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IN TRODUCCI 0' : . 

En lo s últimos a~os se ha a gudizado en el mundo ent ero el prQ 

blema de la escasez de energéticos, pe r o aún cuando este problema­

no es nuevo, hasta hace muy poco tiempo no se había oensado en él­

con detenimiento. 

Teniendo en cuenta que los energéticos pertenecen a la familia 

de recursos naturales no-renovables, ~ e ha encontrado qu e una de -

las formas d~ amor t i guar este problema consist e en tratar de hacer 

un uso más adecuado de ellos, y sobre t odo, buscar la forma de a -

nrovecharlos al máximo. 

Una de las finali dade s del pres en te trabajo es la de dar una 

idea de como se puede aprovechar en una forma más compl eta la e -

nergía que se genera cuando se quema un combustible en una caldera 

para Dowther111. 

Para ilustrar lo anterior, se presen ta el di s efi o de un precalen­

tador de aire empleando como medio de calentamiento los gases gene­

rados cuando se quema un combu s t ible. 
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CAPITULO I 

TRANSMISION DE CALOR. 

En l a indust ria quimica una de las operaciones de mayor impo~ 

tancia es aquella que involucra procesos en los cuales se genera o 

se absorbe calor ya que en casi todos los procesos industriales se 

pres enta en alguna f orma la transferencia de calor. ' Por esta raz6n 
- ' 

es de gran importancia que el ingeniero .químico este acostumbrado-

a manejar este tiuo de oueraciones unitarias. En base a esta idea 

en el presente capitulo se hace una revisi6n de los diferentes me-
-

canismos de transmisi6n de calor. 

~- Existen basicamente tres mecanismos de transmision de calor: 

CONDUCCION, CONVECCION y RADIACION. Cada uno de estos mecanismos 

puede presentarse aisladamente, pero es más frecuente que se pre-

senten ·combinados. 

ii.l .1.-CONDUCCION. 

Se puede definir la conducci6n como la transferencia de calor 

a través de una pared s6lida no-porosa cuando existe un gradiente-

de temperaturas en tre un lado y otro de la pared. La forma de este 

mecanismo se debe a que las moléculas de la pared s6lida que se eg 

cuentran en el lado de mayor temperatura adquieren energía que las 

hace vibrar dando ori gen a que se presenten choques entre moléculas 

vecinas y po r medio de estos choques se va transmitiendo la energía 

a tra 1.·és de t oda la pared hasta lle gar al lado opuesto Y Como se pu~ 

d e apreciar , una de las características principales de este mecani! 

mo es que no existe un desplazamiento macrosc6pico de las moléculas. 

2 



Se ha encontrado que la conducción es un mecanismo cas i exclu-

sivo de los sól idos ya que en los líquidos y en lo s ga s es se p rese~ 

ta con muchas restricciones. 

La ley básica de la transmisión de calor por conducción pued e 

representarse por medio de la siguiente ecua ción; 

(1.1) Velocidad Fuerza Impulsora 
Resistencia 

donde la Fuerza Impulsora es el gradiente de temperatura a trave·s-

de la pared s ólida y el término de resi s t encia es ta de finido por la 

Ley de Fourier. 

Para desarrollar la ecuación anterior considerese una pa r ed -

plana de espesor "x" y con una área normal al flujo "A", un gradie~ 

te de temperatura "J.t". La Ley de Fourier establece que la veloci-

dad de flujo de calor a través de la pared, e s dire ctamen t e propor-

cional al producto del gradiente de tempe ra t ura por el á r ea de f l ujo 

e inversamente proporcional al espesor de l a pared • .Si "Q" es el c2 

lor que f l uye a traves de la pared en un t i empo "9", en t on ces 'Q/9" 

vi ene a s er l a velocidad de f l ujo y la Ley de Fourier s e puede es-

cribir como 

(1. 2 ) ~ 
dQ = 

k A dt 
dx = 

en donde "k" es una cons tante de pro\lorci onalidad. 

Si el gradiente de temperatura varia en un rango insi gnifican-

te con el tiempo, la velocidad de f l u j o d ~ calor será constante por 

lo que se dice que el proceso se lleva a cabo a regimen per manent e , 

Y bajo estas condiciones la ecuació ~ (1.2) se transforma en; 

(l.3) Q : - k A (t - t ) 2 1 

en donde el signo solo es convencional e indica la dirección del 

flujo. 

3 



Lado caliente 

Temperatura 
del fluido 
caliente 

FIGURA 1.1 

Lado frio 

Temperatura 
del fluido 
frio 

CONDUCTIVIDAD TERMICA. La constante de proporcionalidad "k" 

en la ecuaci6n de Fourier se le conoce con el nombre de "Conducti-

vidad térmica" y es una propi.edad caracteristica de cada material. 

La conductividad térmica de los sólidos tiene un amplio rango 

de variaci6n dependiendo si el sólido es un buen conductor del ca-

lor como el acero, o si es un mal conductor del calor como el as -

bes to. Para valores pequeños de At, la c·onducti vi dad varia muy po-

co, al grado que en ocasiones se considera constante en rangos pe-

queños, en cambio cuando los valores de At son grandes, "k" puede-

variar apreci ablemente y para usar adecuadamente la ecuación de FQ 

urier, se debe emplear un valor medio de la conductividad térmica, 

el cual puede calculars e me diante la siguiente ecuación 

(l. 4) 

También se puede considerar la variación de la conductividad 

térmica como si fuese lineal, esto es, 

(l. 5) k = a + bt 

en donde "a" y "b" son dos constantes. 
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De acuerdo a esto, la conductivid~rt térmica media s era la media a-

ritmetica entre las dos conductividades extrema~ . 

Cl.6) k = m 

8n la literatura ya se encuentran tabulados los valores de "k" 

para diferentes materiales y a diferentes temperaturas, pero cuando 

no se dispone de estos datos, el valor de la conductividad térmica, 

debe s e r evaluado experimentalmente~ 

Dependiendo del sistema de unidades con que se trabaja, las uni 

dades de "k" pueden ser: Btu/ (hr) (ft2 ) (°F/ft), o bien pueden ser 

Kcal/ (hr) (m2 ) <ºc)/(m). 

Hasta aqui se ha hablado de la ecuación de Fourier aplicada a 

la determinación del flujo de calor a traves de una pared simple y 

p lana, pero es ta ecuación tambien puede ser aplicada a paredes com-

puestas de vario s materiales colocados en s erie co~o se mues tra en 

l a fi ~ura 1.2, un ejemplo de esta situación se nresenta en la cons -

trucción de horno s en donde generalmente se usan diversos tipos de 

ladrillos refra cta rios , unos capaces de resistir alta ~ temperaturas 

pero estos son caros y f rágiles, otros son menos resistent es a las 

t emper a turas elevadas pero en cambio son mas resistentes a los es -

fuerzos y son más baratos, estos úl timos generalmente se col,Jcan en 

las paredes ex teriores . 

~ Q 

k kb k 3 
a c 

X xb X a e 

FTGURA 1.2 
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De acue r do con la fi::;ur.:i. (l.?.) , el flujo de calor a tra vP-'s de 

la par ed compuesta sera; 

(l. 7) q At / R 

El ca l or qu e pasa a trave's del material "a"debe vencer la re-

sistencia "Ra", de la misma forma, al atravesar los materiales "b" 

y "e", de be vencer l as resistencias "Rb" y "Re" y ese calor que pa-

sa nor cada material debe ser el mi smo nor tratarse de una operaci6n 

a r egime n permanente, es decir, la cantidad de calor que pasa a tra-

vés de la ca ra izquierda debe ser igual al calor que sale por la ca-

r ·a de r ec ha. De acuerdo con esto, si las resistencias de cada mate -

rial son di fer entes, la ecuación (1.7) se nuede escribir como 

(l. 8 ) q = 
.A t 

a 
~ a 

.A t c 
-R-

e 

de acuerdo con la fi eura (1. 2 ) esta ecuaci6n se puede expresar po r; 

( l. 9 ) q = 

Si se substituyen los términos de resistencias se tiene; 

( 1.10 ) q 

Por me dio de esta ecuaci6n es posible calcular el flujo de ca­

lor a traves de pa re des compues t as de geometría nlana. 

El tratami ento hecho ha s ta aqui para secciones planas puede ha-

c e r se exte nsivo pa ra secciones circulares como en el caso de una t~ 

he r i a. Para poder aplicar la ecuaci6n de Fourier a esta nueva situa-

~ 0 n ba ~t a con modifica r ~ 1 té rmino de área de transferenci a. 
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Para una pared olana se había tomado e l área de transfere ncia 

como ''A" y el equivalente a esta área en una secc i ón circular se rá 

" 211 rL 11
, en donde "r" es el radio y "L" es la lon¡:;i tud de la se-

cción circular. Al substituir estos valores e n la ecuac i ón (1. 2 ), 

se obtiene; 

(1.11) q 
2 7r L k 
(dt/dx) 

Si esta ecuación se aplica a una longitud unitaria se nuede 

eliminar el termino "L" de la ecuación anterior. 

Haciendo referencia a la fi gura (1. 3) se puede apreciar en ella 

que el ~rea de flujo de calor aumenta conforme sé pasA desde la ca-

ra interna hasta la externa por esto al integrar la ecuación (1.11) 

se obtiene; 

(1.12) q 
2 íT k <t 1__=.__!2L 

ln {r
1
/r2 ) 

Teniendo en cuenta que la relaci6n de radios es i gual a la re-

lación de diámetros, se puede escribir esta última ecuación co :1: 0 ; 

(l.13 ) q 
2 'íík (t - t ) 

1 2 ' 

FIGURA 1.3 
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~.2.-CONV~CCION. 

Es la transferencia de calor entre partes calientes y frias de 

un fluido por medio de mezclas. Este mecanismo se presenta casi siem 

pre acompañado de la transferencia de calor por conducci6n. 

Para ejemnlificar este mecanismo supongase que se coloca un re 

ci~iente con agua sobre la flama de una estufa, al ~alentarse el re 

cipiente transmite su calor al liquido que se encuentra junto a él, 

esta parte del liquido cuando se calienta disminuye su densidad y-­

tiende a subir transmitiendo el calor que lleva consigo a las regiQ 

nes más frias por medio de mezclas. 

En este mecanismo se presentan dos situaciones: 

1.- Si el movimiento de los fluidos se lleva a cabo solo por la di­

ferencia de densidades, se dice que es una 11 c'onvecci6n Natural". 

2.- Si se requiere que la transferencia de calor se lleve a cabo más 

rapidamente se puede recurrir a madios mecánicos para provocar una -

agitaci6n que hace que la mezcla de los fluidos sea más rápida; a es 

ta nueva situaci6n se le ha dado el nombre de convecci6n forzada. 

En la industria una de las aplicaciones de este mecanismo es -

dar salida a humos y gases por medio de chimeneas, también es de -­

gran utilidad en sistemas de calefacci6n para· .habitaciones. 

La ecuaci6n que describe este mecanismo es similar a la (1.3) 

y s e representa mediante 

(1.14) q h A it 

en donde "h" es una constante de proporcionalidad conacida por el 

n ombre de "Coeficiente de transferencia de cs:lor". 
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El coeficiente de transferencia de calor es función de la natu­

raleza del fluido y de la turbulencia que s e tenga en el seno del -

mismo. 

Una de las formas de calcular el coeficiente es empleando modu­

las adimensionales entre los cuales estan; 

REYNOLDS Re = u.D.PJ-r = G. D /"f 

PRANDTL Pr = cp.1 / k 

NUSSELT Nu h.D / k 

STA TON St = h / cp.G = Nu / Re.Pr 

PECLET Pe D.G.cp / k = u.D / a 

GRASHOF Gr (g.n3¡~2) (fJ .At) 

A continuación indicaremos las expr esiones mas usa das en el cal­

culo de coeficientes de convección. 

1.2.1.- FLUIDOS POR EL INTERIOR DE TUBOS. 

a.-FLUJO TURBULENTO. 

Usando las propiedades del fluido a la temperatura media de la 

película, el valor del coeficiente se puede calcular mediante la e­

cuaci6n de Dittus-Boelter; 

(1.15) Nu = 0.023 Re0•8 Pro.33 

Cuando se consideran las propiedades del fluido a la temp eratu­

ra de un punto suficientmente alejado de la superficie de transferen 

cio, la ecuación anterior se transforma en; 

(1.16) 

y 

{1.17) Nu 

9 

Para calentamiento. 

Para enfriamiento 



Para el caso de gases en los cuales el número de Preandtl es 

practicament e constante e i gual a 0 .74 , s e puede usar la ecuación 

( 1.18) N O O 1 Reo.s 
' u = • 2 

En el caso de que se tengan fluidos muy viscosos que se mueven 

co n númer os de Reynolds superiores a 8 000, se emplea una modifica-

ci6n de la ecuación de Dittus-Boelter y que se conoce como ecuación 

de Sieder y Tate. 

(1.1') ) 

b. - º·'LUJO LA: ·~ l l'{ A~ . 

La ecuación beneral anlicable a este caso es 

( 1.20) Nu = 2.0 ( \'i .cp / k L) l/3 (-'f /"f 
8
)0.l4 

Para f luidos po co viscosos ó cuando la At no es muy grande; 

(l. 21) Nu 
' . J 1/3 

1.75 (1/Js)0.14 [ : :c~ (1 + 0.015 z)l/3 

en donde 

z = 

i. 2 .2.- ~·Lu1oos r.;· r EL EX1'"!RI0R D'!': r.os T1rnos . 

a .- ,,.LUJO TURBULENTO . 

Conside r ando las nropiedades de los fluidos a l a temperatura 

media dP la pelfcula se tiene; 

(l. 22) Para Hquidos. 

y 

( l. 2.3) Nu = 0.26 r9·3 Re0 •6 Para gases. 
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En el caso de aire y gase s dt atómicos se pued e usar 

(l.24) Nu = 0.24 Re0 •6 

Para líquidos que se mueven en e l esnacio anular de dos tubos 

concéntricos se puede usar la ecuación de Davis 

(1.25) 

donde Di y D
0 

son los diámetros interno y externo de la zona anular. 

b.-~LUJO LAMINAR. 

Para el caso de aire o gases se puede hacer uso de la ecuación 

(1.24), y para líquidos con Reynolds comprendido entre 0 .1 y 201 se 

emplea la ecuación 

(1.26) Nu = o. 86 Pr 0 •3 Re0 • 43 

Para líquidos con Reynolds mayores de 200 y gases con Reynolds 

entre 0 .1 y 10 000 se puede usar 

(1.27) 

1.2.3.- CONVECCION NATURAL. 

Para líquidos o ga s es co n números de Grashof menores de 3 , se 

usa la e cuación de Ric e cuya expresión es 

(1.28) Nu = 0.47 ( Gr Pr) 0 · 25 Para tubos horizontales 

y 

n.29) Nu = 0.59 (Gr Pr) 0 •25 ?ara tubos verticales. 

Cuando el fluido es aire, las correlaciones para la convección 

natural se pueden divi dir en dos; convección libre en tubos y tu t e-

rias simples y convecció n lihre en recipien t es y naredes. 

11 



~ cA ctams ha resumido las formas de las correlaciones para la 

co nv ección natural cuando el flui do es aire en la siguiente forma. 

Tubos hori zontale s •. . ••..•.• he = 0.50 (At/d
0

)
0 •2 5 

~ubos largas verticales ••••• he 0.40 (At/d
0

)
0 •2 5 

~lacas verticales de menos 

de dos pie s d8 altura ••••••• he 0.28 lAt/ z)º· 25 

Placas verticales de mas 

d d . d lt h = 0 . 30 (At)0. 25 e os pies e a ura • • . • • • • • e 

Placas horizontales hacia abajo ••.. he 0 .38 (lt) 0 •2 5 

Placas horizontal es hacia arriba •.• he= 0 .20 (At) 0 •25 

en donde (At) es la diferencia de temperaturas entre la superficie 

caliente y el fluid o fri a , (°F). 

d
0 

es el dilmetro evt erir en pulga das. 

" z" es la altura P. n TJie s . 

'n esta sit uaci6n las unida des de "he" son: Btu / hr ft 2 º"'. 

Cuando s e d0sea t ra baja r en el si s tema métrico decimal, es decir 

cuando la diferencia de t emperatura ~ este en ºe, y el coeficiente en 

r eal / hr m2 ºe, l as ecuaciones e~plea~as s on; 

he = Y ( At )º· 2 5 

? ara pared es horizontales hacia arriba ......... y 2.1 

?ara paredes horizontales hacia abajo ......... y l.l 

Para paredes verticales menores de 40 cm. ....... y = 1.5 

Para paredes vert icales mayores de 40 cm. . ...... y 1.2 

Para tubos horizontales o verticales y = 1.1 

12 



vi.3. - RADIACION. 

Tanto al conducción como la convección r e aui P. r en de l a ry r es e n-

cia de un medio par a transportar el calor de ~ de la fu ente hn ~ ta el 

r e cibidor, en cambio la transfere ncia de calor no r medio de r ariia -

ci6n no requiere de l a intervención de ningu n medio materia l e in-

cluso se puede llevar a cabo en el vac io absoluto. 

Se pued e de finir la radiación corno la transfer encia de calor 

a través del espacio por medio de ondas electromagnéticas. Cuando 

esta radiación se envia a través d el es pacio no sufre ninguna des-

viación en su trayectori a , sin embargo , cuando incide s obre alg6n 

cuerpo esa energta puede ser reflejada o absorbida. Cuando esta -

energía es a bsorbida tiene la ventaja de transformarse en cal or en 

forma cuantitativa. 

Una de las leyes que r igen la radiacion es la que se conoce 

por el nombre de Ley de Stefan-Boltzman y e st~bl e ce que la ra dia-

ción total de un cuerno ne r, ro es pr opo rcional a l a cuarta po tenci a 

de la temperatura absoluta de ~ cu e r~o . ~sta ley se expresa nor; 

(1.30) E = 0.173 x 10- S T4 

a la con s tante 0 .17 3 ~ l J - ~ r 4 Btu / (hr)( ft 2 ) ( 0 R4), se l e conoce 

como cons tant e de Stefan-Poltzman y se reure s enta medi ante e l sim-

bolo 11 <r 11 • 

Se ha encontrado que la velocidad con que una fuente n•iede re-

cibir cal or es ta dada por 

(l. 31) 

en donde 11 6 ''es la emisividad, que a l i gual que l a conductivi rl ad 

t ~rmica y el coefi ci ente de t ranR fer enc1 ~ de ~ a l ar de~e Her nvalua-

do e '<perim entalmente c 11ando no s e ri i •, pone de da tos 



CAPITULO II 

~~UIPO DE TRANSFER~CIA DE CALOR 

El equipo cte transferencia de calor se puede definir de acuerdo 

con las funcione s que desempeñe dentro de un proceso. Por esta raz6n 

se llama INTERCAMBIADORES a los que recuperan calor entre dos corri­

e nte s de un proceso. Los CALE:.!TADORES se usan para calentar los flui 

dos de un proceso, generalmente se usa vapor con este fin. Los ENFR! 

ADORES se emplean para enfriar fluidos de proceso, siendo el agua el 

principal mectio de enfriamiento. Los CONDENSADORES son enfriadores-­

cuyo propós ito principal es disipar calor latente de un fluido. Los­

HERVIDOP.ES tienen el nropósi to de p1·oporcionar los requerimientos de 

calor lat ente en los procesos de destilación_. Los BVAPORADORES se em 

nlean para concentrar soluciones mediante la evaporaci6n de agua. Si 

el f l uido que se va a evaporar no es agua, entonces el equipo recibe 

el nombre de VAPORIZADOR. 

Como se puede aprecia r, el equipo de transmisi6n de calor no se 

puede caracterizar por un solo diseño ya que la variedad de estos e­

quipos es practicamen te ilimitada. Si n embargo, la caracteristica co 

rnún de la mayoria de estos equipos es la transferencia de calor des­

de una fas e caliente hasta una fase fria y que las dos fases están-­

sepa radas por una frontera s6lida.V 

A co ntinuación se presentan algunos de los equipos industriales 

más comunes en procesos de transferencia de calor, como son los in-

te rcambiadore s de tubos concéntricos, de coraza y tubos, de serpen-

t i n , de s uper f icies e~tendidas , etc. 
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A.- I~T ~RCAMBIADOR SS DE TUBOS CON CENTRICOS. 

El ti no más sencillo de un intercambiador de calor es el qu e 

recibe este nombre y consiste de dos t ubo s concéntri cos arreElados 

como se mue s tra en la fi gura (2.1). Uno de los flui do s se hace cir­

cular por el tubo central y el otro fluye por el espacio anular que 

queda comprendido entre ambos tubos, ya sea en corriente paral ela 

o a contracorriente respecto al fluido interior. 

La longitud de cada secci6n por lo gen eral esta limitada a las 

longitudes es tándar de los tubos, así que cuando se requiere de una 

superficie apreciable para la transferenci a de calor se pueden hacer 

arreglos como los mostrados en el esquema de la fi gura (2.2), a est e 

tipo de arreglos s e les conoce nor el nombre de horquillas. 

APLICACIONES. 

Se usan principalmente en aquellos procesos en qu e el área de 

transferencia requerida es pequeña , como es el caso de algunos nr o­

cesos farmacéuti cos, también es muy adecuado para aquello s p roce sos 

en que los fluidos manejados se encuentran a Dre s i ones el evadas. 

DESVEN'l'AJ A.':· . 

Este ti po de equipos r equieren de un espacio gr anrl e r es pecto a 

el área de transferencia que pueden ~ roporci onar, además , el tiempo 

y gastos requ eridas para su limpi eza es muy el evado y debido a su -

diseño estos equinos presentan mu chos ~untos de fuga s . 

Cuando l as demandas i ndustriales requieren de una gran s uner­

ficie para la transfer encia de calor s e t i enen dos a l t ernativak pa­

ra re so lver este problema: usar un gran número de ~orquillas ó usar 

un haz de tubos contenidos dentro de otro de mayor diá~ etro, a este 

arreglo se le conoce como INTERCAMB IA nCR D~ CC~AZA V TU?ílS , 
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Figura 2.1 

~ntrad a del 
fluid o a- . 
los tub os. 

Figura 2.2 

i Salida del 
fluido anular. 

fY&fa8ª a drl 
anula1( coraza) 

INT~RCAMBif DOR DE DOBLE TUBO. 

Salida del 
fluido de 

--los tubos. 

Entrada del 
fluido anular. 

i Salida del fluido anular. 

INTERCAMBIADOR DE HORQUILLA. 
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B •• INTERCAMBIADORES D ~ ESPEJOS FIJOS. 

Este ti po de intercambiadores pertenecen a la familia de lo~ de 

coraza y tubos. Tienen como caracteristica fundamental el hecho de -

que los espejos esten fijos a la coraza, lo que elimina empaques in­

ternos y reduce los puntos de fu gas entre coraza y tubos. En la fi­

gura l2. 3) se muestran dos ejemplos de este tipo de equipo. 

APLICACIONES. 

Las aplicaciones más comúnes son en condensadores, calentadores 

y sobre todo en aquellos casos en que el material de empaque resulta 

un problema. Este es de los equipos más economicos entre los de cor~ 

za y tubos. 

DESVENTAJAS. 

La desventaja principal de estos equipos consiste en la i m~osi­

bilidad de realizar la limpieza mecanica en el exterior de lo s tubos 

interiores, esta limpieza unicament e se puede llevar a cabo mediante 

productos quimicos y solventes, existe además el pr oblema de la ex­

pansi6n diferencial debida a l os di f er en t es coefi cientes de dilata­

ci6n entre los tubos y la coraza, esta expansi6n puede amorti gua rse 

medi ante el empleo de juntas de expansi6n . 

C .- INTERCAMBIADOR DE ESPEJOS FLOTANTES . 

También pertenecen algrupo de int ercambi adores de coraza y tubos 

y consisten de un cabezal fijo que puede estar sujeto entre las bri­

das de un carrete y de la coraza, como se muestra en la figura (2.4). 

En el extremo opuesto del haz de tubos, estos se expand en l ibremen­

te gracias a un cabeza l flotante que se desplaza con l ibertad. 

APLICACIONES. 

Es muy usado en procesos en que s e tienen altas temr eraturas di­

ferenciales o cuando los fluido s tienen t endencia a incrustar. 
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Fir,ura 2 . 3 

Fi gura 2.4 

(A) 

(B) 

T~TERCAMDIADORES DE ESPBJOS FIJOS. (A) Con 

ca r r etes inteGrales. (B) Intercambiador 1~2 . 

tA) 

(B) 

( A) INTE'PCAt-'B IADOR 1-2 r:ON CABEZA! FLOTA~TS DE 

Aº RASTRE . (B) Intercambi ador 1-2 con cabezal 

·flotante . 

18 



Sst e t ipo de equipos ti ene la ventaja de eliminar los problemas 

de l a expansi ón dif e r encial , ademas el haz de tubo s es removible por 

lo que es posible inspeccionar y limpiar mecanicamente el exterior -

de l os t ubos . 

DESVENTAJ AS . 

Lo s intercambi adore s de espe j os flotantes tienen un costo mas 

e l evado y e l movimi ent o de l cabezal flotante puede producir serios 

pe li gr os de corros i6n ad emas de que en los empaques se corre el pe­

l i gr o de fu gas. 

D.T INTEP.C AMBI ADOR DE TUBOS BN "U" . 

Lo s int ercambia dore s de este t ipo estan formados por tubos que 

s e doblan en forma de U y s e rolan des~ués en el espejo o cabezal de 

tubos. Otra caracteristica e s que solo cuentan con un solo espejo o 

cabezal l o qu e elimina los empaques internos. Fi gura (2.5) 

APLICA CIONES . 

Tienen gran aceptaci 6n en aquellos procesos en que existen ele­

vada s temperaturas diferenc i a l es, l os t ubos pueden dilatarse libre­

ment e elimina ndo l os problemas de di l ataci6n diferencial. 

DESVE'fi'A J AS . 

La fo r ma de lo s t ubos hace muy difi ci l la limpieza interna de 

los tubos e i mpid e el re empl azami en t o de los t ubos internos del haz 

y nunca se nodr an t ener ma s ni menos de dos pasos del lado de los 

tubos . Ss t e equipo presen t a probl emas de corros i 6n en los tubos en 

los pun tos en qu e se encue ntra dob lado el tubo. 

E. - I~TERCM BI ADO PSS EN ESPIRAL ( SSRPE'·TTIN ). 

Un tubo en es pi ral pr oporciona uno de los medios mas baratos 

de ob t ener su ~ e r ficie de t r a nsfe r encia de calor. Generalmente se cons 

t ruye n rl obla ndo lo n¡;i tudes variab les de tuberi a de cobre , acero u -
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otras aleaciones, para darles forma de heli ces o serpentines heli­

coidales como se muestra en la figura (2.6). 

APLICACIONES. 

Los serpentines se instalan frecuent em ente en recipientes ci­

lindricos, son muy empleados en procesos intermitentes y cuando · los 

requerimientos de carga térmica no son muy grandes. 

DESVENTAJAS. 

En estos equipos el coeficiente de transmisi6n de calor genera! 

mente es bajo cuando no se encuentra en el recipiente donde se ins­

tala un medio adecuado de agitaci6n mecánica, además en serpentines 

con diámetros superiores a una pulgada, se requieren técnicas espe­

ciales para evitar que el tubo se colapse al doblarlo. 

F.- INTERCAMBIADORES CON SUPERFICIES EXTENDIDAS. 

Su principal caracteristica es que los tubos interiores tienen 

añadidas piezas de metal con el objeto de aumentar al área de tran~ 

misi6n de calor como se mue s tra en la fi gura (2.7). 

APLICACIONES. 

Estos equipos se usan principalmente en aquellos procesos en que 

uno de los fluidos tiene un coefici ente de transferencia significati­

vamente mas grande que el otro como en el caso de sistemas como el 

aire-vapor en que el aire tiene un coeficiente apro ximado de 5, y el 

vapor tiene un coeficiente a proximado de 1 500 . Presentan la ventaja 

de pod e r transmitir grandes cantidades de calor en unidades compactas. 

DESVENTAJAS. 

Debido a su geometría solo es co nveniente usarlos con fluidos 

que tengan poca tend encia a incrurustar por ser casi imposibles de 

limpiarlos. Estos equipos son muy caros y generalmente no se justi­

fica s u gasto. 



Figura 2. 5 TNTERCAl!:BIADOR 1-2 CO;J TUP.<'S ~ti "lJ. 

Figura 2.6 INTERCArRIAnOR D~ SERPEN'TIN. 

@ 
(A) (B) 

( C) (D) 

Figura 2.7 INTERCAMBIA"OR ns SUPE~rrcr:;,s E\r\tDI?Ao, 

(A'. Aletas helicoidales. IR). Aletas de di s co. 

(C). Aletas de estrella (D) . Aletas de estrP.lla. 
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Fi r;ura 2 . 8 .L NTERCA"BIAD()D T!P(l K"STTLE. 

G.- INTERCAMBIADOR TIPO KETTLE. 

Un intercambiador de este tipo tiene la particularidad de que 

la coraza tiene dos diámetros diferentes como se muestra en la fi­

gura (2 . ~) . Un diámetro más pequeño en la entrada del haz tubular­

que se ajusta al diámetro de este , y otra sección de un diámetro -

mayor que permite tener una cámara de vapor sobre los tubos con lo 

que se permite una separación entre el liquido y el vapor generado. 

APLICACION "8S . 

Se usa principalmente en procesos en los que uno de los flui­

dos debe ser vaporizado. Al gunos de estos equipos se encuentran en 

calderas, evanoradores y rehervidores de las torres de des til a ción. 

D1".'W"'~TAJA S . 

F.l costo de estos equipos es relativamente alto, solo se pue­

den utilizar en posición horizontal y generalmente no se pueden 

emplear en procesos difer entes nara los que fueron diseñados. 
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CAPITULO III 

METODO DE CALCULO DE UN INTF.RCAM BI ADOR TlE CALOR PARA UN 

SISTEMA "GAS- GAS" 

En este capitulo se presenta una secuencia de cálculo para el 

diseño de un I~TERCAMBIADOR DE TUBOS Y CORAZA CON ESPF.JOS FIJOS que 

es el más adecuado para los propositos de recuoeración de calor de 

los gases de combustión generados por una caldera. 

Este tipo de equipo de transferencia de calor es uno de los -

más empleados en la industria quimica debido a que su gran versa-­

tilidad permite usarlo en diferentes situaciones y por ser fácil -

de construir, estos equipos tienen un costo relativamente bajo. Se 

presenta en estos equipos el problema de la expansión diferencial­

debido a los diferentes coeficientes de dilatación entre los tubos 

y la coraza. Para eliminar estos problemas se hace una junta de ex 

pansión en la coraza. 

La secuencia de cálculo se puede descomponer en los siguien­

tes pasos: 

1.-BALANCE D~ CALOR. 

Al hacer el diseño de un intercambiador de calor s e supone qu e 

la transferencia se lleva a c ~ bo en un 100 %. Aunque considerado -

esto estrictamente es un error, si se comparan las nérdidas de ca­

lor con el intercambio neto de calor, se podría decir qu e las oér­

didas de calor son de spreciables. 

El balance de calor total se pued e repr esen tar por las si ~ui e~ 

tes ecuaciones. 

23 



Cuando solo existe intercambio de calor sensible; 

(3 .1) Fluido calien t e 

y 

( ) . 2 ) Fluido frio. 

Cua ndo e~is t en cambios de calor l atente; 

( 3. 3) q = w..t ó Q = WJ 

El ~a l ance t ota l puede s er represen tado po r la ecuación 

(3 . 4) ~ Cn (T - T ) + WA .. 1 2 

esta ecuació n se hasa en el hecho de qu e todo el calor que cede uno 

de lo s fl uidos es absorbi do por el otro . 

Por l o ¡;eneral cuando se hace e l diseñ o de un intercambiador 

de ca l or l a carea térmi ca se pued e determinar de a ntemano de l as 

condi ciones de proceso. 

2 . - DIFERENCIA D1:": 'I'EHPERATTJRAS. 

De acuerdo a la ecuación general de t ransferencia ( Q = U A 'T) 

la fue rza impulsora que provoca el flujo de ca lor entre cuerpos que 

se encuentran a di ferentes temperaturas es el gradiente de tempera-

t ura . Por ~ edio de la fi gura (3.1) se puede a~reciar lo s diferentes 

casos de flujos en dos tubos concént ri cos . 

Co,,10 se puede apr eci.ar en las figu r as (3 . 1 0. ) y (3.1 b) la di - · 

r~ccl~3 r a l~t!va d~ los dos f luidos tien e una gran i3flu~ncia e~ el 

valor de las diferencias do te~peraturas 
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J¿ ?~2 
Tl 

t2 

tl 

(A) 

(C) 
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J) 
Tl 

tl 

~~ 
T2 

t 2 

(B) 

FIGURA (3.1) 

Diferentes arreglos en 
los fluidos de dos tu­
bos concéntricos. 
A.-Flujo a contracorriente. 
B.-Flujo en paralelo. 
c .-Flu jo que puede ser 

a contracorriente o 
a corriente paralela 
pero el fluido ca­
liente solo cede su 
cal or latente. 



Para hacer la derivaci6n de la AT se hacen las siguientes supo -

siciones para indicar que deben conservarse constantes a través de -

toda la trayectoria los siguientes términos; 

1.- El coeficiente total de transferencia de calor. "U" 

2.- El flujo de ambos fluidos en lb/hr. " VI " y "w" 

3.- El calor especifico de ambos fluidos. "Cp" y "cp" 

4.- No deben existir pe rdidas de calor. 

5.- No deben existir cambios de fase. 

Partiendo de estas suposiciones se tiene que la ecuación dife-

rencial para la transferencia de calor se expresa como ; 

(3. 5) dQ = U (T - t) a dL 

en donde "a dL" es la superficie de transferencia "dA". 

La ecuaci6n de balance de calor es. 

(3.6) dQ = W Cp dT w cp dt 

que integrada toma la forma de 

(3. 7) Q = W Cp ( T - T 
2

) w cp lt - t 1 ) 

despejando de esta ecuación la temperatura T 

(3.8) T = T2 + ~ (t - t 1 ) 
VI Cp 

si se substituye_ este valor en la ecuaci6n (3.5) se tendra 

(3.9) dQ w cp dt 

en donde t y L son las unicas variables. Rearreglando t érminos 

( 1u a dL J2 dt 
(3.10) 

)o w cp w cu (~ - 1) t 
tl T2 - TCP t1 + W Cp 
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Integrando esta ecuaci6n y haciendo algunas simplificaciones se 

puede obtener la siguiente ecuación 

(3.11) !LA 
w cp 

1 

~-1 
W Cp 

substituyendo el valor de (w cp/W Cp) por su valor dado en la ecuac! 

ón (3 .6), la ecuación anterior se transforma en 

(3.12) !L! 
w cp 

Puesto que Q = w cp (t2 - t 1 ), si substituimos At2 y At1 para 

las temperaturas de las terminales caliente y fria. La ecuación 

(3.12) para flujos a contracorriente se transforma en 

(3.13) Q = 

Si la diferencia entre las dos terminales (At2 - At1 ) se escribe 

de manera que sea positiva, entonces la razón de las dos terminales 

tomadas en el mismo orden es numericamente mayor que uno, eliminan-

dose cualquier confusión debido a signos negativos. Al cociente de 

la ecua ción (3 .13) se le conoce comunmente como "media logarítmica 

de la dife rencia de temperaturas" y normalmente se representa como 

MLDT . 

La ecuación de transferencia para flujo a contracorr ien te es; 

(3 .14) Q 

La ecuación de transferencia para flujo o corriente paralela es¡ 

(3.15) 
(Ti - tl) - (T2 - t2) 

Q = U A ~...,.....-----,.-"'---=--
ln (T1 - t 1 )/(T2 - t

2
) 
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3.- CORRSCCION D~ LA MLDT . 

Cuando se tienen intercambiadores de calor con más de un paso 

en los tubos no se puede establecer el patron de flujo en paralelo 

ni en contracorriente porque el fluido que viaja dentro de los tu-

bos recorre un pa so en paralelo con la di rección del fluido de la-

coraza y el paso sir,uiente l o hace a contracorriente. Debido a es-

ta situación, existe la necesidad de hacer una corrección a la me-

dia logaritmica de la di fere ncia de temperaturas, ya que se ha en-

contrado que el gradi en te de temperaturas es más pequeño cuando l os 

flui dos via jan en corriente paralela. 

Cuando el intercambiado r consta de vari os pasos en los tubos, 

para encontrar la verdadera VLDT se ha desarrollado un factor de -

corrección que se repr esenta como 11Ft 11 • Este factor puede determi -

narse gra fi caménte ó po r medio de la siguiente ecuación 

Ft 
R2 + 1 ln (1 - S)/(l - HS) = 

R2 -2 - S(R + 1 - 12 (R-1) ln 
R2 -2 - S(R + 1 + 1) 

(3.16 ) 

en donde : 

R 
Tl - T2 

= t2 tl 
(3.17a) 

y 

(3. l 7b) s 
t2 tl 

= Tl - tl 

De acuerdo a esto la ecuación de Fourier para intercambiadores 

que tienen dos o más nasos sera: 

(3.1 8 ) Q U A F t (MLDT) 

Este fact or pue de ue~ree como un criterio para la ~elecc1ón mAB 

adecuada del arregl o de un intercambiador . Para que un intercambiador 

resulte a de cuado el valor de este factor no debe ser inferior a 0.75 
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EJEMPLO. 

Por medio del siguiente problema se ej emplifica l a dif e r enci a 

en el valor de la MLDT cuando los fluidos estan a contracorrient e y 

cuando fluyen con corriente paralela. 

Un fluido caliente entra a un intercambiador de tubos concén-

tricos a una temperatura de 3ooºF y es enfriado hasta 2ooºF con un 

fluido que entra a lOOOF y se calienta hasta 150ºF. La MLDT será -

ma yor cuando se tienen los flujos en paralelo o a contracorriente? 

SOLUCION. Es conveniente escribir l os datos de temperatura como se 

muestra a continuación con el objeto de simplificar l os cálculos 

A.- FLUJO A CONTRACORRIENTE: 

MLDT 

FLUIDO 
CALIENTE 

(Tl) 300 

( T2) 200 

At2 - At1 
ln At/At1 

B.- FLUJ O EN PARAL.ELO 

MLDT 

FLUIDO 
CALI ENTE 

300 

200 

FLUIDO 
FRIO 

....... (t2) 150 

.... ... (tl) 100 

50 
ln 150/100 

FLUI DO 
FRIO 

•• • ••.•• ( t l) 100 

= 150 
ln 200/50 = 

= 150 ( .At2) 

= 100 (!tl) 

Como se puede a preciar para las mi smas co ndi ciones de proc es o 

la MLDT es menor cuando los fluidos estan en corriente paralela. 
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4.- PATRO~ES DE FLUJO. 

Como se puede apreciar en el ejemplo anterior, se pueden obte­

ner valores mas altos de MLDT cuando los flujos son a contracorrie~ 

te, por esto, siempre que sea posible es conveniente hacer los dis~ 

ñas para flujos a contracorriente en intercambiadores que tienen un 

solo paso en los tubos y un solo paso en la coraza. 

Una vez seleccionado el patron de flujo, es conveniente indicar 

cuál de los fluidos viajará po r dentro de l os tubos y cuál por el -

exterior de ellos . Para normar un criterio sobre esta desición se -

dan a continuación al guna s indicaciónes. 

Cuando se trata de hacer limpieza en los tubos, es más fácil -

hacer la l imp i eza interior que la exterior por medios mecánicos, ya 

que con solo remover las tapas se tiene a la vista el interior de -

los tubos, mientras que para entrar en contacto con la superficie -

exterior se t endra que remo~e r también la coraza y aún con eso no -

es fácil realizar la limpieza entre los tubos. Por estas razones si 

uno de los fluidos es ma s propenso a incrustar o depositar suciedad 

sobre la superficie de transferencia es aconsejable hacerlo circular 

por el interior de l os tubos. 

Cuando los dos fluidos tienen la misma tend encia a incrustar, 

pero al guno de el l os deb e es tar sometido a una pres ión alta, convi~ 

ne hacerl o circular por el interior de l os tubos. 

Si uno de l os dos fluid os es corrosivo, se hara circular por­

el inte ri or de l os tubos para evitar que la corrosión sea en los -

t ubos y en la coraza al mismo ti empo . 

Po r lo general, los l i qui das más viscosos son los más propen­

sos a incrustar y por tanto deberian hacerse fluir por dentro de -

los tubos, 



En algunos casos en que 1 a viscosidad es muy el evada, el l iqu.:!:_ 

do fluye en régimen laminar, lo que supone un coeficiente de t rans­

misión de calor muy bajo. En estos casos se consi gue mejorar nota-­

blemente el coefi ciente haciendo circular el fluido vi scoso por el 

exterior de los tubos, lo que permite usar super fi cies de transfe­

rencia de calor má s pequeñas que pueden ser incluso hasta l a mitad 

de las requeridas cuando el fluido vi s coso circula po r el interior 

de los tubos. 

Es evidente que existen otros casos a ~art e de los aqui ci t ados 

per o pueden quedar al cri te rio del dise ñador quien debe fijar el lª 

do por donde debe ci rcular cada fluido para conseguir un diseño más 

económico. 

Cuando se trata de diseñar el equi po de transmisión de calor -

de una planta comple ta, es una ventaja indudable, para reducir co~ 

tos de mantenimiento y r epuestos , conse guir una estandarización en 

las part es que sea posible, y siempre que esto no exija un aumento 

considerable en el presupuesto del precio del equipo. No es fre- -

cuente que dos intercambiadores resulten t otalmente iguales, pero 

lo que si debe tratar de conse guirse es que una serie de componen ­

tes de los intercambiadores resulten iguales, y en este s ent ido lo 

primero que ha de tomarse en cuenta serán las caracteristicas de -

los tubos, para evitar una gran exis t encia de tubos de repuesto de 

todas clases y dimensiones. 

5 .- COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA. 11 U11 

Teniendo como datos la carga térmica y el MLDT el si guiente -

paso es determinar el coeficiente total de transf érencia de calor 

que viene a ser la resistencia que presenta un medio a la transfe-
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r encia de calor . Po r lo tanto depende de las condi ciones del proceso, 

de las característi cas de los fluidos y de la naturaleza de la pared 

a t raves de la cual se lleva a cabo la transferencia. 

Debido a que con los datos de qu e se di spone hasta esta sección 

no es posible calcular el valor del coe ficiente, una de las alterna-

t i vas es suuoner un valor de 11 U11 • 

Para supo ner el valor de co eficie ~te total de transferencia se 

debe contar con experiencia en el di seño de cambiadores y cuando se 

care ce de ella se debe hacer uso de los valores de coeficientes re--

nortad os en la literatura en dond e se encuent r an tabulados estos co~ 

ficientes nara diferentes tipos de fluidos. Es recomendable tomar el 

valo r mínimo o do s veces el mínimo como una primera aproximacHm pa-

ra conti nuar con el diseño . 

A cont i nuación damos al e;uno s valore s "U" para situaciones comu-

nes . 

FL1JIDO CALI"S"-TTS 

AGUA 

GASES 

GASES 

SOLVENTES ORGANICOS 

ACEITES LIGEROS 

ACEITES PESADOS 

ACEITES PESADOS 

~OLUCIOrlES ACUOSAS 

TABLA I 

Para Interca~bi ado res 
Sin ca~~io ~e f ase 

cL:J11)0 FRIO 

AGUA 

GASES 

AGUA 

AGUA 

AGUA 

AGUA 

ACEITES PESAOOS 

u BTU / 

150 - 500 

2 - 20 

3 - 50 

50 - 1 50 

60 - 150 

10 - 50 

8 - 50 

SOLUCION~S ACUOSAS 250 - 500 
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6.- AREA DE TRANSFERENCIA. 

El área de transferencia de un intercambiador de coraza y t ubos 

se refiere normalmente a el área externa de los tubos. Por tal moti­

vo al hacer el cálculo de los coeficientes de pelicula para el inte­

rior de los tubos se debe hacer una corrección para poder referirlo 

al área externa. Esta área se puede calcular mediante la ecuación 

(3.19) A = Q I u !t 

7.- DIAMETRO Y LONGITUD DE LOS TUBOS. 

En los tubos para intercambiadores el diámetro nominal corres­

ponde al diámetro exterior real dentro de estrictas tolerancias. Se 

pueden obtener estos tubos, en diferentes espesores de pared, defi­

nidos por el cali brador Hirmingham para alambre, que en la practi ca 

se conoce como calibrador ~WG para tubos. 

En el mercado existen varios diámetros y longitudes estandar -

para tuberia emp l eada en intercambiadores. Las dimension es estandar 

son de 8 , 12, 16 y 20 pies de longitud y los diámetros van desde --

0 .5 has ta 1 .5 pulgadas. 

Las longitudes más pequeñas normalmente se emplean para equipos 

que se encuentran sobre el nivel del piso, y l os diámetros grandes -

se usan como fluidos que tienen tend encia a incrustar. 

~ .- ESPACIADO DE LOS TUBOS. 

Los orificios de los tubos en los espe jo s no pueden taladrarse 

muy cerca uno del otro porque debilitaría el espejo. La di stancia -

más corta entre dos orificios adyacentes se le denomina CLARO. 

Los tubos se colocan en los espej os en arregl o triangulares o -

cuadrados como se muestra en la fi gura 3-2. 
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La ventaja del espaciado en cuadro es que los tubos son más -

accesibles para la limpieza externa y además presenta una caida de 

presión más baja. 

El espaciado de los tubos tPitch) es la distancia más corta -

entre centros de tubos adyacentes. 

Tanto el arreglo en cuadro como el arreglo triangular pueden -

rotarse para crear una mayor turbulencia o facilitar la limpi eza en 

tre los tubos. 

9 .- NUMERO DE TUBOS REQUERIDO. 

Habiendo decidido sobre el tipo de tubos empleado, asi como su 

diámetro y longitud, se puede conocer el número de tubos por medio 

de la siguiente ecuación cuando se conoce el área requerida. 

(3. 20) 

en donde "ªt" es el área de transferencia de cada tubo. 

1'IGURA 3 .2 

1 O. - DIAMETRO DE LA CORAZA. 

Para encontrar el diámetro de la coraza cuando se conoce el nú 

mero de tucos empl •~QO y el eapaG1am1ento quo d@b8 8Ilstlr @ntr@ 

ellos, se puede nacer graficamente o empleando taolas reportadas en 

la literatura. 
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11.- PROPIEDADES DE LOS FLUIDOS. 

El problema que existe para calcular las propiedades físicas de 

los fluidos es la temp eratura a la cual se deben calcular esas pr o-

piedades ya que a la temperatura de alimentaci6n las propiedades de 

los fluidos tienen un valor determinado, pero conforme va cambiando 

la temperatura tambien el valor de las propiedades se modifica. 

Para solucionar este problema existen las siguientes alternati -

vas: 

a .- Calcular las propiedades a una temperatura media entre las tem-

peraturas de entrada y de salida, al hacerlo se esta suponiendo que 

las propiedades varían linealmente con la temperatura. Aunque esto-

no es estrictamente cierto, se puede hacer sin cometer un error muy 

apreciable sobre todo en a quellos f luidos cuyas propiedades físicas 

no varían significativamente con la temperatura, como el caso del -

agua. 

b.- Una segunda alternativa es hacer uso de la temperatura calórica 

para determinar las propiedades físicas de los fluidos. 

El valor de la temperatura cal6rica se puede calcular por; 

(3.21) 

y 

(3 . 22) 

en donde; 

t = Temperatura c 

T = Temperatura c 

tl = Temperatura 

Tl = Tempera tura 

t2 = Temperatura 

T2 = Temperatura 

Para flui dos calientes. 

Para fluidos fríos. 

cal6rica del fluido frio. 

cal6rica del fluido caliente . 

de entrada del fluido fria. 

de entrada del fluido cslünts . 

de salida del fluido fria. 

de salida del fluido caliente. 
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F = Factor de corrección de temperatura, definido por 
c 

(3. 23) F c = = 

Las propiedades que deben ser calculadas a la temperatura ca-

l órica son las siguientes: 

P( = Viscosidad. 

f = Densidad. 

cp Calor especifico. 

k Conductividad térmica. 

12.- TEMPERATURA DE LA PARED DEL TUBO. 

La temperatura de la pared del tubo "tw" puede ser calculada 

cuando s e conoc en las temperaturas c'al6ricas y los coeficientes de 

pe licula "h " y "h " por medio. de las s i guientes ecuaciones : · . o io 

Cuando el fluido caliente esta dentro de los tubos. 

(3 .24) t t 
hio 

(T - t ) = + 

"' c 
hio + h c c 

o 

6 

h 
(3 . 25 ) t T + 

o (T - t ) w c hio + h c c o 

Cuando es el fluido fri o el que está dentro de los tubos. 

h 
(3.26) t = t + w c 

----"º"----( T - t ) 
hio + h0 c e 

y 

(3.27) t = T + w c 
hio 

------( T - t ) h. + h c c 
10 o 
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13.- AREA DE FLUJO. 

El paso siguiente es el calculo de el área de flujo t anto po r 

el lado de l os tubos como po r el lado de la coraza. 

a. - Lado de los tubos. 

Para calcular el área de flujo por el lado de los tubos se ha-

ce uso de la siguiente ecuación; 

(3 . 28 ) No. de tubos x área de flujo/tubo 
ªrt = Número de pas os 

en donde "ªrt" es el área de flujo disponible, (pies2 ) . 

b . -Lado de la coraza. 

Para calcular el área de flujo por el lado de la coraza se debe 

tomar en cuenta el diámetro de los tubos y la forma en que estan di~ 

tribuidos. Por esta razón es necesario calcular un diámetro equiva-

lente de la coraza, este diámetro se puede determinar como se indica: 

PARA ARREGLO DE LOS TUBOS EN CUADRO. 

(3.29) 

PARA ARREGLO 

(3 . 30 ) 

El área 

(3.31) 

en donde: 

d e 

4 (P 2 d 2/4 t o 
d o 

TRIANGULAR. 

4 (Pt X 0.43pt -
d 

e 0 .5 d o 

de flu j o del lado de la 

d2 
o /8 ). 

coraza esta dada 

DI = Diámetro interno de la coraza,(plg) . 

(plg ) 

( pl g ) 

po r; 

C' =Espacio entre tubo y t ubo, (plg), también se le llama Claro. 

B Espaciamiento entre deflectores,(plg). Su valor os cila entre 

un valor igual al diAmetro de la coraza hasta 1/5 de este. 
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14.- MASA VELO CI DAD. 

Cuando se conoce el área de flujo es posible calcular la masa 

velocidad tanto para el interior como para el exterior de los tubos. 

a.-Lado de los tubos. 

(3.32) = 
Flujo en masa por los tubos (lb/hr) 

= área de flujo en los tubos 2 (pies ) 

b.-Lado de la coraza. 

(3.33) G s 

w __ s 
= 

Flujo en masa por la coraza (lb/hr) 

ªfs área de flujo en la coraza 2 (pies ) 

15.- :~ UMERO DE REYNOLDS. 

Con los da t os de las propiedades de los fluidos y la masa ve-

locidad se pued e pasar a la determinación de uno de los n6meros más 

importantes en flujo de fluidos; El n6mero de Reynolds que se puede 

calcular· como sigue; 

(3.34) R e = 
D G 
1 = fJ V W /-¡ 

en donde; 

R = N6mero de Reynolds, (adimensional). e 

D Diámetro equivalente de la coraza 6 ~iámetro interno de 

los tubos, s eg6n sea el caso, (pies). 

G Masa velocidad, (lb/hr pie2 ). 

W Flujo en masa, (lb/hr). 

V = Velocidad, (piea/hr) . 

f? =Densidad, (lb/pie3). 

1 = Viscosidad, (lb/hr pie). 
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15.- COEFICIENTES DE PELICULA. 

Se podria decir que es el grado de resistencia que pres enta la 

capa del fluido que se encuentra pegada el tubo a la transmisión de 

calor. 

Con el objeto de encontrar una ecuación para calcular los coe-

ficientes de película Sieder y Tate establecieron una correlaci6n -

tanto para el calentamiento como para el enfriamiento de varios flu 

idos. Las ecuaci6nes a que llegaron ·son: 

A.-Para flujos con Reynolds menores a 2 100; 

(3.35) h~D = 1.86 [D'°(G l c~1)~ l 1/3 ( '1/"(w)O.14 

_ 1 86 í4 • cp (A /-""' ) O. 1 4 J
l/3 

- • L'ñkL ( - ,. 

Estas ecuaciones dan una desYiaci6n máxima de ~ 12 %. 

B.-Para flujos con Reynolds mayores de 10 000 

(3.36) = 

Estas ecuaciones son aplicables tanto para líquidos orgánicos 

como para soluciones acuosas y gases. 

Es conve~iente representar estas ecuaciones en forma gráfica, 

para esto, se puede emplear como abscisa el número de ~eynolds y 

como ordenada se emplea un factor "jh" que esta definido por: 

(3.37) 

en donde; 

h
1 

Coeficiente de película para el interior del tubo y tiene como 

unidades, Btu/hr ºF rt2 



c .-Para calentamiento o enfriamiento de gases y otros fluidos con 

ba j a viscosidad ~luyendo con Reynolds mayores d ~ 8 000, se emplea 

la ecuaci6n de Dittus-Boelter 

(3.38) 

Cuando el número de Prandtl tcp1/k) es aproximadamente de 0.74 

como en el caso del aire, del mon6xido de carbono, hidrogeno, nitro-

geno , oxigeno y otros, la última ecuaci6n se transforma en 

(3.39) 0.026 (D G cp/ k)O.S 

b.-Lado de la coraza. 

Los coeficientes de nelicula para los fluidos que viajan por 

el lado de la coraza en donde se tienen deflectores convencionales 

se puede usar la si guiente correlaci6n para compuestos orgánicos, 

a gua, soluciones acuosas y gases. 

(3. 40) 

en donde; 

h Coeficiente de película por el exterior de los tubos. o 

G Masa velocida d en el lado de la coraza. 
s 

De Diámetro equivalente de la coraza (pies). 

Estas ecuaci ones se encuentran eraficadas en la literatura pa-

ra facilitar el cálculo de ambos coeficientes, "hi" y "h
0

" 

Cuando se requiere el coeficiente de película interno referido 

a el Area e ~ terna se hace uso de la siguiente ecuaci6n 

'3 .41) 



16.- ~AIDA DS PRESIO~. 

a.-Lado de los tubos. 

Sieder y Tate han encontrado correlaciones para calcular la -

caída de presi6n en el interior de tubos durant e el calentamiento-

y el enfriamiento de liquidas y gases en intercambiadores de calor. 

(3.42) 
10 

5.22 (10) Di S iz!t 

El cambio de direcci6n entre un paso y otro del intercambiador 

da origen a una caida de presi6n adicional que s e cal cula por ; 

(3.43) = 
4 n v2 s 

2 g' X 
~ 
144 

La caida de presi6n total del lada de los tubos sera; 

= + 

en donde; 

APt = Caida de presi6n en el interior de los tubos rectos. 

APr = Gaida de presi6n por cambio de direcci6n. 

ft = Factor de fricción del lado de los tubos, 

Gt = Masa velocidad del lado de los tubos. 

n = Número de pasos en los tubos. 

S = Gravedad especifica del fluido referida a el a gua. 

V Velocidad en los tubos. 

L = Lon~itud de cada tubo. 

D1 = Diámetro interno de los tubos. 

g = Aceleración de la gravedad (4.18 ~ 108 ft/hr2 ) 

g• = Aceleraci6n de la gravedad ( 32.2 2 ft/seg ) 

~w = Viscosidad a la temperatura de la pared del tubo. 
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b.-Caida de presión del lado de la coraza. 

La caida de presión a través de la coraza es proporcional a el 

número de veces que el fluido cruza el haz de tubos y a la distancia 

que recorre en cada ocasión. 

Cuando el intercambiador tiene deflectores la ecuación que per-

mite calcular la caída de presión es 

f G 2 D' (N + 1) 
(3.44) AP s s s 

= 
2 g f' De lzS s s 

f G 
2 D' (N + 1) 

2 s s s 
= 

5.22 (10) lO 
(lb/plg ) 

De s f s 

Cuando se trata de un intercambiador sin deflectores se puede 

emplear la siguiente ecuación 

(3.45) 

en donde; 

AP s = 
f G 2 L 

s s 

5.22 (lO)lO D S 
e 

D = Diámetro equivalente de los tubos. e 

G = Masa velocidad en la coraza. s 

s 

D' = Diámetro interno de la coraza, (pies). · s 

N Número de deflectores. 

17.- COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA (LIMPIO) "Uc "· 

Una vez que se han calculado los coeficientes individuales de 

pelicula es posible calcular el coeficiente total de transferencia 

de calor por medio de la siguiente ecuación; 

(3.46) u 
c = 

h. h 
l.O O 
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CAPITULO IV 

BALANCE Tl<;RMICO DV. UNA CALDERA D~ DOW'r l-!BRM 

Para hac e r el di s eño de un precal entado r de aire para es t a cal 

dera, se debe hacer primero un bal ance de matéria y otro de calor-

para poder determinar lo s flujos de los flu i dos que s e van a mane-

jar, a demás de conocer algu nos da t os adicionales sobre las pro pie -

dades de esos fluidos, entre esto s datos esta el peso molecular de 

los gases de combusti6 n generados, su calor especifico , e tc. 

Por medio de este balance también se puede calcular la canti-

dad de aire requerido para la combusti6n, sabiendo de antemano qu e 

se usa un exceso de a ire para lograr una combusti6n más completa. 

Para poder realizar l os cálculos deseados de l os balances , se 

cuenta con l os si guiente s datos. 

COMBUSTIBLE UfPL l<;ADO 

Combust eolo No. 6 

Formula general: -(CH2 )n-

Pe so molecular de cada eslab6n: CH2 14 

Costo por ki l ogramo 

Capa cidad cal ori fica 

DOWTHERM 

$ 0. 25 
Kcal 10 300 Kg 18 540 Btu 

lb 
Bt u 

259 560 lb.mol 

Flujo = 1 00 GPM = 133 . 689 FCM = 373 796. 77 l b/hr 

Temperatura requeri da = 350 °c 662 ºF 

Gravedad especifica= 0 . 75 (a 350 °c) 

Calor especifico = 0. 6 Btu/lb ºF (a 350 º e) 

CALOR NETO REQUERIDO 12 000 000 Btu/hr 
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GASES DE COMBUSTION. 

Oxigeno presente = 4 % 

Temperatura a la salida de la caldera = 450°c (842°F). 

Temperatura a la salida . del precalentador: Se propone una temperatu­

ra de 200°c ( 392°F) para un primer cálculo. Después se hacen cálculos 

con otros valores de esta temperatura para encontrar su valor 6ptimo. 

Temperatura del aire ambiente = 20°c (68°F) apro ximadamente. 

BALANCE DE CALOR. 

La reacci6n de la combusti6n se nuede renresentar como 

+ + ---> 2 co2 + + 

NITROGENO REQUERIDO ESTEQUIOMETRICAMENTE ·= 11.285 moles 

OXIGENO REQUERIDO ESTEQUIOMETRICAMENTE = 3.00 moles 

AIRE RF.QUERIDO ESTEQUIOl'-'.F.TRICAMBNTE = 14. 285 moles 

Tornando en cuenta el exceso de aire, la reacci6n de combusti6n será: 

+ + + + --------->-

+ + + 

11 " lf " en donde y N2 y x o2 representan el exceso de aire. Este 

exceso también se puede r epresentar como : (0.2lx02 + 0.79xN2) 

El exceso de oxigeno presente en los gases de combusti6n se puede 

calcular la siguiente ecuaci6n; 

exceso de oxigeno 
= (79/21)x + 14.285 exceso de aire + aire requerido est. = 0.04 X 

'&sol viendo esta ecuación se en cu entra que el exceso de oxigeno es 

= 0 .672 moles de oxigeno. 
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EXCESO DE NITROGENO = 0.672 X Z2 21 = 2.258 mole s 

EXCESO DE AIRE 

ALIMENTACIONES 

AIRE: 

OXIGENO: 

NITROGENO: 

= 
o.672 
~ = 3.20 moles 

14.285 + 3.20 = 17.485 moles 

3.000 + o.672 = 3.672 moles 

11.285 + 2.528 = 13.813 moles 

Con el objeto de simplificar operaciones, se presentan los 

siguientes calculas tomando como base una mol de combustible. 

REQUERIMIENTOS ESTEQUEOMETRICOS. 

AIRE 

OXIGENO = 

NITROGENO = 

BXCESOS 

AIRE = 

OXIGENO = 

NITROGENO = 

7.1425 moles 

1.5000 

5.6425 

1.600 moles 

0.336 

1.264 

ALIMENTACION POR MOL DE COMBUSTIBLE 

AIRE = 

OXIGENO = 

NITROGENO = 

EXCESO DE AIRE EMPLEADO. 

8.7525 moles 

1.8360 

6.9065 

El exceso de aire que se utiliza al_ quemar el combustible se 

calcula por la siguiente relaci6n 

exceso de oxigeno 
oxigeno requerido estequeometrico 
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El siguiente paso es determinar la composición de los gases. 

r:OMPO SICION D ~ LOS GASES DE COMBUSTION SECOS. 

MOLES COMPUESTO PORCENTAJE 

2 . 000 co2 12.17 

o . 672 º2 4.00 

13 . 813 N2 83.83 

16 .485 . . . . . . . . . TOTALES ........ 100. 00 

COMPOSICION DE LOS GASES DE COMBUSTION HUMEDOS. 

MOLES COMPUESTO PORCENTAJE 

2.000 co2 10.820 

o .672 º2 3.635 

13 . 813 N2 74, 725 

2.000 H20 10.820 

18 . 485 TOTALES 100.000 

PESO MOLECULAR PROMEDIO DE LOS GASES DE COMBUSTION HUMEDOS. 

co2 40 X 0,10820 = 4,328 

H20 18 X 0 ,10820 = 1.947 

N2 28 0 .74725 20.923 PM = 28 .352 lb/lb.mol 
X = 

o 32 X 0 , 03635 1.162 
2 

PESO t·10LECULAR PROMEDIO DE LOS GASES DE COMBUSTION SECOS . 

40 X 0 .1217 

28 X 0 , 8383 

32 X 0 ,0400 

l+.868 

23 .472 

1.280 

PM = 29.62 lb/lb.mol 



Otro dato que puede ser obtenido aprov echando los dat os de la 

composici6n de los gases es el de calor espe cifico 

CALOR ESPECI FICO DE LOS GASES COM BUSTION Hlll·1EDOS ( T = 524 ºF) . 

co2 9 . 894 X 0.1082 1.070 Btu/lb.mol ºF 

H20 8.230 X 0.1082 0.890 

º2 7.234 X 0 .0363 = 0 . 262 

N2 7.009 X o. 74725 = 5.237 

7.479 

Calor especifico promedio = 7.479 
lb.mol ºF 

Btu 
= 0.26379 

Btu 
lb 

CALOR EI SPECIFICO DE LOS GASES DB COMBUSTION SECOS 

coz 9.894 X 0.1217 1.204 Btu/lb.mol ºF 

N2 7.009 X 0.8383 5.875 

º2 7.234 X 0.0400 0.289 

7.368 

Calor especifico promedio = 7. 368 --'B:;;_t'""'u~-
1 b. mol ºF 

= 0.248 _ B_t_u_ 
lb ºF 

La temperatura del Dowtherm a la entrada de la caldera se 

puede calcular de acuerdo a la ecuaci6n 

(T - T ) 
s e 

Btu lb Btu o 
12 000 000 - = 373 796 hr X 0.6 -- X (662 - 'I' ) F 

hr lb ºF e 

Al resolver es ta ecuación se llega al conocimien to de que la 

temperatura del Dowtherm a la @ntrada de la caldera eB de 605 , ;ºr, 
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CALOR DESPERDICIADO POR LOS GASES DE COMBUSTION 

(BASE: 1 MOL DE COMBUSTIBLE) 

Calor de los gases secos al pasar de . 68°r a 842°r. 

= 8 •
425 

moles de gs. 
mol de comb. X 7.368 Btu (842 - 68) 0 r 

mol gs. ºr 

= 48 046.36 Btu. 

Calor del agua al pasar desde 68ºF hasta 212°F. 

= 1 mol x 18 Btu x (212 - 68) 0 r 
mol ºr 

qal 2 592.00 Btu. 

Calor del agua el evaporarse a 212ºF. 

= 
lb Btu 

1 mol x 18 mol x 970.3 lb. 

= 17 465.40 Btu. 

o Calor del vapor del a gua al pasar de 212 F a 

= 
Btu· 

1 lb mol H2o x 8 .23 lb.mol x (842 - 212)°F 
ºF 

q av = 5 184.90 Btu, 

El calor total desaprovechado estara dado por 

Qd = qgs + qal + qae + qav 

Q = 73 288.66 Btu/mol de combustible. 

De acuerdo con estos datos la eficiencia de la caldera es; 

Eficiencia 

= 

CALOR APROVECHADO / mol de combustible 
CALOR DISPONIBLE / mol de combustible 

259 560 73 288.90 
259 560 0.7176 

EFI CIENCIA = 71.76 % 
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El objeto de emplear el precalentador de aire es el de aumentar 

la eficiencia o rendimiento de la caldera. Conociendo la cantidad de 

calor que •s posible recupera~ con el intercambiador, se puede cal-

cular la nueva eficiencia de la caldera. 

CALOR RECUPERADO CON EL PRECALENTADOR . 

q = 9.2425 moles de gh x 7.479 Btu x (842 - 392 )°F 
r mol de comb. mol gh ºF 

= 31 106.09 Btu / mol de combustible. 

CALOR DESPERDICIADO CUANDO SE USA EL PRF.CALENTADOR. 

qd = 73 288.66 Btu - 31 106.09 Btu = 42 182. 57 mol ~;ucomb. 

La nueva eficiencia es: 

E 259 560 42 182.57 
259 560 = o. 8375 

EFICIENCI A 83 . 75 % 

La cantidad de combustible que se alimenta a la caldera cuando 

no existe el precalentador es: 

= 12 000 000 Btu/hr 
me (0.7176)(259 560) Btu/lb.mol = 

me 901 .95 lb de combustible / hr. 

64 •425 lb mol de comb. 
hr 

Cuando se dispone del precalentador, la cantidad de combusti-

ble que se debe alimentar al intercambiador es 

m' 
c 

= 12 000 000 Btu/hr 
(0.8375)(259 560) Btu/lb.mol 

M! = 772.83 lb de combustible / hr 

= 55 •20 lb mol de comb. 
hr 



La cantidad de combustible que se ahorra cuando se dispone del 

pr ecalentador es: 

901 95 lb • hr 772.83 ~~ = 129 12 lb 
• hr = 58 62 !s. • hr 

Considerando que se trata de un proceso continuo, el ahorro de 

combustible anual sera de 513 511.2 Kg/año. 

Tomando el costo de combustible como de 0.25 S/Kg, entonces 

el dinero ahorrado por concepto de combustible sera de: 

.!SL s 513 511. 2 año x 0 .25 Kg = 
s 128 377.8 -ñ a o 

AHORRO ANUAL POR COMBUSTIBLE = S 128 377.80 

De acuerdo con el combustible alimentado (55.20 lb.mol/hr), la 

cantidad de ai r e requerido esta dada por: 

m ar 
= 8 •7425 mol aire x 55 •20 mol comb. 

mol comb. hr 

m 1399 5 lb de aire / hr. ar 

= 482 mol aire 
hr 

La cantidad de ga s es generados durante l a combustión es: 

m = 9 . 2425 mo l gas . 1 55 .20 molh~omb. = 
g mol comb . 

m = 14 464. 8 l b gas es de combus tión / hr'. g 

510 186 mol de gas 
• hr 

Si estos gases s e enfrian po r medio del precalentador desde 

842ºF hasta 392ºF , entonces l a car ga térmica que debe manejar el 

precalen tador será : 

Q = 31 106 . 09 _B_tu__,--....-­
mol de comb, 

CARGA TERMICA DEL PRECALENTADOR = 

50 

X 55 20 mol de comb. 
• hr 

1 717 056.1 
Btu 
?ir 



CAPITULO V 

DISENO DE UN PRECALENTADOR DE AIRE 

En esta unidad se presenta el diseño de un precalentador de aire 

nara una caldera de Dowtherm, siguiendo el método usado por KERN, (DQ 

nald Q. Kern, PROCESOS DE TRANSFERENCIA DF. CALOR, Editorial C.E.C.S.A. 

México 1972). 

Primero se hace una lista con los datos directos y los datos que 

pueden ser obtenidos de la literatura empleando las condiciones de -­

proceso, también se indican las dimensi6nes de los tubos con los que­

se va a encontrar el diseño más economico. 

Después se presenta el c~lculo de un intercambiador de calor si­

guiendo la secuencia mostrada en el capitulo anterior. 

Al final se presentan los cálculos del diseño para un intercam-­

biador de calor con un paso en los tubos y un paso en la coraza. 

Como algo convencional, se emplean letras mayusculas para desig­

nar las caracteristicas de los gases de combusti6n y las letras minu2 

culas indicaran las caracteristicas del aire. 

El subindice (1) indica las condiciones a la entrada del inter-­

cambiador y el subindice (2), las condiciones a la salida del mismo. 

Como algunos datos dependen de la temperatura a la cual se enfr! 

an los gases de combusti6n se presentan los datos para tres diferen-­

tes valores de la temperatura final de los gases, esto se hace para -

poder determinar el valor óptimo de la tem~eratura de los gases a la­

salida del intercambiador de calor, desde un punto de vista económico . 

Las t emperaturas propuestas son: 392°F, 356ºF y 338ºF. 
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CALOR REQUERIDO = 12 000 000 Btu / hr 

EFICIENCIA DE LA CALDERA SIN PRECALSNTADOR = 71. 76 % 

GASES DE cm!BUSTION. 

Temperatura de salida (ºF) 392 356 338 

Temperatura de entrada (°F) 842 842 842 

Flujo lb 14 465 14 302 14 222 hr 

lb 0.0272 0.0280 0.0284 Densidad --
3 pie 

Viscosidad lb 0.07148 0.07018 0 .06945 hr pie 

Calor especifico Btu 0.2637 0.2637 0.2637 lb ºF 

Conductividad térmica hr Btu 0 . 027 0 .027 0 . 0271 pie OF 

AIRE. 

'['emperatura de salida ( 0 F) 559 598 618 

Tempera tura de entrada (°F) 68 68 68 

Flujo lb 
13 995 13 837 13 760 hr 

Densidad lb
3 0 .0478 0 . 0449 0.0436 

pie 
lb 

Vis cosidad hr pie 0 . 0561 0.0568 0 . 0573 

Ca lor especifi co Btu 0 . 250 0 .250 0 .250 lb ªF 

Co nductividad térmica hr 
Btu 0 .0215 0 . 0215 0 .0216 
pie OF 

CARGA TERMICA (Btu/hr) 1 717 056 1 833 592 1 890 877 

EFICIENCIA (%) 83.75 84.70 85 .18 
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1.-Balance de calor. 

Mediante un balance de calor es posible determinar la tempera-

tura del aire a la salida del precalentador. 

( 4.1) 

1 717 057 Btu/hr = 13 995 lb/hr X 0.25 Btu/lb ºF X (t2 - 68) °F 

haciendo operaciones se encuentra que el aire sale a 558.75 °F . 

2.-Cálculo del MLDT. 

( 4.2) MLDT = 

MLDT (392 - 68) - (842 - 558.75) 
c~22 - 68> 

ln (~42 - 558.75) 

3.-Cálculo del factor "Ft" 

( 4.3) R 
Tl - T2 8~ - 222 

= 
t2 tl 

= 68 55.75 = 0.9169 

t - tl 5~8.75 - 68 s 2 
= 

Tl - tl 
= 42 - 68 

(4.4) 0.6340 

Con estos datos de "R" y "S" y empleando la figura 19 (Kern), se 

encuentra un valor del factor "Ft" = 0.91 

4.-Diferencia verdadera de temperatura. 

(4.5) Atreal = MLDT x Ft = 303 .27 x 0 . 91 276 ºF 

5.-Patron de flujo. 

Si se hace fluir el aire por el lado de la coraza, la incrus-

tación en ese lado será mínima y además se tendrán menos pérdidas 

de calor con el exterior por ser el aire el fluido más frío y nor 

lo tanto, se requerirá un aislamiento t~rmico menor. 
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6.-Coeficiente total de transferencia de calor propuesto "Ud"· 

De la literatura se encuentra que el coeficiente para siste-

2 mas gas-gas tiene un valor aproximado de Ud = 5 Btu/lb hr pie • 

7.-Area de transferencia de calor requerida. 

(4.6) A 

A = 

Q I U Atreal 

1 717 ºt9 
5 X 27 = 

8.-Longitud y diámetro de los tubos. 

2 1 244.12 pies 

En este calculo preliminar se usaran tubos de 1 plg, 16 BWG y 

de una longitud de 12 pies. 

9 .-Arreglo y espaciado de los tubos. 

Los tubos estaran arreglados en cuadro con un espaciamiento de 

1.25 plg, se usaran 3 deflectores segmentados un 25% y separados 36" 

uno de· otro. 

10.-N~mero de tubos requerido. 

(4.7) 

1 244.2 
3.141 

11.-Diárnetro interno de la coraza. 

396 tubos. 

En la tabla 9 (Kern) se encuentra que el diámetro de la cora-

za necesario para albergar este n~mero de tubos debe ser de 31 plg. 

12 .-Propiedades del aire , T = 313ºF. 

cp = 0.25 Btu/lbºF. 

! = 0. 0478 lb/pie3. 

k = 0.0215 Btu/hr pi~ ºF. 

"( = 0.0232 cp = 0.05614 lb/hr pie. 
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CALCULOS DEL LADO DE LA CORAZA. 

A.-Area de flujo. 

(4.8) 

B.-Masa 

(4.9) 

a s 

a s 

velocidad. 

G s 

= 

= 

Dis C' B 
144 pt 

1.55 pies 

w 
a 

s 
= 

,21 X 0.22 X ,26 
= 144 X 1.25 

2 

13 992 lb/hr 
. 2 

l. 55 pies 

2 G = 9 029 lb/hr pies s 

c.-Diámetro equivalente de la coraza. 

(4.10) 4((1.25) 2 - 3.16 (1) 2/4) 
3.14 X 1 X 12 

D = 0.0825 pies e 

D.-N~mero de Reynolds. 

( 4.11) R = es 

R = 13 278 es 

= 

0.99 plg. 

0 . 0825 X 9 029 
0.05614 

De la figura 28 (Kern) se encuentra que jh 64 

F.-Coeficiente de película en el exterior de los tubos • 

(4.12) h = . k/D (c /k.)1/3 (111 )0.14 
o Jh e P 'Í w 

64 (0.0212) (-0.05614 (0.25)) 1/3 
h = 0 .0825 X (0.0215) o 

h 16.678 Btu/lb hr 2 
= pie 

o 

Cuando se manejan fluidos como estos la relacion de viscasi-

dades vale casi uno. 
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G.-Fac t or de fricción "f "· s 

De la figura 29 (Kern) se encuentra que f = 0.002 e 

H.-Número de veces que el fluido cruza la coraza (N + 1). 

N + 1 = 12 L n / B = 12 x 12 x 4 / 36 

N + 1 8 

I.-Caida de presión. 

f G 2 DI 1 (N + 1) 
( 4.14) APS 

s s 8 = 2 g f De f' s 

AP = 
0.002 X (9 029) 2 

X (31/12) X 8 
s 2 X B 4.18 (10) X 0.0478 X 0.0825 

APS = 1.03656 lb/pll 

CALCULOS DEL LADO DE LOS TUBOS. 

Propiedades de los gases de combustión. T = 617°F 

cp 

¡J = 

k = 
"( 

A 1 • -Ar ea 

(4 .15) 

0.26379 Btu/lb ºF 

0 . 0272 lb/pie3 

0.027 Btu/hr ºF pie 2 

0.0294 cp = 0.07148 lb/hr pie 

de flujo. 

= 

= 

0.408 pies2 

396 X 0,594 
144 X 4 

B'.-Masa velocidad. 

ªt 
w 14 46á.8 

(4 .16 ) = = 
ªt 0.40 

ªt = 35 453 lb/hr pie2 
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C'.-N~mero de Reynolds. 

(4.17) Ret = 
Dt Gt 0 • 072,2 X 2,2 !f.22 

= 0.07148 -'( 

Ret = 35 960 

D'.-Factor "jh" para el lado de los tubos. 

De la figura 24 se encuentra que jh 110 

E'.-Coeficiente de película interno referido a el área externa. 

( 4.18) hio = jhk/DEt (cp1/k)l/3 <111w)0.14 

no co.027) (0.26379 co.07148>) l/3 
0.083 X 0.027 

2 31.62 Btu/lb hr pie 

F'.-Factor de fricción "ft"• 

De la figura 26 (Kern) se encuentra que f t 0.000 19 

G'.-Caida de presión. 

(4.19) APt 

~t 

2 
!tGt L n 

= 2 g l'Dtps= 

= 7.28 lb/plg2 

0.00019 (34 453) 2 
X 12 X 4 

2 X 4.18 (10) 8x 0.0272 X 0.072 

H'.-Caida de presión por retorno. Tomando V= Gt/P. 

!Pr 

.&P r = 

I',-Caida de presión 

APT = 

!PT = 

4nv2s = 
2 g• 144 

6.40 lb/plg2 

total. 

!P + s APt + 

14. 716 psi. 
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Puesto que el cambiador de calor anterior produce una caida de 

presi6n muy grande, se va a diseñar un intercambiador con un arreglo 

más sencil lo. 

A continuaci6n se presenta el diseño de un intercambiador con 

un paso en los tubos y un paso en la coraza. 

1.-El gradiente de temperaturas sera: MLDT = 303.27°F 

2 .-El patron de flujo es a contracorriente y el aire fluye por la 

coraza. 

3.-Se emplean 296 tubos de 1 plg , 16 BWG y de 20 pies de longitud. 

4 .-El área de transferencia que proporcionan estos tubos es igual a 

1 549 . 8 pies2 • 

5.-El coeficiente total de transferencia será: 

1 717 057 
Ud = 303.27 X 1 549 .8 3,653 

hr pie2 ºF 

Btu 

6.-Los tubos estaran arreglados en cuadro con un espaciamiento de 

1.5 plg . y un claro de 0 . 5 plg, habra cuatro deflectores seg -

mentados un 25% y separados 4 pies entre si. 

7.-El diámetro de la coraza para albergar estos tubos es de 35 plg. 

CALCULOS DEL LADO DE LA CORAZA. 

8 .-Area de flujo. 

a s 

9 .-Masa velocidad. 

G s 

35 X 0.5 X 48 
= 144 X 1.5 = 3.88 pies2 

= ~ = 3 599,53 lb 2 
hr pie 

10 .-Diáme tro equivalente de la coraza. 

D es 
= 4((1.5) 2 

• 3,141 (1)
2/4) 

3,141 X LO X 12 = c.1;54 pies. 



11.-Número de Reynolds. 

Re = s 

12.-Factor jh = 54 

0.1554 X 3 599.53 
0.05616 

13.-Factor de fricci6n f = 0.0022 s 

9 963 . 80 

14.-Número de veces que el fluido cruza la coraza (N + 1) = 5 

15.-Coeficiente de pelicula externo. 

h o 

16.-Caida de presi6n. 

= 

54 X 0,0215 X 0 ,8674 0.1554 6,497 

0.0022 ( 3 599.5~) 2 (35/12) X 5 
0,3996 X (lO) X 0.1554 

CALCULOS DEL LADO DE LOS TUBOS. 

17.-Area de flujo. 

= 
296 X 0.594 

144 

18.-Masa velocidad. ,,,/" 

= 
14 464.8 

1.221 

19.-Nómero de Reynolds. 

= 

1.221 pies2 

11 846.68 _lE__ 2 
hr pie 

Btu 
2 lb hr pie 

lb 
0. 069 4 r;;2 p g 

0.0725 X 11 846 .68 
= 0.07148 = 12 015,73 

20.-Factor jh pa~a el lado de los tubos; jh= 42 

21.-Factor de fricción. f t 0.00026 

22.-Coeficiente de pelicula interno referido a el área externa. 

23.-Caida de presión. 

AP 

42 X 0,027 
~ 
Q.""8E7 

= 
12. 075 __ B..;...t_u __ 

lb h 
. 2 

r pie 

0.00026 (11 846.68) 2 
X 20 

0,2274 X 108 X 0,0725 
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24.- coe ficiente total de transferencia de calor (limpio). 

= 
12.075 X 6.497 

= 4.224 Btu 
hr pie2 ºF 12.075 + 6.497 

Si se compara este coeficiente con el propuesto en el paso 5, 

3.653 Btu 
hr pie2 ºF 

se puede ver que el coeficiente de diseño es menor que el calculado 

por lo que se puede suponer que la suposición de Ud es correcta. 

En el siguiente capitulo se hacen otros diseños de intercambia-

dores para determinar cuál es el más economice. 
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CAPITULO VI 

CONSIDERACIONES ECONOMICAS 

En el presente capitulo se muestran los aspectos económicos en 

el diseño de un intercambiador de calor que puede acoplarse a una -

caldera que genera 12 000 000 Btu/hr. 

COSTO DE LA CAIDA DE PRF.SION. 

El costo anual que representa esta caida de presión consid eraQ 
1 

do que el equipo que manejara los fluidos tiene una eficiencia del-

70 % y el costo de la energia el~ctrica es de 0.25 S/Kw; se puede-

calcular como: 

= AP lbf x 144 ~ x l n1e3 x W lbm x 
plg2 pie2 f' lb m hr 

1 hr 

3 600 seg 

X HP seg O 746 Kw x 0.25 ~ 
550 pie-lb! x • HP Kw 

X 8 760 hr 
año 

haciendo operaciones esta ecuaci6n puede ser reducida a: 

= 0.1697 AP X w 
f' 

( Vaño) 

X 
1 

0 .7 

En seguida se presentan los resultados obtenidos en el diseño 

t~rmico de diversos intercambiadores de calor, asi como los costos 

de la caida depresión en cada uno de ellos, aplicando para esto la 

ecuación presentada más arriba. 

Tambi~n se presentan los costos de estos intercambiadores y el 

ahorro que se puede tener cuando se emplea alguno de ellos. Se pro-

pone un periodo de depreciación de 5 años. 
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NOMENCLATURA EMPLEADA E'l ESTE CAPITULO. 

D s 

G s 

Gt 

Re s 

Ret 

h o 

Ud 

u c 

AP 

APt 

s 

= 

= 

= 

= 

= 

= 

= 

Diámetro interno de la coraza. (pulgadas) 

Masa velocidad en la coraza. (lb/hr . 2) pie 

Masa velocidad en los tubos. (lb/hr pie2 ) 

Número de Reynolds en la coraza. 

Número de Reynolds en los tubos. 

Coeficiente de pelicula externo. (Btu/hr pie2 ºF) 

Coeficiente de pelicula interno pero referido a el 

area externa. (Btu/hr pie2 ºF). 

Coeficiente total de transferencia de diseño. 

(Rtu/hr nie2 ºF). 

Coeficiente total ·de transferencia limpio. 

(Btu/hr pie2 ºF). 

Caida de presi6n del lado de la coraza (lb/plg2) 

Caida de presión del lado de los tubos (lb/plg2) 
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TABLA DE RESULTADOS DEL DISENO TERMODINAMICO Y DE LOS 

COSTOS DEL INTERCAMBIADOR DE CALOR. 

(Cuando se emplean tubos de 1 plg. 16 BWG, arreglados en cuadro 

y los gases de combustión se enfrian hasta 392°F (200°c). 

NUMERO 
DE TUBOS 164 276 316 360 400 500 

D 27 s 31 33 35 37 41 

G 4 665 s 4 063 3 881 3 602 3 405 3 075 

12 705 11 096 9 740 8 766 7 013 

Res 12 914 11 248 10 566 9 971 9 425 8 512 

12 883 11 252 9 877 8 891 7 111 

7.08 6.84 6.72 6.49 6.oo 

13.22 12.23 10.12 

APS 0.1022 0.0775 0. 0718 0.0640 0.0604 0.0532 

0.495 0.388 0.316 0.2517 0.1849 

Ud 5.198 3.917 3.42 3.00 2.703 2.160 

u 5.286 c 4.611 4.50 4.00 3.853 3.328 

Costo total del intercambiador. 

$ 62 000 85 746 94 614 104 556 113 971 136 437 

Depreciación anual. 

$ 12 400 17 149 18 923 

Costo anual de la caida de presión. 

CORAZA 5 079 

TUBOS 73 122 

3 853 

44 180 

3 569 

35 051 

20 911 

3 179 

28 565 

Costo total de la caida de presi6n al año. 

78 201 48 189 38 620 31 744 
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22 794 

3 003 

22 717 

25 720 

27 287 

2 648 

16 696 

19 346 



La si guiente tabla mue s tra el costo total de diversos inter-

cambiarlo r es de calor con tubos de 1 plg. 16 BWG, este valor inclu 

ye la cai da de presión y la depreciación anual. 

PERDIDAS 

(S/año) 

No DE 

164 

276 

316 

360 

400 

500 

80 000 

60 000 

40 000 

20 000 

o 

TUBO S. 

COSTO DE 
LA CAIDA 
DE PRESION 

100 

COSTO TOTAL. 

90 601 

65 182 

61 112 

52 656 

48 514 

46 633 

200 300 400 

NUMERO DE TUBOS. 

1 plg. 

L r!s gases se en frian hasta 392ºF (200°c). 
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TABLA DE RESULTADOS DEL DIS~O TERMODINAMICO Y DF. LOS 

COSTOS DF.L INTERCAMBIADOR DE CALOR. 

(Cuando se emplean tubos de 1.25 plg. 14 BWG, arreglados en cuadro, 

y los gases de combustión se enfrian hasta 392°F (200° c). 

NUMERO 
DE TUBOS 164 

D s 

Re 
8 

h o 

!Pt 

27 

5 448 

13 763 

15 117 

17 327 

8.260 

0.1020 

0.4257 

5.277 

5.133 

200 240 

31 33 

4 740 4 453 

11 284 9 403 

13 155 12 356 

14 207 11 839 

7.542 7.442 

11.265 9.655 

0.0886 0.0871 

0.311 0.224 

4.327 3.142 

4.517 4.197 

Costo total del intercambiador. 

s 67 198 79 571 89 705 

Depreciación anual. 

s 13 440 15 914 17 941 

Costo anual de la caida de presión. 

CORAZA. 5 063 

TUBOS. 38 421 

4 402 

28 077 

4 363 

20 273 

304 332 400 

35 37 41 

4 198 3 971 3 584 

7 425 6 797 5 642 

11 650 11 020 9 945 

9 349 8 558 7 103 

7.063 7.060 6. 705 

7.586 5.977 

0.0867 0.0829 0.0742 

0.154 0.122 

2.848 2.606 2.1636 

3.761 3.657 

112 021 120 997 132 643 

22 404 

4 308 

13 889 

24 199 

4 078 

11 000 

26 529 

3 687 

8 702 

Costo total de la ca1~a de presión al año. 

43 484 32 479 24 636 18 192 15 078 12 389 



La siguiente tabla muestra el costo total de diversos inter-

cambiadores de calor con tubos de 1.25 plg. 14 BWG, este valor in 

c luye la caida de presi6n y la depreciaci6n anual. 

No. 

164 

200 

240 

304 

332 

400 

PERDIDAS 

(S/año) 

80 000 

60 000 

40 000 

20 000 

o 

DE TUBOS~ COSTO TOTAL. 

56 924 

48 393 

42 577 

40 601 

39 277 

38 918 

COSTO . TOTAL 

100 200 300 

Lo s gases se enfrian hasta 392ºF (200ºC). 
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1.25 plg. 



TABLA DB RESULTADOS DF:L DISffiO 'rERMODI:'IAMICO Y Dr.; LOS 

COSTOS DEL INTERCAMBIADOR DF: CALOR . 

(Cuando se emplean tubos de 1.25 nlg. 14 BWG , arreglados en 

cuadro y los gases de combustión se enfrian hasta 356°F (180°C). 

NUMERO 
DE TUBOS 164 200 240 

Ds 27 31 33 

G 5 381 s 4 690 4 403 

11 157 9 299 

Re 14 703 s 12 817 12 030 

Ret 17 451 14 308 11 925 

h 8.073 o 7. 591 7.350 

11.515 9.935 

APs 0.1088 0.0974 0.0913 

0.295 0.213 

5,280 4.400 

4.575 4.224 

Costo total del intercambiador. 

s 67 198 79 571 89 705 

Depreciac16n anual. 

s 13 440 15 914 17 941 

Costo anual de la caida de presión. 

CORAZA 

TUBOS 

5 410 

36 490 

4 841 

26 661 

4 540 

19 262 

304 400 

35 41 

4 152 3 544 

6 827 5 635 

11 344 9 683 

8 755 7 227 

7.109 6.507 

8,354 7.225 

0 .0861 0.0772 

0.123 0.0874 

3 ,474 2 .640 

3,844 3.423 

112 021 132 643 

22 404 

4 282 

11 180 

26 529 

3 837 

7 890 

Costo total de la caida de pres16n al año. 

41 900 31 502 23 802 
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La s i guiente tabla muestra el costo total de diversis inter-

cambiadores de calor con tubos de 1.25 plg. 14 BWG, este valor in-

cluye la caida de presión y la depreciación anual. 

No DE 

PERDIDAS 
('!>/año) 

80 000 

60 úOO 

40 000 

20 000 

o 

164 

200 

240 

304 

400 

o 

TUBOS COSTO TOTAL 

55 340 

47 416 

41 743 

37 866 

38 2% 

100 200 300 400 500 

NUMERO DE TUBOS. 

1.25 plg. 

Los gase s se enfrian hasta 356ºF (18o0 c). 
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TABLA DE RESULTADOS DEL DIS~O TERMODINAMICO Y DE LOS 

COSTOS DEL I"!TERCAMBIADOR DE CALOR. 

(Cuando se emplean tubos de 1.25 plg. 14 BWG, arrei lados en cuadro 

y los gases de combusti6n se enfrían ha s ta 338ºF (170° c). 

NUMERO 
DE TUBOS 164 200 240 

31 33 

4 660 4 378 

Gt 13 529 11 094 9 245 

Re 14 499 s 12 628 11 863 

Ret 17 532 14 377 11 980 

7. 517 7.274 

11.643 10.00 

0.099 0.0930 

iPt 0.394 0.288 0.208 

Ud 7.135 5.850 4. 875 

4.567 4.200 

Costo total del intercambiador. 

s 67 198 79 571 89 705 

Depreciaci6n anual. 

s 13 440 15 914 17 941 

Costo anual de la caida de presión. 

CORAZA 

TUBOS 

5 369 

35 559 

4 922 

25 99Q 

4 623 

18 770 

304 400 

35 41 

4 128 3 524 

7 299 5 547 

11 186 9 548 

9 459 7 188 

7.153 6.547 

8.447 6.392 

0.0877 0. 0786 

0.1346 0 .0806 

3.81~9 2.925 

3 . 873 3.230 

112 021 132 643 

22 404 

4 360 

12 150 

26 529 

3 907 

7 274 

Costo total de la caida de presión al año. 

40 928 30 912 23 393 
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La siguiente tabla muestra el costo total de diversos inter-

cambiadores de ca l or con tubos de 1.25 plg. 14 BWG, este valor in-

cluye la caida de presión y la depreciación anual. 

PERDIDAS 
($/año) 

80 000 

60 ººº 

40 000 

20 000 

o 

:-fo DE TUBOS 

164 

200 

240 

400 

o 100 200 

COSTO TOTAL 

54 368 

46 826 

41 334 

38 914 

37 710 

300 400 500 

NUMERO DE TUBOS. 

Los gases se enfrian hasta 338ºF (170ºc). 

70 

1.25 plg, 



La siguiente tabla permite hacer una comparación dire cta entre 

los costos anuales (de oneraci6n y depreciación) de diferentes ti-

pos de intercambiadores de calor. Despu~s se hace una e;ráfica con 

estos valores tomando como parametro la temneratura de los gases 

de combustión a la salida del intercambiador. 

No TUBOS 392°F 356°F 338°F 

164 s 56 924 1 55 340 '$ 54 368 

200 48 392 4? 416 46 826 

240 42 577 41 ?43 41 334 

304 40 601 37 866 38 914 

400 38 918 38 256 37 710 

COSTOS 
ANUALES 392°F 

s 55 000 356°F 

338°F 
53 000 

51 000 

49 000 

47 000 

45 000 

43 000 

41 000 

39 000 

37 000 

100 200 300 400 
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Por medio de la siguiente tabla se puede apreciar el ahorro que 

puede producir un precalentador de aire que se instala en una calde-

ra que debe generar 12 000 000 Btu/hr. Este ahorro depende del calor 

que se pueda recuperar de. los gases de combusti6n generados por la -

caldera, esta recuperaci6n es funci6n de la temperatura de los gases 

a la salida del intercambiador. Estos valores se presentan más abajo 

en forma gráfica. 

Temperatura 
final d~ los 
gases ( F) 

392 

356 

338 

(S/añO) 

Ahorro por 
combustible 

($/año) 

128 378.00 

136 984,00 
.J 

141 278.00 

Gastos de AHORRO NETO 
operaci6n y ( S / año) depreciaci6n 

39 277.00 89 101.00 

37 866.oo 99 118.00 

38 914.00 102 364.00 

140 000 
~~~~~A~h~o~r~r~o por combustible 

120 000 
AHORRO NETO 

100 000 

80 000 

60 000 

Gastos de operaci6n y ·depreciaci6n 
40 000 

20 000 

320 340 360 380 

TEMPERATURA DE LOS GASES 

Como se puede apreciar el valor óptimo de la temperatura de 

los gases sera el menor que se pueda tener sin que se presente -

condensación y corrosi6n. 
'e 



CONCLUSIONES. 

De acuerdo con los cálculos efectuados s e puede decir que desde­

un punto de vista económico, el valor óptimo de la temperatura de los 

gases de combustión a la salida del intercambiador es el de la tempe­

ratura más baja que se pueda lograr sin que se presenten problemas de 

condensación de los gases y por consiguiente, problemas de corrosi6n­

del equipo. 

Una temperatura de 338°F (170°C) es adecuada como temperatura de 

los gases de combustión a la salida del intercambiador de calor. 

Un equipo adecuado para estas condiciones es un intercambiador­

de calor de espejos fijos con un sólo paso en los tubos y un sólo p~ 

so en la coraza. Contiene cuatro deflectores segmentados un 25 %, se 

parados uno de otro 4 pies, contiene también 304 tubos de 20 pies de 

longitud con diámetro de 1.25 pulgadas, arreglados en cuadro y con -

un espaciamiento entre centros de tubos vecinos de 1.75 pulgadas. 

Este equipo tiene un costo aproximado de 3 112 000.00 y da lugar 

a unos gastos de operación de $ 16 500.00 anuales . 

Cuando la caldera cuenta con este precalentador de aire, eleva 

su eficiencia desde 71.76% hasta 85.18%, lo que implica que la can­

tidad de combustible requerido para que la caldera genere 12 000 000 

Btu/hr disminuye. Esta disminución en el consumo de combustible da -

lugar a un ahorro de 5 141 300.00 anuales. 

Si el intercambiador de calor se deprecia en 5 años, entonces el 

ahorro anual neto es de S 102 400.00 
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N O K E N C L A T U R A. 

Superficie de transferencia de calor, pies 2 

A.rea de !lujo la coraza, pies I~ en 

Ar ea de flujo los tubos, pies 2 en . 
A.rea de flujo por cada tubo, 2 plg • 

Calor especifico para los flui dos cal iente y frio, 

respect ivamente, Btu / lb 0r. 

Sección libre entre tubos (Claro) plg. 

niámetro equivalente en la coraza, pies. 

Diámetro equivalente en la coraza, plg. 

Diámetro interno de la coraza, plg . 

Diamétro externo de los tubos, plg. 

Diámetro interno de los tubos, pies. 

Factor de correcc i ón del MLDT, a dimensional. 

Factor de f ricción del lado de la coraza . 

Factor de fricción del lado de los tubos. 

Masa velocidad en l os t ubos y en la coraza,lb/hr ft2 • 

Aceleración de la gravedad, pies I 2 hr • 

A.celer aci6n de la gravedad, pi es I 2 seg. 

Coeficientes rl e t r ans fer encia de ca l or, en forma ge-

neral , para el interior y para el exterior de los 

tubos respec tivament e , Btu / hr pie2 ºF. 

Coeficiente de treansferencia de cal or del lado in-

terior pero referido a el área externa de los tubos. 

Factor de transferencia par a la coraza y l os tubos 

respectivamente, adimensional. 
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Conductividad térmica, Btu/hr ft2 ºF/ft. 

Longitud del tubo, pies. 

Media logarítmica de la diferencia de temperaturas, 

NCtmero ·de deflectores. 

NCtmero de tubos. 

N6mero de pasos en los tubos. 

Espaciado de los tubos, plg. 

º~ l'. 

2 Calda de presi6n en los tubos y en la coraza , lb/plg • 

Flu jo el e calor. 

Gravedad especifica. 

Temperaturas del fluido cali ente, ºF. 

Tempera t1¡ras del fluido frio. ºF. 

Coeficiente total de transferencia de calor, coefi­

ciente limpio y coeficiente c'.e disef5.o, Btu/hr pie2 ºr. 

Velocidad del fluido, pie/seg. 

Flujo en peso del fluido caliente, lb/hr. 

Flujo en p0so del fluidó 

Razon de viscosidades, 

Viscosidad, centi poises 

frio, lb/hr. 

('1 /,/'\w)o.14 

){ 2.42 = lb/ hr pie, 

Visco s i dad a la te~pe ratura de la pared. 

Densidad, lb/pie~ 
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