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Resumen

En este trabajo se presenta un modelo unidimensional (1D) denominado de dos aletas
radiales equivalentes para predecir la velocidad de transferencia de calor desde o hacia
aletas planas continuas solidarias a tubos de intercambiadores de calor. En este modelo se
propone asimilar la aleta plana continua a dos aletas de tipo radial, manteniendo el
perimetro exterior del tubo y el area disponible para la transferencia de calor. El parametro
libre restante del modelo se obtiene estableciendo que el mismo replique exactamente el
comportamiento térmico (eficiencia de aleta) de la aleta continua real (2D) cuando la
velocidad de transferencia de calor por conduccion a través de la aleta es relativamente
alta frente a la velocidad de transferencia de calor por conveccion entre la aleta y el medio
fluido, situacion que, por otra parte, es la que normalmente se presenta en sistemas
aletados. Se demuestra en el trabajo que este criterio de ajuste para el parametro libre
permite estimar la eficiencia de una aleta continua con un nivel de precision
apreciablemente superior a las alternativas comunmente empleadas (ze., modelo 1D de
una aleta radial y método de los sectores) en todo el rango condiciones analizadas (/e.,
valores de la relacion entre velocidad de transferencia por conduccion frente a la de
conveccion entre 0 e infinito) para tubos de seccion circular y aplastados con arreglos en
linea y escalonado.

1. Introduccion

Los intercambiadores de calor de tubos aletados son extensamente utilizados en el
procesamiento de gas criogénico, en la industria aeroespacial, en sistemas de
climatizacion, en la industria automotriz, entre algunas de las multiples aplicaciones que
presentan. Se destacan entre los equipos de transferencia de calor debido a su alta
eficiencia y multifuncionalidad. Existe en la bibliografia abierta una considerable cantidad
de informacion referida a diversos aspectos del disefio de intercambiadores de tubos y
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placas aletadas [1, 2, 3, 4]. En particular, la estimacion de la eficiencia, que resulta un
aspecto crucial porque hace a la esencia de este tipo de equipos, ha sido un topico tratado
en numerosos estudios cuando se trata de superficies dotadas de aletas individuales. Asi
pueden identificarse una cantidad importante de trabajos relativamente recientes [5, 6, 7].
No obstante, al momento de abordar el caso de equipos con aletas de tipo continuas, la
bibliografia dista de ser abundante y, si bien pueden encontrase contribuciones referidas
al tema, cabe la posibilidad de plantear alternativas que permitan alcanzar resultados
superadores al momento de predecir la velocidad de transferencia de calor.

En términos generales, para analizar la conduccion térmica en aletas en equipos de
transferencia de calor debe considerarse que la misma tiene lugar en mas de una dimension
espacial. Los problemas 3D (tridimensionales) no se presentan dado que normalmente no
resulta necesario tener en cuenta las variaciones de temperatura en una de las direcciones,
ya que por las caracteristicas constructivas de las aletas (Ze., espesores muy pequerios)
dichas variaciones son despreciables. No obstante, las geometrias 2D (bidimensionales)
son frecuentes en el caso de aletas continuas, como las utilizadas en el caso de
intercambiadores de calor tubulares que procesan gases [8] y aletas individuales de forma
poligonal simétrica [9] sustituyendo a las tipicas aletas radiales. En estas circunstancias
debe recurrirse a alguna herramienta numérica que permita resolver la ecuacion diferencial
representativa del balance de energia y obtener la velocidad de transferencia de calor
(eficiencia de aleta) entre la aleta y el medio [10, 11, 12, 13]. Con las plataformas de calculo
actuales esta operacion no deberia representar una dificultad simulacion de los
mencionados intercambiadores puede ser necesario evaluar la velocidad de transferencia
de calor desde las aletas una cantidad importante de veces (del orden del millar); mas aun,
en aplicaciones que requieren simulacion recurrente, como las de optimizacion o disefio de
una planta, los ordenes de magnitud pueden elevarse aun mas, con lo cual los
procedimientos de tipo numérico aplicados a mas de una direccion espacial resultan una
opcion poco viable a los fines practicos.

Una alternativa valida para abordar el problema es el empleo de modelos de tipo
unidimensional, entre los cuales se destaca el denominado de la aleta radial equivalente
[14, 15], que denominaremos modelo 1D-SERF. En este modelo se propone asimilar la aleta
plana continua a una aleta de tipo radial, con el mismo perimetro del tubo y cuya area de
transferencia resulte idéntica al area de transferencia de la aleta real. Este modelo permite
predecir la eficiencia de aletas continuas solidarias a tubos de seccion circular con una
precision del orden del 5% para arreglos en linea (ver Fig. 1a y region punteada en la Tabla
1) cuando 4>P;=X/D (paso horizontal/diametro)>2 con 1.5>Py/P; (P.=X¢/D). Para el caso de
arreglos escalonados (ver Fig. 1b) en los mismos rangos puede alcanzarse una precision
del 1%. No obstante, fuera de los rangos mencionados los errores pueden crecer
significativamente. Por ejemplo, en el caso de un arreglo en linea para P, =3 y P/P; =2.5
los errores pueden alcanzar aproximadamente el 11%, pudiendo incrementarse hasta
valores mayores al 20% si P/P, =4.

Otro método propuesto en la bibliografia, de naturaleza esencialmente numérica, es el
denominado método de los sectores (SECT) [9]. Para la aplicacion del mismo se propone
dividir la geometria de la aleta en un determinado numero de sectores y asimilar cada
sector a una aleta radial que posea el mismo angulo, area y perimetro que el sector. De
esta forma, el método logra una mejora en la prediccion de la eficiencia respecto del
método de la aleta equivalente para pasos longitudinales pequerios (Pi<2), pero no para
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pasos mayores cuando la relacion de pasos es baja. Por ejemplo, para arreglos en linea, en
el rango de 4>P;>2 con 1.5>Py/P;, ambos métodos presentan errores similares.

Por ende, para aletas solidarias a tubos de seccion circular, tanto si se requiere una
precision superior al 5% en los rangos antes especificados para P, y P/P;, como en el caso
de valores fuera de estos rangos, resulta necesario disponer de un modelo alternativo.
Asimismo, resulta de interés analizar el caso de aletas solidarias a tubos de
intercambiadores de calor que presenten otro tipo de seccion transversal, por ejemplo, los
denominados tubos aplastados, los cuales conducen a menores pérdidas de carga y
mayores coeficientes peliculares para el gas que circula por el exterior (entre las aletas),
que los tubos de seccion circular para la misma éarea de transferencia de calor.

Con esta finalidad en este trabajo se propone un modelo, también unidimensional,
denominado de dos aletas radiales equivalentes (1D-TERF). El parametro principal de este
modelo se obtiene estableciendo que el mismo replique exactamente el comportamiento
térmico (eficiencia de aleta) de una aleta continua real (2D) cuando la velocidad de
transferencia de calor por conduccion a través de la aleta es relativamente alta frente a la
velocidad de transferencia de calor por conveccion entre la aleta y el fluido (situacion
deseada en este tipo de sistemas). Se demuestra que el criterio de ajuste propuesto permite
estimar la eficiencia de una aleta continua con un nivel de precision superior al modelo 1D-
SERF y al método de los sectores en todo el rango condiciones analizadas (/.e., valores de
la relacion entre velocidad de transferencia por conduccion frente a conveccion entre 0 e
infinito) para tubos de seccion circular y aplastados con arreglos en linea y escalonado.

2. Planteo de la problematica

Las Figuras 1 (a-c) muestran esquematicamente las distintas configuraciones de arreglos y
tubos analizados para intercambiadores tubulares con aletas continuas solidarias a los
tubos. Con X¢ y Xi en la Fig. 1 se indican los pasos transversal y longitudinal
respectivamente. Para el caso de tubos con seccion circular (Figs. 1a y b) los
correspondientes pasos adimensionales son Pi=X¢/D y Pi=X/D con D el diametro de los
mismos. En la Figura 1.c, que corresponde a tubos aplastados, D, se refiere al largo del
tubo en la direccion de X, mientras que D es el ancho del tubo aplastado en la direccion
de X:. En este caso los pasos adimensionales se calculan como Pi=Xi/D: y Pi=X//D;. Se asume
que todas las aletas y los tubos que componen el haz se comportan, desde el punto de
vista térmico, de manera idéntica; de forma tal que teniendo en cuenta la simetria resulta
suficiente analizar las regiones rayadas en las Figs. 1a-c.
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Figura 1. Configuracion de tubos y arreglos analizados.
(@) Tubos de seccion circular con arreglo en linea

(b) Tubos de seccion circular con arreglo escalonado
(c) Tubos aplastados con arreglo en linea

Se incluye el caso de aletas solidarias a tubos aplastados (valen los comentarios para
aquellos cuya seccion sea una elipse) si bien su uso no resulta extendido, en virtud de que
esta geometria de tubo presenta algunas ventajas respecto a los tubos de seccion circular,
a la vez que ha sido menos estudiada en la literatura [16, 17]. En primer término para la
misma seccion transversal de tubo el perimetro resulta considerablemente mayor. Esta
resulta una ventaja siempre y cuando la pérdida de carga del fluido que circula por el
interior de los tubos, normalmente liquido, no resulte una limitante. Por otro lado, y ahora
respecto al gas que circula por el exterior de los tubos, la forma de los tubos aplastados
conduce a un menor coeficiente de friccion y a un mayor coeficiente de transferencia de
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calor que para tubos de seccion circular del mismo perimetro (/.e., implica la misma érea
de transferencia de calor). Naturalmente, para el mismo peso de material los tubos
aplastados resultan mas costosos que los de seccion circular. Asimismo, los tubos de
seccion circular permiten distribuir mejor la presion interna, al contrario de los tubos
aplastados que tienden a concentrar las tensiones sobre los extremos del tubo. No
obstante, este ultimo aspecto no debiera representar una limitacion seria en tanto este
tipo de intercambiadores, en general, no se emplea en servicios a elevadas presiones.

La ecuacion diferencial que representa el balance de energia para una aleta plana
continua, como las mostradas en las Figuras 1 (a-c), de conductividad térmica uniforme (k)
que intercambia calor con un medio a una temperatura T  cuyo coeficiente convectivo (h)
se considera uniforme, es:

]{Q+Q}:hgﬁ—n) m
x* oy’ 3

En la Ec. (1) se ha asumido que no se produce ningun cambio de fase en el intercambio
térmico entre la aleta y el medio fluido y que el espesor de la aleta  es lo suficientemente
pequerio como para poder despreciar cualquier variacion de temperatura a lo largo del
mismo (%e., en la direccion perpendicular al plano de las Figs. 1 a-c).

La Ec. (1) puede ser escrita en forma adimensional del siguiente modo:

@'f’, + 6_2 -m**0=0 (2a)
ox? oy’
T-T, , h2
0= ) : m =—— (20)
T -T, ks
-y + X
== 2d) == 2
y 7 (2d) X / (2¢)

donde ¢ = Ar/P se denomina longitud caracteristica y se define como el cociente entre
el area exterior de la aleta disponible para el intercambio térmico con el medio por
conveccion, Ar (Z.e., regiones sombreadas en las Figs. 1 a-c) y el perimetro del tubo, P (arco
ea en las Figs. 1 a-c). Ty en la Ec. (2b) es la temperatura en la base de la aleta (sobre el
perimetro del tubo) que se supone constante.

Las condiciones de contorno que acompanan a la Ec (2a) son:
6=1 sobre ea paralas Fig. 1 a-c, (2f)
V.6=0 sobre abcde paralas Fig. 1a-c (20)

La eficiencia de la aleta se define como la velocidad de transferencia real respecto a la
velocidad de transferencia de calor méaxima (/e., la que tendria lugar desde la aleta si la
temperatura en todos los puntos de la misma fuese igual a la temperatura sobre el
perimetro del tubo al que se encuentra unida solidariamente la aleta):
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_U_%edxdy

= 3
n AL @)

2.1. Aproximacion del comportamiento de la aleta para altas velocidades de
transferencia de calor por conduccion

La solucion de la Ec. (2a) a bajos valores de (m¢) (/.e., altas velocidades de transferencia
por conduccion térmica en la aleta) puede encontrarse en la literatura para el problema,
completamente analogo, de difusion-reaccion quimica en catalizadores solidos [18]. En
estas condiciones, por medio de un analisis de perturbacion n puede expandirse en serie
de potencias de (m/)?:

2
T]Bajos = ]‘ - T (m£) (43}
donde v se expresa como sigue:
[[. Gaxdy
Y= (@)
A
G, denominado campo auxiliar, es la solucion de la siguiente ecuacion diferencial:
o’'G &’G
e + ? =—1 sobre Ar (5a)
G=0 sobreed paralas Fig. 1ac, (5h)
VG=0  sobre abcde paralaFig. 1ac (5¢)

4
La Ec. (4a) corresponde a una serie truncada de dos términos con 0] [(mﬁ) ] El

parametro solo depende de la geometria de la aleta (/.. tipo de tubo, arreglo y relaciones
de pasos). Por otra parte, la solucion a las Ecs. (5) para el campo auxiliar G y por ende
debe llevarse a cabo una tnica vez; con esta finalidad se ha probado que la plataforma
Comsol Multiphysics®, que emplea el método de los elementos finitos para resolver
numéricamente ecuaciones diferenciales, resulta completamente apropiada.

En el apéndice se incluyen valores numéricos del parametro para las distintas
configuraciones consideradas en este trabajo (tubos de seccion circular con arreglos en
linea y escalonado y tubos aplastados escalonados para distintos valores de las relaciones
de pasos). Las mismas cubren practicamente la totalidad de los casos que pueden
presentarse en la practica.
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3. Modelos unidimensionales de una y dos aletas radiales equivalentes y método de
sectores

El balance de conservacion de la energia (1D) para una aleta radial de espesor
despreciable puede escribirse:
d*6 1de 2
R R —]

> 6=0 (6a)
dr- rdr

donde 6 y m se definen conforme a (2b) y (2c)

Las condiciones de contorno que acomparian a (6a) son:

B=1 en =R; (eb) db/dr=0 en r=Rs (6¢)

3

La solucion de las Ecs. (6) puede encontrase en los libros de texto [19] y conduce a la
siguiente expresion para la eficiencia de aleta:

2 { L(mR,)K,(m)-K,(mR,) Ilcm)] @

o K(mR,)I(m ], mR,) Ky(m)

? m(R?-1)
donde lo, I1, Ko y K+ son las funciones de Bessel modificadas de primera y sequnda clase y

orden entero 0y 1, respectivamente. R=Re/Ri y mi=m R; con R y Re radios interno y externo
de la aleta radial.

3.1. Modelo de una aleta radial equivalente (1D-SERF)

En este modelo se asume que la eficiencia térmica de la aleta plana continua real puede
estimarse asimilandola a una aleta de tipo radial, con el mismo perimetro de tubo (P) que
la aleta real y cuya area de transferencia resulte idéntica al area de transferencia de la
aleta real (Ar)(ver Figs. 1a-c). Por lo tanto,

Pipserr = P (8a) ;  Aipserr=Ar (8b)

De las Ecs. (8a y b) se obtienen el radio interno y externo de la aleta radial del modelo 1D-
SERF. Para tubos de seccion circular, el radio interno coincide con el radio real del tubo,
mientras que para tubos aplastados es necesario calcular un radio interno equivalente que
cumpla con la ecuacion (8a).

A este modelo se lo denominara de una aleta radial equivalente (1D-SERF). Cabe destacar
que Zabronski [14] desarroll6 una solucion para evaluar la eficiencia de una aleta plana
con arreglo en linea y Pi=P: y mostro que dicha solucion resulta similar a la de una aleta
radial siempre que se cumplan (8a y b). Afios mas tarde, Kuan y col. (1984) [15] extendieron
esta idea a otras geometrias de tubo.

Para estimar la eficiencia de aleta a través del modelo 1D-SERF debe emplearse la
expresion (7).
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3.2. Modelo de dos aletas radiales equivalentes (1D-TERF)

La Figura 2 muestra esquematicamente el modelo de dos aletas radiales equivalentes (1D-
TERF), el cual representa una extension del modelo 1D-SERF. Para formular el modelo se
supone que ambas aletas radiales (F1y F2) presentan el mismo radio interno (R)).

Se define:

P, ) 2
Y R:-R 2
s, 2 Ry I):RI[I‘_YJ} cohi=FLE2 ()

f o =d= :
¥;

i] PJ (PjRI 2
Donde yj=R/ Re;, siendo A; el area de cada aleta del modelo 2D-TERF y P; su perimetro
interno.
Para emplear el modelo 1D-TERF resulta necesario especificar cinco parametros (ie, Ry,
Rer1, Rerr, Ort v @r2). Con esta finalidad se plantean las siguientes relaciones:

Psi + Pez=P (105] Ap + App = At “0b}
Pr1 T Om2= @ (10q) Qrt = Pr2 (10d)
}5;1 Ap Ve +£f=2 A Tm = e Az (10e)

Cabe aclarar que las relaciones (10c y d) pueden perfectamente ser removidas, aunque
aqui se las ha adoptado por simplicidad. Por otra parte, las Ecs. (10a-b) garantizan que la
velocidad global de transferencia de calor sea la misma para el modelo que para la aleta
real a muy altos y muy bajos valores del parametro m

F1

REeF1

Figura 2. Esquema del modelo de dos aletas radiales equivalentes (1D-TERF).

Al igual que en el modelo 1D-SERF, para el calculo de tubos aplastados, es necesario
calcular un radio interno que satisfaga las ecuaciones (10a y c). Este radio sera el mismo
en ambas aletas.

Las expresiones de los parametros y F1y y F2 para las aletas radiales se encuentran en la
bibliografia [18] y pueden calcularse empleando las siguientes expresiones:
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2_3 4hn
v, =425 £k (11)

4; 4
donde: g; =1 - y2 Yi=Ri/Rg con j=F1, F2.

La eficiencia de aleta para el modelo 1D-TERF resulta:
_ApNg +Apng (12)
Thp-terF A
T

Donde 11 ¥ mr2 se calculan empleando la expresion (7).

3.3 Meétodo de sectores (SECT)

El método de los sectores consiste en subdividir la porcion de aleta rayada en las Figuras
1 a-c, en una cantidad determinada sectores (n) como se muestra en la Figura 3, donde

por simplicidad todos los angulos ¢; se han tomado iguales.

R: Re:

Figura 3. Esquema del método de los sectores (SECT).

Este método propone asimilar cada uno de estos sectores a uno de una aleta radial
equivalente de igual perimetro y area (de manera similar al método 1D-SERF), y que ocupe
el mismo angulo, por lo que para cada sector sera necesario definir los parametros
(1, Ry RE ;) de manera tal que se cumplan las siguientes relaciones:

B = PFsger (13a) Aj = Asger (13b)
®i = Psect (130 @ =" (13d)

Asi, la eficiencia de acuerdo al método SECT puede obtenerse como:
Zimidy
NeecT = A1A1 (14)

Donde n; se calculan empleando la expresion (7)
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Mientras que para el caso de tubos circulares el radio interno de cada sector sera igual al
del tubo, para el caso de tubos planos sera necesario calcular un radio interno para que se
cumplan las ecuaciones (13a 13c y 13d) simultaneamente.

En la bibliografia se ha demostrado [9] que para tubos de seccion circular, en general, con
20 sectores resulta suficiente para alcanzar la precision maxima del método cuando se
trata de un arreglo en linea con una relacion de pasos P/Pi=1.

4. Resultados y Discusion

En la Fig. 4 se presenta el comportamiento de  frente al parametrom  para una aleta
plana continua solidaria a un tubo de seccion circular con un arreglo en linea (Pi=2, Py/P;
=2). Se muestran cuatro curvas correspondientes a los valores numéricos obtenidos
empleando la plataforma Comsol Multiphysics y las predicciones de los modelos 1D-SERF
y 1D-TERF y el método SECT. Puede visualizarse que todos los modelos permiten capturar
adecuadamente ente las asintotas a altos y bajos valores del parametrom , dado que se
ha establecido que las areas de transferencia coincidan (Ecs. 8b, 10b y 13b) lo cual
garantiza que para ambos modelos -1 cuando m -0 (muy altas velocidades de
transferencia por conduccion); mientras que la igualdad de perimetros (Ecs. 8a, 10a y 13a)
hace que -1/m cuando m —eo (muy bajas velocidades de transferencia por
conduccion). Por ende, las mayores desviaciones en la estimacion para cualquiera de los
modelos 1D apareceran a valores intermedios de m . Se define entonces el error relativo
porcentual como:

e :w.loo (15)

1
TII'l'IJfﬂ

donde nnum Son los valores obtenidos numéricamente mientras que n; corresponde a las
estimaciones alcanzadas con los modelos 1D-SERF y 1D-TERF y el método SECT.

0.8

il

Figura 4. vs m (Tubos de seccion circular con arreglo en linea Pi=2 y Py/Pi=2).
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Se analizara la precision de los modelos 1D valorando el maximo error, que se presenta
cuando se varia m para cada configuracion geométrica (tipo de tubo, arreglo y
relaciones de paso), definido como:

g =max_, {a. } (16)

1

max . ..
En la Tabla 1 se presentan los valores €,  que surgen de la aplicacion de los modelos

1D-SERF y 1D-TERF y el método SECT para distintos valores de P; y de la relacion PyP
correspondientes a arreglos en linea (ver Fig. 1a). Puede observarse que para la mayoria
de los casos analizados, el modelo 1D-TERF conduce a resultados mas precisos que las
otras dos alternativas analizadas. No obstante, para una relacion PyP, alta, y un valor de
P bajo (P <1.5, y P/Py =4) el modelo 1D-TERF arroja valores erroneos, debido a que el valor
del radio obtenido para cumplir con las Ecs. (10 a-e) es menor al radio interno del tubo. Se
han incluido también algunas relaciones de pasos (Pi=1.5 y 2<Py/Pi<4) que resulta poco
probable que se presenten en la practica, no obstante, se analizan con la finalidad de
otorgarle una mayor generalidad a la evaluacion de la capacidad predictiva del modelo
1D-TERF. Se comprueba que el error maximo se encuentran en todos los casos con Pi>1.5
por debajo del 6.5% mientras que empleando el método SECT se alcanza 15% y con el
modelo 1D-SERF se presentan valores que superan el 20%.

Tabla 1. gm en la estimacion de n con los modelos 1D-SERF y 1D-TERF
y el método SECT para tubos de seccion circular con arreglos en linea.

P=X/D
P/
4 3 2 15
! SERF SECT TERF | SERF SECT TERF SERF SECT TERF | SERF SECT TERF
i E 05 -11 02 0.6 -12 03 11 -135 04 E 24 -15 05
15 E 22 -28 11 27 27 12 43 23 1.6 E 72 -23 22
2 54 -36 24 6.5 -53 26 9.6 -48 30 146 -42 34
23 89 -84 36 10.7 -80 37 150 7.1 33 215 -6.1 26
3 126 -110 44 148 -10.3 42 202 9.1 29 279 -9 -15
35 16.2 -132 47 188 -12.4 39 251 -109 11 339 96 -8.0
4 19.7 15.1 43 227 142 28 298 125 4.0 393 11.1 20.1

En la Figura 5 se muestra la variacion de & para distintos valores de m..m, para tubos de
seccion circular con arreglo en linea (P1=2 y P/Pi=2). Se puede observar que, en promedio,
el error maximo que se alcanza con el modelo 1D-SERF y el método SECT resulta mayor al
que se obtiene al emplear el modelo 1D-TERF (aproximadamente 10% y 5% frente a 3%).
Asimismo, analizando especificamente la zona que corresponde a las condiciones de
disefio de las aletas (es decir, valores de n.um relativamente altos, por ejemplo, mayores
que 0.75) se observa que mientras que el modelo 1D-SERF puede presentar errores
superiores al 6% y el método SECT al 3%, el modelo 1D-TERF garantiza que los mismos
seran inferiores al 1%. Para todas las configuraciones de tubos y arreglos analizados se
encontraron comportamientos similares a los mostrados en las Figuras 4 y 5.
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Figura 5. & vs naum (Tubos de seccion circular con arreglo en linea Pi=2 y P/Pi=2).

max
En las tablas 2 y 3 se presentan los valores de €~ para arreglos escalonados de tubos
circulares y aplastados con distintas relaciones de pasos, respectivamente.

Respecto al arreglo escalonado de tubos de seccion circular (ver Fig. 1b y Tabla 2) los tres
modelos presentan un nivel de precision superior al 3% para todos los casos analizados
(1< P <4y, simultaneamente, Py/Pi<6), por lo que en ese rango se sugiere el empleo del
modelo 1D-SERF en virtud a la mayor simplicidad en su aplicacion.

Tabla 2. Simax en la estimacion de n con los modelos 1D-SERF y 1D-TERF

y el método SECT para tubos de seccion circular con arreglos en escalonados.

BXY/D
4 3 2 1.5

PPy

1 SERF  SECT T.ER.F" SERF SECT TERF SERF SECT TERF ‘ SERF SECT TERF

[

0.1 -0.3 0.1 0.1 -0.3 0.1 0.2 -0.4 0.1 0.2 -0.4 0.1
4 0.1 -0.4 0.1 0.1 -0.4 0.1 0.2 -0.4 0.1 0.2 -0.4 0.1
5 0.6 -1.3 0.4 0.7 -1.3 0.4 0.9 -1.3 0.5 1.2 -1.2 0.5
6 1.5 27 0.9 1.7 27 0.9 22 -2.6 11 27 -2.5 12
7 27 -4.3 14 3.0 -4.2 15 3.7 -4.0 1.7 4.6 -39 19
8 3.9 -6.0 21 4.4 -5.8 22 5.4 -5.6 24 6.5 -5.3 2.6

174



MTL 2016 — La Plata, Argentina

En relacion a los tubos aplastados con arreglos escalonados (ver Fig. 1c y Tabla 3), en
general, el modelo 1D-SERF y el método SECT presentan errores similares a los del 1D-TERF
e inferiores al 5% si la relacion de diametros Dy/D; >0.1. No obstante, existen casos
(DYDi=0.1y P/P=3) para los cuales el error en el que se incurre empleando el modelo 1D-
SERF y el método SECT se incrementa considerablemente pudiendo superar el 20%. Cabe
consignar ademas que el método SECT presenta errores maximos del orden del 20% para
todos los casos con Pi=1.

Tabla 3. g™ en la estimacion de n con los modelos 1D-SERF y 1D-TERF
y el método SECT para tubos aplastados con arreglos escalonados.

P=X/D
PP D/,
4

1 l i SERF SECT TERF | SERF 3ECT TERF [ SERF SECT TERF SERF SECT TERF
i ol (L] o 27 164 37 112 15 -1.8 2.3 -23.2 11
’ 02 53 17 36 47 12 29 3.1 27 1.3 36 -18.8 1.2

01 116 V1] 49 105 -l 35 68 -1.2 8] 29 -2 12
! 02 349 24 34 35 =33 29 25 6.5 20 36 213 1.2
- 01 a4 -4.0 5.2 fi3 460 41 49 114 X4 32 302 13
G 02 37 44 il 34 5.7 30 27 -B.8 22 33 223 12

0l L2 6.6 5.1 61 B8 43 41 141 18 33 -3l 14
g 02 3B 5.7 35 i3 70 332 30 93 25 29 220 12
_ 0l 60 8.4 51 34 107 44 39 160 il 34 35 B

0z 39 66 35 7 77 53 33 102 27 27 07 13
- 01 57 o7 52 52 120 45 39 171 32 34 3z9 153
? 02 &2 -31 ER 3.8 20 a4 34 -112 2.8 24 -20.0 I3

5. Conclusiones

En este trabajo se presenta un modelo unidimensional denominado de dos aletas radiales
equivalentes (1D-TERF) para predecir la velocidad de transferencia de calor desde o hacia
aletas planas continuas solidarias a tubos de seccion circular y aplastados como los
tipicamente empleados en radiadores para refrigeracion o calefaccion y otras aplicaciones
que impliquen intercambio gas (aire)-liquido. En este modelo se propone asimilar la aleta
plana continua a dos aletas de tipo radial, manteniendo el perimetro del tubo y el area
disponible para la transferencia de calor. El parametro libre restante del modelo se obtiene
estableciendo que el mismo replique exactamente el comportamiento térmico (eficiencia
de aleta) de la aleta continua real (2D) cuando la velocidad de transferencia de calor por
conduccion a través de la aleta es relativamente alta frente a la velocidad de transferencia
de calor por conveccion entre la aleta y el fluido, situacion que, por otra parte, es la que
normalmente se presenta en sistemas aletados.

Se demuestra en el trabajo que este criterio de ajuste para el parametro libre le permite al
modelo 1D-TERF alcanzar una estimacion mas precisa de la eficiencia de una aleta continua
que la que puede conseguirse empleando el modelo 1D-SERF o el método de los sectores
(SECT). El nivel de precision alcanzable resulta superior al 5% en practicamente la totalidad
de los casos analizados, cubriendo todo el rango condiciones de operacion (/e., valores de
la relacion entre la velocidad de transferencia por conduccion frente a la de conveccion
entre 0 e infinito) para tubos de seccion circular con arreglos en linea (4>P,>1y 3.55Py/P,
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>1) y escalonado (4>P,>1y 8>Py/ P;>1) y para todos los arreglos de tubos aplastados con
arreglo escalonado. Cabe aclarar, que se obtiene una precision considerablemente mayor
(del orden de 1%) en todos los casos si se busca estimar la eficiencia de la aleta para bajos
coeficientes de transferencia por conveccion (bajos valores de m ), situacion que
normalmente se presenta en los casos en los que se emplean superficies extendidas.
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8. Apéndice

En las Tablas A1, A2 y A3 se presentan los valores del parametro y para las configuraciones
analizadas en este trabajo (tubos de seccion circular con arreglos en linea y escalonado y
tubos aplastados escalonados y distintos valores de las relaciones de pasos).

Los valores de las Tablas A1, A2 y A3 pueden ser interpolados linealmente para valores de
Pi y PP correspondientes a arreglos con relaciones geométricas intermedias a las
mostradas, alcanzandose una precision en el valor de y superior al 1% respecto a los
calculos numéricos a partir de las ecuaciones (4.b) y (5.a-c). La incidencia de este error en
el calculo de m resulta menor al 1%.

Tabla A1 Valores de y para tubos de seccion circular con arreglo escalonado.

PP, P=Xy/D
! 4 35 3 25 2 15 1
3 0046 0055 0.067 0.084 0.109 0.149 0219
4 0037 0045 0.055 0.070 0.092 0.128 0.193
5 0032 0039 0.049 0.062 0.083 0.117 0.185
6 0029 0035 0.044 0.057 0.077 0.111 0.183
7 0027 0033 0.041 0.053 0.072 0.107 0.183
8 0025 0030 0.038 0.050 0.069 0.104 0.184
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Tabla 2. Valores de y para tubos de seccion circular con arreglo en linea.

P=3,/D
PP
l 4 35 3 25 2 15
1 0.093 0.109 0.130 0.158 0.199 0.269
15 0.077 0.091 0111 0.139 0.183 0.265
2 0.069 0.084 0.104 0.134 0.1584 0254
25 0.065 0.080 0.1 0.132 0.186 0.298
3 0.063 0.077 0.099 0.131 0.188 0.309
35 0.061 0.076 0.097 0.131 0.190 0.317
4 0.060 0.075 0.0%96 0.131 0.192 0.322
Tabla 3. Valores de y para tubos aplastados con arreglo escalonado.
PP, DD P=3X/Dy
1 . 4 35 3 23 2 1.5 1
01 0.194 0.226 0.264 0.306 0.341 0.332 0.328
3 015 0.121 0.141 0.166 0.196 0.229 0.2533 0.323
02 0.093 0.109 0129 0.155 0.187 0.223 0317
0.1 0.134 0.136 0.183 0215 0.246 0262 0316
4 015 0.091 0.106 0126 0151 0182 0218 0.304
0.2 0.074 0.087 0.104 0.126 0.157 0.199 0.292
0.1 0.105 0.123 0.145 0172 0.203 0.232 0.304
] 015 0.076 0.08% 0.106 0129 0.159 0.200 0.286
02 0.063 0.075 0.090 0111 0.140 0.184 0268
01 0.08% 0.104 0123 0.148 0178 0214 0292
6 0.15 0.066 0.078 0.094 0.116 0.145 0.183 0.269
02 0.056 0.067 0.081 0.100 0129 0171 0247
01 0.078 0.092 0.110 0.133 0.163 0.202 0281
7 0.15 0.060 0.071 0.086 0.106 0.135 0.177 0.254
02 0.030 0.060 0.074 0.092 0119 0.160 0.230
01 0.070 0.083 0.100 0.122 0.151 0.193 0.270
8 015 0.034 0.063 0.07% 0.098 0126 0.168 0.240
02 0.045 0.033 0.068 0.083 0.111 0.131 0216
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