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GLOSARIO 

 

ALETA: Superficie extendida de manera específica para aumentar la rapidez de 

transferencia de calor entre un sólido y un fluido contiguo. 

ANEMÓMETRO: Instrumento utilizado para medir la velocidad del aire. 

ACOPLES: Dispositivos mecánicos para unir líneas de tuberías. 

CALOR: Transferencia de energía térmica que se da entre diferentes cuerpos o 

diferentes zonas de un mismo cuerpo que se encuentran a distintas temperaturas. 

CALOR ESPECÍFICO: Relación de la cantidad de calor requerido, para amentar o 

disminuir la temperatura de una sustancia en 1°C, comparado con la que se 

requiere para aumentar o disminuir la temperatura de una masa igual de agua en 

1°C. Se expresa como una fracción decimal.  

CALOR LATENTE: Es la energía requerida por una cantidad de sustancia para 

cambiar de fase, de sólido a líquido (calor de fusión) o de líquido a gaseoso (calor 

de vaporización). Se debe tener en cuenta que esta energía en forma de calor se 

invierte para el cambio de fase y no para un aumento de la temperatura. 

CALOR SENSIBLE: Calor que causa un cambio de temperatura en una sustancia, 

sin que cambie de estado. 

CALOR TOTAL: Suma del calor sensible y el calor latente. 

CAMBIO DE ESTADO: Condición en la cual, una sustancia cambia de sólido a 

líquido o de líquido a gas, debido a la aplicación de calor.  

CONDUCCIÓN: Mecanismo asociado a la trasferencia de calor en sólidos, 

líquidos e incluso gases, como consecuencia de la existencia de gradientes 

internos de temperatura. 

http://es.wikipedia.org/wiki/Energ%C3%ADa_t%C3%A9rmica
http://es.wikipedia.org/wiki/Objeto_f%C3%ADsico
http://es.wikipedia.org/wiki/Temperatura
http://es.wikipedia.org/wiki/Calor
http://es.wikipedia.org/wiki/S%C3%B3lido
http://es.wikipedia.org/wiki/L%C3%ADquido
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 CONDUCTIVIDAD: Habilidad de una sustancia para conducir o transmitir calor 

y/o electricidad. 

CONVECCIÓN: Mecanismo de transferencia de calor que se da entre un fluido en 

movimiento y la superficie sobre la cual fluye cuando existen diferencias de 

temperaturas entre ellos. 

CONVECCIÓN FORZADA: Transferencia de calor que resulta del movimiento 

forzado de un líquido o un gas, por medio de una bomba o ventilador. 

DUCTO: Tubo o canal, a través del cual, el aire es movido o transportado. 

ENTALPIA: Cantidad de calor en un kilogramo de sustancia, calculada de una 

base de temperatura aceptada. La temperatura de 0°C, es una base aceptada 

para los cálculos de vapor de agua. Para los cálculos de refrigeración, la base 

aceptada es de -40°C. 

HUMEDAD: Vapor de agua presente en el aire atmosférico. 

INSTRUMENTO: Dispositivo que tiene habilidades para registrar, indicar, medir 

y/o controlar. 

INTERCAMBIADOR DE CALOR: Un intercambiador de calor es un dispositivo 

diseñado para transferir calor entre dos medios, que estén separados por una 

barrera o que se encuentren en contacto. 

MEDIDOR DE FLUJO: Instrumento utilizado para medir la velocidad o el volumen 

de un fluido en movimiento. 

MOTOR TRIFÁSICO: Es una máquina eléctrica rotativa, capaz de convertir la 

energía eléctrica trifásica suministrada, en energía mecánica. La energía eléctrica 

trifásica origina campos magnéticos rotativos en el bobinado del estator (o parte 

fija del motor). 

 

http://es.wikipedia.org/wiki/Calor
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NEWTON: Unidad de fuerza del Sistema Internacional (SI), equivalente a la fuerza 

ejercida sobre un objeto que tiene una masa de un kilogramo, y una aceleración 

gravitacional de 1m s2⁄  

NÚMERO DE NUSSELT: Número adimensional que mide el aumento de la 

transferencia de calor desde una superficie por la que un fluido discurre 

(transferencia de calor por convección) comparada con la transferencia de calor si 

ésta ocurriera solamente con conducción. 

NÚMERO DE PRANDTL: Número adimensional que establece la relación entre el 

componente cortante de la viscosidad y la difusividad térmica.  

NÚMERO DE REYNOLDS: Relación numérica de las fuerzas dinámicas del flujo 

de masa, con el esfuerzo puro debido a la viscosidad. 

PASCAL: El pascal es la unidad de presión del Sistema Internacional de 

Unidades. Se define como la presión que ejerce una fuerza de 1 newton sobre una 

superficie de 1 metro cuadrado normal a la misma. 

PRESIÓN: Magnitud escalar que relaciona la fuerza con la superficie sobre la cual 

actúa, es decir, equivale a la fuerza que actúa sobre la superficie. 

PRESIÓN ABSOLUTA: Es la suma de la presión manométrica más la presión 

atmosférica. 

PRESIÓN ATMOFÉRICA: Es la fuerza que ejerce el aire atmosférico sobre la 

superficie terrestre. Al nivel del mar, tiene un valor de 101.325 kPa (14.696 

lb/pulg2). 

SENSOR: Dispositivo capaz de transportar magnitudes físicas en magnitudes 

eléctricas. 

TERMOCUPLA: Dispositivo que permite la medición o el censado de la 

temperatura. 

http://es.wikipedia.org/wiki/Unidades_de_presi%C3%B3n
http://es.wikipedia.org/wiki/Sistema_Internacional_de_Unidades
http://es.wikipedia.org/wiki/Sistema_Internacional_de_Unidades
http://es.wikipedia.org/wiki/Presi%C3%B3n
http://es.wikipedia.org/wiki/Fuerza
http://es.wikipedia.org/wiki/Newton_(unidad)
http://es.wikipedia.org/wiki/Metro_cuadrado
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TEMPERATURA: Intensidad de calor o frio, tal como se mide con un termómetro. 

TEMPERURA AMBIENTE: Temperatura de un fluido (generalmente aire), que 

rodea un objeto por todos lados.  

VÁLVULA: Accesorio utilizado para controlar el paso de un fluido. 

VARIADOR DE VELOCIDAD: Elemento que controla la frecuencia de rotación 

generalmente de motores. 

VENTILACIÓN: Flujo de aire forzado, por diseño, entre un área y otra. 

VENTILADOR: Dispositivo de flujo radial o axial, usado para mover o producir flujo 

de gases. 

VOLUMEN ESPECÍFICO: Volumen por unidad de masa de una sustancia 

(m3 kg⁄ ). 

WATT (W): Unidad de potencia, equivalente a la potencia producida al realizar un 

trabajo de 1 Joule por segundo (1 watt = 1J/s).   
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RESUMEN GENERAL DE TRABAJO DE GRADO 

 

TITULO: DISEÑO Y CONSTRUCCIÓN DE UN BANCO DE PRUEBA PARA 

INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBO Y ALETAS ENFRIADOS POR AIRE. 

 

AUTORES: Julio Andrés Moncada García 

                   Adrián Alberto Beltrán Meza 

 

FACULTAD: Facultad de Ingeniería Mecánica 

DIRECTOR: Edwin J. Córdoba Tuta 

 

RESUMEN 

 

El trabajo realizado se enfocó en el desarrollo de un banco de pruebas  para 

comparar el comportamiento térmico de los fluidos de trabajo al transferir calor por 

medio de un intercambiador de calor de tubos y aletas rectas de sección 

rectangular. El banco fue instrumentado para obtener datos e indicadores del 

proceso. 

Se realizaron 6 pruebas en el laboratorio, modificando variables  Tales como, el 

caudal y la velocidad de aspa del ventilador axial (convección forzada). Los 

resultados obtenidos fueron registrados y tabulados con el fin de generar gráficas 

para ayudar a comprender y analizar el comportamiento térmico del banco. 

Finalmente se generó unas guías de laboratorio para el laboratorio de 

transferencia de calor de la Universidad Pontificia Bolivariana. 

 

Palabras claves: Intercambiador; transferencia de calor; convección; banco de 

prueba; aletas. 
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TITLE: DESIGN AND CONSTRUCTION OF A TEST FOR HEAT EXCHANGER 

FIN AND TUBE AIR COOLED 

 

AUTHOR: Julio Andrés Moncada García 

                 Adrián Alberto Beltrán Meza 

 

 

FACULTY: Faculty of Mechanical Engineering 

DIRECTOR: Edwin J. Córdoba Tuta 

 

 

 

ABSTRACT 

 

This research was focus on the development of a test bench to compare thermal 

behavior of working fluids to exchange energy through heat exchanger tubes and 

straight fins of rectangular section. The test bench was equipped with devices to 

get experimental data and process indicators. 

Six tests were done at lab, modifying the variables like caudal and the blade speed 

of axial fan (forced convection). The results were registered and tabulated to make 

graphics to understand and analyze the thermal behavior of the test bench. Finally, 

manuals were done for the Laboratory of Heat Transfer at Pontificia Bolivariana 

University. 

 

Key Words: exchangers; heat transfer; convection; test bench; straight fins. 
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1. INTRODUCCIÓN 

 

En los sistemas mecánicos, químicos, nucleares y otros, ocurre que el calor debe 

ser transferido de un lugar a otro, o bien, de un fluido a otro. Los intercambiadores 

de calor son los dispositivos que permiten realizar dicha tarea. Un entendimiento 

básico de los componentes mecánicos de los intercambiadores de calor es 

necesario para comprender cómo estos funcionan y operan para un adecuado 

desempeño. Para ello, es necesario analizar el comportamiento térmico que estos 

presentan, y así determinar los parámetros de operación que puedan optimizar el 

proceso. 

 

En la actualidad estos dispositivos son indispensables  en muchas de las 

aplicaciones de ingeniería en las cuales haya intercambio de calor entre dos 

fluidos que se encuentren a diferentes temperaturas y separados por una pared 

sólida. Algunas de las aplicaciones específicas se pueden encontrar en 

calefacción de locales y acondicionamiento de aire, producción de potencia, 

recuperación de calor de desecho y algunos procesamientos químicos. 

 

Debido a que estos dispositivos varían su desempeño térmico dependiendo de las 

condiciones iniciales de los fluidos, la geometría del intercambiador, el tipo de 

mecanismo de transferencia de calor, etc.  Es necesario  monitorear las 

condiciones de entrada y salida de los fluidos de trabajo del banco de pruebas. 

 

En el siguiente trabajo se empleó el desarrollo de un banco de prueba didáctico 

con el fin de estudiar un intercambiador de calor de tubos y aletas instrumentado, 

buscando así, obtener datos reales de operación para posteriormente realizar 

comparativas con fundamentos teóricos inherentes a los principios de 

transferencia de calor. 
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2. OBJETIVOS  

 

2.1. OBJETIVO GENERAL 

 

 Construir e instrumentar un banco de pruebas para intercambiadores de 

calor de tubos y aletas rectas de sección rectangular enfriado por aire para 

uso didáctico del laboratorio de transferencia de calor de  la facultad de 

ingeniería mecánica.  

 

2.2. OBJETIVOS ESPECÍFICOS 

 

 Diseñar y construir un banco de pruebas para intercambiadores de calor de 

tubos y aletas rectas de sección rectangular con fines didácticos para el 

laboratorio de transferencia de calor de la facultad de ingeniería mecánica. 

Resultado: banco de pruebas. 

Indicador: el banco manejará hasta 2𝑚 𝑠⁄  de flujo de aire. 

 

 Instrumentar un banco de pruebas de intercambiador de calor de tubos y 

aletas rectas de sección rectangular a la facultad de ingeniería mecánica y 

llevarlos a una interfase hombre máquina. 

Resultado: intercambiador de calor de tubos y aletas rectas de sección 

rectangular  instrumentado y equipado. 

Indicador: será posible leer las variables de presión y temperatura en un pc 

durante la prueba. 

 

 Realizar una guía de  laboratorio con tres pruebas para el banco de 

intercambiadores de calor de tubos y aletas rectas de sección rectangular.  

Resultados: documento de la guía de laboratorio. 

Indicador: las guías de laboratorio tendrán mínimo 3 pruebas diferentes 
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3. METODOLOGÍA  

 

El proceso metodológico utilizado en el desarrollo del proyecto contemplo ocho 

grandes fases: 

 

3.1. RECOPILACIÓN DE INFORMACIÓN 

 

Durante esta fase se recopilo información bibliográfica y documentación sobre 

intercambiadores de calor, mecanismos de transferencia de calor, régimen de 

flujo, superficies extendidas, tipo de confinamiento. Las fuentes de información 

utilizadas incluyen, libros de termodinámica y transferencia de calor, páginas web, 

literatura técnica y trabajos de grado. 

 

3.2. SELECCIÓN DE EQUIPOS DE MONITOREO 

 

Se determinaron  parámetros  pertinentes al proceso de selección, tales como: 

CFM del ventilador trifásico, propiedades del fluido primario, temperatura máxima 

estimada para el proceso, consideraciones de flujo monofásico y se seleccionaron 

sensores de presión y  temperatura adecuados para el desarrollo del banco. 

 

3.3. DISEÑO BASICO Y DETALLADO DEL BANCO DE PRUEBAS 

 

Se utilizó un software CAD (Solid Works) para realizar un modelado mecánico en 

3D y así distribuir espacios en el montaje, que contempla la instalación de  los 

equipos de monitoreo y suministro, así como los accesorios necesarios para el 

acoplamiento de los dispositivos  
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3.4. DIMENSIONAMIENTO Y CONSTRUCCIÓN DEL BANCO 

 

Se dimensionaron los elementos de tal forma que no hubiera obstrucciones de 

ningún tipo, que pudieran afectar o interrumpir de forma negativa el buen 

funcionamiento de los dispositivos. Posteriormente se inició la construcción y 

montaje del banco de pruebas. 

 

3.5. DESARROLLO DE PRUEBAS EXPERIMENTALES 

 

Para el desarrollo de las pruebas se instaló una línea de suministro en el 

intercambiador de calor cuyo fluido primario es agua a Temperaturas no 

superiores a 100 °C con el fin de no producir cambio de fase en el fluido, este 

fluido fue enfriado por medio de un ventilador trifásico con un rango de velocidad 

de aspa de 0-2 m/s controlado por un variador de frecuencia. Acto seguido se 

recolectaron datos de temperatura y presión a la entrada y salida del 

intercambiador de calor. 

 

3.6. REALIZACIÓN DEL INFORME FINAL  

 

En la etapa de realización del informe se elaboraron  las guías pertinentes al 

desarrollo del banco pactadas en el alcance del proyecto. Así como, el informe 

completo donde se registran todos los estudios, pruebas y resultados obtenidos a 

largo del proceso. 

 

 

 

 

 



 

 

23 

4. MARCO TEÓRICO 

 

4.1. FUNDAMENTOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR  

 

La transferencia de calor es aquella ciencia que busca predecir la transferencia de 

energía que puede ocurrir entre cuerpos materiales, como resultado de una 

diferencia de temperatura. La termodinámica enseña que esta transferencia de 

energía se define como calor. La ciencia de la transferencia de calor no sólo trata 

de explicar cómo puede ser transferida la energía calorífica, sino también trata de 

predecir la rapidez a la que se realizará este intercambio bajo ciertas condiciones 

especificadas. El hecho de que un régimen de transferencia de calor sea el 

objetivo deseado de un análisis, señala la diferencia entre la transferencia de calor 

y la termodinámica.  

 

La transferencia de calor completa el primer y segundo principio de la 

termodinámica, al proporcionar reglas experimentales adicionales que se pueden 

utilizar para establecer rapideces de transferencia de energía. Tal como en la 

ciencia de la termodinámica, las reglas experimentales utilizadas como base del 

tema de la transferencia de energía son muy simples y se les puede ampliar con 

facilidad para que abarquen -diversas situaciones prácticas. 

Como un ejemplo de los diferentes tipos de problemas que son tratados por la 

termodinámica y la transferencia de calor, considérese el enfriamiento de una 

barra de acero caliente que se coloca en un recipiente con agua. La 

termodinámica puede usarse para predecir la temperatura de equilibrio final de la 

combinación de la barra de acero y agua. La termodinámica no nos dirá cuánto 

tardará en alcanzar esta condición de equilibrio o cuál será la temperatura de la 

barra después de pasado un cierto tiempo antes que se alcance la condición de 

equilibrio. La transferencia de calor puede usarse para predecir la temperatura 

tanto de la barra como del agua, en función del tiempo.  
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Los intercambiadores de calor son dispositivos que transfieren  energía térmica 

entre dos o más fluidos que se encuentran a diferente temperatura. Los 

intercambiadores de calor suelen usarse como componente único o  involucrado 

en un sistema complejo que permita retirar calor. 

 

La dificultad en la implementación de un intercambiador de calor en los sistemas 

térmicos se deriva de su distribución geométrica, el fenómeno físico presente en la 

transferencia de calor y el número de variables implicadas en la operación. Como 

consecuencia de tal complejidad no hay disponible ninguna solución analítica 

basada en este principio; la mayor parte de los cálculos están basados en 

información empírica de los fabricantes de estos equipos y en estos momentos la 

gran mayoría de estos análisis para predecir que su comportamiento incluye 

suposiciones y condiciones que no son compatibles con los fenómenos que 

ocurren en ellos bajo los estados reales de operación. 

 

4.2. TRANSFERENCIA DE CALOR EN INTERCAMBIADORES  

 

Dentro de un intercambiador de calor de cualquier tipo, el calor se transfiere entre 

dos fluidos que se encuentran a diferente temperatura y separados por una 

membrana. Es decir, la transferencia de calor entre un fluido caliente y un fluido 

frio generalmente es modelada como la transferencia de calor unidimensional a 

través de una serie de resistencias, tres resistencias son necesarias para tener en 

cuenta, la convección entre el fluido y la membrana que separa o metal, la 

conducción a través de la membrana, y la convección entre el segundo fluido y la 

membrana. De la geometría más simple de intercambiador de calor, los dos fluidos 

están separados por una superficie plana, como la muestra la figura 1 y la 

resistencia global está dada por la siguiente ecuación. 
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𝑅 =
1

ℎ1
+

∆𝑦

𝑘𝑤
+

1

ℎ2
                                                                            𝑞12 =

𝑄12

𝐴
=

𝑇1 − 𝑇2

𝑅
 

 

 

Donde: 

R= Resistencia térmica total entre dos fluidos por unidad de aire 

h= coeficiente de transferencia de calor por convección  

kw= conductividad térmica 

A= área de transferencia de calor entre los dos fluidos 

T= temperatura de los fluidos  

Q12= transferencia de calor entre el fluido 1 y el fluido 2 

q12= flujo de transferencia de calor entre el fluido 1 y el fluido 2 

Las ecuaciones también se pueden escribir en términos de un coeficiente de 

transferencia de calor global, que se define como el reciproco de la resistencia 

térmica. 

𝑈𝐴 =
𝐴

𝑅
=

𝐴

(
1

ℎ1
+

∆𝑦
𝑘

+
1

ℎ2
)
 

 

 

𝑄12 = 𝑈𝐴(𝑇1 − 𝑇2) 

  

Ecuación 4.1 Ecuación 4.2 

Ecuación 4.3 

Ecuación 4.4 
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Donde: 

U= coeficiente global de transferencia de calor. 

 

Figura. 1 Transferencia de calor en superficie plana. 

 

 

 

 

 

 

La gran mayoría de intercambiadores de calor poseen distribuciones o arreglos 

específicos que pueden ser complejos o simples dependiendo de la cantidad de 

calor que se deba transferir. En particular. El área de transferencia de calor por 

convección es casi siempre diferente en los dos fluidos. La forma de geometría 

más sencilla es un intercambiador de calor de tubos concéntricos en el que en un 

flujo a través de un tubo y el segundo fluido fluye en el espacio anular entre el tubo 

y un segundo tubo con un diámetro más grande. Para esta geométrica la 

transferencia de calor local se produce en todo el espesor de la pared del tubo 

interno, (ver figura 2), en este caso, las ecuaciones se expresan en términos de un 

fluido interno y externo, con líquido que fluye por el interior del tubo. Las 

resistencias térmicas se calculan para la transferencia por convección y 

conducción en coordenadas cilíndricas. 

 

Fuente: www.coursehero.com 
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𝑅

𝐴
= (

𝑅

𝐴
)

𝑓
+ (

𝑅

𝐴
)

𝑤
+ (

𝑅

𝐴
)

𝑜
 

1

𝑈𝐴
= (

𝑅

𝐴
) =

1

𝐴𝑓ℎ𝑖
+

𝑟𝑖

𝑘𝐴𝑖
∗ 𝑙𝑛 (

𝑟𝑜

𝑟𝑖
) +

1

𝐴𝑜ℎ𝑜
 

 

Figura. 2 Transferencia de calor local en tubos concéntricos. 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: www.coursehero.com 

 

Ya que el área no es constante, la conductancia total es más difícil de definir. 

Si bien el término UA es definido con facilidad, la definición del coeficiente global 

U, depende de la superficie utilizada y sirve para definir la transferencia de calor 

en función de la superficie externa, Ao. 

𝑈𝐴 = 𝑈𝑜𝐴𝑜 =
𝐴𝑜

(
𝐴𝑜

𝐴𝑖ℎ𝑖
+

𝐴𝑜𝑟𝑖

𝑘 ∗ 𝐴𝑖
𝑙𝑛 (

𝑟𝑜

𝑟𝑖
) +

1
ℎ𝑜

)
 

Ecuación 4.5 

Ecuación 4.6 

Ecuación 4.7 
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Aunque otra manera de escribir estas ecuaciones en términos de valores efectivos 

de R asociados con la convección interna, la convección externa, y la 

conductancia de la pared. Nótese que tanto la convección interna y la 

conductancia de la pared se expresan en términos del área de transferencia de 

calor interna. 

 

𝑈𝐴 =
𝐴𝑜

𝑅
=

𝐴𝑜

𝐴𝑜

𝐴𝑖
(𝑅𝑖 + 𝑅𝑤) + 𝑅𝑜

 

 

Esta ecuación es mucho más general que las relaciones anteriores ya que se 

aplica a cualquier geometría de intercambiador de calor en el que una pared 

separa dos fluidos. Por ejemplo, los intercambiadores de calor utilizados en 

muchas aplicaciones emplean pines y aletas sobre superficies para incrementar 

los coeficientes de transferencia de calor y el área de transferencia de calor. Las 

resistencias térmicas para estas superficies mejoradas son funciones complicadas 

de geometría, pero la transferencia de calor global puede aún ser descrita por la 

ecuación 4.8.  

4.3. SUPERFICIES EXTENDIDAS 

 

Uno de los problemas acoplados más comunes que involucran conducción y 

convección principalmente, incluyen superficies extendidas o aletas como 

generalmente se conocen. El objetivo es incrementar la transferencia de calor 

superficial por convección aumentando el área de contacto con el fluido. 

De una parte se tienen ecuaciones para determinar la variación de temperatura a 

lo largo de la aleta, derivadas de la solución de la ecuación diferencial que 

relaciona la conducción de calor a lo largo de ella con la transferencia de calor por 

Ecuación 4.8 
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convección en su superficie. En la figura. 3 se muestra la transferencia de calor a 

lo largo de una aleta recta. Para aletas de sección recta se tiene que. 

 

Tabla. 1 Aletas de sección recta 

Condiciones de frontera en el extremo 

De la aleta (X=L) 

Distribución de temperatura 

Convección en el extremo 
𝜃

𝜃𝑏
=

cosh(𝑚[𝐿 − 𝑥]) +
ℎ

𝑚𝑘
sinh(𝑚[𝐿 − 𝑥])

cosh(𝑚𝐿) +
ℎ

𝑚𝑘
sinh(𝑚𝐿)

 

Extremo adiabático 𝜃

𝜃𝑏
=

cosh(𝑚[𝐿 − 𝑥])

cosh(𝑚𝐿)
 

Extremo con temperatura establecida 𝜃

𝜃𝑏
=

sinh(𝑚𝑥)

sinh(𝑚𝐿)
 

Extremo con temperatura igual a la del  

Ambiente (aleta infinita) 

𝜃

𝜃𝑏
= 𝑒−𝑚𝑥 

 

Ɵ=T(x) -T∞ 𝑚 = √
ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝑃

𝑘𝐴𝑐
              𝜃𝑏 = 𝑇𝑏 − 𝑇∞     𝑀 = √ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝑃𝑘𝐴𝑐 ∗ 𝜃𝑏 

P y Ac son el perímetro y el área de la sección transversal respectivamente. 
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Figura. 3 Transferencia de calor en aleta recta 

 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS, Javier. guía practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.51p 

En condiciones de estado estable sin generación de calor ni almacenamiento de 

energía, el calor transferido desde la superficie extendida se puede expresar en 

términos de la denominada eficiencia de la aleta, 𝑛𝑓. 

𝑞𝑓     =       𝑛𝑓          *            ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚           *            𝐴𝑓              *           (𝑇𝑏 − 𝑇∞) 

 

Reordenando los términos de la ecuación, se puede definir una resistencia térmica 

para la aleta, 𝑅𝑓 , que puede usarse para análisis de problemas con otros 

mecanismos de transferencia de calor acoplados. 

  

Calor transferido  

Por la aleta 

Eficiencia de la  

Aleta 

Coeficiente 

promedio de 

convección sobre la 

aleta 

Area superficial de 

la aleta 
Diferencia de 

temperatura entre 

la base de la aleta y 

el ambiente 
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𝑞 =
𝑇𝑏−𝑇∞

𝑅𝑓
   [W] 

𝑅𝑓 =
1

𝑛𝑓 ∗ ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚 ∗ 𝐴𝑓
 

 

La eficiencia de la aleta es una función matemática que depende de su geometría 

y de las condiciones de frontera existentes. Cuando el extremo de la aleta es 

adiabático se tienen las siguientes expresiones de la eficiencia térmica. 

 

Tabla. 2 eficiencias de aleta 

 

W, L y t 

son el 

ancho, el 

largo y el 

espesor de 

la aleta 

respectivamente; Lc es la longitud corregida de las aletas rectas, r2c es el radio corregido de la aleta circular; I0 y I1 son 

funciones de Bessel modificadas de primera clase de orden cero y primer orden respectivamente; K0 y K1 son funciones de 

Bessel modificadas de segunda clase de orden cero y primero respectivamente. 

Ecuación 4.9 

Ecuación 4.10 
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La efectividad de la aleta, 𝝐, es una cantidad de interés cuando se evalúan 

superficies extendidas. Indica básicamente cuanto se incrementa la transferencia 

de calor con las aletas al compararla con la transferencia de calor en la superficie 

sin ellas. Se acostumbra recomendar su uso cuando se puede al menos duplicar 

la transferencia de calor. En la figura. 4 se observa la transferencia de calor en 

superficies aleteadas. 

𝜖𝑓 =
𝑞𝑓

ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐴𝑐(𝑇𝑠−𝑇∞)
 

Normalmente el calor transferido entre el fluido y una superficie aletada se puede 

determinar teniendo en cuenta el calor transferido por todas las aletas del arreglo 

más el calor transferido por la superficie sin aletas. Planteando esto en términos 

de la eficiencia, 𝑛𝑓 , se obtiene la siguiente correlación  

Figura. 4 Transferencia de calor en una superficie aletada 

 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS,Javier.guia practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.53p 

 

 

 

Calor transferido con aleta 

Calor transferido sin aleta 

Ecuación  4.11 
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𝑞𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎𝑑𝑎=    𝑛𝑓 ∗ ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚 ∗ 𝑁𝐴𝑓 ∗ (𝑇𝑏 − 𝑇∞)       +           ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚 ∗ 𝐴𝑏 ∗ (𝑇𝑏 − 𝑇∞) 

 

 

Reorganizando la ecuación anterior se puede derivar una nueva expresión en 

términos de la denominada eficiencia global de la superficie aletada. 

𝑞𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎𝑑𝑎 = 𝑛0ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐴𝑡(𝑇𝑏 − 𝑇∞)  𝑑𝑜𝑛𝑑𝑒, 𝑛0 = 1 −
𝑁𝐴𝑓

𝐴𝑡
(1 − 𝑛𝑓) 𝑦  𝐴𝑡 = 𝑁𝐴𝑓 + 𝐴𝑏 

 

 

A partir de lo anterior, se puede definir una resistencia térmica para la superficie 

aletada que permite solucionar fácilmente casos de transferencia de calor con 

mecanismos acoplados. 

 

𝑞𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎𝑑𝑎 =
𝑇𝑏 − 𝑇∞

𝑅𝑓,𝑜

 

 

𝑅𝑓,𝑜 =
1

𝑛𝑜ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐴𝑡
 

4.4. CONVECCIÓN 

La convección de calor es un mecanismo asociado a la existencia de una capa 

limite hidrodinámica en la superficie de interés y a la existencia de gradientes de 

temperatura en esta última. Los gradientes dan origen a la denominada capa limite 

térmica, que a su vez, posibilita la transferencia de calor hacía. O desde, el fluido. 

Calor transferido por todas las aletas 

Calor transferido por la superficie libre de aletas 

Eficiencia global Area total de la superficie 

Ecuación 4.12 

Ecuación 4.13 

Ecuación 4.14 

Ecuación 4.15 
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Puesto que el calor transferido en un instante dado que se puede calcular 

mediante la aplicación directa de la ley de enfriamiento de newton, el estudio de la 

convección se orienta a la determinación del coeficiente de transferencia de calor 

sobre la superficie para un amplio número de situaciones físicas que incluyen 

entre las más importantes, el flujo forzado sobre superficies planas, cilíndricas y 

esféricas; el flujo forzado dentro de ductos; el flujo originado por gradientes de 

densidad sobre superficies planas, cilíndricas, esféricas y dentro de canales y 

recintos. 

𝑞𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐴𝑠(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

La determinación del coeficiente de transferencia de calor por convección es un 

problema de cierta complejidad en razón a que depende de numerosas 

propiedades de los fluidos (entre ellas la densidad, la viscosidad, la conductividad 

térmica y el calor específico). Adicionalmente, el coeficiente depende de la 

geometría de la superficie involucrada y de las características de flujo. La razón 

fundamental para esta dependencia compleja es que la transferencia de calor está 

gobernada por el comportamiento de las capas limites originadas en la superficie. 

 

Es importante señalar que, el coeficiente de transferencia de calor por convección 

varía de un punto a otro sobre la superficie de interés, de aquí que se habla de un 

coeficiente de convección local y otro promedio. Cuando se aplica la ley de 

enfriamiento de newton para determinar el calor total transferido por una superficie 

isotérmica, se utiliza el coeficiente de convección promedio. 

 

La determinación analítica o experimental del coeficiente de transferencia de calor 

por convección involucra varios grupos adimensionales, 

  

Ecuación 4.16 
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Tabla. 3 grupos adimensionales 

Numero  Grupo adimensional Significado Físico 

Reynolds,  
 

Razón entre las fuerzas de inercia 

 y las viscosas. 

Prandtl,  
 

Razón entre las difusividades de  

momento y térmica 

Nusselt,  
 

Gradiente de temperatura  

adimensional en la superficie 

Grashof,  
 Razón entre las fuerzas de empuje  

y las viscosas. 

 

Donde: 

V es la velocidad del flujo [
𝑚

𝑠
], 𝐿𝑐 es la longitud característica de la geometría [𝑚], 𝑣 

es la viscosidad cinemática del fluido [
𝑚2

𝑠
] 

𝛼 Es la difusividad térmica del fluido [
𝑚2

𝑠
], k es la conductividad térmica del fluido 

[
𝑊

𝑚𝐾
] 

h es el coeficiente de transferencia de calor por convección [ 
𝑊

𝑚2𝐾
], 𝑔 es la gravedad 

[ 
𝑚

𝑠2], 𝛽 es el coeficiente de expansión térmica del fluido [
1

𝐾
] 

 

4.4.1. CONVECCIÓN FORZADA EN FLUJO EXTERNO  

Para la mayoría de geometrías se cumple que el número de Nusselt promedio es 

una función de Reynolds y Prandtl, 𝑁𝑢 = 𝐹(𝑅𝑒𝑃𝑟). Si se conoce esta función, se 

obtiene el coeficiente promedio de transferencia de calor por convección de otra 

𝑉𝐿𝑐

𝑣
 

𝑣

𝛼
 

ℎ𝐿𝑐

𝑘
 

𝑔𝛽(𝑇𝑠−𝑇∞)𝐿𝑐
3

𝑣2
 

𝑅𝑒𝐿𝑐 

𝑃𝑟 

𝑁𝑢𝐿𝑐 

𝐺𝑟𝐿𝑐 
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parte, debe tenerse en cuenta que las correlaciones con las que se calcula el 

número de Nusselt promedio requieren la evaluación de las propiedades 

termodinámicas del fluido. Normalmente estas deben hallarse a la denominada 

temperatura de película 𝑇𝑓 , que es un promedio entre la temperatura de la 

superficie de interés y la temperatura del flujo libre. 

𝑇𝑓 =
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
 

4.4.1.1. CONVECCION FORZADA EN FLUJO EXTERNO EN CILINDROS  

Existen varias correlaciones teórico-experimentales para determinar el coeficiente 

de transferencia de calor promedio sobre la superficie de cilindros largos 

isotérmicos bajo diferentes condiciones de flujo. 

𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐷

𝑘
= 𝐶𝑅𝑒𝐷

𝑚𝑃𝑟

1
3 

Donde: 

𝑅𝑒𝐷 =
𝑉𝐷

𝑣
 

𝐶, 𝑚 Depende de 𝑅𝑒𝐷 

Pr, 𝑣, 𝑘 se calculan a la temperatura de película 𝑇𝑓 

Las constantes de la ecuación de Hilper se determinan con el número de Reynolds 

en la siguiente tabla. 

  

Ecuación 4.18 
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Tabla. 4 Constantes de la ecuación de Hilper 

  C m 

0,4 a 4 0,989 0,330 

4 a 40 0,911 0,385 

40 a 4000 0,683 0,466 

4000 a 40000 0,193 0,618 

40000 a 400000 0,027 0,805 

 

4.4.1.2. BANCO DE TUBOS 

Los bancos de tubos son arreglos compuestos por un gran número de elementos, 

generalmente cilíndricos, que intercambian calor con un fluido que se mueve sobre 

su superficie exterior. Figura. 5  

 

Normalmente estos arreglos tienen características geométricas particulares y se 

disponen dentro de un espacio conocido como Plenum. Son utilizados 

ampliamente en equipos intercambiadores de calor y para el cálculo del 

coeficiente promedio de transferencia de calor por convección sobre ellos se 

tienen varias correlaciones útiles. 

 

  

𝑅𝑒𝐷 
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Figura. 5 banco de tubos  

 

 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS,Javier.guia practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.80p 

 

Es importante señalar que para tener en cuenta la variación de la temperatura del 

fluido a lo largo del banco (esta puede aumentar o disminuir), se utiliza una 

variante de la ley de enfriamiento de Newton que incluye la denominada diferencia 

de temperatura media logarítmica, ∆𝑇𝑚,𝑙 

𝑞𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑏𝑎𝑛𝑐𝑜 𝑑𝑒 𝑡𝑢𝑏𝑜𝑠 = ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐴𝑠𝑢𝑝∆𝑇𝑚,𝑙 [ W ]  

Donde:  

𝐴𝑠𝑢𝑝, Area superficial de todos los tubos del banco 

∆𝑇𝑚,𝑙 =
(𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑖𝑛) − (𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑜𝑢𝑡)

ln (
𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑖𝑛

𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑜𝑢𝑡
)

 

𝑇∞,𝑖𝑛, Temperatura media del fluido a la entrada del banco 

Ecuación 4.19 

Ecuación 4.20 
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𝑇∞,𝑜𝑢𝑡, Temperatura media del fluido a la salida del banco 

𝑇𝑠, Temperatura de la superficie de los tubos 

 

La correlación de Grimison se utiliza para determinar el coeficiente de convección 

promedio para el flujo de aire y de otros fluidos sobre arreglos de tubos de más de 

10 líneas. Aquí se incluye una variación del número de Reynolds para tener en 

cuenta la velocidad máxima del flujo sobre los tubos. 

𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐷

𝑘
= 𝑓𝐶𝑅𝑒𝐷𝑚𝑎𝑥

𝑚 

Donde:  

𝑅𝑒𝐷 =
𝑉𝑚𝑎𝑥𝐷

𝑣
 

 

 Si el arreglo es lineado, 𝑉𝑚𝑎𝑥 = (
𝑆𝑇

𝑆𝑇−𝐷
)𝑉∞ 

𝑉∞, velocidad del flujo aguas arriba 

 

 Si el arreglo es escalonado se toma el mayor de:  

a. 𝑉𝑚𝑎𝑥 = [
𝑆𝑇

2(𝑆𝐷−𝐷)
]𝑉∞ 

b. 𝑉𝑚𝑎𝑥 = [
𝑆𝑇

(𝑆𝑇−𝐷)
]𝑉∞ 

𝑉∞, velocidad del flujo aguas arriba 

 

𝑣,𝑘 se calculan a la temperatura de la película 𝑇𝑓 

Ecuación 4.21 

Ecuación 4.22 
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𝑓, es el factor de correlación por número de líneas 

𝑇𝑓 =
𝑇𝑠+𝑇∞

2
 y, 𝑇𝑚 =

𝑇∞,𝑖𝑛+𝑇∞,𝑜𝑢𝑡

2
 

𝐶, 𝑚 Depende de 𝑅𝑒𝐷 

𝑁𝐿≥10     si 𝑁𝐿≤10 se usa factor de corrección 𝑓 

𝑃𝑟=0.7 con aire 

2𝐸3 < 𝑅𝑒𝐷𝑚𝑎𝑥 < 4𝐸4 

El factor de corrección 𝑓, por número de líneas en la ecuación de Grimison se 

relaciona en la siguiente tabla. 

 

Tabla. 5 factor de corrección 𝑓, por número de líneas en la ecuación de Grimison 

Número de líneas, 𝑵𝑳 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

Alineado 0,64 0,80 0,87 0,90 0,92 0,94 0,96 0,98 0,99 

Escalonado 0,68 0,75 0,83 0,89 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99 

   

Los coeficientes de las correlaciones de Grimison se muestran en la siguiente 

tabla. 
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Tabla. 6 coeficientes de las correlaciones de Grimison 

𝑆𝐿/𝐷  

1,25 1,5 2,0 3,0 

C1 M C1 m C1 m C1 m 

Alineado 

1,25 0,348 0,592 0,275 0,608 0,100 0,704 0,0633 0,752 

1,50 0,367 0,586 0,25 0,620 0,101 0,702 0,0678 0,744 

2,00 0,418 0,570 0,299 0,602 0,229 0,632 0,198 0,648 

3,00 0,290 0,601 0,357 0,584 0,374 0,581 0,286 0,608 

Escalonado 

0,600 - - - - - - 0,213 0,636 

0,900 - - - - 0,446 0,571 0,401 0,581 

1,000 - - 0,497 0,558 - - - - 

1,125 - - - - 0,478 0,565 0,518 0,560 

1,250 0,518 0,556 0,505 0,554 0,519 0,556 0,522 0,562 

1,500 0,451 0,568 0,460 0,562 0,452 0,568 0,488 0,568 

2,000 0,404 0,572 0,416 0,568 0,482 0,556 0,449 0,570 

3,000 0,310 0,592 0,356 0,580 0,440 0,562 0,428 0,574 

 

4.4.2. CONVECCIÓN FORZADA EN FLUJO INTERNO 

En estos casos la ley de enfriamiento de Newton se expresa de la siguiente 

manera, 

𝑞𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐴𝑠𝑢𝑝∆𝑇𝑚,𝑙 [W]  

Donde:  

𝐴𝑠𝑢𝑝, Área superficial dentro del tubo  

∆𝑇𝑚,𝑙 =
(𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑖𝑛) − (𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑜𝑢𝑡)

ln (
𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑖𝑛

𝑇𝑠 − 𝑇∞,𝑜𝑢𝑡
)

 

Ecuación 4.23 

Ecuación 4.24 
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𝑇𝑚,𝑖𝑛, Temperatura media del fluido a la entrada del tubo. 

𝑇𝑚,𝑜𝑢𝑡, temperatura media del fluido a la salida del tubo. 

𝑇𝑠, Temperatura de la superficie interna del tubo. 

 

Del mismo modo, para el estudio del flujo interno se puede calcular el número de 

Reynolds en términos del flujo másico y el diámetro de la tubería. 

𝑅𝑒𝐷 =
4  

𝜋𝐷𝜇
 

Donde:  

, Flujo másico  

𝐷, diámetro interno de la tubería  

𝜇, viscosidad dinámica del fluido  

El coeficiente de transferencia de calor promedio por convección está influenciado 

por las características de las capas limite hidráulica y térmica (Ver figura. 6). Bajo 

condiciones normales, el coeficiente de transferencia local decrece en la región de 

entrada térmica y una vez la capa limite se desarrolla, el coeficiente local 

permanece constante. Por tanto, es necesario identificar las regiones de entrada y 

completamente desarrollada para aplicar convenientemente las correlaciones de 

cálculo. 

  

Ecuación 4.25 
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Figura. 6 Región completamente desarrollada 

 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS,Javier. guia practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.88p 

 

El valor de la longitud hidrodinámica de entrada (𝑋𝑐𝑑,ℎ) depende de si el flujo en la 

tubería es laminar o turbulento, ver figura. 7 

 

Figura. 7  longitud hidrodinámica en función del tipo de flujo 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS,Javier.guia practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.88p 
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Tabla. 7 longitud de entrada térmica 𝑋𝑐𝑑,ℎ según el tipo de flujo 

Capa límite  𝑅𝑒𝐷 =
𝑉𝐷

𝑣
  𝑋𝑐𝑑,ℎ  

Laminar  ≤2300 𝑋𝑐𝑑,ℎ = 0.05𝑅𝑒𝐷𝐷   

Turbulento ≥2300  10𝐷 ≤ 𝑋𝑐𝑑,ℎ ≤ 60𝐷 

 

 

De igual manera, la longitud de entrada térmica 𝑋𝑐𝑑,ℎ depende del tipo de flujo en 

la tubería. Ver figura.8  

 

Figura. 8 Longitud de entrada térmica  

 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS,Javier.guia practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.89p 
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Tabla. 8 la longitud de entrada térmica 𝑋𝑐𝑑,ℎ según el coeficiente de convección  

Capa límite  𝑅𝑒𝐷 =
𝑉𝐷

𝑣
  𝑋𝑐𝑑,𝑡  

Laminar  ≤2300 𝑋𝑐𝑑,𝑡 = 0.05𝑅𝑒𝐷𝐷𝑃𝑟    

Turbulento ≥2300  10𝐷 ≤ 𝑋𝑐𝑑,𝑡 ≤ 60𝐷 

 

El siguiente esquema muestra los cuatro casos posibles sobre los que se 

establecen correlaciones de cálculo para el flujo interno. Ver figura. 9 

 

Figura. 9 esquema de cálculo para correlaciones flujo interno 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: CASTELLANOS,Javier.guia practica de hecho y fórmulas para la 

transferencia de calor: primera edición. Floridablanca Colombia, editorial, 

2012.90p 
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4.4.2.1 FLUJO COMPLETAMENTE DESARROLLADO EN TUBERIAS 

El coeficiente promedio por convección para toda tubería es aproximadamente 

igual al coeficiente local hallado en la zona térmica completamente desarrollada, 

no importa si el flujo es laminar o turbulento. 

Cuando el flujo es laminar (𝑅𝑒𝐷 ≤ 2300), y la capa térmica esta completamente 

desarrollada (𝐿𝑡𝑢𝑏𝑒𝑟𝑖𝑎𝑠 > 𝑋𝑐𝑑,𝑡), se tiene para tuberías con temperatura superficial 

constante, 

 

𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝐷

𝑘
= 3.66    𝑑𝑜𝑛𝑑𝑒  𝑣@𝑇𝑚, 𝑘@𝑇𝑚    

Propiedades a la temperatura media de salida del fluido 

 

Si el flujo es turbulento y la capa limite térmica es completamente desarrollada, se 

tienen varias correlaciones. Dittus y Boelter proponen la siguiente correlación. 

𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝐷

𝑘
= 0.027𝑅𝑒𝐷

4

5𝑃𝑟
𝑛    𝑑𝑜𝑛𝑑𝑒 𝑛 = 0.4   𝑠𝑖   𝑇𝑠 > 𝑇𝑚;          𝑛 = 0.3   𝑠𝑖  𝑇𝑠 < 𝑇𝑚   

 

0.7 ≤ 𝑃𝑟 ≤ 160 

𝑅𝑒𝐷 ≥ 1𝐸4 

𝐿

𝐷
≥ 10 

Sieder y tate proponen la siguiente correlacion, útil para flujos que presentan 

grandes variaciones de sus propiedades 

 

Ecuación 4.26 

Ecuación 4.27 
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𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝐷

𝑘
= 0.027𝑅𝑒𝐷

4
5𝑃𝑟

1
3 (

𝜇

𝜇𝑠
)

0.14

     𝑑𝑜𝑛𝑑𝑒            0.7 ≤ 𝑃𝑟 ≤ 1.67𝐸4 

 

 

𝑅𝑒𝐷 ≥ 1𝐸4 

𝐿

𝐷
≥ 10 

Se puede mejorar el cálculo del coeficiente de transferencia de calor por 

convección promedio en flujo turbulento para tubos cortos (10D ≤ L ≤ 60D), 

haciendo una corrección a los resultados obtenidos anteriormente con la siguiente 

expresión.  

ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚 = [1 +
1

(
𝐿
𝐷)

2
3

] ℎ 

 

4.4.2.2 REGION DE ENTRADA EN TUBERIAS 

Cuando la longitud de la tubería es menor que la longitud de entrada térmica  

(𝑋𝑐𝑑,𝑡 < 𝐿), el flujo no se ha desarrollado térmicamente. Bajo estas condiciones el 

cálculo del coeficiente promedio de convección requiere varias consideraciones 

adicionales. 

De una parte, si el flujo es laminar y se cumple que 𝑋𝑐𝑑,ℎ < 𝐿, se tiene la condición 

conocida como longitud de entrada térmica. Para tuberías con temperatura 

superficial uniforme y flujo laminar, Hausen presenta la siguiente correlación. 

 

Ecuación 4.28 
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𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐷

𝑘
= 3.66 +

0.0668(
𝐷
𝐿)𝑅𝑒𝐷𝑃𝑟

1 + 0.04{(
𝐷
𝐿) 𝑅𝑒𝐷𝑃𝑟}

2
3

 

 

Donde 𝑃𝑟@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚, 𝑣@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚, 𝑘@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚   𝑝𝑟𝑜𝑝𝑖𝑒𝑑𝑎𝑑𝑒𝑠 𝑎 𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚 =
𝑇𝑚,𝑖𝑛+𝑇𝑚,𝑜𝑢𝑡

2
 

 

Cuando el flujo es laminar y las capas límites teóricos e hidrodinámicos se 

desarrollan simultáneamente se tiene las condiciones conocida como longitud de 

entrada combinada. Para este caso Sieder y Tate proponen la siguiente 

correlación  

 

𝑁𝑢𝐷 =
ℎ𝑝𝑟𝑜𝑚𝐷

𝑘
= 1.86 (

𝑅𝑒𝐷𝑃𝑟

𝐿
𝐷

)

1
3

(
𝜇

𝜇𝑠
)0.14 

 

Donde 𝑃𝑟@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚, 𝑣@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚, 𝜇@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚, 𝑘@𝑇𝑚𝑝𝑟𝑜𝑚 

𝜇𝑠@𝑇𝑠  𝑝𝑟𝑜𝑝𝑖𝑒𝑑𝑎𝑑 𝑎 𝑇𝑠 

𝑅𝑒𝐷 ≤ 2300 

0.48 ≤ 𝑃𝑟 ≤ 1.67𝐸4 

4.4𝐸 − 3 ≤ (
𝜇

𝜇𝑠
) ≤ 9.75 

  

Ecuación 4.29 

Ecuación 4.30 
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Condición de longitud de entrada combinada 

 

(
𝑅𝑒𝐷𝑃𝑟

𝐿
𝐷

)

1
3

(
𝜇

𝜇𝑠
)0.14 ≥ 2 

 

4.5. TRANSFERENCIA DE CALOR DE TUBOS CON ALETAS 

 

La liberación de calor y la absorción de las superficies se pueden mejorar 

mediante 

aletas. Las aletas se van a colocar en el lado de menor transferencia de calor. 

Esto implicara un incremento  del  Área superficial   aumentando la transferencia 

de calor por la adición de una superficie extendida. 

El Requisito básico para el siguiente enfoque es un ideal 

entre el contacto de la base de la aleta y el tubo o superficie. El 

método tiene que ser considerada como un primer enfoque, No va a encajar para 

dimensiones anormales o números extremadamente altos de Reynolds.  

En la  transferencia de calor el coeficiente de convección en la aleta  tiene que ser 

encontrado y evaluado 

en la base de la consideración geométricamente determinada. Por lo tanto, 

el modelo no puede diferenciar los cambios locales en el calor de reflujo debido a 

diferentes temperaturas a lo largo de la aleta  causadas por convección. 

Se supone que la dirección de flujo fluido  corresponde a 

la orientación de las aletas. La transferencia de calor por radiación térmica 

no será considerada, así como la transferencia de calor en la punta de la aleta ya 

que  normalmente contribuye menos de  la superficie total. 

Ecuación 4.31 
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Diseño, dimensiones de la forma, y las abreviaturas de superficies aleteadas 

se muestran en la Figura. 10 

El flujo de calor desde un tubo aleteado  es 

 

 

En relación con la superficie total y el gradiente de temperatura entre ambos 

fluidos de transferencia de calor el coeficiente de transferencia de calor se da por:  

 

Esta ecuación (4.24) no incluye resistencias de transferencia de calor adicionales 

causado por El ensuciamiento del proceso en la superficie aleteada o el mal 

contacto entre la  base de la aleta y el  tubo  

𝑥𝑣 es un coeficiente de transferencia de calor virtual. Suponiendo el calor uniforme 

el coeficiente de transferencia de calor 𝑥𝑚 para tubos lisos y superficies aleteadas 

𝑥𝑣 se deriva de la eficiencia de la aleta 

El flujo de calor entonces es:  

 

 

El gradiente de temperatura de conducción para este caso es la diferencia entre la 

temperatura de la superficie del tubo y el fluido. La longitud característica del tubo 

circular aleteado es:  

 

Ecuación 4.31 

Ecuación 4.32 

Ecuación 4.33 

Ecuación 4.34 
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Los valores calculados en esta forma son mayores que aquellos obtenidos con el 

siguiente método. 

Valores basados experimentalmente para αm pueden ser derivados de las 

ecuaciones (4.46), (4.47) y (4.49) para las correspondientes aplicaciones. La 

longitud característica tiene que ser siempre la misma para todo el procedimiento 

de cálculo. La velocidad Ws en la sección de cruz más pequeña está calculada a la 

velocidad muerta en el flujo libre Wo, el radio desde el área seccional del flujo 

cruzado  Ao y el área seccional más pequeña entre aletas, As 

 

Este valor puede ser ajustado además para el cambio de velocidad debido a la 

densidad cambiante con la temperatura del fluido. 

La eficiencia de la aleta es la razón del promedio de temperaturas entre la 

respectiva base de la aleta o tubo y el fluido. 

 

 

Junto con esto, el coeficiente virtual de transferencia de calor se convierte en: 

 

La manera formal para calcular la eficiencia de la aleta es. 

 

Ecuación 4.35 

Ecuación 4.36 

Ecuación 4.37 

Ecuación 4.38 
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Con 

 

 

Figura. 10  Diferentes diseños para las figuras de aletas. 

 

Fuente: VDI Atlas Heat: second edition.Germany: Gesellschaft Verfahrenstechnik 

und Chemieingenieurwesen, 2010.1274p 

 

  

Ecuación 4.39 
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Figura. 11 Factor de eficiencia de superficies de aletas. 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: VDI Atlas Heat: second edition.Germany: Gesellschaft Verfahrenstechnik 

und Chemieingenieurwesen, 2010.1274p 

 

En la ecuación (4.39)  el producto  tiene el promedio de la altura ponderada 

de la paleta la cual incorpora el diseño  permanece para el espesor de la aleta. 

La función  está graficada en la Figura.11. El cálculo analítico puede ser 

realizado por: 

 

 

  

Ecuación 4.40 
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Los tipos de aletas comúnmente usados son discutidos a continuación. 

 

 

4.5.1. EJEMPLOS PARA GEOMETRÍA DE ALETAS 

 

4.5.1.1. ALETAS CIRCULARES 

 

Para aletas cónicas con espesor δ´´ en la base y δ´ en la punta, el promedio δ está 

definido por 

 

4.5.1.2.  ALETAS RECTANGULARES 

 

 

4.5.1.3.  ALETAS ADYACENTES 

Para arreglos con los bancos en línea, son válidas las Ecuaciones (4.43) y (4.44). 

Para bancos escalonados con aleta hexagonal esta es definida para cada tubo 

con 

Ecuación 4.41 

Ecuación 4.42 

Ecuación 4.43 

Ecuación 4.44 
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Junto con el espaciamiento de dos arreglos deben ser distinguidas de acuerdo a la 

Figura. 12 

Figura. 12 Esquema de diferentes espacios en la sección transversal de diseño 

hexagonal entre los tubos paralelos con aletas. 

 

 

 

Fuente: VDI Atlas Heat: second edition.Germany: Gesellschaft Verfahrenstechnik 

und Chemieingenieurwesen, 2010.1275p 

 

4.5.1.4. ALETAS RECTAS EN PLACA PLANA 

Para este caso, en la ecuación (4.39) la expresión ϕdo/2 tiene que ser sustituida 

por la altura de la aleta hf y δ se convierte 

Ecuación 4.45 



 

 

56 

 

2.5. Pin o punta agujas en superficie plana 

Aquí la expresión ϕdo/2 en la ecuación (4.39) tiene que ser sustituida por la altura 

de la aleta hf y δ se convierte 

 

4.5.2. TRANSFERENCIA DE CALOR EN TUBOS CON ALETAS EN FLUJO 

CRUZADO 

La transferencia de calor en tubos con aletas depende de factores geométricos, 

propiedades físicas y la velocidad del fluido entre las aletas y las filas. El patrón de 

flujo de entrada y la formación de micro turbulencias por la rugosidad de la 

superficie juegan un papel importante y son difíciles de controlar. No pueden darse 

las soluciones todo en uno para una variedad de aplicaciones y diseño. 

El consejo para solucionar problemas de transferencia de calor en bancos con 

tubos con aletas está en buscar fórmulas de cálculo empírico sobre la base de 

datos experimentales (4.37-4.41). Las siguientes ecuaciones son derivadas de 

datos industriales (4.42) y la comparación con (4.43, 4.44).  

Esto conduce a más de cuatro filas y 

 Disposición en línea 

 

para pines

para agujas

Ecuación 4.46 
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 Bancos escalonados 

 

El sufijo d impulsa a tomar como longitud característica el diámetro exterior do del 

tubo. Para aletas circulares, la razón A/At0 de la superficie con las aletas  a la 

superficie de la base del tubo se convierte 

 

Los factores más importantes en esta Ecuación (4.48) son la altura h y 

espaciamiento s (Fig. 10). Estos son esenciales para la formación del flujo entre 

las aletas y tubos y varía ampliamente en aplicaciones industriales. 

Los cálculos con las ecuaciones dadas (4.46) y (4.47) fueron ajustadas en un 

rango de ±10% a ±25% para 103 <Red < 105 y 5 < A/At0 < 30 

 

Para bancos con una o tres filas, se recomienda modificar el factor C de la 

ecuación de poder de Nusselt. 

 

Para disposiciones en línea C=0.20, para disposiciones escalonadas con dos filas, 

C= 0.33, y para tres filas C= 0.36. 

 

 

Ecuación 4.47 

Ecuación 4.48 

Ecuación 4.49 
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5 COMPONENTES DEL BANCO DE PRUEBA 

5.1 INTERCAMBIADOR DE CALOR  

Para el desarrollo y construccion del banco de prueba se instalo un intercambiador 

de calor de tubos y aletas rectas de geometria escalonada cuyo fluido primario de 

trabajo es agua calentanda por medio de una termoresistencia y enfriada en su 

paso por el serpentin mediante un ventilador trifasico (conveccion forzada) cuya 

velocidad de aspa varia de 0 a 2 m/s. ver figura. 10 

Figura. 10 Intercambiador de calor de tubos y aletas rectas  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: Autores del proyecto 

 

5.2 VENTILADOR 

Para el sistema de ventilación del banco de prueba se incorporó un ventilador 

trifásico de 0,66 KW y 500 mm de diámetro de aspas, el cual proporciona un 
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caudal de 2,93 
𝑚3

𝑠
  con un suministro de corriente de 3 Amperios a 220 Voltios, 

montado sobre la mesa soporte por medio de dos perfiles angulares de 1
1

2
 " ∗  

1

16
"  

ver figura. 11 

 

Figura. 11 ventilador axial trifásico 

 

 

 

Fuente: Autores del proyecto. 

 

5.3 MESA Y SOPORTES 

La mesa soporte del banco de pruebas (intercambiador de calor, ventilador axial) 

está construida en tubería cuadrada cold rolled laminado en frio calibre 14 de 1
1

2
 ”. 
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La lámina cubierta de la mesa soporte  y de la tobera que direcciona el flujo a el 

punto específico es de aluminio de 1.9 mm de espesor. 

Se utiliza un perfil Angular de 1”x1/4” para soportar la bomba centrifuga  

encargada de la recirculación del agua en el proceso. Ver figura.12  

 

Figura. 12 Mesa soporte 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: autores del proyecto. 

5.4 VARIADOR DE FRECUENCIA 

Se utiliza un variador de frecuencia micromaster 440 para modificar la velocidad 

del motor trifasico del ventilador,el convertidor es controlado por microprocesador 

y utiliza tecnologia IGBT (Insulated gate bipolar transistor) de ultima generación.  

Ver figura. 1 
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Figura. 13 variador de frecuencia 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: autores del proyecto 

5.5 CONEXIONES HIDRAULICAS 

Las conexiones hidraulicas fueron realizadas en tuberia de cobre de ¼” unidas 

mediante conexiones tipo T y racores de union de ¼” en la linea de distribucion. 

Para la linea de alimentacion y drenaje proveniente de la bomba centrifuga se 

instaló tuberia y accesorios galvanizados de ½” ya que las presiones internas de 

trabajo no son elevadas.ver figura. 14 y 15. 
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Figura. 14 conexiones hidráulicas línea de distribución  

 

 

Fuente: autores del proyecto 

 

Figura. 15 conexiones hidráulicas línea de alimentación  

 

 

 

 

 

 

Fuente: Autores del proyecto 
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5.6 BOMBA CENTRIFUGA 

La recirculacion del agua en el banco de pruebas se realiza por medio de una 

bomba centrifuga karson de 0.5 HP de potencia que ofrece un caudal maximo de 

28L/min la cual succiona el agua a nivel del eje de aspiracion, directamente del 

tanque de almacenamienta y la transporta hasta una altura geometrica no superior 

a 1 metro. 

Ver figura. 16. 

 

Figura. 16 Bomba centrifuga  

 

 

 

 

 

 

Fuente: Autores del proyecto. 

 

5.7 TERMOCUPLAS  

Para la medición de la temperatura en la entrada y salida del flujo que pasa por 

el serpentín así como la temperatura del aire que entra y sale por los tubos 

aleteados del intercambiador de calor se instalaron unas termocuplas tipo k de 

bulbo liso con conexión a proceso de ½” NPT. La cual se encargará de 
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convertir una magnitud física (temperatura) en una señal eléctrica, está 

constituida por dos alambres de diferentes metales que unidos desarrollan un 

diferencial de potencia eléctrica entre sus extremos libres que es proporcional 

a la diferencia de temperatura entre estas puntas y la unión. Ver figura. 17  

 

Figura. 17 Termocupla tipo K 

 

Fuente: Autores del proyecto. 

 

5.8 DIFERENCIAL DE PRESIÓN  

Para medir la presión interna a la entrada y salida del serpentin, se uso un sensor 

de presion diferencial sitraens p250 para realizar la medida de presión entre 

ambos puntos, de tal forma que ha de contar necesariamente con dos tomas de 

presión. 

Las dos tomas de presión convergen en una salida eléctrica, empleando una 

lógica de comparación entre ambos puertos de presión, por lo que tendremos un 
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valor de tensión positivo según sea el incremento de presión o negativo, según 

sea el decremento de presión, de una toma respecto a la otra. 

Ver figura. 18 

Figura. 18 Sensor de presión diferencial   

 

 

 

Fuente: Autores del proyecto. 

 

6 PRUEBAS 

Culminado la contrucción, montaje e instrumentación del banco se realizarón 

pruebas variando el caudal (apertura y cierre de valvula induciendo la derivación 

de caudal por una linea adyacente a la principal) y la velocidad del ventilador 

(modificando el flujo de aire por medio del variador de frecuencia). 

 

6.1 PASO A PASO DE PRUEBAS 

Inicialmente se energiza el variador de frecuencia del motor inherente al ventilador 

axial, se le da encendido a este y se selecciona la frecuencia de trabajo 

específica. Mediante un anemómetro se medirá la velocidad del aire que presenta 

el ventilador para cada frecuencia en particular.  

Se establece el valor de corriente que pasa por la termo-resistencia para que está 

eleve la temperatura del agua presente en el tanque de almacenamiento al punto 
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deseado, dicha temperatura no podrá exceder los 60 °C ya que podrá 

comprometer el sello mecánico de la bomba centrifuga. 

La construcción del banco de pruebas está estimado para temperaturas no 

mayores a 100 °C debido a que no debe existir un cambio de fase del fluido 

primario (agua). 

Una vez fijada la velocidad de aspa del ventilador y la temperatura de trabajo se 

procede a modificar el caudal de flujo que pasa por el serpentín, esto se logra con 

la apertura y cierre de la válvula de bola. 

Todos los datos deben ser registrados. 

 

7 ANALISIS DE RESULTADOS. 

Basados en los datos obtenidos de las pruebas experimentales se obtuvo las 

siguientes tablas de datos. 

  FECHA HORA 

Q1 8,98E-05 01/11/2014 3:37 p. m. 

Q2 5,77E-05 01/11/2014 3:49 p. m. 

Q3 2,10E-05 01/11/2014 3:58 p. m. 

Q4 1,27E-05 01/11/2014 4:11 p. m. 

Q5 1,13E-05 01/11/2014 4:20 p. m. 

 

𝑚3

𝑠⁄  
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PRUEBA 1 [ 10 Hz-1,51 m/s] 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

45,8 °C 44,1 °C 38,7 °C 46 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 95 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

44,8 °C 42,6 °C 38,2 °C 45 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 40,2 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

44 °C 39,5 °C 37 °C 42,4 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 7,6 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,4 °C 37,2 °C 36 °C 40,5 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 3,16 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,1 °C 36,5 °C 35,6 °C 39,7 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 2,5 kPa 

 

PRUEBA 2 [ 20 Hz- 2,88 m/s] 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

45 °C 42,5 °C 38,1 °C 43,4 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 95,8 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

44,1 °C 40,9 °C 37,2 °C 42,3 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 39,5 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,3 °C 37 °C 36 °C 39,6 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 7 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 
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42,7 °C 34,9 °C 34,9 °C 37,5 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 3,6 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,7 °C 34,5 °C 34,7 °C 37,3 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 3,2 kPa 

 

PRUEBA 3 [ 30 Hz- 4,2 m/s] 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

45 °C 41,9 °C 37,9 °C 42,6 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 93 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

44 °C 40 °C 37,2 °C 41,3 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 41,5 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,6 °C  36,2 °C 35,7 °C 38,6 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 6,2 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,1 °C 34,4 °C 34,7 °C 36,6 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 2,9 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,8 °C 33,9 °C 34,5 °C 36,3 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 2,6 kPa 
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PRUEBA 4 [ 40 Hz-  5,1 m/s] 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,7 °C 40,4 °C 37,3 °C 40,8 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 99,1 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,1 °C 38,8 °C 36,5 °C 39,7 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 39,7 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,5 °C 35,6 °C 35,6 °C 37,6 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 8,6 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,7 °C 33,8 °C 34,4 °C 35,7 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 4,3 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,7 °C 33,4 °C 34,3 °C 35,3 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 3,2 kPa 

 

PRUEBA 5 [ 50 Hz- 5,9 m/s] 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,1 °C 39,9 °C 37 °C 39,9 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 92 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,1 °C 38 °C 36,4 °C 38,8 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 42 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,5 °C 35,1 °C 35,4 °C 36,7 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 7,5 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 
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42,8 °C 24,1 °C 34,9 °C 35,7 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 4  kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,6 °C 33,7 °C 34,5 °C 35,4 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 3,3 kPa 

 

PRUEBA 6 [ 60 Hz- 6,5 m/s] 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

43,8 °C 40,1 °C 37,6 °C 40 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 93 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,3 °C 37,8 °C 36,6 °C 38,5 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 42 ,4 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,5 °C 35 °C 35,6 °C 36,5 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 8 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,6 °C 34,3 °C 35,1 °C 35,5 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 3,6 kPa 

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

42,6 °C 33,9 °C 35 °C 35 °C 

DIFERENCIAL DE PRESION 2,9 kPa 

 

Fuente: Autores del proyecto 
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Para la medición de los caudales registrados en las tablas de datos se realizaron 

pruebas gravimétricas las cuales consistían en definir un volumen específico (una 

probeta de 200 ml) y cronometrar el tiempo que este tardaba en llenarse. 

La temperatura del agua presente en el tanque de almacenamiento se calentó a 

50°C pero la temperatura de entrada al serpentín era inferior esto se debe a las 

pérdidas de calor con el ambiente  

 

En las tablas de resultados se aprecia una disminución considerable en el 

diferencial de presión a medida que disminuye el caudal de flujo  

Al disminuir el caudal, la velocidad del fluido interno disminuye, lo que aumenta el 

tiempo de transporte del fluido de un punto a otro. Esto hace que el aire tenga 

mayor influencia sobre el fluido primario y se retire más calor. Ya que éste incide 

sobre él por  más tiempo.   

Conforme la velocidad del fluido primario (agua) se vea incrementada, se 

alcanzará un punto en el que el fluido empezará a formar turbulencias, punto en el 

que la capa límite se rompe y se separa de la pared del tubo. La velocidad a la 

que esto ocurre se ve influenciada por muchos factores, la viscosidad del fluido, la 

rugosidad de la pared del tubo, la forma y el tamaño del tubo, entre otros. 

Se evidenció en cada una de las pruebas el cambio de presión a medida que varía 

el caudal, cuando disminuye el flujo volumétrico la presión interna aumenta lo que 

conlleva a que el diferencial de presión entre los puntos de entrada y salida 

disminuya, de igual modo cuando aumenta el caudal la presión diferencial también 

aumenta . 
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GRAFICAS CAUDAL VS PRESION DIFERENCIAL 

 

 

En las gráficas de caudal vs presión se puede apreciar el aumento de presión 

diferencial a medida que disminuye el caudal que pasa por el serpentín del 

intercambiador de calor, esto se debe a que al existir menos caudal que mueva el 

volumen de agua presente en el intercambiador de calor se genera una restricción 

originada por el mismo fluido causando aumento de presión diferencial. 

 

  

kPa kPa kPa 

kPa kPa kPa 
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5 CONCLUSIONES 

Se realizó la construcción, montaje,instrumentación y puesta en marcha del banco 

de pruebas del intercambiador de calor de tubos y aletas enfriados por aire para 

determinar las condiciones del sistema variando o modificando sus parametros de 

funcionamiento tales como el caudal, la frecuencia del motor e igualmente la 

velocidad del aire. 

Se elaboró una guia de laboratorio con fines didacticos que sirvieron para obtener 

datos y resultados necesarios para determinar el calor transferido, el coeficiente 

de conveccion interno y externo del sistema y  las condiciones de entrada y salida 

de los fluidos de trabajo. 

El desarrollo del banco de pruebas no solo cumple con fines académicos en el 

área de transferencia de calor, tambien promueve el estudio y la profundizacion de 

conceptos teóricos adquiridos en el aula de clase. 
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6 RECOMENDACIONES 

Seguir el paso a paso de pruebas de cada uno de los elementos presentes en el 

banco de pruebas. 

Leer detenidamente la guía de laboratorio identificando las variables a considerar 

y lo que se requiere obtener. 

La temperatura del agua no puede exceder los 60°C debido a que el sello 

mecánico de la bomba centrifuga está diseñado para soportar temperaturas 

menores a este valor. 

Se recomienda instalar el medidor de flujo para facilitar la toma de datos. 

Verificar que él toma corriente como fuente de alimentación para el ventilador axial 

sea a 220 V  
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ANEXOS 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

79 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Anexo. A Manual de variador de velocidad Siemens micromaster 440 
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Anexo. B guía práctica de laboratorio 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

 

OBJETIVO: Monitorear el banco de pruebas de intercambiador de calor de tubos y 

aletas enfriados por aire para observar el comportamiento térmico dentro del 

sistema y así generar las curvas de tendencia  

 

MARCO TEORICO 

 

TRANSFERENCIA DE CALOR DE TUBOS CON ALETAS 

 

La liberación de calor y la absorción de las superficies se pueden mejorar 

mediante 

aletas. Las aletas se van a colocar en el lado de menor transferencia de calor. 

Esto implicara un incremento  del  Área superficial   aumentando la transferencia 

de calor por la adición de una superficie extendida. 

El Requisito básico para el siguiente enfoque es un ideal 

entre el contacto de la base de la aleta y el tubo o superficie. El 

método tiene que ser considerada como un primer enfoque, No va a encajar para 

dimensiones anormales o números extremadamente altos de Reynolds.  

En la  transferencia de calor el coeficiente de convección en la aleta  tiene que ser 

encontrado y evaluado en la base de la consideración geométricamente 

determinada. Por lo tanto, el modelo no puede diferenciar los cambios locales en 

el calor de reflujo debido a diferentes temperaturas a lo largo de la aleta  causadas 

por convección. 

Se supone que la dirección de flujo fluido  corresponde a la orientación de las 

aletas. La transferencia de calor por radiación térmica no será considerada, así 

como la transferencia de calor en la punta de la aleta ya que  normalmente 

contribuye menos de  la superficie total. 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

Diseño, dimensiones de la forma, y las abreviaturas de superficies aleteadas 

se muestran en la Fig. 1 

El flujo de calor desde un tubo aleteado  es 

 

En relación con la superficie total y el gradiente de temperatura entre ambos 

fluidos de transferencia de calor el coeficiente de transferencia de calor se da por:  

 

El gradiente de temperatura de conducción para este caso es la diferencia entre la 

temperatura de la superficie del tubo y el fluido. La longitud característica del tubo 

circular aleteado es:  

 

La velocidad Ws en la sección de cruz más pequeña está calculada a la velocidad 

muerta en el flujo libre Wo, el radio desde el área seccional del flujo cruzado  Ao y 

el área seccional más pequeña entre aletas, As 

 

La eficiencia de la aleta es la razón del promedio de temperaturas entre la 

respectiva base de la aleta o tubo y el fluido. 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

Junto con esto, el coeficiente virtual de transferencia de calor se convierte en: 

 

La manera formal para calcular la eficiencia de la aleta es 

 

 

Figura. 1  Diferentes diseños para las figuras de aletas. 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

Figura. 2 Factor de eficiencia de superficies de aletas 

 

 

 

 

 

 

  

   

 

GEOMETRÍA DE ALETAS PARA EL CASO ESPECÍFICO 

ALETAS ADYACENTES 

Para arreglos con los bancos en línea, son válidas las Ecuaciones  

 

 

El espaciamiento de dos arreglos debe ser distinguido de acuerdo a la Figura. 3 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

Figura. 3 Esquema de diferentes espacios en la sección transversal de diseño 

hexagonal entre los tubos paralelos con aletas. 

 

Para bancos con una o tres filas, se recomienda modificar el factor C de la 

ecuación de poder de Nusselt. 

 

 

 

 

Para disposiciones escalonadas de tres filas C= 0.36. 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

PROCEDIMIENTO 

1. Conectar el equipo de monitoreo  al gabinete de control  

2. Verificar la alimentación a 110 V del gabinete de control  

3. Conectar la bomba centrifuga a un toma corriente a 110V 

4. Conectar el variador de frecuencia al motor trifásico del ventilador axial y 

posteriormente Conectar el variador de frecuencia a un toma corriente a 

220 V   

5. Ubicar el anemómetro en la salida del intercambiador de calor 

6. Encender el gabinete de control 

7. Verificar que el programa del banco de pruebas este cargado en la CPU del 

PLC. 

8. Establecer la temperatura de la termo resistencia teniendo en cuenta que 

esta no puede superar los 60°C ya que comprometería el sello mecánico de 

la bomba centrifuga 

9. Fijar la frecuencia de trabajo del ventilador axial  

10. Registrar y tabular los datos obtenidos de los instrumentos de monitoreo 

 

DATOS INTERCAMBIADOR DE CALOR  

 

Diámetro interior 0,58 cm 

Diámetro exterior 0,95 cm 

Paso vertical 2,8 cm 

Paso horizontal 2,3 cm 

paso de aletas 0,43 cm 

ancho de aletas 0,05 cm 

longitud de tubo 10,6 m 
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

TABLA DE DATOS  

 

    PRUEBA 1 [ 10 Hz-     m/s] 

Q1   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q2   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q3   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q4   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q5   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

 

    PRUEBA 2 [ 35 Hz-      m/s] 

Q1   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q2   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q3   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q4   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q5   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   
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FACULTADA DE INGENIERÍA MECÁNICA 
LABORATORIO DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

PRACTICA DE INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y ALETAS 
ENFRIADOS POR AIRE 

 

    PRUEBA 1 [ 60 Hz-     m/s] 

Q1   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q2   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q3   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q4   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   

Q5   

TIN INTERCOOLER TOUT INTERCOOLER TIN AIR TOUT AIR 

        

DIFERENCIAL DE PRESION   
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Anexo. C Planos del banco de pruebas 
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Plano.1 Banco de pruebas 
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Plano. 2 Mesa soporte 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Plano. 3 Ventilador axial 
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Plano. 4 Intercambiador de calor de tubos y aletas  

 

Plano. 5 Tobera   
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