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Modelado y analisis de intercambiadores de
calor en sistemas EGR
RESUMEN

El presente proyecto de final de grado presenta un estudio llevado a cabo bajo una idea
aportada por Yolanda Bravo del departamento I+D de Valeo Térmico Zaragoza. Esta idea, que
no se habia planteado antes en el departamento, ha consistido en el desarrollo de un disefio,
modelado y posterior analisis de un intercambiador de calor con un banco de tubos de flujo
cruzado para un sistema EGR. Para llevar a cabo este modelado, se ha tomado un estandar de
Valeo Térmico como es el intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1, el cual ha servido
para realizar cada uno de los modelados iso-volumen. Todos los modelados llevados a cabo en
el proyecto se han realizado bajo una aproximacion tradicional, haciendo uso del método de la

efectividad (E-NTU) tal y como se detalla en la memoria.

En este sentido, y con la finalidad de encontrar unas correlaciones adecuadas al
estudio realizado, se han revisado articulos relacionados con el modelado de los diferentes
intercambiadores de calor aqui estudiados para sistemas EGR. La revision se ha llevado a
cabo tanto para intercambiadores de calor de carcasa y tubos con aletas segun el estandar de
Valeo, asi como para intercambiadores de calor de bancos de tubos lisos y tubos aleteados
existentes en la literatura. Segun esto, se han revisado tanto articulos de actualidad como
articulos conocidos en este campo. Una vez hecha esta revision de articulos y seleccionadas
ya las correlaciones para cada tipo de intercambiador de calor a modelar, se han llevado a
cabo los diferentes modelados de los intercambiadores de calor analizados en el proyecto
mediante el software informatico EES para laresolucién de ecuaciones matematicas.
Posteriormente, se ha realizado un analisis y una comparativa entre los diferentes

intercambiadores de calor modelados basada en la funcionalidad y el coste.

De entre los diferentes intercambiadores modelados en este proyecto, el
intercambiador de calor de banco de tubos con aletas frente al intercambiador de calor del
sistema EGR Greco 1 de Valeo ha resultado ser finalmente una alternativa muy interesante.
Este intercambiador de calor ha conseguido igualar las prestaciones térmicas del
intercambiador de calor estandar de Valeo consiguiendo ademas una reduccion del 40% en
masa. Con todos estos datos, aunque con algunos puntos de andlisis pendientes de estudiar
como la pérdida de carga, la durabilidad, la fabricacion o la resistencia al ensuciamiento, se ha
logrado llegar al objetivo final de éste; se ha conseguido encontrar una alternativa que se
presenta ventajosa frente al intercambiador de calor estandar de Valeo Térmico para el sistema
EGR Greco 1, estableciendo asi las bases a un estudio mas completo por parte de la propia

empresa a la alternativa aqui presentada.
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1. INTRODUCCION

1.1 El sistema EGR: origen, tipos, funcionamiento y ventajas

A mediados del siglo pasado en Los Angeles se descubria que los vehiculos
con motores de combustién interna eran una fuente importante de contaminacién del
aire. Consecuentemente, se llevaron a cabo investigaciones que derivaron en la
aparicion progresiva de las primeras normativas sobre emisiones para automoviles en
los Estados Unidos, Europa y Japén [1]. Fue a partir de la década de los 90 con la
llegada de las normativas EURO sobre emisiones contaminantes cuando las
emisiones de NOx comenzaron a cobrar importancia. Este interés por los NOx trajo
consigo numerosas investigaciones para la aplicacion de los sistemas EGR en los

motores diésel hasta llegar a dia de hoy a un uso generalizado en todos ellos [2].

Los sistemas EGR cuyas siglas en ingles significan “Exhaust Gas
Recirculation”, se disefiaron para recircular parte de los gases de escape del motor
desde su expulsion de la camara de combustion a la admisién. Esta recirculacion
permitia reducir las emisiones de NOx a la atmésfera ligada por el contrario a otros
efectos no tan positivos como el aumento de las emisiones de particulas o la
disminucion de la potencia del motor a revoluciones medias/bajas con el consiguiente

aumento del consumo de vehiculo con la valvula del sistema EGR abierta.

En la actualidad, existen dos tipos de sistemas EGR muy diferenciados: el EGR
de alta presion (HP EGR) y el EGR de baja presion (LP EGR). Aunque el EGR de alta
presion supuso un gran avance, sus limitaciones frente a las tasas EGR logradas
propiciaron la aparicion del EGR de baja presion, un sistema EGR mas limpio frente a
lo que se conoce como resistencia térmica de ensuciamiento. Con el tiempo las
investigaciones hicieron que se mostrase interesante trabajar de manera mixta con

ambos sistemas.

La principal diferencia entre ambos tipos de sistemas EGR es la zona en la que
se toman de gases. El sistema EGR de alta presion (HP EGR) toma los gases
directamente a la salida del colector de escape mientras que el de baja presion (LP
EGR) toma los gases justo después de la turbina del turbocompresor del vehiculo.
Valeo Térmico comercializa tanto los intercambiadores de calor de los sistemas EGR
LP como los HP. Los dos tipos de sistemas EGR pueden ir refrigerados o no segun las
especificaciones demandadas por el cliente para cada tipo de motor y son
combinables pudiendo trabajar de manera independiente o mixta como se puede ver

en la imagen 3 y se explica un poco mas adelante.



En un sistema EGR, tanto la presencia de un intercambiador de calor como la
zona de la que se toman los gases de escape influyen en la densidad de los gases
gue se desean introducir en la camara de combustién del motor. En este sentido, el
uso de los intercambiadores de calor en sistemas EGR es determinado en funcién de
las necesidades del motor para el que se disefian estos sistemas. La refrigeracion de
los gases recirculados del propio motor permite aumentar el nivel de masa al introducir
gas mas frio en el mismo volumen, logrando asi una mayor tasa de EGR. El sistema
EGR de baja presion (LP) es el mas eficiente de los dos tipos ya que es el que toma
los gases mas frios, pudiendo lograr una tasa EGR del 50% frente al 30% que es
capaz de lograr el sistema EGR de alta presion (HP) [3]. Sin embargo, y aunque esta
refrigeracion esta ligada a una mayor reduccion en la emision de los contaminantes
NOx a la atmdsfera, el proceso de combustiéon del motor se ve afectado negativamente
al introducir en la mezcla de la camara de combustion gases recirculados y aire

refrigerados en lugar de aire fresco.

Aungue el uso habitual de los sistemas EGR es en régimen de giro del motor y
carga de aceleracion bajas, en estado de funcionamiento el reparto del uso de los dos
sistemas EGR no sigue el mismo mapeado de par frente a revoluciones (t-rpm) para
todos los motores. Este punto suele determinarse en base a las preferencias de
acuerdo con el tipo de motor y homologacién para el que estos sistemas se disefian.
En las imagenes 1y 2 se pueden ver dos ejemplos sobre el porcentaje/zona de uso de
cada intercambiador segun el par del motor y el régimen de giro para dos motores de

clientes distintos.
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Imagen 1. Zona de uso intercambiadores de calor de sistemas EGR HP y LP en motor 2. [4]
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Imagen 2. Zona de uso intercambiadores de calor de sistemas EGR HP y LP en motor 2. [5]

En la siguiente imagen puede verse como los sistemas EGR de alta y baja
presion (HP y LP) que trabajan solos pueden combinarse en funcion de las
necesidades del motor o requerimientos de cada cliente.

HP EGR

LP EGR

Mixed HP & LP EGR

Imagen 4. Refrigeracion de un sistema EGR. SCANIA. [6]
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1.2 Campos de investigacion en sistemas EGR

De un tiempo a esta parte las normativas sobre emisiones contaminantes y la
aparicion de los sistemas EGR despertaron un gran interés en la comunidad cientifica.
En los ultimos aflos ha aumentado el nimero de articulos relacionados con este tema,
articulos que en su gran mayoria centran su atencion en el intercambiador de calor de

los propios sistemas EGR.

El ensuciamiento, las condiciones de entrada al sistema EGR de los gases, la
influencia de la tasa EGR en aquellos contaminantes distintos al NOx, el salto de
presiones entre admisién y escape de los gases o la influencia de la geometria del
propio intercambiador del sistema EGR sobre la eficiencia de éste, son algunos de los

temas tratados en los articulos existentes en la literatura sobre sistemas EGR.

Elhady et al. [7] hablan en su articulo tanto de la influencia del salto de presién
en los motores diésel entre la admision y el escape, como de la influencia de este salto
de presion en la velocidad éptima de los gases recirculados en relacion con la
reduccion del ensuciamiento del intercambiador de calor del sistema EGR. Por otro
lado, Li et al. [8] reflejan en su articulo la necesidad de llevar a cabo un estudio a fondo
de temas importantes en el modelado de un intercambiador de calor de un sistema
EGR, temas como la seleccion de la velocidad media del flujo de los gases que
atraviesan el intercambiador o la seleccion de la superficie de transferencia de calor
optima. Los autores de este articulo también comentan la necesidad de la implantacién
de nuevas tecnologias en el recubrimiento de las superficies del intercambiador de
calor del sistema EGR para mitigar el efecto que tiene el ensuciamiento sobre las
propiedades térmicas de éste, asegurando asi su correcto funcionamiento y
durabilidad.

Otros articulos de investigacion muestran estudios sobre diferentes formas de
superficies de tubos por los que fluye el gas recirculado en el intercambiador de calor
del sistema EGR con el objetivo de lograr un mayor intercambio de calor con el
refrigerante, pero Unicamente en sistemas EGR de carcasa y tubos y no asi en el uso

de bancos de tubos como intercambiadores de calor para estos sistemas [9].
1.3 Planteamiento y objetivo del proyecto

Con motivo del impacto de las emisiones de los vehiculos en la calidad del aire
urbano y en la atmdsfera, empresas como Valeo Térmico realizan nuevos desarrollos
con el fin de mejorar un producto que vienen ofreciendo al mercado de la automocion

desde hace aproximadamente 20 afios adaptando su funcionalidad a las diferentes
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normativas europeas sobre emisiones contaminantes y especificaciones del cliente; el

sistema EGR.

Los intercambiadores de calor de los sistemas EGR segun la tecnologia Valeo,
son productos que se componen principalmente de una carcasa con tubos en su
interior por los que circula el gas de escape del motor. A su vez, estos tubos tienen en
su interior perturbadores que
ayudan a lograr determinadas
caracteristicas en el flujo como se
vera mas adelante. Por dentro de la
carcasa y en contacto con el

exterior de los tubos que se

encuentran en su interior circula el
refrigerante. Desde el departamento

[+D de Valeo Térmico se ha

Imagen 5. Intercambiador de calor tradicional de sistema ~ P€nsado en llevar a cabo un
EGR Greco 1 cuyo disefio pertenece a Valeo Témico.  modelado  y  andlisis  de  un

intercambiador EGR con un banco de tubos de flujo cruzado, una alternativa que se

muestra interesante y que no se habia planteado antes en este departamento.

Con ayuda del software informatico EES se ha modelado en primer lugar el
intercambiador de calor del sistema EGR Grecol de Valeo Térmico a partir de datos
experimentales proporcionados por el departamento |+D. En segundo lugar y de igual
manera, se ha modelado y comparado el intercambiador de calor alternativo con un
banco de tubos de flujo cruzado sobre las mismas dimensiones geométricas y
condiciones de entrada del sistema EGR Grecol. El objetivo final de este proyecto ha
sido presentar el estudio de una primera comparativa frente al actual estandar de
intercambiadores de calor de sistemas EGR en Valeo Térmico (centrado a nivel
funcional en la capacidad de refrigeracibn de ambas tecnologias y a nivel econémico
en la masa de los productos) que permita establecer unas bases y dar lugar a un
estudio mas completo por parte de la empresa, pudiendo dar lugar asi al desarrollo de

la tecnologia de banco de tubos para su fabricacion industrial en produccién serie.

2. ESTUDIO PREVIO DE MODELADO BAJO APROXIMACION TRADICIONAL

EN SISTEMAS EGR
Existen métodos tradicionales muy usados en el célculo analitico de
intercambiadores de calor. El método de la efectividad (e-NTU) permite determinar las

temperaturas de salida de los flujos en un intercambiador a partir del nimero



adimensional C* o cociente de capacidades calorificas y el nimero NTU (NUmero de

Unidades de Transferencia) suponiendo un valor de temperatura medio por fluido.

C* = gm—” (Ec. 1) C=rtic, (Ec.2) NTU =

m

UA

(Ec. 3)

Cmin

En estas expresiones, Cmin Y Cmax representan el valor maximo y el valor
minimo de la capacidad calorifica de los fluidos. A partir de todos estos valores,
existen ecuaciones tabuladas para el célculo de la eficiencia del intercambiador segin
su tipo. Esta eficiencia (¢) puede definirse también como el cociente entre el calor real

transferido en el intercambiador y el calor maximo ideal.

q

Améx

&= (Ec. 4) Amax = Cinin (Tcaliente,entrada - Tfrio,entrada) (Ec. 5)

Calculada la eficiencia del aparato pueden obtenerse las temperaturas de
salida de los flujos. Este método también permite hacer el célculo a la inversa
dimensionando el intercambiador a partir de las temperaturas de entrada y salida de

los flujos.

Otro método de calculo es el método de la diferencia de la temperatura media
logaritmica (LMTD), muy usado en el analisis de intercambiadores de calor carcasa y
tubos [10]. Este método se usa como aproximaciéon cuando son conocidas las
temperaturas tanto de entrada como de salida de los fluidos en el intercambiador para
calcular los coeficientes de intercambio. En él se utiliza la temperatura media
logaritmica, que es la manera apropiada de usar las temperaturas variables de los
fluidos en el analisis de un intercambiador de calor.

AT, — AT,

AT = In(ATy /ATy)

(Ec. 6) q =UAAT,,; (Ec.7)

q= rhf Cp,f(Tf,s - Tf,e) =m, Cp,c(Tc,e - Tc,s) (Ec. 8)

AT1y AT, son respectivamente las diferencias de temperatura entre los fluidos
a la entrada y salida del intercambiador, siendo su célculo diferente segun la

disposicién de los flujos en el mismo.

En intercambiadores de calor diferentes a disposiciones en flujo paralelo o de
contraflujo se usa un factor de correccién (F) tabulado segun la geometria del propio
intercambiador. Este factor permite el calculo de la diferencia de temperatura media
logaritmica ATm en estos casos concretos (ATm = F*ATmicontrafiiio) Y Su valor puede

variarde O a 1.
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Para llevar a cabo el modelado de intercambiadores de calor del presente
proyecto no se ha dispuesto de un banco de pruebas con el que determinar unas
correlaciones experimentales. Estas correlaciones, haciendo uso de los nimeros
adimensionales de Nussel (Nu), Reynolds (Re) y Prandtl (Pr), asocian la transferencia
de calor por conveccion, la geometria y las caracteristicas del flujo respectivamente. Al
no disponer de unas correlaciones especificas para el modelado, se ha decidido
realizar una revisién bibliografica exhaustiva de las existentes en la literatura obtenidas
por otros autores tanto para intercambiadores de calor de carcasa y tubos, como para
intercambiadores de calor de bancos de tubos. El objetivo de esta revision es la
eleccion de unas correlaciones que se ajusten al maximo a la situacion que se desea
modelar, buscando la estimacién mas precisa posible. En el modelado de ambos tipos
de intercambiadores se ha tenido en cuenta el efecto del ensuciamiento, un factor que

influye negativamente en la funcionalidad como se vera mas adelante.

2.1 Sistemas EGR de carcasay tubos con perturbadores tipo OFFSET
(disefio Valeo Térmico)

Existen en la literatura diversas correlaciones para el célculo del numero
adimensional de Nusselt en el analisis del intercambiador de calor de carcasa y tubos
gue podrian servir para el sistema EGR Grecol, modelado en el presente proyecto.
Gnieliski [11], para conducto liso y tras haber calculado tanto el factor de friccibn como
los numeros adimensionales de Reynolds y Prandtl, presentaba las siguientes

correlaciones en funcion del rango de aplicacién de Re y Pr.

Rango de aplicacién: Régimen de transicién/turbulento (2,3 103<Re<5 10%). Gases y
liquidos (0,5<Pr<2.000).

f
Nu = (5)(Re—11000)Pr

1+12,7(£)E(Pr§—1>

2
1+ (%)5) max. error = 10% (Ec .9)

Rango de aplicacién: Régimen turbulento (10*<Re<5 10°). Gases y algunos liquidos
(0,5<Pr<1,5).

2
Nu = 0,0214(Re®® — 100) Pro4[1 + (%)5] (Ec. 10)

Rango de aplicacion: Régimen de transicion/turbulento (3 10°<Re<10°). Liquidos
(1,5<Pr<500).

2
Nu = 0,012(Re®7 — 280)Pro4[1 + (%)5] (Ec. 11)
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Estas correlaciones, aunque son comunmente usadas en libros de
transferencia de calor, muestran una aproximacion genérica y no representan el caso
particular a analizar del intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1 de carcasay

tubos aleteados (tipo OFFSET como se verd mas adelante) que se desea modelar.

En el libro de J. E. Hesselgreaves [10] sobre la seleccion, disefio y operacion
de los intercambiadores de calor compactos en la industria, se hace referencia al tipo
de correlaciones utilizadas en diferentes configuraciones geomeétricas, incluyendo el
uso de superficies de tubos con aletas. Estas configuraciones de tubos con aletas o
perturbadores han ido ganando terreno a los tubos corrugados en su uso para
intercambiadores de calor de sistemas EGR. Al aumentar la turbulencia de los gases
recirculados en el intercambiador, asi como el area expuesta al intercambio, los tubos
con aletas o perturbadores logran una mayor transferencia de calor. Algunas de estas

configuraciones geométricas pueden verse en la imagen 6.

(bs (e)

Figure 5.4 Plate fin surface types: (a) plain rectangular, (b) plain triangular,
(c) Wavy, (d) offset strip (OSF), (e) perforated, (f) louyred
(From Webb (1987) in Handbook of Single Phase Convective Heat Transfer
Eds. Kakag et al. Copyright @ (John Wiley & Sons, Inc.). Reprinted by
permission of John Wiley & Sons, Inc.)

Imagen 6. Tipos de perturbadores usados en configuraciones geométricas. [10]
Actualmente en Valeo Térmico se usan tanto los perturbadores tipo (c)
llamados WAVY como los (d) llamados OFFSET STRIP. La configuracion WAVY es
muy utilizada en aplicaciones donde es significativo el ensuciamiento, es por eso por lo
gue su uso se relaciona con los sistemas EGR de alta presion (HP), mas propensos a
ensuciarse frente a los EGR de baja presion (LP) donde se recoge el gas recirculado

después del filtro de particulas. Por otro lado, la configuracion OFFSET STRIP es muy
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utilizada en aplicaciones en las cuales el ensuciamiento no es critico y prima la
compacidad del intercambiador en cuanto a eficiencia térmica. Este tipo de
perturbadores generan una mayor turbulencia en el flujo por su disposicién geométrica
ademés de una pérdida de carga mayor frente a los WAVY. Segun afirman desde
Valeo Térmico, la configuracién OFFSET STRIP es mayormente utilizada en sistemas

EGR de baja presion (LP) por ser mas limpios.

El sistema EGR Greco 1 de Valeo Térmico a modelar utiliza perturbadores tipo
OFFSET STRIP. J. E. Hesselgreaves presenta en su libro tanto la caracterizacion de
la geometria de esta clase de perturbadores que se muestra a continuacién [10] asi
como las correlaciones especificas de Manglik y Bergles [12] para el calculo del factor |
de Colburn y el factor de friccion de Darcy en perturbadores OFFSET STRIP,

correlaciones de las cuales se hace una revision a continuacion.

4> / separation plate
= R
fin
6
i
> 4
st el

Figure 5.5 Basic geometry (schematic) of rectangular plate-
fin surface (OSF shown dashed)

Dimensions Symbol  Dimensionless ratios
Fin thickness L o = s/h
Separation plate thickness t & =ty

Hydraulic diameter d,, Y = s
Plate-gap (= distance between plate surfaces) b

Passage height (=b - t)) h

Splitter plate thickness (if used)

Fin spacing 8

Fin (strip) length |

Imagen 7. Relaciones geométricas para la caracterizacion de perturbadores OFFSET STRIP. [10]

Raj M. Manglik y Arthur E. Bergles [12] realizan en su articulo una revision en la
literatura de las correlaciones investigadas para este tipo de tubos con aletas en
intercambiadores de calor bajo un orden cronolégico. Es en este contexto donde
ambos investigadores, bajo un andlisis, presentan un nuevo disefio de correlaciones a
partir de las ya existentes. A continuacién, se presentan en orden cronolégico las

correlaciones revisadas por ambos autores aplicadas a estos tubos con aletas.
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1. Manson (1950) [13]
. 1\%5 05 . f_ l 0,67 l .
j=06 (D—h) Re® ; f=11_8 (D—h) Re Para (D—h) < 3,5 ;Re <3500 (Ecs.12y 13)

j=0321Re®5  ; f=3,371Re%’ Para (=) > 3,5 ;Re <3500 (Ecs. 14y 15)
h

l
Dp

j=06 (Dih)o's Re® ; f=038 (Dih) Re®?*  Para(5-) < 3,5 ;Re > 3500 (Ecs.16y17)

j = 0,321Re%5 ; f=01086Re®**  Para (Dih) <3,5 :Re > 3500 (Ecs.18y 19)

2. Kays (1972) [14]

j=0665Re,* ; f=044(:)+1328Re,°° Para flujo laminar (Ecs. 20y 21)

3. Wieting (1975) [15]

Re £1000:
1 \~0.162 1\ 0384
j=0483() Q0184 Re=0S36 ; f = 7,661 () Q~0092Re=0712 (Ecs 22y 23)
h h
Re 2 2000:
-0,322 0,089
j=0,242 (Di) (Di) Re~0368  (Ec. 24
h h
_ l -0,781 t -0,534 ~0.198
f=1136 (D—h) (D—h) Re (Ec. 25)
con D, = % (Ec. 26)
4. Joshiy Webb (1987) [16]
Re £ Re*:
-0,15 -0,41
j = 0,53Re~05 (Dih) @ 01 ; f=812Re 07 (Dih) Q=002 (Ecs. 27y 28)

Re 2 Re* + 1000:

j = 0,21Re=040 (i)_o'24 (L)O'O2 . f=112Re 036 (L)_%s (L)O'17 (Ecs. 29y 30)

Dp Dp, Dp Dp

con Dy, = (Zsf;iz) ; Re” =257 (é)ll23 (%)0'58 Dp(t + 1,328 (g—eh)_o'S)‘l (Ecs. 31y 32)
l
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5. Mochizuki et al. (1987) [17]
Re < 2000:

j=1,37 (L)_O'ZS a~0184Re-067 . f—551 (L)_Osz a~0092Re =067 (Ecs. 33y 34)
) Dh 7 ) Dh .

Re 2 2000:
j =17 (5-+ 3,75)_1 (Dih)o'oggiee—"'36 (Ec. 35)
f=083(5+ 0,33)_0'5 (DLh)_O'534 Re=02° (Ec. 36)
con Dy = (:i’;l) (Ec. 37)
6. Dubrovsky y Vasiliev (1988) [18]
Re < Rejj, :

Nu = 0,000437 (Dih)_z'6 (Dih)_o'15 Re* ; x=22 (i)o'ss (Dih)_o'o2 (Ecs. 38 y 39)

Re 2 Rel,-m :

Nu = 0,00723 (Dih)_l'6 (Dih)_o'9 Re* ; x=1.2 (i)0'34 (Dih)_o'15 (Ecs. 40 y 41)

con Reyy, = 3960 (Dih)o'25 (Dih)o'42 (Ec. 42)

Manglik y Bergles ponen de manifiesto la carencia de unas correlaciones que
consideren la regién de transicion del flujo en sus rangos de célculo. Los dos autores
explican en su articulo [12] que en algunos casos las correlaciones existentes en la
literatura ignoran esta region de transicion en un rango de Reynolds bastante amplio o
llegan incluso a ignorarla por completo en otros, haciendo de la transicion entre el flujo
laminar y turbulento un cambio totalmente abrupto. Los autores hablan en su articulo
concretamente tanto de los rangos de aplicaciéon de las correlaciones de Kays y
London, Wieting, Joshi y Webb o Mochizuki et al. para el célculo del factor de friccion f
y el factor j de Colburn, asi como de cédmo éstas ignoran la regién de transicién del
flujo [12].

En este articulo se expresa ademas que de alguna forma muchas de las

ecuaciones presentadas por otros investigadores son expresiones de Wieting
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reelaboradas, que de nuevo no llegan a tener una validez general [12]. Manglik y
Bergles exponen por un lado el caso de las correlaciones de Mochizuki et al.,
correlaciones adaptadas a partir del trabajo de Wieting con coeficientes y exponentes
modificados que no tienen en cuenta el régimen transitorio del flujo, y por otro lado
muestran el caso de las correlaciones de Dubrovsky y Vasiliev, que al igual que como
ocurre con las correlaciones de Mochizuki et al., éstas no tienen en cuenta el régimen

de transicion del flujo.

Como solucidn a este tipo de problemas, Manglik y Bergles presentan un nuevo
disefio de correlaciones para el célculo del factor de friccion de Darcy (f) y el factor j de
Colburn, correlaciones que se muestran a continuacion junto con la relacién que estas
presentan frente al numero adimensional de Nusselt, y que aparecian en el libro de

Hesselgreaves como se ha dicho anteriormente [10].
Factor de friccion (f):
f — 9,6243Re‘°'7422a‘°'18566°’3°53y_°'2659(1 + 7,669 10_8Re4'429a°’9263'767)/0'236)0'1 (EC. 43)
Factor de Colburn (j):

]' — 0,6522Re'°'5403a'°'15415°'1409y‘0'0678(1 + 5,269 10—5Re1,34—a0,50450,456y—1,055)0,1 (EC 44)

donde j = —2— (Ec. 45)

Re P13

Estas correlaciones no solo presentan una excelente aproximacion a los datos
obtenidos de anteriores investigaciones como se puede ver en las imagenes 8 y 9 del
articulo [12], sino que ademas describen correctamente el comportamiento de los
perturbadores OFFSET STRIP en cuanto a pérdida de carga y transferencia de calor
para cualquier tipo de flujo; ya sea laminar, de transicion o turbulento. Sin embargo, los
autores advierten de que la aplicacién de estas correlaciones es valida Unicamente
para un rango moderado de valores de Prandtl (desde 0,5 hasta 15) y afladen ademas
gue es necesario incluir mas datos para dar una veracidad mas extensa a este

estudio, especialmente para liquidos.

La comparativa entre los valores experimentales de los parametros f y j para
las geometrias estudiadas con valores numéricos de Pr = 0,7 y 120<Re<10000 que
aparecen en el articulo [12] y los valores predichos para esos mismos parametros fy j
por las ecuaciones de nuevo disefio de Manglik y Bergles se muestra en las imagenes
8 y 9. En ellas, segun dice el articulo, se puede apreciar una dispersién entre los

valores de los parametros f y j respectivamente de un +/- 20% que esta ligada a las
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variaciones del proceso de fabricacion de los perturbadores tipo OFFSET STRIP,

habiendo una dispersién algo mayor en los valores del factor de friccion f [12].
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Imagen 8. Comparativa f experimental frente a f predicha por Raj M. Manglik y Arthur E. Bergles. [12]
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Imagen 9. Comparativa j experimental frente a j predicha por Raj M. Manglik y Arthur E. Bergles. [12]

En Valeo Térmico se han comparado los resultados obtenidos por algunas de
las diferentes correlaciones vistas con anterioridad frente a datos experimentales. En
la Imagen 10 puede verse esta aproximacion frente a los datos obtenidos en los
bancos de pruebas de Valeo para un sistema EGR Greco 1 de longitud de tubos 180
mm. En este sentido, las correlaciones de Joshi y Webb, segin Valeo, son las que
presentan una mejor aproximacion frente al resto para el modelado de este tipo de

intercambiadores de calor para sistemas EGR.
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Imagen 10. Representacion grafica sobre la aproximacion de algunas correlaciones recopiladas en el
articulo de Raj. Manglik y Arthur E. Bergles [9] frente a datos experimentales de Valeo Térmico.

Por tanto, en base a todos los datos presentados en este apartado, las
correlaciones tomadas en el presente proyecto para el modelado de un sistema EGR
de carcasa y tubos (sistema EGR Greco 1 de 20 tubos de 220 mm de longitud) seran
las de Joshi y Webb por su mejor aproximacién a valores experimentales. Siguiendo
los datos presentados en la imagen 10 por el departamento |+D de Valeo Térmico,
podemos suponer por tanto que en el caso del modelado del presente proyecto estas
correlaciones se ajustaran al resultado final de una forma mas precisa frente a todas

las demas con un error de aproximacion maximo entre el 5y el 10%.

2.2 Intercambiadores de calor de banco de tubos (disefio propio)

Los bancos de tubos tienen mudltiples aplicaciones en la industria ya sea en
condensadores, evaporadores o refrigeradores. Existen en la literatura autores como
Colburn [19], Grimison [20], Kays y London [21], Huge [22], Pierson [23] o Zukauskas
[24] entre otros que presentaron datos experimentales sobre el nimero adimensional
de la transferencia de calor o el factor de friccion. Algunos de estos autores
presentaron correlaciones para el modelado de bancos de tubos con algunas
limitaciones (ya fuera en el rango de aplicacién de Re y Pr o en el nimero de filas de
tubos a usar en el intercambiador y las distancias existentes entre ellas), correlaciones

gue se muestran un poco mas adelante.

Aunque estas correlaciones son muy utilizadas en muchos libros o articulos
sobre transferencia de calor por la validez de los resultados obtenidos por sus autores,
en el presente proyecto se ha decidido llevar a cabo una revision exhaustiva de
articulos existentes en la literatura relacionados con el tema a tratar al igual que se ha

hecho en el apartado anterior para intercambiadores de calor de carcasa y tubos con
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perturbadores. En este punto, se han buscado correlaciones para el modelado tanto
de banco de tubos lisos como correlaciones que caractericen posibles alternativas de
banco de tubos con aletas frente al estandar de Valeo Térmico, seleccionado al final

de la revision las mas adecuadas para ambos casos.

2.2.1 Intercambiadores de calor de banco de tubos lisos

En relacion con este tema, autores como Aiba et al. en su estudio sobre la
transferencia de calor en bancos de tubos escalonados [25] realizaron un estudio en
dos disposiciones de banco de 7 filas de tubos escalonados de flujo cruzado usando
aire (StxS.=1,2x1,2 y StxS.=1,6x1,6). En este analisis se obtuvo una correlacion de
aproximacion para el célculo del numero de Nusselt segun los valores obtenidos en los
estudios, desechando los valores de las dos primeras filas de tubos. Estas filas

presentaban unos valores del nimero de Nusselt desviados frente a la media.

T T T T L
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3 Cx/d:1.6
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z
200+ Numl=0~2.’.3ReGSL

100~ © Cy/d.Cx/d =12 —

. = 1.6 100~

1 . I s .
10 2.0 3,’0 :D SDLL ! L 1 I L !
Re 1 2 3 4 5 6 N 7
Imagenes 11y 12. Representacion grafica de los valores obtenidos en los calculos de los nimeros
adimensionales de Nusselt en ambas disposiciones de tubos (imagen izquierda) y correlacion.
Variacion del nimero adimensional de Nusselt frente al nimero de columna de tubos del banco. [25]

. r . T . T = En la imagen 13 puede verse como los
Cy/d , Cx/d =16 .

o Re ~ 3.6 10 valores obtenidos por los autores del articulo,
10 ® Re~ 1.0x10"

------- ] que pueden aproximarse por la correlacién

indicada sobre la recta de la imagen 11,

o8 g e PIERSONZO) 1 presentan una aproximacién muy buena
Re=0.8+10%, 10 Row

G/d-Cula=15 frente a los obtenidos por Pierson en su

—=— SNYDER [15) . . .
06+ re-08-10, 10row 4 €Studio para valores de pasos longitudinales y
Cyld.Cxaﬁ:'i-B Lo .

L | ! | I ! l transversales similares 'y numeros de
1 2 3 4 5 6 7

N Reynolds algo inferiores. Por otro lado, no

Imagen 13. Representacion gréafica de
valores de Nu obtenidos en el articulo
frente a datos de la literatura. [25] por Snyder, ya que sus valores se muestran

ocurre lo mismo frente a los valores obtenidos

inferiores frente a los de los estudios de Aiba, Tsuchida y Ota [25].
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Otros articulos como el de Zhang y Chen [26] 0 algunos mas actuales como el
de Kim [27] sobre el modelado de este tipo de intercambiadores de calor basados en
bancos de tubos en linea coinciden, haciendo un andlisis de las correlaciones
existentes en la literatura, en que existe una desviacion en la aproximacion de la
correlacion dada por Zukauskas para el calculo del numero de Nusselt para bancos de

tubos frente a valores experimentales dependiente del paso longitudinal adimensional

(SuD).
350 00 T T !
= 1
: 5 |
= i ¢
i :
o E ] II Present Analysis I
Z 2604 :‘“F::th;mma = i Gomelation by Fukauskas
crvalation by Zu i —————.......
500 t T
2“1.3 1'5 z"] 2'5 3I|]‘ 1.0 15 20 25 a0
i Longitudinal Pitch Halil.: ) Longitudinal Pitch Ratio
(a) Re,, . = 8.315x10° (b) Re,,, = 3.26710°

Bmma

Imagen 14. Representacion gréafica de la desviacion de los valores del nimero adimensional de
Nusselt obtenidos mediante la correlacion de Zukauskas frente a los valores del analisis de Kim para
diferentes nimeros de Reynolds [27]

En el articulo de Wilson sobre el modelado de la transferencia de calor para
flujos a través de bancos de tubos [28] se expone que en bancos de tubos en linea es
recomendable usar S./D<3 para obtener la mejor configuracién y lograr un banco de
tubos mas compacto. Por otro lado, Wilson asegura también que, en bancos de tubos
escalonados es necesario usar un valor de S;/D<1,5 para reducir el factor de friccion y

lograr un valor del nimero de Nusselt (Nup) 6ptimo para este tipo de configuracion.

Yongging Wang, Xin Gu, Zunlong Jin y Ke Wang, en su articulo sobre
intercambiadores de calor con banco de tubos de flujo cruzado [29] hacen referencia al
articulo de Zhang y Chen y al de Kim [26, 27], anotando que la desviacion de la
aproximacion de Zukauskas frente a los valores de andlisis para el calculo del nimero
de Nusselt crece a medida que los bancos de tubos se hacen mas compactos y el
paso longitudinal adimensional (S./D) decrece de un valor de 2,7. Los cuatro autores
en su articulo realizaron un modelado de un banco de 100 tubos escalonados (10x10)
haciendo uso de las correlaciones de Hausen [30] y Zukauskas [24] para el calculo del
numero adimensional de Nusselt y comparando posteriormente los resultados
obtenidos con cada una de ellas frente a datos numéricos obtenidos mediante el

programa utilizado para el analisis.
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Impacting angle 30° 45" 60° 75° a90°

Heat transfer Nu, 12795 167.48 192.87 211.68 22591
Nz 179.68 203.82 238.68 257.46 268.18
Error 28.89% 17.83% 19.19% 17.78% 15.76%
Nup 158.33 179.59 21031 226.85 236.31
Error 19.18% 6.75% 8.29% 6.69% 4.40%

Pressure drop App, Pa 383.23 609.00 899.82 111537 1185.06
Apz Pa 595.10 899.90 1190.19 136437 1451.45
Error 35.60% 3233% 24.4% 18.25% 18.35%

Imagen 15. Comparativa de valores de calculo de Nu del articulo [29] frente a valores de Nu de las
correlaciones de Zukauskas y Hausen.

En la imagen 15 extraida del articulo [29] puede verse como los resultados
obtenidos por Yongqging Wang, Xin Gu, Zunlong Jin y Ke Wan se adaptan mejor a la
correlacion de Hausen (Nuw) que a la correlacion de Zukauskas (Nuz), presentando
esta Ultima un error de aproximacion bastante mayor en el célculo del ndmero

adimensional de Nusselt.

En el articulo de W.A. Khan, J.R. Culham y M.M. Yovanovich sobre el
planteamiento analitico en la transferencia de calor por conveccion para bancos de
tubos a contraflujo [31], se exponen estudios sobre la determinacion de unas
correlaciones para el calculo del numero de Nusselt en un amplio rango de aplicacion
para el modelado de este tipo de intercambiadores de calor a partir de una revision de

correlaciones existentes en la literatura.

Correlaciones para el calculo del nUmero de Nusselt en la literatura [31]
1
Nup = 0,33Reg’6Pr§ (Ec. 46) Colburn tubos al tresbolillo (=10 filas de tubos,
10 < Rep < 40.000)

Nup = CRe} (Ec. 47) Grimison Cy n para ambas disposiciones de tubos (solo
para aire, 2 10 filas de tubos)

Nup|y,<10 = CzNuD|NL210Rel7)1 (Ec. 48) Kays y London C, para ambas disposiciones de tubos
(solo para aire, < 10 filas de tubos usando la correlacion de
Grimison)
Nup = 0,32FaReg'61PT'O'31 (Ec. 49) Segunda correlacién de Grimison con factor F, y sujeta a
SLySr
_ 0,61 0,31 p
Nup = 0,34F,Rep” Pr™ (Ec. 50) Hausen para tubos en linea
_ 0,57 0,31 .
Nup = 0,35F;Rey,”" Pr™ (Ec. 51) Hausen para tubos al tresbolillo
Nup = FCRej Pr™ (Ec. 52) Zukauskas (> 16 filas de tubos)
hD EI!
Nup = o= ClReg Prs (Ec. 53) Khan, Culham y Yovanovich C,definido para tubos en
f

linea y al tresbolillo con 1,05 < % <3y105< % <3
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Khan, Culham y Yovanovich definieron el nimero de Nusselt como una funcién
tanto de los numeros adimensionales de Reynolds y Prandtl, asi como de los pasos
adimensionales longitudinal y transversal (S.J/D, St/D) para poder llegar a la
correlacion presentada en su articulo para bancos de tubos. Para llevar a cabo el
estudio, los autores del articulo definieron un &rea sobre la que se aplicaron unas

condiciones de contorno las cuales pueden verse en las imagenes 16y 17.
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""lO"\ﬂ/Y\OJ'"'LO ‘%:Ta O_Le ;_@-JI._E}_I eJI—O Uﬂmea
ESirsisirsuciril 0O OOIOI0
EQK}::%@‘Q[Q o CHOTOOTOT0 ~—
= 'O;-{-jro--{-}-:o- — OlofEBII0 —

<>

Sy _64.(};_-;0.4_--4-0- -+ ‘ST O’LE}*G"'@LGJ'O
X OQ+=-+O+——= - T -—
_ﬁ-wo_,___rO-_{}_rO_ — * OreteIee10
Imagen 16. Area de estudio tanto para tubos escalonados como para tubos en linea. [31]
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Imagen 17. Condiciones de contorno definidas en el area de estudio. [31]

En la Ultima imagen puede verse que la transferencia de calor entre el tubo y el
flujo (Q) es nula en las delimitaciones de la zona acotada salvo en el propio tubo.
Ademas, en este andlisis se tomé la temperatura ambiente como la temperatura del
flujo (Ta) y la velocidad aproximada del mismo que atravesaba los tubos (Uapp) COMO Si
fuera un valor constante, sabiendo que no era uniforme a lo largo de ninguna de las
dos configuraciones de bancos de tubos analizadas. Como consecuencia de esto, los
autores del estudio advirtieron en él que los coeficientes de transferencia de calor
locales eran algo mayores que los datos experimentales, sefalando la existencia de
estudios especificos para la seleccion de perfiles de velocidad adecuados a la
configuracion a analizar dependientes de factores como el nimero de Reynolds o los

propios pasos longitudinal y transversal de la configuracién (S, St) [32].
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Las condiciones de contorno usadas en el analisis, asi como las ecuaciones
utilizadas para el desarrollo de las correlaciones aparecen de una forma mas extensa
en el articulo de Khan, Culham y Yovanovich [31]. En él se puede observar también
una comparativa gréafica del nimero de Nusselt calculado por los autores del articulo
frente a los datos experimentales de otros autores para los casos limite que
Zukauskas y Ulinskas [32] consideraron como banco de tubos compacto (S./D x St/D
<1,25 x 1,25) y banco de tubos separados (S./D x St/D = 2 x 2).

Nup = 22 = ¢,Rep/*Pr1/3  para 1,055 SUD <3y 1,05< ST/D<3 (Ec. 54
D k 1 D
1

[0,25 + exp (—0,55(%))(%)0'285(%)0'212] para tubos en linea

C1 = 1 0,61(3L)0.091(3Ly0,053 (Ecs. 55y 56)
b D para tubos al tresbolillo

[1-2exp(~1,09(21))]

102 10°

Analytical (Present Model)

Ny

Pr=0.71 ./ ] Experimental (Zukauskas and Ulinskas [13])
§/D=125 =y -
| sm=12s ~ “u I ,,l/
JD=1. - Pr=0.71 -
r _./. r r.."
/../ o s/D=2 -
[=] 2|
— 10'F _~ 3 0% syp=2 /.J/
- L ey
= - /{
| ———— Analytical (Present Model) L
—_—— Empirical {Grimison,1937) =]
= | ] Experimental (Zukauskas,1972) r
10'3 11l 1 L1l 1 T B 1013 L L Illllllﬂ L L """5
102 10% 10* 10 10 10
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Imagen 18. Comparacion de resultados obtenidos en el articulo de W.A. Khan, J.R. Culham y M.M.
Yovanovich para banco de tubos compacto en linea (izquierda) y banco de tubos separados
escalonados (derecha) frente a datos experimentales/empiricos. [31]

En la imagen 18 extraida del articulo puede verse por un lado que para una
disposicion de tubos compactos en linea (S/D x St/D < 1,25 x 1,25) los datos
analiticos tuvieron una ligera peor aproximacion a los datos experimentales. EI motivo
de esta diferencia entre los valores experimentales y analiticos, segun dicen los
autores en el articulo, es la evaluacién de las correlaciones en otras condiciones de
velocidad de flujo. Sin embargo, y para una disposicibn de tubos separados
escalonados (Si/D x St/D = 2 x 2), los datos obtenidos por Khan, Culham vy
Yovanovich presentaron una buena aproximacion frente a los datos experimentales

recopilados [31].

Los autores del articulo concluyen su trabajo expresando que la aproximacion
mostrada en sus estudios es valida para un amplio rango de aplicaciéon y que ademas

es apta para el disefio de bancos de tubos. Ademas, afiaden que los bancos de tubos
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compactos, y especialmente los escalonados mas que los bancos de tubos en linea
presentan mayor transferencia de calor frente a los bancos de tubos separados,
siendo los coeficientes de esta transferencia de calor dependientes tanto de los
nameros adimensionales de Reynolds y Nusselt como de los pasos adimensionales

longitudinal (S./D) y transversal (S+1/D).

2.2.2 Intercambiadores de calor de banco de tubos con aletas

Con el fin de lograr un andlisis mas completo sobre lo que se desea modelar en
este proyecto, se ha hecho ademas una revision sobre estudios relacionados con
diferentes tipos de bancos de tubos con aletas. Aunque no todas las alternativas
interesantes vistas aqui han sido de aplicacion al proyecto, algunas de ellas han

servido para centrar la idea del modelado llevado a cabo como se vera mas adelante.

Como se ha comentado, existen articulos especificos en la literatura sobre
intercambiadores de calor con bancos de tubos que hacen mencién a tubos con aletas
dentadas. Este tipo de bancos de tubos ofrecen una mayor area de intercambio y por
lo tanto un mayor rendimiento térmico, presentando una alternativa a priori interesante
para el modelado del presente proyecto. Autores como Sparrow y Myrum [33], Zhuo et
al. [34], Chen et al. [35] o Kawaguchi et al. [36, 37] centraron algunos de sus estudios
en hacer comparativas entre algunos tipos de estos bancos de tubos con aletas,
usando en sus experimentos aletas sélidas y aletas dentadas. Como resultado, en la
gran mayoria de estos articulos las aletas dentadas presentaron un incremento en la
transferencia de calor del 10 al 25% frente a las aletas sélidas, consolidandose como

una alternativa mas relevante.

Articulos mas recientes como el de Erling Nass [38] muestran un andlisis de
datos obtenidos experimentalmente en busca de una correlacién de transferencia de
calor general para este tipo especifico de intercambiadores de calor. Erling muestra en
su articulo su investigacion sobre bancos de tubos al tresbolillo con aletas dentadas.
Su andlisis considera un banco de 32 tubos de 4 filas transversales y 8 filas
longitudinales. Variando condiciones geomeétricas como diametros, pasos longitudinal
y transversal de tubo o espaciado entre aletas, Nass toma 10 casos distintos para
determinar dos correlaciones que se presentan a continuacién segin sea el cociente

de (S1/Sp) mayor o menor que 1.
Nu = 01107Reo,6spr0,33(ﬂ)oss(l_e)—0,13(l_e)—0,14(5_f)—0,2 St 1 (Ec. 57)
de de Sf de Sd
_ 0,65 p,-0,33 32355 loy 013 ley—014,5fy-02 St
Nu = 0,141Re”*>Pr®>°(0,43 + 9,75exp d)(d ) (S ) (d ) 5> 1 (Ec.58)
e f e d
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Imagen 19. Comparativa entre valores experimentales y calculados por la correlacion del articulo [38].

Estas correlaciones, frente a valores experimentales, muestran una
aproximacion del 95% con una dispersion de +/- 5% frente a la media tal y como se ve
en la imagen 19. El articulo no menciona rangos de aplicacion especificos para ellas,
aungue los resultados son testeados entre rangos de Reynolds de 1.000 a 60.000. Sin
embargo, Nass menciona en las conclusiones de su articulo la necesidad de presentar
datos adicionales que tengan en cuenta una gama mas amplia de pardmetros
geométricos para asi establecer unas correlaciones que, de manera predictiva,

presenten un rango de aplicacion generalizado y definido.

En el articulo de Ma, Yuan, Liu, Hu y Huang [39] se muestran, al igual que en el
de Erling Nass, diferentes experimentos sobre diferentes configuraciones de bancos

de tubos al tresbolillo con aletas dentadas.

gas flow
.
— S

Imagen 20. Configuracién de tubos con aletas analizada por Ma, Yuan, Liu, Hu y Huang. [39]

Ma, Yuan, Liu, Hu y Huang presentan una correlacion a partir de los datos
experimentales obtenidos de 12 configuraciones analizadas de bancos de tubos con
aletas dentadas. Esta correlacién se presenta un poco mas abajo y a diferencia de las

aproximaciones tipicas existentes para este tipo de célculos, posee un factor de
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correccion que tiene en cuenta el efecto de disminucion en la transferencia de calor a
medida que aumenta el nimero de Reynolds. Ademas, para tener en cuenta las
influencias de las propiedades fisicas del gas en el banco de tubos, utiliza como

exponente un valor de 0,33 en el nUmero adimensional de Prandtl.

by

2505—

f
Nu = 0,117Re%7Y7Pr033(0,6 + 0,4exp™ Re )(Z)°%  (Ec. 59)
L

Los rangos de aplicacion validados para la correlacion de Ma, Yuan, Liu, Hu y
Huang son: 4.000<Re<30.000, 5<hi/si<5,5 y 0,75<S+/S.<1,3; donde hi/s; es la relacién
de altura de espaciado entre aletas y st es la diferencia entre pr y &;, parametros que

aparecen junto con h; definidos en el pequefio plano de la Imagen 20.

Los valores obtenidos para el calculo del numero de Nusselt mediante esta
correlacion para cada banco de tubos analizado en el articulo presentan un porcentaje
maximo de error del 10% frente a valores experimentales tal y como se puede ver en

la imagen 21.
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Imagen 21. Comparativa entre valores experimentales y calculados por la correlacion del articulo [39].

Sin embargo, y aunque este tipo de tubos aleteados presentan una alternativa

muy tentadora a modelar para el intercambiador de calor del sistema EGR con banco
de tubos, no se contempla su uso en el presente proyecto al ser una tecnologia de
aplicacién en instalaciones industriales. El tamafio comercial minimo de este tipo de
tubos con aletas dentadas es excesivo frente al reducido tamafio que presentan los
intercambiadores de calor de los sistemas EGR, haciendo la fabricacion en un menor

tamafio de este tipo de tubos con aletas de un coste probablemente mayor.
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Frente a estos tubos con aletas dentadas, se ha valorado la posibilidad de usar
laminas como aletas transversales a los tubos del banco. Siguiendo esta linea de
estudio, se han consultado diversas correlaciones sobre el disefio y calculo de
intercambiadores de calor de estas caracteristicas. Esta alternativa se presenta
interesante en todos los aspectos, incluido el de la posible industrializacion en Valeo
Térmico del aparato propuesto al completo, en el cual se va a modelar la circulacion

del refrigerante por el interior de los tubos y la de los gases por el exterior de estos.

Flat fin
Round tube

Air flow

Imagen 22. Intercambiador de calor. Bateria de aire con aletas continuas [40].

Kong et al. muestran en su articulo [40] en relacién con este tema estudios
experimentales sobre bancos de tubos con aletas rectangulares continuas vy
ranuradas. En el articulo en cuestién se especifican correlaciones para el célculo del
numero de Nusselt en bancos de tubos con aletas rectangulares continuas con errores
inferiores al 10% bajo determinados rangos de aplicacion de Reynolds y pasos

adimensionales longitudinal y transversal de los tubos del banco.

STy Sin—
Nu = 2,6653 Re°’3175(§) 0'8732(EL) 05618 (Ec.60) 800<Re<13.000 1<T<18 1<%<1g

Wang et al. [41] muestran también en su articulo correlaciones para el célculo
del factor de friccién y la transferencia de calor en este tipo de aparatos. Sin embargo,
no se han tenido en cuenta estas correlaciones en el modelado por no mostrar la
influencia de los pasos adimensionales longitudinal y transversal (S./D y St/D) de los
tubos del banco, siendo ademas el rango de aplicacion de Reynolds de la correlacién

menor frente a la presentada por Kong et al.

. _ t._ _ Fp, _
j = 0,394 Re™0392 (2)=00449 y=00897 (1)=0212 (g 61) 800 <Re <7.500

Por otro lado, en el libro sobre disefio y calculo de intercambiadores
monofasicos de J. M Marin y S. Guillén [42] se propone la utilizaciébn de las

correlaciones de Webb [43] para la determinacién del coeficiente de transferencia de
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calor en exterior de un banco de tubos con aletas continuas. Marin y Guillén muestran
en su libro como repartir la superficie de las aletas continuas entre los tubos del banco
y cdmo, a partir de esta superficie, calcular el diametro equivalente de un area circular

con el mismo valor.

_ (f/8)(Re—1000)Pr 2 2/3
Re>2300  Nu = JOCERUA (1 4+ DK (ec.62)

0,104Gz
1+0,016Gz2/3

0,0668Gz

Re <2300 Nu = 3,66 + —_—
140,04Gz2/3

; Nu = 3,66 + (Ec. 63)

DV
Re = % (Ec. 64)

Correlaciones conveccién interior en tubos aleteados para baterias de aire [42, 43].

En base a todo lo visto en la literatura sobre correlaciones para el calculo del
nimero de Nusselt en bancos de tubos, se puede decir que las correlaciones
existentes definidas por autores como Colburn, Hausen o Zukauskas entre otros no
tienen un rango de aplicacion general exceptuando la presentada por Khan, Culham, y
Yovanovich. Adema4s, algunos articulos como el de Wilson o el de los propios W.A.
Khan, J.R. Culham y M.M. Yovanovich hablan de los rangos 6ptimos de definicién de
los pasos adimensionales longitudinal y transversal (SL/D, ST/D) en el modelado, asi

como de la disposicion adecuada para una mejor transferencia de calor.

Articulos especificos de transferencia de calor en bancos de tubos con aletas
dentadas presentaron, a priori, una alternativa interesante a la hora de modelar. Sin
embargo, en este analisis no se han tenido en cuenta por ser una tecnologia de mayor
aplicacién en instalaciones industriales. Ademas, su tamafio comercial minimo es
excesivo frente al reducido tamafio que presentan los intercambiadores de calor de los
sistemas EGR, un tema que supondria con mayor probabilidad un elevado coste. Por
otro lado, si han sido interesantes los articulos sobre bancos de tubos con aletas
rectangulares continuas, una alternativa que ha sido muy eficiente a la hora de
incrementar la transferencia de calor en el intercambiador logrando una mayor area de

intercambio tal y como se recoge en los trabajos de Kong et al., Wang et al. y Webb.

Segun todo lo visto en este punto de analisis de la literatura existente, el
presente proyecto ha tomado para la fase de modelado una disposicion de tubos
escalonados buscando un valor de paso adimensional longitudinal y transversal entre

1,3y 3, tratando de lograr la mejor eficiencia en los bancos més compactos.

Ademas, se ha usado en primer lugar la correlacion simplificada de Khan,

Culham y Yovanovich presentada en su articulo para el célculo de niumero de Nusselt
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tomando, para simplificar los calculos, una velocidad uniforme de flujo en la obtencién
del nimero de Reynolds. Con este primer célculo se ha visto la eficiencia lograda en el
intercambiador de calor con un banco de tubos totalmente lisos usando un valor de 1,3
para los pasos longitudinal y transversal adimensionales tras realizar diversas pruebas
con diferentes valores (S./D = S+/D = 1,3).

En segundo lugar, y para realizar una comparativa mas completa, se han
usado tanto las correlaciones de Webb como Kong et al. para bancos de tubos con
aletas rectangulares continuas. En este ultimo caso de nuevo se ha tomado un paso
longitudinal y transversal adimensional de 1,3 (S./D = S1/D = 1,3) con el fin de lograr la

mayor eficiencia posible del intercambiador propuesto.

Por ultimo, con este segundo calculo se ha visto la eficiencia del banco de
tubos con aletas continuas a lo largo de toda la virola y se ha hecho una comparativa y
posterior analisis de resultados frente a lo ya modelado. A continuacién se presenta un
resumen de las expresiones y correlaciones que se han utilizado en ambos casos,
tanto para tubos lisos como para tubos aleteados.
S N
1,3<*%<3 13<*%<3
D D
Conveccion interna en banco de tubos (tubos lisos y tubos aleteados)

(f/8)(Re—1000)Pr

Re > 2300 Nu = 11270 /8 R PreB—D)

1+ DK (Ec. 65)

0,104Gz
140,016Gz2/3

0,0668Gz

Re <2300 Nu = 3,66 + —_—
140,04Gz2/3

(Ec.66) ; Nu = 3,66 + (Ec. 67)

Re = 2Y/max (Ec. 68)

v

Conveccion externa en banco de tubos lisos

Nup = (; ReDl/2 Pr/3 (Ec. 69)

S: S
0,61 (FT)O,O'Bl (FL)0,053

L = .~ (Ec. 70)
1-2x¢ % <W)
DV
Re = % (Ec. 71)

Conveccion externa en tubos de bateria de aire (tubos aleteados)
S S
Nu = 2,6653 ReO,3175(FT)—0,8732(FL)—0,5618 (EC. 72)
para 800 < Re < 13.000, 1< %T <18 1< % <18
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3. MODELADO DE INTERCAMBIADORES DE CALOR DE SISTEMAS EGR

El modelado de los intercambiadores de calor tanto de carcasa y tubos, asi
como de banco de tubos presentados en este proyecto se ha llevado a cabo con el
software de resolucion de ecuaciones EES. Estos modelados se han realizado tanto
en limpio como en sucio, es decir, se ha visto como ha afectado el ensuciamiento en
cada uno de ellos tomando un valor de dicha resistencia de 0,005 K m2W, un valor

medio de ensuciamiento de acuerdo con la experiencia Valeo.

3.1 FASE 1: SISTEMA EGR CON INTERCAMBIADOR DE CARCASA Y TUBOS
(DISENO VALEO TERMICO)

En este primer modelado del intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1
se ha hecho uso de datos experimentales facilitados por el departamento [+D de Valeo
Térmico. Con todos estos datos se han podido validar los resultados obtenidos
analiticamente mediante el software EES. Para simplificar los calculos se ha tomado
aire como aproximacién a los gases de escape del motor, mientras que, por el otro
lado del intercambiador el refrigerante usado es etilenglicol al 65% de agua. El método
de célculo utilizado es el método de la efectividad o método NTU, mientras que la

disposicién tomada de los fluidos es de flujo cruzado.

Las condiciones de entrada de cada flujo tomadas en esta simulacion de
acuerdo con especificaciones dadas por Valeo en sus respectivos bancos de pruebas

se muestran en la tabla 1.

LADO GAS LADO AGUA
m 0,005-0,025 kg/s Q 800 I/h
Te 280 °C Te 80 °C
Tm, aprox 190 °C Tm, aprox 81,5°C
Pe 3 bar Pe 1 bar
Ps 1 bar Ps -

Tabla 1. Valores de entrada para el modelado del intercambiador de calor del sistema EGR Grecol
mediante EES.

Existen entre los perturbadores y los tubos unas laminas de niquel de pequefio
espesor (0,05 mm) que sirven para soldar ambos componentes entre si en el proceso
de fabricacion. El resto de los parAmetros tomados para este modelado corresponden
a dimensiones geométricas en su gran mayoria, las cuales se especifican en anexos
de ecuaciones 0 se calculan a partir de otros datos geométricos. Los parametros

geométricos mas destacados se pueden ver en la tabla 2 de la siguiente pagina.
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INTERCAMBIADOR DE CALOR TUBOS PERTURBADORES
Largo virola 220 mm Numero tubos 20 Espesor (t) 0,2 mm
Ancho int virola | 50,8 mm Espesor (t) 0,25 mm Paso (s) 1,9 mm
Alto int virola 77 mm Ancho ext tubos | 21,65 mm | Alto canal (h) 4,65 mm
- - Alto ext tubos 5,55 mm - -
: Acero . Acero : Acero
Material INOX Material INOX Material INOX

Tabla 2. Valores de algunos parametros geométricos del intercambiador de calor del sistema EGR
Grecol modelado.
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Imagen 23. Planos del intercambiador de calor del sistema EGR Grecol modelado.

Haciendo uso de todos estos datos y conociendo geométricamente el aparato
mostrado, los resultados de interés obtenidos por el software de resolucion de
ecuaciones EES para el modelado de este intercambiador de calor del sistema EGR
Greco 1 a diferentes caudales de gas se muestran en la Tabla 3. El resto de datos

obtenidos pueden encontrarse en las capturas de los anexos de calculos.

Modelado en limpio (sin ensuciamiento)

Mgas (Kg/ S) Ts, gas (QC) Ts refrig (QC) Q U) Eficiencia (8)
0,005 80,55 81,15 1019 99,70 %
0,010 81,25 82,35 2033 99,39 %
0,015 81,95 83,55 3037 99,02 %
0,020 82,95 84,75 4029 98,52 %
0,025 84,25 85,85 5003 97,87 %

Modelado en sucio (con ensuciamiento)

mgas (Kg/s) Ts, gas (°C) Ts,refrig (2C) Q) Eficiencia (g)
0,005 80,65 81,15 1019 99,69 %
0,010 82,05 82,35 2024 98,95 %
0,015 85,75 83,45 2979 97,11 %
0,020 91,35 84,55 3857 94,31 %
0,025 98,05 85,45 4650 90,95 %

Tabla 3. Resultados obtenidos mediante EES para el modelado tanto en limpio (superior) como en
sucio (inferior) teniendo en cuenta una resistencia de ensuciamiento de 0,005 K m?/W del
intercambiador del sistema EGR Greco 1.
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En los datos aportados por la tabla 3 puede verse que la eficiencia disminuye
mientras que las temperaturas de salida de ambos fluidos y el calor transferido
aumentan conforme se incrementa el caudal de gas introducido al intercambiador de
calor por estar menor tiempo en contacto con el area de intercambio. Ademas, este
descenso es mas notable si se tiene en cuenta el ensuciamiento, llegando incluso a

producir una bajada en el rendimiento térmico del intercambiador de un 7%.

Por otro lado, los datos experimentales de las temperaturas y la eficiencia del
intercambiador aportados por Valeo Térmico son menores frente a los calculados
analiticamente para el lado gas, no asi para el lado del refrigerante. Los datos de
eficiencia térmica obtenidos analiticamente mediante EES presentan frente a los datos
experimentales de Valeo Térmico un error menor del 8%; error que por otro lado esta
dentro de lo esperado habitualmente para el tipo de correlaciones usadas en célculos

de intercambiadores de calor (+/-10%).

Para dar validez al modelado llevado a cabo y tomando un flujo masico
intermedio de 0,015 Kg/s para el lado gas, se ha comprobado la concordancia de
dicho error de aproximacion entre los valores analiticos de célculo y los valores
experimentales proporcionados por Valeo Térmico para diferentes longitudes de tubo
del intercambiador de calor. El error de aproximacién entre valores analiticos y
experimentales aumenta al disminuir la longitud de los tubos usados, siendo mayor

este error en el lado del gas frente al del lado del refrigerante.

En el lado del refrigerante, la diferencia entre los valores de las temperaturas
de entrada y salida del fluido tanto experimental como analiticamente es muy
pequefa, de manera que el error también lo es. Sin embargo, en el lado gas el error
de aproximacion es mucho mayor; esto ultimo se debe a que las correlaciones usadas
en Valeo Térmico para el lado gas presentan, entre otras modificaciones, una
correccion frente a la longitud de los tubos utilizados en el propio intercambiador de
calor, mientras que las mismas correlaciones sin modificaciones usadas en este
proyecto introducen un error mayor al calcular un valor promedio del coeficiente de
conveccion sobre toda la superficie de intercambio. Todos estos datos aparecen en las

Tablas 4, 5y 6 sobre los errores de aproximacion.

Eficiencia (&) intercambiador

Tabla 4. Comparativa de

Lwbo (M) | Analitico Experimental Error valores de eficiencia analiticos y
0,220 97,11% 90,43% 8% experimentales en el modelado
0.200 96.35% 88.39% 9% del intercambiador de calor del
0’180 95'27% 85,87% 11% sistema EGR Grecol mediante

! ! ! EES.
0,160 93,76 82,72% 13,34%
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Lado gas
Analitico Experimental
Ltubo (M) | Te (°C) | Ts (°C) | Te (°C) | Ts (°C) | Error (%)
0,220 280 85,75 280 99,13 13,49
0,200 280 87,35 280 103,2 15,35
0,180 280 89,45 280 108,26 17,37
0,160 280 92,15 280 114,55 19,55

Tabla 5. Comparativa de valores de temperatura analiticos y experimentales del lado gas en el
modelado del intercambiador de calor del sistema EGR Grecol mediante EES.

Lado refrigerante
Analitico Experimental
L tubo (m) Te (OC) Ts (OC) Te (OC) Ts (OC) Error (%)
0,220 80 83,45 80 83,19 0,31
0,200 80 83,45 80 83,10 0,42
0,180 80 83,45 80 83,01 0,53
0,160 80 83,35 80 82,91 0,531

Tabla 6. Comparativa de valores de temperatura analiticos y experimentales del lado refrigerante en el
modelado del intercambiador de calor del sistema EGR Grecol mediante EES.

En base a todos estos datos tomados, se concluye que el modelado realizado
es valido para llevar a cabo una comparativa analiticamente frente a un banco de
tubos. Sin embargo, tal y como se ve en la tabla 4 y prosiguiendo con el andlisis, se ha
de tener en cuenta que los datos analiticos de eficiencia presentados en el presente
proyecto para el intercambiador de calor del sistema EGR Grecol tienen un porcentaje

de error en torno al 10% (8%) frente a valores experimentales de Valeo Térmico.

3.2 FASE 2: SISTEMA EGR CON INTERCAMBIADOR DE BANCO DE TUBOS
(DISENO PROPIO)

Para la segunda fase del modelado se han tomado las mismas dimensiones
geomeétricas externas del intercambiador de calor del sistema EGR Grecol visto con
anterioridad a fin de poder comparar las eficiencias de ambos tipos de
intercambiadores de calor usados en el andlisis a iso-volumen; carcasa y tubos y
banco de tubos. Al igual que en el modelado anterior, se ha hecho uso de algunos
datos de entrada experimentales facilitados por el departamento 1+D de Valeo. De
igual manera y para simplificar los calculos, se ha tomado aire como aproximacion a
los gases de escape del motor mientras que el refrigerante usado sigue siendo
etilenglicol al 65% en agua. Dicho refrigerante circula en este caso por los tubos del
banco del intercambiador de calor, mientras que el gas circula por dentro de la virola
del aparato. El método de célculo del intercambiador de calor usado en EES vuelve a
ser el método de la efectividad o método NTU, tomando esta vez como disposicién un

banco de tubos al tresbolillo. Este banco de tubos se ha modelado en dos
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configuraciones distintas haciendo uso de tubos lisos para realizar un estudio basico,

asi como de tubos aleteados para ver su alcance frente al estdndar de Valeo.

3.2.1. Banco de tubos lisos

En un primer lugar y dentro de esta segunda fase de modelado se ha tomado el
intercambiador de calor como un banco de tubos lisos a efectos de conocer sus
prestaciones basicas. Las condiciones de entrada de cada flujo tomadas en esta
simulacién son exactamente iguales a la usadas en la primera fase del modelado e

iguales para todos los diferentes bancos analizados como se especifica mas adelante.

LADO GAS LADO AGUA
0,005-0,025 kg/s 800 I/h
280 °C 80 °C
190 °C 81,5°C
3 bar 1 bar
1 bar -

Tabla 7. Valores de entrada para el modelado del intercambiador de calor del sistema EGR con banco
de tubos mediante EES.

Al igual que en la primera fase del modelado del presente proyecto, en esta
segunda fase el resto de los pardmetros tomados corresponden a dimensiones
geométricas del intercambiador de calor que se especifican en anexos de ecuaciones
0 se calculan a partir de otros datos geométricos. Estos son algunos de estos datos
geomeétricos mas destacados para esta segunda fase.

INTERCAMBIADOR DE CALOR BANCO DE TUBOS

| Largovirola | 220 mm_| N°tubos totales | 208 |
| 50.8mm | 9

| 77mm_| 40 |
| -] -

Acero Acero
INOX INOX

Tabla 8. Valores de parametros geométricos del sistema EGR con intercambiador de calor con banco
de tubos lisos para el modelado en EES.

11k

Imagen 24. Disposicion modelada para intercambiador de calor de banco de tubos lisos.
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Se han seleccionado los diametros de tubo méas pequefios comparados con
diametros comerciales, asi como el espesor de ldmina mas fino que se pudiera usar
en Valeo para lograr las mejores prestaciones térmicas. Los resultados de mayor
interés obtenidos por el programa de célculo EES para el modelado tanto en limpio
como en sucio del intercambiador de calor del sistema EGR con banco de tubos lisos
para diferentes caudales de gas pueden verse en la Tabla 9. El resto de los datos
obtenidos de menor interés para el andlisis pueden encontrarse en las capturas de los

anexos de calculos.

Modelado en limpio (sin ensuciamiento)

Ihgas (Kg/s) Ts, gas (2C) Ts,retrig (2C) Q) Eficiencia (g)
0,005 80,35 81,15 1023 99,69 %
0,010 82,05 82,35 2031 98,95 %
0,015 85,85 83,45 2988 97,06 %
0,020 91,75 84,55 3864 94,15 %
0,025 98,65 85,45 4652 90,67 %

Modelado en sucio (con ensuciamiento)

gas (Kg/s) Ts, gas (°C) Ts,refrig (°C) QM Eficiencia (g)
0,005 81,55 81,15 1018 99,24 %
0,010 91,75 82,25 1931 94,12 %
0,015 107,55 83,15 2654 86,21 %
0,020 123,45 83,75 3212 78,27 %
0,025 137,65 84,25 3650 71,15 %

Tabla 9. Resultados obtenidos mediante EES para el modelado tanto en limpio (superior) como en
sucio (inferior) teniendo en cuenta una resistencia de ensuciamiento de 0,005 K m%/W del
intercambiador del sistema EGR con banco de tubos lisos.

En los datos aportados por la tabla 9 puede verse de nuevo que la eficiencia
disminuye mientras las temperaturas de salida de ambos fluidos y el calor transferido
aumentan con el incremento del caudal de gas introducido al intercambiador por estar
menor tiempo en contacto con el area de intercambio. De nuevo, este descenso es
mas notable si se tiene en cuenta el ensuciamiento, produciendo bajadas en el
rendimiento térmico del intercambiador de valores mucho mayores que los vistos en el
caso anterior para el intercambiador del sistema EGR Greco 1. Esto Gltimo, como se
vera mas adelante, es debido a la menor area de intercambio que presenta este

intercambiador de banco de tubos lisos frente a los dos restantes.

Tal y como se esperaba, en este primer caso del modelado del intercambiador
de calor del sistema EGR con banco de tubos se han obtenido unas prestaciones
inferiores a las mostradas por el sistema EGR Greco 1. Los tubos lisos no son
suficientes para lograr las prestaciones térmicas deseadas, de manera que se ha
optado por modelar tubos con aletas continuas a lo largo del aparato con la finalidad

de lograr una mayor area de transferencia de calor entre fluidos y con ello conseguir
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una mayor eficiencia térmica del intercambiador de calor del sistema EGR propuesto

en el presente proyecto.

3.2.2 Banco de tubos aleteados

En este segundo caso del modelado del intercambiador de calor con banco de
tubos se han seguido las mismas directrices que en el caso 3.2.1, teniendo en cuenta
esta vez el uso de tubos aleteados en lugar de tubos lisos. Las condiciones de entrada
de cada flujo tomadas son exactamente iguales a las de los dos modelados anteriores

y pueden verse tanto en la Tabla 1 comoenla 7.

De nuevo el resto de los parametros tomados para el modelado corresponden
mayormente a dimensiones geomeétricas del intercambiador de calor que se
especifican o bien en anexos de ecuaciones o bien se calculan a partir de otros datos
geomeétricos. Los parametros geométricos mas destacados de la etapa final de esta

segunda fase del modelado para banco de tubos pueden verse en la Tabla 7.

INTERCAMBIADOR DE CALOR BANCO DE TUBOS

Tabla 10. Valores de pardmetros geométricos del sistema EGR con intercambiador de calor con banco
de tubos aleteados para el modelado en EES.

Imagen 25. Disposicion modelada para intercambiador de calor de banco de tubos con aletas.

Los resultados de mayor interés obtenidos por el programa de célculo EES
para el modelado tanto en limpio como en sucio del intercambiador de calor del

sistema EGR de banco de tubos con aletas rectangulares continuas para diferentes
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flujos masicos de gas pueden verse en la tabla 11. El resto de los datos obtenidos

pueden encontrarse en las capturas de los anexos de calculos.

Modelado en limpio (sin ensuciamiento)

gas (Kg/s) Ts, gas (2C) Ts,refrig (2C) Q) Eficiencia (g)
0,005 80,05 81,15 1021 100 %
0,010 80,05 82,35 2042 100 %
0,015 80,05 83,55 3063 99,98 %
0,020 80,25 84,75 4079 99,86 %
0,025 80,95 85,95 5083 99,54 %

Modelado en sucio (con ensuciamiento)

mgas (Kg/s) Ts, gas (2C) Ts,refrig (2C) QM Eficiencia (g)
0,005 80,05 81,15 1021 100 %
0,010 80,45 82,35 2038 99,76 %
0,015 83,15 83,55 3015 98,42 %
0,020 88,45 84,55 3912 95,78 %
0,025 95,45 85,55 4713 92,29 %

Tabla 11. Resultados obtenidos mediante EES para el modelado tanto en limpio (superior) como en
sucio (inferior) teniendo en cuenta una resistencia de ensuciamiento de 0,005 K m?/W del
intercambiador del sistema EGR con banco de tubos lisos.

En los datos aportados por la tabla 11 puede verse de nuevo tanto una
reduccion en la eficiencia, asi como un aumento en las temperaturas de salida de
ambos fluidos y del calor transferido conforme aumenta el caudal de gas introducido al
intercambiador de calor. Esto es debido, al igual que ocurria en los dos casos
anteriores, al menor tiempo que el gas pasa en contacto con el area de intercambio.
Este descenso vuelve a ser mas notable si se tiene en cuenta el ensuciamiento, pero
este descenso no es tan acusado como ocurria por ejemplo en el caso del banco de
tubos lisos. Sin embargo, las prestaciones que da este intercambiador modelado
mediante un banco de tubos con aletas son muy superiores a las ofrecidas por el
banco de tubos lisos y similares a las ofrecidas por el intercambiador de calor del
sistema EGR Greco 1 de Valeo Térmico, un punto que se analiza mas en detalle en el

siguiente apartado referente a los resultados de forma general.

La contribucion del efecto del ensuciamiento se reduce conforme aumenta el
area de intercambio. Su valor de 0,005 K m?W en K/W se reduce al aumentar la
superficie de intercambio, reduciendo su contribucién a la resistencia térmica total y
dando lugar a una mayor potencia (Q). Por este motivo, el banco de tubos lisos
presenta una mayor dependencia frente al efecto del ensuciamiento al tener un area
de intercambio menor. A la inversa ocurre tanto en el banco de tubos aleteados como
en el intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1, donde ambos

intercambiadores tienen un area de intercambio mayor como se vera mas adelante.
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Con la finalidad de obtener unos datos fiables y dar validez al analisis
realizado, se ha verificado que haciendo uso del nimero de aletas tomadas en el
modelado, el nimero de Reynolds en el lado gas estuviera dentro del rango de

aplicacion de la correlaciéon usada.
4. RESULTADOS: COMPARACION DE LOS INTERCAMBIADORES MODELADOS

Para finalizar con el andlisis y terminar con una conclusién sobre lo visto en el
presente proyecto se han realizado dos comparativas, en primer lugar, entre los dos
bancos de tubos analizados y en segundo lugar entre el banco de tubos con aletas y el

intercambiador de calor del sistema EGR de carcasa y tubos de Valeo Térmico.

Segun todo esto, se ha comparado la eficiencia en diferentes valores de flujo
masico del gas que entra a cada intercambiador. Ademas, para un valor intermedio de
dicho flujo masico (0,015 Kg/s) se han comparado tanto el area de intercambio, como
el coeficiente volumétrico global de transmision de calor (UA) del intercambiador de
calor, como las temperaturas de salida del refrigerante y del gas asi como el peso

estimado de los diferentes tipos de intercambiadores vistos en el proyecto.

Banco de tubos lisos vs con aletas
(sin ensuciamiento)

_ 100,00%

8 95,00% \

'-E 90,00%

g 85,00% = bhanco de tubos lisos
£ 80,00%

E 75,00% banco de tubos con
§ 70,00% aletas

;'._.gj 0,005 0,01 0,015 0,02 0,025

Flujo masico gas (Kg/s)

Banco de tubos lisos vs con aletas
(con ensuciamiento)

_ 100,00%

5 \

T

©

e} .

€ 9000% =——banco de tubos lisos
s )

o

@

<

©  80.00% ——banco de tubos con
2 ' aletas

2

2

&

w

70,00%
0,005 0,01 0,015 0,02 0,025
Flujo masico gas (Kg/s)

Gréficas 1y 2. Eficiencia frente a flujo masico de los dos intercambiadores de calor de banco de tubos
con ensuciamiento y sin ensuciamiento.

38



INTERCAMBIADOR EGR CON BANCO DE TUBOS INTERCAMBIADOR EGR CON BANCO DE TUBOS
LISOS ALETEADOS
En limpio En sucio En limpio En sucio
QW 2988 2979 QW 3063 3015
Aext gas (m?) 0,329 Aext gas (m?) 0,6453
UA (W/m3K) 59,58 31,27 UA (W/m3K) 133,5 65,29
Ts gas (°C) 85,85 107,55 Ts gas (°C) 80,05 83,15
Ts refrig (°C) 83,45 83,15 Ts refrig (°C) 83,55 83,55
M tubos (KQ) 0,3752 M tubos+aletas (KQ) 0,5670

Tabla 12. Resultados obtenidos mediante EES para el modelado tanto en limpio como en sucio de los
dos intercambiadores de calor de banco de tubos analizados teniendo en cuenta un flujo masico de
gas de 0,015 Kg/s y una resistencia de ensuciamiento de 0,005 K m?/W.

Los datos aportados por la Tabla 12 y las Gréficas 1 y 2 muestran que el
intercambiador de calor de banco de tubos con aletas supera al intercambiador con
banco de tubos lisos tanto en limpio como en sucio, especialmente en este ultimo
caso. Es en sucio donde la mayor area de intercambio hace que se mitigue el efecto
global del ensuciamiento sobre el intercambiador, logrando conseguir mejores
prestaciones térmicas como se puede ver en datos como los calores intercambiados
en ambos intercambiadores, su eficiencia o la temperatura final del gas lograda por

cada uno de ellos.

Las temperaturas de salida de ambos fluidos conseguidas por el banco de
tubos con aletas frente al banco de tubos lisos presentan una menor variacion entre el
modelado en limpio y el modelado en sucio, y hacen de este intercambiador de calor
una alternativa muy interesante a comparar con el intercambiador de calor del sistema

EGR Greco 1 de Valeo Térmico.

El hecho de que esta area de intercambio sea mayor genera por consiguiente
un aumento en el valor de UA. Este aumento de UA es positivo para lograr un mayor
intercambio de calor, pero, por otro lado, el incremento en el area de intercambio en
este caso hace que la masa del intercambiador de calor modelado sea mayor. Este
Gltimo punto se ha tenido en cuenta en la siguiente comparativa, donde las
prestaciones térmicas de los intercambiadores de calor de los aparatos modelados

han sido similares.
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Banco de tubos con aletas vs carcasa y tubos
Greco 1 (sin ensuciamiento)

100,00%

95,00%
90,00%

85,00%

80,00% banco de tubos con aletas

75,00% = carcasa y tubos Greco 1

Eficiencia intercambiador

70,00%
0,005 0,01 0,015 0,02 0,025

Flujo masico gas (Kg/s)

Banco de tubos con aletas vs carcasa y tubos
Greco 1 (con ensuciamiento)

100,00%
95,00%
90,00%
85,00% ———banco de tubos con aletas

80,00% = carcasa y tubos Greco 1

75,00%

Eficiencia intercambiador

70,00%
0,005 0,01 0,015 0,02 0,025

Flujo masico gas (Kg/s)

Gréficas 3y 4. Eficiencia frente a flujo masico del intercambiador de calor de banco de tubos con
aletas y del intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1 con ensuciamiento y sin ensuciamiento.

T INTERCAMBIADOR EGR CON BANCO DE TUBOS
ALETEADOS
En limpio En sucio En limpio En sucio
QM) 3037 2979 QW 3063 3015
Aext gas (m?) 0,71302 Aext gas (m?) 0,6453
UA (W/m3K) 107,1 59,75 UA (W/m3K) 133,5 65,29
Ts gas (°C) 81,95 85,75 Ts gas (°C) 80,05 83,15
Ts refrig (°C) 83,55 83,45 Ts refrig (°C) 83,55 83,55
M tubos-+aletas (KQ) 0,9316 M tubos+aletas (KQ) 0,5670

Tabla 13. Resultados obtenidos mediante EES para el modelado tanto en limpio como en sucio del
intercambiador de calor de banco de tubos con aletas y el intercambiador de calor de carcasa y tubos
del sistema EGR Greco 1 teniendo en cuenta un flujo masico de gas de 0,015 Kg/s y una resistencia

de ensuciamiento de 0,005 K m%/W.
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Los datos aportados por la Tabla 13 y las Graficas 3 y 4 muestran en este caso
gue el intercambiador de calor de banco de tubos con aletas supera igualmente al
intercambiador de calor con carcasa y tubos de Valeo Térmico tanto en limpio como en

sucio.

Si bien es verdad que, a diferencia de la comparativa anterior, tanto en limpio
como en sucio la eficiencia, la temperatura de salida del gas y el calor intercambiado
en ambos intercambiadores de calor son similares, la masa aproximada de ambos
aparatos no lo es. El intercambiador de calor con banco de tubos y aletas propuesto
en este proyecto presenta una disminucion de practicamente la mitad de la masa del
intercambiador frente al estandar de Valeo Térmico analizado, el sistema EGR Greco
1. Este punto se ha comentado mas adelante y se muestra muy positivo de cara a
proseguir con un estudio mas detallado sobre el proyecto por parte de la empresa.
Esta reduccion en la masa puede verse también en la diferencia existente en el area
de intercambio de ambos intercambiadores de calor, que hacen que los valores de UA
se muestren mejores en sucio para el intercambiador de calor propuesto en este

proyecto.

En definitiva, el intercambiador de calor de banco de tubos con aletas presenta
frente al intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1 de Valeo Térmico unas
prestaciones muy similares e incluso algo superiores tanto en términos de calor
intercambiado como en eficiencia especialmente en sucio, haciendo uso de una menor
area de intercambio tal y como se ha visto en este analisis. Este punto relacionado con
el area de intercambio y derivado al calculo aproximado de la masa de cada
intercambiador de calor se traduce a un ahorro directo en los costes de material para

la fabricacion del aparato propuesto frente al fabricado por Valeo Térmico.
5. CONCLUSIONES

El presente proyecto ha recogido el modelado y andlisis de diversos
intercambiadores de calor para sistemas EGR. Se ha modelado un intercambiador de
calor de un sistema EGR consolidado en el mercado como es el del sistema EGR
Greco 1 de Valeo Térmico. Posteriormente se ha propuesto como alternativa a él un
intercambiador de calor basado en un banco de tubos con aletas rectangulares

continuas.

Las simulaciones llevadas a cabo han puesto de manifiesto la mejora del
intercambiador propuesto frente al fabricado por Valeo Térmico. El intercambiador de

calor propuesto ha sido ligeramente superior en prestaciones al del sistema EGR
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Greco 1 tanto en las simulaciones en limpio como en sucio haciendo uso de una

menor area de intercambio.

Ademas, se ha evaluado de forma aproximada la masa de cada uno de los
intercambiadores de calor modelados en el proyecto sin tener en cuenta la carcasa,
comuln a todos los intercambiadores. Como resultado, se ha obtenido una reduccién
del 40% de la masa del intercambiador de calor del banco de tubos con aletas frente al
intercambiador de calor del sistema EGR Greco 1. Esta reduccién supone un ahorro
en los costes de material, quedando pendientes de evaluar los costes de fabricacién

del aparato propuesto.

En resumen, se ha logrado el objetivo propuesto en el proyecto que ha
consistido en encontrar una posible alternativa al intercambiador de calor del sistema
EGR Greco 1 de Valeo Térmico que presentara mejores prestaciones térmicas 0 en su

defecto, las igualara con alguna ventaja de interés como los costes de fabricacion.

Sin embargo, se ha de afiadir que los modelados llevados a cabo estan sujetos
al error de las correlaciones experimentales usadas. Ademas, es necesario hacer un
estudio sobre la pérdida de carga del intercambiador de calor propuesto en este
proyecto, un punto de especial importancia para poder asegurar la viabilidad del
proyecto. El siguiente paso entonces, junto con el analisis de pérdida de carga, sera la
fabricacion de un prototipo para la validacion en un banco de pruebas de los datos

analiticos presentados en este documento.
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ANEXOS

ANEXO | - ECUACIONES DE MODELADO

iNDICE

1. Ecuaciones de modelado para intercambiador de EGR Greco 1

2. Ecuaciones de modelado para intercambiador de EGR de banco de tubos lisos

3. Ecuaciones de modelado para intercambiador de EGR de banco de tubos con aletas
continuas
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1. ECUACIONES DE MODELADO PARA INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1

{El intercambiador del sistema EGR Greco 1 presenta una carcasa rectangular con 20 tubos de
220 mm de longitud en cuyo interior se encuentran los perturbadores OFFSET. Entre el interior
de la carcasa y el exterior de los tubos, y para refrigerar el aire que circula por los propios
tubos, circula el refrigerante que en este caso es de 65%-35% agua-etilenglicol.}

{FLUJOS DE LADO REFRIGERADO Y REFRIGERANTE}

m_gas = 0,015
{Kg/s}

cp_gas = Cp(Air;T=Tm_aprox_gas) {J/IKg K; Valeo Térmico}
T in_gas =553,13 {K}
P_in_gas = 300000 {Pa}
mu_gas = Viscosity(Air;T=Tm_aprox_gas) {m”2 /s, aproximado como aire}
K_gas = Conductivity(Air;T=Tm_aprox_gas) {W/mK}
Tm_aprox_gas = 463,15 {K}
densidad_gas = Density(Air;T=Tm_aprox_gas;P=Pm_aprox_gas) {Kg/m"3}
Pm_aprox_gas = 200000 {Pa, 1 bar aprox 1 atm}
v_gas_tubo = (m_gas/(20 10))/(densidad_gas(s h-t h)) {m/s}
m_coolant = caudal_coolant densidad_coolant {Kg/s}

caudal_coolant = 0,8/3600 {m~"3/s}

densidad_coolant = Density(EG; T=Tm_aprox_coolant;C=35) {Kg/m"3}
cp_coolant = Cp(EG;T=Tm_aprox_coolant; C=35) {J/IKg*K; Valeo Térmico}
T _in_coolant = 353,15 {K}
P_in_coolant = 100000 {Pa}

mu_coolant = Viscosity(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {Kg / m s}
K_coolant = Conductivity(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {W / m K}
Tm_aprox_coolant = 354,65 {K}

v_coolant = m_coolant/(densidad_coolant A _coolant)  {m/s}

A_coolant = ancho_virola L_tubo-(2 L_tubo anchura_tubo_exterior) {m"2}

{GEOMETRIA DE PIEZAS APARATO GRECO1 Y PROPIEDADES}

ancho_virola = 0,0508 {m; Anchura de virola}

alto_virola = 0,077 {m; Altura de virola}

n_tubos = 20

L_tubo = 0,220 {m}

h_tubo_interior = 0,00495 {m}

h_tubo_exterior = 0,00555 {m}

h = h_tubo_interior - e_perturbador — 2 e_laminaNi {m}

anchura_tubo_interior = 0,02115 {m}

anchura_tubo_exterior = 0,02165 {m}

s = 0,5 (0,0042-2 e_perturbador) {m}

n_pasos_perturbador =5 {ntmero de veces de "s" en el
perturbador; lado transversal}

| = 0,00635 {m}

e_tubo = 0,00025 {m}

K_tubo =47 {W / m K; acero inoxidable}

K_tubo = K_perturbador {W/ mK}

e_laminaNi = 0,00005 {m}

K_Ni =523 {W/mK}

e_perturbador = 0,0002 {m}

t = e_perturbador {m}
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volumen_tubos = v_aletas + v_tubos {m"3}
v_aletas = n_tubos n_pasos_perturbador e_perturbador*(L_tubo (s+2 e_perturbador) + 2 h
L_tubo+L_tubo s) {m"3}
v_tubos = n_tubos e_tubo (2 L_tubo anchura_tubo_exterior+2 L_tubo h_tubo_interior) {m"3}
peso_Greco_1 = densidad_acerolNOX volumen_tubos {Kg}
densidad_aceroINOX = 7900 {Kg / m"3}

{ECUACIONES DE TRANSFERENCIA DE CALOR Y CALCULO DE LA EFICIENCIA DEL
INTERCAMBIADOR POR EL METODO E-NTU}

C_coolant = m_coolant cp_coolant {WI/K}

C_gas =m_gas cp_gas {W/K}

C_min = min(C_coolant;C_gas) {WI/K}

C_max = max(C_coolant; C_gas) {WI/K}

C = C_min/C_max

Q_max =C_min (T_in_gas-T_in_coolant) {3}

Q _gas=C gas (T_in_gas-T_out _gas) {3}

Q_coolant = C_coolant (T_out_coolant-T_in_coolant)  {J}

Q_gas = Q_coolant {3}

Q_gas=Q {3}

D_h_JyW =2 (s-t) h/((s+h) + (th /1)) {Dh definido para una abertura del
perturbador; el ancho de tubo tiene 10
aberturas}

D_h_coolant =4 A_coolant/(2 ancho_virola+6 L_tubo) {m}
UA = 1/(R_térmica_global) {W/K}
1/R_térmica_global = 1/R_1+1/R_2+1/R_3+1/R_4 {WI/K}

R_1=R1 _conv_coolant + R1_cond_tubo + R1 _cond_Ni + R1_conv_gas + R1_ensuc {K/W}

R1_conv_coolant = 1/(h_coolant A1) {K/W}
R1 cond_tubo = e_tubo/(K tubo Al) {K/W}
R1_cond_Ni = e_laminaNi/(K_Ni Al) {K/W}
R1 conv_gas = 1/(h_gas Al) {K/W}
R1_ensuc = (0,005)/A1 {0,005 m"2 K/ W}
{R1_ensuc = 0} {K/W}
Al = n_tubos anchura_tubo_interior L_tubo {m"2}

R_2 =R2_conv_coolant + R2_cond_tubo + R2_conv_gas + R2_ensuc {K/W}

R2_conv_coolant = 1/(h_coolant A2) {K/W}
R2_cond_tubo = e_tubo/(K_tubo A2) {K/W}
R2_conv_gas = 1/(h_gas A2) {K/W}
R2_ensuc = (0,005)/A2 {0,005 m"2 K/ W}
{R2_ensuc = 0} {K/W}
A2 = n_tubos h_tubo_interior L_tubo {m~2}

R_3 =R3_conv_coolant + R3_cond_tubo + R3_conv_gas + R3_ensuc {K/W}

R3_conv_coolant = 1/(h_coolant A3) {K/W}
R3_cond_tubo = e_tubo/(K_tubo A3) {K/W}
R3 conv_gas = 1/(h_gas A3) {K/W}
R3_ensuc = (0,005)/A3 {0,005 m"2 K/ W}
{R3_ensuc =0} {K/W}
A3 =n_tubos h_tubo_interior L_tubo {m"2}
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R_4 =R4_conv_coolant + R4_cond_aletas + R4_cond_tubo + R4_cond_Ni +

R4 conv_bancoaletas {K/W}
R4 _conv_coolant = 1/(h_coolant A1) {K/W}
R4 _cond_aletas = e_perturbador/(K_perturbador A1){K/\W?}
R4 _cond_tubo = e_tubo/(K_tubo Al) {K/W}
R4 _cond_Ni = e_laminaNi/(K_Ni Al) {K/W}

1/R4_conv_bancoaletas = 1/R4_conv_huecos + 1/R4_conv_aletas {W/K}
R4 _conv_huecos = 1/(h_gas A4) + R4_ensuc_huecos {K/W}
R4_conv_aletas = (1/(rend_aleta A5 h_gas)) + R4_ensuc_aletas {K/W}

R4 _ensuc_huecos = (0,005)/A4 {0,005 m"2 K / W}

R4 _ensuc_aletas = (0,005)/(rend_aleta A5) {0,005 m"2 K / W}

{R4_ensuc_aletas =0} {K/W}

{R4_ensuc_huecos = 0} {K/W}

A4 =n_tubos 54 s L_tubo {m"2; area de los huecos en el banco
de aletas}

A5 = n_tubos 5 4 (((h-e_perturbador) L_tubo)+(e_perturbador L_tubo)) {m"2; area de las
aletas en el banco de aletas}

A_tot_bancoaletas = A4 + A5 {m"2}
rend_tot =1 - (A5/A_tot_bancoaletas) (1 - rend_aleta { }
rend_aleta = tanh(m L_rend) / (m L_rend) {}
L_rend = 0,5 t+0,5 (h-t) {m}
m = ((2 h_gas)/(K_perturbador t))"0,5 {m}
R_conv_gas = R1_conv_gas + R2_conv_gas + R3_conv_gas + R4_conv_bancoaletas {K/W}
R_cond_Ni =R1_cond_Ni + R4_cond_Ni {K/W}
R_cond_int = R4 _cond_aletas + R1_cond_tubo + R2_cond_tubo + R3_cond_tubo +
R4 _cond_tubo {K/W}
R_conv_coolant = R1_conv_coolant + R2_conv_coolant + R3_conv_coolant+R4_conv_coolant
{K/W}
R_ensuciamiento = 0,005/(A1+A2+A3+A4+A5) {K/W}
NTU = UA/C_min {}
eficienciagreco = (1-exp(-C (1-exp(-NTU))))/C {}
Q = eficienciagreco Q_max {3}

{CALCULO DE LOS NUMEROS ADIMENSIONALES EN LADO GAS Y LADO
REFRIGERANTE}

{LADO GAS}
Re_gas = (densidad_gas v_gas_tubo (D_h_JyW))/mu_gas

Re_gas_JyW = 257((I/s)(1,23)) ((1)*0,58) D_h_JyW ((t+1,328(Re_gas/(l D_h_JyW))(-0,5))(-
1))

Pr_gas =cp_gas mu_gas / K_gas

Nu_gas = h_gas (D_h_JyW)/K_gas

j=0,53(Re_gas”\(-0,5)) ((I’D_h_JyW)"(-0,15)) ((s/h)*(-0,14)) {Segun Joshi y Webb para Re_gas
<Re_gas_JyW}

{i= 0,21(Re_gas”\(-0,4)) ((I/D_h_JyW)"(-0,24)) ((t/D_h_JywW)"(0,02)) {Segun Joshi y Webb para
Re_gas > Re_gas_JyWw + 1000}}

j = Nu_gas/(Re_gas (Pr_gas”(1/3))) {Relacion entre Colburn y Nusselt}
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{LADO REFRIGERANTE}
Re_coolant = densidad_coolant v_coolant D_h_coolant / mu_coolant
Pr_coolant = cp_coolant mu_coolant / K_coolant

Nu_coolant = h_coolant D_h_coolant/K_coolant
Nu_coolant = 0,25(Re_coolant”0,6) (Pr_coolant*(1/3)) (1°0,14) {Correlacién de Donohue}
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2. ECUACIONES DE MODELADO PARA INTERCAMBIADOR EGR DE BANCO DE TUBOS
LISOS

{El intercambiador de calor de banco de tubos escalonados propuesto tiene como diametro
comercial de tubos un valor de 4mmy un espesor de 0,5mm. Propongo un paso adimensional
transversal y longitudinal de 1,3 para los tubos por los que circulara un refrigerante 65%-35%
agua-etilenglicol.}

{FLUJOS DE LADO REFRIGERADO Y REFRIGERANTE}

m_gas = 0,025 {Kg/s}

cp_gas = Cp(Air;T=Tm_aprox_gas) {J/Kg K; Valeo Térmico}

T in_gas =553,13 {K}

P_in_gas = 300000 {Pa}

mu_gas = Viscosity(Air;T=Tm_aprox_gas) {m”"2/ s,aproximado como aire}
K_gas = Conductivity(Air;T=Tm_aprox_gas) {W/mK}

Tm_aprox_gas = 483,15 {K}

densidad_gas = Density(Air;T=Tm_aprox_gas;P=Pm_aprox_gas) {Kg/m"3}

Pm_aprox_gas = 200000 {Pa, 1 bar aprox 1 atm}

v_gas = (m_gas)/(densidad_gas (ancho_virola alto_virola)) {m/s}

v_gas_max = (S_T v_gas)/(S_T-D_tubo) {Disposicion escalonada para A1<2A2}

m_coolant = (caudal_coolant densidad_coolant)

caudal_coolant = 0,8/3600

{Kg/s}
{m~"3/s}

densidad_coolant = Density(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {Kg/m"3}

cp_coolant = Cp(EG;T=Tm_aprox_coolant; C=35)

T_in_coolant = 353,15
P_in_coolant = 100000

{J/IKg*K; Valeo Térmico}
{K}
{Pa}

mu_coolant = Viscosity(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {Kg/m s}

K_coolant = Conductivity(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=3 {W / m K}
Tm_aprox_coolant = 354,65 {K}

v_coolant = (m_coolant/n_tubos_totales)/(densidad_coolant (pi ((d_tubo/2)"2))) {m/s}

volumen_bancodetubos = v_tubos {m"3}
v_tubos = (pi ((D_tubo/2)"2-(d_tuboint/2)"2)) L_tubo n_tubos_totales {m"3}
peso_bancodetubos = densidad_acerolNOX volumen_bancodetubos {Kg}
densidad_aceroINOX = 7900 {Kg/m"3}

{GEOMETRIA DE PIEZAS APARATO GRECO1 Y PROPIEDADES}

ancho_virola = 0,0508 {m; Anchura de virola}

alto_virola = 0,077 {m; Altura de virola}
alto_virola = L_tubo {m}
L_virola = 0,220 {m; Longitud de virola aparato}

n_tubos_totales = n_tubos_x n_tubos_y-(n_tubos_y/2) {n°de tubos en Y pares para calculo
sin decimales}

n_tubos x=9 {-}

n_tubos_y =40 {-}

calculo_tubos_y = (L_virola-D_tubo)/(S_L) {-}

calculo_tubos_x = (ancho_virola-D_tubo)/(S_T) {-}

e_tubo = 0,00015 {m}

D_tubo = 0,004 {m}

d_tuboint = D_tubo-2 e_tubo {m}

S T/D_tubo=1,3 {-}

S _L/D_tubo=1,3 {-}

K_tubo =47 {W / m K; acero inoxidable}
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{ECUACIONES DE TRANSFERENCIA DE CALOR Y CALCULO DE LA EFICIENCIA DEL
INTERCAMBIADOR POR EL METODO E-NTU}

C_coolant = m_coolant cp_coolant {WI/K}
C_gas =m_gas cp_gas {W/K}
C_min = min(C_coolant;C_gas) {WI/K}
C_max = max(C_coolant; C_gas) {W/K}
C = C_min/C_max

Q_max =C_min (T_in_gas-T_in_coolant) {3}

Q _gas =C _gas (T_in_gas-T_out _gas) {3}
Q_coolant = C_coolant (T_out_coolant-T_in_coolant)  {J}

Q _gas = Q_coolant {3}
Q_gas=Q {3}
D_h_gas =D _tubo {m}
D_h_coolant = d_tuboint {m}
UA = 1/(R_térmica_global) {WI/K}

R_térmica_global = R_conv_coolant + R_conv_gas + R_cond_tubo + R_ensuc {K/W}

R_conv_coolant = 1/(h_coolant A_1) {K/W}

R _conv_gas =1/(h_gas A_2) {K/W}

R_cond_tubo = (In((D_tubo/2)/(d_tuboint/2)))/(2 pi K_tubo alto_virola) {KMW}
{ R_ensuc =0,005/(A_2) {K/W}}

R _ensuc =0 {K/W}

A_1 = alto_virola 2 pi (d_tuboint/2) n_tubos_totales {m"2}

A_2 = alto_virola 2 pi (D_tubo/2) n_tubos_totales {m"2}

NTU = UA/C_min {}

{eficienciagreco = 1-exp(-NTU) {Expresion genérica}}

eficienciagreco = (1/C) (1-exp(-C (1-exp(-NTU)))) {Expresion para contraflujo, un solo
paso, fluido de Cmax mezclado y Cmin
sin mezclar}

Q = eficienciagreco Q_max {3}

{CALCULO DE LOS NUMEROS ADIMENSIONALES EN LADO GAS Y LADO
REFRIGERANTE}

{LADO GAS}

Re_gas = (densidad_gas v_gas_max D_h_gas)/mu_gas
Pr_gas = cp_gas mu_gas / K_gas

Nu_gas =h_gas D_h_gas/K_gas
Nu_gas = C_1 (Re_gas”0,5) ((Pr_gas)(1/3))

C_1=(0,61 ((S_T/D_tub0)*0,091) ((S_L/D_tubo)"0,053))/(1-2 exp(-1,09 (S_L/D_tubo)))
{LADO REFRIGERANTE}

Re_coolant = densidad_coolant v_coolant D_h_coolant / mu_coolant {El flujo esta en
desarrollo térmico (Lt) y desarrollado hidrodinamicamente (Lh) ---> FLUJO EN DESARROLLO}
L _h=0,056 Re_coolant d_tuboint

L_t=0,017 Re_coolant Pr_coolant d_tuboint

Pr_coolant = cp_coolant mu_coolant / K_coolant

Nu_coolant = h_coolant D_h_coolant/K_coolant

Nu_coolant =3,66 + (0,065 (d_tuboint/L_virola) Re_coolant Pr_coolant) / (1+0,04
(((d_tuboint/L_virola) Re_coolant Pr_coolant)*(2/3)))  {Correlacion Hausen para flujo laminar
entrada en desarrollo térmico Ts cte}
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3. ECUACIONES DE MODELADO PARA INTERCAMBIADOR EGR DE BANCO DE TUBOS
LISOS

{El intercambiador de calor de banco de tubos escalonados propuesto tiene como diametro
tubos de 4 mm y espesor de 0,15mm con aletas continuas de este mismo espesor. Propongo
un paso adimensional transversal y longitudinal de 1,3 para los tubos por los que circulara un
refrigerante 65%-35% agua-etilenglicol.}

{FLUJOS DE LADO REFRIGERADO Y REFRIGERANTE}

m_gas = 0,015 {Kg/s}

cp_gas = Cp(Air;T=Tm_aprox_gas) {J/Kg K; Valeo Térmico}

T in_gas =553,13 {K}

P_in_gas = 300000 {Pa}

mu_gas = Viscosity(Air;T=Tm_aprox_gas) {m~"2 /s, aproximado como aire}
K_gas = Conductivity(Air;T=Tm_aprox_gas) {W/mK}

Tm_aprox_gas = 455,65 {K}

densidad_gas = Density(Air;T=Tm_aprox_gas;P=Pm_aprox_gas) {Kg/m"3}

Pm_aprox_gas = 200000 {Pa, 1 bar aprox 1 atm}

G = m_gas/Aclibre_gas {Kg / m"2 s}

Aclibre_gas = (n_tubos_x-1) (n_aletas+1) Aclibre_gas_xy {m"2}
Aclibre_gas xy = espacio_aletas (S_T-D_tubo) {m"2}

A ext _gas = A_ext_tubos + A_ext_aletas {m"2}
A_ext_tubos = n_tubos_totales (pi D_tubo L_tubo-n_aletas pi D_tubo e_aleta) {m”2}
A_ext_aletas = n_aletas (2 (L_virola ancho_virola-n_tubos_totales pi ((D_tubo/2)"2)) + 2

e_aleta ancho_virola)

m_coolant = (caudal_coolant densidad_coolant)

caudal_coolant = 0,8/3600

{m"2}

{Kg/s}
{m~"3/s}

densidad_coolant = Density(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {Kg/m"3}

cp_coolant = Cp(EG;T=Tm_aprox_coolant; C=35)

T_in_coolant = 353,15
P_in_coolant = 100000

{J/Kg*K; Valeo Térmico}

{K}
{Pa}

mu_coolant = Viscosity(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {Kg / m s}
K_coolant = Conductivity(EG;T=Tm_aprox_coolant;C=35) {W / m K}

Tm_aprox_coolant = 354,65

{K}

v_coolant = (m_coolant/n_tubos_totales)/(densidad_coolant (pi ((d_int_tubo/2)"2))) {m/s}

{GEOMETRIA DE PIEZAS APARATO Y PROPIEDADES}

ancho_virola = 0,0508
alto_virola = 0,077
L_virola = 0,220

e_tubo =0,00015
d_int_tubo=D_tubo -2 e _tubo
D_tubo = 0,004

L_tubo = alto_virola

e_aleta = 0,00015

n_aletas =24

{m; Anchura de virola}
{m; Altura de virola}
{m; Longitud de virola aparato}

{m}
{m}
{m}
{m}
{m}
{}

L_tubo = e_aleta n_aletas + espacio_aletas (n_aletas+1) {m}

n_tubos_totales = n_tubos_x n_tubos_y-(n_tubos_y/2) {n° de tubos en Y pares para calculo

n_tubos x=9

sin decimales}
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n_tubos_y = 40 {-}

calculo_tubos_y = (L_virola-D_tubo)/(S_L) {-}

calculo_tubos_x = (ancho_virola-D_tubo)/(S_T) {-}

S T/D_tubo=1,3 {-}

S L/D_tubo=1,3 {-}

K_tubo =47 {W / m K; acero inoxidable}
K_tubo = K_aleta {W / m K; acero inoxidable}
volumen_bancodetubos = v_aletas + v_tubos {m"3}

v_aletas = A_aleta e_aleta n_aletas n_tubos_totales {m"3}
v_tubos = (pi ((D_tubo/2)"2-(d_int_tubo/2)"2)) L_tubo n_tubos_totales {m"3}

peso_bancodetubos = densidad_acerolINOX volumen_bancodetubos {Kg}
densidad_aceroINOX = 7900 {Kg/m"3}

{ECUACIONES DE TRANSFERENCIA DE CALOR Y CALCULO DE LA EFICIENCIA DEL
INTERCAMBIADOR POR EL METODO E-NTU}

C_coolant = m_coolant cp_coolant {W/K}
C_gas=m_gas cp_gas {W/K}
C_min = min(C_coolant;C_gas) {WI/K}
C_max = max(C_coolant; C_gas) {W/K}
C = C_min/C_max

Q_max = C_min (T_in_gas-T_in_coolant) {3}

Q _gas =C _gas (T_in_gas-T_out_gas) {3}
Q_coolant = C_coolant (T_out_coolant-T_in_coolant)  {J}
Q_gas = Q_coolant {3}
Q_gas=Q {3}
D_h_gas =4 Aclibre_gas L_virola/A_ext_gas {m}
D_h_coolant = d_int_tubo {m}
UA = 1/(R_térmica_global) {WIK}

R_térmica_global = R_conv_coolant + R_cond_tubo + R_conv_gas + R_ensuciamiento {K/W}

R_conv_coolant = 1/(h_coolant n_tubos_totales A 1) {K/W}

A_1=L_tubo pid_int_tubo {m"2}

R_conv_gas = 1/(h_gas (A_huecos + rend_aleta A_aleta n_aletas n_tubos_totales)) {K/W}
A_huecos = n_tubos_totales (n_aletas+1) (espacio_aletas pi D_tubo) {m"2}

m_aleta =((2 h_gas)/(K_aleta e_aleta))”(0,5) {}

L aleta=S T/2 - D_tubo/2 {m}
rl_aleta = D_tubo/2 {m}
r2_aleta=rl_aleta + L_aleta {m}
r2c_aleta = r2_aleta + e_aleta/2 {m}
A_aleta=2 pi (r2c_aleta”2-r1_aleta™2) {m"2}

C2_aleta= (2 r1_aleta/m_aleta)/(r2c_aleta™2-r1_aleta”2) { }
rend_aleta=C2_aleta (k1_r1 11 r2c - 11_rl K1 r2c)/(10_rl K1 r2c +KO rl I1 r2c){}

k1l_rl=Bessel_K1(m_aleta rl_aleta)
k1l r2c=Bessel_K1(m_aleta r2c_aleta)
1 _r1=Bessel_I1(m_aleta r1_aleta)

11 _r2c=Bessel_|1(m_aleta r2c_aleta)
kO_r1=Bessel_KO(m_aleta rl_aleta)
I0_r1=Bessel I0(m_aleta rl_aleta)

Lt Xt N e W W W)
e e e e
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rend_total_ba=1-(A_aleta n_aletas n_tubos_totales / (A_huecos+A_aleta n_aletas
n_tubos_totales)) (1-rend_aleta) { }

R_cond_tubo = (In(r2_tubo/rl_tubo))/(2 pi K_tubo L_tubo n_tubos_totales) {K/W}

rl tubo =d_int_tubo/2 {m}
r2_tubo = D_tubo/2 {m}
R_ensuciamiento = (0,005)/(rend_total _ba A_ext_gas) {K/W}
NTU = UA/C_min {}
{eficienciagreco = 1-exp(-NTU) {Expresién genérica}}

eficienciagreco = 1-exp(((NTU"0,22)/C) (exp(-C NTU?0,78)-1)) {Expresion para bateria de aire,
tipo radiadores}

Q = eficienciagreco Q_max {3}

{CALCULO DE LOS NUMEROS ADIMENSIONALES EN LADO GAS Y LADO
REFRIGERANTE}

{LADO GAS}

Re_gas =G D_h_gas/mu_gas

Pr_gas =cp_gas mu_gas / K_gas

Nu_gas =h_gas D_h_gas/K_gas

Nu_gas = 2,6653 (Re_gas”0,3175) ((S_T/D_tubo)”(-0,8732)) ((S_L/D_tubo)*(-0,5618))
{Correlacion especifica de Kong et al. para bancos de tubos con aletas continuas, error menor al
10%. 800<Re_gas<13.000}

{LADO REFRIGERANTE}

Re_coolant = densidad_coolant v_coolant D_h_coolant / mu_coolant

Pr_coolant = cp_coolant mu_coolant / K_coolant

Le_h =0,056 Re_coolant d_int_tubo {Longitud de entrada hidraulica}
Le t=0,033 Re_coolant Pr_coolant d_int_tubo {Longitud de entrada térmica}
Gz = Re_coolant Pr_coolant d_int_tubo/Le_t {NUmero de Graetz para el calculo de

Nusselt lado refrigerante}

Nu_coolant = h_coolant D_h_coolant/K_coolant
Nu_coolant = 3,66 + 0,104 Gz/(1+0,016 Gz/\(2/3)) {correlacién en funcién de Longitud de

entrada hidrodinamica y Longitud
entrada térmica; Le_h aprox del rango
de Le_t}
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ANEXO Il - RESULTADOS DEL MODELADO

iNDICE

1.

Resultados modelado intercambiador EGR Greco 1

1.1. Modelado intercambiador EGR Greco 1 sin ensuciamiento
1.1.1. Flujo masico gas: 0,005 Kg/s
1.1.2. Flujo masico gas: 0,010 Kg/s
1.1.3. Flujo masico gas: 0,015 Kg/s
1.1.4. Flujo masico gas: 0,020 Kg/s
1.1.5. Flujo masico gas: 0,025 Kg/s
1.2. Modelado intercambiador EGR Greco 1 con ensuciamiento
1.2.1. Flujo masico gas: 0,005 Kg/s
1.2.2. Flujo masico gas: 0,010 Kg/s
1.2.3. Flujo masico gas: 0,015 Kg/s
1.2.4. Flujo masico gas: 0,020 Kg/s
1.2.5. Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Resultados modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos

2.1. Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos sin ensuciamiento
2.1.1. Flujo masico gas: 0,005 Kg/s
2.1.2. Flujo masico gas: 0,010 Kg/s
2.1.3. Flujo masico gas: 0,015 Kg/s
2.1.4. Flujo masico gas: 0,020 Kg/s
2.1.5. Flujo masico gas: 0,025 Kg/s
2.2. Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos con ensuciamiento
2.2.1. Flujo masico gas: 0,005 Kg/s
2.2.2. Flujo masico gas: 0,010 Kg/s
2.2.3. Flujo masico gas: 0,015 Kg/s
2.2.4. Flujo masico gas: 0,020 Kg/s
2.2.5. Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Resultados modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas continuas

3.1. Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas continuas sin
ensuciamiento
3.1.1. Flujo masico gas: 0,005 Kg/s
3.1.2. Flujo masico gas: 0,010 Kg/s
3.1.3. Flujo masico gas: 0,015 Kg/s
3.1.4. Flujo masico gas: 0,020 Kg/s
3.1.5. Flujo masico gas: 0,025 Kg/s
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3.2. Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas continuas con
ensuciamiento
3.2.1.Flujo masico gas: 0,005 Kg/s
3.2.2. Flujo masico gas: 0,010 Kg/s
3.2.3. Flujo masico gas: 0,015 Kg/s
3.2.4. Flujo masico gas: 0,020 Kg/s
3.2.5. Flujo masico gas: 0,025 Kg/s
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1
1.1 Modelado intercambiador EGR Greco 1 sin ensuciamiento

1.1.1 Flujo masico gas: 0,005 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg
A1 =0,09306
anchoyipglz = 0,0608

A2 =0,02178 A3 =0,02178

anchuragypp exterior = 0.02165 anchuragypg interior = 0.02115

caudalggignt = 0.0002222
Crin=5.113

eficienciagreco = 0,997
hgas = 124
Kni = 52,3
m = 1624

Veoolant = 26,1

Preoglant = 5.328

Qgas = 1019

Rlensuc =0
R3conv,coolant = 0,01654
Raconv, aletas = 0.02064
rendgjerg = 0,955

Ry =0,3872

Reony,gas = 0.8419
Tin,coolant = 353.2
Valetgs = 0.0000594

Ad =01672

Acgglant = 0.00165
Ccoglant = 854.3
densidadgas = 1,504
etype = 0,00025

j =0.0302

| =0,00635

Megolant = 0.2242
Ntubos = 20

Pin,gas = 300000
R1cond tube = 0,00005716
R2conv,gas = 0,3704

R cond,aletas = 0.00004573
R4 conv,huecos = 0.04825
Reges =294

Reong,int = 0.0006485

t =0.,0002

Tout,gas = 353.7

Viubos = 0,00005852

CPegolant = 3811
densidadgegronox = 7300
Elaminani = 0.00005

htube, exterior = 0.00555
Kperturbador = 47
Lcoolant = 0.0006903
Vgas = 7.883

Prgas = 0,6995

Qprax = 1023

R2cand tubo = 0.0002442
R3conv,gas = 0.3704

R4conv bancoaltas = 0.01446

rendig = 0,9681

Rz =0.3872
Ri¢rmica,giobal = 0.0142
Tin,gas = 553.1

Vegolant = 0.1347

A5 =0,4092
Atut,banu:ualetas =0,5764
Cgas = 5,113

Dh,coolant = 0.004643
h=0,00465

Keoolant = 0.4337
Lreng = 0.002325

Mgas = 0,005
PesOGreco,1 = 0.9316

Q =1019
R1CUI‘I'-",CUEI|EI‘It =0,003572
R2ensuc =0

R4 cong i = 0,00001027
R4&nsuc,ﬂl&tas =0
Regas gyw = 7206
Regng,ni = 0,00002055
TMaprox,coolant = 354.7
UA=7042

CPgas = 1023
densidad.gglant = 1009
Eperturpador = 0.0002
htubo,interior = 0.00495
Kiubo = 47

ligas = 0.00002539
Npasos, perturbader = 2
Pin,coelant = 100000
R1cona,ni = 0.00001027
R2conv cooant = 0.01654
R3ensuc =0

R4 conv, coolant = 0.003872
Recooint = 9137

Rs =0,01844

5=10,0019

Tout,coolant = 354.3
Vgas,tubo = 2,102
altoyirgg = 0.077

C =0.005985

Cnax = 854.3

D syw = 0,002361

hepolant = 2776

Kgas = 0,03713

Lyupo = 0,22

NTU = 13,77
PMaprox gas = 200000
Qeoglant = 1019
R1onv,gas = 0.08669
R3cond tubo = 0.0002442
R condtubo = 0.00005716

R4&I15LIC,|‘IIJ&CUB= 0

Ry =0,09063
Reony,coolant = 0.04083
TMaprox,gas = 463.2

volumenyypge = 0.0001179

Imagen 1. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en limpio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1
1.1 Modelado intercambiador EGR Greco 1 sin ensuciamiento

1.1.2 Flujo masico gas: 0,010 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg
A1 =0.09306
anchoyjrgia = 0.0508

AZ =10.02178 A3 =10,02178

anchuraypp exterior = 0,02165 anchuraypp interior = 0.02115

caudal .pgiant = 0,0002222
Cpin = 10,23

Kyi= 52,3

m =1931
Veoglant = 26.1
Preoolant = 5,328

Qgas = 2033

Rlensuc =10

R3conv, coolant = 0,01654
Ré cony aletas = 0.01486
rendgjets = 0,9378

Ry =0,2787
Reonv,gas = 0.5955
Tin,coolant = 353.2
Valetas = 0.0000594

Aconlant = 0,00165
Ceoolant = 854.3
densidadggs = 1,504
Btubo = 0.00025

] =0,02136

| =0,00635

Megglant = 0.2242

Ntubos = 20

Pin,gas = 300000
R1condtubo = 0.00005716
R2cony,gas = 0.2619
Récong,aletas = 0.00004573
R conv huecos = 0.03412
Reond,int = 0.0006485

t =0.0002

Tout,gas = 354.4

Viupoe = 0.00005852

CPcoolant = 3811

densidadgeergnox = 7900
Elaminani = 0.00005
Ptubo,exterior = 0.00555
errturbadur =47

Lcoolant = 0.0006303

vgas = 11,15

Prgas = 06995

Qmax = 2045

RZz0nd tubo = 0.0002442
R3conv,gas = 0.2619

R4 :onv bancoaletas = 0.01035
rendy = 0,9558

Ry =0,2787

Riérmica,global = 0.01084
Tin,gas = 553.1

Vegolant = 01347

Aot bancoaletas = 0.5764
Caas = 10,23

Dh,cuulant =0,004643
h=0,00465

Kepolant = 0.4937

Lreng = 0,002325

Mgas = 0,01
PesOgreco,1 = 0.9316

Q =2033

R1conv, coolant = 0,003872
R2engye =0

Rdcong i = 0,00001027
R4ensuc,aletas =0
Regas, jyw = 874.2
Repna,ni = 000002055
TMaprox, coolant = 354.7
UA =192 25

Cpgas = 1023
densidad.ggant = 1009
®perturbader = 0,0002
htypo,interior = 0,00435
Kiupe = 47

Hgas = 0,00002533
Npasos perturbador = 5
Pin,coolant = 100000

R conani = 0,00001027
R2conv,coolant = 0,01654
R3gnsue =0

Ré conv, coolant = 0,003872
Recagant = 9137 |

Ry =0,01434
5=0,0019

Tuut,cuulant =355.5

Vgas tubo = 4,204

C =10.01197

Crax = 854.3

D, jyw = 0.002361

heoolant =

Kgas =0,03713

Liype = 0,22

NTU = 8,021

PMaproxgas = 200000
Qegolant = 2033
R1conv, gas = 0,0613
R3cond tubo = 0.0002442
R4 cong tubo = 0.00005716
R4ensuc,huec:05= 0

Ry =0.08524
Reonv,coolant = 0.04083
TMaprox,gas = 463.2
volumenypes = 0.0001179

Imagen 2. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en limpio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1
1.1 Modelado intercambiador EGR Greco 1 sin ensuciamiento

1.1.3 Flujo masico gas: 0,015 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg
A1 =10,09306
anchoyirgla = 0,0508

A2 =0,02178 A3 =002178

anchuraypg exterior = 0,02165 anchuragpg interior = 0,02115

caudalgglant = 0,0002222
Cpin = 15,34

KNi =523
m = 213,7

Veoolant = 20,1

Preoglant = 5,328

Qgas = 3037

Rlensue =0

R3conv, cootant = 0.01654
Réconv alstas = 0,0123
rendgjets = 0,9251

Rz = 10,2306

Reonv,gas = 0.4863
Tin,cnnlant =353.2
Valetas = 0.0000594

Ad = 01672

Acoolant = 0,00165
Ceoolant = 854.3
densidadgas = 1.504
eyype = 0.,00025

] =0,01744

| =0,00635

Mepolant = 0,2242
Ntubos = 20

Pin,gas = 300000
R1cong tubo = 0.00005716
chunv.gﬂsz 0,2138
Récong,aketas = 0.00004573
Ré cony huecos = 0.02786
Regeg = 8821 |
Reond,int = 00006485

t =0,0002

Tout gas = 355,1

Viupps = 0.00005852

CPeoplant = 3811
densidadazergnox = 7900
Blaminati = 0,00005
htubo,exterior = 0.00555
Kperturbador = 47
Keoolant = 0.0006903
vgas = 13,65

Prgas = 06995

Qnax = 3068

R2eond tube = 0.0002442
R3conv,gas = 0.2138

R4cunv,bancualetas =0,008534

rendy; = 0,9468

R; =0,2306
Rigrmica,giobal = 0,00934
Tin,gas = 553,

Veaolant = 01347

A5 =0.4092
Atut,bancualetas =0.5764
ngg =1534

Dh,coplant = 0.004643
h=0,00465

Keoglant = 0.4937

Lreng = 0,002325

mgag =0,015
Pes0Graco,1 = 09316

Q = 3037

R conv, coolant = 0.003872
R2epguc =0

Rdcgng i = 0,00001027
R4&nsuc,a|etas =0
Regas jyw = 965.4
Reona,ni = 0.00002055
TMaprox,coolant = 354.7
UA=1071

CPgas = 1023
densidadzqgnt = 1009
Bperturbador = 0.0002
Ptubo, interior = 0,00495
Kiubo =47

tgas = 0,00002539
Mpasos, perturbador = 5
Pin,coolant = 100000

Rl congni = 0.00001027
RZ2:onv,coolant = 0.01654
R3znzuc =0

R4 oy, coolant = 0003872
Recagant = 9137 |

Ry =0,01252
5=0,0019

Tnut,cnulant = 3567

Vgas tubo = 6,306
altoyirgy = 0,077

C =0.01796

Crax = 854.3

Dpyw = 0.002361

Kgas = 0,03713

Ltybe = 0.22

NTU=6,98

PMaprox gas = 200000
Qepplant = 3037
R1cony,gas = 0.05005
R3cond ubo = 0.0002442
Récond tubo = 0.00005716
R4en5uc,huecc|5= 0

R¢ =0,05399
Reonv,coolant = 0.04083
TMaprox,gas = 463.2

valumenypes = 0,0001179

Imagen 3. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en limpio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1

1.1 Modelado intercambiador EGR Greco 1 sin ensuciamiento

Unit Settings: SI K Pa J mass deg
A1 =0.09306

anchoyigig = 0,0508
caudaleggignt = 0.0002222
Comin = 20,45

Veoolant = 26,1
Preoglant = 5,328

Qgas = 4029

Rlensyc =0
R3conv,coolant = 0.01654
R4 cony aletas = 0,01078
rendgiets = 0,9147

R, =0,202

Reonv,gas = 0.4212
Tin,coolant = 353,2

Valetas = 0,0000594

Ad = 0,1672

Acoglant = 0.00165
Cepplant = 854.3
densidadgas = 1,504
eup = 0.00025

j =0,0151

| =0,00635

Meggolant = 0.2242

Mubos = 20

Pingas = 300000

R1cong tube = 0.00005716
R2cony,gas = 0,1852

R4 5ong aletas = 0,00004573
Réconv,huecos = 0.02412
Regas = 1176 |

Reang,int = 0,0006485

t =0,0002

Tout,gas = 356.1

Viubos = 0,00005852

A2 =0,02178

anchuraypg exterior = 0,02165
CPcoolant = 3811
densidadaceromox = 7900
laminani = 0.00005
Ptubo,exterior = 000555
errturbﬁdur =47
Ucoglant = 0.0006903
Vgas = 15,77

Prgas = 0.6995

Qnax = 4090

R2ond tube = 0,0002442
R3conv,gas = 0.1852

R4 conv bancoaletas = 0,007448
rendg: = 0,9394

Rs =0,202

Ri¢rmica,giobal = 0.008438
Tin gas = 553.1

Veoolant = 0,1347

AR =0,4092

Aot bancoaletas = 0.5764
Cgas = 20,45

Dh,coolant = 0,004643
h=10,00465

Keoolant = 0,4937

Lreng = 0.002325

Mgas = 0,02
PesOgreco,1 = 0.9316

Q = 4029
R1anv,coolant = 0,003872
R2epgyc =0

Rdcong i = 0,00001027
R4ensuc,aletas =0
Regas jyw = 1029
Reonani = 0,00002055
TMaprox,coolant = 354.7
UA=1185

1.1.4 Flujo masico gas: 0,020 Kg/s

A3 =0,02178
anchurayp interior = 002115
CPgas = 1023
densidad.ggiant = 1009
Eperturbagor = 0.0002
Ptubo,interior = 0,00495
Kiupo =47

Lgas = 0.00002539
Npasos perturbador = 5
Pin,coolant = 100000

R ggng i = 0.00001027
R2onv, coolant = 0.01654
R3enguc =0

R4 conv,coolant = 0.003872
Recooan =9137

Ry = 0,01143
s=0,0019

Tout,coolant = 357.9

Vgas tubo = 8,408
altoyirgig = 0,077

C =0,0239%4

Cax = 8543

Dh yyw = 0,002361

heoglant = o

Kgas = 0,03713
Liype = 0,22
NTU = 5,794

PMaprox gas = 200000
Qeoolant = 4029
R1conv,gas = 0,04334
R3cond,tube = 0.0002442
R4cong tubs = 0.00005716
Réensuc huecos = 0

Ry =0,04728

Reonv, coolant = 0,04083
TMaprox,gas = 463.2

volumenypee = 0.0001179

Imagen 4. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en limpio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1
1.1 Modelado intercambiador EGR Greco 1 sin ensuciamiento
1.1.5 Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg

A1 =0.09306 A2 =10,02178 A3 =0.02178
anchoyjrgig = 0,0508 anchuraypp exterior = 0,02165 anchuraypg interior = 0.02115
caudalgggignt = 0.0002222 CPepolant = 3811 CPgas = 1023

Cmin = 25,87

Veoolant = 26,1
Preoolant = 5,328

Qgas = 5003

Rignsue =0
R3conv,coolant = 001654
Ré conv,aletas = 0,009734
rendgjets = 0,9057

R, =0,1824

Reonv,gas = 0.3768
Tin,coolant = 353.2

Valetas = 0.0000594

A4 = 01672

Acpolant = 0.00165
Ceoolant = 854.3
densidadggs = 1,504
Btupe = 0.00025

j =0,01351

| =0,00635

Megolant = 0,2242

Mubos = 20

Pingas = 300000

R1cond tubs = 0.00005716
R2conv,gas = 0,1656

R4 cong,aletas = 0,00004573
R conv, huecos = 0.02158
Regas = UT0

Rezang,int = 0,0006485

t =0,0002

Tout,gas = 357.4

Viupos = 0,00005852

densidadgcergnox = 7900
&jaminani = 0.00005
Ptybo,exterior = 0,00555
Kperturbador = 47
Lcoolant = 0.0006903
Vgas = 17,63

Prgas = 0,6995

Qmax = 5113

R2cond ubo = 0.0002442
R3conv,gas = 0.1656

R4cunv,bancualetas = 0,006708

rendigt = 0,9331

Ry =0,1824
Ri¢rmica,global = 0,007819
Tin,gas = 553.1

Vegolant = 0,1347

A5 =0,4092

Atot bancoaletas = 0,5764
Cpas = 25,57

Dh coolant = 0,004643
h=0,00465

Keoglant = 0.4937
Lreng = 0,002325

Mgas = 0,025
pESDGrecgj =0,9316

Q =5003
R1conv,coolant = 0.003872
R2ensuc =0

Rédcgng,ni = 0,00001027
R4en3uc,aletﬂs =0
RegaleyW’ = 1078
Reongni = 0.00002055
TMaprox, coolant = 354.7
UA =127 9

densidad_ygiant = 1009
Eperturbador = 0.0002
Ptubo,interior = 0,00435
Kiube = 47

tgas = 0.00002539
Npasos, perturbador = &
Pin coolant = 100000
Ricong,ni = 0,00001027
R2:onv,coolant = 0,01654
R3gnsue =0

R4 conv, coolant = 0003672
Recooan =9137

Ry =0,01089

s= 10,0019

Tout,coolant = 329
Vgas,tubo = 10,51
altoyirgg = 0,077

C =10.02993

Crax = 854.3

Dhgyw = 0,002361

Neoolant = 3

Kgas = 0.03713

Liube = 0,22
NTU = 5,003

PMaprox,gas = 200000
Qeooant = 5003

R conv,gas = 0.03877
R3cong tube = 0.0002442
R4 cong tubs = 0.00005716
R4ensuc,huecusz 0

Ry =0.04271
Reonv,coolant = 0,04083
TMaprox,gas = 463.2
volumenypee = 0,0001179

Imagen 5. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en limpio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1

1.2 Modelado intercambiador EGR Greco 1 con ensuciamiento

Unit Settings: S| K Pa J mass deg
A1 =0,09306

anchoyigis = 0,0508
caudalggglant = 0.0002222
Cpin = 5,113

Veoolant = 26,1

Preooiant = 5.328

Qgas = 1019

Rlensyc = 0,05373
R3conv,coolant = 0.01654
Rdconv aletas = 0.03344
rendgjetg = 0,955

R; =0,6168

Reony,gas = 0.8509
TMaprox,gas = 463.2
volumenypes = 0,0001179
A4 =0,1672

Acpolant = 0.00165
Ceoolant = 854.3
densidadyss = 1,504
Etube = 0.00025

j =0,0302

| =0,00635

Megglant = 0,2242

Mubos = 20

Pin,gas = 300000
R1cong b = 0.00005716
RZ2conv,gas = 03704
Récond,aletas = 0,00004573
R4conyv huecos = 0.07815
Roges =294

Reond;int = 0.0006485
5=10.0019

Tout,caolant = 354.3

Vgas tubo = 2,102

A2 =0,02178
anchuraypo, exterior = 0.02165
CPcoolant = 3811
densidadgeergmox = 7900
Slaminani = 0.00005

Ntupo exterior = 0.00555
Kperturbador = 47

Legolant = 0,0006903
Vgas = 7,883

Preas = 06995

Qax = 1023

R2cond tubo = 00002442
R3conv,gas = 0.3704
R4canv,bancoaletas = 0,02342
rendyg; = 0,9681

Rz =0.6168
Rensuciamienta = 0.007012
Tin,cuulant =3532

Valetae = 0.0000594

AL =0,4092
Atut,bancualetas =0,5764
Cgas =5.113

Dh,coolant = 0.004643
h=0,00465

Keoplant = 0.4937

Lreng = 0.002325

Mgas = 0,005
PesOgreco,1 = 0.9316

Q =1019

R conv, coolant = 0,003872
R2:nsuc = 0,2296

R cona,ni = 0.00001027
Réensuc, aletas = 0.01279
Regas Jyw = 720,6
Reong,ni = 0,00002055

t =0,0002

Tout gas = 353.8

Viupos = 0,00005852

1.2.1 Flujo masico gas: 0,005 Kg/s

A3 =0,02178

anchuraypo interior = 0.02115
Cpgas = 1023
densidad.pgiant = 1009
®perturbagor = 0.0002
Ptubo,interior = 0,00435
Kiupo = 47

gas = 0,00002539
Npasos, perturbador = ]
Pin,coglant = 100000
R1cond i = 0.00001027
R2conv,coolant = 0.01654
R3gnsue = 0.2296

R4 conv coolant = 0,003872
Recoont =9137

Ry =0,0274

Rigrmica,giobal = 0.02143
Tin,gas = 5531

Veoolant = 0,1347

altoyirg = 0.077

C =0,005985

Crmax = 854.3

D syw = 0002361
Neoolant 6
Kgas =0.03713

Ltupe = 0.22

NTU = 9,126
PMaprox,gas = 200000
Qepglant = 1019
R1¢conv,gas = 0,08669
R3cond tubo = 00002442
Récong upo = 0.00005716
Réensuc, huecos = 0.0299
Ry =0,1444
Reanv,coolant = 0,04083

TMaprox,coolant = 354.7
UA = 46 66

Imagen 6. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en sucio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1

1.2 Modelado intercambiador EGR Greco 1 con ensuciamiento

Unit Settings: SI K Pa J mass deg

A1 =0,09306
anchoyirga = 0.0508
caudalgglant = 0.0002222

m = 1931

Veoolant = 26,1

Preoolant = 5,328

Qgas = 2024

R1znsyc = 0.08373
R3conv,coolant = 0,01654
Récony, aktas = 0.02789
rendgjetg = 0,9378

Rz = 10,5083

Reonv,gas = 0.6045
TMaprox,gas = 463.2
volumenypes = 0,0001179
A4 =0,1672

Acooant = 0.00165
Ceoglant = 854.3
densidadgss = 1,504
Btube = 0.00025

j =0.02136

| =0.00635

Megoiant = 0.2242

MNtupos = 20

Pin,gas = 300000

R1cong tubo = 0,00005716
R2conv,gas = 0.2619
Récond aletas = 0,00004573
R4conv huecos = 0,06402
Regas =588

Reona,int = 0.0006485
s=0,0019

Tout,coolant = 355.5
Vgas,tubo = 4.204

A2 =0,02178

anchuratypo exterior = 0.02165
CPeoplant = 3811
densidadaeergmox = 7900
laminani = 0.00005

Ptubo, exterior = 0,00555
Kperturbador = 47

Lcoolant = 0,0006903

vgas = 11,15

Prgas = 0,6995

Qmax = 2045

R2gond tubo = 0.0002442
R3conv,gas = 0,2619

R4conv bancoaletas = 0.01343
rendyy = 0,9558

R =0.5083

Rensuciamiente = 0,007012
Tin,cuulﬂnt = 3563,2

Valetas = 0,0000594

Ab =0,4092

Aot bancoaletas = 0.5764
Cgas = 1023

Dh,coolant = 0,004643
h=0,00465

Keoolant = 0.4937

Lrena = 0,002325

Mgas = 0.01
PesOgraco,1 = 0.9316

Q = 2024
R1conv,coolant = 0.003872
R2ensuc = 0.2296
Récong i = 0,00001027
Rdcnsuc aletas = 0.01303
Regas sy = 874.2
Reongni = 0,00002055
t =0,0002

Tout gas = 355.2

Viupos = 0,00005852

1.2.2 Flujo masico gas: 0,010 Kg/s

A3 =0,02178
anchuraypg, interior = 0.02115
CPgas = 1023
densidadgggiant = 1009
Eperturbador = 0,0002
Ptubo interior = 0,00495
Kiuho = 47

ligas = 0,00002539
Npasos,perturbador = 5
Pin,coolant = 100000

R cong,ni = 0.00001027
R2:4nv,coglant = 0.01654
R3gnsuc = 0.2296

R oony coolant = 0.003872
Reconnt = 9137

Rg =0,02341
Ri¢rmica,global = 0.01817
Tin,gas = 553.1

Vegolant = 0.1347
altoyirgig = 0077

C =0,01197

Crnax = 854.3

Dy syw = 0,002361
Boootn 6

Kgas = 0.0371

Liypg = 0.22

NTU = 5,383

PMaprox gas = 200000
Qeoglant = 2024
R1conv,gas = 0.0613
R3cond tubo = 0.0002442
R cond tubo = 0.00005716
R4nzuc huecos = 0,0299
Ry =0,119

Reonv,coolant = 0,04083

Tmﬁprux,cuulﬁnt = 3547
UA = 55,05

Imagen 7. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en sucio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1

1.2 Modelado intercambiador EGR Greco 1 con ensuciamiento

Unit Settings: S| K Pa J mass deg

A1 =0,09306

anchoyqz = 0,0508
caudalegglgnt = 0.0002222
Crin = 15,34

Veoolant = 26,1

Preoglant = 5.328

(Qgas = 2979

Rgnsyg = 0,05373
R3conv,coolant = 0.01654
Rdcony aletas = 0.02551
rendgeta = 0,9251

Rz = 0.4602

Reonv,gas = 0.4954
TMaprox,gas = 463.2
volumenypos = 0,0001179
Acpolant = 0,00165
Croolant = 854.3
densidadgas = 1,504
etypp = 0,00025

] =0,01744

| =0,00635

Megolant = 0,2242

Ntypos = 20

Pin.gas = 300000

R1cong tupe = 0,00005716
R2:onv, gas = 0,2138

R congaletas = 0,00004573
Rdcony huecos = 0.05776
Regss =882, |

Reong,int = 0.0006485
s=0,0019

Tout,coolant = 356.6

Vgas tubo = 6,306

A2 =0,02178
anchuraypo exterior = 0.02165
CPcoolant = 38711
densidadzcergmox = 7900
laminani = 0.00005
Ptubo,exterior = 0,00555
Kperturbador = 47
Licoolant = 0,0006903
Vgas = 13,65

Prgas = 0,6995

Qpnax = 3068

R2candtubo = 0.0002442
R3cony,gas = 0.2138

R4 conv bancoaletas = 0.0177
rendig = 0,9468

Ry = 04602
Rensuciamients = 0,007012
Tin,coolant = 3563.2

Valetas = 0,0000594

Atot bancoaletas = 0.5764
Cgas = 15,34

Dh,coolant = 0.004643

h = 0,00465

Keoolant = 0.4937

Lreng = 0,002325

Mgas = 0,015
PeSOGrsco,1 = 0,9316

Q = 2979

Rlconv cootant = 0,003872
R2ansuc = 0,2296

R congni = 0.00001027
Rdensuc aletas = 0.01321
Regas 1w = 965.4
Reonani = 0.00002055

t =0,0002

Tout,gas = 358.9

Viubos = 0.00005852

1.2.3 Flujo masico gas: 0,015 Kg/s

A3 =002178
anchurapo,interior = 0.02115
CPgas = 1023
densidad.ggiant = 1009
Eperturbador = 0.0002
Btube, interior = 0,00495
Kiupo = 47

lgas = 000002539
Mpasos, perturbadar = 2
Pin,caolant = 100000

R conani = 0.00001027
R2conv,coolant = 0.01654
R3gnsuc = 0.2296

R4 conv coolant = 0.003872
Recosint = 9137

Rg =0.02168
Ri¢rmica,giobal = 0.01674
Tin,gas = 553.1

Veoolant = 0.1347

C =0,01796

Crnax = 854.3

Dp jyw = 0,002361

Kgas = 0,03713

Ltybe = 0,22

NTU = 3,895
PMaprox gas = 200000
Qeoplant = 2979
R1conv,gas = 0,05005
R3cong upe = 0.0002442
Récand,tube = 0.00005716
R4ensuc huecos = 0.0299
Ry =0,1077
Reonv,coolant = 0.04083
Tmaprux,cuulant =384.7
UA =5975

Imagen 8. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en sucio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1
1.2 Modelado intercambiador EGR Greco 1 con ensuciamiento

1.2.4 Flujo masico gas: 0,020 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg
A1 =10,09306
anchayirgg = 0.0508

A2 =0,02178 A3 =10,02178

anchuraypg exterior = 0.02165 anchuraypg interior = 0.02115

caudalggiant = 0,0002222
Crin = 20,45

Preoiant = 5.328
Qgas = 3857

Rlensuc = 0.05373
R3conv,coolant = 0.01654
Ré cony, aletas = 0.02414
rendajets = 0,9147

R, = 04316

Reonv,gas = 0.4304
TMaprox,gas = 463.2
volumeny,pos = 0,0001179
Acgolant = 0.00165
Ceoolant = 854.3
densidadggs = 1,504
Btupe = 0,00025

j =0,0151

| =0,00635

Megglant = 0,2242

MNtubos = 20

Pin,gas = 300000

R cond tubo = 0.00005716
R2:onv,gas = 0.1852
Récong aletas = 0,00004573
R4 cony huecos = 0,05403
Regas = 1176

Reong,int = 0.0006485
5=0,0019

Tout,coolant = 357.7

“'gﬂs,tubu = 8,408

CPeoolant = 3811
dEHSidadacerulNOX =7300

Slaminahi = 0.00005
Ptubo exterior = 0,00555
Kperturbador = 47
Leoglant = 0.0006303
vgas = 15,77

Prgas = 0,6995

Qmax = 4090

R2c0ng tubo = 0,0002442
R3:onv,gas = 0.1852

R4 conv,bancoaletas = 0.01668
rendgt = 0,9394

R3 = 04316
Rensuciamiente = 0.007012
Tin,coolant = 353.2
Valetas = 0,0000594
Atot,bancoaletas = 0.5764
Cgas = 20.45

D, coolant = 0.004643
h=0,00465

Keoplant = 0.4937

Lrena = 0,002325

Myas = 0,02
PesOGrecs 1= 0,9316

Q = 3857

R7conv,coolant = 0.003872
RZ2ensuc = 02296
Récgna,ni = 0,00001027
Réensuc,aketas = 0.01336
Regas syw = 1029
Reongni = 0,00002055
t =0,0002

Tout,gas = 364.5

Viyppe = 0.00005852

CPgas = 1023
densidadcgglant = 1009
Eperturbador = 0.0002
htubo interior = 0,00495
Kiupo = 47

lgas = 0.00002539
Npaszos, perturbador = 5
Fin,coolant = 100000
Rcong,ni = 0.00001027
R2conv,coolant = 001654
R3znsuc = 0,2296
Réconv,coolant = 0.003872
Rg =0,02067
Rigrmica,global = 0,01589
Tin,gas = 553.1

Vegolant = 0,1347

C =0.,02394

Crax = 8543

D gyw = 0,002361

h coolant b

Kgas = 0,03713

Ltubo = 0,22

NTU = 3,076
PMaprox,gas = 200000
Qepglant = 3857
R1cony,gas = 0.04334
R3cond tube = 0,0002442
R cong upo = 0.00005716
Rdensuc huecos = 0.0299
Ry =0,101
Reonv,coolant = 0,04083
TMaprox,coolant = 354.7
UA = 6292

Imagen 9. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en sucio.
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1. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR GRECO 1

1.2 Modelado intercambiador EGR Greco 1 con ensuciamiento

1.2.5 Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg
A1 =0,09306

anchoyirga = 0,0208
caudalggjant = 0,0002222
Cpin = 25,57

m =242 8

Veaolant = 26.1

Preoolant = 5.328

Qgae = 4650

Rlensuc = 0,06373
R3conv, caolant = 0.01654
R conv aletas = 0.02322
rendjeta = 0,9057

Ry = 0,412

Reonv,gas = 0.3861
TMaprox,gas = 463.2
volumenyos = 0,0001179
A4 = 01672

Apglant = 0,00165
Ccoolant = 854.3
densidadgas = 1,504
eypp = 0.00025

j =0,01351

I =0,00635

Megglant = 0,2242

Ntybos = 20

Pingas =300000
Rlcongtubo = 0.00005716
R2:onv,gas = 0.1656

R4 ond aletas = 0.00004573
R4 conv huecos = 0,05148
[Regus =170 |

Reond,int = 0,0006485
s=0,0019

Tout,coolant = 358.6

Vgagltubg =10.51

A2 =002178
anchurapo exterior = 002165
CPegolant = 3811
densidadgcergmox = 7900
laminani = 0.00005
Ntupoexterior = 0.00555
Kperturbador = 47

Lcaglant = 0.0006903
Vgas = 17.63

Prgas = 0.6995

Qpax = 5113

R2cond tubo = 0,0002442
R3conv,gas = 0.1656

R4 conv bancoaletas = 0,016
rendig: = 0,9331

Rs =0,412

Rensuciamients = 0,007012
Tin,coolant = 353.2

Valetas = 0.0000594

AL =04092

Atot bancoaletas = 0.5764
Cgas = 25,87

Dh,coolant = 0.004643
h=0.,00465

Keoolant = 0.4937

Lreng = 0,002325

Mgas = 0,025
PesOgreco,1 = 0.9316

Q = 4650

R1conv,coolant = 0,003872
R2cnsuc = 0.2296

R cona i = 0.00001027
R4en5uc,aletas =0,01349
Regas jyw = 1078
Reond,ni = 0,00002055

t =0,0002

Toutgas = 371.2

Viyoe = 0.00005852

A3 =0.021738
anchuratupo interior = 0.02115
CPgas = 1023

densidad ggant = 1009
eperturbador = 0.0002
Ptubo,interior = 000435
Kiubo = 47

tgas = 0,00002539
Npases perturbador = 5
Pin,coolant = 100000

R cong,ni = 000001027
R2 50w, coolant = 0,01654
R3ensuc = 0.2296

R4 conv,coolant = 0,003672
Recoon = 9137

Rg =0,01999
Riérmica,global = 0.01533
Tin,gas = 553.1

Vepolant = 0.1347
altoyirgla = 0.077

C =0.02993

Crnax = 854.3

Dp gyw = 0.002381

heootant )

Kgas = 0,03713

Ltubo = 0.22

NTU = 2,552
PMaprox,gas = 200000
Qeoolant = 4650
R1cony,gas = 0.03877
R3cond tube = 0,0002442
Ré condtube = 0.00005716
Réensuc huecos = 0.0239
Ry = 0,09644
Reonv,coolant = 0,04083
TMaprox coolant = 3547
UA = 6525

Imagen 10. Resultados Intercambiador de calor EGR Greco 1 en sucio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR

BANCO DE TUBOS LISOS

2.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos sin ensuciamiento

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

altoigs = 0,077
calculoypps y = 41,54
Cgas = 5,131
Dh,coglant = 0,0037

hlj:lj:lj:lant =6511
Ly =0,09425
Mgas = 0,005

Mupos,y = 40

Pingas = 300000
Regas = 8475

S. = 0,0052
Tout,coolant = 354.3
Vgas max = 3.841

Az =10,329

CPgas = 1026
densidadgcergmox = 7900
dtupeint = 0,0037
Kgas = 0.03845
Heoolant = 0,0006903
Vgas = 31.75
Pregolant = 5.328
Qgas = 1023
Reonv,gas = 0009959

TMaprox gas = 483.2

volumenpancodetubos = 0.0000475

anchoyirgig = 0,0508
caudalzgglant = 0.0002222
Cax = 8543

Dh,gas = 0,004
hgas = 3052 |

Liybo = 0,077

NTU = 10,57

PeS0pancodetubos = 0.3752

Reond tube = 0.003429
St =0.0052
Tout,gas = 353.8

Viupos = 0,0000475

C =0,006006

Cq =123
densidad.gggnt = 1009
eficienciagreco = 0,997
Kiupo =47

Mgas = 0,00002614
Ntubos totales = 340
Prgas = 0,6978

Qmax = 1026

Rensuc =0

Tin,coolant = 353.2
Veoolant = 0.05201

2.1.1 Flujo masico gas: 0,005 Kg/s

Ay =0.3043
CPeoolant = 3811
Cmin = 5,131
Diupe = 0,004
Keoolant = 0.4937
Lyirola = 0,22
Veoolant = 4.879

PMaprox gas = 200000
Qeoolant = 1023
Reonv,coolant = 0,005047
TMaprox coolant = 354.7
UA = 5424

calculoypes x =9
Ceoolant = 854.3
densidadggs = 1,442
etypp = 0,00015

Ly = 0.05827

Mepolant = 0.2242
Mupos,x = J

Pil‘l,cUUlﬂI‘ltz 100000
Ri¢rmica,global = 0.01843
Tin,gas = 553.1
Vgas = 0.8863

Imagen 11. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en limpio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS

2.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos sin ensuciamiento

2.1.2 Flujo masico gas: 0,010 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg
altoirg = 0.077

calculoypgs y = 41.54

Cgas = 10.26

Dh,coolant = 0,0037

heoglant = 651,71
Ly =0,09425

Mygs = 0,01

Mubos,y = 40

Pin,gas = 300000

S =0,0052
Tout,coolant = 355.5
Vgas,max = 1-661
cPgas = 1026
densidadacergnox = 7900
dyboint = 0.0037
Kgas = 0,03845
Weoplant = 0.0006303
Vgas = 44,91
Preoglant = 2,328
Qgas = 2036
Reonv,gas = 0.007042
TMaprox,gas = 483.2

volumenpancedetubos = 0.0000475

anchayjrgia = 0.0508
caudal ggiant = 0.0002222
Crax = 8543

Dh,gas = 0,004

hgas = 431,6

Ltl.lbl:l =0.077
NTU = 6,28

PeSOpancodetubos = U,3752

Reond,tubo = 0.003429
St =0.0052
Tout,gas = 354.7

Viypoe = 0.0000475

Cy =123
densidadggant = 1009
eficienciagreco = 0,9922
Kiupe = 47

Mgas = 0,00002614
Ntubos totales = 340
Prgas = 0,6978

Qax = 2052

Rensyz =0

Tin coolant = 353.2
Veoglant = 0.05201

71

Aq =0.3043
CPeoolant = 38711

Cpmin = 10,26

Diypo = 0,004

Keoplant = 0.4937
Lyirgla = 0.22

Veoglant = 4.879
PMaprox gas = 200000
Qeoplant = 2036
Reonv,coolant = 0.005047
TMaprox, coolant = 354.7
UA = 64,44

Ceoolant = 854.3
densidadg,s = 1,442
tupp = 0.00015

Ly = 0,06827
Mepglant = 0.2242
Mubos,x = 3
Pin,coolant = 100000
Recooant 2612
Ri¢rmica, global = 0.01552
Tin,gas = 553.1

Vgas = 1,773

Imagen 12. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en limpio.



2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR

BANCO DE TUBOS LISOS

2.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos sin ensuciamiento

Unit Settings: S| K Pa J mass deg

altoirgle = 0,077
calculoypgs y = 41,54
Cgas = 15.39
Dh,coglant = 0.0037

Ly = 0,09425
Mgas = 0.015

Mupos,y = 40

Pingas = 300000
Reges =2542

S = 10,0052

Tout coolant = 356,7
Vgas,max = 11.52

As =0,329

cPgas = 1026
densidadaeeromox = 7900
diuboint = 0.0037
Kgas = 0,03845
Ueoolant = 0.0006903
Vgas = 55

Preoolant = 5.328
Qgas = 3019
Reonv,gas = 0.00575
TMaprox gas = 483,2

volumenpancodetuboe = 0.0000475

ancho,irge = 0,0508

caudalzggiant = 0.0002222
Crax = 854,3
Dh,gas = 0,004

hgas = )

LtLIbl:I = UUTT
NTU = 4,567

PeS0pancodetubos = U.3752
Reondtubo = 0.003429
St =0.,0052
Tout,gas = 367

Viybos = 0.0000475

C =0,01802

Cy =123
densidad.ggiant = 1009
eficienciagreco = 0,9508
Ktupo = 47

Lgas = 0,00002614
Mubos totales = 40
Prgas = 0,6978

Qax = 3078

Rensuc =0

Tin,coolant = 353.2
Vepolant = 0.05201

2.1.3 Flujo masico gas: 0,015 Kg/s

Ay =0,3043

CPeoplant = 36811

Crmin = 15,39

Diypo = 0,004

Keoglant = 0,4937
Lyirola = 0.22

Veoolant = 4,879
PMaprox gas = 200000
Qcoolant = 3019
Rcunv,cuulant = 0,005047
TMaprox coolant = 354.7
UA =703

calculoypes x = 9
Ceoolant = 854.3
densidadgas = 1,442
epe = 0.00015

Ly = 0,06827
Meoolant = 0.2242
Mubos,x = 9
Pin,coolant = 100000
Recoomnt = 2812
Ri¢rmica,global = 0.01423
Tin,gas = 553.1

Vgas = 2,659

Imagen 13. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en limpio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS
2.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos sin ensuciamiento

2.1.4 Flujo masico gas: 0,020 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg

altoyjrgls = 0,077
calculogppsy = 41.54
Cgas = 20,52
Dh,coolant = 0.0037

Ly = 0,09425
Mgas = 0,02

Ntypos,y = 40

Pin,gas = 300000
S, =0,0052
Tuut,cmlﬂnt =357.8
Vgas,max = 15,36
CPgas = 1026
densidadaceromox = 7900
duboint = 0.0037
Kgae = 0.03845
Ucoolant = 0.0006903
Voas = 6351
Preoolant = 5.328
Qgas = 3948
Reonv,gas = 0,00498
TMaprox gas = 483.2

volumengancodetubos = 0.0000475

anchoyglg = 0,0508
caudalggant = 0,0002222
Crnax = 8543

D gas = 0,004

Liypo = 0,077
MNTU = 3,621

PeSOpancodetubos = 0.3752

Reondubo = 0.003429
St =0.0052
Tout,gas = 360.8

Viubos = 0,0000475

Ci =123
densidad.ggjant = 1009
eficienciagreco = 0,962
Kiubo = 47

Kgas = 0,00002614
Nubos,totales = 340
Prgas = 0,6978

Qmax = 4104

Rensuc =0

Tin,coolant = 353.2
Veoolant = 0.05201

Aq =0,3043
CPeoolant = 3811

Crin = 20,52

Diybe = 0,004

Keoplant = 0.4937
Lyirola = 0,22

Veoolant = 4,679
PMaprox gas = 200000
Qeopant = 3948
Reonv,coolant = 0,005047
TMaprox, coolant = 354.7
Uh =74 32

Ccoolant = 854.3
densidadgas = 1,442
tupe = 0.00015

Ly = 0,05827
Mepplant = 0.2242
Ntypos,x = 9
Pin,cooant = 100000
Recoom =261.2
Ri¢rmica,global = 0.01346
Tin,gas = 553,

Vgas = 3,545

Imagen 14. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en limpio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS
2.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos sin ensuciamiento

2.1.5 Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

altoyirge = 0,077
calculoypgs y = 41,54
Cgas = 25,65
Dh,coolant = 0.0037

L = 0,09425
Mgas = 0,025

Mubos,y = 40

Pin,gas = 300000

5, =0,0052
Tuut,molant = 358,68
Vgas,max = 19.2

Az = 0,324

CPgas = 1026
densidad;zeromox = 7900
dtypoint = 0.0037
Kgas = 0.03845
Lcoolant = 0.0006903
Vgas = 11

Pregolant = 5.328
Qgas = 4810
Reonv,gas = 0.004454

TMaprox,gas = 483.2

volumengancodetupoe = 0.0000475

anchoyirgig = 0,0508
caudalegggnt = 0.0002222
Crmax = 854.3

D, gas = 0.004

Liybe = 0.077
NTU = 3,015

PeSOpancodstubos = 0.3752

Reond tubo = 0.003429
St =0,0052
Toutgas = 3656

Viypos = 0.0000475

G =0,03003

Cy =123
densidad.qgiant = 1009
eficienciagrece = 0,9375
Kiupo = 47

Lgas = 0.00002614
Mubos totales = 340
Pryas = 0,6978

Qmax = 5130

Rensuc =0

Tin,coolant = 353.2
Veoolant = 0.05201

Aq =0,3043
CPeoglant = 38711

Crin = 25,65

Dtubg = 0,004

Keoolant = 0.4937
Lyirols = 0,22

Veoolant = 4,879
PMaprox,gas = 200000
Qcooant = 4810
Reonv,coolant = 0.005047
TMaprox,coolant = 354.7
UA=T7734

calculoypes x = 9
Ceoolant = 854.3
densidadyss = 1,442
ebo = 0,00015

Ly = 0.06827
Megglant = 0.2242
Mubos,x = I

Pin coolant = 100000
Recooant =212 |
Ri¢rmica,global = 0.01293
Tin gas = 553.1

Vgas = 4,432

Imagen 15. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en limpio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS
2.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos con ensuciamiento

2.2.2 Flujo masico gas: 0,005 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg

altoyirgg = 0,077
calculogpgs,y = 41,54
Cgas = 5,131
Dh,coolant = 0,0037

hl::'::'::'iil'lt =651,1
Ly =0,09425
Mgas = 0,005

Ntubos,y = 40

Pin,gas = 300000
Regag = 8475 |

5. =0,0052
Tout,coolant = 354.3
Vgas,max = 40471

Az =10,329

Cpgas = 1026
densidadycergmox = 7900
Otypoint = 0.0037
Kgas = 0.03845
Keoolant = 0.0006903
Vgas = 31.75
Pregolant = 5.328
Qgas = 1020
Reonv,gas = 0,009959
TMaprox,gas = 483.2

volumenpancodetubos = 0.0000475

anchoyjrgig = 0.0508
caudalzggiant = 0.0002222
Crnax = 854,3

Dp, gas = 0,004
gss=3052

Ltypo = 0,077

NTU = 5,795

PeSOpancodetubos = 0.3752

Reond ubo = 0.003429
St =0.0052

Tout,gas = 3544

Viuhps = 0,0000475

C =0,006006

Cq =123
densidad.qqiant = 1009
eficienciagreco = 0,994
Kiupo = 47

Lgas = 0.00002614
Mubos totales = 340
Prgas = 0.6978

Qmax = 1026

Rengue = 0.0152
Tin,coolant = 353.2
Veoplant = 0.05201

Ay =10.3043

CPeoolant = 36811

Crin = 5,131

Diype = 0,004

Kepoiant = 0,4937
Lviroia = 0,22

Veoolant = 4.879
PMaprox,gas = 200000
Qegolant = 1020
Reonv,coolant = 0.006047
TMaprox, coolant = 354.7
UA=2973

calculoypgs x = 9
Ceoolant = 854.3
densidadgss = 1,442
epe = 0.00015

Ly = 0.05827
Meoglant = 0.2242
Mubosx = I

Pin coolant = 100000
Reconn =261.2.
Riérmica,global = 0.03363
Tin gas = 5531

Vgas = 0.8863

Imagen 16. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en sucio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS
2.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos con ensuciamiento

2.2.2 Flujo masico gas: 0,010 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

altoyjrgp = 0,077
calculoypps y = 41,54
Cgas = 10.26
Dh,coolant = 0.0037

hlZ:lZ:l::liint =651,1
Ly = 0.09425

Mgas = 0,01

Ntupos,y = 40

Pin,gas = 300000

5, =0,0052
Tout,coolant = 3554
Vgas,max = 1,681

As =0,329

Cpgag =1026
densidadgeeromox = 7900
Oypoint = 0,0037
Kgas = 0.03845
Lcoglant = 0.0006903
Vgas = 44,91
Pregolant = 5.328
ang = 1955
Rezonv,gas = 0.007042
TMaprox,gas = 483.2

volumenpancodetubos = 0.0000475

anchoyirgg = 0,0508
caudalzggiant = 0,0002222
Crax = 854.3

Dh,gas = 0.004

hgas = 431.6

Liupe = 0.077

NTU = 3,173
PeSObancodetubos = 0.3752
Reondtubo = 0.003429
St =0.0052
Tout,gas = 362.6

Viupos = 0.0000475

C =10,01201

Cqy =123
densidad.ggan = 1009
eficienciagreco = 0,9526
Kiube = 47

Lgas = 0.00002614
Niybos, totales = 240
Prgas = 0,6978

Qmax = 2052

Rensgue = 0.0152
Tin,coolant = 353.2
Vegolant = 0.06201

Aq =0,3043
CPeoolant = 3811

Cnin = 10,26

Diype = 0,004

Keoolant = 0.4937
Lyirola = 0,22

Veoolant = 4.879
PMaprox gas = 200000
Qcppant = 1955
Reonv,coolant = 0,005047
TMaprax,coolant = 354.7
UA =32 56

caleulogyhes x = 9
Ccoolant = 854.3
densidadyas = 1,442
tupn = 0.00015

Ln = 0.05827
Megolant = 0.2242
MNtubos,x = I
Pin,coclant = 100000
Recoomnt 2812
Ri¢rmica,global = 0,03072
Tin,gas = 553.1

Vgas = 1.773

Imagen 17. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en sucio.
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2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS
2.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos con ensuciamiento

2.2.3 Flujo masico gas: 0,015 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

altoyirgly = 0,077
calculoypgs y = 41,54
Cgas = 15,39

Dh, coolant = 0,0037

Ly =0,09425
Mgas = 0,015

MNupos,y = 40

Pingas = 300000
Reges =2642

S =0,0052
Tout,coolant = 356.3
Vgas,max = 11.52

Az =0,329

Cpgas = 1026
densidadgeromox = 7900
diuboint = 0.0037
Kgas = 0.03845
Licoolant = 0.0006903
Vgas = 85

Pregplant = 9.328
Qgae = 2718
Reonv,gas = 0.00575
TMaprox,gas = 483.2

volumenpancodetupos = 0.0000475

anchoyirgig = 0,0508

caudalggiant = 0,0002222
Crnax = 854.3
Dh,gas = 0,004

hgas 6

Liupo = 0.07
NTU = 2,208

PeS0bancodetubos = 0,3752

Reondube = 0.003429
St =0.0052
Tout,gas = 376.6

Viyppe = 0.0000475

C =0,01802

Cy =123
densidadggiant = 1009
eficienciagreco = 0,883
Kiubo = 47

Mgas = 0.00002614
Mtubos totales = 340
Prgas = 0.6978

Qmay = 3078

Rensue = 0.0152
Tin,coolant = 353.2
Vegolant = 0,05201
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Ay = 10,3043

CPcoolant = 3811

Crpin = 15,39

Diypo = 0.004

Kepplant = 0.4937
Lyirola = 0,22

Veoolant = 4.879
PMaprox,gas = 200000
Qcoolant = 2718
Rcunv,cuulant = 0,005047
TMaprox,coolant = 354.7
UA = 33,99

calculoypgs x = 9
Ccoolant = 854.3
densidadg,e = 1,442
etype = 0.00015

Ly = 0,05827
Mepoiant = 0.2242
Mubosx = 9
Pin,coolant = 100000
Recooan =2812
Rigrmica,global = 0,02942
Tin,gas = 553.1

Vgas = 2,659

Imagen 18. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en sucio.



2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS

2.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos con ensuciamiento

2.2.4 Flujo masico gas: 0,020 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg
altoyjrge = 0.077

calculoypes y = 41,54

Cgas = 20,52

Dh cootant = 00037

hepolant = 6511

Ly = 0,09425

Mgas = 0,02
Mtubos,y = 40

Pin,gas = 300000
[Regss =359 |

S =0,0052

Tout coolant = 357
Vgas,max = 15,36

Az =0,329

CPgas = 1026
densidadgcergnox = 7900
diypgint = 0.0037
Kgas = 0.03845
Wepolant = 0.0006903
Vgas = 63,51
Preogiant = 5.328
Qgas = 3322

Reonv, gas = 0.00493
TMaprox,gas = 483.2

volumenpancodetubos = 0.0000475

anchoygg = 0.0508
caudalggggnt = 0.0002222
Cmax = 854.3

Dh gas = 0.004

hgas = 610,4

Liypg = 0,077

NTU = 1,701
PeS0bancodetubos = 0.3752
Reong tube = 0,003429
St =0.0052

Tout gas = 391.3

Viupps = 0.0000475

C =0,02402

Cy =123
densidad.gggnt = 1009
eficienciagreco = 0,8094
Kiupo =47

gas = 0.00002614
Mubos totales = 340

Proas = 06978

Qpax = 4104

Rensuc = 0.0152
Tin,coolant = 353,2
Vepolant = 0,05201
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Aq =0,3043
CPcoolant = 3811

Cpin = 20,52

Diypo = 0,004

Keoont = 0,4937
Lyirola = 0,22

Veoolant = 4,879
PMaprox gas = 200000
Qecoglant = 3322
Reonv,coolant = 0.005047
TMaprox, coolant = 354.7
UA=349

calculoypos x = 9
Ceoolant = 854.3
clensiclaclgas =1.442
Btupe = 0.00015

Ly = 0.056827
Megglant = 0,2242
Mtubos.x = 3
Pin,coolant = 100000
Recooum =281.2 |
Ri¢rmica,giobal = 0.02865
Tin,gas = 553.1

Vgas = 3,545

Imagen 19. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en sucio.



2. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS LISOS

2.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos lisos con ensuciamiento

2.2.5 Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg
altoyirgs = 0,077

calculoypps y = 41,54

Cgas = 25,65

Dh,coolant = 0,0037

heoolant = 6511
Ly = 0.09425
Mgas = 0,025

Mupos,y = 40

Pin,gas = 300000

S, =0,0052
Tuul,{:uolant =3576
Vgas,max = 19.2

A, =0,329

CPgas = 1026
densidadaceronox = 7900
dhuboint = 0.0037
Kgas = 0.03845
Weoolant = 0.0006903
Vgas = 1

Prepoant = 5,328
Qgas = 3804
Reonv,gas = 0.004454
TMaprox, gas = 483.2

volumengancodetubos = 0.0000475

anchoyirgiz = 0,0508
caudalgggant = 0,0002222
Crnax = 854.3

Dh gas = 0,004

Liypo = 0.077

NTU = 1,386
PES0pancodetubos = 0.3752
Reondtube = 0.003429
St =0.0052
Tout gas = 404,8

Viypes = 0.0000475

C =0,03003

Cy =123
densidadegglant = 1009
eficienciagreco = 0,7415
Ktubo = 47

tgas = 0.00002674
Mubos totales = 340
Prgas = 0.63978

Qmax = 5130

Rengue = 0.0152

Tin coolant = 353.2
Veoplant = 0.05201

Aq =0,3043
CPcoolant = 3811

Crin = 25,65

Diypo = 0,004

Kegont = 0.4937
Lyirgla = 0.22

Veoolant = 4.879
PMaprox gas = 200000
Qeoolant = 3804
Reonv,coolant = 0.005047
TMaprox,cootant = 354.7
UA = 3555

calculoypps x = 9
Ceonlant = 854.3
densidadgas = 1,442
etypp = 0.00015

Ly = 0.05827
Meoglant = 0,2242
Nubos,x = 7
Pin,coolant = 100000
Recooant =2812
Rirmica,global = 0.02813
Tin gas = 553.1

Vgas = 4,432

Imagen 20. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos lisos en sucio.
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3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.1.1 Flujo masico gas: 0,005 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

Aclibreggs = 0,0007046
Acxtaletas = 0.3317
calculogpps x = 9

Cgas = 5,107
Dh,cuulant =0,0037
#a1eta = 0,00015

104 =1,121

Kaleta =47

Laletg = 0.0006

Megolant = 0.2242
Mubos totales = 340
Prgas = 0.7002

Qppax = 1021

rendgjets = 0,9799
Reonv,gas = 0,006127
TMaprox,gas = 455.7
volumenpancodetubos = 0.00007177
anchoyir = 0.0508
Anuecos = 0.3136
CPcoolant = 3811
densidadacergnox = 7900
Dtubo = 0,004

Gz =303

KOy =0.6763

Kiupo = 47

teoolant = 0.0006903
Veoolant = 6,387

PeS0pancodetubos = 0.567

12Cajeta = 0,002675

S, =0,0052

Tout,coolant = 354.3
Vigbpe = 0.0000475

Aclibreggas x, = 0,000003523
Aoyt gas = 0,6453
calculoypesy = 41,54
Crax = 8543

Dh,gas = 0.0009609
iy = 0.00015

1y =0.3628
Keoolant = 0.4937
Liypg = 0,077

Mgas = 0,005
Ntubosx = 3
Pin,coolant = 100000
Maleta = 0,002
rendigta) pa = 0.9931
Rensuciamiento = 0
Tin,coolant = 353.2
Valetas = 0,00002427
Ay =0,000895

C =10.005978

Cpgas = 1021
densidadeggiant = 1009

eficienciagrece =1

ki1 =1,084

Lep, =0,0681

ugas = 0.00002511
Vgas = 10,84
PMaprox,gas = 200000
Qeoolant = 1021

23t = 0,0026
Reond,tube = 0.00001008
St =0,0052
Tout,gas = 353.2

en limpio.
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altoyirpr = 0,077

Agxt tubos = 0.3136
caudalzgglant = 0.0002222
Crmin = 5,107

dint tube = 0,0037

G =7,096

12e = 0,5076

Kgas = 0.03662

Lvirola = 0.22

NTU = 21,78

Mubos,y = 40

Pingas = 300000

Mube = 0,00185
Riérmica,giobal = 0,008992
Tin,gas = 553.1

Veoolant = 0,06079

Agieta = 0,00001983
C230eta = 3,703

Ccoolant = 854.3
densidadgas = 1.529
espaciogetas = 0.002936

Kz = 0.6967

Ley = 10,2138

Mgleta = 342.3

Naletas = 24

Preoglant = 5.328

Qgas = 1021

r24upe = 0,002
Reonv,coolant = 0,003855
TMaprox,coolant = 3547
UA=1112

Imagen 21. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.1.2 Flujo masico gas: 0,010 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg

Aclibreggs = 0,0007046
Agxt aletas = 0,3317
calculogpps x = 9

Cgas = 10.21

Dh,cuulant =0,0037
2aieta = 0.00015

104 =1.151

Kaleta =47

Lgieta = 0,0006

Mcppiant = 0.2242
Mtubos totales = 340
Prgas = 0,7002

Qax = 2042

rendgiets = 0.9751
Reonv,gas = 0.004121
TMaprox,gas = 455.7
volumenpancodetubos = 0.00007177
anchoyipi = 0.0508
Anuecos = 0.3136
CPeoolant = 3811
densidadaceromox = 7900
Diype = 0,004

Gz =303

K0y =0.5972

Kiubo = 47

Weoolant = 0.0006903
Veoolant = 6,387

PeS0pancodetubos = 0.567

12ca1ety = 0.002675

5. =0.0082

Tuut,mc.lant = 3555
Viubos = 0,0000475

Aclibre gas xy = 0.000003523
Acxt gas = 0.6453
calculoypos,y = 41.54
Crax = 8543

Dh gas = 0,0009609
Btypo = 0.00015

My = 04108
Keoolant = 0.4937
Ltygo = 0.077

Mgas = 0,01

Ntubosx = 9

Pin,cuulant = 100000
Maleta = 0,002
rendigtal pa = 0,9915
Rensuciamiento = 0
Tin,coolant = 363.2
Vajetas = 0,00002427
Ay =0.000895

C =10,01196

Cpgas = 1021
densidad.ggiant = 1009

eficienciagreco =1

ki =0,9232
Lep, =0.0681
tgas = 0,00002511

Vgas = 13,51
PMaprox, gas = 200000
Qeoglant = 2042

2a1eta = 0.0026

Reond tubo = 0,00001006
St =0,0052

Tout,gas = 353.2

en limpio.
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altojrpg = 0,077
Acxt tubos = 0.3136
caudalgggiant = 0,0002222
Cpnin = 10,21

dint tube = 0,0037

G =1419

Mz, =0.5809

Kgas = 0.03662

Lyirgla = 0,22

NTU = 12,26

Mubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miupe = 0,00185
Recocan =3287
Rigrmica,giebal = 0.007986
Tin,gas = 553,1

Veoolant = 0,06079

Agleta = 0.00001983
C20eta = 3.317

Ceoolant = 854,3
densidadgas = 1,529
espaciogetas = 0.002936
hEii g
Klrze = 0.5796
Le; = 0,2138
Mgty = 362.2

Naletas = 24

Preoolant = 5.328

Qgas = 2042

24ype = 0,002
Reonv,coolant = 0,003855
TMaprox, coolant = 354.7
UA=1252

Imagen 22. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.1.3 Flujo masico gas: 0,015 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg

Aclibregas = 0,0007046
Aextaletas = 0,3317
calculoypgs x = 9

Cgas = 15,32
Dh,coolant = 0,0037
Baleta = 0,00015

10 =1,173

Kaeta =47

Laketa = 0.0006
Megolant = 0,2242
Mubos totales = 340
Prgas = 0,7002

Qmax = 3064

rendgjetg = 0.9717
Reonv,gas = 0.003627
TMaprox,gas = 455.7
volumenyancogetubos = 0.00007177
anchoyirgls = 0.0508
Anuecos = 0,3136
CPeoolant = 3811
densidadaceromox = 7900
Dtupe = 0,004

Gz =303

K04 =0,5525

Kiupo =47

Leoelant = 0.0006903
Veoolant = 6,387

PeS0pancodetubos = 0.567

2Capeta = 0,002675

S =0.0052
Tout,coolant = 356.7
Viyhos = 0,0000475

Aclibregas xy = 0000003523
At gas = 0,6453
calculoypgs y = 41,54
Crmax = 854.3

Dh,gas = 0.0009609
Btupe = 0.00015

M4 =0,4424

Keoplant = 0.4937
Ltype = 0.077

Mgas = 0,016

Mubosx = J
Pin,coolant = 100000
Maleta = 0,002
rendigta) pa = 0,9904
Rensuciamiento = 0
Tin,coolant = 353.2
Valetas = 0.00002427
Aq =0,000895

C =0.01793

CPgas = 1021
densidadpgnt = 1009
eficienciagreco = 0,9998
hegolant = 852,4

ki = 0,8374

Ley =0,0681

tgas = 0,00002511
Vgas = 16,36
PMaprox,gas = 200000
Qeoglant = 3063

2aieta = 0.0026

Reond tube = 0,00001008
St =0.0052
Tout,gas = 353.2

en limpio.
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altoyirgla = 0,077

Aext tubos = 0,3136
caudalzpgiant = 0,0002222
Cin = 15.32

dint tubo = 0.0037

G =2129

M2 = 0,6302

Kgas = 0,03662

Lvirola = 0.22

NTU = 8,712

Mubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miypp = 0,00185
Ri¢rmica,giobar = 0.007433
Ti.gas = 5531
Veoolant = 0.06079

Agleta = 0.00001983
Cgeta = 3.11

Ccoolant = 854.3
densidadyss = 1,529
espaciogetzs = 0.002936
K1 =0,5179

Le; =0,2138

Maeta = 407.6

Naletas = 24

Preoglant = 5,328

Qgas = 3063

2y = 0,002
RCUI‘I\:",CUU|EI‘It = 0,003855
Tmaprux,cuulant =354.7
UA=1335

Imagen 23. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.1.4 Flujo masico gas: 0,020 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg

Aclibregzs = 0,0007046
Aext,ﬁletas =0,3317
calculutubuslx =9

Cgas = 2043
Dh,coolant = 0.0037
Egletg = 0,00015

0 =119

Kaeta =47

Lﬁl&tﬂ =0,0006

Meoplant = 0,2242
Mtubos totales = 340
Prgas = 0,7002

Qax = 4085

rendgietg = 0.9691
Reonv,gas = 0.003313
TMaprox,gas = 455.7
volumengancodetubos = 0.00007177
anchoyirga = 0.0508
Ahuecos = 0.3136
CPeoolant = 36811
dEﬂSidEdﬂcemmox = 7900
Dtubu = 0‘004

Gz =30,3

KOp = 0,5217

Kiubo = 47

Legolant = 0.0006903
Veoolant = 6.387

PeSOpancodetubos = 0.567

12Cajeta = 0,002675

S, =0,0052

Tout,coolant = 357.9
Viupos = 0.0000475

Aclibregas , = 0,000003523
Agut gas = 0,6453
calculoypgs y = 41,54
Crax = 854.3

Dh,gas = 0,0009603
eypp = 0.00015

I1p1 = 0.4666

Keoolant = 0.4937
Ltupe = 0,077

Mgas = 0,02

Mubosx = 9

Pin,cooant = 100000
Majeta = 0,002
rendipta| pa = 0,9895
Rensuciamiento = 0
Tin,cootant = 353.2
Vgletas = 0.00002427
Aq =0.000895

C =10.0231

Cpgas = 1021
densidad.gglant = 1009
eficienciagreco = 0,9984

Le, =0,0681

tgas = 0,00002511
Voas = 16.83
PMaprox,gas = 200000
Qgoglant = 4079

250eta = 0,0026
Reondtube = 0,00001008
Sr =0.0052

Toutgas = 353.5

en limpio.
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altojrpg = 0,077

Acxt tubos = 0,3136
caudal.gglant = 0,0002222
Crin = 20,43

dint tubg = 0.0037

G =2838

Mz, = 0,6687

Kgas = 0,03662

Lyirola = 0,22

NTU = 6,819

Nubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miupe = 0.00185
Recooant = 3267
Ri¢rmica,giobal = 0.007179
Tin,gas = 553,1

Veoolant = 0.06079

Ageta =0,00001983
C2a1etg = 2.971

Ceoolant = 854.3
densidadg,s = 1,529
espaciogietas = 0,002836
hga 41,6

Klze = 0,477

Le; =0,2138

Majeta = 426.6

Naletas = 24

Preoolant = 5.328

Qgas = 4079

124ype = 0,002
Reonv,coolant = 0,003855
Tmaprux,cuulant =35847
UA =139.3

Imagen 24. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.1 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.1.5 Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg

Aclibregas = 0.0007046
Aextaletas = 0.3317
calculoypgs x = 9

Cgas = 25,53
Dh,cuulant =0,0037
23kt = 0.00015

104 =1.205

Kaleta =47

Lajeta = 0.0006
Megolant = 0.2242
Miubos totales = 340
Prgas = 0,7002

Qmax = 5106

rendgpeta = 0,967
Reonv,gas = 0,003089
TMaprox,gas = 455.7
volumenpancogetubos = 0.00007177
anchoyirgls = 0.0508
Anuecos = 0.3136
CPeoolant = 3811
densidadgeergnox = 7900
Dtype = 0.004

Gz =303

K0py =0.4984

Kiubo = 47

Ucoolant = 0,0006903
Vepolant = 6,387

PesOpancodetubos = 0.567

12Cqieta = 0,002675

8. =0,0052

Twl,molant = 3591
Viupos = 0.0000475

Aclibregas = 0,000003523

Ayt gas = 0.6453
CE|C“|°tubusly =41 54
Crnax = 854.3

Dh,gas = 0,0009609
eubo = 0,00015

111 = 0,4866
Kegolant = 0.4937
Ltupo = 0,077

Mgas = 0,025
Mubosx =
Pin,coolant = 100000
Majeta = 0,002
rendipta) pa = 0,9888
Rensuciamients = 0
Tin,coolant = 353.2
Valetag = 0,00002427
Ay =0,000895

C =0,02989

CPgas = 1021
densidad_ggant = 1009

eficienciagreco = 0,9951

k1pq = 0,7374
Le, = 0,0681
ligas = 0,00002511

Vgas = 18,07
PMaprox gas = 200000
Qeooant = 5081

2aieta = 00026
Reond.ubo = 0,00001008
St =0,0052
Tout,gas = 3541

en limpio.
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altoyirgla = 0,077

Acyt tubos = 0,.3136
caudalzggiant = 0,0002222
Crmin = 25,53

dint tubo = 0,0037

G =3548

11pze = 0.7007

Kgae = 0.03662

Lyirola = 0.22

NTU = 5,631

Ntubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miypo = 0.00185
Ri¢rmica,global = 0.006955
Tin,gas = 553.1

Veoolant = 0.06079
Ageta = 0,00001983
C2apta = 2,868

Ceoolant = 854.3
densidadggs = 1.529
eSpaciogetas = 0.002936
K1ze = 0.4468

Le; =0,2138

Maleta = 442

Naletas = 24

Preoolant = 5,328

Qgas = 5081

24ype = 0.002
Reonv,coolant = 0,003855
Tmaprux,cuulant =3547
UA=14338

Imagen 25. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.2.1 Flujo masico gas: 0,005 Kg/s

Unit Settings: S| K Pa J mass deg

Aclibreggs = 0,0007046
Aext aletas = 0,3317
calculoypos x = 9

Cgas = 5,107

D, conlant = 0.0037
aletg = 0.00015

10 =1.121

Kaleta =47

Laleta = 0.0006

Mgpglant = 0,2242
Mtubos totales = 340
Prgas = 0,7002

Qax = 1021

rendgetg = 0,9799
Reonv,gas = 0,005127
TMaprox,gas = 455.7
volumenpancogetupes = 0.00007177
anchoyjg = 0,0508
Anuecos = 0,3136
CPcoolant = 3811
densidadaceromox = 7900
Diype = 0.004

Gz =303

K0py =0,6769

Kiubo = 47

Legolant = 0.0006903
Vegolant = 6,387

PeS0bancodetubos = 0.967

12Cgieta = 0.002675

S, =0,0052

Tuul,molanl =3543
Viupgs = 0.0000475

Aclibregas »y = 0,000003523
Agxt gas = 0,6453
calculoypps y = 41,54
Crnax = 854,3

D, gas = 0.0009609
etype = 0.00015

My =0.3628

Keoglant = 04937
Liube = 0.077

Mgas = 0,005

Mtubos,x = I
Pin,cootant = 100000
Maketa = 0.002
rendigtaipa = 0.9931
Rensuciamienta = 0,007801
Tin,coolant = 353.2
Valetas = 0,00002427
Aq =0,000895

C =10,005978

Cpgas = 1021
densidadggjant = 1009

eficienciagreco =1

k1pq = 1,084
Lep = 0,0681

lgas = 0,00002511
Vgas = 10,84
PMaprox gas = 200000
Qeoolant = 1021

2aleta = 0.0026

Reond tubo = 0.00001008
Sr =0,0052
Tout gas = 353.2

en sucio.
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altoyjrge = 0,077

Acxt tubos = 0.3136
caudalggglant = 0,0002222
Crin = 5,107

dint tubo = 0.0037

G =7,096

M2 = 0,5076

Kgas = 0,03662

Lvirola = 0.22

NTU = 11,66

Mtubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miypp = 0.00185
Recognt =328.7
Ri¢rmica,global = 0.01679
Tin gas = 553,1

Veoolant = 0,06079
Agera = 0,00001983
C2pta = 3,703
Cepolant = 854.3
densidadgas = 1,529
85paciogetas = 0,002936
hgas = 413.1

Klrze = 0.6967

Ley = 0,2138

Maleta = 342.3

Naletas = 24

Preoolant = 5.328

Qgas = 1021

2iype = 0,002
Reonv,coolant = 0.003855
TMaprox, coolant = 354,7
UA = 59,55

Imagen 26. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS
3.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas
continuas sin ensuciamiento

3.2.2 Flujo masico gas: 0,010 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

Aclibregas = 0,0007046 Aclibre gas sy = 0,000003523 altoyiros = 0.077

Aext aletas = 0,3317
calculoypos x = 9
Cgas = 10,21

D coglant = 0,0037
Ealetg = 0.00015

10 =1,151

Kaleta =47

Lajeta = 0.0006
Megplant = 0,2242
Niubos totales = 340
Prgas = 0,7002

Qpax = 2042
rendgets = 0.9751
Reonv,gas = 0.004121
TMaprox gas = 455.7
volumengancodetubos = 0.00007177
anchoyrgg = 0,0608
Anuecos = 0.3136
CPcoolant = 3811
densidadgeeromox = 7900
Diypo = 0,004

Gz =303

KO =0,5972
Ktupo = 47

Leoglant = 0.0006903
Veoolant = 6.387

PesObancodetubos = 0.567

12C1eta = 0,002675

S =0,0052

Tuul,molﬂnt = 3555
Viybos = 0.0000475

Mgyt gas = 0.6453
calculoypes y = 41,54
Cax = 854.3

Dh,gas = 0.0009609
epupg = 0.00015

114 =0,4108

Keoolant = 04937

Liypg = 0,077

Myas = 0,01

Mubosx = 7

Pin,coolant = 100000
Majeta = 0.002
rendipta)pa = 0.9915
Rensuciamiente = 0.007814
Tin,coolant = 353,2

Valetas = 0.00002427

Aq =0,000895

C =0,01196

CPgas = 1021
densidad.ggiant = 1009
eficienciagreco = 0,9976
P

k1 =0.9232

Lep =0.0681

tgas = 0.00002511
Vgas = 13.51
PMaprox, gas = 200000
Qeoglant = 2038

2gjeta = 0,0026
Reond,tubo = 0.00001008
St =0.0052
Tout gas = 353.6

en sucio.
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Aext,tubus =0,3136
caudal.ggant = 0.0002222
Cmin= 10,21

dint tupo = 0.0037

G =14.19

1. = 10,5809

Kgas = 0.03662

Lyirgla = 0,22

MTU = 6,197

Mubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miype = 0.00185
|:{térmiCﬂ,glclbﬂl =0.0158
Tin, gas = 5531

Veoolant = 0.06079

Agleta = 0,00001983
Capeta = 3317

Ceoolant = 854.3
densidadgﬂs =1,529
espaciogetzgs = 0.002936

Klze =0.5796

Ley = 0,2138

Mgleta = 382.2

Nalgtas = 24

Preoolant = 5,328

Qgas = 2038

2ype = 0.002
Reonv,coolant = 0,003855
TMaprox, coolant = 354.7
UA =63.29

Imagen 27. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.2.3 Flujo masico gas: 0,015 Kg/s

Unit Settings: Sl K Pa J mass deg

Aclibregss = 0,0007046
Aext aletas = 0.3317
calculoypos x = 9

Cgas = 15,32
Dh,coolant = 0.0037
Baleta = 0.00015

0 =1.173

Kaleta =47

Laleta = 0.0006
Megplant = 0,2242
Miubos, totales = 340
Prgas = 0,7002

Qmax = 3064

rendgjeta = 0,9717
Reonv,gas = 0.003627
TMaprox,gas = 455.7
volumenpancodetupos = 000007177
anchoyirls = 0,0508
Anuecos = 0,3136
CPeoolant = 3811
densidadaceromaox = 7900
Diype = 0,004

Gz =303

K0 =0.5525

Kiube = 47

Ucoglant = 0.0006903
Veoolant = 6,387

PeS0pancodetubos = 0.567

12C1eta = 0,002675

S =0,0052

Tuut,mulant = 386.7
Viybos = 0,0000475

Aclibregas s = 0,000003523
Acxt gas = 0.6453
calculoypos y = 41,54
Crnax = 854.3

Dh gas = 0.0009609
Btupo = 0,00015

Mp = 0.4424

Keoglant = 0.4937

Lyybo = 0,077

Mgas = 0,015

Mtubos,x = 3

Pin.cootant = 100000
Maletg = 0,002
rendiptal ba = 0,9904
Rensuciamiento = 0.007823
Tin,coolant = 353,2
Valetas = 0,00002427

Aq = 0,000895

C =0,01793

CPgas = 1021
densidadcpglant = 1009
eficienciagreco = 0,9842
hepolant = 852.4

k14 = 0,8374

Ley, = 0,0681

Lgas = 0.00002511
Vgas = 15,36

PMaprox gas = 200000
Qeoglant = 3015

Pajeta = 0.0026
Reandtubo = 0.00001008
St =0,0052
Tout,gas = 356.3

en sucio.
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altoyirgls = 0,077

Agut tupos = 0.3136
caudalggignt = 0,0002222
Crin = 15,32

dint tube = 0.0037

G =229

Mz. =0,6302

Kgas = 0.03662

Lyirola =0.22

NTU = 4,262

MNtupos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miype = 0,00185
Ri¢rmica global = 0.01532
Tin,gas = 553.1

Veoglant = 0.06073
Agleta = 0,00001983
C2geta = 3.11

Ceonlant = 854.3
densidadggs = 1,529
eSpaciogetze = 0.002936
K1ze =0,6179

Le; = 10,2138

Mgjeta = 407.6

Najetas = 24

Pregolant = 5,328

Qgas = 3015

2yypo = 0,002

Reonv, coolant = 0,003855
TMaprox, coolant = 354.7
UA = 6529

Imagen 28. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS
3.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas
continuas sin ensuciamiento

3.2.4 Flujo masico gas: 0,020 Kg/s

Unit Settings: SI K Pa J mass deg

Aclibreggs = 0,0007046 Aclibregas xy = 0000003523 alto,irop = 0.077

Aextaletas = 0.3317
calculoyppsx = 9
Cgas = 20,43
Dh,coolant = 0.0037
egleta = 0,00015

04 =119

Kaleta =47

Lajeta = 0,0006
Megglant = 0.2242
Ntubos totales = 340
Prgas = 0.7002

Qmax = 4085
rendgjetg = 0,9691
Reonv,gas = 0.003313
TMaprox,gas = 455.7
volumenpancodetubos = 0.00007177
anchoyirgs = 0.0508
Anuecos = 0.3136
CPeoplant = 3611
densidad,cgromax = 7900
Diypo = 0,004

Gz =303

KO =058217

Kiubo = 47

Keoolant = 0.0006303
Veoolant = 6.387

PesOpancodetubos = 0.567

r2cgets = 0002675

5. =0.0052

Tout coolant = 357.7
Vigbos = 0,0000475

Agxigas = 0.6453
calculoypgps y = 41,54
Conax = 854.3

Dh,gas = 0,0009609
etube = 0.00015

M =0.,4666

Keoolant = 0.4937

Liupe = 0.077

Mgas = 0.02

Mubosx = 9

Pin,coslant = 100000
Maleta = 0.002
rendygta) pa = 0,9895
Rensuciamiento = 0.00783
Tin,coolant = 353.2
Valetas = 0,00002427

Ay =0,000895

C =0.02391

CPgas = 1021
densidadcggiant = 1009
eficienciagreco = 0,9578

Ley, =0.0681

Hgas = 0,00002511
Vgas = 16,83
PMaprox, gas = 200000
Qegolant = 3913

1231etg = 0.0026

Reond tubo = 0.00001008
St =0,0052

Tout gas = 361.6

en sucio.
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Aext tupos = 0.3136
caudalggglant = 0,0002222
Crin = 20,43

dint,tupo = 0,0037

G =28,38

Mrze = 0,6687

Kgas = 0.03662

Lyirola = 0.22

NTU = 3.262

Mubos,y = 40

Pin,gas = 300000

Miype = 0.00185
Recooan =3287
Riérmica,giobal = 0,01501
Tin,gas = 553.1

Veoplant = 0,06079
Agieta = 0,00001933
C2g1eta = 2,971
Ceoplant = 8543
densidadgﬁs =1529
espaciogjetss — 0,002936
hgas = 641.6

Klppe = 0477

Le; = 10,2138

Mgleta = 426.6

Naletas = 24

Pregolant = 5.328

Qgas = 3913

2upe = 0,002
Reonv,coolant = 0,003855
TMaprox, coolant = 354.7
UA = 66,63

Imagen 29. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas



3. RESULTADOS MODELADO INTERCAMBIADOR EGR
BANCO DE TUBOS CON ALETAS CONTINUAS

3.2 Modelado intercambiador EGR banco de tubos con aletas

continuas sin ensuciamiento

3.2.5 Flujo masico gas: 0,025 Kg/s

Unit Settings: 51 K Pa J mass deg

Aclibregas = 0.0007046
Aext aletas = 0,3317
calculogpps x = 9

Cgas =25.53
Dh,coplant = 0,0037
aleta = 0.00015

10, =1,205

Kaleta =47

Laleta = 0,0006
Mepplant = 0,2242
NMubos totales = 340
Prgas = 0.7002

Qprax = 5106

rendajets = 0,967
RCUI‘I'.-’,gas =0,003089
TMaprox gas = 495.7
volumenpancodetubos = 0.00007177
anchoyiqla = 0.0508
Anuecos = 0.3136
CPcoolant = 3811
densidadaceramox = 7900
Diype = 0,004

Gz =303

K0py =0.4984

Kiubo = 47

Ueoolant = 0.0006903
Veoolant = 6,387

PeSOpancodetubos = 0.567

12Caeta = 0,002675

S, =0,0052

Tuul,molanl =388,7
Viybos = 0.0000475

Aclibregas xy = 0,000003523
At gas = 0,6453
calculoypos y = 41.54
Crax = 854.3

Dh,gas = 0.0009609
eupo = 0,00015

111 =0.4866

Keoolant = 0.4937
Ltupe = 0,077

Mgas = 0,025
Mubos,x = 9
Pin,coolant = 100000
Majeta = 0,002
rendigta pa = 0.9888
Rensuciamiento = 0,007836
Tin,coolant = 353,2
Valetas = 0.00002427
Aq =0,000895

C =0,02989

CPgas = 1021
densidad.ggant = 1009

eficienciagreco = 0,9231

kipq = 07374
Lep, = 0,0681
Lgas = 0.00002511
Vgas = 18.07

PMaprax gas = 200000
Qeoolant = 4713

2a1eta = 0,0026
Reond,tube = 0,00001008
St =0,0052
Tout gas = 368.5

en sucio.
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altoyirgla = 0,077

Aext tubos = 0,3136
caudalgggant = 0.0002222
Crin = 25,53

dint tube = 0.0037

G =3548

Mz = 0,7007

Kgas = 0,03662

Lyirola = 0.22

NTU = 2,648

Mtubos,y = 40

Pingas = 300000

Myype = 0,00185
Rigrmica,giobal = 0.01479
Tin,gas = 553.1
Vepolant = 0,06078
Agleta = 0,00001983
C23peta = 2.868

Ccoolant = 854.3
densidadgss = 1.529
espaciogptas = 0.002936
Klpae = 0,4468

Ley = 10,2138

Maleta = 442

Naletas = 24

Preoolant = 5.328

Qgas = 4713

r2yype = 0,002
Reonv,coolant = 0.003855
TMaprox coolant = 354.7
UA = 67,61

Imagen 30. Resultados Intercambiador de calor EGR banco de tubos con aletas continuas
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