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PLANOS

En este trabajo se simulan diferentes modelos de intercambiadores de calor de tubos y aletas,
mediante Ansys Fluent. Se varía la geometría de aleta y se comparan las configuraciones en
términos de aumento de la transferencia de calor y caída de presión.

El objetivo general de este trabajo consiste en estudiar la transferencia de calor de un flujo
de aire en un intercambiador de calor de aletas con persianas y generadores de vórtices, utili-
zando un modelo computacional. Para lograr esto, primero se diseña el modelo de validación
y se realiza la misma, para luego proceder a establecer la independencia de malla. Luego,
se diseñan los modelos a estudiar, y se procede a realizar las simulaciones en Ansys Fluent.
Finalmente, se analizan los resultados obtenidos y se concluye.

Se alcanza la validación del modelo, presentando diferencias porcentuales máximas respecto
de los datos experimentales, para el número de Stanton St y el factor de fricción f de un 5,1%
y un 10%, respectivamente. También se establece la independencia de malla, consiguiendo
diferencias porcentuales máximas de un 4,5% y un 4,1% para el número de Stanton St y el
factor de fricción f, respectivamente, entre el mallado medio y el mallado fino.

Dentro de las configuraciones estudiadas, la que presenta el mayor aumento de la transferen-
cia de calor respecto de la configuración con aletas planas corresponde a la configuración con
4 pares de generadores de vórtices en línea, lo cual se traduce en un aumento máximo del
factor de Colburn j de un 74,4% a un Reynolds ReH = 1450. Para la caída de presión, la
configuración que presenta el mayor aumento respecto de la configuración de aletas planas
corresponde a la configuración de aletas con persianas, con un aumento máximo para el factor
de fricción f de 290% a un ReH = 3625.

Los criterios de desempeño estudiados indican que la configuración que menor área frontal
requiere para una determinada transferencia de calor y caída de presión, es la configuración
con 2 pares de generadores de vórtices por tubo en línea. Por otro lado, si se tiene una deter-
minada potencia de bombeo por unidad de volumen, la configuración que presenta la mayor
transferencia de calor por unidad de volumen corresponde a la configuración con 4 pares de
generadores de vórtices por tubo en línea.

Se concluye que en términos de aumento de la transferencia de calor, la configuración que
mejor desempeño presenta corresponde a la de aletas con 4 pares de generadores de vórtices
por tubo en línea. Según los parámetros de desempeño, la configuración que presenta mejor
desempeño dependerá de los criterios de diseño del intercambiador de calor.
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Capítulo 1

Introducción

Los intercambiadores de calor con aletas son equipos utilizados en diversas aplicaciones,
donde se destacan calefacción, refrigeración, ventilación y aire acondicionado, entre otras.
Estos intercambiadores de calor operan con agua a través de los tubos y aire entre las aletas.
Debido a la sustancial diferencia entre el coeficiente convectivo de aire y agua, es que la
zona de aletas por donde transita el aire representa el 85% de la resistencia térmica en el
intercambiador de calor. Durante muchos años se han investigado configuraciones que opti-
micen este fenómeno, en busca de intercambiadores más compactos y con menores consumos
energéticos. La modificación de la geometría de la aleta y los generadores de vórtices son
las principales técnicas utilizadas para mejorar la transferencia de calor, las cuales buscan
aumentar el coeficiente convectivo en la zona del aire. En los últimos años han comenzado a
surgir técnicas que combinan la modificación de la geometría de la aleta con la incorporación
de generadores de vórtices, lo cual busca mejorar el desempeño de los intercambiadores de
calor, en términos de aumento de la transferencia de calor, y buscando que la caída de presión
sea lo menor posible, para que los beneficios de aumento de transferencia de calor no se vean
mermados con un consumo energético extra para lograr movilizar el fluido.

1.1. Motivación

La utilización de intercambiadores de calor en la actualidad se remite a la mayoría de las
industrias, y es posible verlos en nuestro día a día, en aplicaciones como el radiador de un au-
tomóvil, o un sistema de calefacción domiciliario, es por esta razón que se busca optimizar los
diseños de equipos, los cuales permitan reducir costos para un determinado trabajo térmico,
lo cual se asocia principalmente a reducir la cantidad de material utilizado. Bajo esta visión,
los investigadores han centrado sus esfuerzos en encontrar diseños que posean una alta tasa
de área de transferencia de calor por unidad de volumen, siempre poniendo énfasis en que el
modelo diseñado cumpla con los requerimientos de calor total transferido. El diseño de aletas
tiene un gran impacto sobre el desempeño de los intercambiadores de calor, donde se puede
trabajar solamente con la geometría de la aleta, o agregar pequeñas protuberancias, llamadas
generadores de vórtices, donde se sabe que el uso de ambas técnicas mejora el rendimiento
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de los intercambiadores de calor con aletas, aumentando la transferencia de calor hasta en
un 47% [1]. Pero a pesar de los numerosos estudios que se han realizado estudiando estas
técnicas, hay muy poca información referente a la utilización de múltiples generadores de
vórtices , lo cual es estudiado en la presente memoria.

1.2. Objetivos

1.2.1. Objetivo general

• Estudiar la transferencia de calor de un flujo de aire en un intercambiador de calor de
aletas con persianas y generadores de vórtices utilizando un modelo computacional.

1.2.2. Objetivos específicos

• Estudiar la transferencia de calor y pérdida de carga en un intercambiador de tubos
planos y aletas.
• Estudiar el efecto de utilizar aletas con persianas en el aumento de la transferencia de

calor y caída de presión.
• Estudiar el efecto de utilizar generadores de vórtices en el aumento de la transferencia

de calor y caída de presión.
• Realizar un análisis de desempeño de las distintas configuraciones para distintas velo-

cidades.

1.3. Alcances

El presente trabajo corresponde a un estudio computacional del fenómeno de transferencia
de calor en intercambiadores de tubos y aletas, realizando simulaciones numéricas sin la
realización de pruebas experimentales. El presente estudio considera:

• La geometría de generadores de vórtices considerada corresponde a la delta aleta con
un ángulo de ataque de 45◦. Esta geometría se mantiene fija a lo largo de las distintas
simulaciones.
• Se estudiarán 3 configuraciones distintas de aletas, aletas planas, aletas con persianas

y aletas con generadores de vórtices.
• Para la configuración de generadores de vórtices, se consideran 4 geometrías distintas,

con 1 par de generadores de vórtices por tubo en línea, 2 pares en línea, 3 pares en
línea y finalmente 3 pares de generadores de vórtices escalonados.
• Se analizarán 4 números de Reynolds distintos para cada configuración.
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Capítulo 2

Antecedentes específicos

En la presente sección se muestran los aspectos teóricos necesarios para comprender el
presente estudio, dónde se presentan los intercambiadores de calor con aletas, las técnicas de
mejora utilizadas para mejorar la transferencia de calor, ecuaciones gobernantes del fenómeno
y revisión bibliográfica del tema en estudio.

2.1. Intercambiadores de calor

Un intercambiador de calor es un equipo, el cual es utilizado para transferir energía térmi-
ca entre dos o más fluidos, o entre partículas sólidas y un fluido a diferente temperatura y en
contacto térmico. Dentro de las aplicaciones típicas de los intercambiadores de calor podemos
destacar su uso en generación de energía, procesos químicos, industria alimentaria, electróni-
ca, recuperación de calor, industria de manufactura, acondicionamiento de aire, refrigeración
y aplicaciones espaciales. La superficie de intercambio de calor directa es una superficie que
está en contacto con ambos fluidos, y a través de la cual se produce el intercambio de calor
por conducción. Esta superficie de transferencia de calor directa se puede aumentar, aña-
diendo aletas, lo cual brinda una nueva superficie de transferencia de calor, la cual se llama
secundaria. Al aumentar el área de transferencia de calor lo que se consigue es reducir la
resistencia térmica del lado del fluido en el cual se aumenta el área, además de aumentar la
transferencia de calor total para una determinada diferencia de temperatura y aumentar el
coeficiente de transferencia de calor. Dentro de los diferentes tipos de intercambiadores de
calor se pueden destacar los intercambiadores de tubo y coraza, intercambiadores de placas y
los intercambiadores de tubos y aletas, estos últimos serán detallados en la siguiente sección.

2.1.1. Intercambiadores de tubos y aletas

Este tipo de intercambiador de calor consiste en un conjunto de tubos, generalmente cir-
culares, a los cuales se les incrementa el área de transferencia de calor, con la utilización de
aletas, como se puede observar en la figura 2.1.Por los tubos del intercambiador transita un
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fluido en fase líquida, mientras que por la zona de aletas transita un fluido en estado gaseo-
so, generalmente aire. La utilización de aletas en este tipo de intercambiadores tiene como
finalidad aumentar el área de transferencia de calor, lo cual reduce la resistencia térmica
en la zona del aire, la que se sabe es la principal componente de resistencia en este tipo de
intercambiadores.

Figura 2.1: Intercambiador de tubos circulares y aletas planas [2] .

En este tipo de intercambiadores es posible encontrar diferentes combinaciones de geometrías,
las cuales varían la geometría de la aleta o la geometría de los tubos. Dentro de las diferentes
combinaciones existentes, podemos encontrar intercambiadores de tubos circulares, ovalados
o planos, y dentro de las distintas geometrías de aletas podemos encontrar, aletas planas, con
persianas, onduladas, entre otras. La gran variedad de intercambiadores de calor existentes
se construye como combinación de las diferentes geometrías de tubos y aletas nombradas
anteriormente. En la figura 2.2 se puede observar un intercambiador de tubos planos y aletas
con persianas.

Figura 2.2: Intercambiador de tubos planos y aletas con persianas [3].
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La variación en la geometría de los intercambiadores ya sea el modificar sus tubos o sus
aletas, tiene como objetivo incrementar el desempeño de los intercambiadores. La utilización
de persianas en la aleta tiene como objetivo incrementar el coeficiente convectivo en la zona
del aire, ya que las persianas en la aleta producen desprendimientos de la capa límite, lo cual
favorece el mezclado del fluido y el incremento del coeficiente convectivo.

2.2. Ecuaciones gobernantes

Las 3 ecuaciones que rigen el fenómeno a modelar son las ecuaciones de conservación.
Estas ecuaciones se describen a continuación.

2.2.1. Conservación de masa

La ecuación de continuidad o conservación de masa descrita en coordenadas cartesianas
queda descrita por la siguiente expresión:

∂ρ

∂t
+
∂(ρu)

∂x
+
∂(ρv)

∂y
+
∂(ρw)

∂z
= 0 (2.1)

Si el fluido considerado es incompresible, la densidad se considera constante, con lo cual la
ecuación de continuidad queda como:

∂u

∂x
+
∂v

∂y
+
∂w

∂z
= 0 (2.2)

Donde ρ representa la densidad del fluido [kg/m3] y u,v,w la velocidad [m/s] del fluido en
los ejes x, y, z respectivamente.

2.2.2. Conservación de momentum

Para la ecuación de conservación de la cantidad de movimiento despreciando los efectos
gravitacionales se tiene que:

ρ(
∂u

∂t
+ u

∂u

∂x
+ v

∂u

∂y
+ w

∂u

∂z
) = −∂p

∂x
+ µ∇2u (2.3)

ρ(
∂v

∂t
+ u

∂v

∂x
+ v

∂v

∂y
+ w

∂v

∂z
) = −∂p

∂y
+ µ∇2v (2.4)

ρ(
∂w

∂t
+ u

∂w

∂x
+ v

∂w

∂y
+ w

∂w

∂z
) = −∂p

∂z
+ µ∇2w (2.5)

Donde p representa la presión del fluido [Pa] y µ la viscosidad dinámica del fluido [Pa·s].
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2.2.3. Conservación de la energía

Para la ecuación de la conservación de la energía despreciando los efectos viscosos se tiene
que:

ρCp(
∂T

∂t
+ u

∂T

∂x
+ v

∂T

∂y
+ w

∂T

∂z
) = k∇2T (2.6)

Donde Cp corresponde al calor específico del fluido [J/kg·K], T corresponde a la temperatura
del fluido [K], y finalmente k corresponde a la conductividad térmica del fluido [W/m·K].

2.2.4. Modelo de turbulencia SST k − ω

El modelo de turbulencia Shear-Stress Transport (SST) k − ω, es un modelo de turbu-
lencia empírico, basado en la ecuación de transporte modelo para la energía cinética de
turbulencia(k) y la tasa de disipación específica (ω). Las ecuaciones de transporte para k y
ω en este modelo se muestran a continuación.

∂(ρk)

∂t
+
∂(ρkui)

∂xi
=

∂

∂xj
(Γk

∂k

∂xj
) + G̃k − Yk + Sk (2.7)

∂(ρω)

∂t
+
∂(ρωui)

∂xi
=

∂

∂xj
(Γω

∂ω

∂xj
) +Gω − Yω +Dω + Sω (2.8)

En estas ecuaciones, G̃k representa la generación de energía cinética turbulenta debida a
los gradientes de velocidad media. Gw representa la generación de ω. Γk y Γω representan
la difusividad efectiva de k y ω, respectivamente. Yk e Yω representan la disipación de k y
ω debido a la turbulencia. Dω representa el término de difusión cruzada. Finalmente, los
términos Sk y Sω representan constantes definidas por el usuario.
Las difusividades efectivas Γk y Γω se definen como:

Γk = µ+
µt
σk

(2.9)

Γω = µ+
µt
σω

(2.10)

Para la viscosidad turbulenta en este modelo se tiene que:

µt =
ρk

ω

1

max[ 1
α∗ ,

SF2

a1ω
]

(2.11)

Para la condición de borde de k en el modelo se tiene que:

∂k

∂n
= 0 (2.12)

Donde n es la coordenada normal a la pared.

6



2.3. Aumento de la transferencia de calor

En los intercambiadores de calor actualmente es común encontrar la utilización de superfi-
cies de transferencia mejoradas, las cuales pueden presentar una mayor área de transferencia,
o geometrías particulares las cuales puedan mejorar el coeficiente convectivo. Para la trans-
ferencia de calor entre una muralla y un fluido se tiene que:

Q = hA(Tw − Tf ) (2.13)

Donde h representa el coeficiente convectivo [W/m2K] , A representa el área de transferencia
de calor [m2], Tw representa la temperatura de la muralla [K] y Tf representa la temperatura
del fluido [K].
Como se puede observar en la ecuación 2.13, para una determinada diferencia de tempera-
tura, los parámetros que se pueden modificar para aumentar la transferencia de calor son, el
coeficiente convectivo y el área de transferencias de calor.
Si se considera el caso de dos fluidos separados por una muralla, como en el caso de un
intercambiador de calor, se tiene la siguiente expresión para el calor transferido:

Q = UA∆Tm (2.14)

Donde el término UA está asociado a la resistencia térmica y queda definido por:

1

UA
=

1

η1h1A1

+
tw

kwAw
+

1

η2h2A2

(2.15)

Donde Ai corresponde al área de transferencia de calor[m2] asociado al fluido i, hi corresponde
al coeficiente convectivo para la zona del fluido i, ηi corresponde a la eficiencia de superficie
asumiendo una superficie extendida, tw corresponde al espesor de pared [m], kw corresponde
al coeficiente conductivo de la pared [W/mK] y Aw corresponde al área de sección transversal
de la pared [m2]. En la siguiente sección se detallan técnicas para aumentar la transferencia
de calor, las cuales se basan principalmente en la modificación del término UA, asociado a la
resistencia térmica del intercambiador.
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2.3.1. Técnicas de aumento de la transferencia de calor

Como se señala con anterioridad, las técnicas para mejorar el desempeño de los intercam-
biadores de calor tienen que ver con la modificación del factor (UA), en particular el aumento
de este valor, ya que su inverso (1/UA), se conoce como resistencia térmica y es el coeficiente
asociado a la reducción en la transferencia de calor. Las técnicas para aumentar la transfe-
rencia de calor se pueden dividir en dos grandes áreas, técnicas pasivas y técnicas activas.
Las técnicas pasivas no requieren un consumo de potencia externo para conseguir el aumento
de la transferencia de calor, y se basan principalmente en la modificación de la geometría del
intercambiador. Por su lado las técnicas activas, requieren un consumo energético extra para
mejorar la transferencia de calor.

Técnicas Pasivas

Superficies recubiertas involucran un recubrimiento metálico o no metálico en la super-
ficie. Un ejemplo de este recubrimiento es el uso de teflón, el cual promueve la condensación
por goteo.
Superficies rugosas estas superficies rugosas pueden ser integrales a la superficie base, o
pueden ser añadiduras rugosas externas a la superficie base. Las superficies integrales son
formadas por maquinado o reestructuración de la superficie. Un ejemplo de incorporación de
superficies rugosas se puede apreciar en la figura 2.3.

Figura 2.3: Superficie interior de un tubo con rugosidad [4] .

En las superficies rugosas el incremento de la transferencia de calor se produce por incre-
mento del mezclado de la capa límite cercana a la superficie, lo cual aumenta el coeficiente
convectivo y reduce la resistencia térmica.

Superficies extendidas la utilización de superficies extendidas tiene como principal
propósito el incremento del área de trasferencia de calor, sin embargo, con la utilización de
geometrías particulares se puede alcanzar un incremento en el área de transferencia de calor, y
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a la vez, un incremento del coeficiente convectivo. Un ejemplo de esto es la utilización de aletas
con persianas, las cuales además de generar un incremento en el área de transferencia de calor,
producen un desprendimiento de capa límite en el fluido, lo cual incrementa el coeficiente
convectivo. En la figura 2.4 se puede apreciar un ejemplo de superficies extendidas.

Figura 2.4: (a) Aletas planas rectangulares, (b) Aletas planas triangulares, (c) Aletas ondu-
ladas, (d)Aleta de tira offset, (e) Aletas perforadas, (f) Aletas con persianas [5].

Generadores de vórtices esta técnica consiste en la utilización de protuberancias con
determinada geometría en la superficie, las cuales van a inducir un flujo en remolino, conocido
como vórtice, el que puede ser de tipo transversal o longitudinal. Estos últimos se caracterizan
por generar vórtices cuyo eje coincide con el de movimiento del flujo, por lo cual producen
un aumento global en la transferencia de calor y no local como en el caso de los vórtices
transversales. En la figura 2.5 se pueden apreciar distintas geometrías de generadores de
vórtices longitudinales.

Estudios señalan que la geometría con mejor desempeño corresponde a la geometría delta
aleta, con aumentos en la transferencia de calor de entre un 77 a un 84% [7].
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Figura 2.5: Tipos de generadores de vórtices [6] .

2.4. Estudios previos

En el año 1994 Fiebig et. al [8], utilizando geometrías con y sin generadores de vórtices,
para posteriormente analizar los resultados obtenidos en términos de aumento de transferen-
cia de calor y caída de presión respecto de un estudio previo basado en una configuración
similar, pero utilizando tubos circulares. La configuración estudiada se muestra en la figura
2.6. En este estudio los autores varían el número de Reynolds basado en el espaciamiento
entre aletas en el rango [600-3000]. Los resultados obtenidos muestran una mayor influencia
de los generadores de vórtices para el caso de tubos planos, lo cual se asocia a que la distancia
que viaja un vórtice antes de encontrarse con un objeto es dos veces mayor en el caso de la
configuración con tubos planos. Para la transferencia de calor, se obtiene el número de Nus-
selt promedio, encontrando que la configuración con tubos planos y generadores de vórtices
presenta el mejor desempeño, en todo el rango de Re estudiado, siendo el número de Nusselt
un 60% mayor en el caso de tubos planos con generadores de vórtices para un Re=3000. Para
la caída de presión, se aprecia un pequeño aumento al utilizar generadores de vórtices en el
caso de tubos circulares (cercano a un 3%), mientras que, para el caso de tubos planos, este
aumento en el factor de fricción es más notable, teniendo para un Re=3000 un incremento
en el factor de fricción de 0.021 hasta 0.05. La caída de presión para el caso de tubos planos
con generadores de vórtices es un 50% menor que el caso de tubos circulares con generadores
de vórtices. En la figura 2.7 se puede observar el número de Nusselt promedio graficado en
función del número de Reynolds, para las cuatro configuraciones analizadas.
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Figura 2.6: Configuración estudiada por Fiebig et. al [8] .

Figura 2.7: Nusselt promedio para 4 configuraciones analizadas en función de Re [8].

En el año 1994 Mitra y Fiebig [9] realizan un estudio con las 4 geometrías más comunes
de generadores de vórtices (ver ref [6]), las cuales fueron analizadas de manera experimental.
Para el estudio variaron el número de Reynolds en el rango [2000-8000] y el ángulo de ataque
de los generadores de vórtices de 30 a 90 ◦. Los resultados muestran que el mejor desempeño
en términos de aumento de la transferencia de calor se alcanza para la geometría delta aleta,
la cual consigue incrementos en el número de Nusselt promedio de entre un 46 a un 120%
para el rango de Reynolds considerado. Para la caída de presión, los mejores resultados se
tienen para la geometría rectangular aleta, con un aumento del coeficiente de fricción de entre
un 150 a un 280% respecto del caso base sin generadores de vórtices, mientras que para el
caso delta aleta se tiene un incremento de entre un 180 a un 320% respecto del caso base.
También se estudia el aumento de transferencia de calor y caída de presión en función del
ángulo de ataque de los generadores de vórtices, teniendo para el caso rectangular aleta un
máximo en aumento de la transferencia de calor para un ángulo de ataque de 45 ◦ , mientras
que para el caso delta aleta el máximo se presenta para un ángulo de 65%. Para el caso
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del factor de fricción, en ambos casos se observa un comportamiento similar, aumentando el
factor de fricción desde un ángulo de 30 ◦ hasta un ángulo de 90 ◦ . En la figura 2.8 se puede
observar una gráfica del número de Nusselt normalizado respecto del caso baso y el factor
de fricción normalizado respecto del caso base versus el ángulo de ataque del generador de
vórtices, para un número de Re=4600.

Figura 2.8: a) Nusselt normalizado vs ángulo de ataque b) Coeficiente de fricción normalizado
vs ángulo de ataque; Re=4600 [9].
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La modificación de la geometría de la aleta también es un aspecto relevante en el desem-
peño de los intercambiadores de calor, ya que no solo se busca un aumento en el área de
transferencia de calor, sino que también una modificación del coeficiente convectivo para la
zona del aire. En el año 1999 Yan y Sheen [10] estudian un intercambiador de aletas con tubos
planos, variando la geometría de las aletas, estudiando aletas con persianas y aletas planas.
Para este estudio se varía el número de filas de tubos y el espaciamiento entre aletas, para
posteriormente entregar resultados en términos de aumento de factor de colburn j y aumento
del factor de fricción f. El primer resultado obtenido es el comportamiento de ambos factores
en función del número de Reynolds, los cuales muestran una disminución al incrementar el
número de Reynolds, para ambas geometrías. Para el estudio de la influencia del número de
tubos, se varía la configuración utilizando de 1 hasta 4 filas de tubos, obteniendo un compor-
tamiento decreciente del factor del colburn j al incrementar el número de filas, para ambas
geometrías de aletas en todo el rango de Re estudiado, mientras que para el factor de fricción
f no se observa una clara tendencia. Luego se presentan los resultados obtenidos al variar
el espaciamiento entre aletas, donde ambas geometrías muestran un incremento del factor
de fricción f al reducir el espaciamiento entre aletas, mientras que para el caso del factor de
Colburn j, se observa un aumento de este valor al disminuir el espaciamiento entre aletas
para el caso de aletas planas, mientras que para la geometría con persianas no se observa una
clara tendencia en el comportamiento del factor de Colburn j. En la figura 2.9 se muestra el
gráfico obtenido para el factor de fricción f y el factor de Colburn j en función de Re para
distintos espaciamientos de aletas.

Figura 2.9: Factor de fricción f y factor de Colburn j en función de Re, para 3 espaciamientos
de aletas [10].

En el año 1988 Achaichia y Cowell [11] estudian el comportamiento del flujo en un in-
tercambiador de tubos planos y aletas con persianas, en un rango del número de Reynolds
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basado en el diámetro hidráulico Redh de [120-8000]. Los resultados obtenidos muestran un
comportamiento de flujo en ducto para bajos números de Reynolds, el cual pasa directo entre
las aletas sin atravesar las persianas , comportamiento que se debe a que a bajas velocidades
el espesor de la capa límite en las persianas se vuelve muy alto, bloqueando así el paso del
fluido a través de ellas. Al incrementar el número de Reynolds, el flujo pierde este comporta-
miento de flujo en ducto y comienza a seguir un comportamiento de flujo entre placas planas,
pasando efectivamente a través de las persianas. Los autores señalan la importancia de evi-
tar geometrías que combinan altas separaciones entre aletas con bajos espaciamientos entre
persianas, ya que de esta forma se favorece el comportamiento de flujo en ducto, eliminando
la utilidad de las persianas en la geometría. La utilización de generadores de vórtices en in-
tercambiadores de aletas con persianas es estudiada por Huisseune et al. [12] en el año 2013.
En el estudio se analiza el comportamiento de un intercambiador de tubos circulares y aletas
con persianas más generadores de vórtices, utilizando tres filas de tubos en una configuración
escalonada, para un rango de Reynolds basado en el diámetro hidráulico Redh [140-1220].
Los resultados obtenidos para el factor de Colburn j muestran un aumento de este valor en
la configuración utilizando generadores de vórtices, alcanzando el máximo incremento para
un Redh=600, con un incremento de un 16%. Para el factor de fricción también se obser-
va un aumento de este valor en el caso con generadores de vórtices, alcanzando el máximo
incremento para un Redh=1220 , con un 35% de incremento para el factor de fricción f. Fi-
nalmente se grafica el cociente entre el factor de Colburn j y el factor de fricción f en función
del número de redh , presentando un mejor desempeño el caso sin generadores de vórtices.
En la figura 2.10 se muestra el gráfico obtenido para el cociente entre j y f versus el número
de Reynolds.

Figura 2.10: Cociente entre factor de Colburn j y factor de fricción f en función de Re [12].

En el año 2015 se realiza una memoria [13] en el Departamento de Ingeniería Mecánica de
la Universidad de Chile, en la cual se estudia un intercambiador de calor de tubos ovalados
y aletas, utilizando 4 geometrías diferentes de generadores de vórtices longitudinales. Los re-
sultados obtenidos muestran que la geometría con mejor desempeño en términos de aumento
de la transferencia de calor es la delta aleta, con un 14% de aumento respecto del caso sin
generadores de vórtices. La geometría delta aleta se puede apreciar en la figura 2.11.
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Figura 2.11: Cociente entre factor de Colburn j y factor de fricción f en función de Re [13].
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Capítulo 3

Descripción de modelos

3.1. Modelos físicos

3.1.1. Modelo de validación

El intercambiador de calor utilizado para la etapa de validación corresponde a un in-
tercambiador de tubos planos y aletas con persianas, como el que se puede apreciar en la
figura 3.1. La geometría de este intercambiador se obtiene del estudio realizado por Achaichia
y Cowell [11]. En la figura 3.2, se muestran las dimensiones del intercambiador estudiado,
donde destaca el largo del intercambiador Li = 41, 6[mm], la distancia transversal de tubos
Tt = 11[mm], la distancia longitudinal entre tubos Tl = 11[mm] y la separación entre tubos
y persianas Tp = 1[mm]. En la figura 3.3 y 3.4 se muestran las dimensiones de las persianas,
donde destaca el largo del conjunto de persianas Lp = 15, 4[mm], el ángulo de inclinación de
cada persiana αp = 28, 5◦ y el largo de cada persiana Pp = 1, 4[mm]. Además es importante
destacar que el espaciado entre aletas H corresponde a 2,03 [mm] y el espesor de aleta δ
corresponde a 0,05 [mm], valores que se mantienen fijos para todos los modelos.

Figura 3.1: Intercambiador de calor de tubos planos y aletas con persianas.
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Figura 3.2: Dimensiones intercambiador de tubos planos y aletas con persianas.

Figura 3.3: Dimensiones persianas. Figura 3.4: Dimensiones persianas.

3.1.2. Modelo con aletas planas

Como parte de este estudio, se estudia un intercambiador de calor de tubos planos y aletas
planas, para poder comparar los resultados obtenidos de este modelo, con los resultados
obtenidos para los demás modelos en estudio. El intercambiador estudiado se puede apreciar
en la figura 3.5. En la figura 3.6 se aprecian las dimensiones de los tubos del modelo,donde
destaca el largo de tubos Lt = 16[mm], y el espesor de tubos e = 1[mm] . Las dimensiones
de tubos se replican en todos los modelos.

Figura 3.5: Intercambiador de calor de tubos planos y aletas planas.
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Figura 3.6: Dimensiones de tubos utilizados en el estudio.

3.1.3. Modelo con generadores de vórtices

Se estudian 5 geometrías distintas para la configuración con generadores de vórtices: 1 par
de generadores de vórtices por tubo en línea, 2 pares de generadores de vórtices por tubo en
línea, 3 pares de generadores de vórtices por tubo en línea, 3 pares de generadores de vórtices
por tubo escalonados y finalmente 4 pares de generadores de vórtices por tubo en línea. A
continuación se detallan cada una de estas geometrías.

Un par de generadores de vórtices

Esta geometría contempla un par de generadores de vórtices por cada tubo, teniendo un
total de 4 generadores de vórtices, como se puede apreciar en la figura 3.7. Las dimensiones
más importantes de esta geometría, junto a las dimensiones de los generadores de vórtices
se pueden apreciar en la figura 3.8 y 3.9, respectivamente, cuyos valores para las cotas se
encuentran en [mm].

Figura 3.7: Intercambiador con un par de generadores de vórtices por tubo en línea.
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Figura 3.8: Dimensiones intercambiador con un par de generadores de vórtices.

Figura 3.9: Dimensiones generadores de vórtices y ángulo de ataque.

Dos pares de generadores de vórtices

Este modelo incluye dos pares de generadores de vórtices por tubo, en una configuración en
línea, teniendo un total de 8 generadores de vórtices para el intercambiador. El intercambiador
estudiado se puede apreciar en la figura 3.10, y en la figura 3.11 se puede apreciar la separación
existente entre los generadores de vórtices.

Figura 3.10: Intercambiador con dos pares de generadores de vórtices por tubo en línea.
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Figura 3.11: Separación entre generadores de vórtices.

Tres pares de generadores de vórtices en línea

Este modelo incluye tres pares de generadores de vórtices por tubo en línea, teniendo un
total de 12 generadores de vórtices en el intercambiador. En la figura 3.12 se puede observar
el intercambiador estudiado, mientras que en la figura 3.13 se puede apreciar la separación
existente entre los generadores de vórtices, cuyas dimensiones estan en [mm].

Figura 3.12: Intercambiador con tres pares de generadores de vórtices por tubo en línea.

Figura 3.13: Separación entre generadores de vórtices.
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Tres pares de generadores de vórtices escalonados

Este modelo incluye tres pares de generadores de vórtices por tubo escalonados, teniendo
un total de 12 generadores de vórtices en el intercambiador. En la figura 3.14 se puede observar
el intercambiador estudiado, mientras que en la figura 3.15 se puede apreciar la separación
existente entre los generadores de vórtices, cuyas dimensiones estan en [mm].

Figura 3.14: Intercambiador con tres pares de generadores de vórtices por tubo en línea.

Figura 3.15: Separación entre generadores de vórtices.
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Cuatro pares de generadores de vórtices

Este modelo incluye cuatro pares de generadores de vórtices por tubo, en una configu-
ración en línea, teniendo un total de 16 generadores de vórtices para el intercambiador. El
intercambiador estudiado se puede apreciar en la figura 3.16, y en la figura 3.17 se puede
apreciar la separación existente entre los generadores de vórtices.

Figura 3.16: Intercambiador con cuatro pares de generadores de vórtices por tubo en línea.

Figura 3.17: Separación entre generadores de vórtices.

3.2. Dominio computacional

El dominio computacional considerado corresponde a la zona presente entre dos aletas del
intercambiador y se puede apreciar en la figura 3.18, destacando que las figuras no se encuen-
tran a escala. Con la idea de reducir el gasto computacional y haciendo uso de la condición
de simetría, se considera solamente la mitad de un tubo para cada fila de tubos presente.Para
poder obtener un flujo uniforme en la entrada, el dominio computacional se extiende en 5H en
la zona de entrada del flujo, y además, para asegurar un flujo completamente desarrollado en
la salida y cumplir con la condición de no gradientes, el dominio computacional se extiende
en 30H en la zona final del intercambiador.
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Figura 3.18: Dominio computacional considerado para las simulaciones.

3.3. Condiciones de borde

Las condiciones de borde aplicadas en la simulación se dividen en tres regiones, y estas se
pueden apreciar en las figuras 3.19 y 3.20 para las distintas geometrías estudiadas.

Región extendida aguas arriba

En esta región, la cual corresponde a la extensión inicial del modelo, se considera una
velocidad de entrada constante u∞[m/s] y una temperatura de entrada constante T∞[K] :

u = u∞ = constante v = w = 0 T = T∞ = 288, 15[K]

Las velocidades de entradas seleccionadas dependen del número de ReL, el cual se define en
la ecuación 3.5. Los números de Reynolds ReL analizados son 1000, 1500, 2000 y 2500.
Para la sección superior e inferior del modelo, se considerar una condición de simetría:

∂u

∂z
=
∂v

∂z
= 0 w = 0

∂T

∂z
= 0

En la zona de los costados, también se impone una condición de simetría:

∂u

∂y
=
∂w

∂y
= 0 v = 0

∂T

∂y
= 0

Región extendida aguas arriba

Para la salida se considera una condición de borde de no gradientes en la dirección del
flujo principal:

∂u

∂x
=
∂v

∂x
=
∂w

∂x
=
∂P

∂x
=
∂T

∂x
= 0

En la zona superior e inferior de esta región se establece una condición de simetría:

∂u

∂z
=
∂v

∂z
= 0 w = 0

∂T

∂z
= 0
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En la zona de los costados, también se impone una condición de simetría:

∂u

∂y
=
∂w

∂y
= 0 v = 0

∂T

∂y
= 0

Región del intercambiador de calor

Las zonas superior e inferior corresponden a las aletas superior e inferior, las cuales son
diseñadas de material cobre con una conductividad finita K= valor [unidades]. Para la zona
de las aletas se establece la conducción por capas en Ansys (shell conduction), estableciendo
en la configuración el espesor de ambas aletas, el cual corresponde a 0,05 [mm]. Además de
la conducción por capas, se establece una condición de borde de no deslizamiento:

u = v = w = 0

En la zona de los costados del intercambiador, se establece una condición de simetría:

∂u

∂y
=
∂w

∂y
= 0 v = 0

∂T

∂y
= 0

En la zona de tubos, se establece una condición de borde de temperatura Tw = 358, 15[K], la
cual se mantiene constante a lo largo del manto de los tubos debido a la alta conductividad
en la zona y al pequeño espacio presente entre las aletas. Para los tubos también se establece
una condición de no deslizamiento (muralla):

u = v = w = 0

Para los orificios producto de las persianas, se establece una condición de periodicidad.En las
persianas se establece la conducción por capas (shell conduction), esta vez estableciendo un
espesor igual a la mitad del espesor de la aleta, ya que hay que dar esta condición en ambos
lados de la persiana.
Para el modelo con generadores de vórtices, se establece una condición de borde de periodi-
cidad para los orificios en la zona de los generadores de vórtices producto del troquelado, y
para la zona de los generadores de vórtices se establece una condición de muralla, activando
la conducción por capas (shell conduction).
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Figura 3.19: Condiciones de borde modelo de aletas con persianas.

Figura 3.20: Condiciones de borde modelo de aletas con generadores de vórtices.

3.4. Parámetros

En esta sección se muestran los parámetros utilizados para analizar los resultados obte-
nidos de las simulaciones. Se incluyen los parámetros de validación, obtenidos del estudio
experimental realizado por Achaichia y Cowell [11].
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3.4.1. Parámetros de validación

Estos parámetros corresponden a los obtenidos por Achaichia y Cowell para el factor
de fricción y el número de Stanton. Ambos parámetros se muestran a continuación, en las
ecuaciones 3.1 y 3.2.

St = 1, 54 Re−0,57L (
H

L
)−0,19 (

Tt
L

)−0,11 (sin(αp))
0,15 (3.1)

f = 0, 895 f 1,07
A H−0,22 L0,25 T 0,25

t Lsin(αp)
0,33 (3.2)

fA = 596 Re
(0,318Ln(ReL)−2,25)
L (3.3)

Donde los términos H, L y Tt van expresados en [mm]. El término ReL queda expresado por:

ReLmax =
ρVmaxL

µ
(3.4)

Donde ρ [ kg
m3 ] corresponde a la densidad del aire en la entrada del intercambiador, Vmax [m

s
]

corresponde a la velocidad del flujo en la sección transversal de área mínima y µ [ kg
ms

] corres-
ponde a la viscosidad dinámica del flujo en la entrada.

3.4.2. Parámetros de entrada

Número de Reynolds

Para determinar las velocidades de entrada del modelo, se utiliza una definición del número
de Reynolds basada en el largo individual de cada persiana. Esta definición se puede apreciar
en la ecuación 3.5:

ReL =
ρu∞L

µ
(3.5)

Donde u∞ [m/s] representa la velocidad de entrada del flujo al intercambiador de calor.
Para poder comparar los distintos casos estudiados, se considera una definición alternativa
para el número de Reynolds, basada en la separación entre aletas H [m], la cual se detalla a
continuación:

ReH =
ρu∞H

µ
(3.6)

Número de Prandtl

Pr =
Cpµ

kaire
= 0, 732 (3.7)
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3.4.3. Parámetros de salida

Diferencia de temperatura logarítmica

∆Tm =
(Tw − Tin)− (Tw − Tout)

ln (Tw−Tin)
(Tw−Tout)

(3.8)

Donde Tw[K] corresponde a la temperatura de los tubos, Tin[K] corresponde a la temperatura
de entrada del aire al intercambiador y Tout[K] corresponde a la temperatura de salida del
aire del intercambiador.

Coeficiente convectivo

h =
Q

A∆Tm
(3.9)

Donde Q [W] corresponde al calor trasnferido entre las aletas del intercambiador y los tubos,
A[m2] corresponde al área total de transferencia de calor y ∆Tm[K] corresponde a la diferencia
de temperatura logarítmica definida con anterioridad.

Número de Stanton

St =
h

Cp ρu
(3.10)

Donde Cp[J/kgK] representa el calor específico del aire a presión constante en la entrada del
intercambiador y u[m/s] representa la velocidad en la entrada del intercambiador.

Factor de Colburn

j =
hPr2/3

ρVmaxCp
(3.11)

Factor de fricción

f =
2∆P

ρV 2
max

Ac
A

(3.12)
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Donde ∆P [Pa] representa la diferencia de presión entre la entrada y la salida del intercam-
biador y Ac[m

2] representa el área de sección transversal mínima del intercambiador.

Presión promedio de sección transversal

pst(x) =

∫∫
p(x, y, z)dydz∫∫

dydz
≈

∑
Pij(x, yj, zk)∆y∆z

∆y∆z
(3.13)

Número de Nusselt local

Nu(x, y) = (
q̇(x, y)|z=0

Taleta(x, y)|z=0 − Tb(x)
+

q̇(x, y)|z=H
Taleta(x, y)|z=H − Tb(x)

)
h

2kaire
(3.14)

Donde q̇(x, y)|z=0 [W/m2] y q̇(x, y)|z=H [W/m2] representan el calor en la aleta inferior (z=0)
y en la aleta superior (z=H) respectivamente, Taleta(x, y)|z=0 [K] y Taleta(x, y)|z=H [K] repre-
sentan la temperatura de la aleta inferior (z=0) y la aleta superior (z=H) respectivamente
y finalmente, Tb(x) [K] representa la temperatura promedio del flujo en x. La temperatura
Tb(x) se define como:

Tb(x) =

∫∫
|u(x, y, z)|T (x, y, z)dydz∫∫
|u(x, y, z)|dydz

≈
∑
|u(x, yj, zk)|T (x, yj, zk)∆y∆z∑

|u(x, yj, zk)|∆y∆z
(3.15)

Número de Nusselt promedio transversal

Nusp(x) =
1

b(x)

∫ b(x)

0

Nu(x, y)dy ≈ 1

b(x)

∑
j=0

Nu(x, yj)∆y (3.16)

Donde b(x) corresponde al ancho de la aleta en la dirección y en la posición x.

Número de Nusselt promedio

Num =

∫∫
Nu(x, y)dxdy ≈

∑
Nusp(xi)∆x

Aaleta
(3.17)

Donde Aaleta [m2] corresponde al área de una aleta.
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Factor de rendimiento de transferencia de calor

J = jReDh
(3.18)

Donde ReDh
corresponde al número de Reynolds basado en el diámetro hidráulico. El día-

metro hidráulico se calcula como:
Dh =

4AcL

A
(3.19)

Donde Ac [m2] representa el área de sección transversal mínima del intercambiador, A [m2]
representa el área de transferencia de calor total y L [m] representa el largo del intercambiador
de calor.

Factor de potencia de bombeo

F = f(ReDh
)3 (3.20)

Factor de reducción de área

A

Aplate
= (

f

fplate
)1/2(

jplate
j

)3/2 (3.21)

Area goodness factor

FA =
j

f
(3.22)

Volume goodness factor

FV =
St
3
√
f

(3.23)
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Capítulo 4

Metodología

En la figura 4.1 se aprecia un esquema de la metodología seguida para cumplir con los
objetivos planteados de manera inicial. Primero, se diseña el modelo inicial con el cual se
realiza la validación, el cual corresponde al intercambiador de tubos planos y aletas con
persianas. Una vez definido el modelo, se procede a realizar la validación basado en el modelo
experimental realizado por Achaichia y Cowell [11], para luego de la validación establecer la
independencia de la malla, pudiendo modificar el modelo de validación para poder cumplir
con la validación e independencia. Una vez alcanzada la independencia de malla, se procede
a definir y desarrollar las geometrías a estudiar. Posteriormente, se realizan las simulaciones,
retornando al paso de definición de geometrías a estudiar para redefinir geometrías a estudiar
en caso de ser necesario.

Figura 4.1: Esquema metodología de trabajo.
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Diseño modelo de validación

El modelo utilizado para la validación corresponde al estudiado por Achaichia y Cowell
[11], donde los autores estudian diferentes configuraciones para un intercambiador de tubos
planos y aletas con persianas, para obtener correlaciones para el factor de fricción y número
de Stanton en función de los principales parámetros del intercambiador. Para diseñar la
geometría a estudiar, se utiliza el software Autodesk Inventor 2018.

Validación e independencia de malla

Primero, se incorpora la geometría diseñada en la etapa anterior al programa Ansys, con-
figurando la malla del modelo, los parámetros de interés para la simulación y estableciendo
las condiciones de borde señaladas en la sección 3.3. Una vez realizada la configuración del
programa, se procede a realizar las simulaciones en estado transiente. Una vez finalizadas las
simulaciones, se obtiene directamente del programa el calor transferido Q [W], la tempera-
tura promedio en la salida Tout [K], la presión promedio en la entrada Pin [Pa] y la presión
promedio en la salida Pout [Pa], datos que sumados a la temperatura de entrada establecida
de manera inicial Tin [K], permiten obtener el número de Stanton y el factor de fricción. Estos
resultados se comparan con los datos entregados por las correlaciones para ambos paráme-
tros, estableciendo la validación cuando los datos experimentales difieran en una cantidad
menor al 15% respecto de los datos obtenidos de manera computacional [15] [16].
Para la independencia de malla, se consideran 3 tamaños de malla diferentes, una malla
gruesa, una malla media y una malla fina, las cuales presentan 300.000 elementos, 690.000
elementos y 980.000 elementos, respectivamente. Se realizan las simulaciones para las 3 ma-
llas, y se comparan los resultados obtenidos para el factor de fricción y el número de Stanton.
Se alcanza la independencia de malla cuando los resultados difieran en una cantidad menor a
un 5% respecto a la malla fina, seleccionando para las posteriores simulaciones la malla que
cumpla con esta condición.
Los números de Reynolds ReL utilizados para la etapa de validación e independencia de malla
corresponden a 1000, 1500, 2000 y 2500.

Definición de geometrías a estudiar

En esta etapa se desarrollan las geometrías a estudiar, las cuales pretenden entregar un
punto de comparación respecto de la configuración de aletas con persianas. Las geometrías
estudiadas se pueden observar en las secciones 3.1.2 y 3.1.3. Cabe destacar que esta estapa es
iterativa con la etapa de simulaciones, ya que la configuración con 4 generadores de vórtices
en línea se diseña una vez realizada las simulaciones para las demás configuraciones, pudiendo
comparar los resultados obtenidos para la configuración con 3 generadores de vórtices en línea
y la configuración con 3 generadores de vórtices escalonados, seleccionando la que presenta
mejor desempeño.
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Simulaciones

En esta etapa se realizan las simulaciones utilizando la configuración de Ansys obtenida
en la etapa de validación e independencia de malla. Las simulaciones se realizan en estado
transiente para 4 números de ReH 1450, 2175, 2900 y 3625.

Análisis de resultados

En esta etapa se analizan los resultados obtenidos en las simulaciones, haciendo uso de
los parámetros definidos en la subsección 3.4.3 y de las herramientas entregadas por el post
procesador de resultados de Ansys, donde se obtienen contornos de temperatura, vectores de
velocidad y líneas de flujo.

Conclusiones

Se concluye sobre el trabajo en base a los objetivos planteados.
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Capítulo 5

Resultados

5.1. Validación del modelo

Para realizar la etapa de validación se procede a simular el modelo de aletas con persianas,
para 4 números de Reynolds distintos, utilizando una malla con 960.000 elementos.Se calcula
el número de Stanton y el factor de fricción, haciendo uso de los parámetros de la subsección
3.4.3 y se comparan los resultados obtenidos con los entregados por las correlaciónes de la
subsección 3.4.1. Los resultados obtenidos se muestran a continuación, en la tabla 5.1. Como

Tabla 5.1: Resultados obtenidos para validación

Simulación Correlación Error
ReL St f St f % St % f
1000 0,015742 0,084676 0,016514 0,079298 4,6 -6,7
1500 0,013241 0,080256 0,013058 0,072671 -1,4 -10,0
2000 0,011467 0,073808 0,010958 0,070350 -4,6 -4,9
2500 0,010153 0,070537 0,009659 0,069925 -5,1 -0,8

se aprecia en la tabla 5.1, los resultados para el factor de fricción y el número de Stanton
difieren en una cantidad menor al 10% respecto de los datos entregados por las correlaciones
del estudio experimental de Achaichia y Cowell [11], por lo cual se alcanza la validación del
modelo [15] [16]. En las figuras 5.1 y 5.2 se observa el comportamiento del número de Stanton
y del factor de fricción en función del número de Reynolds para los datos entregados por la
simulación y los entregados por las correlaciones.
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Figura 5.1: Comparación número de Stanton entre simulación y correlación.

Figura 5.2: Comparación factor de fricción entre simulación y correlación.
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5.2. Independencia de malla

Configuración del mallado

Para realizar el mallado se considera un mallado automático, con predominancia de ele-
mentos tetraédricos.Para corroborar la calidad del mallado existen parámetros que entrega
Ansys, los cuales deben estar en un determinado rango para asegurar la calidad de la malla.
Estos parámetros corresponden al sesgo (Skewness) y calidad ortogonal (Orthogonal quality),
los cuales deben ser menores a 0,5 y mayores a 0,5, respectivamente, pudiendo tomar valores
entre 0 y 1 para ambos casos. En la figura 5.3 se observa uno de los mallados realizados, el
cual presenta 960.000 elementos.

Figura 5.3: Malla utilizada en el estudio con 960.000 elementos.

Independencia del mallado

Se consideran 3 tamaños de malla distintas, los cuales presentan 780.000, 960.000 y
1.350.000 elementos. Para variar la cantidad de elementos, se varía el tamaño máximo de
cara (Max face size) y el tamaño máximo del tetraedro (Max tet size). Las características
para las 3 mallas se pueden apreciar en la tabla 5.2 , donde se observa que los 3 mallados
cumplen con la condición establecida para el sesgo y la calidad ortogonal.

Para establecer la independencia de malla se comparan los resultados obtenidos del número
de Stanton y del factor de fricción para las 3 mallas estudiadas, comparando los resultados
para las mallas gruesa y media respecto de la malla fina. Los resultados obtenidos se muestran
en la tabla 5.3, donde las dos últimas columnas muestran las diferencias porcentuales respecto
de la malal fina. Como se observa en la tabla 5.3, la diferencia porcentual entre la malla
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Tabla 5.2: Características para las 3 mallas estudiadas

Tamaño de malla
Característica Gruesa Media Fina

Número de elementos 780.000 960.000 1.350.000
Tamaño máximo de cara 3E-4 2,8E-4 2,5E-4
Tamaño máximo del tetraedro 3E-4 2,8E-4 2,5E-4
Skewness promedio 0,229 0,227 0,223
Orthogonal quality promedio 0,769 0,772 0,776

gruesa y la malla fina es mayor que la diferencia porcentual entre la malla media y fina, con
lo cual se selecciona la malla media con 960.000 elementos para las posteriores simulaciones.
Como se puede observar en la tabla 5.3, la diferencia porcentual entre la malla media y la

Tabla 5.3: Valores de St y f para las diferentes mallas estudiadas. Se muestran las diferencias
porcentuales respecto de la malla fina.

Tamaño de malla Re L Stanton St Fricción f % Stanton St % Fricción f

Malla gruesa

1000 0,015355 0,087122 7 1,7
1500 0,012751 0,079874 7,2 0,6
2000 0,010826 0,074194 12,1 -0,1
2500 0,009761 0,074113 9,1 1,8

Malla media

1000 0,015742 0,084676 -4,4 -1,2
1500 0,013241 0,080256 -3,2 1
2000 0,011567 0,073808 -4,9 -0,6
2500 0,010153 0,070537 -4,9 -3,2

Malla fina

1000 0,016436 0,085663 - -
1500 0,013669 0,079433 - -
2000 0,012137 0,074279 - -
2500 0,010646 0,072809 - -

malla gruesa no cumple la condición de ser menor a un 5% para ambos parámetros. Para la
diferencia porcentual entre la malla fina y la malla gruesa, sí se cumple la condición, por lo
cual la malla seleccionada para las posteriores simulaciones es la malla media, la cual presenta
960.000 elementos.

5.3. Intercambiador con aletas planas

Comportamiento del flujo

En la figura 5.4, se pueden apreciar los vectores de velocidad tangenciales en distintos
planos Y-Z , donde se puede observar la generación de vórtices de esquina, los cuales con-
tribuyen en la transferencia de calor, sin embargo estos vórtices son pequeños, por lo que su
efecto no es considerable en el aumento de la trasnferencia de calor global.
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Figura 5.4: Vectores de velocidad tangenciales para ReH = 3625 en diferentes planos Y-Z
para la mitad del intercambiador de calor.(a) x/H=0,8 , (b) x/H=2,2 ,(c) x/H=3,9 , (d)
x/h=5,4 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1 .

Comportamiento térmico

En la figura 5.5 se puede apreciar el contorno de temperatura en un plano X-Y del in-
tercambiador para una altura z=0,0015 [m] . En esta figura se puede observar la zona de
estancamiento que se produce detrás de los tubos, y lo cual influye en la alta temperatura
presente en esta zona, ya que no se produce una renovación del flujo.En la figura 5.6 se ilustra
el contorno de temperatura en la aleta inferior , donde se visuliza una alta temperatura, leve-
mente menor a la temperatura de tubos, lo cual se atribuye a la alta conductividad térmica
del cobre.
En la figura 5.7 se ilustran los contornos de temperatura en planos Y-Z, donde se aprecia la
capa límite térmica que se produce debido a la presencia de tubos y aletas. Para el último
plano considerado (g), es posible visualizar el fenómeno que se detalló con anterioridad, don-
de se aprecia una mayor temperatura en la zona detrás de los tubos producto de la zona de
estancamiento.

En la figura 5.8 se presenta el comportamiento para el factor de Colburn versus el número
de Reynolds, donde se logra visualizar la tendencia decreciente que presenta este factor con
el aumento del número de Reynolds, lo cual es lo esperado, debido a que este coeficiente es
inversamente proporcional a la velocidad, como se puede apreciar en la ecuación 3.11. En la
figura 5.9 se observa el comportamiento obtenido para el factor de fricción versus el número
de Reynolds, donde se observa una tendencia similar a la obtenida para el factor de Colburn.
En la figura 5.10 se observa el comportamiento del número de Nusselt promedio transversal
Nusp a lo largo del intercambiador de calor para un número de Reynolds ReH = 3625.
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Figura 5.5: Contorno de temperatura en plano X-Y para ReH = 3625 a una altura Z=
0,001015 [m].

Figura 5.6: Contorno de temperatura en aleta inferior ReH = 3625.

Se observa un comportamiento decreciente de este parámetro a medida que avanzamos a
lo largo del intercambiador, teniendo su máximo valor en la entrada del intercambiador.
Este comportamiento es el esperado, ya que este término es dominado por el término de
transferencia de calor, el cual también es máximo al principio y luego decrece, lo cual se
asocia a que el gradiente de temperatura al inicio del intercambiador es mayor y favorece la
transferencia de calor.
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Figura 5.7: Contornos de temperatura en planos Y-Z para ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b)
x/H=2,2 ,(c) x/H=3,9 , (d) x/h=5,4 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1 .

Figura 5.8: Factor de Colburn j en función de Reynolds para la configuración de aletas planas.

5.4. Intercambiador de aletas con persianas

Comportamiento del flujo

Como se puede apreciar en la figura 5.11, debido a la presencia de persianas en el inter-
cambiador, el flujo se redirecciona siguiendo la dirección inducida por las persianas,lo cual
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Figura 5.9: Factor de fricción f en función de Reynolds para la configuración de aletas planas.

Figura 5.10: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del inter-
cambiador para la configuración de aletas planas.

consigue interrumpir la capa límite de velocidad que se produce por la presencia de aletas,
impidiendo que esta siga creciendo, a diferencia de la configuración de aletas planas que
también se expone en la figura. Este fenómeno de interrupción de la capa límite en la con-
figuración con persianas contribuye al aumento de la transferencia de calor de este modelo,
como se verá en el apartado de comportamiento térmico.
En la figura 5.12 se muestran los vectores de velocidad tangenciales en diferentes planos Y-Z,
mientras que en la figura 5.13 se presentan las líneas de flujo de velocidad superficiales en
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(a) Contorno de temperatura en plano X-Z para Y=0,0055 [m] aletas planas.

(b) Contorno de temperatura en plano X-Z para Y=0,0055 [m] aletas con per-
sianas.

Figura 5.11: Contorno de temperatura en plano X-Z para Y=0,0055 [m] caso aletas planas y
aletas con persianas ReH = 3625.
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distintos planos Y-Z. En estas figuras se puede apreciar los vórtices longitudinales inducidos
por la presencia de persianas, los cuales se producen en la zona cercana a los tubos, y tam-
bién en la zona central del modelo. Estos vórtices que se producen al colisionar el flujo con
el borde de ataque de las persianas, favorecen la mezcla del flujo, de esta forma aumenta la
transferencia de calor del intercambiador, respecto de un caso sin la presencia de persianas
(aletas planas).

Figura 5.12: Vectores de velocidad tangenciales modelo de aleta con persianas para ReH =
3625 en distintos planos Y-Z.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,2 ,(c) x/H=3,9 , (d) x/h=5,4 , (e)
x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.
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Figura 5.13: Streamlines de velocidad superficiales modelo de aleta con persianas para ReH =
3625 en distintos planos Y-Z.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,2 ,(c) x/H=3,9 , (d) x/h=5,4 , (e)
x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

Comportamiento térmico

En la figura 5.14 se puede observar el contorno de temperatura en la aleta superior, donde
es posible visualizar la presencia de un gradiente de temperatura transversal, lo cual se asocia
en primer lugar, a la menor influencia que presentan los tubos sobre la aleta a medida que
nos alejamos de los mismos, y en segundo lugar, a la menor temperatura que presenta el
flujo de aire en la zona central del modelo, como se puede observar en la figura 5.15. En esta
última figura se puede visualizar la presencia de un gradiente de temperatura longitudinal
en la primera mitad del intercambiador, cambiando esta distribución de temperatura a lo
largo del intercambiador, presentando gradientes de temperatura transversales, los cuales se
asocian a la presencia de vórtices longitudinales, como se señala en la sección anterior de
comportamiento de flujo.
En la figura 5.16 se presentan distintos contornos de temperatura en plano Y-Z a lo largo
del intercambiador. En esta figura se observa la influencia de los vórtices longitudinales, los
cuales se producen al chocar el flujo con el borde de ataque de las persianas. Estos vórtices
longitudinales producen un cambio en el perfil de temperatura clásico que se puede observar
en la figura 5.7 para un intercambiador de aletas planas, favoreciendo la mezcla del fluido y
de esta forma, aumentando la transferencia de calor en el intercambiador. Otro fenómeno que
favorece la transferencia de calor, es la interrupción de la capa límite de velocidad gracias a
la geometría de las persianas, lo cual favorece la mezcla de fluido en la zona cercana a estas,
modificando el contorno de temperatura y reduciendo la temperatura en la zona cercana a
las aletas.
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Figura 5.14: Contorno de temperatura aleta superior para modelo de aleta con persianas
ReH = 3625.

Figura 5.15: Contorno de temperatura en plano medio X-Y para modelo de aleta con persianas
ReH = 3625.

En la figura 5.17 se observa el comportamiento del factor de Colburn j en función del
número de Reynolds ReH y se compara con el caso de aletas planas, donde se observa un
aumento del factor de Colburn j, lo cual es lo esperado previamente, presentando un aumento
máximo de un 58% a un ReH = 1450. En la figura 5.18 se presenta el comportamiento para
el factor de fricción f en función del número de Reynolds ReH , donde se puede observar un
aumento del factor de fricción para la configuración con persianas respecto de la configuración
de aletas planas, presentando su máximo aumento a un ReH = 3625 de un 290%.
En la figura 5.19 se aprecia el comportamiento del número de Nusselt promedio transversal
Nusp en función de la distancia longitudinal desde la entrada del intercambiador. Se puede
visualizar un comportamiento oscilante para el número de Nusselt Nusp, lo cual se atribuye
a la presencia de persianas, las cuales producen un comportamiento oscilante para el flujo de
calor, como también producen un comportamiento oscilante para la temperatura de las aletas,
teniendo de esta forma el comportamiento oscilatorio que se puede apreciar en la figura. Como
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Figura 5.16: Contornos de temperatura en planos Y-Z para modelo de aleta con persianas
ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,2 ,(c) x/H=3,9 , (d) x/h=5,4 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4
, (g) x/H=10,1.

se puede visualizar en la figura, las persianas evitan el comportamiento decreciente del número
de Nusselt Nusp que se observa en la figura 5.10 para el modelo con aletas planas, teniendo
de esta forma un mayor valor para el número de Nusselt promedio en el intercambiador, y
por lo tanto, un aumento en la transferencia de calor global.

Figura 5.17: Factor de Colburn j en función de ReH para configuración de aletas con persianas
y aletas planas.
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Figura 5.18: Factor de fricción f en función de ReH para configuración de aletas con persianas
y aletas planas.

Figura 5.19: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del inter-
cambiador para la configuración de aletas con persianas.
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5.5. Intercambiador de aletas con un par de generadores
de vórtices por tubo

Comportamiento del flujo

En las figuras 5.20 y 5.21 se aprecian los vectores de velocidad tangenciales en diferentes
planos Y-Z y las líneas de flujo de velocidad superficiales en diferentes planos Y-Z, respec-
tivamente. Como se observa en estas figuras, debido a la presencia de los generadores de
vórtices longitudinales, se generan estos vórtices, los cuales deben su movimiento giratorio
a la separación de flujo a través del borde de esquina del generador de vórtices debido a la
diferencia de presiones existente entre las zonas de aguas arriba y aguas abajo. Los vórtices
generados van perdiendo intensidad a medida que avanzan a través del intercambiador, y
estos se complementan con los vórtices que se generan en la zona posterior de los tubos, lo
cual se ve reflejado en un aumento en la transferencia de calor a la salida del primer par de
tubos, como se verá en la siguiente subsección.

Figura 5.20: Vectores de velocidad tangenciales modelo de aleta con 1 par de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c)
x/H=3,9 , (d) x/h=5,4 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

Comportamiento térmico

En la figura 5.22 se muestra el contorno de temperatura en un plano X-Y a una altura
media del modelo (z=0,001015 [m]). En este contorno de temperatura es posible apreciar la
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Figura 5.21: Streamlines de velocidad superficiales modelo de aleta con 1 par de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c)
x/H=3,9 , (d) x/h=5,4 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

influencia de los vórtices longitudinales, donde se produce una estela de mayor temperatura
justo detrás de los generadores de vórtices, lo que se asocia a la transferencia de calor que
se produce entre los generadores de vórtices y el flujo, además del comportamiento rotatorio
del flujo, lo cual favorece la mezcla del fluido y modifica el perfil de temperatura respecto del
caso de aletas planas, generando gradientes de temperatura transversales.
En la figura 5.23 se muestran contornos de temperatura en distintos planos Y-Z. En la figura
se aprecia la influencia de los vórtices en el perfil de temperatura, los cuales favorecen la
mezcla del flujo entre aletas, lo cual modifica el perfil de temperatura respecto del caso
plano, distorsionando la capa límite térmica.
En la figura 5.24 se presenta el comportamiento del factor de Colburn j en función del número
de Reynolds ReH y los resultados se comparan con el caso de aletas planas. En la figura se ve
un aumento del factor de Colburn en todo el rango de Reynolds estudiado, sin embargo este
aumento es decreciento con el valor de Reynolds ReH , donde se tiene un aumento máximo
a un ReH = 1450 de un 11% y un aumento mínimo a un ReH = 3625 de un 0,2%. En la
figura 5.25 se observa el comportamiento del factor de fricción f en función del número de
Reynolds ReH , donde se aprecia el aumento en este factor respecto del caso plano en todo el
rango de Reynolds estudiado, y a diferencia del factor de Colburn, el aumento se mantiene
más o menos constante, presentando un aumento máximo a un ReH = 3625 de un 16% y un
aumento mínimo a un ReH = 1450 de un 14%, diferencia porcentual de un 2% entre máximo
y mínimo.
En la figura 5.26 se puede observar el comportamiento del número de Nusselt promedio
transversal en función de la distancia longitudinal a la entrada del intercambiador. En esta
figura se observan dos peaks, los cuales se asocian a la presencia de los generadores de
vórtices longitudinales, los cuales ayudan a mantener un mayor valor estacionario para el
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Figura 5.22: Contorno de temperatura en plano medio X-Y para modelo de aleta con un par
de generadores de vórtices por tubo ReH = 3625.

Figura 5.23: Contornos de temperatura en planos Y-Z para modelo de aleta con un par de
generadores de vórtices por tubo ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c) x/H=3,9 , (d)
x/h=5,4 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

Nusp, aumentando de esta forma el valor promedio del número de Nusselt y por consiguiente,
la transferencia de calor global en el intercambiador.
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Figura 5.24: Factor de Colburn j en función de ReH para configuración de aletas con un par
de generadores de vórtice por tubo y aletas planas.

Figura 5.25: Factor de fricción f en función de ReH para configuración de aletas con un par
de generadores de vórtices por tubo y aletas planas.
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Figura 5.26: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del inter-
cambiador para la configuración de aletas con un par de generadores de vórtices por tubo.

5.6. Intercambiador de aletas con dos pares de generado-
res de vórtices por tubo

Comportamiento del flujo

En la figura 5.27 se muestran los vectores de velocidad tangenciales en distintonos planos
Y-Z. En esta figura se pueden visualizar los vórtices longitudinales que se generan, los cuales
favorecen la mezcla del flujo al aportar con componentes de la velocidad en los ejes y y z
(v y w). Estos vórtices avanzan a lo largo del intercambiador, y van perdiendo intensidad
a medida que se propagan, lo cual en parte es solucionado por la localización del segundo
par de generadores de vórtices, los cuales provocan que la mezcla del flujo se realice con una
mayor intensidad respecto del caso con un solo par de generadores de vórtices. La localización
de un segundo par de generadores de vórtices produce un engrosamiento del vórtice, con lo
cual aumenta su área de influencia transversalmente, y por lo tanto es posible mezclar una
mayor cantidad de fluido.
En la figura 5.28 se muestran las líneas de flujo superficiales para la velocidad. En esta figura
es posible visualizar el vórtice de esquina que se genera en la zona posterior a los tubos. Estos
vórtices secundarios colaboran en una menor medida en el aumento de la transferencia de
calor, como se verá posteriormente.
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Figura 5.27: Vectores de velocidad tangenciales modelo de aleta con 2 pares de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,5 ,(c)
x/H=3,9 , (d) x/h=6,4 , (e) x/H=7,5 , (f) x/H=8,7 , (g) x/H=10,1.

Comportamiento térmico

En la figura 5.29 se muestra el contorno de temperatura para el flujo en un plano X-Y en
la mitad del intercambiado ( Z=0,001015 [m]). En esta figura se puede observar la influencia
de los vórtices en el perfil de temperatura obtenido, los cuales favorecen la mezcla del flujo
y consiguen un perfil de temperatura más homogéneo, respecto del caso con aletas planas.
Es importante destacar, que al incorporar un par de generadores de vórtices extra respecto
del caso anterior con un par, la homogeneización del perfil de temperatura se alcanza antes,
reflejando en este aspecto la mejora en la transferencia de calor que se produce.
En la figura 5.30 se presentan los contornos de temperatura en distos planos Y-Z. Como se
aprecia en esta figura, gracias a los vórtices longitudinales se aumenta la mezcla del flujo,
con lo cual la capa límite de temperatura que se produce por aletas y tubos se ve modificada,
presentando engrosamientos de la capa límite cercana a los tubos en el eje Y, y un adelgaza-
miento de la capa límite en la zona cercana a la aleta superior, en el centro del modelo.
En la figura 5.31 se observa el comportamiento para el factor de Colburn j en función del
número de Reynolds ReH . En esta figura se aprecia un aumento del factor de Colburn res-
pecto del caso base en todo el rango de Reynolds ReH , presentando un aumento máximo de
un 55,5% a un ReH = 1450 y un aumento mínimo de un 35,2% a un ReH = 3625. En la
figura 5.32 se observa el comportamiento para el factor de fricción en función del número de
Reynolds ReH , donde se observa un aumento de este factor en todo el rango de Reynolds
estudiado, presentando un aumento máximo de un 42,7% a un ReH = 2900 y un aumento
mínimo de un 37% a un ReH = 1450.
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Figura 5.28: Streamlines de velocidad superficiales modelo de aleta con 2 pares de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,5 ,(c)
x/H=3,9 , (d) x/h=6,4 , (e) x/H=7,5 , (f) x/H=8,7 , (g) x/H=10,1.

Figura 5.29: Contorno de temperatura en plano medio X-Y para modelo de aleta con dos
pares de generadores de vórtices por tubo ReH = 3625.

En la figura 5.33 se presenta el comportamiento del número de Nusselt promedio transversal
Nusp en función de la distancia longitudinal a la entrada del intercambiador de calor. En al
figura se pueden observar 4 peaks principales, los cuales se asocian a las zonas en donde estan
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Figura 5.30: Contornos de temperatura en planos Y-Z para modelo de aleta con dos pares de
generadores de vórtices por tubo ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,5 ,(c) x/H=3,9 , (d)
x/h=6,4 , (e) x/H=7,5 , (f) x/H=8,7 , (g) x/H=10,1.

presentes los generadores de vórtices, y también se pueden visualizar 2 peaks secundarios,
los cuales están asociados a los vórtices que se producen en la zona posterior a los tubos. Es
importante destacar que la incorporación de un par de generadores de vórtices respecto del
caso anterior, produce una mayor cantidad de peaks en el gráfico de Nusselt Nusp, lo cual
contribuye a que el valor estacionario para el número de Nusselt sea mayor, y por consiguien-
te, a la hora de obtener el Nusselt promedio en todo el intercambiador es posible apreciar un
aumento en este valor, y por tanto un aumento en la transferencia de calor global.
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Figura 5.31: Factor de Colburn j en función de ReH para configuración de aletas con dos
pares de generadores de vórtice por tubo y aletas planas.

Figura 5.32: Factor de fricción f en función de ReH para configuración de aletas con dos pares
de generadores de vórtices por tubo y aletas planas.
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Figura 5.33: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del in-
tercambiador para la configuración de aletas con dos pares de generadores de vórtices por
tubo.

5.7. Intercambiador de aletas con tres pares de genera-
dores de vórtices por tubo

Comportamiento del flujo

En la figura 5.34 y 5.35 se muestran los vectores de velocidad tangenciales y las líneas
de flujo de velocidad superficiales en distintos planos Y-Z, respectivamente. Como se puede
observar en la figura 5.34, los vórtices longitudinales generados pierden intensidad a medida
que avanzan a lo largo del intercambiador, lo cual es solucionado con la incorporación de
dos pares más de generadores de vórtices por cada tubo. Esto último permite mantener la
intensidad del vórtices a lo largo del intercambiador, y por tanto permite aprovechar las
bondades de los vórtices de manera global en el intercambiador y no solo de manera local.
Como se observa en la figura 5.34, los vórtices generados en el primer par de generadores de
vórtices mantienen componentes de velocidad tangenciales (v y w) antes de enfrentar el borde
de ataque del segundo par de generadores de vórtices, lo cual produce un engrosamiento en
los vórtices generados, lo cual permite que la zona de influencia del vórtice sea mayor, como
se posible apreciar en el plano (g) de la figura 5.34.
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Figura 5.34: Vectores de velocidad tangenciales modelo de aleta con 3 pares de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c)
x/H=4,2 , (d) x/h=6 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8 , (g) x/H=10,1.

Figura 5.35: Streamlines de velocidad superficiales modelo de aleta con 3 pares de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c)
x/H=4,2 , (d) x/h=6 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8 , (g) x/H=10,1.
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Comportamiento térmico

En la figura 5.36 se observa el contorno de temperatura en un plano X-Y en la mitad del
intercambiador (Z=0,001015 m). En esta figura se puede apreciar el efecto de utilizar ge-
neradores de vórtices multiples, donde se aprecia un perfil de temperatura más homogéneo,
principalmente en la zona final del intercambiador de calor.También es importante destacar
la influencia de los vórtices generados en la mezcla del flujo que se produce en la zona poste-
rior a los tubos, donde se producen zonas de estancanmiento, y la temperatura de esta zona
producto del estancamiento del flujo tiende a ser cercana a la temperatura de los tubos, lo
cual no sucede en este modelo, y se alcanzan temperaturas similares a las obtenidas en las
zonas más alejadas de los tubos.
En la figura 5.37 se muestran los contornos de temperatura en distintos planos Y-Z. En esta
figura se observa que a medida que avanzan los vórtices a lo largo del modelo se produce una
mayor mezcla del flujo, lo cual se asocia a que el vórtice antes de volver a encontrarse con
un nuevo borde de ataque aún posee componentes de velocidad tangenciales, lo cual produce
un aumento en la magnitud de los vectores posterior al choque con el borde de ataque, y de
esta forma, la mezcla de flujo aumenta a medida que se avanza a lo largo del modelo. Como
se puede observar en el plano (g) de la figura 5.37, y contrastando con el con la figura 5.34
donde se pueden ver los vectores de velocidad tangenciales, al presentar una mayor magnitud
en los vectores de velocidad tangenciales, se producen vórtices de mayor grosor, los cuales
logran mezclar de mejor manera el flujo de aire, y de esta forma el perfil de temperatura
que se obtiene es más homogéneo y permite modificar la capa límite térmica que se puede
observar en el plano (a).

Figura 5.36: Contorno de temperatura en plano medio X-Y para modelo de aleta con 3 pares
de generadores de vórtices por tubo ReH = 3625.

58



Figura 5.37: Contornos de temperatura en planos Y-Z para modelo de aleta con 3 pares de
generadores de vórtices por tubo ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c) x/H=4,2 , (d)
x/h=6 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8 , (g) x/H=10,1.

En la figura 5.38 se muestra el comportamiento del factor de Colburn j en función del núme-
ro de Reynolds ReH para la configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices
por tubo y se contraste con el modelo de aletas planas. En esta figura se puede apreciar un
aumento en el factor de Colburn, y por tanto de la transferencia de calor, en todo el rango de
Reynolds ReH estudiado, presentando un aumento máximo de un 65,4% a un ReH = 1450
y un aumento mínimo de un 41,5% a un ReH = 3625.
En la figura 5.39 se muestra el comportamiento del factor de fricción f en función del núme-
ro de Reynolds ReH para la configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices
por tubo y se contraste con el modelo de aletas planas. En esta figura se puede apreciar un
aumento en el factor de fricción, y por tanto de la caída de presión, en todo el rango de
Reynolds ReH estudiado, presentando un aumento máximo de un 61,6% a un ReH = 3625
y un aumento mínimo de un 53,2% a un ReH = 1450.
En la figura 5.40 se muestra el comportamiento del número de Nusselt promedio transversal
Nusp en función de la distancia longitudinal a la entrada del intercambiador. En esta figura
se observa un comportamiento decreciente para el número de Nusselt Nusp, comportamiento
que cambia cuando el flujo de encuentra con el primer par de generadores de vórtices, donde
se produce un peak en este valor. Posterior al peak generado por el primer par de generadores
de vórtices, se mantiene la tendencia decreciente, lo cual se modifica posterior al peak gene-
rado por el segundo par de generadores de vórtices, donde se puede observar una tendencia
creciente para luego establizarse y mantener una tendencia constante. La tendencia creciente
que se puede apreciar en el gráfico, se asocia a la presencia de vórtices secundarios generados
en la zona cercana a los tubos, en la zona posterior a estos, los cuales se complementan con
los vórtices principales producidos por los generadores de vórtices, y producen un aumento
en la transferencia de calor local.
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Figura 5.38: Factor de Colburn j en función de ReH para configuración de aletas con 3 pares
de generadores de vórtice por tubo y aletas planas.

Figura 5.39: Factor de fricción f en función de ReH para configuración de aletas con 3 pares
de generadores de vórtices por tubo y aletas planas.
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Figura 5.40: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del inter-
cambiador para la configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices por tubo.

5.8. Intercambiador de aletas con tres pares de genera-
dores de vórtices por tubo escalonados

Comportamiento del flujo

En la figura 5.41 y 5.42 se muestran los vectores de velocidad tangenciales y las líneas
de flujo de velocidad superficiales en distintos planos Y-Z, respectivamente. Como es posible
apreciar en ambas figuras, los vórtices generados por el primer par de generadores de vórtices
presentan la misma intensidad que el caso anterior estudiado en la sección 5.7 hasta la segunda
fila de generadores de vórtices, en donde se invierte el sentido de los generadores de vórtices,
lo cual produce una destrucción del vórtice. El primer vórtice generado presenta un sentido
de giro antihorario, lo cual cambia a partir de la segunda fila de generadores de vórtices,
donde se obliga al flujo a cambiar el sentido de rotación. Esto último es lo que produce la
destrucción del vórtice, y el cambio de sentido de giro, lo cual produce vórtices con rotación
horaria, y con una pequeña intensidad.

Comportamiento térmico

En la figura 5.43 se muestra el contorno de temperatura para el flujo en un plano X-Y en
la mitad del intercambiador (z=0,001015 [m]). Como se obseva en la figura, el contorno de
temperatura presenta un menor nivel de homogeneidad respecto del presentado en la figura
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Figura 5.41: Vectores de velocidad tangenciales modelo de aleta con 3 pares de generadores de
vórtices por tubo escalonados en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8
,(c) x/H=4,2 , (d) x/h=6 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8 , (g) x/H=10,1.

5.36 para la configuración de generadores de vórtices en línea, y se posible visualizar la poca
influencia que tienene los vórtices en el modelo, ya que en zona central se presenta una tem-
peratura que casi no varía entre la entrada y la salida del modelo.
En la figura 5.44 se muestran contornos de temperatura en distintos planos Y-Z. En esta
figura es posible observar variaciones locales del perfil de temperatura, lo cual se asocia a los
vórtices generado en el modelo, lo cuales son capaces de producir una mezcla local del flujo,
pero debido a su baja intensidad, no consiguen generar una mezcla significativa en la sección
transversal del modelo. En la figura se puede observar que en el plano (g) se alcanza el mayor
grado de homogeneidad para el contorno de temperatura, lo cual se asocia a que los vórtices
principales generados por el tercer par de generadores de vórtices se complementan con los
vórtices secundarios generados en la zona posterior a los tubos, generando de esta forma una
sinergia, y alcanzando un mayor nivel de mezcla en el flujo.
En la figura 5.45 se muestra el comportamiento del factor de Colburn j en función del núme-
ro de Reynolds ReH para la configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices
por tubo escalonados y se contraste con el modelo de aletas planas. En esta figura se puede
apreciar un aumento en el factor de Colburn, y por tanto de la transferencia de calor en todo
el rango de Reynolds ReH estudiado, presentando un aumento máximo de un 37,8% a un
ReH = 1450 y un aumento mínimo de un 25,1% a un ReH = 3625.
En la figura 5.46 se muestra el comportamiento del factor de fricción f en función del número
de Reynolds ReH para la configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices por
tubo escalonados y se contrasta con el modelo de aletas planas. En esta figura se puede apre-
ciar un aumento en el factor de fricción, y por tanto de la caída de presión, en todo el rango
de Reynolds ReH estudiado, presentando un aumento máximo de un 57,6% a un ReH = 3625
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Figura 5.42: Streamlines de velocidad superficiales modelo de aleta con 3 pares de generadores
de vórtices por tubo escalonados en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b)
x/H=2,8 ,(c) x/H=4,2 , (d) x/h=6 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8 , (g) x/H=10,1.

Figura 5.43: Contorno de temperatura en plano medio X-Y para modelo de aleta con 3 pares
de generadores de vórtices por tubo escalonados ReH = 3625.

y un aumento mínimo de un 46,4% a un ReH = 1450.
En la figura 5.47 se muestra el comportamiento del número de Nusselt promedio transversal
Nusp en función de la distancia a la entrada del intercambiador de calor. En esta figura se
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Figura 5.44: Contornos de temperatura en planos Y-Z para modelo de aleta con 3 pares de
generadores de vórtices por tubo escalonados ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,8 ,(c)
x/H=4,2 , (d) x/h=6 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8 , (g) x/H=10,1.

observa el comportamiento decreciente para el número de Nusselt Nusp a medida que avan-
zamos en el intercambiador de calor, presentando pequeños peaks, asociados a la presencia de
los generadores de vórtices. Como se señala con anterioridad, en este modelo los vórtices ge-
nerados presentan una baja intensidad, lo cual explica que a diferencia del modelo estudiado
en la sección 5.7, donde los generadores de vórtices estaban ubicados en línea, en este modelo
no se consiga frenar la caída abrupta del Nusselt Nusp, el cual alcanza valores cercanos a 20
a la salida del primer par de tubos, y finalmente se estabiliza en torno a 25 a la salida del
intercambiador.

5.9. Intercambiador de aletas con cuatro pares de gene-
radores de vórtices por tubo

Comportamiento del flujo

En la figura 5.48 y 5.49 se presentan los vectores de velocidad tangenciales y las líneas de
flujo de velocidad superficiales en distintos planos Y-Z, respectivamente. Como se observa en
la figura 5.48, a medida que el vórtice generado por el primer par de generadores de vórtices se
va enfrentando con los bordes de ataque de los siguientes generadores de vórtices, el efecto que
se produce en los vórtices principales es aumento en la longitud del vórtice en la dirección
Y, lo cual aumenta la influencia de los vórtices en el modelo, ya que se consigue mezclar
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Figura 5.45: Factor de Colburn j en función de ReH para configuración de aletas con 3 pares
de generadores de vórtice por tubo escalonados y aletas planas.

Figura 5.46: Factor de fricción f en función de ReH para configuración de aletas con 3 pares
de generadores de vórtices por tubo escalonados y aletas planas.

una mayor cantidad de fluido, respecto de una configuración con una menor cantidad de
generadores de vórtices. Como se observa en el plano (g) de la figura xx, los vórtices centrales
que se generan en el modelo tienen una forma ovalada, lo cual se asocia a la presencia de las
aletas en el modelo, las cuales obligan a los vectores de velocidad a orientarse en la dirección
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Figura 5.47: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del inter-
cambiador para la configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices por tubo
escalonados.

de Y. Esta forma ovalada del vórtice,sumado a los vórtices secundarios que se producen en la
zona posterior a los tubos , permiten tener un flujo rotaorio en la mayor parte de la sección
transversal considerada, lo cual favorece la mezcla del flujo, explicando de esta forma los
buenos resultados que presenta este modelo en términos de aumento de la transferencia de
calor.

Comportamiento térmico

En la figura 5.50 se presenta el contorno de temperatura en un plano X-Y para el fluido
en la mitad del intercambiador (z=0,001015[m]). Como se observa en esta figura, los vórtices
generados tienen una influencia central en el modelo, esto producto de la orientación de los
generadores de vórtices. En la primera mitad del intercambiador, se puede observar un perfil
heterogéneo de temperatura en la zona cercana a los tubos, pudiendo visualizar la presencia
de la capa límite térmica producto de la alta temperatura de los tubos y el bajo nivel de
mezcla que se produce en el flujo para la zona cercana a los tubos. En el perfil de tempera-
tura es posible observar zonas de estancamiento, donde la temperatura es mayor que en las
zonas adyacentes. Esta zonas de estancamiento tienen su explicación en los vectores de velo-
cidad, que se pueden observar en la figura 5.48, donde tenemos vórtices de menor diámetro
al comienzo del modelo, y a medida que el vórtice avanza a lo largo del intercambiador va
aumentando su tamaño. Cuando los vórtices longitudinales crecen lo suficiente, hay un punto
en que ambos vórtices se topan, produciendo en la zona central (donde se topan) vectores de
velocidad que apuntan en la dirección de Z, con lo cual al no tener componente de velocidad
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Figura 5.48: Vectores de velocidad tangenciales modelo de aleta con 4 pares de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,5 ,(c)
x/H=4,8 , (d) x/h=5,9 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

en Y, la mezcla del flujo en dirección transversal es bajo, presentando de esta forma el perfil
de temperatura que se observa en la figura 5.50. En la figura 5.51 se presentan contornos de
temperatura en distintos planos Y-Z. Como se observa en esta figura, hay una zona en la cual
no se ve influencia de los vórtices longitudinales, la cual corresponde a la zona posterior a
los generadores de vórtices, donde se aprecia la presencia de la capa límite térmica producto
de la presencia de los tubos a alta temperatura. También es posible observar en los planos
(f) y (g) de la figura, que en la zona central del plano se presenta una mayor temperatura
respecto de las zonas ayacentes, lo cual se asocia a que en esta zona hay un movimiento del
flujo en dirección de Z y no un movimiento transversal, lo cual produce que el flujo entre
en contacto con las aletas a alta temperatura, y de esta forma se produce una mezcla del
flujo en dirección vertical, generando el perfil de temperatura apreciado en los planos (f)
y (g) de la figura. En la figura 5.52 se muestra el comportamiento del factor del factor de
Colburn j en función del número de Reynolds ReH para la configuración de aletas con 4 pares
de generadores de vórtices por tubo y se contrasta con el modelo de aletas planas. En esta
figura se puede apreciar un aumento en el factor de Colburn, y por tanto de la transferencia
de calor en todo el rango de Reynolds ReH estudiado, presentando un aumento máximo de
un 74,4% a un ReH = 1450 y un aumento mínimo de un 44,8% a un ReH = 3625.
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Figura 5.49: Streamlines de velocidad superficiales modelo de aleta con 4 pares de generadores
de vórtices por tubo en distintos planos Y-Z ReH = 3625.(a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,5 ,(c)
x/H=4,8 , (d) x/h=5,9 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

Figura 5.50: Contorno de temperatura en plano medio X-Y para modelo de aleta con 4 pares
de generadores de vórtices por tubo ReH = 3625.
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Figura 5.51: Contornos de temperatura en planos Y-Z para modelo de aleta con 4 pares de
generadores de vórtices por tubo ReH = 3625. (a) x/H=0,8 ,(b) x/H=2,5 ,(c) x/H=4,8 , (d)
x/h=5,9 , (e) x/H=7 , (f) x/H=8,4 , (g) x/H=10,1.

En la figura 5.53 se muestra el comportamiento del factor de fricción f en función del número
de Reynolds ReH para la configuración de aletas con 4 pares de generadores de vórtices por
tubo y se contrasta con el modelo de aletas planas. En esta figura se puede apreciar un au-
mento en el factor de fricción, y por tanto de la caída de presión, en todo el rango de Reynolds
ReH estudiado, presentando un aumento máximo de un 84,2% a un ReH = 3625 y un aumen-
to mínimo de un 71% a un ReH = 1450. En la figura 5.54 se presenta el comportamiento del
número de Nusselt promedio transversal Nusp en función de la distancia adimensional a la
entrada del intercambiador. En esta figura se puede observar un comportamiento decreciente
del número de Nusselt, comportamiento que se mantiene hasta la segunda fila de generadores
de vórtices, donde después del peak generado debido al vórtice longitudinal,se presenta una
tendencia constante, presentando pequeños incrementos debido a los peaks generados por la
presencia de los generadores de vórtices. Se observa en la figura un aumento en el número
de Nusselt a la salida del primer par de tubos, el cual se asocia a los vórtices secundarios
que se producen en la zona posterior a los tubos, los cuales junto a los vórtices principales
generados por los generadores de vórtices producen una sinergia, lo cual aumenta la mezcla
de flujo en esta zona, y por tanto producen un aumento en el valor del número de Nusselt
Nusp en esa zona. En la segunda mitad del intercambiador se observa una tendencia creciente
para el número de Nusselt, donde se destaca la influencia de los generadores de vórtices, los
cuales mantienen valores elevados para el número de Nusselt, lo cual contribuye a que el valor
promedio en el intercambiador sea elevado.
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Figura 5.52: Factor de Colburn j en función de ReH para configuración de aletas con 4 pares
de generadores de vórtice por tubo y aletas planas.

Figura 5.53: Factor de fricción f en función de ReH para configuración de aletas con 4 pares
de generadores de vórtices por tubo y aletas planas.
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Figura 5.54: Número de Nusselt promedio de sección transversal Nusp a lo largo del inter-
cambiador para la configuración de aletas con 4 pares de generadores de vórtices por tubo
.

5.10. Comparación configuraciones con generadores de
vórtices en fila

Porcentaje de aumento factor de Colburn j

En la figura 5.55 se muestra el% de aumento para el factor de Colburn j respecto de la
configuración de aletas planas, en función de la cantidad de filas de generadores de vórtices
por tubo, para los distintos números de Reynolds ReH estudiados. En esta figura se pue-
de observar que el% de aumento del factor de Colburn j es decreciente con el aumento del
número de Reynolds ReH , lo cual se asocia a que a bajos valores de Reynolds se tiene una
menor turbulencia en el flujo con lo cual el efecto producido por los generadores de vórtices
es más notorio a bajas velocidades del flujo.

Porcentaje de aumento factor de fricción

En la figura 5.56 se presenta el% de aumento del factor de fricción para la configuración
con generadores de vórtices en línea respecto de la configuración con aletas planas en función
del número de filas de generadores de vórtices para distintos número de Reynolds ReH . Acá
se puede apreciar que el aumento del factor de fricción tiene una dependencia del número
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Figura 5.55: % de aumento del factor de Colburn j en función del número de filas de gene-
radores de vórtices para distintos Reynolds ReH .

de Reynolds ReH , aumento que se hace notorio a medida que se incrementa la cantidad
de generadores de vórtices por tubo. Este comportamiento se asocia a que el área de los
generadores de vórtices es mucho menor que el área de tubos y que el área de aletas, por lo
tanto el roce que sufre el flujo con la superficie se encuentra dominado por los tubos y las
aletas, lo cual cambia a medida que se incrementa la cantidad de generadores de vórtices,
donde la fricción que se produce con estos dispositivos toma un rol importante en el modelo.
La influencia del número de Reynolds ReH en el aumento del factor de fricción es más notorio
para las configuraciones con 3 y 4 pares de generadores de vórtices. Este comportamiento se
asocia a que, la configuración de aletas planas presenta una reducción en el factor de fricción
al aumentar el número de Reynolds, ya que al aumentar el número de Reynolds se reduce
el tamaño de la capa límite, y de esta forma se reduce la zona donde los efectos viscosos
son apreciables, lo cual sucede en la configuración con generadores de vórtices, pero esta
reducción del factor de fricción es menor al disminuir el Reynolds, lo cual se incrementa al
aumentar la cantidad de generadores de vórtices, y da como resultado el comportamiento
observado en la figura 5.56.

5.11. Comparación entre casos

En esta sección se presenta una comparación entre todas las configuraciones estudiadas,
mostrando el comportamiento de los parámetros mostrados con anterioridad, como lo es el
factor de Colburn y el factor de fricción. También se presentan cuatro parámetros de desem-
peño, los cuales nos permiten seleccionar la configuración que presente el mejor desempeño,
según el criterio escogido.
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Figura 5.56: % de aumento del factor de fricción f en función del número de filas de genera-
dores de vórtices para distintos Reynolds ReH .

5.11.1. Factor de Colburn

En la figura 5.57 se presenta el comportamiento del factor de Colburn j en función del
número de Reynolds ReH . Como se aprecia en esta figura, la configuración que presenta el
menor factor de Colburn j en todo el rango de Reynolds estudiado corresponde a la confi-
guración de aletas planas, lo cual era lo esperado ya que en este modelo la mezcla de flujo
es baja con respecto a las configuraciones de aletas modificadas, con lo cual se tiene una
menor transferencia de calor como se observa en la figura 5.58, y por ende un menor factor
de Colburn j.
Las configuraciones de aletas con generadores de vórtices presentan un aumento en el factor
de Colburn j al aumentar la cantidad de generadores de vórtices (generadores de vórtices en
la misma orientación), lo cual se asocia al aumento en la transferencia de calor que producen
estos dispositivos, aumento que es proporcional a la cantidad de generadores de vórtices,
como se aprecia en la figura 5.58.
La configuración de aletas con 3 pares de generadores de vórtices escalonados presenta un
mejor desempeño que la configuración de aletas planas y que la configuración de aleta con
1 par de generadores de vórtices por tubo, sin embargo si se compara con la geometría que
presenta igual cantidad de generadores de vórtices, que corresponde a las de 3 pares de ge-
neradores de vórtices dispuestos en línea, el desempeño es menor, lo cual se explica por el
cambio de orientación de los generadores de vórtices, lo cual provoca una destrucción del
vórtice generado en primera instancia, y por tanto, se reduce la intensidad de mezcla del
flujo.
La configuración de aletas con persianas presenta un desempeño similar a la configuración
de aletas con 2 pares de generadores de vórtices en línea para altos números de Reynolds,
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siendo la configuración de aletas con persianas superada solamente por la configuración de
aletas con 3 y 4 pares de generadores de vórtices en línea.
Todos los datos obtenidos en las distintas simulaciones para la transferencia de calor Q y el
factor de Colburn j, se pueden observar en la seccciones de anexos C y D, respectivamente.

Figura 5.57: Factor de Colburn j en función de ReH para las 7 configuraciones estudiadas.

Figura 5.58: Coeficiente convectivo h en función de ReH para las 7 configuraciones estudiadas.
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5.11.2. Factor de fricción

En la figura 5.59 se muestra el comportamiento del factor de fricción f en función del
número de Reynolds ReH . Como se puede observar en esta figura, el factor de fricción para la
configuración de aletas con persianas es el más alto en todo el rango de Reynolds estudiado,
con un aumento máximo respecto de la configuración de aletas planas de un 290% a un
ReH = 3625. Estos valores tan elevados para el factor de fricción, los cuales se escapan de la
tendencia seguida por los demás modelos, se asocia a la caída de presión que sufre el fluido
en esta configuración, lo cual se puede aprecia en la figura 5.60. Esta caída de presión se
asocia a la gran cantidad de obstaculos a los cuales se enfrenta el flujo en su paso por el
intercambiador de aletas con persianas.
Para la configuración de aletas con generadores de vórtices, se observa un aumento del factor
de fricción a medida que aumenta el número de generadores de vórtices en el modelo, lo cual
es lo esperado a priori al ver los resultados obtenidos para el intercambiador con persianas.
La configuración con 3 pares de generadores de vórtices escalonados presenta un menor factor
de fricción respecto de la configuración en línea para bajos números de Reynolds, lo cual se
explica en la menor caída de presión que presenta esta configuración a bajas velocidades.
Para número de Reynolds ReH mayores que 2900 presentan un comportamiento similar para
el factor de fricción.
Todos los datos obtenidos en las distintas simulaciones para la cáida de presión y el factor
de fricción f, se pueden observar en la secciones de anexos C y D, respectivamente.

Figura 5.59: Factor de fricción f en función de ReH para las 7 configuraciones estudiadas.
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Figura 5.60: Caída de presión en función de ReH para las 7 configuraciones estudiadas.

5.11.3. Evaluación de rendimiento en intercambiadores

En esta subsección se muestran los diferentes criterios utilizados para poder comparar los
intercambiadores estudiados, indicando en cada caso cual es el criterio de comparación.
Uno de los factores más utilizados en la literatura para comparar intercambiadores, corres-
ponde al factor de rendimiento de área ( area goodness factor en inglés), que corresponde al
cociente entre el factor de Colburn j y el factor de fricción f. Este factor indica que mientras
más grande sea su valor para una determinada transferencia de calor y caída de presión,
menor será el área frontal requerida, lo cual permite seleccionar el intercambiador más com-
pacto. El gráfico para el factor de rendimiento de área en función del número de Reynolds
ReH se muestra en la figura 5.61, donde se aprecia que la configuración de aletas con 2 pares
de generadores de vórtices en línea es la que presenta el mayor valor de j/f a valores de
Reynolds ReH menores que 2700 apróximadamente, valor a partir del cual la geometría de
aletas planas es la que presenta mejor desempeño según este criterio.
En un estudio realizado por Hwang et al. [17] se utiliza un criterio de comparación basado en
el factor de rendimiento de volumen (volume goodness factor en inglés), el cual hace un simil
al factor de rendimiento de área estudiado anteriormente. Este factor indica que a mayor valor
del mismo, menor es el volumen requerido para conseguir una determinada transferencia de
calor y potencia de bombeo. El gráfico para el factor de rendimiento de volumen en función
de Reynolds ReH se muestra en la figura 5.62, donde se observa que la configuración que
presenta peor desempeño bajo este criterio corresponde a la configuración de aletas con per-
sianas, a partir de un ReH = 2175, ya que antes de ese valor la configuración de aletas planas
es la que presenta el peor desempeño de las 7 configuraciones estudiadas. Las configuraciones
que siguen en rendimiento corresponden a las con generadores de vórtices, donde se observa
un aumento en este factor a medida que se aumenta el número de generadores de vórtices,
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Figura 5.61: Factor de rendimiento de área en función de ReH para las 7 configuraciones
estudiadas.

excluyendo de esta tendencia a la configuración con generadores de vórtices escalonados, cuyo
comportamiento se explica en la sección 5.8. Se puede observar de la figura 5.62, que para
valores altos del número de Reynolds, no se aprecia mayor diferencia entre las configuraciones
con generadores de vórtices en línea, presentando la configuración con 3 pares de generadores
de vórtices en línea una leve superioridad respecto de las demás configuraciones.
En la literatura es posible encontrar otros criterios de comparación, como el recomendado
por LaHaye et al. [18], donde se sugiere comparar mediante dos parámetros adimensionales
el rendimiento de los distintos intercambiadores. Los dos parámetros adimensionales corres-
ponden a el factor de rendimiento de transferencia de calor J y el factor de potencia de
bombeo, cuyo cálculo se realiza según las ecuaciones 3.18 y 3.20. El factor de rendimiento de
transferencia de calor J es proporcional a la transferencia de calor por unidad de volumen,
mientras que el factor de potencia de bombeo F es proporcional a la potencia de bombeo por
unidad de volumen, con lo cual la curva de la figura 5.63 representa un factor de rendimiento
volumétrico. En esta figura se puede apreciar, que para una determinada potencia de bombeo
por unidad de volumen, las configuraciones de aletas con 3 y 4 pares de generadores de vór-
tices en línea presentan la mayor transferencia de calor por unidad de volumen, seguidas por
la configuración de aletas con 2 pares de generadores de vórtices en línea. La configuración
que presenta la menor transferencia de calor por unidad de volumen para una potencia de
bombeo dada corresponde a la de aletas planas, lo cual cambia a potencias de bombeo altas,
ya que la configuración de aletas con 1 par de generadores de vórtices es la que presenta
menor transferencia de calor por unidad de volumen a altas potencias de bombeo.
El último criterio escogido corresponde al VG-1 presentado por Webb [19], el cual mide la re-
ducción de área posible respecto de la configuración de aletas planas, para un trabajo térmico
y potencias dadas. En el gráfico 5.64 se presenta el cociente A/Aplate en función del número
de Reynolds ReH , donde A representa el área de transferencia de calor para la configuración
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Figura 5.62: Factor de rendimiento de volumen en función de ReH para las 7 configuraciones
estudiadas.

Figura 5.63: Factor de rendimiento de volumen para las 7 configuraciones estudiadas.

optimizada, y Aplate representa el área de transferencia de calor para la configuración de aletas
planas. Los resultados muestran que las configuraciones con 2, 3 y 4 pares de generadores de
vórtices en línea permiten reducciones de área mayores a un 20% en todo el rango de Rey-
nolds ReH estudiado. La reducción de área máxima se alcanza para las configuraciones con 3
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y 4 pares de generadores de vórtices en línea, con una reducción de un 43% a un ReH = 1450.
Las configuraciones de aletas con persianas y con 1 par de generadores de vórtices son las
que peor desempeño presentan, obteniendo una reducción de área máxima de un 10% a un
ReH = 1450, y para valores de Reynolds ReH mayores a 2175 presentan un aumento de área,
lo cual indica un peor desempeño que la configuración de aletas planas bajo este criterio.

Figura 5.64: Factor de reducción de área para las 7 configuraciones estudiadas.
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Capítulo 6

Conclusiones

El objetivo general de este trabajo consiste en evaluar la transferencia de calor de un flujo
de aire utilizando un modelo computacional, para lo cual se consideran 7 configuraciones
distintas, variando solamente la geometría de aletas: aletas planas, aletas con persianas, aletas
con 1,2,3 y 4 pares de generadores de vórtices por tubo en línea y 3 pares de generadores de
vórtices por tubo escalonados.

Aletas planas

En la configuración de aletas planas debido a que no hay elementos que favorezcan la
mezlca del flujo, no es posible visualizar vórtices longitudinales, salvo el vórtice de esquina
que se produce en la zona posterior a los tubos, sin embargo este tiene una baja intensidad.
El contorno de temperatura obtenido para esta configuración denota la baja mezlca del flujo,
con lo cual no se obtiene un perfil de temperatura homogéneo, lo que se asocia a una baja
transferencia de calor.

Aletas con persianas

En este modelo se observa la presencia de vórtices longitudinales, los cuales son generados
al colisionar el flujo con los bordes de ataque de las persianas. Estos vórtices producen
una mayor mezlca del flujo respecto del caso base, y otorgan un perfil de temperatura más
homogéneo. Debido a la gran cantidad de obstaculos a los cuales se enfrenta el flujo en su
paso por el intercambiador, es que este modelo presenta un aumento en la caída de presión
de casi un 300% respecto del caso con aletas planas para un ReH = 3625.

Aletas con generadores de vórtices

Para las configuraciones de aletas con generadores de vórtices, se observa un aumento en
la intensidad de los vórtices longitudinales generados al aumentar la cantidad de generadores
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de vórtices por tubo para la configuración en línea. La configuración de aletas con 3 pares
de generadores de vórtices por tubo escalonados no presenta este aumento en la intensidad
de los vórtices respecto de la configuración con 2 pares de generadores de vórtices en línea,
debido a la destrucción del vórtice que se produce por el cambio en la orientación de los
generadores de vórtices.
La configuración que presentó mayor aumento en la transferencia de calor respecto del caso
con aletas planas, corresponde a la configuración con 4 pares de generadores de vórtices
por tubo en línea, con un aumento máximo para el factor de Colburn j de un 74,4% a un
ReH = 1450. Para la caída de presión, la configuración que presenta mayor aumento respecto
del caso de aletas planas corresponde a la configuración de aletas con 4 pares de generadores
de vórtices por tubo en línea, presentando un aumento máximo para el factor de fricción de
un 84,2% a un ReH = 3625 .

Comparación entre casos

La configuración que presentó un mayor aumento en la transferencia de calor respecto del
caso de aletas planas corresponde a la configuración de aletas con 4 pares de generadores de
vórtices por tubo en línea, la cual presenta un aumento máximo para el factor de Colburn j
de un 74,4% a un ReH = 1450. Para el aumento de la caída de presión, la configuración que
evidencia el mayor aumento en el factor de fricción f corresponde a la de aletas con persianas,
con un aumento máximo de un 290% a un ReH = 3625.
Las configuraciones estudiadas se comparan en base a 4 parámetros de desempeño, los cuales
entregan la configuración que presenta mejores resultados, según requerimientos establecidos
por cada criterio. El primer criterio corresponde al factor de rendimiento de área, el cual
indica que para valores de ReH menores que 2700 la configuración con 2 pares de generadores
de vórtices por tubo en línea presenta el mejor desempeño, lo cual cambia para valores de
ReH mayores a 2700, donde la configuración de aletas planas presenta el mejor desempeño.
El segundo criterio utilizado corresponde al factor de rendimiento de volumen, el cual mues-
tra que la configuración con 3 pares de generadores de vórtices en línea presenta levemente
un mejor desempeño que las configuraciones con 2 y 4 pares de generadores de vórtices por
tubo en línea.
El tercer criterio dice que para una determinada potencida de bombeo por unidad de volu-
men, las configuraciones que mayor transferencia de calor por unidad de volumen presentan,
corresponden a las configuraciones con 3 y 4 pares de generadores de vórtices por tubo en
línea.
El último criterio estudiado corresponde al factor de reducción de área, el cual señala que
la configuración con 3 pares de generadores de vórtices por tubo en línea presenta la mayor
reducción de área de intercambio en todo el rango de ReH estudiado, con una reducción
máxima de un 43% a un ReH = 1450.
Finalmente se concluye que la configuración que presenta mejor desempeño en términos de
aumento de la transferencia de calor corresponde a la de aletas con 4 pares de generadores
de vórtices por tubo en línea. En base a los criterios de desempeño, no se puede indicar una
configuración que presente el mejor desempeño por sobre las demás, pues esto dependerá de
los requerimientos que se tengan para el intercambiador, y sobre la base de qué parámetros
son más importantes a la hora de diseñar el intercambiador de calor.
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Trabajo futuro

Se recomienda estudiar configuraciones con 3 y 4 pares de generadores de vórtices en
línea, con perforaciones en los generadores de vórtices, de esta forma se favorece la mezcla
del flujo en la zona cercana a los tubos. Otra manera de aumentar la mezcla del flujo en
la zona cercana a los tubos es cambiar la orientación y la posición de los generadores de
vórtices, de esta forma se redireccionan los vórtices longitudinales a la zona cercana a los
tubos, consiguiendo un aumento en la mezcla del flujo en esa zona.
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Anexos A

Contornos de velocidad para
configuraciones estudiadas

Figura A.1: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
planas ReH = 3625.

86



Figura A.2: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
con persianas ReH = 3625.

Figura A.3: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
con 1 par de GV por tubo ReH = 3625.
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Figura A.4: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
con 2 pares de GV por tubo ReH = 3625.

Figura A.5: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
con 3 par de GV por tubo en línea ReH = 3625.
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Figura A.6: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
con 3 pares de GV por tubo escalonados ReH = 3625.

Figura A.7: Contorno de velocidad en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
con 4 pares de GV por tubo ReH = 3625.
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Anexos B

Contornos de presión para
configuraciones estudiadas

Figura B.1: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas
planas ReH = 3625.
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Figura B.2: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas con
persianas ReH = 3625.

Figura B.3: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas con
1 par de GV por tubo ReH = 3625.
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Figura B.4: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas con
2 pares de GV por tubo ReH = 3625.

Figura B.5: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas con
3 par de GV por tubo en línea ReH = 3625.
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Figura B.6: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas con
3 pares de GV por tubo escalonados ReH = 3625.

Figura B.7: Contorno de presión en plano X-Y para Z=0,001015[m] configuración aletas con
4 pares de GV por tubo ReH = 3625.
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Anexos C

Valores transferencia de calor y caída de
presión configuraciones estudiadas

Tabla C.1: Valores de transferencia de calor Q y caída de presión para configuraciones estu-
diadas.

Reynolds Re H Q [W] Caída de presión [Pa]

Aletas planas

1450 5,5 134,8
2175 7,6 258,4
2900 9,6 402,2
3625 11,3 567,1

Aletas con persianas

1450 9 538,7
2175 12,1 1163,8
2900 14,6 1980,1
3625 16,8 2946,8

1 par de GV en línea

1450 7,6 165,4
2175 10,1 315,9
2900 12,2 497,4
3625 14,2 706,6

2 pares de GV en línea

1450 8,5 199,7
2175 11,2 386,4
2900 13,5 613,7
3625 15,7 876,5
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Tabla C.2: Valores de transferencia de calor Q y caída de presión para configuraciones estu-
diadas.

Reynolds Re H Q [W] Caída de presión [Pa]

3 pares de GV escalonados

1450 7,6 204,9
2175 10,3 400,3
2900 12,5 643,9
3625 14,5 929,7

3 pares de GV en línea

1450 9,1 228,8
2175 12,1 445,7
2900 14,5 711,8
3625 16,7 1034

4 pares de GV en línea

1450 9,6 260,8
2175 12,6 514,3
2900 15 834,8
3625 17,3 1215,2

95



Anexos D

Valores factor de Colburn y factor de
fricción configuraciones estudiadas.

Tabla D.1: Valores de factor de Colburn y factor de fricción para configuraciones estudiadas.

Reynolds Re H Colburn j Fricción f

Aletas planas

1450 0,005874 0,026865
2175 0,005220 0,022845
2900 0,004736 0,019940
3625 0,004380 0,017949

Aletas con persianas

1450 0,009311 0,084676
2175 0,007781 0,080256
2900 0,006605 0,073808
3625 0,005858 0,070537

1 par de GV en línea

1450 0,006544 0,030802
2175 0,005544 0,026079
2900 0,004833 0,023051
3625 0,004391 0,020919

2 pares de GV en línea

1450 0,009134 0,036797
2175 0,007591 0,031393
2900 0,006635 0,028460
3625 0,005920 0,025440
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Tabla D.2: Valores de factor de Colburn y factor de fricción para configuraciones estudiadas.

Reynolds Re H Colburn j Fricción f

3 pares de GV escalonados

1450 0,008094 0,030802
2175 0,006906 0,026079
2900 0,006049 0,023051
3625 0,005481 0,020919

3 pares de GV en línea

1450 0,009716 0,036797
2175 0,008031 0,031393
2900 0,006914 0,028460
3625 0,006197 0,025440

4 pares de GV en línea

1450 0,010243 0,045948
2175 0,008296 0,039580
2900 0,007103 0,035718
3625 0,006342 0,033066
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