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Nomenclatura 

 
Área efectiva de la placa   𝐴𝑒[𝑚2] 
Paso de corrugación  𝑃𝑐[𝑚] 
Ángulo Chevron   β 
Factor de alargamiento de la superficie  ϕ 
Ancho de la placa 𝐿𝑤[𝑚] 
Distancia vertical entre los centros de los puertos 𝐿𝑣[𝑚] 
Diámetro de los puertos 𝐷𝑝[𝑚] 
Distancia horizontal entre los centros de los puertos 𝐿ℎ[𝑚] 
Profundidad de corrugación 𝑏[𝑚] 
Área de flujo del canal 𝐴𝑐ℎ[𝑚2] 
Diámetro hidráulico del canal 𝐷ℎ[𝑚] 
Número de Reynolds 

𝑅𝑒 [
𝐺𝑐ℎ ∙ 𝐷ℎ

𝜇
] 

Constante empírica 𝐶, m, p, 𝐶1 
Número de Prandtl 

𝑃𝑟 [
𝜇 ∙ 𝐶𝑝

𝑘
] 

Viscosidad dinámica a la temperatura media 𝜇[𝑃𝑎 · 𝑠] 
Viscosidad dinámica a la temperatura de la pared  𝜇𝑤[𝑃𝑎 · 𝑠] 
Factor de fricción 𝑓 
Diámetro equivalente 𝑑𝑒[𝑚] 
Distancia vertical de puerto a puerto 𝐿𝑝[𝑚] 
Caída de presión asociada con los colectores y los puertos de 
entrada y salida 

∆𝑐[𝑃𝑎] 

Número de pasos 𝑁𝑝 
Velocidad másica en los puertos 

𝐺𝑝 [
𝑘𝑔

𝑚2 ∙ 𝑠
] 

Densidad del fluido 
𝜌 [

𝑘𝑔

𝑚3
] 

Velocidad másica en el canal 
𝐺𝑐 [

𝑘𝑔

𝑚2 ∙ 𝑠
] 

Volumen específico 
𝜐𝑚 [

𝑚3

𝑘𝑔
] 

Caída de presión causada por el cambio de elevación ∆𝑝[𝑃𝑎] 
Aceleración gravitacional 𝑔 [

𝑚

𝑠2
] 

Densidad media del fluido 
𝜌𝑚 [

𝑘𝑔

𝑚3
] 

Constante de proporcionalidad en la segunda ley de Newton 𝑔𝐶 
Caída de presión total ∆𝑇[𝑃𝑎] 
Transferencia de calor 𝑄̇[𝑊] 
Superficie de transferencia de calor 𝐴[𝑚2] 
Coeficiente global de transferencia de calor 

𝑈 [
𝑊

𝑚2 ∙  °𝐶
] 
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Diferencia media logarítmica de temperatura entre los fluidos ∆𝑇𝑚𝑙[°𝐶] 
Temperaturas de entrada del fluido caliente 𝑇ℎ,𝑒𝑛𝑡[°𝐶] 
Temperaturas de salida del fluido caliente 𝑇ℎ,𝑠𝑎𝑙[°𝐶] 
Temperaturas de entrada del fluido frío 𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡[°𝐶] 
Temperaturas de salida del fluido frío 𝑇𝑐,𝑠𝑎𝑙[°𝐶] 
Flujo másico del fluido caliente 

𝑚̇ℎ [
𝑘𝑔

𝑠
] 

Flujo másico del fluido frío 
𝑚̇𝑐 [

𝑘𝑔

𝑠
] 

Coeficiente global de transferencia de calor limpio 𝑈𝑐[𝑚] 
Coeficiente de convección del fluido caliente ℎℎ[𝑚] 
Coeficiente de convección del fluido frío ℎ𝑐[𝑚] 
Conductividad térmica del material de la placa 𝑘𝑚[𝑚] 
Espesor de la placa 𝑡[𝑚] 
Coeficiente global de transferencia de calor sucio 𝑈𝑓[𝑚] 
Resistencia térmica debida a la incrustación del fluido caliente 𝑅𝑓ℎ[𝑚] 
Resistencia térmica debida a la incrustación del fluido frío 𝑅𝑓𝑐[𝑚] 
Número efectivo de placas 𝑁𝑒 
Número de placas 𝑁 
Proporción del canal 𝑟𝑎 
Número de canales por paso 𝑁𝑐𝑝 
Área de la placa proyectada 𝐴𝑙𝑝[𝑚] 
Área de transferencia de calor de una sola placa 𝐴𝑡[𝑚] 
Flujo másico por canal 𝑚̇𝑐ℎ[𝑚] 
Longitud del intercambiador 𝐿𝑝𝑎𝑐𝑘[𝑚] 
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Objetivo 
 

 Desarrollo de una metodología de cálculo y un software de diseño aplicado a 

intercambiadores de calor de placas. 

 

 

 

Justificación 
 

Los intercambiadores de calor de placas son equipos ampliamente utilizados en la industria 
porque pueden aplicarse a una amplia gama de procesos industriales. Estos equipos tienen la 
ventaja de que son compactos, de fácil mantenimiento y tienen un alto rendimiento térmico. 
Sin embargo, su aplicación está restringida, principalmente, al intercambio térmico entre 
líquidos y a procesos donde no exista limitación en la caída de presión de los fluidos.  
 
Actualmente, existen diversos programas de diseño de intercambiadores de calor de placas 
como los softwares comerciales “Gasketed Plate heat exchanger” [1], “Ace Plate & Frame 
Data” [2], por mencionar algunos. Estos programas son limitados porque restringen la 
libertad de diseño, ya que dan valores preestablecidos para el factor de alargamiento, 
coeficiente global de transferencia y los factores de ensuciamiento. Por lo tanto, el propósito 
de la presente tesis es desarrollar un software que contemple diferentes correlaciones 
empíricas que se adapten mejor a la hidrodinámica y a las condiciones geométricas del 
equipo. El desarrollo de este tipo de programas permite el diseño de equipos con mejores 
rendimientos para el impulso de proyectos de ahorro de energía que permitan maximizar la 
eficiencia energética del sector industrial mexicano. 
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Capítulo 1 
 
Introducción 
 
Intercambiadores de calor 

Un intercambiador de calor es un dispositivo de transferencia de calor, utilizado para la 
transferencia de energía térmica entre dos o más fluidos disponibles a diferentes 
temperaturas. En la mayoría de los intercambiadores de calor la transferencia de calor entre 
fluidos se lleva a cabo por contacto indirecto. Los intercambiadores de calor se clasifican de 
la siguiente manera: 
 

 Construcción  

 Procesos de transferencia  

 Grado de compactación de la superficie  

 Arreglos de flujo  

 Fase de los fluidos de proceso 

 Mecanismos de transferencia de calor 
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La clasificación de los intercambiadores de calor de acuerdo a su construcción es la siguiente: 
 

 
Clasificación de acuerdo a su construcción

Tubular Tipo placa Superficie extendida Regenerativo

ICP Espiral Circuito impreso

Con juntas Soldada Placa aletada Tubo aletado

Rotativo Matriz fija

Doble tubo Tubos y coraza Tubo en espiral

 

Figura 1. Clasificación de los intercambiadores de calor de acuerdo a su construcción 

 

 

 

Existen dos tipos de ICP (Intercambiador de Calor de Placas), con juntas y soldadas (figura 
1), a continuación se muestran estos dos tipos de ICP. 
 

Intercambiadores de calor de placas con juntas  

 

El intercambiador de calor de placas con juntas consiste en un paquete de placas metálicas 
onduladas o en relieve, en contacto mutuo y provisto de cuatro orificios para el paso de los 
fluidos. El paquete de placas es comprimido mediante un marco o bastidor que consiste en 
una placa fija y otra móvil, en el marco las placas están sujetas por una barra guía superior y 
por otra barra guía inferior para asegurar una alineación correcta, con tornillos de apriete, 
todo esto para asegurar la compresión óptima y hermeticidad del paquete de placas (figura 
2). Las barras guías son más largas que la pila comprimida de placas, de modo que cuando 
se retira la cubierta de extremo móvil, las placas puedan ser deslizadas a lo largo de las barras 
de soporte para inspección y limpieza. Las placas onduladas o en relieve tienen en su periferia 
ranuras para la instalación de juntas, las cuales sirven para cerrar los canales y dirigir los 
fluidos por canales alternos (Fig. 3). 
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Figura 2. Partes de un intercambiador de calor de placas. [3] 

 
 
 
Boquillas 

 
Los ICP disponen de boquillas para la entrada y salida de los fluidos, por medio de ellas es 
conectada la tubería externa que llevará los dos fluidos con los que trabajará el 
intercambiador, estas boquillas están alineadas con los puertos de las placas de una o ambas 
tapas finales (placa móvil y fija), en arreglos de un solo paso, los puertos de entrada y de 
salida para ambos fluidos están situadas en el extremo de la placa fija, y por lo tanto el equipo 
puede ser abierto sin perturbar la tubería externa. Pero con arreglos multipaso, los puertos 
deben siempre estar situados en ambas placas (fija y móvil). Esto significa que el equipo no 
puede abrirse sin perturbar la tubería externa en el extremo de la placa móvil. Para ser 
resistente a la corrosión, las boquillas son generalmente construidas del mismo material de 
la placa. 
 
Juntas  

 
Las juntas están diseñados de tal manera que comprimen aproximadamente 25% del espesor 
en un intercambiador de placa atornillado al proporcionar una unión hermética sin 
distorsionar las placas. El uso de las juntas alrededor de los puertos impide el entremezclado 
de fluido, en el raro caso de fallo de la junta, existe un espacio intermedio entre las juntas 
que se ventila a la atmósfera para facilitar la indicación visual de fuga. 
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Para seleccionar el material correcto para la junta se deben cumplir requisitos importantes 
como son: la resistencia química, la temperatura, buenas propiedades de sellado y de forma 
durante un período aceptable de vida. Se han realizado trabajos para desarrollar 
formulaciones de elastómero que aumenten el rango de temperatura y resistencia química de 
las juntas. Los materiales para juntas típicas y sus temperaturas máximas de funcionamiento 
están descritos en la Tabla 1. 
 
 

Tabla 1. Materiales para juntas y sus temperaturas máximas de funcionamiento 
 

Materiales para juntas y sus temperaturas máximas de funcionamiento 
Material Temperatura °C 

Caucho de estireno butadieno (SBR) 80 
Caucho de nitrilo 140 

Caucho de etileno propileno 150 
Fluoroelastómero 100 

Cauchos de fluorocarbonos 180 
Fibra de asbesto comprimido 260 

Elastómeros de silicona Aplicaciones de baja temperatura 
 
 
 

 
Figura 3. Juntas alrededor de los puertos. [4] 
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Funcionamiento 

 
El fluido entra por la boquilla de entrada, pasa a través de canales alternos (en serie o 
paralelo), en un determinado número de canales la junta no rodea dos puertos de un lado de 
la placa (Figura 3a), el fluido entra por esos puertos y fluye entre las placas, después sale por 
el lado opuesto. Al reverso de las placas, los puertos están bloqueados por una junta (Figura 
3b), de manera que el otro fluido no pueda entrar en ese lado de la placa. El arreglo de flujo 
más convencional es de 1 paso por 1 paso a contracorriente. Se observa en la figura 4 la 
naturaleza que sigue el fluido a través del intercambiador de calor de placas, los fluidos 
caliente y frío fluyen en direcciones opuestas. Como mencionamos, el flujo es controlado por 
las juntas, mediante la variación de la posición de estas, el fluido puede ser canalizado a 
través de la placa o no pasar por ésta y así crear una variedad de arreglos distintos. 
 
 

 
Figura 4. Dirección de los fluidos a través de las placas [3]. 
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Arreglos de flujo 

 
En los intercambiadores de placas, a pesar de que los arreglos de un solo paso a contraflujo 
son los más comunes, existe un gran número de arreglos multipaso factibles, dependiendo de 
la junta alrededor de los puertos (Figura 3). Básicamente los arreglos de flujo son 
combinaciones de flujo en paralelo y/o a contraflujo, con la consecuencia de que el desarrollo 
de la transferencia de calor entre los canales adyacentes dependerá del tipo de arreglo 
utilizado. Usualmente, los intercambiadores de placas de un paso tienen un arreglo 
serpenteado, el cual es el más utilizado, representa contraflujo puro en un solo paso. Es 
utilizado para grandes caudales pero relativamente pequeñas caídas de presión o elevaciones 
de temperatura (ΔT) en cada lado del fluido. 
 
Cuando se tienen arreglos de m pasos por n pasos se tiene un arreglo de flujo complejo y 
cuando se tiene un arreglo de n pasos por n pasos se obtiene un flujo en serie. Existen dos 
arreglos para el flujo serpenteado, el arreglo-U y el arreglo-Z, el primero es usualmente 
preferido sobre el segundo ya que permite que todas las conexiones estén en el mismo lado 
del bastidor. Esto elimina la necesidad de desconectar las tuberías para fines de 
mantenimiento y limpieza. En general, el fluido, que tiene muy baja caída de presión 
admisible, pasa a través de un solo paso; el otro fluido pasa a través de múltiples pasos a fin 
de utilizar la caída de presión disponible y potencia de bombeo.  En resumen existen cuatro 
diferentes arreglos de flujo para los ICP: 
 

1. Arreglos de flujo en serie, en el que una corriente es continua y cambia de dirección 
cada trayectoria vertical, esto es n pasos por n pasos, con pasos individuales por canal, 
como se observa en la figura 5a. 
 

2. Arreglo serpenteado de un solo paso: arreglo-U (Figura 5b lado izquierdo), arreglo-
Z (Figura 5b lado derecho). Ambos fluidos fluyen en contracorriente a través de 
pasajes paralelos que forman un solo paso. 
 

3. Multipaso con pasos iguales (arreglo de flujo en serie) en donde la corriente se divide 
en un número de canales de flujo paralelo y posteriormente se recombina al fluir a 
través de la salida en un único flujo, esto es, n pasos por n pasos, como se observa en 
la figura 5c. 
 

4. Multipaso con pasos desiguales, tal como 2 pasos por 1 paso, y 3 pasos por 1 paso, 
como se observa en la figura 5d y 5e. 
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Figura 5. Arreglos de flujo: a) arreglo en serie; b) arreglo serpenteado; arreglo-U, 

arreglo-Z; c) multipaso con pasos iguales; d) y e) multipaso con pasos desiguales [5]. 
 
 
 
Pernos de sujeción 

 
Los pernos de sujeción generalmente están construidos de acero de baja aleación de 1% Cr-
0.5% Mo. El empaque de las unidades grandes puede ser comprimido por hidráulica, 
neumática, o dispositivos de apriete eléctricos. 
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Tipos de placas 

 
Una amplia variedad de patrones de placas están disponibles en las aplicaciones prácticas, 
aunque la mayoría de los intercambiadores de calor de placas modernos poseen placas tipo 
Chevron, las placas comerciales tienen un patrón ondulado de superficie llamada, washboard 
(tabla de lavar), los patrones de placa típicas se muestran en la Figura 6. El diseño de la placa 
varía de un fabricante a otro, y por lo tanto su rendimiento termohidráulico.  
 
 

 
Figura 6. Patrones de placas: a) washboard; b) zigzag; c) Chevron; d) 

protruberancias y depresiones; e) washboard con corrugaciones secundarias; f) 
wasboard diagonal [4]. 

 
 
 
Materiales de placa y conexiones 

 
Cualquier metal que pueda ser trabajado en frío es adecuado para aplicaciones de ICP. Los 
materiales de placa más comunes son de acero inoxidable (AISI 304 o 316) y titanio. Las 
placas hechas de Incoloy 825, Inconel 625, Hastelloy C-276 también están disponibles. El 
níquel, cuproníquel, y monel raramente se utilizan. El acero al carbono queda descartado para 
ser utilizado, debido a la baja resistencia a la corrosión. Placas de grafito y de polímeros se 
utilizan con líquidos corrosivos. 
 
Generalmente las conexiones están fabricadas con el mismo material de las placas para evitar 
el daño a la corrosión galvánica. 
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Beneficios de los intercambiadores de calor de placas 

 
Turbulencia y coeficiente de transferencia de calor. 
 
Un alto coeficiente de transferencia de calor se consigue debido a la ruptura y reinserción de 
la capa límite, esto es provocado por la generación de remolinos o vórtices. Los patrones de 
placas junto con la disminución del diámetro hidráulico de los canales favorecen una alta 
turbulencia a bajas velocidades de fluidos, debido que al disminuir éste, el fluido aumenta su 
velocidad (figura 7). 
 

 
Figura 7. Turbulencia promovida por los patrones de placas [5]. 

 
 
 
Reducción de ensuciamiento 
 
El bajo ensuciamiento es consecuencia de la alta turbulencia y bajo tiempo de residencia 
(tiempo para viajar desde la entrada hasta la salida del intercambiador) de los fluidos, lo que 
provoca que no haya áreas estancadas y reduce la necesidad de limpieza frecuente. El 
ensuciamiento disminuye en aproximadamente 10% a 20%, en comparación con un 
intercambiador de tubos y coraza. En ciertos casos, las partículas suspendidas pueden ser 
manejadas, por ejemplo colocando coladores en los puertos de las placas fija y móvil, pero 
para evitar la obstrucción, la más grande de las partículas suspendidas debe ser a lo máximo 
de un tercio del tamaño de la abertura del canal promedio. 
 
Fácil limpieza, inspección y mantenimiento 
 
El intercambiador de calor de placas puede abrirse fácilmente, simplemente removiendo los 
tornillos de compresión y deslizando la placa móvil, lo que permite la inspección de toda la 
superficie de transferencia de calor. 
 
Espacio compacto y menor costo 
 
El área de superficie requerida para un intercambiador de calor de placas es de la mitad a un 
tercio y encaja en un área de una quinta parte a la mitad de la que requiere un intercambiador 
de calor de tubos y coraza para el mismo trabajo, reduciendo así el costo, volumen general, 
y el requisito de espacio para el intercambiador. 
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El intercambiador de calor de placas es generalmente más económico que otros tipos de 
intercambiadores por su bajo volumen de retención, mayor eficiencia térmica y menores 
costos para la fabricación, manipulación, transporte e instauración. 
 
Ampliable 
 
Permiten cambios en la configuración para adaptarse a las modificaciones de los procesos, 
por medio del cambio en el número de placas. 
 
Bajo volumen de líquido 
 
Los ICP contienen sólo cantidades bajas de fluidos de proceso debido a que el espacio entre 
las placas de transferencia de calor es relativamente pequeña, esto es beneficioso puesto que 
hay bajos requerimientos de volumen de líquidos refrigerantes o fluidos de proceso que a 
menudo son costosos y para un mejor control del proceso. 
 
Contaminación cruzada eliminada 
 
El diseño de la junta minimiza el riesgo de fugas internas ya que cuenta con un espacio entre 
las juntas que se ventila a la atmósfera, cualquier fallo en las juntas resulta en una fuga a la 
atmósfera, lo que elimina la posibilidad de cualquier contaminación cruzada de los fluidos y 
que es fácilmente detectable en el exterior de la unidad (figura 8). No se deben utilizar 
líquidos tóxicos debido a las posibles fugas en las juntas. 
 

 
Figura 8. Ventilación entre el espacio de una junta [5]. 

 
 
 
Aplicaciones para fluidos con alta viscosidad 
 
Debido a que el ICP induce turbulencias a bajas velocidades de los fluidos, tiene aplicación 
práctica para fluidos con alta viscosidad (viscosidades de hasta 10 Pa*s), pero fluidos 
extremadamente viscosos conducen a problemas de mala distribución de flujo, especialmente 
en el enfriamiento. 
 
 



 
 

 
 16 

Disminución de problemas operativos 
 
Las vibraciones inducidas por el flujo, el ruido, las tensiones térmicas, y problemas de entrada 
de choque de los intercambiadores de tubos y coraza no existen para intercambiadores de 
calor de placas. Sin embargo debido a la larga periferia de la junta, los ICP no son adecuados 
para aplicaciones de alto vacío, ni tampoco para los deberes erosivos o de fluidos que 
contengan materiales fibrosos. 
 
Alto rendimiento térmico 
 
Un alto rendimiento térmico de los intercambiadores de placas se logra gracias a un alto 
grado de contraflujo, gracias a este rendimiento llega a tener aproximaciones de temperatura 
de hasta 18°C posible. La alta eficacia térmica (hasta alrededor de 93%) facilita la 
recuperación de calor a bajo costo.  
 
 
Desventajas de los intercambiadores de calor de placas 

 
Las desventajas de los ICP son las siguientes: 
 

 No son muy adecuados para aplicaciones de baja densidad de gas a gas y son 
utilizados para la condensación o evaporación de vapor que no tengan densidades 
bajas. Las densidades de vapor más bajas limitan la evaporación para reducir las 
fracciones de vapor de salida. 

 Los materiales de las juntas restringen el uso de ICP en aplicaciones altamente 
corrosivas, además que la vida de estas es limitada.  

 Las fugas en agujeros pequeños son difíciles de detectar. 
 No son adecuados para aplicaciones de alto vacío, ni para los deberes erosivos o de 

productos que contengan materiales fibrosos. 
 No deben utilizarse para fluidos tóxicos, debido a la posibilidad de fugas de la junta. 

 
Aplicaciones 

 
En los ICP el tiempo de residencia de los fluidos es aproximadamente el mismo, esta paridad 
es deseable para la uniformidad del tratamiento térmico en aplicaciones tales como la 
esterilización, pasteurización y cocción por lo que son más comunes en la industria láctea, 
de jugos, bebidas alcohólicas, el procesamiento de alimentos, y en la industria farmacéutica, 
donde su facilidad de limpieza y el control térmico necesarios para la 
esterilización/pasteurización la hacen ideal. También se utilizan en la industria del caucho 
sintético, fábricas de papel, y en los calentadores de proceso, enfriadores y sistemas de 
refrigeración de circuito cerrado, en grandes plantas petroquímicas y de potencia. Aquí el 
rechazo de calor al agua de mar o agua salobre es común en muchas aplicaciones, por lo que 
se utilizan placas de titanio. 
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Intercambiadores de calor de placas soldadas 

 

Una de las limitaciones del intercambiador de calor de placas con juntas es la presencia de 
las juntas, lo que restringe su uso a los fluidos no corrosivos, limita las presiones y 
temperaturas de operación. Para superar esta limitación, han sido creados diseños de 
intercambiadores de calor de placas soldadas, al igual que el ICP con juntas, los ICP soldadas 
esta construidas por una serie de placas de metal onduladas o en relieve, pero sin las juntas, 
los pernos, el marco y las barras guía. Para reducir el costo de soldadura, el tamaño de la 
placa para este intercambiador es generalmente más grande que en el ICP con junta. La 
desventaja de ese tipo de diseño es la pérdida de la flexibilidad para desmontar y ampliar el 
número de placas. La soldadura se lleva a cabo alrededor de la periferia de las placas, en 
donde normalmente se coloca la junta. Una vez soldadas las placas del intercambiador, 
resulta un sistema sellado, compacto y con mayores límites para las temperaturas y presiones 
de operación (350°C y 4.0 MPa) y permite el uso de fluidos corrosivos compatibles con el 
material de la placa. 
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Capítulo 2 
 
 
Intercambiadores de calor de placas 

 
Existen más de 60 tipos de patrones de placas para los ICP, los más utilizados son el 
washboard (tabla de lavar) y el Chevron (herringbone). El objetivo de estos patrones de placa 
es promover una alta turbulencia a los fluidos, para que así resulte un coeficiente de 
transferencia de calor alto, además dan lugar a un aumento del área de superficie eficaz y 
proporcionan una resistencia adicional a las placas, por medio de muchos puntos de contacto, 
para soportar la presión diferencial que existe entre placas adyacentes. En las placas tipo 
washboard las corrugaciones están presionadas profundamente, más que la separación entre 
placas, la separación entre placas se mantiene por cavidades que se presionan en las crestas 
y los valles, los intercambiadores de calor de placas que están construidos con este tipo de 
placa operan a presiones bajas, debido a los pocos puntos de contacto y a la profundidad de 
corrugación de las placas. Por otra parte, la placa tipo Chevron tiene una forma sinusoidal, y 
sus corrugaciones están orientadas con un determinado ángulo con respecto a la dirección 
principal del flujo, esta placa proporciona varios puntos de contacto entre las placas 
adyacentes y su profundidad de corrugación es mayor que la placa washboard, mejorando así 
el mezclado de las corrientes y promoviendo la turbulencia, el ángulo de Chevron es invertido 
en las placas adyacentes, de manera que cuando las placas son sujetadas, las ondulaciones 
están cruzadas para proporcionar numerosos puntos de contacto. Por lo tanto, la placa 
Chevron tiene mayor resistencia que la washboard, lo que le permite soportar presiones más 
altas con menor espesor de la placa. 
 
 
Geometría de la placa Chevron 

 
La geometría de cada placa está definida por la forma, tamaño y ángulo de las corrugaciones, 
las cuales mejoran la rigidez de las placas y forman la separación que se desea entre placas. 
Un parámetro importante que influye en el rendimiento de los intercambiadores de calor de 
placas es el ángulo de inclinación de la corrugación β, ya que un cambio en β afecta la 
estructura del flujo básico, el cual es el factor más influyente en la caída de presión y 
transferencia de calor. En ángulos de hasta aproximadamente 80° el fluido fluye 
principalmente a lo largo de los surcos en cada placa. Un movimiento rotatorio secundario 
se impone en el flujo a lo largo de los surcos, cuando en su trayectoria es atravesado por las 
corrientes que fluyen a lo largo de los surcos en la pared opuesta. Este movimiento secundario 
determina el proceso de transferencia de calor; como consecuencia de este movimiento la 
transferencia de calor es distribuida uniformemente a través de la anchura de las placas.  
 
El aumento de β de 0° a 80° conduce a que la caída de presión aumente, al igual que la 
transferencia de calor. El comportamiento de los flujos para distintos valores de β son los 
siguientes: 
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β = 0°: Flujo en canales bidimensional para el que las medidas de transferencia se pueden 
estimar a partir de datos de caída de presión utilizando analogías de transferencia 
convencionales. 
 
30°< β <60°: Conjuntos de corrientes entrecruzadas que fluyen a lo largo de los surcos hacia 
ambos lados del pasaje de flujo, induciendo movimientos arremolinados secundarios; éstos 
determinan el proceso de mejora de la transferencia de calor. 
 
β=45°: Indica que las medidas de transferencia son casi uniformes en todo el ancho de la 
placa. 
 
β=80°: El flujo consiste en patrones paralelos en zigzag, las caídas de presión y transferencia 
de calor están cerca de su máximo, pero sólo ligeramente superior a β=72°.  
 
β=90°: Regiones de flujo separadas causando transferencia de calor y caída de presión 
considerablemente bajos y de aproximadamente la misma magnitud que para β=60°. 
 

 
Figura 9. Características geométricas de las placas Chevron [6] 
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Tabla 2. Nomenclatura 

Ancho de la placa 𝐿𝑤 Área efectiva de la placa 𝐴 
Distancia vertical entre los centros de 
los puertos 

𝐿𝑣 Paso de corrugación 𝑃𝑐 

Diámetro de los puertos 𝐷𝑝 Ángulo Chevron  β 
Distancia horizontal entre los centros 
de los puertos 

𝐿ℎ Factor de alargamiento de la superficie 𝜙 

Profundidad de corrugación 𝑏 Espesor de la placa 𝑡 
 
 
 
Las placas están designadas como duras o blandas, dependiendo de si promueven una alta o 
baja turbulencia. Las corrugaciones son semejantes a una sinusoidal, y los parámetros que 
los describen son los siguientes: 
 

1. El ángulo Chevron.   
2. La profundidad de la corrugación b.  
3. El paso de corrugación (Pc). 

 
El primer parámetro caracteriza la eficiencia térmica y las caídas de presión en los 
intercambiadores de calor (por lo tanto la transferencia de calor y las pérdidas de carga), el 
segundo parámetro caracteriza el diámetro hidráulico del intercambiador y por último el 
tercer parámetro (Pc) junto con la profundidad de la corrugación definen otro factor para 
caracterizar los intercambiadores de calor de placas, el cual es conocido como factor de 
alargamiento de la superficie y es representado por el símbolo ϕ. Este factor de alargamiento 
de la superficie está definido como la relación de la longitud desarrollada, sobre la longitud 
plana o proyectada, y ayuda a determinar el área real de la superficie de la placa, ya que cada 
corrugación aumenta el área de la placa.  
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Tabla 3. Características geométricas importantes de la placa Chevron 
Características  Descripción 
Ángulo de Chevron, β Varían típicamente de 20° a 65°, β es la medida de 

la blandura (un ángulo β pequeño, baja la 
eficiencia térmica y también la caída de presión es 
menor) y dureza (un ángulo β grande, proporciona 
alta eficiencia térmica y una mayor caída de 
presión) de características térmicas e hidráulicas 
de placas. 

Factor de alargamiento de la 
superficie, ϕ 

Basada en el paso de corrugación, Pc, y  la 
profundidad de corrugación b. 

Área de flujo del canal, 𝑨𝒄𝒉 𝐴𝑐ℎ, es el área de flujo mínima entre las placas y 
se calcula como el producto de profundidad de 
corrugación y el ancho de la placa:  

𝐴𝑥 = 𝑏 ∙ 𝐿𝑤 
Diámetro hidráulico del canal, 𝑫𝒉 𝐷ℎ, se define como: 

 𝐷ℎ =
2𝑏𝐿𝑤

(𝑏+𝐿𝑤𝜑)
. Si 𝑏 ≪ 𝐿𝑤  , 𝐷ℎ es usualmente 

tomado como 2𝑏

𝜑
 

 
 
Correlaciones de transferencia de calor 

 
Existen diversas correlaciones empíricas en la literatura abierta para las placas tipo Chevron. 
Las correlaciones descritas a continuación, se analizaron con el fin de realizar una 
comparación entre los datos experimentales del autor Gulenoglu [7], seleccionando aquellas 
que estén por encima de Re≥600, y así tener un mayor margen de aplicación. También se 
optó por aquellas correlaciones que permitan una mayor libertad de diseño, esto debido a que 
algunas correlaciones cuentan con un factor de alargamiento de la superficie (ϕ) establecido, 
que limita el diseño, ya que restringe ciertos valores de profundidad de placa (b) y el paso de 
corrugación (Pc). Las correlaciones seleccionadas para determinar la transferencia de calor 
son: 
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Kumar  

 
La correlación de Kumar [8] plantea su utilización para placas tipo Chevron con un factor de 
alargamiento de 1.17. , el autor Ayub [9] recomienda utilizar esta correlación para cálculos 
rápidos, su correlación está definida de la siguiente forma: 
 

𝑁𝑢 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑒𝑚 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄ ∙ (
𝜇

𝜇𝑤
)

0.17

 

 
Donde: 
 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎  
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
𝜇 = 𝑉𝑖𝑠𝑐𝑜𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑖𝑛á𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑎 𝑙𝑎 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 (𝑃𝑎 · 𝑠) 
𝜇𝑤 = 𝑉𝑖𝑠𝑐𝑜𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑖𝑛á𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑎 𝑙𝑎 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑 (𝑃𝑎 · 𝑠) 
 

Tabla 4. Correlación de transferencia de calor de Kumar y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C m Correlación 

30 >10 0.348 0.663 𝑁𝑢 = 0.348 ∙ 𝑅𝑒0.663 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄ ∙ (1)0.17 
45 >100 0.300 0.663 𝑁𝑢 = 0.300 ∙ 𝑅𝑒0.663 ∙ 𝑃𝑟

1
3⁄ ∙ (1)0.17 

60 >400 0.108 0.703 𝑁𝑢 = 0.108 ∙ 𝑅𝑒0.703 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄ ∙ (1)0.17 
 
 
 
Focke  

 
Para una placa con corrugación sinusoidal, con un Pc=10 mm, un factor de alargamiento de 
la superficie de 1.464 y un diámetro equivalente de 10 mm, Focke [10] plantea la siguiente 
correlación: 
 

𝑁𝑢 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑒𝑚 ∙ 𝑃𝑟0.5 
 
Donde: 
 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
 
Debe tenerse en cuenta que la correlación de Focke [10] está basada en la superficie 
proyectada y no en la superficie desarrollada, por otro lado la correlación de Focke [10] arroja 
números de Nusselt muy altos en comparación a otras correlaciones. 
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Tabla 5. Correlación de transferencia de calor de Focke [10] y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C m Correlación 

30 600-16000 1.112 0.6 𝑁𝑢 = 1.112 ∙ 𝑅𝑒0.6 ∙ 𝑃𝑟0.5 
45 2000-20000 0.840 0.6 𝑁𝑢 = 0.84 ∙ 𝑅𝑒0.6 ∙ 𝑃𝑟0.5 
60 1000-42000 0.44 0.64 𝑁𝑢 = 0.44 ∙ 𝑅𝑒0.64 ∙ 𝑃𝑟0.5 

 
 
 
Okada 

 
La correlación de Okada [11] es aplicable para el agua, siempre y cuando este dentro del 
rango de 700<Re<25000, a continuación se presenta su correlación: 
 

𝑁𝑢 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑒𝑚 ∙ 𝑃𝑟0.4 
 
Donde: 
 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
 

Tabla 6. Correlación de transferencia de calor de Okada [11] y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C m Correlación 

30 700-25000 0.1528 0.66 𝑁𝑢 = 0.1528 ∙ 𝑅𝑒0.66 ∙ 𝑃𝑟0.4 
45 700-25000 0.2414 0.64 𝑁𝑢 = 0.2414 ∙ 𝑅𝑒0.64 ∙ 𝑃𝑟0.4 
60 700-25000 0.3174 0.65 𝑁𝑢 = 0.3174 ∙ 𝑅𝑒0.65 ∙ 𝑃𝑟0.4 

 
 
 
Thonon 

 
La correlación de Thonon [12] es aplicable para todas aquellas placas que tienen un ángulo 
Chevron dentro del rango de 30° ≤ β≤ 75°, esta correlación se expresa de la siguiente forma: 
 

𝑁𝑢 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑒𝑚 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄  
 
Donde: 
 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 

𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
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Tabla 7. Correlación de transferencia de calor de Thonon [12] y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C m Correlación 

30 50-15000 0.2946 0.700 𝑁𝑢 = 0.2946 ∙ 𝑅𝑒0.7 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄  
45 50-15000 0.2998 0.645 𝑁𝑢 = 0.2998 ∙ 𝑅𝑒0.645 ∙ 𝑃𝑟

1
3⁄  

60 50-15000 0. 2267 0.631 𝑁𝑢 = 0.2267 ∙ 𝑅𝑒0.631 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄  
 
 
 
Maslov and Kovalenko 

 
Para placas Chevron con ángulos de 30° y con fluidos que estén dentro del rango de número 
de Reynolds de 50 ≤ Re≤ 20000, es aplicable la correlación de Maslov and Kovalenko [13], 
su correlación es la siguiente: 
 

𝑁𝑢 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑒𝑚 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄  
 
Donde: 
 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
 
 
Tabla 8. Correlación de transferencia de calor de Maslov and Kovalenko [13] y sus criterios 

de aplicación 
Ángulo Reynolds C m Correlación 

30 50-20000 0.78 0.5 𝑁𝑢 = 0.78 ∙ 𝑅𝑒0.5 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄  
 
 
 
Wanniarachchi  

 
Ayub [9] recomienda utilizar la correlación de Wanniarachchi [14] para cálculos elaborados, 
la cual es aplicable para placas Chevron que operen con fluidos dentro del rango de Reynolds 
de 1 ≤ Re ≤ 10000, además de que su ángulo de Chevron se encuentre en el intervalo de 20° 
≤ β ≤ 62°, la correlación de Wanniarachchi [14] está definida de la siguiente forma: 
 

𝑁𝑢 = [𝑁𝑢1
3 ∙ 𝑁𝑢𝑡

3]
1

3⁄ 𝑃𝑟
1

3⁄ (
𝜇

𝜇𝑤
)

0.17

 

 
𝑁𝑢1 = 3.65[𝛽]−0.455[𝜙]0.661𝑅𝑒0.339 
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𝑁𝑢𝑡 = 12.6[𝛽]−1.142[𝜙]1−𝑚𝑅𝑒𝑚 
 

𝑚 = 0.646 + 0.0011[𝛽] 
Donde: 
 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑑𝑒𝑝𝑒𝑛𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑑𝑒 𝛽  
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
𝜙 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑎𝑙𝑎𝑟𝑔𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 
𝜇 = 𝑉𝑖𝑠𝑐𝑜𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑖𝑛á𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑎 𝑙𝑎 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 (𝑃𝑎 · 𝑠) 
𝜇𝑤 = 𝑉𝑖𝑠𝑐𝑜𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑖𝑛á𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑎 𝑙𝑎 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑 (𝑃𝑎 · 𝑠) 
 
 

Tabla 9. Correlación de transferencia de calor de Wanniarachchi [14] y sus criterios de 
aplicación 

Ángulo Reynolds Correlación 

30-62 1-10000 𝑁𝑢 = [𝑁𝑢1
3 ∙ 𝑁𝑢𝑡

3]
1

3⁄ 𝑃𝑟
1

3⁄ (
𝜇

𝜇𝑤
)

0.17

 

 
 
 
Muley and Manglik  

 
Ayub [9] recomienda la utilización de la correlación de Muley and Manglik [15] para 
cálculos más elaborados, en comparación con la correlación de Kumar [8] la cuál es 
recomendable usar para cálculos rápidos. La correlación de Muley and Manglik [15] es 
aplicable para fluidos que operen a rangos de Re ≥1000, su ángulo de Chevron debe 
encontrarse dentro del intervalo de 30° ≤ β ≤ 60° y además el factor de alargamiento de la 
superficie debe estar comprendido entre 1 ≤ ϕ ≤ 1.5, la correlación de Muley and Manglik 
[15] es la siguiente: 
 

𝑁𝑢 = [0.2668 − 0.006967(90 − 𝛽) + 7.244 × 10−5(90 − 𝛽)2]
× [20.78 − 50.94𝜙 + 41.16𝜙2 − 10.51𝜙3]

× 𝑅𝑒−[0.728+0.0543 sin(𝜋(90−𝛽)/45)+3.7]𝑃𝑟1 3⁄  
 
Donde: 
 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝛽 = Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 𝑐ℎ𝑒𝑣𝑟𝑜𝑛  
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
𝜙 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑎𝑙𝑎𝑟𝑔𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 
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Tabla 10. Correlación de transferencia de calor de Muley and Manglik [15] 
Ángulo Reynolds Correlación 

30-60 ≥1000 

𝑁𝑢 = [0.2668 − 0.006967(90 − 𝛽) + 7.244
× 10−5(90 − 𝛽)2]
× [20.78 − 50.94𝜙 + 41.16𝜙2 − 10.51𝜙3]

× 𝑅𝑒−[0.728+0.0543 sin(𝜋(90−𝛽)/45)+3.7]𝑃𝑟1 3⁄  
 
 
 

  
Figura 10. Comparación de datos experimentales y correlaciones de transferencia 

de calor. 
 

Una vez obtenidos los datos experimentales del estudio realizado por Gulenoglu [7], los 
resultados fueron comparados con las correlaciones de: Kumar [8], Focke [10], Okada [11], 
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Maslov and Kovalenko [13], Thonon [12], Wanniarachchi [14], Muley and Manglik [15]. 
Los resultados muestran que las correlaciones más próximas a la experimental fueron: Kumar 
[8], Maslov and Kovalenko [13], Wanniarachchi [14] y Muley and Manglik [15]. Con esto 
pueden darse por descartadas las demás correlaciones. Para determinar qué correlación 
utilizar o seleccionar, hay que considerar el cálculo de la energía recuperada por el 
intercambiador de calor, ya que ésta sólo será una aproximación de lo que físicamente se 
obtiene en la realidad. Por lo que se debe considerar un margen de error, ya que estas 
correlaciones no toman en cuenta factores ambientales, ni pérdidas de calor por el mismo 
intercambiador al ambiente, por estas razones se tiene que elegir una correlación que se 
encuentre por debajo de los datos experimentales para no sobre estimar el cálculo, en este 
caso la correlación de Maslov and Kovalenko [13] es la más adecuada, en conclusión esta 
cumplirá con el  margen de error que se necesita y el diseño será lo más próximo a lo real. 
La correlación de Wanniarachchi [14] fue excluida ya que sobrepasa la curva experimental, 
mientras que la correlación de Muley and Manglik [15] fue descartada puesto que al 
extrapolar los datos, esta correlación tiende a crecer muy rápido y sobrepasa los valores 
experimentales. 
 
 
Caídas de presión 

 
Los fluidos necesitan ser bombeados a través del intercambiador de calor de placas en la 
mayoría de las aplicaciones, por tal motivo es esencial determinar la potencia de bombeo que 
el fluido requiere. La potencia de bombeo del fluido es proporcional a la caída de presión del 
fluido, que está asociado con la fricción del fluido sobre la superficie de transferencia (consta 
de fricción de película además de resistencia de forma) y a otras contribuciones de caída de 
presión a lo largo de la trayectoria de flujo del fluido. La caída de presión del fluido tiene una 
relación directa con: la transferencia de calor del intercambiador, operación, tamaño, 
características mecánicas, y otros factores. 
 
La caída de presión en un intercambiador de calor de placas consta de tres contribuciones: 
 

1. La caída de presión asociada con los colectores y los puertos de entrada y salida. 
 

2. La caída de presión dentro del núcleo (pasajes de placa). 
 

3. La caída de presión debida al cambio de elevación. 
 

Correlaciones de caídas de presión 

 
Dado que las pérdidas de entrada y salida en el núcleo (pasajes de placa o canales) no pueden 
ser determinadas experimentalmente, éstas se incluyen en el factor de fricción para una 
geometría de placa dada, para la presente tesis se eligieron las siguientes correlaciones para 
el factor de fricción: 
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Kumar  
 
La correlación de Kumar [8] plantea su utilización para placas tipo Chevron con un factor de 
alargamiento de 1.17. , es recomendable utilizar esta correlación para cálculos rápidos, su 
correlación está definida de la siguiente forma: 
 

𝑓 = 𝐶 (𝑅𝑒)𝑝⁄  
 
Donde: 
 
𝑓 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑐𝑐𝑖ó𝑛 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎  
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑝 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎 
 
Tabla 11. Correlación de caída de presión de Kumar [8] y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C p Correlación 

30 >100 2.990 0.183 𝑓 = 2.990 (𝑅𝑒)0.183⁄  
45 >300 1.441 0.206 𝑓 = 1.441 (𝑅𝑒)0.206⁄  
60 >400 0.760 0.215 𝑓 = 0.760 (𝑅𝑒)0.215⁄  

 
 
 
Thonon 
 
La correlación de Thonon [12] es aplicable para todas aquellas placas que tienen un ángulo 
Chevron dentro del rango de 30° ≤ β≤ 75°, esta correlación se expresa de la siguiente forma: 
 

𝑓 = 𝐶 ∙ 𝑅𝑒−𝑝 
 
Donde: 
 
𝑓 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑐𝑐𝑖ó𝑛 
𝐶 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟í𝑐𝑎 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑝 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎 
 
 
Tabla 12. Correlación de caída de presión de Thonon [12] y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C p Correlación 

30 >160 0.370 0.172 𝑓 = 0.370 ∙ 𝑅𝑒−0.172 
45 >200 0.6857 0.172 𝑓 = 0.6857 ∙ 𝑅𝑒−0.172 
60 >550 0.572 0.217 𝑓 = 0.572 ∙ 𝑅𝑒−0.217 
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Focke  
 
Para una placa con corrugación sinusoidal, con un Pc=10 mm, un factor de alargamiento de 
la superficie de 1.464 y un diámetro equivalente de 10 mm, Focke [10] plantea la siguiente 
correlación: 
 

𝑓 = 𝐶1 𝑅𝑒𝑝⁄ + 𝐶2 
 
Donde: 
 
𝑓 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑐𝑐𝑖ó𝑛 
𝐶1 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎  
𝐶2 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑝 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎 
 
Debe tenerse en cuenta que la correlación de Focke [10] está basada en la superficie 
proyectada y no en la superficie desarrollada. 
 
 

Tabla 13. Correlación de caída de presión de Focke [10] y sus criterios de aplicación 
Ángulo Reynolds C1 C2 p Correlación 

30 600-16000 6.70 - 2.09 𝑓 = 6.7 𝑅𝑒0.209⁄  
45 1800-30000 1.46 - 0.177 𝑓 = 1.46 𝑅𝑒0.177⁄  
60 3000-50000 0.8975 - 0.263 𝑓 = 0.8975 𝑅𝑒0.263⁄  

 
 
 
Maslov and Kovalenko  
 
Para placas Chevron con angulos de 30° y con fluidos que estén dentro del rango de número 
de Reynolds de 50 ≤ Re≤ 20000, es aplicable la correlación de Maslov and Kovalenko [13], 
su correlación es la siguiente: 
 

𝑓 = 𝐶1 ∙ 𝑅𝑒−𝑝 ∙ (𝑑𝑒 𝐿𝑝⁄ ) 
 
Donde: 
 
𝑓 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑐𝑐𝑖ó𝑛 
𝑑𝑒 = 𝐷𝑖á𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 𝑒𝑞𝑢𝑖𝑣𝑎𝑙𝑒𝑛𝑡𝑒  
𝐿𝑝 = 𝐷𝑖𝑠𝑡𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 𝑎 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝑝 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎 
𝐶1 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑒𝑚𝑝í𝑟𝑖𝑐𝑎 
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Tabla 14. Correlación de caída de presión de Maslov and Kovalenko [13] y sus criterios de 
aplicación 

Ángulo Reynolds p C1 Correlación 
30 50-20000 0.25 915 𝑓 = 915 ∙ 𝑅𝑒−0.25 ∙ (𝑑𝑒 𝐿𝑝⁄ ) 

 
 
 
Muley and Manglik  
 
Ayub [9] recomienda la utilización de la correlación de Muley and Manglik [15] para 
cálculos más elaborados, en comparación con la correlación de Kumar [8] la cual se 
recomienda usar para cálculos rápidos. La correlación de Muley and Manglik [15] es 
aplicable para fluidos que operen a rangos de Re ≥1000, su ángulo de Chevron debe 
encontrarse dentro del intervalo de 30° ≤ β ≤ 60° y además el factor de alargamiento de la 
superficie debe estar comprendido entre 1 ≤ ϕ ≤ 1.5, la correlación de Muley and Manglik 
[15] es la siguiente: 
 

𝑓 = [2.917 − 0.1277(90 − 𝛽) + 2.016 × 10−3(90 − 𝛽)2]
× [5.474 − 19.02𝜙 + 18.93𝜙2 − 5.341𝜙3]

× 𝑅𝑒−[0.2+0.0577 sin(𝜋(90−𝛽)/45)2.1] 
 
Donde: 
 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
𝛽 = Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 𝑐ℎ𝑒𝑣𝑟𝑜𝑛  
𝑃𝑟 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑃𝑟𝑎𝑛𝑑𝑡𝑙 
𝜙 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑎𝑙𝑎𝑟𝑔𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 
 
 

Tabla 15. Correlación de caídas de presión de Muley and Manglik [15] y sus criterios de 
aplicación 

Ángulo Reynolds Correlación 

30-60 ≥1000 
𝑓 = [2.917 − 0.1277(90 − 𝛽) + 2.016 × 10−3(90 − 𝛽)2]

× [5.474 − 19.02𝜙 + 18.93𝜙2 − 5.341𝜙3]

× 𝑅𝑒−[0.2+0.0577 sin(𝜋(90−𝛽)/45)2.1] 
 
 
 
De la variedad de correlaciones para el factor de fricción que existen en la literatura abierta 
fueron seleccionadas las descritas anteriormente, ya que están hechas para utilizarse en un 
amplio rango de número de Reynolds (mayores a 600) y como fue explicado en las 
correlaciones de transferencia de calor, hay una mayor libertad de diseño. 
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Figura 11. Comparación de datos experimentales y correlaciones de factores de 

fricción. 
 
Una vez graficados los datos experimentales obtenidos del estudio de Gulenoglu [7], se 
realizó una comparación con las correlaciones de factor de fricción seleccionadas (Figura 
11), se observa que conforme aumenta el número de Reynolds la correlación de Focke [10] 
es la más cercana a la experimental, dicho esto el resto de las correlaciones quedaron 
descartadas, ya que están situadas debajo de los datos experimentales por un margen 
visiblemente grande. 
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Caída de presión asociada con los colectores y los puertos de entrada y salida 

 

 

∆𝑐 = 1.4𝑁𝑝

𝐺𝑝
2

2𝜌
 

 
Donde: 
 
𝑁𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑎𝑠𝑜𝑠 

𝐺𝑝 = 𝑉𝑒𝑙𝑜𝑐𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑒𝑛 𝑙𝑜𝑠 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜𝑠 [
𝑘𝑔

𝑚2 ∙ 𝑠
] 

 

𝜌 = 𝐷𝑒𝑛𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 [
𝑘𝑔

𝑚3
]  

 
  
Caída de presión dentro del núcleo (pasajes de placa o canales) 

 
 

∆𝑝 = 4𝑓
𝐿 ∙ 𝑁𝑝 ∙ 𝐺𝑐

2

𝐷ℎ ∙ 2𝜌
∙ (

1

𝜌
)

𝑚

 

 
Donde: 
 
𝐿 =  𝐿𝑜𝑛𝑔𝑖𝑡𝑢𝑑 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 [𝑚] 
𝑁𝑝 =  𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑎𝑠𝑜𝑠 

𝐺𝑐 =  𝑉𝑒𝑙𝑜𝑐𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑒𝑛 𝑒𝑙 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 [
𝑘𝑔

𝑚2 ∙ 𝑠
] 

𝜌 =  𝐷𝑒𝑛𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 [
𝑘𝑔

𝑚3]  
𝐷ℎ =  𝐷𝑖á𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 ℎ𝑖𝑑𝑟á𝑢𝑙𝑖𝑐𝑜 [𝑚] 
 

(
1

𝜌
)

𝑚

=  𝜐𝑚 =
𝜐𝑖 + 𝜐𝑜

2

= 𝑉𝑜𝑙𝑢𝑚𝑒𝑛 𝑒𝑠𝑝𝑒𝑐í𝑓𝑖𝑐𝑜, 𝑣𝑖  𝑦 𝑣0 𝑠𝑒 𝑒𝑣𝑎𝑙ú𝑎𝑛 𝑎 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑠 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑦 𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎. 
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La caída de presión causada por el cambio de elevación 

 

 

∆𝑝 = ±
𝜌𝑚𝑔𝐿

𝑔𝐶
 

 
El signo “+” indica flujo ascendente, es decir, la caída de presión. 
El signo “-” denota flujo descendente, es decir, aumento de la presión o de recuperación. 
𝑔 = 𝐸𝑠 𝑙𝑎 𝑎𝑐𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑔𝑟𝑎𝑣𝑖𝑡𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛𝑎𝑙 [

𝑚

𝑠2
] 

𝐿 =  𝐿𝑜𝑛𝑔𝑖𝑡𝑢𝑑 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 [𝑚] 

𝜌𝑚 = 𝐸𝑠 𝑙𝑎 𝑑𝑒𝑛𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 [
𝑘𝑔

𝑚3
] 

 𝑔𝐶 = 𝐸𝑠 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑜𝑝𝑜𝑟𝑐𝑖𝑜𝑛𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑒𝑛 𝑙𝑎 2ª 𝑙𝑒𝑦 𝑑𝑒 𝑁𝑒𝑤𝑡𝑜𝑛 𝑦 𝑒𝑠 𝑖𝑔𝑢𝑎𝑙 𝑎 1 
 
 
Caída de presión total 

 
 

∆𝑇= 1.4𝑁𝑝

𝐺𝑝
2

2𝜌
+ 4𝑓

𝐿 ∙ 𝑁𝑝 ∙ 𝐺𝑐
2

𝐷ℎ ∙ 2𝜌
∙ (

1

𝜌
)

𝑚

+ (
1

𝜌𝑜
−

1

𝜌𝑖
)

𝐺𝑐
2

𝑔𝐶
±

𝜌𝑚𝑔𝐿

𝑔𝐶
 

 
𝜌𝑜 , 𝜌𝑖 = 𝑆𝑜𝑛 𝑙𝑎𝑠 𝑑𝑒𝑛𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑𝑒𝑠 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 𝑒𝑛 𝑙𝑎 𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 𝑦 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑟𝑒𝑠𝑝𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑎𝑚𝑒𝑛𝑡𝑒 
 

(
1

𝜌𝑜
−

1

𝜌𝑖
)

𝐺𝑐
2

𝑔𝐶
= 𝐶𝑜𝑛𝑡𝑟𝑖𝑏𝑢𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒𝑙 𝑒𝑓𝑒𝑐𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 

  
 
 
Aunque el efecto de momento (la presión disminuye o aumenta debido a los cambios en la 
densidad del fluido en el núcleo) es insignificantemente pequeña para líquidos, lo 
despreciaremos de la ecuación por lo que la caída de presión total queda de la siguiente 
manera: 

 

∆𝑇= 1.4𝑁𝑝

𝐺𝑝
2

2𝜌
+ 4𝑓

𝐿 ∙ 𝑁𝑝 ∙ 𝐺𝑐
2

𝐷ℎ ∙ 2𝜌
±

𝜌𝑚𝑔𝐿

𝑔𝐶
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Capítulo 3 
 

 

Metodología de cálculo  
 
 
La metodología de cálculo del ICP fue realizada con el método de la Diferencia de 
Temperaturas Media Logarítmica (DTML). El flujo de calor Q̇ transferido de un fluido a otro 
a través de la superficie del intercambiador de calor es: 
 

𝑄̇ = 𝐴 ∙ 𝑈 ∙ ∆𝑇𝑚𝑙 
Donde: 
 

𝑄̇ = 𝑇𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 [𝑊] 
𝐴 = 𝑆𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 [𝑚2] 
𝑈 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 [𝑊 𝑚2 °𝐶⁄ ] 
∆𝑇𝑚𝑙 = 𝐷𝑖𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 𝑙𝑜𝑔𝑎𝑟𝑖𝑡𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑑𝑒 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑒 𝑙𝑜𝑠 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜𝑠 [°𝐶] 

 
 

Diferencia de temperaturas media logarítmica 

 
La diferencia de temperaturas media logarítmica entre los fluidos caliente y frío se puede 
expresar de dos maneras: 
 

∆𝑇𝑚𝑙 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

ln (
∆𝑇1

∆𝑇2
)

 

 
 Contraflujo  

 
∆𝑇1 = 𝑇ℎ,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑐,𝑠𝑎𝑙 
∆𝑇2 = 𝑇ℎ,𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡 

 
 Flujo paralelo 

 
∆𝑇1 = 𝑇ℎ,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡 
∆𝑇2 = 𝑇ℎ,𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑐,𝑠𝑎𝑙 

 
Los subíndices h y c son para representar al fluido caliente y al frío respectivamente. 
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Como consecuencia de que al utilizar un arreglo a contraflujo se logra un alto rendimiento 
térmico en los intercambiadores de calor de placas, quedará descartado el flujo paralelo, por 
lo que en esta metodología nos enfocaremos en arreglos a contraflujo. 
 
 
Balance térmico de energía 

 
 
Los intercambiadores de calor suelen operar durante largos periodos de tiempo, sin cambios 
en sus condiciones de operación. Por ende, se pueden considerar como aparatos de flujo 
estacionario y de esta manera el flujo másico de cada fluido permanece constante y las 
propiedades de los fluidos, como la temperatura y la velocidad, en cualquier entrada o salida, 
siguen siendo las mismas. 
La primera ley de la termodinámica requiere que la velocidad de la transferencia de calor 
desde el fluido caliente sea igual a la transferencia de calor hacia el frío esto es: 
 

𝑄̇ = 𝑚̇𝑐 ∙ 𝑐𝑝𝑐 ∙ (𝑇𝑐,𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡) 
 
y 
 

𝑄̇ = 𝑚̇ℎ ∙ 𝑐𝑝ℎ ∙ (𝑇ℎ,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇ℎ,𝑠𝑎𝑙) 
 
donde: 
 

𝑄̇ = 𝑇𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 [𝑊] 
𝑚̇ℎ, 𝑚̇𝑐  = 𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑜 [𝑘𝑔 𝑠⁄ ] 
𝑐𝑝ℎ, 𝑐𝑝𝑐 = 𝐶𝑎𝑙𝑜𝑟𝑒𝑠 𝑒𝑠𝑝𝑒𝑐í𝑓𝑖𝑐𝑜𝑠 [𝐽 𝑘𝑔 ∙ °𝐶⁄ ] 
𝑇𝑐,𝑠𝑎𝑙, 𝑇ℎ,𝑠𝑎𝑙 = 𝑇𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑠 𝑑𝑒 𝑆𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 [°𝐶] 
𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡, 𝑇ℎ,𝑒𝑛𝑡 = 𝑇𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑠 𝑑𝑒𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 [°𝐶] 
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Coeficiente Global de Transferencia de Calor 

 
El método DTML considera los coeficientes convectivos de transferencia de calor de ambos 
fluidos, así como la resistencia térmica del material, para la evaluación del Coeficiente Global 
de Transferencia de Calor Limpio (𝑈𝑐), por lo que se tiene:  
 
 

𝑈𝑐 =
1

1
ℎℎ

+
1
ℎ𝑐

+
𝑡

𝑘𝑚

 

 
donde: 

 
𝑈𝑐 =  𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑙𝑖𝑚𝑝𝑖𝑜 [𝑊 𝑚2 °𝐶⁄ ] 
ℎℎ = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 𝑐𝑎𝑙𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 [𝑊 𝑚2 ∙ °𝐶⁄ ] 
ℎ𝑐 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 𝑓𝑟í𝑜 [𝑊 𝑚2 ∙ °𝐶⁄ ] 
𝑘𝑚 = 𝐶𝑜𝑛𝑑𝑢𝑐𝑡𝑖𝑣𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑡𝑒𝑟𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑑𝑒𝑙 𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 [𝑊 𝑚 ∙ °𝐶⁄ ] 
𝑡 =  𝐸𝑠𝑝𝑒𝑠𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 [𝑚] 

 
El coeficiente global de transferencia de calor sucio se determina de la misma manera que el 
coeficiente limpio, solo hace falta sumar a la ecuación los factores de ensuciamiento de los 
fluidos a utilizar, con lo cual se llega a la siguiente ecuación: 
 
 

𝑈𝑓 =
1

1
ℎℎ

+
1
ℎ𝑐

+
𝑡

𝑘𝑚
+ 𝑅𝑓ℎ + 𝑅𝑓𝑐

 

 
 
𝑈𝑓 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑠𝑢𝑐𝑖𝑜 [𝑊 𝑚2 °𝐶⁄ ] 
𝑅𝑓ℎ = 𝑅𝑒𝑠𝑖𝑠𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑡é𝑟𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑑𝑒𝑏𝑖𝑑𝑎 𝑎 𝑙𝑎 𝑖𝑛𝑐𝑟𝑢𝑠𝑡𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 𝑐𝑎𝑙𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 [𝑚2 ∙ °𝐶 𝑊⁄ ] 
𝑅𝑓𝑐 = 𝑅𝑒𝑠𝑖𝑠𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑡é𝑟𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑑𝑒𝑏𝑖𝑑𝑎 𝑎 𝑙𝑎 𝑖𝑛𝑐𝑟𝑢𝑠𝑡𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 𝑓𝑟í𝑜 [𝑚2 ∙ °𝐶 𝑊⁄ ] 
 
Para más información sobre el ensuciamiento revisar el apéndice A1. 
 
 
Parámetros de diseño 

 
Las relaciones geométricas para el diseño de intercambiadores de calor de placas son las 
siguientes: 
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Número efectivo de placas 

 
Dado que la primer y última placa están en contacto con los fluidos por una sola cara, son 
tomadas como no efectivas en el cálculo de la transferencia de calor, por lo que el número 
efectivo de placas está dado por: 
 

𝑁𝑒 = 𝑁𝑝 − 2 
 
Donde: 
 
𝑁𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎𝑠 
𝑁𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑒𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎𝑠 
 
Para intercambiadores de calor de placas con juntas el número de placas está en el rango de 
3 a 700 placas [4]. 
 
 
Factor de alargamiento de la superficie 

 
El factor de alargamiento de la superficie asume valores entre 1.1 y 1.5 [16], este factor puede 
calcularse aproximadamente para un perfil de corrugación sinusoidal, a partir de una fórmula 
de integración de tres puntos [4]: 
 

𝜙 ≈
1

6
(1 + √1 + 𝑥2 + 4 ∙ √1 +

𝑥2

2
)                     

    
Donde: 
 
𝜙 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑎𝑙𝑎𝑟𝑔𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 

𝑥 =
𝜋 ∙ 2𝑏

𝑃𝑐
= 𝑃𝑎𝑟á𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 𝑎𝑑𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖𝑜𝑛𝑎𝑙 

𝑏 = 𝑃𝑟𝑜𝑓𝑢𝑛𝑑𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑢𝑔𝑎𝑐𝑖ó𝑛 
𝑃𝑐 = 𝑃𝑎𝑠𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑢𝑔𝑎𝑐𝑖ó𝑛 
 
Para una estricta corrugación sinusoidal, ϕ =1.22. 
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Proporción del canal 

 
La proporción del canal se define como: 
 

𝑟𝑎 =
𝐿𝑝

𝐿𝑤
⁄  

 
Donde: 

 
𝑟𝑎 = 𝑃𝑟𝑜𝑝𝑜𝑟𝑐𝑖ó𝑛 𝑑𝑒𝑙 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 
𝐿𝑝 = 𝐷𝑖𝑠𝑡𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 𝑎 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 
𝐿𝑤 = 𝐴𝑛𝑐ℎ𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 
 
Las placas industriales generalmente tienen valores cercanos a 2 y no es probable que sea 
mucho menor que 1.8 [4]. El valor de 𝐿𝑤 puede asumirse entre 70 a 1200 milímetros [4].  
 
 
 
 
Número de canales por paso 

 
Un canal es el conducto formado entre dos placas adyacentes, mientras que un paso es un 
conjunto de canales donde la corriente se divide y se distribuye. El número de canales por 
paso está definido por: 
 
 

𝑁𝑐𝑝 =
𝑁 − 1

2 ∗ 𝑁𝑝
 

Donde: 
 
𝑁𝑐𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙𝑒𝑠 𝑝𝑜𝑟 𝑝𝑎𝑠𝑜 
𝑁𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑎𝑠𝑜𝑠 
𝑁 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎𝑠 
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Área de flujo de un canal 

 
Es el área de sección transversal de un canal por donde pasa el flujo, el cual está definido de 
la siguiente forma: 
 
 

𝐴𝑐ℎ = 𝑏 × 𝐿𝑤 
 
Donde: 
 
𝐴𝑐ℎ = Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑑𝑒 𝑢𝑛 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 
𝑏 = 𝑃𝑟𝑜𝑓𝑢𝑛𝑑𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑢𝑔𝑎𝑐𝑖ó𝑛 
𝐿𝑤 = 𝐴𝑛𝑐ℎ𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 
 
La profundidad de la corrugación b, normalmente la encontramos en el rango de 2 a 5 mm. 
[16]. 
 
 
Diámetro hidráulico del canal 

 
El diámetro hidráulico para el canal formado entre dos placas corrugadas toma en cuenta el 
factor de alargamiento de la superficie ya que este cambia el área transversal del canal real 
para valores dados de profundidad de la corrugación y paso de corrugación. El diámetro 
hidráulico está dado por: 
 

𝐷ℎ =
2 ∙ 𝑏

𝜙
 

 
Donde: 
 
𝐷ℎ = 𝐷𝑖á𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 ℎ𝑖𝑑𝑟á𝑢𝑙𝑖𝑐𝑜 𝑑𝑒𝑙 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 
𝜙 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑎𝑙𝑎𝑟𝑔𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 
𝑏 = 𝑃𝑟𝑜𝑓𝑢𝑛𝑑𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑢𝑔𝑎𝑐𝑖ó𝑛 
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Área de la placa proyectada 

 
Es el área en la que el fluido recorre la placa, sin tomar en cuenta el factor de alargamiento 
de la superficie por lo que no es el área real de la placa, es como su nombre lo indica el área 
proyectada y está definida por: 
 

𝐴𝑙𝑝 = 𝐿𝑝 ∙ 𝐿𝑤 
 
Donde: 
 
𝐴𝑙𝑝 = Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 𝑝𝑟𝑜𝑦𝑒𝑐𝑡𝑎𝑑𝑎 
𝐿𝑝 = 𝐷𝑖𝑠𝑡𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 𝑎 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 
𝐿𝑤 = 𝐴𝑛𝑐ℎ𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 
 
 
Área de transferencia de calor de una sola placa 

 
Es el área real de la superficie de la placa, en donde ocurre la transferencia de calor y está 
definida de la siguiente manera: 
 

𝐴𝑡 = 𝐴𝑙𝑝 × 𝜙 
 
Donde: 
 
𝐴𝑡 = Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑢𝑛𝑎 𝑠𝑜𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 
𝐴𝑙𝑝 = Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 𝑝𝑟𝑜𝑦𝑒𝑐𝑡𝑎𝑑𝑎 
𝜙 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑎𝑙𝑎𝑟𝑔𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 
 
 
Área total efectiva 

 
Es el área total en la que el fluido hace contacto con cada placa, es decir, el área real de todas 
las placas efectivas con las que cuenta el intercambiador de calor de placas y está definida 
por: 
 

𝐴𝑒 = 𝐴𝑡 × 𝑁𝑒 
 
Donde: 
 
𝐴𝑒 = Á𝑟𝑒𝑎 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 𝑒𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑎  
𝐴𝑡 = Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑢𝑛𝑎 𝑠𝑜𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 
𝑁𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑒𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎𝑠 
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Flujo másico por canal 

 
Es el flujo másico que está recorriendo cada uno de los canales con los que cuenta el 
intercambiador de calor de placas y está definido por: 
  

𝑚̇𝑐ℎ =
𝑚̇

𝑁𝑐𝑝
 

 
Donde: 
 
𝑚̇𝑐ℎ = 𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑜 𝑝𝑜𝑟 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 
𝑁𝑐𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙𝑒𝑠 𝑝𝑜𝑟 𝑝𝑎𝑠𝑜 
𝑚̇ = 𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑜 
 
 
Velocidad másica en el canal 

 
Todas las relaciones de transferencia de calor y de caídas de presión normalmente están 
basadas en la velocidad másica del canal, la cual es calculada de la forma siguiente: 
 
 

𝐺𝑐ℎ =
𝑚̇

𝑁𝑐𝑝 ∙ 𝐴𝑐ℎ
 

 
Donde: 
 
𝐺𝑐ℎ = 𝑉𝑒𝑙𝑜𝑐𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑑𝑒𝑙 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 
𝑚̇ = 𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑜 
𝑁𝑐𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙𝑒𝑠 𝑝𝑜𝑟 𝑝𝑎𝑠𝑜 
𝐴𝑐ℎ = Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑑𝑒 𝑢𝑛 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 
 
Área total de transferencia de calor 

 
Es la superficie de transferencia de calor necesaria para transferir el flujo térmico 𝑄̇ y esta 
definido por: 

𝐴𝑡 =
𝑄̇

𝑈 ∙ ∆𝑇𝑚𝑙
 

 
Donde: 
 
𝑄̇ = 𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑡é𝑟𝑚𝑖𝑐𝑜 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑖𝑑𝑜 [𝑊] 
𝐴 = 𝑆𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 [𝑚2] 
𝑈 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 [𝑊 𝑚2 °𝐶⁄ ] 
∆𝑇𝑚𝑙 = 𝐷𝑖𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 𝑙𝑜𝑔𝑎𝑟𝑖𝑡𝑚𝑖𝑐𝑎 𝑑𝑒 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑒 𝑙𝑜𝑠 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜𝑠 [°𝐶] 
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Longitud del intercambiador de calor de placas 

 
Es la longitud del paquete de placas cuando está comprimido por el marco, sin tomar en 
cuenta el número total de placas, sino que sólo toma en consideración el número efectivo de 
placas y se encuentra definido por: 
 

𝐿𝑝𝑎𝑐𝑘 = 𝑁𝑒 ∙ (𝑏 + 𝑡) 
 
Donde: 
 
𝐿𝑝𝑎𝑐𝑘 = 𝐿𝑜𝑛𝑔𝑖𝑡𝑢𝑑 𝑑𝑒𝑙 𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑐𝑎𝑚𝑏𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 
𝑁𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑒𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎𝑠 
𝑏 = 𝑃𝑟𝑜𝑓𝑢𝑛𝑑𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑢𝑔𝑎𝑐𝑖ó𝑛 
𝑡 = 𝐸𝑠𝑝𝑒𝑠𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 
 
 
Factor de fricción 

 
Es un parámetro adimensional empleado para calcular las caídas de presión dentro del núcleo, 
para la presente tesis utilizaremos la correlación de Focke [10], la cual está definida de la 
siguiente forma: 
 

𝑓 = 6.7 𝑅𝑒0.209⁄  
donde: 
 
𝑓 = 𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑐𝑐𝑖ó𝑛 
𝑅𝑒 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑅𝑒𝑦𝑛𝑜𝑙𝑑𝑠 
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Caída de presión total 

 
Es la suma de las tres contribuciones de caída de presión de las que consta un intercambiador 
de calor de placas, es decir la suma de la caída de presión asociada con los colectores y 
puertos de entrada y salida, la caída de presión dentro del núcleo y la caída de presión debida 
al cambio de elevación, y esta expresada por: 
 
 

∆𝑇= 1.4𝑁𝑝

𝐺𝑝
2

2𝜌
+ 4𝑓

𝐿 ∙ 𝑁𝑝 ∙ 𝐺𝑐
2

𝐷ℎ ∙ 2𝜌
±

𝜌𝑚𝑔𝐿

𝑔𝐶
 

 
donde: 
 
𝑁𝑝 = 𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑎𝑠𝑜𝑠 

𝐺𝑝 = 𝑉𝑒𝑙𝑜𝑐𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚á𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑒𝑛 𝑙𝑜𝑠 𝑝𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜𝑠 [
𝑘𝑔

𝑚2 ∙ 𝑠
] 

𝜌 = 𝐷𝑒𝑛𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 [
𝑘𝑔

𝑚3
]  

𝐺𝑐 =  𝑉𝑒𝑙𝑜𝑐𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚𝑎𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑒𝑛 𝑒𝑙 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙 [
𝑘𝑔

𝑚2 ∙ 𝑠
] 

𝐷ℎ =  𝐷𝑖á𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 ℎ𝑖𝑑𝑟á𝑢𝑙𝑖𝑐𝑜 [𝑚] 

(
1

𝜌
)

𝑚

=  𝜐𝑚 =
𝜐𝑖 + 𝜐𝑜

2
  

𝑉𝑜𝑙𝑢𝑚𝑒𝑛 𝑒𝑠𝑝𝑒𝑐í𝑓𝑖𝑐𝑜, 𝑣𝑖 𝑦 𝑣0 𝑠𝑒 𝑒𝑣𝑎𝑙ú𝑎𝑛 𝑎 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑠 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑦 𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 

𝑔 = 𝐸𝑠 𝑙𝑎 𝑎𝑐𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑔𝑟𝑎𝑣𝑖𝑡𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛𝑎𝑙 [
𝑚

𝑠2
] 

 
𝐿 =  𝐿𝑜𝑛𝑔𝑖𝑡𝑢𝑑 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 [𝑚] 

 

𝜌𝑚 = 𝐸𝑠 𝑙𝑎 𝑑𝑒𝑛𝑠𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 𝑑𝑒𝑙 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜 [
𝑘𝑔

𝑚3
] 

 
 𝑔𝐶 = 𝐸𝑠 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑜𝑝𝑜𝑟𝑐𝑖𝑜𝑛𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎𝑑 𝑑𝑒 𝑙𝑎 2ª 𝑙𝑒𝑦 𝑑𝑒 𝑁𝑒𝑤𝑡𝑜𝑛 𝑦 𝑒𝑠 𝑖𝑔𝑢𝑎𝑙 𝑎 1 
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Capítulo 4 
 

 

Desarrollo del software de cálculo 
 
 
El programa para el diseño térmico de un intercambiador de calor de placas fue elaborado en 
Delphi 7. Este programa cuenta con un conjunto de ecuaciones para el cálculo de las 
propiedades termodinámicas, de acuerdo a las condiciones de operación que se ingresen en 
el software (Apéndice A4). El proceso que sigue la rutina de cálculo es presentado en el 
diagrama de flujo (figura 12), el cual inicia al introducir una propuesta de la geometría de la 
placa, así como las propiedades físicas de los fluidos. Una vez incorporados estos datos, el 
programa determina el factor de alargamiento. Este parámetro permite determinar el diámetro 
hidráulico para el cálculo de las propiedades termodinámicas. La primera propiedad 
calculada es el número de Reynolds, el cual ayuda a determinar el número de Nusselt y el 
factor de fricción. Estos establecen los coeficientes convectivos y las caídas de presión 
respectivamente. Al estar definidos los coeficientes convectivos se calcula el coeficiente 
global de transferencia de calor, el cual es primordial para el cálculo del área total de 
transferencia. Obtenida el área de transferencia de calor, se determina el número de placas, 
la temperatura de salida del fluido frío y el calor recuperado. Al llegar a este punto el software 
plantea una decisión, si el número de placas calculadas no es igual al número de placas 
propuesto, se tiene que plantear otro número de placas u otra temperatura de salida del fluido 
frío. El programa está diseñado para comparar el resultado propuesto contra el calculado y 
por medio de iteraciones ambos valores tienden al mismo resultado. Una vez que sucede esto 
finaliza el programa, dando como resultado una propuesta de diseño del ICP. 
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Figura 12. Diagrama de flujo del programa realizado 

 
 
 
La figura 13 (el botón de selección “datos”), presenta el menú de opciones para seleccionar 
los fluidos para el lado frío y caliente del ICP. Esta selección es esencial para determinar la 
resistencia al ensuciamiento, el cual llega a disminuir el diámetro hidráulico que afecta el 
rendimiento del intercambiador. Esto se debe al incremento de las caídas de presión y la 
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disminución del coeficiente global de transferencia de calor. Otro parámetro a seleccionar es 
la dirección del fluido caliente la cual contribuye en el aumento o reducción de la caída de la 
presión total. Por otra parte, el programa plantea un menú de opciones para la selección del 
material (comúnmente utilizados en la fabricación de ICP [4,5]). Para calcular la 
conductividad térmica de estas aleaciones se realizó un estudio del comportamiento a 
diferentes temperaturas (apéndice A4). Es importante señalar que existe un apartado de 
parámetros de diseño que se introducen de acuerdo a las características geométricas de la 
placa como son: distancia vertical entre los centros de los puertos, el ancho de la placa, 
diámetro del puerto, espesor de la placa, paso y profundidad de corrugación. Por otra parte 
se tienen las condiciones de operación térmicas en el que se introducen las temperaturas de 
los fluidos y flujos másicos, la temperatura de salida del fluido frío se comparará con la 
calculada.   
 

 

Figura 13. Pestaña de datos 
 
 
 
El botón de selección “Programa” (figura 14), analiza los parámetros importantes para el 
estudio térmico de un intercambiador de calor como lo son: balance de calor, parámetros 
geométricos, análisis de transferencia de calor y de caídas de presión. Al elegir el recuadro 
de parámetros (figura 15), se presenta: el diámetro hidráulico, el número de canales por paso, 
el factor de alargamiento de superficie, etcétera. Estas son de suma importancia para 
determinar el número de placas de un intercambiador de calor. Por ejemplo, el factor de 
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alargamiento de superficie permite conocer el área real de la placa y el diámetro hidráulico 
que es parte primordial para obtener el número de Reynolds. 
 

 

Figura 14. Pestaña de programa: análisis 
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La figura 16 muestra la casilla de análisis de transferencia de calor la cual despliega una serie 
de datos calculados importantes para el diseño del ICP, como lo son: el flujo másico por 
canal, que influye en el número de Reynolds fundamental para determinar el número de 
Nusselt y por consecuencia los coeficientes convectivos. Otros factores importantes son la 
temperatura de salida del fluido frío y el número de placas calculado, indispensables para el 
desarrollo de esta metodología. 
 
 

 

Figura 15. Pestaña de programa: análisis parámetros 
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Figura 16. Pestaña de programa: análisis de transferencia de calor 

 
 
 
La figura 17 presenta la pestaña de análisis de caídas de presión, donde aparece el factor de 
fricción, el cual considera la resistencia de forma y fricción sobre la superficie. En este 
apartado se encuentra la caída de presión total y sus tres contribuciones: caída de presión 
asociada con los colectores y los puertos, caída de presión dentro del núcleo y la caída de 
presión debida al cambio de elevación. Esta última depende de la dirección del flujo, si 
asciende aumenta la caída de presión, mientras que si desciende la caída de presión 
disminuye. 
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Figura 17. Pestaña de programa: análisis de caídas de presión, coeficiente de 
fricción 

 
 
 
La pestaña de la figura 18 muestra los resultados calculados y propuestos. En cuanto al 
número de placas se distingue si es necesario proponer otro número, al igual que la 
temperatura final del fluido frío. Algunos parámetros relevantes para la metodología de 
cálculo se observan en esta pestaña, como los es el calor recuperado, factor de alargamiento 
de la superficie, diámetro hidráulico y la longitud del intercambiador. En caso que se muestra 
en la figura 18 se observa una variación en las caídas de presión del fluido frío con respecto 
del fluido caliente, esto se debe a que las propiedades termodinámicas no son las mismas, 
además se ven influenciadas por las caídas de presión debidas al cambio de elevación. 
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Figura 18. Pestaña: resultados 
 
 
 
El siguiente capítulo analiza los resultados obtenidos en el software de cálculo comparándolo 
con la información obtenida en la literatura abierta. 
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Capítulo 5 
 
Resultados y conclusiones 
Para corroborar el funcionamiento del software, se realizó un análisis comparativo con datos 
de diseño de un equipo propuesto por Kakac [17]. Los resultados permiten comprobar que la 
metodología de cálculo es adecuada. Las tablas 16, 17 y 18 muestran dos casos A y B. El 
caso A utiliza las mismas correlaciones del caso de estudio, como se observa son los mismos 
resultados. Esto fue logrado forzando las correlaciones estudiadas en el capítulo 2, de tal 
forma que fueron utilizadas las que propuso el autor. El caso B utiliza las correlaciones que 
mejor se ajustan a los datos experimentales como se definió en el estudio de la presente tesis. 
Además, el programa considera la resistencia por ensuciamiento que es fundamental para el 
cálculo del área requerida para proporcionar la transferencia de calor y así compensar los 
efectos de ensuciamiento, lo que en el caso de estudio no se considera para el fluido frío. 
 

Tabla 16. Parámetros de diseño 
Parámetros Caso de estudio 

[15] 
Caso A (forzado) Caso B (ajustado) 

Fluido Agua 
caliente 

Agua fría Agua 
caliente 

Agua fría Agua 
caliente 

Agua fría 

Flujo másico 
(kg/s) 

140 140 140 140 140 140 

Temperatura 
de entrada 
(°C) 

65 22 65 22 65 22 

Temperatura 
de salida (°C) 

45 42 45 42 45 42.02 

Resistencia 
total de 
ensuciamiento 
(m2*K/W) 

0.00005 0 0.00005 0 0.00044 0.000018 

Calor 
especifico 
(J/kg*K) 

4183 4178 4183 4178 4187.75 4178.89 

Viscosidad 
dinámica 
(kg/m*s) 

0.000509 0.000766 0.000509 0.000766 0.0005038 0.000765
2 

Conductivida
d térmica 
(W/m*K) 

0.645 0.617 0.645 0.617 0.6477 0.6206 

Densidad 
(kg/m^3) 

985 995 985 995 985.69 995.15 

Número de 
Prandtl 

3.31 5.19 3.31 5.19 3.24 5.16 
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Tabla 17. Datos de construcción del intercambiador de calor de placas 
Parámetros Caso de estudio 

[15] 
Caso A 

(forzado) 
Caso B 

(ajustado) 
Número de placas  105 105 106 
Espesor de la placa (mm) 0.6 0.6 0.6 
Área total efectiva (m^2) 110 110 110.85 
Factor de alargamiento de la 
superficie (ϕ) 

1.25 1.25 1.255 

Diámetro de puertos (m) 0.2 0.2 0.2 
Longitud del intercambiador 
(m) 

0.38 0.38 0.373 

Distancia vertical entre los 
centros de los puertos (m) 

1.55 1.55 1.55 

Ancho de la placa (m) 0.63 0.63 0.63 
Número de pasos 1 1 1 
Conductividad térmica del 
material (W/m*K) 

17.5 17.5 14.78 

 
 

Tabla 18. Valores de caídas de presión 
Parámetros Caso de estudio 

[15] 
Caso A 

(forzado) 
Caso B 
(ajustado) 

Caída de presión permisible 
(Pa) 

344737.86 344737.86 344737.86 

Caída de presión total para el 
fluido frío (Pa) 

305644.59 305644.59 286500.85 

Caída de presión total para el 
fluido caliente (Pa) 

286477.17 286477.17 295739.62 

 
 
 
Además las caídas de presión en el caso de estudio sólo consideran dos contribuciones: caída 
de presión dentro del núcleo y caída de presión asociada con los colectores y puertos. 
Mientras que el programa tiene en cuenta tres contribuciones: caída de presión asociada con 
los colectores y puertos, caída de presión dentro del núcleo y la caída de presión debida al 
cambio de elevación. Lo anterior permite establecer que el programa realizado en la presente 
tesis es adecuado para el diseño térmico de intercambiadores de calor de placas. Para realizar 
un análisis de los parámetros relevantes se calcularon distintos casos de estudio (tabla 19) 
variando el factor de alargamiento con la finalidad de determinar el comportamiento del 
equipo a diferentes condiciones. Como se puede ver en la tabla 19 uno de los parámetros más 
relevantes es el factor de alargamiento, debido a que si éste sufre un cambio mínimo, el 
coeficiente global de transferencia y las caídas de presión tendrán una variación de alrededor 
de 4%. Como se ha mencionado el factor de alargamiento depende de la profundidad de 
corrugación y del paso de la misma, por lo tanto se varió la profundidad de corrugación de 2 
a 5 milímetros [16], dejando constante al paso de corrugación. 
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Tabla 19. Factores calculados para el análisis del software 
Φ U Ae (m2) ΔPh (Pa) ΔPc (Pa) Npc 

1.1224 5547.84 91.80 935360.11 976990.78 98.16 
1.1460 5316.35 95.79 702236.94 725327.17 100.28 
1.1712 5105.14 99.76 542637.99 553035.21 102.14 
1.1979 4911.81 103.68 429807.40 431231.12 103.77 
1.2260 4746.07 107.30 353352.47 348695.68 104.91 
1.2552 4593.95 110.86 295739.62 286500.85 105.84 
1.2857 4465.42 114.05 255256.06 242797.60 106.30 
1.3172 4335.80 117.46 219970.15 204705.38 106.85 
1.3496 4226.96 120.48 194694.67 177419.72 106.96 
1.3830 4126.30 123.42 174117.38 155205.91 106.93 
1.4172 4032.93 126.28 157158.83 136898.63 106.77 
1.4521 3957.26 128.69 144980.62 123751.89 106.21 

 
Dado que los factores de la tabla 19 tienen diferentes unidades y además sus valores están 
situados en intervalos distintos, se propondrá un factor de escala el cual consiste en 
adimensionalizar algunos factores de la tabla 19 con el fin de poderlos visualizar en un sólo 
gráfico. El cual consiste en dividir el mayor número de cada columna con respecto de cada 
número de la misma columna, esto es: 
 

𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑎𝑑𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖𝑜𝑛𝑎𝑙𝑖𝑧𝑎𝑑𝑜 ∗=
𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜

𝐹𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑒𝑠𝑐𝑎𝑙𝑎
 

 
Los nuevos valores quedaran de la forma en que se observa en la tabla 20. 
 

Tabla 20. Factores 
adimensionalizados (U y Ae) 
Np U* Ae* 

98.1635007 1 0.71334214 
100.280917 0.95827385 0.74434688 
102.143282 0.92020318 0.77519621 
103.766297 0.88535538 0.80565701 
104.911603 0.85548069 0.83378662 
105.839131 0.82806101 0.86145 
106.299624 0.80489344 0.88623825 
106.849859 0.78152939 0.91273603 
106.96301 0.76191094 0.93620328 

106.930409 0.74376694 0.95904888 
106.770864 0.72693697 0.98127283 
106.205351 0.71329743 1 

 



 
 

 
 55 

La figura 19 presenta la disminución del coeficiente global de transferencia de calor (U) y el 
aumento del área efectiva, ya que el factor de alargamiento aumenta. Esto se debe a que el 
coeficiente global de transferencia de calor es inversamente proporcional al área, como se 
muestra a continuación: 
 

𝐴𝑡 =
𝑄̇

𝑈 ∙ ∆𝑇𝑚𝑙
 

 
Esto se explica debido a que si se incrementa el factor de alargamiento los canales también 
aumentaran, lo que significa una mayor área desarrollada, sin que se llegue a afectar las 
dimensiones de las placas. Al aumentar el factor de alargamiento el área correspondiente a 
cada placa se verá incrementada, esto se refleja en un menor número de placas (tabla 19). Por 
otra parte se aprecia que el factor de alargamiento es aproximadamente 1.25 debido a que la 
relación entre el calor absorbido por el fluido frío y el máximo calor que podrá absorber 
(efectividad P) dicho fluido es de 86%, el valor más cercano a este número es donde 
intersectan ambas curvas, el cual es aproximadamente 83%, con lo que se obtiene un error 
de 3.6% en la relación de calor absorbido por el fluido frío. A continuación se presenta la 
ecuación de la efectividad: 
 

𝑃 =
𝑇𝑐,𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡

𝑇ℎ,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑐,𝑒𝑛𝑡
 

 
Figura 19. Área efectiva  y coeficiente global de transferencia de calor contra el 

factor de alargamiento. (Ω= Ae* y U*) 
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En la figura 20 el factor de alargamiento de la superficie depende de la profundidad de 
corrugación. Si la profundidad de corrugación varía, el diámetro hidráulico también se verá 
afectado repercutiendo en la velocidad de flujo, de tal forma que si la profundidad de 
corrugación disminuye la velocidad del flujo aumentará. En consecuencia el número de 
Reynolds aumentará provocando un incremento en las caídas de presión. Por lo tanto es 
conveniente tener en consideración la profundidad de corrugación en los intercambiadores 
de calor de placas. Este parámetro es fundamental para la caída de presión, porque un 
aumento en las caídas de presión significaría una mayor potencia de bombeo, que conlleva a 
un aumento de los costos de funcionamiento. Por otra parte, se observa que un intervalo de 
1.12-1.25 el decremento en la caída de presión es considerable, aproximadamente en un 80%, 
debido a que los canales tienen un mayor diámetro hidráulico lo que facilita el flujo sobre la 
superficie de las placas. A partir de 1.25 hasta 1.5 el comportamiento en este intervalo tiende 
a ser aproximadamente lineal, por lo que la caída de presión no se ve tan afectada por el 
aumento del factor de alargamiento. 
 
 
 

 
Figura 20. Caídas de presión contra factor de alargamiento 

 
 
 
Al variar el factor de alargamiento de superficie, el cual está en función de la profundidad de 
corrugación, si éste último sufre un cambio el diámetro hidráulico del canal también lo hará, 
lo que variara la velocidad y por lo tanto las caídas de presión y coeficiente global de 
transferencia. Como se muestra la figura 21, los valores con caídas de presión de 0 a 0.25 
MPa incrementan lentamente. Ya que si se encontraran entre 0.4 MPa y 1 MPa estos tienen 
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un incremento exponencial. Pero como se puede observar se logra un equilibrio entre 
coeficiente global de transferencia y caídas de presión en valores cercanos a 0.3 MPa. Por 
otra parte, se puede apreciar que la transferencia es elevada cuando las caídas de presión son 
altas en un intervalo razonable entre los valores de 1.2 hasta 1.3 del factor de alargamiento. 
En este intervalo la transferencia es razonable pero las caídas de presión son 
significativamente inferiores a las que se encuentran por encima de estos valores. Cuando se 
quisiera un intercambio más eficiente se tendría que considerar la energía con la que se cuenta 
para lograr vencer la caída de presión mencionada, ya que como se observa en la figura 21 
se puede tener una alta transferencia de calor pero a costa de una alta caída de presión.   
 

 
Figura 21. Coeficiente global de transferencia de calor contra caídas de presión 
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Conclusiones 
 
El presente trabajo presenta una metodología de cálculo para el diseño térmico de un 
intercambiador de calor de placas en una fase, bajo un enfoque de cálculo integral. 
Los pasos fundamentales para el diseño de ICP se indican a continuación: 
 
1. Determinación de la temperatura de la entrada y salida de ambos fluidos. 
2. Cálculo de las diferencias de temperaturas medias logarítmicas (DTML). 
3. Estimación del número de Reynolds para cada flujo. 
4. Estimación de los coeficientes convectivos de cada flujo. 
5. Estimación del coeficiente global de transferencia de calor. 
6. Estimación de la superficie total de transferencia de calor. 
7. Cálculo del número de placas. 

 
El factor de alargamiento utilizado en la presente tesis está dentro del rango de 1.1-1.5, ya 
que utilizar valores fuera de este rango, implicaría caídas de presión enormes (mayores a 
3MPa [4]) o coeficientes globales muy pequeños (menores a 3000 W/m2*K [18]). Este factor 
tiene mucho impacto en el diseño térmico de un ICP dado que afecta directamente el 
coeficiente global de transferencia de calor y las caídas de presión. Influye en estos dos 
parámetros, ya que determina el diámetro hidráulico que tendrán los canales, lo que 
determinará la velocidad de flujo y por lo tanto, el número de Reynolds. El software fue 
validado con un caso base [17] con resultados iguales en el caso forzado. Con respecto al 
caso ajustado se considera la resistencia por ensuciamiento por parte del fluido frío, por lo 
que el programa mejora el área real de transferencia de calor al compensar los efectos de 
ensuciamiento.  
 
Por otra parte, el software toma en consideración la contribución a la caída de presión por el 
cambio de elevación, ya que las caídas de presión son fundamentales para establecer la 
potencia de bombeo, que repercute en los costos de funcionamiento.Por esta razón, los 
resultados difieren, con respecto al caso base, en un 1% para el cálculo total de placas, de 
6.6% para el cálculo de caída de presión del fluido frío y un 3.1% para el cálculo de caída de 
presión del fluido caliente. Otro aspecto a destacar con respecto al caso base es el estudio 
realizado en las correlaciones de transferencia de calor, en el cual se comparó el 
comportamiento de dichas correlaciones con un caso experimental [9], dando como resultado 
que la correlación de Maslov and Kovalenko, da una mejor aproximación al diseño térmico 
de un ICP debido a que contempla diferentes correlaciones que se adaptan mejor a la 
hidrodinámica y a las condiciones geométricas del equipo. Los coeficientes convectivos 
caliente y frío, impactan en distinta proporción al coeficiente global de transferencia de calor. 
El frío tiene un impacto de 38.8 % sobre el coeficiente global de transferencia de calor, 
mientras que el coeficiente convectivo caliente sólo impacta en un 25.38 %. 
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Recomendaciones y Trabajos Futuros: 
 
Una de las recomendaciones del presente trabajo es la extensión del software a aplicaciones 
con flujos bifásicos (cambios de fase) con la finalidad de desarrollar un programa de diseño 
más completo. Así como con diferentes tipos y ángulos de corrugación ya que en la presente 
tesis fue realizado un estudio con placas tipo Chevron con ángulos de 30°, por lo que el 
campo de estudio es limitado.  
 
Por otra parte, se pretende realizar análisis diferenciales mediante técnicas de dinámica de 
fluidos computacional (CFD) para obtener información completa y detallada de variables 
involucradas en la hidrodinámica (caída de presión) y transferencia de calor. Además, es 
importante analizar las resistencias de ensuciamiento del fluido con el que se trabajará, ya 
que la acumulación de material indeseable repercutirá en el área por donde circula el flujo, 
en consecuencia afecta el rendimiento del ICP. 
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Apéndice A1 
 
Ensuciamiento 

 
El ensuciamiento es la acumulación y crecimiento de materiales indeseables en la superficie 
de transferencia de calor en el intercambiador de placas. Estos materiales indeseados pueden 
ser cristales, sedimentos, polímeros, sales orgánicas, crecimiento biológico, productos de 
corrosión, etcétera. Este proceso influye en el rendimiento del intercambiador de calor, lo 
que resulta en una reducción en la transferencia de calor, un aumento en la caída de presión, 
un factor que promueva la corrosión y resultar en algunos fallos. Por estas razones, el 
ensuciamiento debe ser considerado en el diseño del intercambiador de calor de placas. Una 
mala consideración del ensuciamiento dará lugar a un rendimiento del ICP menor al esperado 
y en ocasiones en problemas operativos. En este punto cabe recordar que los altos grados de 
turbulencia, el flujo uniforme del fluido, la superficie de la placa y la fabricación de placas 
con material resistente a la corrosión reducen el ensuciamiento y la necesidad de limpieza 
frecuente en los ICP. Además existen coladores para los puertos de entrada en la placa móvil 
que ayudan a proteger el conjunto de placas de partículas grandes que puedan llegar a obstruir 
los canales. 
 
En el intercambiador de calor, el proceso de transferencia de calor desde una corriente de 
fluido caliente y una corriente de fluido frío implica diversos procesos de conducción y 
convección. Éstos pueden ser representados individualmente en términos de una resistencia 
térmica. La suma de estas resistencias individuales es la resistencia térmica total, y su inversa 
es el coeficiente de transferencia de calor U. En general para los ICP el coeficiente global de 
transferencia de calor U se calcula a partir de: 
 

1

𝑈𝑓
=

1

ℎℎ
+

1

ℎ𝑐
+

𝑡

𝑘𝑚
+ 𝑅𝑓ℎ + 𝑅𝑓𝑐 

 
 
Cuando el intercambiador de calor es nuevo, la resistencia al ensuciamiento es cero, y el 
coeficiente global de transferencia de calor en este caso se puede designar como Uc 
(coeficiente limpio), el rango común de coeficientes globales de transferencia de calor es de 
entre 1000 (𝑊 𝑚2 °𝐶⁄ ) y 10000 (𝑊 𝑚2 °𝐶⁄ ), dependiendo de las condiciones de proceso. 
Los principales efectos de la resistencia al ensuciamiento, son la disminución de la 
transferencia de calor y una mayor caída de presión. La ecuación del coeficiente global de 
transferencia de calor sucio, muestra que las resistencias al ensuciamiento dan como 
resultado una reducción del coeficiente global de transferencia de calor, por consiguiente un 
aumento de la superficie de transferencia de calor de la ecuación: 
 

𝐴𝑡 =
𝑄̇

𝑈 ∙ ∆𝑇𝑚𝑙
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Este aumento de superficie ayuda a decidir la cantidad de material extra que se requiere para 
proporcionar la transferencia de calor requerida, para compensar los efectos de 
ensuciamiento. 
 
Por otro parte, cuando se crea el ensuciamiento en la superficie de transferencia de calor, se 
reduce el área de flujo transversal. En consecuencia, la velocidad del fluido se incrementa 
para una velocidad de flujo volumétrica constante. Hay que recordar que la ecuación de caída 
de presión está en función de varios términos pero uno de ellos es el cuadrado de la velocidad 
del fluido. Por lo tanto, el ensuciamiento puede conllevar a un aumento notable de caída de 
presión, y por ende, el aumento de la potencia de bombeo, dicho de otro modo, un aumento 
de los costos de funcionamiento. Además, el ensuciamiento puede crear sitios nucleados, que 
pueden causar diferentes formas de corrosión. Esto deteriora aún más el rendimiento de los 
intercambiadores de calor. 
 
Secuencia de ensuciamiento 
 
El ensuciamiento es un proceso que depende del tiempo, y el intercambiador de calor recién 
instalado sólo pasado un cierto periodo de funcionamiento se encuentra con el valor constante 
de ensuciamiento. La acumulación de ensuciamiento normalmente experimenta cinco etapas 
que son: la iniciación, el transporte de masa, deposición, retirada y auto-retraso, y el 
envejecimiento. 
  
Iniciación 
 
Una vez puesto en funcionamiento el intercambiador de calor limpio, se requiere un cierto 
período de tiempo para que se registre cualquier ensuciamiento apreciable. Este periodo se 
conoce como el periodo de iniciación o incubación. Durante esta etapa la superficie está 
condicionada por el ensuciamiento que se llevará a cabo más tarde. La temperatura de la 
superficie, el material, rugosidad, y otros factores influyen fuertemente en el retraso del 
ensuciamiento. 
 
Transporte 
 
Durante la etapa de transporte de masa, se establecen las condiciones requeridas para las 
deposiciones, y las sustancias de ensuciamiento del fluido son transportadas a la superficie 
de transferencia de calor. Este transporte se lleva a cabo por una serie de fenómenos 
incluyendo la difusión y sedimentación. 
 
Deposición 
 
Durante este período, la especie responsable de ensuciamiento se adhiere a la superficie de 
transferencia de calor. La velocidad de deposición es dependiente de la velocidad de la 
transferencia de masa por difusión a la superficie, y la velocidad de reacción química en la 
superficie. Las características del material tales como la densidad, tamaño y condiciones de 
la superficie son importantes durante esta etapa. 
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Eliminación 
 
La eliminación de los depósitos de ensuciamiento de la superficie pueden o no ocurrir 
simultáneamente con la deposición, una parte del material se elimina de la superficie 
inmediatamente después de la deposición y algunos se eliminan más tarde. La velocidad de 
eliminación se produce debido a la acción individual o simultánea de los siguientes 
mecanismos: las fuerzas de corte, turbulencia y erosión. 
 
Envejecimiento 
 
El envejecimiento de los depósitos se refiere a cualquier cambio que sufre el material sucio 
en el transcurso del tiempo. El proceso de envejecimiento incluye tanto transformaciones 
físicas como químicas, tales como una mayor degradación a un material carbonoso en más 
ensuciamiento orgánico y las transformaciones de fase cristalina en el ensuciamiento 
inorgánico. El envejecimiento puede llegar a reforzar o debilitar los depósitos de 
ensuciamiento. 
 
 

Resistencias de ensuciamiento recomendadas [19] 
Fluido de proceso Rf x 10-3 [m2K/W] 

 Marriott 
1971 

Panchal and Rabas, 1999 

Agua   
     Suave 0.018 0.018 
     Dura 0.043 - 
     Agua de torre de enfriamiento 0.034 0.044 
     Agua de mar 0.026 0.026 
     Agua de río 0.043 0.044 
     Aceite lubricante 0.017-0.043 0.053 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 
 

 
 65 

Apéndice A2 
 

Corrosión 

 
Metales comunes y sus aleaciones son atacados por sus entornos como la atmósfera, el suelo, 
el agua o soluciones acuosas. Esta destrucción de metales y aleaciones se conoce como 
corrosión, en un intercambiador la corrosión consiste en la destrucción de sus superficies, 
esta destrucción conlleva a pérdidas de material que pueden resultar en grietas, agujeros y/o 
eliminación parcial de las superficies de transferencia de calor, resultando en la fuga de los 
fluidos de trabajo, algunas de las cuales pueden ser costosas, ya que esta fuga puede conllevar 
a que uno de los fluidos se filtre al otro lado de la placa, contaminando así el otro fluido y 
deteriorando así la eficiencia del intercambiador. La corrosión puede añadir un costo 
adicional para el intercambiador, debido al uso de material caro, mantenimiento, garantía, 
inventario de piezas, y así sucesivamente. 
 
Es la práctica general los fabricantes de intercambiadores de placas suelen usar sólo 
materiales resistentes a la corrosión, regido por factores tales como la pureza del producto. 
La erosión no es un factor determinante, ya que las limitaciones de caída de presión en 
general determinarán las máximas velocidades de fluido permisibles. A medida que las placas 
son muy finas (0.6-1.2 mm) en comparación con el espesor del tubo los subsidios a la 
corrosión que normalmente se recomiendan para las unidades tubulares no son relevantes 
para las unidades de placas. En el diseño de una unidad tubular, un sobreespesor de corrosión 
de 0.125 mm/año se utiliza; para las unidades de placa de la velocidad de corrosión no debe 
exceder de 0,05 mm/año, de acuerdo con el Heat Exchanger Design Handbook [5]. 
 
 
Los tipos de corrosión más importantes para el diseño y funcionamiento del intercambiador 
de calor son las siguientes:  
 
Corrosión uniforme 
 
Corrosión uniforme es una forma de corrosión causada por una reacción química o 
electroquímica entre el metal y el fluido en contacto con ella en toda la superficie metálica 
expuesta. Se produce cuando los metales y los fluidos (por ejemplo, agua, ácidos, álcalis) del 
sistema y de operación variables son razonablemente homogénea. Por lo general es fácil notar 
áreas corroídas atacadas por la corrosión uniforme. 
 
Corrosión galvánica 
 
La corrosión galvánica es causada por una diferencia de potencial eléctrico entre dos metales 
distintos eléctricamente en el sistema en presencia de un electrolito (como el agua en un 
intercambiador de calor). Se produce en el ánodo y no afecta el cátodo. 
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Corrosión por picaduras 
 
La corrosión por picaduras es una forma de corrosión debida a picaduras resultando en 
agujeros en el metal. Si los ánodos y cátodos intercambian rápidamente los sitios al azar, la 
corrosión uniforme se produce, como en la oxidación del hierro. Si el ánodo se fija en la 
superficie, la corrosión por picadura se lleva a cabo. 
 
Corrosión bajo tensión  
 
Es una forma de corrosión que implica grietas en metales susceptibles, causados por la 
presencia simultánea de la tensión de tracción y un fluido corrosivo. 
 
Corrosión por erosión 
 
Es una forma de corrosión causada por la erosión de la superficie de transferencia de calor, 
la cual es provocada por un fluido de alta velocidad con o sin partículas (por ejemplo, la 
velocidad del fluido mayor que 2 m/s para el flujo de agua sobre una superficie de aluminio) 
y la posterior corrosión de la superficie expuesta. 
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Apéndice A3 
 

Números adimensionales 

 
 
Número de Reynolds 
 
 
Es un número adimensional cuyo valor indica si el flujo sigue un modelo laminar o turbulento 
y se define como la relación existente entre las fuerzas inerciales y las fuerzas viscosas (o de 
rozamiento). En el caso de los intercambiadores de calor de placas, el diámetro hidráulico es 
muy pequeño, del orden de mm, por lo tanto, las condiciones de turbulencia se consiguen a 
un valor muy bajo de número de Reynolds. Simpson [25] informó de que la condición 
turbulenta puede lograrse a números de Reynolds tan bajos como 150. 
 
 
 

𝑅𝑒 =
𝐺𝑐ℎ ∙ 𝐷ℎ

𝜇
 

 
 
El denominador es un esfuerzo viscoso esto es, una fuerza viscosa por unidad de área. Si las 
fuerzas viscosas dominan, el flujo será laminar y si domina el impulso, el flujo será 
turbulento. 
 
 
 
Número de Prandtl 
 
 
Es función de dos propiedades físicas importantes (térmicas y de momento), por lo tanto, 
responsables del crecimiento de las capas límite y el espesor relativo entre ellos. La relación 
que existe entre la difusividad térmica (α) y la difusividad de momento (ν), es el número de 
Prandtl. El número de Prandtl puede ser visto como una proporción de la medida en que las 
fuerzas viscosas penetren el material a la medida de que la energía térmica penetra en el 
material. 
 
 

𝑃𝑟 =
𝜇 ∙ 𝐶𝑝

𝑘
=

𝜐

𝛼
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Número de Nusselt 
 
Es un número adimensional y es igual al gradiente de temperatura en la superficie y que 
esencialmente, proporciona una medida de la transferencia de calor por convección. El 
número de Nusselt puede ser visto como la relación de la resistencia a la conducción de un 
material entre la resistencia por convección del mismo material. El denominador del número 
de Nusselt implica la conductividad térmica del fluido en la interfase de convección fluido-
sólido. Para la presente tesis se utilizará la correlación de Maslov and Kovalenko [13] por las 
razones que se mencionaron anteriormente. 
 

𝑁𝑢 = 0.78 ∙ 𝑅𝑒0.5 ∙ 𝑃𝑟
1

3⁄  
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Apéndice A4 
 
A continuación se muestran las tablas y gráficas utilizadas para determinar los modelos 
matemáticos de las propiedades termodinámicas de los fluidos del programa de cálculo. 
 

Titanio 
Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 

-23.15 22.9 
26.85 21.9 
76.85 21 
126.85 20.4 
226.85 19.7 
326.85 19.4 
526.85 19.7 
726.85 20.7 
926.85 22 
1126.85 23.6 
1326.85 25.3 
1526.85 27 

 
 
 

 
 

Gráfica 1. Conductividad térmica vs temperatura para el Titanio 

y = 2.617E-18x6 - 1.676E-14x5 + 4.355E-11x4 - 6.129E-08x3 + 5.347E-05x2 - 2.141E-02x + 2.239E+01
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Inconel 600 
Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 

-150 12.5 
-100 13.1 
-50 13.6 
20 14.9 
100 15.9 
200 17.3 
300 19 
400 20.5 
500 22.1 
600 23.9 
700 25.7 
800 27.5 

 
 
 

 
 

Gráfica 2. Conductividad térmica vs temperatura para el Inconel 600 
 
 
 
 
 

y = 3.381E-17x6 - 8.876E-14x5 + 8.012E-11x4 - 2.698E-08x3 + 4.097E-06x2 + 1.456E-02x + 1.445E+01

0

5

10

15

20

25

30

-150 -50 50 150 250 350 450 550 650 750 850

C
o

n
d

u
ct

iv
id

ad
 t

é
rm

ic
a 

(W
/m

*K
)

Temperatura (°C)

Inconel 600

Inconel 600

Polinómica (Inconel 600)



 
 

 
 71 

Incoloy 825 
Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 

-150 7.9 
-100 8.9 

0 10.7 
25 11.1 
100 12.3 
200 13.8 
300 15.4 
400 16.9 
500 18.2 
600 19.6 
700 21.2 
800 23.1 
900 25.5 

 
 
 

 
 

Gráfica 3. Conductividad térmica vs temperatura para el Incoloy 825 

y = -6.076E-17x6 + 1.560E-13x5 - 1.279E-10x4 + 4.030E-08x3 - 6.287E-06x2 + 1.630E-02x + 1.068E+01
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Hastelloy C-276 
Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 

-168 7.2 
-73 8.6 
-18 9.4 
38 10.2 
93 11.1 
204 13 
316 15 
427 16.9 
538 19 

 
 
 

 
Gráfica 4. Conductividad térmica vs temperatura para el Hastelloy C-276 

 
 
 
 

y = 1.279E-16x6 + 6.019E-15x5 - 9.366E-11x4 + 2.458E-08x3 + 7.268E-06x2 + 1.467E-02x + 9.649E+00
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Monel 400 
Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 

-180 16.5 
-130 18.2 
-70 19.8 
21 22 
100 24 
200 26.9 
300 30.1 
400 33.4 
500 36.5 
600 39.4 
700 42.4 

 
 
 

 
 

 Gráfica 5. Conductividad térmica vs temperatura para el Monel 400 
 
 
 

y = -1.886E-17x6 + 1.924E-13x5 - 2.573E-10x4 + 9.705E-08x3 + 5.332E-06x2 + 2.383E-02x + 2.149E+01
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Níquel 200 

Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 
-100 75.5 
20 70.3 
100 66.5 
200 61.6 
300 56.8 
400 55.4 
500 57.6 
600 59.7 
700 61.8 
800 64 
900 66.1 
1000 68.2 

 
 
 

 
 Gráfica 6. Conductividad térmica vs temperatura para el Níquel 200 

 
 
 

y = 3.050E-16x6 - 5.535E-13x5 + 6.516E-11x4 + 3.125E-07x3 - 8.370E-05x2 - 4.885E-02x + 7.168E+01
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Agua 
Temperatura 

(°C) 
Viscosidad dinámica 

(kg/m·s) 
0 0.001792 
1 0.001731 
2 0.001674 
3 0.00162 
4 0.001569 
5 0.00152 
6 0.001473 
7 0.001429 
8 0.001386 
9 0.001346 

10 0.001308 
11 0.001271 
12 0.001236 
13 0.001202 
14 0.00117 
15 0.001139 
16 0.001109 
17 0.001081 
18 0.001054 
19 0.001028 
20 0.001003 
21 0.000979 
22 0.000955 
23 0.000933 
24 0.000911 
25 0.000891 
26 0.000871 
27 0.000852 
28 0.000833 
29 0.000815 
30 0.000798 
31 0.000781 
32 0.000765 
33 0.000749 
34 0.000734 
35 0.00072 
36 0.000705 
37 0.000692 
38 0.000678 

39 0.000666 
40 0.000653 
41 0.000641 
42 0.000629 
43 0.000618 
44 0.000607 
45 0.000596 
46 0.000586 
47 0.000576 
48 0.000566 
49 0.000556 
50 0.000547 
51 0.000538 
52 0.000529 
53 0.000521 
54 0.000512 
55 0.000504 
56 0.000496 
57 0.000489 
58 0.000481 
59 0.000474 
60 0.000467 
61 0.00046 
62 0.000453 
63 0.000447 
64 0.00044 
65 0.000434 
66 0.000428 
67 0.000422 
68 0.000416 
69 0.00041 
70 0.000404 
71 0.000399 
72 0.000394 
73 0.000388 
74 0.000383 
75 0.000378 
76 0.000373 
77 0.000369 
78 0.000364 
79 0.000359 
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80 0.000355 
81 0.000351 
82 0.000346 
83 0.000342 
84 0.000338 
85 0.000334 
86 0.00033 
87 0.000326 
88 0.000322 
89 0.000319 
90 0.000315 
91 0.000311 
92 0.000308 
93 0.000304 
94 0.000301 
95 0.000298 
96 0.000295 
97 0.000291 
98 0.000288 
99 0.000285 

100 0.000282 
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Gráfica 7. Viscosidad dinámica vs temperatura para el agua 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

y = 4.501E-15x6 - 1.729E-12x5 + 2.789E-10x4 - 2.521E-08x3 + 1.466E-06x2 - 6.059E-05x + 1.790E-03
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Agua 
Temperatura (°C) Número de Prandtl 

0 12.99 
1.85 12.22 
6.85 10.26 

11.85 8.81 
16.85 7.56 
21.85 6.62 
26.85 5.83 
31.85 5.2 
36.85 4.62 
41.85 4.16 
46.85 3.77 
51.85 3.42 
56.85 3.15 
61.85 2.88 
66.85 2.66 
71.85 2.45 
76.85 2.29 
81.85 2.14 
86.85 2.02 
91.85 1.91 
96.85 1.8 

100 1.76 
101.85 1.7 
106.85 1.61 
111.85 1.53 
116.85 1.47 
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 Gráfica 8. Número de Prandtl vs temperatura para el agua 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

y = 2.043E-11x6 - 9.182E-09x5 + 1.705E-06x4 - 1.732E-04x3 + 1.092E-02x2 - 4.642E-01x + 1.301E+01
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Agua 
Temperatura (°C) Densidad (kg/m3) 

0.01 999.8 
5 999.9 

10 999.7 
15 999.1 
20 998 
25 997 
30 996 
35 994 
40 992.1 
45 990.1 
50 988.1 
55 985.2 
60 983.3 
65 980.4 
70 977.5 
75 974.7 
80 971.8 
85 968.1 
90 965.3 
95 961.5 

100 957.9 
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Gráfica 9. Densidad vs temperatura para el agua 
 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

y = 2E-11x6 - 8E-09x5 + 8E-07x4 - 1E-05x3 - 0.0062x2 + 0.0445x + 999.82
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Agua 
Temperatura (°C) Calor específico (J/kg·K) 

0.01 4217 
5 4205 
10 4194 
15 4185 
20 4182 
25 4180 
30 4178 
35 4178 
40 4179 
45 4180 
50 4181 
55 4183 
60 4185 
65 4187 
70 4190 
75 4193 
80 4197 
85 4201 
90 4206 
95 4212 
100 4217 
110 4229 
120 4244 
130 4263 
140 4286 
150 4311 

 
 
 
 



 
 

  83 
 

 
 
 

Gráfica 10. Calor específico vs temperatura para el agua 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 

y = 1.076E-10x6 - 5.956E-08x5 + 1.346E-05x4 - 1.544E-03x3 + 1.013E-01x2 - 3.280E+00x + 4.218E+03
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Agua 
Temperatura (°C) Conductividad térmica (W/m·K) 

0.01 0.561 
5 0.571 
10 0.58 
15 0.589 
20 0.598 
25 0.607 
30 0.615 
35 0.623 
40 0.631 
45 0.637 
50 0.644 
55 0.649 
60 0.654 
65 0.659 
70 0.663 
75 0.667 
80 0.67 
85 0.673 
90 0.675 
95 0.677 
100 0.679 
110 0.682 
120 0.683 
130 0.684 
140 0.683 
150 0.682 
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 Gráfica 11. Conductividad térmica vs temperatura para el agua 

y = 1.744E-14x6 - 1.127E-11x5 + 2.797E-09x4 - 3.119E-07x3 + 6.277E-06x2 + 1.826E-03x + 5.613E-01
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