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INTRODUCCION 

Las refinerias, plantas químicas y petroquÍmicas generan 

sus ganancias gracias a la operaci6n diaria de su equipo; y 

en términos generales se puede decir que no pueden obtenerse 

ganancias sí se instala equipo que no mantendrá las condici~ 

nea de operaci6n requeridas. 

Antes de realizar todos los ahorros potenciales de los i~ 

tercambiadores de calor de una planta es necesario planear 

algunos detalles de su conatrucci6n, como son: sí hay reem

plazos, sí varian continuamente los diseffos, sí hay obaolesce~ 

cia, en fin todos los aspectos econ6micos que intervienen en 

la selecci6n de un intercambiador de calor. 

Estas ventajas se pueden obtener con intercambiadores de 

calor d~ tubos aleteados, ya que son equipos de gran flexib! 

lidad en cuanto a operación y construcci6n se refiere. 

Los intercambiadores de calor de tubos aleteados han sido 

diseñados para mejorar las condiciones de operación y con 

el1o aumentar el número de usos de los mismos. 

El primer paso para el diseño de un nuevo tipo de interca:m 

biador de calor ea el de establecer sus requerimientos. La 

especificación de las temperaturas de entrada y salida para 

una de las dos corrientes de ~luido es uno de los requerimieE 

tos que se establece en primer lugar, ya que da u.na buena in 

dicaéión de la relación longitud-diámetro del pasaje de flu

jo y la factibilidad de usar unidades de flujo en paralelo 6 
en flujo cruzado, contra las unidades a contraflujo, 

Frecuentemen·te es importante limitar la longitud, altura, 
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ancho, volumen 6 peso de un intercambiador de calor debido a 

los requerimientos peculiares para una aplicación en partic!:_! 

lar de éste. 

Los factores de costo frecuentemente dominan la elecci6n 

del intercambiador de calor. Estos incluyen no solo el cos

to inicial del intercambiador de calor sino tambi~n los cos

tos de operaci6n y mantenimiento de la planta. 

Es necesario balancear los costos totales mínimos contra 

loe cambios de capital. 

Las consideraciones de esfuerzo no son importantes en el 

diseño del intercambiador de calor ya que las presiones de 

los sistemas son menores de 200 PSI ó las temperaturas del 

metal son de casi )OOºF. Para presiones mayores a 1000 PSI 

6 temperaturas cercanas a l000°F las consideraciones de es

fuerzo son probablemente las dominantes en la aelecci6n de 

un intercambiador de calor; en estas regiones los tubos son 

particulannente el factor controlante en la selecci6n de la 

geometría del intercambiador de calor y las consideraciones 

de esfuerzo son un factor mayor en la determinación de la e

lección del material que se emplee. 

Sí se esperan diferencias de temperatura de lOOºF 6 más 

entre los tubos y la coraza, la expansión térmica diferen

cial probablemente posee limitaciones importantes en el dis~ 

ño del intercambiador de calor • 

. Los problemas de corrosi6n son casi siempre importantes 

en la selección de un material para una aplicación dada del 

intercambiador de calor. 

Sí fluídos muy corrosivos estan involucrados, puede ser 
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necesario balancear el costo de materiales más resistentes a 

la co:rrosi6n contra los costos de mayor mantenimiento y reefil 

plazo de materiales menos expansivos. 

OBJETIVOS. 

Se propone con este estudio, hacer un esquema general de 

algunos de los diferentes tipos de intercambiadores de calor, 

así como sus usos, ventajas y desventajas, esto nos puede 

servir para hacer una selecci6n apropiada para cada necesi

dad. 

Oonocer algunos de los tipos de tubos aleteados empleados 

en la industria con necesidadés de intercambio de calor en 

sus procesos. 

Mencionar algunos modelos realizados con propósitos de 

optimizar el intercambio de calor con el menor esfuerzo, ga~ 

to y espacio. 

Ta:nbi6n plantear un procedimiento de diseño para intercB!!! 

biadores de calor de tubos aleteados. 
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CAPITULO 1 

GENERALIDADES SOBRE TRANSFERENCIA DE CALOR •. 

1.1 Introducci6n • 

. La transferencia de calor es la operaci6n unitaria qu~ 

trata de predecir la energ:(~ ~ransferida entre cuerpos, como 

un resultado de una d:i:fe:r-imcia de temperaturas. 

La transferencia· de calor intenta. no sol.o explicar como 

la energ:Í!l caloríf.ié~ Puede transferirse, sino tambHn J.a V2, 

locidad ~ la cual el intercambio tiene lugar bajo ciertas 

condi Óiories eapecd'.ff cas. 

· La termodin.iími'ca., qU:e trata con sistemas en equi1ibrio, 
" ' .. 

·puede usarse para predecir la. cantidad de energía requerida 

para· cambiar un f!istema de· un es:tado de equilibrio a otro e!!. 

tado de equilibr:Ío; pero ~o·p,uedeuaarse para predecir como 

un cambio tiene lugar, sí el sistema. no esta en equilibrio 

durante el proceso. 

Como un ejemplo de las diferentes clases de problemas·, 

los cuales son tratados por la termodinámica y la transfereQ 

cia de calor~ considerar el en:friamiento de una varilla de 

acero caliente en u.n cubo de agua. La termodinámica se Pll!. 

de usar para prede~ir la temperatura de equilibrio final de 

la combinación varilla de acero-agua. 

La transferencia de calor puede usarse para predecir la 

temperatura de la varilla y la del agua como funci6n ·del 

tiempo. 

Debemos familiarizarnos con loe términos usados para den~ 
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tar los tres modos de transferencia de calor. 

Existe una condición para que los procesos de transfere~ 

cia tengan lugari el equilibrio termodinámico. 

Las velocidades a las cuales esta transferencia ocurre 

son consideraciones importantes en el diseflo de sistemas te~ 

nolÓgicoe así como en ve~culos aeroespaciales, plantas de 

proceso qúimico, estaciones de fuerza nuclear, etc. En la 

planeación de tales sistemas el ingeniero analiza y diseña 

intercambiadores de calor, intercambiadores de masa, react2 

res químicos y nucleares, filtros, separadores, etc. en los 

cuales el calor, momentum y/o masa se transfieren. 

Los mecanismos físicos por los cuales los procesos de 

transferencia ocurren som complejos. Se pueden dividir en 

tres categoriass difusión, cortvecci6n y radiaci6n. 

En la categoría de difusión tales procesos son la condu~ 

ci6n de calor y la difusión de masa. 

La convección es el transporte de calor, momentum 6 masa 

por el fluído en movimiento. 

En la categoría de radiación los procesos son tales como 

la radiación de calor, y el flujo de moléculas libres. 

1.2 Transferencia de calor por conducción (Difusión). 

cu.ando existe un gradiente de temperaturas en un cuerpo, 

la experiencia muestra que hay una transferencia de energía 

de la región de alta temperatura hacia la región de baja tem 

peratura.· Sabemos que la energía se transfiere por conduc

ci6n y que la velocidad de la transferencia de calor por Un! 
dad de ~rea es proporcional al gradiente de temperatura nor 
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mal: 

...!Lrv~ 
A ~X 

Cuando oe introduce la constante de proporcionalidad; 

q = - k A l.l 

donde q es la velocidad de transferencia de calor y/J.T/~x es 

el gradiente de temperatura en la dirección del flujo de c~ 

lor. La constante positiva k se llama conductividad t'rmica 

del material, y el signo menos se introduce para satisfa

cer 1a segunda ley de la termodinámica. 

E1 calor debe estar por debajo de la escala de temperatu

ra como se indica en la figura 1.1 
'l 

% 

Figura l.l Grafica mostrando la direcci6n del flujo. 

La ecuaci6n 1.l es llamada ley de Fourier de la conducci6n 

del calor, debido a que el matemático francés J •. Pourier hi

z6 muchas contribuciones significantes al tratamiento analí

tico de la transferencia de calor por conducci6n. 

Es importante notar que la ecuaci6n l.l es la definición, 

para conductividad térmica y que k tiene las unidades de 

watts/metro 0 c, en un sistema típico de unidades en el cual 

el flujo de calor se expresa en watts, 
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l.3 Conductividad térmicao 

Con base en la ecuación l.l pueden realizarse mediciones 

experimentales para determinar la conductividad térmica de 

diferentes ma.teriales. Para gases a temperaturas mod~rada

mente bajas, pueden usarse trntamientos analíticos de la 

teoría cínetica de los' gases para predecir con precisión.los 

valores observad.os experimentalmente. 

El mecanismo de conducci6n térmica en un gas es uno solog 

identificamos la energía cínetica de una molécula con su tem 

peratura; esto es, en una región de alta temperatura, las m~ 

léculas tienen mayores velocidades que en algunas regiones 

de baja temperatura. Las moléculas estan en continúo movi

miento al azar, colisionando con otras e intercambiando ene~ 

gía y momentum. Las moléculas tienen movimiento al azar 

existiendo 6 no un gradiente de temperatura en el gas. Sí 

una molécula se mueve de una región de alta temperatura a 

una región de baja temperatura, transporta energía cínetica 
• 

a las partes de baja temperatura del sistema y da ésta ene!_ 

gía a través de las colisiones con las moléculas de baja e

nergía. 

En la tabla l del apéndice se enlistan valores típicos 

de las conductividades térmicas para diversos materiales que 

indican los 6rdenes relativos de magnitud que se esperan en 

la práctica. 

Notamos que la velocidad de transferencia de calor esta 

involucrada, y el valor numérico de la conductividad térmica 

fluye continuamente en un ~aterial dado. 

Por el continúo movimiento de las moléculas, se transporta 
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continuamente energía, por lo tanto la conductividad térmica 

de un gas depende de la temperatura. Un tratamiento analí

tico simplificado muestra que la conductividad térmica de un 

gas varía con la raíz cuadrada de la temperatura absolutaº 

Las conductividades térmicas de algunos gases se muestran en 

la figura l. 2. 

º· 

O.• 

OV 
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! 
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Figura 1.2 Conductividades térmicas de algunos gases. 

(l W/m ºe = 0.5779 BTU/hr pie °F) 

El mecanismo físico de la conducción de energía térmica 

en líquidos es cualitativamente la misma que para los gases; 

sin embargo, la situaci6n es considerablemente más compleja, 
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ya que las mol~culas estan espaciadas más cerrademente y las 

fuerzas moleculares producen una influencia sobre el inter-

cambio de energía en los procesos de colisi6n. Las conduc-

tividades térmicas dé alguhos líquidos se muestran en la f.!, 

gura l. 3. 

º.8 
u 

'!: 
.!D.6 0.1 ... 
a o~ ... 
'E"o ... .., ... u .4 ;02 ... ... .. ... 
o ... 
€q2 0.1 

" l 
a 

V 

o o 
o 100 200 300 400 500 

ªF 

1 • r 1 ; ºe 

Figura la3 o 50 '°º 'ISO 200 2SJ Conductividades térmicas de algunos líquidos. 

La energía térmica puede ser conductiva por dos modos: vi 

braci6n de redes y transporte de electrones libres. 

En buenos conductores eléctricos un mayor número de ele2_ 

trones libres se mueve por encima de la estructura de red 

del material. Además de que estos electrones pueden trans-

portar carga eláctrica, también pueden llevar energía térmi

ca de una regi6n de alta temperatura a una regi6n de baja 
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temperatura, como en el caso de los gases. Las conducti vi-

dades térmicas de algunos s6lidos se muestran en la fig. 1.4 • 

.,, 
D 
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Figura 1.4 

.... 
~ ......_ ~ot .. ~ 

1( 

"" ...,,,,. , 
1\IUn ·~ -........ -

( 

Ace1 ¡o al Co bon -
-- F• r·a 

200 400 &00 &lo 'nJO 
o 

o 

o 100 200 :l'.10 ~ 

Conductividades térmicas de algunos sólidos. 

1.4 Transferencia de calor por convección. 

Se sabe que un plato caliente de metal es enfriado conti

nuamente cuan~o se encuentra expuesto al aire. Decimos que 

el calor es convectado y 11..a.mamos al proceso transferencia 

de calor por convección. 

Considerar un plato calentado corno se muestra en la figu-

La temperatura del plato es Tu.a y la temperatura del 

fluído es T.o. La velocidad de flujo como se muestra, se 

reduce a cero como un resultado de la acción de la viscosi-

dad sobre el plato. Ya que la velocidad de la capa de flu-
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jo en la pared es cero, el calor debe ser transferido solo 

por conducci16n hasta este punto. Esto es, podemos calcular 

el calor transferido, usando la ecuaci6n 1.1, con la contluc

t:ividad Urmica del fluído y el gradiente de temperatura en 

la pared. 
Corriente libre 

PJ.ujo > 

f2~q 
~ 

'l\!11 ( J ~ar ea 

Figura 1.5 Transferencia de calor por convección en un plato. 

El gradiente de temperatura ea dependiente de la velocidad 

a la 'cual el .:fluído lleva el éalor; una alta velocidad produ 

ce un alto gradiente. Por tanto, el gradiente de temperat_!! 

ra en la pared es dependiente del flujo, y podemos desarro~ 

llar u.na expresi6n que relaciona las dos cantidades. 

Para expresar el efecto total de la convección, usaremos 

la ley de enfriamiento de Newton: 

q = h A {Tw - T..,) 1.2 

Aqui la velocidad de transferencia de calor se relaciona 

con la diferencia de temperatura total entre el área superf!· 

cial "A 11 de la pared y el fluí do. La cantidad h es llamada 

coeficiente de transferencia de calor por convección; algu

nas veces es llamado conductancia de película debido a su r~ 

.laci6n con el proceso de conducción en la pared estacionaria 

del fluÍdo. De la ecuaci6n 1.2 notamos que las unidades de 

h son watts/m2 ºe, cuando el flujo de calor esta en watts. 
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La transferencia de calor por convecci6n es dependiente 

de la viscosidad del fluído además de su dependencia de las 

propiedades térmicas del fluído (conductividad térmica, ca

lor específico, densidad). 

lo5 Transferencia de calor por radiaci6n. 

En contraste a los mecanismos de conducci6n y convecci6n, 

donde la energ:(a se transfiere a través de un material, el 

calor puede también transferirse en regiones donde existe un 

perfecto vacío. El mecanismo en este caso es radiaci6n e

lectromagnética. Esta es propagada como un resultado de 

una diferencia de temperatura, y es llamada radiación térmica. 

Las consideraciones termodinámicas muestran que un radia

dor ideal, 6 un cuerpo negro emitir~ energía a una velocidad 

proporcional a la cuarta potencia de la temperatura absoluta 

del cuerpo. 

Cuando dos cuerpos intercambian calor por radiación, el 

intercambio de calor neto es proporcional a la diferencia en 
4 . 

T • Esto ess 

1.3 

donde 'f es la constante de proporcionalidad y es llamada la 

constante de Stefan-Boltzmann con el valor de 5.669Xl0-B 

W/ m2 ºK4• Fara cosiderar superficies grises introducire

mos otro factor llamado emisividad ¡. , el cual relaciona la 

radiación de la superficie real con la radiaci6n de la supe!:_ 

ficie lisa ideal. En suma se considera el efecto de que no 
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todas las raüiaciones parten de una superficie enriqueciendo 

las otras superficies ya que la radiación electromagn~tica 

viaja en línea recta y algo se extravía en los alrededores. 

Por tanto, introduciremos dos nuevos factores para conside

rar ambas situaciones, así que: 

1.4 

donde \ es la función de emisividad y F~ es el factor geom,! 

trico. 

1.6 Aplicación al diseflo. 

La aplicación de los principios de transferencia de calor 

para el diseño de equipo para verificar cierto objetivo ing2 

nieril es de extrema importanqia. Se trabaja con el propó

sito de desarrollar un producto con ganancia económica. E

ventualmente, la economía tiene un papel ·clave en el diseño 

y selección del equipo de intercambio de calor. El peso y 

el tamaño de los intercambiadores de calor usados en aplica

ciones espaciales y aeronaúticas son parámetros muy importaE 

tes, y en estos casos las consideraciones de costo frecuent2 

mente se dejan en un segundo plano en cuanto a material y 

costos de construcción del intercambiador de calor; sin em

bargo, el peso y el tamaño son factores de costo importantes 

en la aplicación total en estos campos y ~stos pueden consi

derarse como variables económicas. 

1.7 Ecuaciones de transferencia de calor. 

La cantidad de calor total transferida a trav~s del plano 
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de la pared de la figura 1.6 se expresa como: 

TA - TB 
= 

l/hiAl + .óx/kA + l/h2A2 
q 1.5 

donde TA y TB son las temperaturas del flu!do en cada lado 

de la pared. El coeficiente de transfertncia de calor totál. 

U determina la capacidad del equipo a través de : 

q =U A .dTtotal • 1.6 

Un caso importAnte de considerar puede ser un intercambiador 

de calor de doble tubo como se muestra en la figura 1.6. 

FLUIDO 8 

{a) 

q 

T~ 
_1_ ln~~l!t'i 1 1 
h¡A¡ 2 L h0 A0 

( b) 

Figura l. 6 Intercambiador de calor de doble tubos a,) esque~ 

tico; b)red de resistencia térmica para transfe

rencia de calor totál. 

En esta aplicaci6n un flu!do, fluye en el espacio anular 

entre los dos tubos. 

El coeficiente de transferencia de calor total se obtiene 

de la red térmica de la figura l.6b comos 
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l 
+hA 

o o 

1.7 

donde los subíndices ! y 2 pertenecen al interior y exterior 

del tubo internoº El coeficiente de transferencia de calor 

total puede basarse en cualesquiera de las dos áreas interior 

6 exterior del tubo a críterio del diseñador. De acuerdo a: 

U. 
1 

u 
o 

l 
= ~~~~~~...,.-~,....-..,--~~~~~ 

l Ai ln (ra/r1) fui_+ -1... 
hl + 2 if k L + Ai h

0 

l 

_!i. + L + Ao ln(ro/r;) 
A

0 
· hi 2 'ir k L 

1 +---
ho 

l.8a 

1.8b 

Aunque el diseño final del 1ntercambiador de calor se hace 

en base a cálculos cuidadosos de U, es útil tener una tabul~ 

ci6n de valores del coeficiente de transferencia de calor t~ 

tal en varias situaciones, las cuales pueden encontrarse en 

la práctica. 

Para los tubos con aletas internas, el coeficiente. de tran~ 

ferencia de calor total se basa en el área exterior y se pue 

de expresar como: 

l 

u ext 
= 

1 

h ext 
+ (

Aext\ 
int Aef 11.9 

El área efectiva para película de resistencia interior se 

da por: 

l.10 

La eficiencia de la aleta 1lf representa la efectividad de 

la aleta en aumento de transfer~ncia de calor y se define c2 
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mo la relación entre el calor transferido actual ·a través de 

la aleta y el calor transferido teórico si la aleta esta a 

la temperatura base en su totalidad. 

Los coeficientes de transfereHcia de calor para tubos al~ 

teados pueden también reuortarse sobre la base de área nomi

nal: 

= h e 1.11 

donde los coeficientes incluyen el eiecto del área aleteada 

y la eficiencia de aleta. El diámetro interior basado en 

el área nominal es un medio útil de expresar la transferen

cia de calor que permite una medición directa de los result~ 

dos si el tuco aleteado se reemplaza por un tubo liso. 
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CAPITULO 2 

EQUIPOS COMUNES. USOS Y VENTAJAS. 

2.1 Introducci6n. 

Muchos tipos de intercambiadores de calor son empleados 

en variadas instalaciones como plantas termoeléctricas, plaQ 

tas de proceso químico, construcciones con calefacción, aire 

acondicionado, sistemas de refrigeración y plantas generado

ras portátiles para vehÍculoa automotrices, marinos y aeroe~ 

paciales. 

2.2 Arreglo de flujo de flmídos. 

Los intercambiadores de calor pueden clasificarse en dive~ 

sas categorías sobre la base de la configuración de la tra

yectoría de flujo de fluídoá a través del intercambiador de 

calor. Los cuatro tipos más comunes de trayectoria de flu-

jo se ilustran en la figura 2.1. En flujo paralelo, las uni 
dades con las corrientes de fluído entran a través de un ex

tremo, el flujo continúa en la misma dirección y sale por el 

otro extremo; sin embargo, en flujo a contracorriente, las 

corrientes de flujo se mueven en direcciones opuestas. En. 

unidades de flujo cruzado de un: solo paso un flu!do se mueve 

a través de la matriz de transferencia de calor en ángulo 

recto a la trayectoría del flujo del otro fluído. En unid~ 

des de flujo cruzado de muchos pasos una corriente de fluído 

se mueve alternativamente hacta atras y adelante cruzando la 

trayectoría de flujo de la otra corriente de fluído, usualme!! 
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~igurR 2.i Tipos de oonf'igUración de flujo a trav6e del interoam 

b:LAdOl'e 

Bntré\litt 

ce: fluír1o cal. 

Entraón de 

:fluído cal. 

Ent:::-ac".a 

ele i'luíilo f. 

Entrada 

Salida ót'! 

Ent. ó.e 

fluído f. 

Sal. de 

flu{úo f. 

( b)Contraf'lujo. 

S?..licla de 

fluído cal. 

Sal. de 

fluído f. 

nt. de 

fluí el o i'. 

Ent .• de 

cal. 

Snlida de 

fluído f. 

3al. de 

flu{do cul. 

(c)Contra:flujo un 

zolci paso. 

( ó.)Cor..traf'lu.jo 

,nul ti 9aoos, 

d e: fl ni t :;. cal. • 

''!:' 
l'l ~~i fl o f .• 



19 

te dando la aproximación de flujo cruzado al de contraflujo. 

La diferencia más importante entre estos tipos bási~os de 

transferencia de calor requerida para producir una temperat~ 

ra alta dada para Ul18. diferencia de temperatura fija entre 

las dos corrientes de fluído entrando a·1'·intercambiador de 

calor. 

En la figura 2.2 muestra el área requerida para cada tipo 

como una funci6n del cambio de la temperatura del flu!do pri 

maria para un punto típico de condiciones. En la región el'I¡ 

la cual la temperatura del fluído cambia a través del inter

cambiador es un pequefio porcentaje de la diferencia de la 

temperatura entre las dos corrientes de fluído entrantes, t.2_ 

das las unidades requieren aproximadamente la misma área. 

El intercambiador de flujo ·paralelo es de primordial int~ 

rés ·para las aplicaciones en esta región. Las unidades de 

flujo cruzadó tienen un amplio rango de aplicación y' estan 

situados peculiarmente en algunos tipos de construcción de 

intercambiadores de calor que tienen ventajas especiales. 

Los intercambiadores de calor a contraflujo requieren un 

mínimo de área a lo largo de todo el rango. Además es el !:! 
nico tipo que puede emplearse en la región en la cual la te!!!. 

~eratura cambia en una 6 en ambas corrientes de flu!do aprox! 

~ndose lentamente a la diferencia de temperaturas entre las 

corrientes de fluído entrantes. 

2.3 Diferencia verdadera para los arreglos en flujo cruzado. 

Considere un dueto en el que un fluido caliente pasa a á~ 

gulo recto a un haz de tubos que conduce un líquido fr{o en 
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.e 

to 20 30 40 50 "º 

Figura 2.2 Area de transferencia de calor requerida para di 
ferentes patrones de flujo. 

un solo paso, como se muestra en la figura 2.3. Suponga 
que hay colocados deflectores como se indica por las líneas 

verticales y que se encuentran en la dirección del flujo del 

fluido caliente para prevenir mezclas en toda la longitud de 
los tubos. En el punto A en la primera fila horizontal de 

tubos y en plano 1-l', hay una sola diferencia de temperatu-
ra entre la temperatura del fluído caliente a la entrada y 
la temperatura de entrada del fluício frío. Desplazando al 
plano 2-2' hay una diferencia más pequeña de temperatura en 
A' entre la temperatura del fluido caliente a la entrada y 
la del fluido frío a una temperatura algo más alta. 

Simi""' 
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r, 

':? 

Figura 2.3 Intercambiador de calor en flu,jo cruzado. 

larmente, en 3-3' y en el punto A'' la diferencia de temper!! 

tura es menor que A' y se pueden esperar posteriores reduc

ciones en la diferencia de temperatura en toda la longitud de 

los tubos en la primera fila. Prosiguiendo el análisis a 

la fila inferior de tubos, la temperatura del fluído calien

te a la salida de la primera fila de tubos horizontales va

ría en la longitud del tubo, puesto que la cantidad de calor 

transferido al pasar sobre la primera fila disminuy6 de un 

punto a otro haciéndose menor la diferencia de temperatura. 

En la segunda fila horizontal las diferencias de temperatura 

tambi~n varían, pero las temperaturas del fluído caliente 

que abandonan esa fila son diferentes ·a aquellas que abando

naron las filas precedentes. 

Sup6ngase, por otra parte; que los deflectores en la fim! 
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ra 2.3 se eliminan y que los tubos no son muy largos, de ma

nera que el fluido caliente que pasa sobre una hilera de tu

bos pueda considerarse como perfectamente mezclado. En es_ 

te caso la temperatura del fluído caliente en una sección 

transvers~l varía de hilera a hilera, y puede apreciarse que 

la verdadera diferencia de .temperatura está considerablemen

te influída por el hecho de que se presenta mezcla de una, 

ambas ó ninguna corriente. 

2.4 Tipos de aplicación. 

Los intercambiadores de calor son clasificados frecuenteme~ 

te sobre la base de la aplicación para la cual fueron desti-

nados. Estos tipos incluyen calderas, generadores de vapor, 

condensadores, radiadores, ev.áporadores, torres de enfria

miento, regeneradores, recuperadores, calentadores y enfría~ 

res. Los requerimientos especializados de las diversas a-

plicaciones tienen primacía para el desarrollo de IIl\lchos ti

pos de construcción, algunos de los cuales son Únicos para ~ 

plicaciones particulares. 

2.5 Intercambiadorea de calor. Tipos y construcciónº 

Intercambiadores de calor de tubos y coraza. 

Una multitud de unidades conocidas como intercambiadores 

de calor de tubos y coraza están construídos de tubos de se~ 

ci6n circular montados sobre corazas cílÍndri-cas con sus e-

' jes paral.elos a los de la coraza. Estos se emplean como c~ 

lentadores ó enfriadores para una variedad de aplicaciones 

que incluyen: enfriadores de combustible en plantas termoe-
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léctricas y procesos de intercambio de calor en las refine-

rias e industrias químicas. Muchas variaciones de este ti-

po básico son aprovechables; las diferencias radican princi

palmente en los detalles de construcción y dispositivos para 

una expansi6n térmica diferencial entre los tubos y la cora-

za. 

La construcción del tipo de tubos y coraza es conveniente 

para aplicaciones especiales en laE cuales el intercambiador 

de calor puede hacerse de vidrio para resistir el ataque de 

líquidos altamente corrosivos, para evitar afectar el sabor 

de los productos comestibles ó el gusto de éstos. 

En el caso de corazas con cámaras de circulación y placas 

desviadoras se hacen de céramica a la alta alúmina; las uni

dades se fabrican más frecuentemente para usarse con un lí

quido corrosivo del lado de los tubos y solo corrientes ordi 

narias ó agua para calentar 6 enfriar del lad-0 de la coraza. 

Cuando ésto es cierto, la coraza y las placas desviadoras e~ 

tán hechas de acero con provisión para expansión térmica di

ferencial entre los tubos y la corazao 
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CAPITULO 3 

E1JUIP1>S ESPECIALES PARA LA INDUSTRIA QUIN.ICA. 

3.1 Intercambiadores de calor de doble tubo. 

Dos tubos concéntricos con un fluído en el interior del 

tubo y el otro en el espado anular entre ellos, da una con~ 

trucci6n simple de intercambiador de calor, aplicable en al-

gunos casos. ,Para pequeños intercambiadores de calor de l~ 

boratorio puede hacerse de dos tubos largos dé cobre unidos 

con una retlucci6n estandar en "'l'" de cobre. Una construcción 

similar pue¡ie usarse en unidades grandes·º Sí fluídos con un 
1 

coeficiente de transferencia de calor po1:5re, tales como el ~ 

ceite 6 el ai~e, son enfriados con agua, pueae colocarse un 

~ aleteado dentro de un tubo mayorn Estas 'unidades p1.t~ 

den ser tanto-en serie1domn en paralelo, según la capacidad. 

deseada y calentando 6 enfriando efectiyamente, así que los 

requerimientos especfales pueden resolverse ensamblando un 

banco de unidades comerciales. 

3.1.1 Usos y ventajas. 

Este tipo de construcción es particularmente desventajosa 

donde uno ó ambos fluidos se encuentran a alta presi6n cau

sando que la pared del tubo extertor sea gruesa y su costo 

sea mayor que sí se emplea un intercambiador de calor dA tu

bos y coraza convencional. 

3.2 Intercambiadores de calor de tubos v coraza de grafito, 
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Otra soluci6n usual es hacer un diseño de intercambiador 

de calor de tubos y coraza, con los tubos y la coraza de gr~ 

fitoo Aunque el intercambiador de calor resultante es la 

mejor solución a muchos problemas, el grafito usado para es

te fin no observa una gran resistencia (bueno en compresión, 

pobre en tensión). En gener~l, la resistencia total a la 

corrosión es necesaria solo del lado de los tubos; la coraza 

puede estar forrada ó ser de otro metal. Siempre que el 

fluído del lado de la coraza tampoco sea corrosivo esto no 

es un problema. Sin embargo, sí es corrosivo, son más efe~ 

tivos otros tipos de intercambiadores de calor de construc

ción cuadrada de grafito. 

Los tubos de grafito normalmente son de 7/8 de pulg. de 

diámetro interior (ID) y de 1.25 pulg. de diámetro exterior 

{OD). La longitud usual del tupo es de 9 pies, se fa11rican 

mayores longitudes, usando un recubrimiento ó biseles que se 

cementan antes de la impregnació~. La junta es tan fuerte 

como el tubo mismo; en efecto, en muchos casos puede ser más 

fuerte. 

El diseño de tubos y coraza ofrece variedad de intercam

biadores de grafito que son similares a los tipos met~licos. 

convencionales, y, pueden ser hechos en muchas combinaciones 

de arreglos de pasos, tanto en la coraza como en los tubos 0 

El intercambiador de calor de grafito estándar normalmen

te se ofrece en 6, 9, 12, 14 y 16 pies de longitud con 7/8 

de pulg. de ID X 1.25 pulg. de OD. Las áreas de transferen 

cia de calor varían de 10 a más de 5000 pies 2• 
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3.2.l Usos y ventajas. 

Los intercambiadores de calor de tubos y coraza de grafito 

comúnmente son descritos en términos de sus áreas del l~do 

de la coraza. Debe tenerse cuidado en escoger una unidad 

sí el coeficiente del lado de los tubos es el factor contro

lan~e, debido al espesor de los tubos; la relaci6n de las á

reas interna y exterÍla es de 1.43 : l. 

Los tubos de grafito se ponen en cámaras de circulación 

de grafixo metidos en una coraza de acero, la coraza puede 

también suplirse en otros materiales tales como cobre, alumi 

nio 6 plomo, caucho ó vidrio rayado acerado, y algunas veces 

grafito. 

Las limitaciones del diseño sons J.a de la presi6n, la cual 

es relativamente baja, la m~xima temperatura de operaci6n r~ 

comendada es aproximadamente l80°c, y la presión de operaci6n 

es de 75 PSIG con líquidos y sobre 50 PSIG con vapores. Estos 

diseños tienen una gran cantidad de espacio de proceso valo

rable y no se recomiendan para usarse en 1a ináustri~ quími-

ca fina ni farmaceútica. Se usan principalmente para dete~ 

minados requerimientos químicos, por ejemplo, en la indus

tría química pesada, fertilizantes y fibras sintéticas. 

3.3 Intercambiadores de calor de tubos y coraza con tubos 

expandidos. 

El intercambiador de calor de tubos y coraza se usó por 

muchos años y. es el tipo principal en la industria de equipo 

de transferencia de calor. Para el diseño hidraúlico térm.:!:, 

co de un intercambiador de calor de tubos y coraza, las co-
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rrelaciones de caída de presión y de transf'erencia de calor 

deben ser aprovechables tanto del lado de los tubos como del 

lado de la coraza. Inicialmente se usar~n tubos lisos en 

los in~ercarobiadores de calor de tubos y coraza, sin embargo, 

·é.omo aumenta el costo de la energía y de .material, proveyó 

de un incentivo significante para un intercambiado~ de calor 

más eficiente, se pus6 considerable enf'ásis en el desarrollo 

de varioa tubos de ~uperficies de transferencia de calor au

mentadas 6 expandidas. El uso de superficies expandidas 

permitió: aumentar ls capacidad para un intercambiador de c~ 

lor dado, reducir el diámetro· del int·ercambiador para una 

carga de calor dada, reducir la fuerza de bombeo, y reducir 

la diferencia de temperatura aproximada. 

3.3.l Ventajas. 

La limitación de tubos expandidos usados en intercambiad~

res de calor de tubos y coraza sugirió dos restricciones im-

portantes. Primera: el diáme~ro exterior máximo de cualquier 

tubo es menor que el de los hoyos de los tubos en las cora-

zas tubulares. Esta restricción es una consecuencia del 

procedimiento común en l~ fabricación y reparación de inter

cambiadores de calor de tubos y coraza de entrada 6 llenado · 

de los tubos a través de los hoyos de los tubos en la coraza 

tubular. Los tubos expandidos típicamente tienen secciones 

lisas en los extremos, así que ellos pueden fijarse con se~ 

ridad.a la coraza tubular, por roscado y/o soldadura. 

Segunda: el arreglo considerado aquí fue limitado por aque

llos especificados por TErf~ (Asociaci6n Manufacturera de Tn-
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tercambiadores Tubulares), por ejemplo, arreglos equiláteros, 

triangulares, triangular rotado, cuadrado y cuadrado rotado, 

los cuales corresponden a los arreglos con ángulos de o<.~30, 

60, 90 y 45 grados respectivamente. 

3.4 Descripción y comparaci6n de tubos expandidos. 

El concepto de tubos aleteados es el de una. superficie e~ 

pandida que 'incrementa la transferencia de calor y es biem 

conocida en serpentines de refrigeraci6n, radiadores, etc. 

Básicamente hay tres formas de aletas, transversal, pren

dida y longitudinal (Ver figura 3.1). 

Aleta transversal Aleta prendida 

Aleta longitudinal 

Figura 3.1 Formas externas de aletas. 



29 

J.4.1 Aletas transversales. 

Las aletas transversales son colocadas formando ángulos 

rectos con el eje del tubo 6 grupo de tubos. Este tipo se 

presenta en intercambia.dores de calor del tipo de c<1ja, en 

donde hay grandes flujos y las caídas de presi6n permitidas 

son relativamente bajas en uno de los fluídos. Los puede 

haber en forma cuadrada ó redonda; cuando tienen esta Última 

forma son llamanos tubos aleteados helicoidales. Estos ti

pos son frecuentemente usados en radiadores y enfriadores de 

. aire;, 

3,4.2 Aletas prendidas. 

Son aquellas que parecen simular un conjunto de alfileres 

clavados en un tubo, los cuales son soldados eléctricamente 

al mismo, Se utilizan fundamentalmente en las zonas de co~ 

vecci6n de las calderas 6 para calentar fluídos muy viscosos. 

3.4,3 Aletas longitudinales. 

El tercer tipo es ~quel en.el que las aletas son colocadas 

longitudinalmente y paralelas al eje clel tubo. Est~ es el 

más fácilmente adaptable a la industria por su amplio rango 

de condicionés de operaci6n, además de que pueden ser alter!!:, 

das para condiciones de trabajo específicas. Por ejemplo, 

cuando se manejan liguiclos viscosos, las aletas pueden ser 

cortadas y óobli:<das con el fin de proveer turbulencia y con 

ello aumentar el coeficiente de transmisi6n de calor, así c2 

mo prevenir la estratificación de los materiales, con lo que 

las su1.,erficies se mantienen más 6 me:nos limpias. Cuando 
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se peri' oran, se usan en calentadores de tanque 6 en va~.ori z~ 

ciores horizontales, ya que las perfor;.:ciones uyudan a evitar 

el bloqueo de las partículas 1¡ue esten en movimiento, provo

cando turbulencia, que redunda en un ~ncremento en el coefi

ciente de transmisión de calor. 

3.4.4 Usos y ventajas. 

Las aletas longitudinales corridas forman entre s! una s~ 

rie de canales, por los cuales fluyen los fluídos, obtenián~ 

dose con esto una mayor velocidad' que redunda en una menor 

posibilidad de incrustación, sobre todo en fluídos que con

tengan materiales en suspensión; así como en mayores coefi

cientes de transferencia de calor. 

Los intercambiadores con superficies expandidas pueden 

ser utilizados con una gran eficiencia en donde los fluídos 

tieneni coeficientes de película muy diferentes~ Cuando los 

fluÍdos tienen viscosidades diferentes, el uso del tubo ale

teado es recomendable, pues se sabe que los fluídos viscosos 

generalmente no tienen buenas propiedades termodinámicas, lo 

que influye en un muy bajo coeficiente de películaº Sí la 

caída de presión es importante, por el costo que tiene la e

nergía para mover los fluídos, es conveniente el uso de in

tercambiadores con tubo aleteado, ya que se reduce el espa

cio y la longitud. 

Si es de vital importancia la temperatura a la que se de

ben manejar los fluídos, porque estos sean muy sensibles al 

calor, es de recomendarse el uso de tubo aleteado, pues la 

temperatura de la pared disminuye grandemen·teo 
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Sí la diferencia de los gastos que van a manejarse es muy 

amplia se puede compensar el bajo coeficiente de película, 

haciendo pasar el fluído que tiene el menor gasto; por el l~ 

do de las aletas ya que esto proporciona una mayor superfi

cie de transferencia. 

Los fluídos que tengan las menores características de 

transferencia de calor, deben ir en contacto con las aletas 

y el de mayores características por dentro de los tubos, ya 

que en esta forma las aletas ayudan a compensar las bajas c~ 

racterísticas térmicas del fluído que esta en contacto con 

ellas. 

3.5 '.Cubos expandidos aprovechables comercialmente. 

Se han identificado más de una docena de técnicas para ªB. 

mentar 6 expandir la transferencia de calor convectiva de 

los intercambiadores de calor de tubos y coraza con flujos 

en una sola fase. 

Estas técnicas descansan en el uso de tubos de superficies 

modificadas ó insertadas. 

En la figura 3.2 se muestran secciones transversales de 

cada uno de los tubos aprovechables comercialmente con aume!! 

to interno, y dos con aumento externo se muestran en la fi~ 

ra J.3~ 

Estas figuras ilustran algunos de los muchos tubos expan-

didos disponibles comercialmente. Puede notarse que algu.-

nos tubos, tales como e1 tubo corrugado mostrado en la figu

ra 3,3 tiene aumento en ambos lados. 
' 

En las figuras 3.2 y 3.3 cada uno de los tubos se identi-
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Cinta enrollaña .insertada en 
un ti.~bo liso. 

Tubo olP.tenúo cinco veces. 

Tubo G.l{~teado in-ternamente 
Ametron. 

Tubo al(tteaiio el-:;; ·v<·ccs. 

º
Tf 
li 

Tubo :::leteaao intf:t'namente. 
en eqür11.1. 
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i;strella ir,sertad¡ e::-;. un 

tubo lioo. 

Tubo co:rrut,aclo. 

Tubo aletea¿o int('o.cnamente 
(alet~s rfct~s)~ 

1''if;UI'a 3.3 Tubos rc·presentatiV·JS aprovechablló:~: .:·omercialioent€ 

con aumento extE>rw.>. 

11m:::ll::: lf· 1 f 
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ficó por nombre, y se señala el diámetro interior y exterior 

de la envoltura del tubo liso, proporcionando cada una de las 

secciones transversales. Estos diámetros se definen como si 

gue: 

- 'ñ'l, diámetro interno máximo para aumento interno. 
r-J 

- Do, diámetro externo máxi~o para aumento externoº 

.El subíndice l"'V se usa para designar cantidades basadas en 

el diámetro envolvente, y los subíndices i y o denotan inte

rior y exterior respectivamente. En caso de que no hubiera 

aumento de un lado del tubo, el diámetro envolvente es sim

plemente el diámetro del tubo liso. 

Los datos del lado de los tubos para tubos expandidos ca

si siempre se obtienen en tubos solos simples. 

Las gráficas mostradas en 1as figuras 3.4 y 3.5 estan re

feridas al área interna de una sola fase de flujo en convec

ción forzada. 

Los tubos poco aleteados ó de aletas cortas fueron los 

primeros trabajos de área de transferencia de calor aumenta

da dando popularidad a los intercambiadores de calor de tu

bos y coraza. Los datos para tubos de aletas cortas se re

portaron para los siguientes casos: 

l.- Intercambiadores específicos de tubos y coraza con mamp~ 

ras. 

2.- Flujo cruzado en bancos de tubos. 

3.- Flujo longitudinal sobre un tubo único interior en un á~ 

nulo 'pequeño. 

3.5.1 Descripción, usos recomendados y ventajas. 
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Figura 3.4 Interpretación del factor de fricción estándar. 

Figura 3.5Interpreta.ción del número de Nusselt. 
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- Tubo con aleta G. 

La aleta de aluminio se rola bajo tensi6n y se incrustan 

mecánicamente en una ranura de 0.25 ! 0.05 mm de profundidad. 

- El espesor de la pared del tubo se mide desde el fondo de 

la ranura. 

- La temperatura de diseño para tubos con aleta G (embebida) 
o no puede sobrepasar los 400 c. 

- Buen contacto tubo-aleta. 

- Muy apropiado para instalaciones con elevadas temperaturas 

de producto de servicio continúo, en el aire limpio. 

Tubo con aleta L. 

La aleta de aluminio lleva un pie en forma de L rolada b.§:. 

jo tensi6n. Los extremos de las aletas se sujetan para evi 

tar que se suelten ó desenrollen bajo condiciones de diseño. 

El núcleo tubular queda mejor protegido contra la posible co 

rrosi6n exterior que con la aleta G. 

Las distintas dilataciones térmicas entre el núcleo tubu

lar y la aleta perjudican el contacto por lo que solo es a

propiado para temperaturas de diseño inferiores a 130ºc. 

En caso de requerirse materiales de núcleos caros permite 

utilizar espesores inferiores que la aleta G. 

- Tubo con aleta L soplada. 

El pie de la aleta en L es más prolongada respecto al tu

bo con aleta L sencilla, de forma que los pies de las dos a

letas siguientes se traslapan y el núcleo tubular queda to

talmente cubierto; por este motivo, la protección anticorro-
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siva para el núcleo tubular es mejor que con la aleta L nor-

mal. 

- Tubo con aleta arrollada de canto. 

La fabricaci6n consiste en enrollar la banda de aleta en 

espiral y bajo tensión a la superficie del tubo, y un poste-

rior proceso homogéneo de estañado por inmersi6n. Los mat~ 

riales del tubo y aleta son de cualquier tipo de aleaciones 

de cobre. De aplicaci6n en refrigeraci6n de máquinas eléc-

tricas, motores diesel, tanto estacionarios como marinos, r~ 

frigeraci6n de gases comprimidos, etc. 

- Tubo bimetálico. 

Sobre el núcleo tubular redondo de acero, acero inoxidable 

6 aleaciones, se introduce un tubo de aluminio de gran espe-

sor de pared. Las aletas son extraídas del tubo de alumi-

nio en forma espiral apretando simultáneamente el tubo de a-

luminio al núcleo tubular. Por el proceso·de fabricaci6n 

especial para el tubo bimetálico se evitan las ranuras en la 

superficie del núcleo que se producen en otros diseños de ~ 

bos con aletas enrolladas, formando así una. superficie homo

génea, condición importante para evitar los ataques de la co 

rrosi6n exterior. 

Por ser un tubo integral se conjugan dos ventajas: 

- Posibilidad de utilizar menores espesores de núcleo en caso 

de requerirse materiales costosos. 

- Mejor comportamiento frente a la corrosión exterior. 

Temperaturas de diseño inferiores a 250º0. 
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- Tubo de acero zincado .. , estañado por inmersión. 

La aleta troquelada QOn cuello en forma de L, en acero 6 

cobre, se coloca en el núcleo tubular. El tubo aleteado es 

decapado y zincado 6 estañado por irunersi6n. Las aletas de 

acero de gran robustez pueden limpiarse eficazmente con cho

rro de vapor 6 agua a presi6n. La superficie de zinc 6 es

taño homogénea garantiza una buena protección contra la co

rrosi6n y con ello una prolongada duraci6n. 

- Tubo redondo con aleta rectangular. 

Las características particulares de esta construcción son: 

El diámetro del tubo relativamente pequeño, y 

La aleta común para varios tubos. 

Para los tubos de material realmente blandos, por ejemplo, 

Cu 6 Al, una vez montados estos tubos con las alet?s se ex

pansionan para conseguir una buena unión mecánica, asi como 

una excelente conductividad entre. el tubo y la aleta. 

- Tubo redondo con aleta poligonal. 

Reúne las ventajas del tubo circular (menor tendencia al 

ensuciamiento por la parte interior del tubo), así como la 

perfecta unión térmica y robustez del tubo aleteado galvani-

zado en caliente. Las aletas son troqueladas y empujadas 

consiguiéndose que forme una relación cónica entre el núcleo 

tubular y el pie de la aleta. Al zincar el tubo aleteado 

se llena este espacio cónico de forma que el núcleo tubular 

y la aleta se funden entre sí. Con ello la uni6n entre tu

bo y aleta es perfecta y el comportamiento ·frente a la corrg_ 
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si6n es excelente porque la capa de zinc es notablemente más 

gruesa en el sector del pie de la aleta que en el resto. 

Tal fusi6n es insensible a Los cambios de temperatura y 

vibraciones y garantiza un rendimiento térmico uniforme para 

toda 1a vida útil del tubo, con la limpieza correspondiente. 

Para ensuciamientos fuertes del lado del aire, puede em

plearse para la limpieza, agua a presi6n de hasta 250 atm. 

3.6 Intercambiadores de calor de doble tubo 6 secciones de 

harquil·la. 

Esté diseño ampliamente usado, consiste en dos tubos ale

teados conectados por un retorno y que van en el interior de 

la camisa. 

3.6.1 Usos y ventajas. 

En este tipo de equipo los fluídos van a contracorriente, 

obteniéndose una ventaja cuando las diferencias de tempera't!! 

ra son muy pequeñas. Las secciones de horquillas estándar 

tienen un alto grado de flexibilidad, ya que cualquier cant.!, 

dad de calor puede ser intercambiada en un número de seccio

nes arregladas en forma apropiada. 

Si. la cantidad de calor requerida cambia, es sencillo a~~ 

gar 6 quitar algunas secciones evitándose con ello mayores 

caídas de presi6n, ensuciamiento 6 incrustaciones, pues la v~ 

locidad puede mantenerse constante. Otra importante venta-

ja, es su reducido mantenimiEnto. 

Algunas veces se vuelve incosteable usar secciones de do~ 

ble tubo principalmente en donde se trabaja con grandes car-
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gas de calor, debido al número de secciones requeridas. 

Una variación de las secciones de doble tubo desarrolladas 

para tales requerimientos, es la horquilla multitubo, la cual 

consiste de 7 tu~os que van dentro de la camisa, lo que pro·· 

vee una superficie mayor con las mismas ventajas de las se~ 

ciones de doble tubo. 

La manera mediante la cual se pueden demostrar las venta

jas ó desventajas en el uso de una superficie expandida, con 

Siete en su comparación dentro de las condiciones más simil~ 

res posibles con una superficie lisa. Para el caso de ca

lentamiento, una aleta longitudinal, se podrá considerar como 

superficie almacenadora de calor, ya que las partículas frías 

tendrán mayor probabilidad de absorver calor, que cuando di~ 

ponen únicamente del área externa normal del tuboº Por el 

contrario, las partículas calientes, en el caso de enfriar, 

tendrán mayor oportunidad de ceder su calor a un área mayorº 

Esto tenderá a ser particularmente cierto, cuando el fluído 

que fluye a través de las aletas, tiene menor conductividad 

térmica y bajo calor específico con respecto al total que 

fluye por el lado del tuboo 

3.7 Tubo de aletas interiores. 

· La necesidad de fabricar equipo de intercambio de calor 

compacto, permitió desarrollar muchos tipos de superficies 

oue aumentan la transferencia de calor llevada a cabo en tu-

bos lisos·. Un mé~odo de aumento es el de tubos lisos pro~ 

Vistos de aletas internas. 

La transferencia de calor y la caída de presión de tubos 
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con aletas integradas interiormente bajo el rango de geometrias 

de aleta, observan las siguientes características: 

l.- Basados en el diámetro interno y área nominal interior, 

la transferencia de calor aumenta hasta 2.7 veces la ocu

rrida en el tubo liso a número de Reynolds constante. 

Los factores de fricción son tres veces más altos en tubos 

lisos. 

2.- Los mejores tubos aleteados en espiral tienen una baja r~ 

laci6n de inclinaci6n a diámetro 6 pocas aletas a una in~ 

clinaci6n dada para una relación de diámetro equivalente. 

Para tubos de aletas rectas el número de Nusselt es mayor 

para tubos con pocas aletasº 

3.- A un número de Reynolds dado el mímero de Nusselt aumen

ta con la relaci6n espaciamiento interaleta a diámetro. 

El número de Nusselt para tubos aleteados espirales dismi 

nuye con aumentos en la relación inclinación a diámetro. 

Para tubos de aletas espirales la relación disminuye di-

rectamente con la relación de áreas efectivas a nominales y 

con la relación espaciamiento interaleta a inclinación. 

La figura 3.6 muestra la sección transversal de 17 tubos 

aleteados internamente y un tubo liso comercial para compur~ 

ción. De los 17 tubos de cobre aleteados internamente, 5 

tienen aletas rectas (a, b, c, d, e) y 12 aletas espirales, 

la superficie exterior de los tubos es lisa, y el Último (r} 

es el tubo liso interna y externamente. 

3.8 Intercambiadores de calor de tubo cerrado. 

El intercambiador de calor de tubo cerrado, es un intercam 
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Fi~a 3.6 Tubos aleteados internamente. 

biador de calor de tubos y coraza compacto, totalmente sold~ 

.do con flujo longitudinal en un solo paso en ambos lados. 

La figura 3. 7 ntlll.E:!Stra una versi6n del intercarnbütdor de calor 

de tubo cerrado, arreglado especialmente para dar servicio a 

altas temperaturas, montado en posici6n vertical. 

~l paquete de tubos se conecta al canal de distribuci6n 
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del fluído interior suspendiéndolo y el cual se provee de una 

boquilla superior, el extremo inferior se conecta a la coraza 

mediante una junta flexible. El paquete de tubos queda su~ 

pendido, libre de todas las fuerzas extErnas, y alguna dife

rencia en la expansi6n térmica es absorvida por la junta 

flexible en el extremo frío del intercambiador de calor. 

Figura 3.7 Intercambiador de calor detubo cerrado. 

El paquete de tubos esta rodeado por un anillo de refuer

zo de placa delgada, por lo cual el fluído caliente entra di, 

rectamente en el canal fuera de los tubos. 

Los tubos estan distribuídos regularmente, cercanos y so,! 

dados a los espejos en un modelo triangular. El espesor del 

espejo se escoge tan cercano al espesor de los tubos como sea 

posible, para asegurar juntas soldadas libre de esfuerzos, y 

para resolver una diferenciia de temperaturas entre el espejo 

y los extremos tubulares durante el ciclo de calentamiento. 

A causa de lo cerrado del arreglo de los tubos, el espejo pu~ 
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de hacerse de varios materiales delgados, ya que el esfuerzo 

hecho es debido solo al peso y a las fuerzas de vibración. 

Las juntas de los tubos estan completamente protegidas de 

los ataques de temperatura del fluído caliente, y generalme~ 

te el espejo se protege del lado de la coraza por una mampa

ra completa cerrando eJ espejo con fluído estancado en medio. 

3.8.1 Usos y ventajas. 

El diseño del intercambiador de calor de tubo cerrado pu~ 

de parecer costoso, pero cuando el costo de los materiales 

involucrados es el factor descisivo, este puede no obstante 

de su diseño exclusivo, ser menos caro que un intercambi~dor 

de calor de tubos y coraza convencional, parcialmente a cau

sa de ¡a baja área de transferenci~ de calor necesaria y par, 

cialmente a causa del bajo peso total debido a este diseño 

compacto. 

El intercambiador de calor de tubo cerrado es fácilmente 

arreglable para flujo a contracorriente, esto es utilizable 

para aprovechar una diferencia de temperaturas dada, y por 

tanto requiere menor área de transferencia d~ calor. Esto 

tambi~n es posible para diseñar. grandes ó pequeñas áreas de 

flujo longitudinal tanto del lado de la coraza como del lado 

de los tubos, lo cual facilita la elección propia de veloci-

dades en ambos lados. Tambi~n, ya que 1a distribución de 

flujo es buena, los coeficientes de transferencia de calor 

son genorulmente los .más grandes posibles, en un intercarnbi~ 

dor tubular. 

El diseño de tubo cerrado tiene ciertas ventajas observan 
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do resistencia a la vibraci6n y al fenómeno de resonancia. 

Ya que el paquete de tubos esta ensamblado y completado 

separadamente antes de insertarse en la coraza, las bandas ~ 

tadas alrededor del paquete de tubos pueden ser apretadas SE 

cesivamente, mientr.as se hncen las pruebas de martilleo para 

vibraciones, hasta que el paquete se fija como una unidad 

sin ninguna posibilidad de separaci6n de los tubos por vibr~ 

ci6n. 

Los paquetes de tubos manufacturados de este modo, muestran 

una resistencifl !'1Uficiente a la vibración durante la opera

ción. Otros tipos de intercambiadores de calor que fallan 

debido a las vibraciones, son por lo tanto sustituidos algu

nas veces por uno de tubo cerrado. 

La reparación de un intercambiador de calor de tubo cerrª 

do se realiza del mismo modo que para un tubular convencional. 

Las juntas de los tubos tienen que ser taladradas fuera. Los 

tubos no son fácilmente limpiables manualmente debido al pe

queño diámetro del tubo (3/8" a l") generalmente usado. Sin 

embargo, la alta turbulencia y la buena distribución de flu

jo proporcionan.las velocidades más altas posibles en ambos 

lados del intercambiador de calor de tubo cerrado, por lo 

que no se ensuciam fácilmente. 

3.9 lntercambiador de calor espiral. 

El inter-cambindor de calor espiral, ale.unas veces llamado 

intercambiador de calor de placa espiral, fue originalmente 

diseñado para resmlver varias clases de problemas del inter

cambiador de calor en la industria de la celulosa, la cual 
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ofrecía casos de severo ensuciamiento ó corrosiónº 

Este fue uno de los primeros intercambiadores de calor h,!; 

cho de placa inoxidable. 

La superficie de calentamiento consiste de dos tiras lar

gas de placa, espaciadas y enrolladas alrededor de una sali

da, partiendo del centro para un par de pasajes espirales 

concéntricos. El espacio de los pernos es uniforme entre 

estas dos tiras las cuales se sueldan instantáneamente. 

Dependiendo del tipo de ribete de las tiras, este puede 

ser curvo y soldarse en uno ó en ambos lados del canal, ó 
¡¡; 

recto y solo fresarse contra la cubierta para prevenir la 

desviación. 

'llipo 2 Tipo 3 
F'igura 3.8 Intercambiadores de calor espirales. Fundamentos 0 

3.9.1 Tipos y ventajas. 

En el tipo l en la f"igura J.8, lo.E! ribetes se forman y se 

sueldan alternativamente, asi que el canal esta abierto en 

un lado y en el otro lado, cuando las cubiertas en cada lado 

se mueven. El tipo 1 se usa principalmente para inte.rcam

bio de calor a contracorriente entre líquidos u otros fluí

dos de volumen limitado. 
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En el tipo 2 en la misma figura, un canal esta completamen 

te cerrado por soldadura tanto por el lado superior como en 

el lado inferior, -Y el otro canal esta abierto en ambos la

dos para permitir flujo cruzado vertical a través de la espi 

ral. El tipo 2 generalmente se fabrica para manejar gran

des volumenes en eJ lado abierto a flujo cruzado, mientras 

que el otro fluído :;:luye en el lado soldado en forma espiral. 

En el tipo 3, un canal esta abierto por arriba y el otro 

por abajo como en el tipo l. Parte de la cubierta superior 

sin embargo, esta cortada en el centro y equipada con un di~ 

positivo de distribución, así que un gran volumen puede en

trar en flujo cruzado, distribuyéndose en la parte principal 

del interior del canal simultáneamente. El dispositivo de 

distribución puede calcularse"de tal modo que un flujo espi-

ral de alta velocidad se acople en la sección media. La º.!2. 
rriante de vapor 6 gas se alimenta en el canal en las canti

dades suficientes para reemplazar_ el volumen condensado suc~ 

sivamente y mantiene la velocidad requerida en flujo espiral 

en la sección central. 

3.9.2 Intercambiador de calor espiral tipo Go 

La figura 3.9 muestra otro tipo de intercambiador de ca

lor espiral, también llamado tipo G, el cual se diseño espe

cialmente para uso como condensador superior de una colU!llna 

ó torre. Un canal' para el f'luído enfria.nte se cierra sol

dando completamente y el vapor 6 agua entra a través de una 

gran boquilla en el fondo, en la cual se monta la espiral. 

El vapor pasa hacia arriba a través del centro y se distr! 
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buye en flujo cruzado desde el centro del canal superior. 

SALIOA 
OE 

VAPOR 

Entrado 
de 

YO por 

- VENTE~ 

Figura 3.9 Sección tr~nsversal de un condensador. 

El flujo es entonces en principio, como en el tipo 3. pe

ro el condensado 6 el reflujo pueden purgarse por alguna PªE 
' 

te ó partes del canal de condensables. Como en el tipo 3 

las salidas y el condensado pueden ser enfriados a alguna tefil 

peratura requerida cercana a la del fluido frío en flujo ·a 

contracorriente. 

El intercarnbiador de calor espiral, el cuul generalmente 

se hace a la medida, puede diseñarse con un espacio de canal 

de entre 5 y 25 mm, con un ancho de canal de 100 a 1800 mm y 

una superficie de transferencia de calor arriba de 150 a 200 

m2 • El tipo l puede colocarse en una posición vertical u h.2, 

rizontal. Además pueden fabricarse con las boquillas arre-

gladas simétricamente así que cuando estas se giran a 180° 
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las posiciones de las boquillas son las adecuadas pero los 

lugares estan intercambiadosº 

Ya que el intercambia.dor de calor espiral como se descri

bió aquí ofrece una g:f:.an variedad de arreglos de canal, gen~ 

ralmente tiene·~ ve~sátilidad, cuando se cálcula propiamen 

te y se hace a la medida para satisfacer cierta aplicaci6n. 

3.9.3 Ventajas y desventajas. 

La tendencia al ensuciamiento es baja ya que la buena di~ 

tribución de flujo y la turbulencia son obtenibles en un so-

lo paso sin desviación ó estancamiento. El tipo 1 realiza, 

para todos los prop6sitos prácticos, un flujo a contracorrien 

te. A causa de esta compactibilidad y ya que el extremo del 

canal del t·1uído frío esta generalmente fuera de la espiral, 

las pérdidas por radiación son pequeñas y generalmente no se 

requiere aislamiento. 

Los intercambiadores de calor ~spirales no son adecuados 

para servicios a alta presión. 

La presión superior límite depende del diámetro, pero 15 

atm puede considerarse como un promedio. La presión de di

seño generalmente es menor a 10 atm. La reparación de carl!l 

les corroídos soldados se hace con dificultad ya que la may~ 

ría de ellos no son muy accesiblesº 

El daño por corrosión en las partes internas de las tiras 

es más complicado de reparar y hay muchas dificul·tades para 

hacerlo. · En muchos casos las tiras tienen que ser cortadas 

fuera, vuelta por vuelta, hasta que el sitio dañado sea al-

canzado y pued~ repararse. Las partes cortadas tienen que 
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ser soldadas nuevamente, una por una trabajando en el exte -

rior hasta que la coraza sea reparada. Afortunadamente las 

reparaciones de los intercambiadores de calor espirales se 

requieren rara vez, sí se escogi6 el material adecuado para 

la aplicación. 

L~ .limpieza manual no puede hacerse fácilmente en las es

pirales estándar con pernos espaciados en los canales, Sí 

se requiere tal limpieza, debe escogerse una ejecución espe

cial, la cual requerirá una placa gruesa y generalmente re

sultará poco econ6mico en aleaciones especiales. 

3.10 Intercambiadores de calor de placas. 

El intercambiador de calor de placas, se conoció y se usó 

originalmente por las industrfas qu~ tenían requerimientos 

sanitarios. Aunque se aument6 el uso del intercambiador de 

calor de placas en las industrias de proceso químico, espe

cialmente durante los Últimos 10 años, estas ventajas no han 

sido explotadas totalmente y su uso continúa siendo limitado. 

El intercambiador de calor de placas, es un aparato simple 

de transfer_encia de calor, ensamblado como un filtro prensa. 

Se hace de un paquete de placas generalmente idénticas, ali

neadas arriba y abajo sobre barras entre dos cubiertas rígi

das ó estructuras aseguradas por juntas, por chavetas ó por 

un dispositivo de compresión. Las placas generalmente tie-

nen 4 boquillas en las esquinas, en cuyo lugar los empaques 

abren 6 cierran de acuerdo a la necesidad. 

Las boquillas para el flujo de los fluídos se extienden a 

través de las estructuras por el paquete de placas. 
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A causa de que hay una elecci6n libre comparativa de las 

secciones de flujo en ambos lados, los canales pueden estar 

dispuestos según la capacidad para utilizar la caída de pre

sión permisible del modo más eficiente. Por lo tanto puede 

lograrse la mayor transferencia de calor posible con una su

perficie pequeña. 

3.10.l Ventajas. 

La diferencia de expansi6n entre la superficie de calent!! 

miento y la estructura se resuelve en el extremo flotante y 

este diseño provee la seguridad y protección del paquete de 

laminillas durante las fallas a causa de las fuerzas t~rmi

cas y esfuerzos por fuerzas externas. 

Generalmente el intercambiador de calor de placas es fácil 

de reparar debido a la accesibilidad a tmdas sus partes. 

Las placas pueden ser limpiadas abriendo el paquete y flexi,2_ 

nando los elementos uno por uno, ya que generalmente son gra~ 

des y f1exibles. A causa de la alta turbulencia, flujo un;!_ 

formemente distribuído y pequeñas superficies, el intercam

biador de calor de placas no se ensucia fácilmente. 
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CAPITULO 4 

MODELO::> PARA EL DISENO DE TRANSF.EllENCIA DE CALOR EN SUPERFialEZ 

EXPANDIDAS. 

4.1 Intercambiadores de calor de tubos expandidosº 

A causa del bajo coeficiente de transferencia de calor de 

los gases, es necesario usar superficies expandidas del lado 

del gas cuando éste intercambia calor con líquidos ó fluídoe 

en dos fases (líquido-gas). Tales intercambiadores de tubos 

aleteados son una clase básica muy importante. Aunque los 

intercambiadores de tubos aleteados han existido durante 50 

afios, hubo en este lapso numerosos desarrollos en la tecnol2 

gía. Casi todos los desarroílos hacen uso de geometr!as de 

superficie especial para aumentar la transferencia de calor, 

efectos de fila, distribución del coeficiente de transferen

cia de calor local, y correlaciones de transferencia de ca

lor y caída de presión. 

4.1.1 Ventajas. 

Los intercambiadores de calor de tubos aleteados son bene 

f'icos cuando se transfiere calor entre aire y fluídos sena,! 

bles, ó en doble fase en los tubos. En estos casos el coe-

ficiente de transferencia de calor del lado del aire puede 

ser lO'a 50 veces más pequeño que el coeficiente del lado de 

los tubos~ 

4.1. 2 Aplicaciones. 
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El ueo de una superficie expandida aumenta la conriuctan

cia (hAO del lado del aire para equilibrar la proporción de 

la resistencia térmica en cada lado del ·intercambiudor; el 

grado de aumento de transferencia de calor en unidades de s~ 

perficie expandida es dependiente de los siguientes factores: 

- Espaciamiento de aletas. 

- Eficiencia de aleta. 

- Uso de configuraciones especiales de aleta para producir 

aumento en los coeficientes de transferencia de calor. 

4.1.3 Diseiio térmico. 

La significancia de éstos factores sobre el aumento de 

los resultados se da por la ecuación 4.l la cual define el 

coeficiente de transferencia de calor total, basado en el á

rea interna del tubo, 

l Ai l 
-=-+ 0 1 qhA hi 

4.1 

esto es, la conductancia del Qado del air'e es: 

K = n h A 
<A. 4.2 

l. 

Un alto número de aletas por centímetro aumenta la conduE, 

tancia aumentando la relación A/Ai. También el uso de ale

tas planas espaciadas cerradamente aumenta el coeficiente de 

transferencia de calor h, debido al pequeño diámetro hidraú

lico, 6 el uso de una configuración especial de aletas, ta -

les como la aleta ondulada que produce un a.l to coefi ciEmte 

de transferencia de calor. La efici~ncia q esta influenci~ 

da por el espesor de la aleta, la conductivitlacl térmica, y 
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la longitud de aleta. 

La eficiencia de superficie se cálcula de la ecuación 4.J 

Af 
I\ = l - -A- ( l -1'\f) 4.3 

donde A es la superficie externa total y Af es el área supe!:_ 

ficial de la aleta. 

El espaciamiento de las aletas depende de dos factores: 

1.- La cantidad de superficie expandida requerida para aume!! 

tar la conductancia del lado del aire a un nivel económi 

cemente deseable, conductancia relativa del lado del tu

bo. 

2.- Condiciones esperadas de ensuciamiento del lado del aire. 

4.1.4 Diseños comerciales de aletas transversalesº 

La tecnología comercial presente usa de 2 a 18 aletas por 

pulgada {l-7"aletas/cm). Los beneficios de aumentar las a

letas por pulgada disminuyen para K.,..h. 

Donde K =·conductancia del lado del aire. 

h = coeficiente de transferencia de calor. 

La superficie extendida del lado del aire es particularmea 

te ventajosa sí. el costo de la superficie por unidad de área, 

es menor que la de la primera superficie. 

4.1.5 Comentario. 

A causa de q~e la estructura del flujo es muy compleja, 

la superficie del lado del aire permanece como un arte empí

rico,· y la industría ha ·hecho progresos importantes en el d~ 

sarrollo de conf'iguraciones de aletas que tienen coeflcien-
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tes de transferencia de calor 50 6 100~ mayores que aquellas 

aletas planas. La industria de acondicionamiento de aire 

es un. gran consumidor de superficies expandidas para enfriar 

aire y manufacturar catálogos "espirales" que dan una apre

ciaci6n de la información sobre tales propiedades de superf,! 

cie. 

4.2 Tubos de aleta circular. 

~l segundo tipo básico de superficie expandida del lado 

del aire es el del tubo aleteado circular. Estos tubos pu~ 

den espaciar las inclinaciones a lo largo longitudinal ó 

transversalmente en aletas planas afectando adversa~ente la 
' eficiencia de la aleta. Los tubos aleteados individualmente 

se usan en muchas aplicaciones y su tecnología· involucra un 

mayor rango de variables geométricas y materiales de cons

trucción que para aletas planas. 

4.2.1 Unión de aleta al tubo. 

En algunos casos las aletas rectangular 6 circular están 

estampadas en la placa del metal e instaladas sobre el tubo. 

Las aletas .. pueden ser extruídas 6 introducidas a la pared 

gruesa del tubo. El método más común involucra envolver 

las aletas sobre el tubo, en forma de una hélice. 

La unión se hace por soldadura a ttnsi6n de'las aletas 

más comunes. Para aplicaciones a baja temperatura las ale-

tas pueden ser unidas al tu~o con resinas epóxicas. 

Sí la expansi6n térmica 6 la resistencia al contacto son 

de importancia, la unión metálurgica se forma por soldadura 



55 

6 bronceo. 

4. 2. 2 Ventajas. 

Las aletas circulares ofrecen ventajas de manufactura so-

bre las aletas planas. La figura 4.1 muestra algunos ejem-

plos de la variedad de geometrias posibles. 

(a) (b) (e) (d} (e) 

Figura 4.1 Geometría de aleta circular aumentada. 

(a}Aleta circular plana; {b}Aleta acanalada; 
(c)Proyecciones triangulares de ventila; 
(d)Aleta segmentada; (e)Superficie extendida 

doblada. 

La aleta segmentada provee aumento en la transferencia de 

calor para longitudes de flujo cortas para el desarrollo de 

capa límite, seguidas de longitudes de exitación cortas para 

disipación térmica de.la capa límite. 

La conducción básica de transferencia de calor de la pala 

evaporadora que maximiza la transferencia de calor por uni

dad de volumen de material de aleta se obtiene sí existe un 

gradiente de temperatura lineal en la aleta. Para satisfa-

cer esta condición el área de la sección transversal de la ~ 

leta debe disminuir con la distancia hasta la base de la al~ 

ta. Obviamente, las aletas planas'Ó aletas circulares sól:!:. 

das satisfa~en este críterio. 
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El diseño de aleta de espina de la figura 4.ld el cual 

tiene una secci6n transversal de conducci6n de calor constan 

.te, ofrece una mejoría sobre las aletas s6lidas. El uso de 

las aletas c6nicas mejor6 más la situaci6n. En suma, la 

forma de aleta más eficiente es la de espina ya que puede 

proveer un coeficiente de transferencia de calor de 60 a 100% 

mayor que para una aleta sólida. Para obtener el mismo ~h 

una aleta puede proveer 50 a 80% de ahorro de material de a

leta comparado con un espesor de aleta sólida constante. El 

ahorro relativo depende de la conductividad térmica de la a

leta, el espesor y la altura, y el arreglo de los tubos (ge2 

metría de tubos escalonada contra en línea). Los mayores 

coeficientes resultaron del uso de un arreglo escalonado de 

tubos. 

4.3 Bancos escalonados contra bancos en línea. 

Para una geometría de tubos aleteados dada, los bancos e~ 

calonados y en línea difieren sustancialmente en reproducibj!. 

lidad; las diferenéias son significantes para la geometría 

de la aleta. 

Para la misma geometría de aletas, el banco lineal tuv6 

menor transferencia de calor y fricción. 

Tal vez una diferencia más importante es la relación S.t¡ff 

la cual es .mayor para bancos escalonauos. Esto es, un ban

co escaionado produj6 no solo un mayor coeficiente de trans

ferencia de calor, sino más transferencia de calor, por uni-

dad de fricción. Brauer (13) encontró que las aiferencias 

disminuyen con una aleta de altura reducida. Usando 406 a-
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letas/pulg (18.2 aletas/cm) en tubos de l.l pulg (28 mm) de 

diámetro, Brauer encontró que el arreglo escalonado dió 100% 

mayor transferencia de calor para 0.6 pulg (15 mm) de altura 

de aleta pero fué solo 30~·mejor para 0.01 pulg (2 mm) de a~ 

tura de aleta. Para aletas de espina, Weierman (13) encon-

tr6 que el número de Nusselt para el arreglo de tubos escal~ 

nado es 2,8 veces mayor para un aumento de fricci6n de solo 

1.7 

(a} (b} 

Figura 4.2 M0 delos de flujo observados por Brauer en arreglos 

de tubos aleteados escalonados y en línea. 
(a)Banco escalonado; (b)Banco en línea. 

La figura 4.2 muestra modelos de flujo observados por Brauer. 

Las áreas sombreadas muestran "espacios muertos" ó áreas de 

excitación de baja velocidad. Una fracci6n mucho mayor del 

área superficial esta contenida en la región de excitación 

de baja velocidad para el arreglo en línea. ·Consecuenteme,!2 

te tiene un bajo coeficiente de transferencia de calor prom~ 

dio ó superficial. La zona sombreada del lado exterior, y 

particularmente sobre los picos de la aleta, significa qu~ 

existe una fuerte corriente de recirculación. A causa del 

escaso mezclado entre las corrientes, la corriente rle escasa 

excitación es rápidamente calentada, y ésta mi;zcla de tempe-
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raturas es mayor que la de la corriente de fluerte recircula-

ción. Esto es, la diferencia de temperaturas actual entre 

la superficie y la corriente excitada es mucho menor que la 

indicada para un LMTD total, basado en la mezcla de tempera

turas exterior. 

4.4 Efecto de las filas sobre la transferencia de calor y la 

ca!da de presión. 

Los bancos en línea son más sensibles a los efectos de f! 

la que los bancos escalonados. Para bancos de tubos en lí

nea Brauer reportó que tanto la.caída de presión como la 

transferencia de calor son independientes del número de fi

las en los tubos de 4 ·ó más filas profundas. Para bancos 

profundos menores de 4 filas, '1a transferencia de calor y la 

caída de presi6n aumentan cus.ndo el número de filas disminu-

ye. 

En bancos escalonados, la caída de presión por fila es i~ 

dependiente de las filas por bancos de dos ó más filas de 

profundidad. Brauer también encontró que el coeficiente de 

transferencia de calor se estabiliza por la segunda fila. 

Sin embargo, Hufschmidt y Ward y Young mostraron que el coe

fic~ente de transferencia de calor no se estabiliza hasta la 

terdera 6 cuar't!l fila. 

4.5 Usos y ventajas de tubos ovalados. 

El uso de tubos ovalados ofrece ventajas significamtes. 

La figura 4.3 compara el' comportamiento de bancos esca'1ona

dos de tubos ovalados y circulares. Ambos bancos con 8 al~ 
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tas/pulg (3.1 aletas/cm), las aletas de 0.40 pulg (10 mm) de 

altura, en aproximadamente la misma inclinación transversal 

y longitudinal (S~d = 1.05, s1/d = l.l). Los tubos ovales 

dan 15% más transferencia de calor y 18% menor caída de pre

si6n, que los tubos circulares. La ventaja de comport~mie!!. 

to de los tubos ovales resulta de su baja fuerza de arrastre 

y de la pequeña región de excitación en el límite de .las al~ 

tas del tubo. El uso de tubos ovales puede no ser práctico 

en el diseño del lado del tubo ya que la presión permisible 

es menor. Se puede permitir altas presiones de diseño usa!! 

do tubos de aluminio aplanados hechos por un proceso de es-

trusión. Estos tubos pueden. hacerse con aletas pesto.ñadas 

internas, las c~ales fortalecen el tubo y, permiten una alta 

presión de diseño del lado de los tubos. 

2 

10 
B 
& .. 
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e;_ 4 
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.2 .;; 
" 2 ~ 

,~ª 4 
Re:dulv 

Figura 4.3 Transferencia de calor y fricción características 
de tubos aleteados teniendo tubos circulares y 
ovales en un arreglo escalonado. 
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4.6 Modelos para el diseño de transfertncia de calor. 

4.6.1 Tubos de aletas hélípticas lisas. 

Las correlaciones se basan en tubos con una inclinaci6n 

triangtl).ar equilateral, y espaciados con un punto muerto de 

aleta de 3/16 pulg (4.7 mm), algunos datos adicionales se dan 

pera transferencia de calor a diferentes lpuntos muertos de ~ 

leta y para caídas de presi6n con un: arreglo de tubos en ar~ 

glo de triángulo is6celes. Las correlaciones se desarroll~ 

ron usando u.n análisis de regresi6n multiple de todos los P.2. 

sibles grupos adimenciona.les. Los datos de transferencia 

de calor y caída de presión se correlacionaron con desviaci.2. 

nes estándar de 5.1 y 7.8% respectivamente. Estas correla

ciones para mazos de tubos escalonados de seis filas son: 

h d 
~ r = 0.134 Re~· 691 (S/1)º 0 2i>r1/ 3(s/t)O.t.J; 4;4 

AP _!(__ = 18.93 Re0.316(St/d)~0.927(s /s )0.515 4.5 
N Gc2 d · . t' . 1 . 

El número de Red=_ drGc/ f se define por el diámetro base 

de la aleta y la velocidad en el área de flujo mínima. Los 

datos de transferencia de calor para una geometría de tubos 

con puntos muertos de aleta de 3/16 pulg y de 3,5 pulg (4.7 

y 89 mm) se correlacionan bien con la ecuaci6n 4.4. Esto 

es, el efecto de punto muerto de aleta se determina solo por 

Ge. In la ecuaci6b 4.5 el t~rmino (StfS1 )0 • 515 se omite p~ 
ra tubos con una inclinaci6n equilatera. 

4.6.2 Modelo de Rich. 
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.Rich (13) desarrolló una correlación para espaciamiento 

de aletas, en aletas espirales plenas, cuatro líneas por paso. 

Usó túbos de 1/2 pulg (12.7 mm) de OD, equilateralmente 

espaciudos a 1.25 pulg (32 Ullll) del centro. Las aletas y los 

tubos se hicieron de cobre y metálurgicamente asegurados pa

ra minimizar la resistencia de contacto térmico, con aletas 

de 0.006 pulg (0.25 mm) de espesor realizadas sobre 8 espir~ 

les para cada aleta por pulgada en el rango de 2.9 a 20.6 a

letas por pulgada (1-8 aletas/cm). En suma, probó un banco 

de tubos correspondientes a los tubos desnudos (O aletas/cm). 

Rich propusó que el efecto del espaciamiento de aletas 

puede correlacionarse usando una longitud en el rnfro.ero de Re, 

Re1 = GcS1//- donde s1 es el espaciamiento longitudinal en

tre las líneas d~ los tubos. Sus correlaciones son; 

fF = 1.70 Re;:°•
5 

jH = 0.195 Re;:°~ 35 

4.6 

La correlaci6n de transferencia de calor arroja que el 

coeficiente de transferencia de calor es una función solo 

de la velocidau (Ge) y es independiente del espaciamiento de 

aletas. 

~a correlación de fricción supone que la caída de presión 

total es la suma de la fuerza de arrastre sobre un banco de 

tubos desnudos, y el arrastre causado por las aletas. Esto 

es, fF es el componente de fricción resultante de las aletas 

cercanas, definido como: 
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El término APT es la caída de presión causada por el mazo 

de tubos que no tienen aletas. La correlaci6n de fricci6n 

mostr6 que fp es independiente también del espaciamiento de 

aletas (para n < 14 aletas/pulg). 

En su Último estudio Rich us6 la misma geometría de inte~ 

cambi~dor de 14 aletas/pulg, para determinar el efecto del 

número de líneas de tubos sobre el factor j. El efecto de 

las filas es mayor a un número de R~ynolds bajo y es despre

ciable~ número de Reynolds cercanos a 15000 (Re1). 

4.6.3 Modelo de McQuiston. 

McQuiston (13) mostr6 la siguiente correlaci6n para medir 

el efecto de las filas de tubos escalonados sugerido por Rich. 

La ecuaci6n 4.9 muestra que el coeficiente de transferen

cia de calor disminuye aumentando el núméro de filas de tu

bos. 

J 
Prom. 
Jl. 

-( 1280 N ) = l -1.2 
Re

1 

4.9 

McQU:Íston desarroll.6 una correl.aci6n para bancos escalonados 

con cuatro filas de aletas pl.anas. El mostr6 que 

jH = Re;o.4 (A/At)-0.15 

donde A/At es la relaci6n del área superficial. total del la-

do del aire para área superficial de tubo desnudo. La co-

rrelaci6n se basa en el dato de Rich y de McQuiston para al~ 

tas en bancos escalonados de tubos de 1/2 pulg (12o7 mm) y 

de 3/8 pulg (9.5 mm), respectivamente. 
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4.6.4 Modelo de Kovacs, 

La figura 4.4 muestra este diseño hecho con tubos de cobre 

de 14 X 3 mm y aletas aceradas de 0.15 mm de grueso. 

La longitud de la capa límite es de 2 mm. 

La figura 4.5 muestra las características de esta superfi:, 

cie co~ los datos para un diseño de aleta plana continúa de 

100 mm de profundidad. El diseño de aleta "acanalada" tuvó 

un ~ de casi 50% más grande que para el diseño de aleta pl~ 

na. El uso de las aletas aceradas dió un hl} pequeño que 

puede obtenerse con aletas de alwninio. 

.... ~biC=:llt~L, 
, """'"" r 119/•t•fl<= 

Figura 4.4 Aletas acanaladas. con tubos rectangv~ares 
probado por Kovacs. 
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Figura 4.5 Trans~erencia de calor y caída de presión carac
terísticas sobre aletas 'planas y acanaladas de la 
geometría ilustrada en la figura 4.4. 
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CAPITULO 5 

PROCEDIMIENTO DE DISEÑO. 

5.1 Introducci6no 

Muchos parámetros están involucrados en el disefio de inteE 

cambiadores de calor que a primera vista parecen ser un buen 

intento para obtener una solución analítica, que dan la 

combinaci6n deseada de características. Debido a este pro-

blema, muchos diseñadores emplean relaciones empíricas con 

una buena aproximación que depende de su juicio y experienchl. 

para converger en un nuevo diseño extrapolándolos con unida-

des probadas. A continuaci6n se realiza un bosquejo de di-

chos parámetros. 

5.2 Descripci6n de parámetros. 

La conductancia unitaria es el. recíproco de la resisten

cia unitaria L/k, en lugar del recíproco de la resistencia 

para la superficie total L/kA. En otras palabras, es la co!_! 

ductancia pqr pie cuadrado de superficie de flujo de calor 

en lugar de la conductancia de la superficie total. La re

sistencia unitaria tiene las dimensiones de {h)(pie2)(ºF)/BTU. 

El recíproco de la resistenc1a.-.uni--car:r.a, h , tiene las dimen a -
~iones de BTU/(°F)(h)(pie2) y muchas veces se designa como 

coeficiente superficial de transferencia 'de calor ( coeficie!_! 

tes indivl.duales de película ó simplemente coeficientes de 

pel:! cula) • 

Supóngase que se dispone de un aparato experimental de di~ 

metro y longitud conocidas y a través del cual se podría CiE 
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cular líquido a varios gastos medibles. Supongase además, 

que se equipa con aditamentos especiales para permitir la m~ 

dici6n de las .temperaturas del líquido de entrada y salida, 

así como la temperatura de la pared del tubo. El calor ab

sorvido por el líquido al fluir a través del tubo será el 

mismo con el calor que pase hacia el tubo en dirección per

pendicular a su eje longitudinal: 

Q = w c (_t 2_ - t 1 ) = hi Ai .Liti 5.1 

De los valores observ~dos experimentalmente y del cálculo 

de~ ti como se Índica en la ecuación 5.1, hi puede cal.cular

se de 

h = 
.i 

w c { t
2 

- t
1

). 

Ai Ll ti 

El problema en la industria comparado con el experimento, 

no es determinar h. sino aplicar valores experimentales de 
l. ' 

hi para obtener Ai' la superficié de transferencia de caloro 

Lo importante en los usos industriales es determinar cuan 

ta superficie de transferencia de calor se requerir~ para 

cumplir con las condiciones de proceso. 

En el caso de dos tubos concéntricos, siendo el interior 

muy delgado, las resistencias encontr~das, son la resistencia 

de la pared del tubo, Lmf~, y_la resistencia dela película 

del flu~do en el ánulo, puesto que Q= At/tR como antes, 

1 L 1 m . 
~R=h.+k+h 

l. m o 

donde 2:R es la res¡istencia total. Es costumbre sustituir 

l/U por ~R donde U se llama coeficiente de transferencia de 
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de calor total. 

Para una tubería con pared gruesa la ecuaci6n 5.3 se tra~ 

forma. ens 

l -u= 
l 2.3 D D l l 

---º-. log ...2. + -h = ( /D ) 2 km Di o hi Di o 

+ 

+ 

5.4 

La forma integrada de la ecuación general de Fourier para 

el estado estable. puede escribirse 

Q =U A dt 5.5 

Usando la simplificación de que la resistencia de la pa

red del tubo delgado es despreciable la ecuación 5.4 se tran~ 

forma en: 

ti 
o 

= -·i +l 
h. (Ai/A ) h 

l. o o 
5.6 

Del mismo modo como ~ se obtuvó de h1 = Q/A1 At, así U 
puede ser obtenido de U= Q/AA.t usando temperaturas de pro

ceso solamente. En experimentos que involucran transferen

cia de calor sensible entre dos fluídos, se pueden usar las 

ecuaciones 5.4 y 5.6 para obtener cualesquiera de los coefi

ciente~ individuales de pélícula, a partir del coeficiente 

total u. 
ha ecuación 5.5 tiene valor particular en el diseño, cuan 

do _los coef~cientes de película individuales pueden set cal-

culados y U puede' ser obtenido de acuerdo con ellos. Cuan-

do exi~te una diferencia significante entre ellos, el coefi

ciente menor es el coeficiente de película controlante. 
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La ecuación 5.5 puede reescribirse como: 

Q =U A (MLTD) 5.7 

donde MLTD 5.8 

la cual es la media. logarítmica de la diferencia de tempera

turas~ 

Cuando a las superficies ordinarias de transferencia de 

calor se les añaden piezas adicionales de metal, éstas Últi

mas extienden la superficie disponible para transferencia de 

calor. Mientras que las superficies extendidas aumentan la 

transferencia total \le calor, su influencia como super.ficie 

se trata de una mane·ra diferente que la simple conducción y 

convección. 

Considere un intercambiador convencional de doble tubo c~ 

ya se.cción transversal se muestra en la figura 5.1. 

S~ponga que el fluído caliente fluye en el ánulo y el flu!_ 

do frío en el tubo interior, ambos en flujo turbulento, y 

que las temperaturas efectivas sobre la sección transversal 

son Te y te respectivamente. ~l ca1or transferido puede ca* 

cularse a partir de la superficie del tubo interior, el coe

ficiente del ánulo y la diferencia de temperaturas T0-tw, 

donde tw es la temperatura de la superficie exterior del tu

bo interior; luego suponga que al tubo interior se le suel

dan aletas de.IIH!tal como se muestra en la figura 5.lb. 

Puesto que las aletas de metal se fijan a la superf~cie 

del tubo liso frío., sirven para transferir calor adicional del 

fluído caliente al tubo interior. La superficie total die-

ponible para la transferencia de calor no qorresponde ya a 



68 

(a) (b) 

· Figura 5.l Tubo ordinario y tubo aleteado. 

la circunferencia exterior del tubo interior, sino que esta 

aumentada por la superficie adicional en los lados de las a-

letas .. Sí las aletas de metal no reducen el coeficiente de 

transferencia de calor convencional en el ánulo por cambio ~ 

preciable en las líneas de flujo, se transferirá más calor 

al fluído en el ánulo, del fluído en el tubo interior. 

Refiriéndonos de nuevo a la figura 5.lb, hay una diferen

cia de temperaturas Tc-tf entre el fluído del ánuJ..o y la ale 

ta, por tanto el calor que fluye por la aleta será conducido 

por ella hacia el tubo 'interior. 

Se encontrará que hay dos principios de transferencia de 

calor fundamentalmente que estan involucrados en las correl~ 

ci.ones de las aletas: (1) determinar la geometría y la condu~ 

tividad. de la aleta y la naturaleza de la variación. de la 

temperatura, y (2) determinar el coeficiente de transferen

cia de calor para· la combinación de aleta y superficie está~ 

dar 6 no extendida. 

La aleta más simple tanto desde el punto de vista de su 
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manufactura como de su tratamiento matemático, es la aleta 

longitudinal de espesor uniforme. Para la derivación de 

sus características es necesario hacer algunas suposiciones: 

1.- El flujo de calor y la distribución de temperatura a tr~ 

vés de la aleta es independiente del tiempo; por ejemplo, 

el flujo de calor es continúo. 

2.- El material de la aleta es homogéneo e isotrópico. 

3.- No hay fuentes de calor en la aleta en sí. 

4.- El flujo de calor a/o de la superficie de la aleta en 

cualquier punto es directamente proporcional a la diferea 

cia de temperaturas entre la super~icie de ese punto y 

la' del fluÍdo que la rodea. 

5.- La conductividad térmica de la aleta es constante. 

6.- E1 coeficiente de transferencia térmico es el mismo en 

toda.la superficie de la aleta. 

7.- La temperatura del fluído que rodea la aleta es uniforme. 

8.- La temperatura de la ba~e de la aleta es uniforme. 

9.- El grueso de la aleta es tan pequeño comparado con su a1 

tura que los gradientes de temperatura a través de su es 

pesor pueden despreciarse. 

10.-El calor transferido a través de la arista exterior de 

la aleta es despreciable compara.do con el que pasa a la 

aleta a través de sus lados. 

11.-La junta entre las aletas y el tubo se supone que no o

frece resistencia. 

4sí se· obtiene una ecuación que da directamente el coefi

ciente de transferencia de calor en el interior de un tubo 

de superficie extendida que es equivalente al valor hf en la 
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superficie exterior del tubo. 

donde ~ eficiencia de la aleta. 

n = ~ 
' hf 

~ se define como el valor de hf en la superficie 

ta cuando se refiere al área de su base. 

Af = superficie de la aleta. 

A = superficie lisa del tubo. 
o 

Ai = superficie interna total. 

La adición de las aletas a la parte exterior de 

de la ale-

los tubos 

interiores de los intercambiadores de doble tubo, generalme!!

te, reduce el valor del coeficiente en el ánulo debido a que 

regulariza el flujo del fluido en la parte exterior del tubo 

6 tubería. Los datos obtenidos para las suuerficies de tu-

·bos lisos no pueden usarse para el cálculo de intercambiado-

res de doble tubo de superficie extendida. Mientras que 

experimentalmente puede determinarse la ecuación que relaciQ 

na hf con las variables de flujo y propiedades del fluido, 

ésta correlaci6n no se puede utilizar para las superficies 

extendidas. ?ara tal efecto, se utiliza un intercambiador 

de doble tubo de superficie extendida; se pasa el iluído a 

través del ánulo y se calient~ mediante la condensación de 

vapor de agua, cuyo coeficiente es muy alto comparado oon el 

coeficiente del ánulo~ 
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Para experimentos de enfriamiento el medio usual es el a

gua. Se toman lecturas de los cambios de temperaturas de ~ 

ceite, vapor de agua ó agua, y del flujo del fluído •. La sg 

perficie A. se conoce a partir del diámetro interior.y la 
J. 

longitud del tubo interior, la carga térmica, la MLTD, y Ui' 

el coeficiente total limpio, que también pueden calcularsea 

El coeficiente de película hfi para el ánulo puede entonces 

determinarse de la siguiente ecuación: 

....!.... - _L + _1_ 
ui - hi hfi 5.11 

El valor de hfi así obtenido representa el hf para el tu

bo liso y aleteado ya combinado y balanceado (figura 5.2). 
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Para generalizar los datos experimentales y hacerlos apl! 

cables a otras aletas y otros arreglos de tubos que para los 

que han sido probados, el valor hfi debe tra.nsférirse del 

diámetro interior del tubo interior al ánulo. En el ánulo 

el coeficiente debe resolverse entre la aleta y la superfi

cie lisa del tubo, convirtiendo hfi a hf y graficando un fa,2_ 

tor.de transferencia de calor jf' que incluye el valor prom~ 

dio. de. h:f p17ra ·ambos tipos de superficies • 

El ~.iámetro ~·quivalente D'e para cáída de presi6n difiere 
•" 

·de De parB: tran~ferencia de calor, debido a la inclusión del. 

perímetro -'1~i .. :t~90 exterior en el cálculo del perímetro húm~ ' 
doº Ainb~s;:a.iámetros equivalentes se calculan para interca!!! 

bi~doréé d.·e· d~~le tubo usando cuatro veces el radio hidraÚli, 

_ CO•· 
·.: ... ,.·· 

.. . rie ·= .4·j.. .. _ 4(á,rea de flu.jo) 
· · ·· · · "·· . ·h '.""'.:Per!metro hÚmedo 

== 41í(D¿-Dfl == _n.:;;..~_-_n ... i 
41f n· D 

l 1 
5.12 

D' e 
= 4(área de flujo) 

p·erímetro húmedo 
de fricción 

Esta solución puede hacerse comparable a los datos de los 

fabricantes, multiplicando la. superficie interna por la ra

zón (A~ + A
0

)/Ai y dividiendo el coeficiente total UDi por 

ésta razón. 

Se consideran longitudes usuales de tubo: 12, 15, 20 y 24 

pies, para este tipo de intercambiadores. También se permi 

ten longi~u~es mayores, ya que las aletas del tubo interior 

desca,nsa.n. en el: tubo exterior y no se doblan. 
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Cuando los aparatos de transferencia de calor han estado 

en servicio por algÚn tiempo, sin embargo, aparecen incrust,e 

ciones y basura en la parte interior y exterior de las tube

rias añadiendo dos restricciones más de las q~e fueron inclu.f 

das en el cálculo de U, y la cantidad requerida de calor ya 

no se transfiere por la superficie original A; T2 aumenta y 

t
2 

disminuye, res~ecto a las temperaturas de salida deseadas, 

aun cuando h. y h se mantienen sustancialmente constantes • 
. 1 o 

Para obviar esta eventualidad, es costumbre diseñar el equipo 

anticipando el efecto de incrustaciones, introduciendo una 

resistencia Rd llamada factor de obstrucci6n (ver apéndice). 

Supongase Rdi el factor de obstrucción para el fluído del t~ 

bo interior a su diámetro interior, y Rdo el factor de obs

trucción para el fluído del áriUlo en el diámetro exterior 

del tubo i~terior. Estos factores pueden ser considerados 

muy delgados para lodos, pero apreciablemente gruesos para 

incrustaciones, que tiene conductividad térmica mayor que la 

de los lodos. 

El valor de U obtenido a partir de l/h. y l/h puede con 
' l.0 o "."" 

siderarse como coeficiente total limpio designado por U para 

m~strar que· los lodos 6 basura no se han tomado en cuenta. 

El coeficiente que incluye la resistencia de lodos ~e llama 

de diseño ó coeficiente total de lodos UD. El valor de A 

correspondiente a UD en lugar de U
0

, proporciona las bases· 

sobre las cuales el equipo debe ser fabricado en Última ins

tancia. 'La correlaci6n entre los dos coeficientes totales 

U c y UD es: 

5.14 
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5.3 Secuencia de cálculo de intercambiadores de calor de 

doble tubo aleteados. 

Condiciones de proceso requeridas: 

Fluído caliente: T
1

, T
2

, W, c, 

Fluído frío: t
1

, t
2

, w, c, s 6 

s ó Q, f, k, AP • , Rd ó Rd. • max o 1 e,,, k, APmáx' Rdi' ó Rdo• 

Los diámetros de la tubería deben darse ó suponerse. Un 

orden de cálculo conveniente es el siguiente: 

De T
1

, T
2

, t
1

, ~2 compruebe el balance de calor usando cp 

a·T . y t 
prom prom. 

Las p6rdidas por radiación de los intercambiadores usualmen 

te son insignificantes comparadas con la carea térmica tran~ 

ferida en ellos. 

dt: Suponga contracorriente verdadera para el primer intell 

to. 

.At = MLTD ::: 
At2 - At1 
ln Jt!At1 

5.8 

A menos que la caída de presión en cualesquiera de las c~ 

rrientes sea excesiva, no será· necesario considerar arreglos 

en serie ó en paraleloo 

Determinación de los coeficientes de transferencia de calOl'. 

Para flujo laminar con temperatura de pared constante: 

NU,. • 1.86 (•• Pr ~ r}./~)·14 
5.15 

Para fluÍdo en flujo turbulento; donde las propiedades 
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del fluído se evaluaron a las temperaturas de la corriente 

principal. 

donde: 

N O O 23 R O. 8 Prn 
~ = • eD 

n = 0.3 sí el fluído es enfriadoº 

= 0.4 sí el fluído es calentado. 

5 .J.6 

todas las propiedades del fluído se evaluaron a la temperat:!! 

ra promedíoo 

Re/' 10
4 

O. 7<Pr<100 

L/D ;1' 60 

Una correlación simiJ.ar fue sugerida por Colburn, quien 

usó más el número de Stanton que el de Nusselt y un exponen

te constante sobre el número de Prandt, 

St = 0.023 Re-0• 2 Pr-2/3 
D 5ol7 

donde St se evalúa a la temperatura media promedio del fluí

do 

ReD y Pr se evalúan a la temperatura de película 

media. 

ReD>104 

O. 7<:.Pr <160 

L/D 7 60 
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Otra expresión que usa la correlaci6n por viscosidad para 

aprovechar una expresión la cual se aplica a un rango mucho 

mayor del número de Pr, 

St = 0.023 Re~0 • 2 Pr-2/
3 

( $: )°"14 

donde todas las propiedades del fluído se evaluaron a la tefil 

peratura media promedio excepto~0 , la cual se evaluó a T
0 

ReD > 10
4 

O. 'il <Pr <1 7000 

L/D/"60 

También se graficaron los datos de diferentes investigadQ 

res de N~ contra ReD. tncontrándose una excelente correl~ 

ci6n expresada empíricamente como; 

5.18 

con valores para las constantes B, n dados en la tabla 5.1 

Tabla 5.1 

ReD b n 

0.4-4 0.891 0.330 

4-40 0.821 0.385 

40-4000 0.615 0.466 

4000-40000 0.174 0.618 

40000-400000 0.0239 0.805 

En el apéndice se muestra la í'igu.ra de flujo laminar con 

l <Re.C:::lOOO. Los parámetros graficados incluyen propieda-

des del fluí do, con la excepción de /o, evaluadas a la temp~ 
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ratura del fluído media promedio; µ es la viscosidad a la ¡,u 
temperatura promedio de la pared. El parámetro de longitud 

D , usado para calcular el número de Reynolds, es un diáme
eq 

tro equivalente del mazo de tubos definido como: 

D eq = 5.19 

donde s
1 

es la distancia de centro a centro entre tubos en 

la direcci6n de flujop St es la distancia de centro a centro 

entre flujo normal de tubos, y D es el OD del tubo. 

- Coeficiente de transferencia de calor en tubos verticales 

en condensación. 

( 
3 .E .,,1/4 

hm = 0.943 _k L)!'gATAHv]' 

(
'ff Do k3 ~ 2 g\ 1/3 

= 1.47 4 w~ 7 
Para 4 y¡/1'(D0 f' <2000 

La ré1aci6n correspondientes para la condensación de va-

por sobre la superficie exterior de los tubos en bancos hori 

zontales es: 

h 
m 

para 2 W/L~<:.2000, donde 1 

D = diámetro exterior del tubo, pies. o 
L =longitud del tubo, pies. 

AHv = calor latente de condensado, BTU/lb. 

(L k3 f 2 g)l/3 
0.95r W/ 

5. 21 

N = número de filas de tubos en el plano vertical. 
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1;.t = diferencia de temperatura entre la pared del tubo y el 
o vapor saturado, F. 

W = velocidad de f'lújo másico de condensado para el punto 

más bajo por banco vertical de tubos, lb/hr. 

- T y t : sí el líquido no es una fracci6n del petr6leo 6 
e e 

un hidrocarburo, la temperatura calórica puede ser determitl!!, 

da por: 

Te = T2 +Fe (Tl, - T2) 

te = tl + Fe (t2 - tl) 

En lugar de esto, el cálculo de U debe efectuarse en las e 
terminales fría y caliente suponiendo uh 
uno puede obtener K

0 
(ver gráfica de Fe y 

y U de los cuales 
e 

Kc en el apéndice)o 

Pe = 
(l/Kc) + r/(r - l) 1 

1 
+ ln (Kc + 1) - IfC' 

ln·r 

Kc = = 
U -·U h e 

uc 5. 23 

donde h y e se refieren a las terminales caliente y fría res 

pectivamente. Sí ninguno de los líquidos es muy viscoso en 

la terminal fría, digamos no más de 1.0 centipoise, sí el 

rango de temperaturas no excede de 50 a l00°F, y sí la dife-
. o 

rencia de temperaturas es menor de 50 P, se puede usar el m~ 

d~o aritmético de T
1 

y T
2

, y t
1 

y t
2 

en lugar de T
0 

y t
0 

pa

ra evaluar las propiedades físicas. Para flujo no viscoso 

~ = C/1/w>º·
1
.
4 

puede tomarse como 1.0. Donde jJes la vis
cosidad a la temperatura cal6riea y ji es la viscosidad a 

la temperatura de la pared del tt1bo tw• 
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Tubo interior. 

-Area de flujo, pie. 

ap = "n"D 2/4; D = DI 

-Vel6cídad de masa, lb/(hr)(pie
2
). 

Gp = w/ap 

V = Gp/3600 e, pie/seg. 

-Obtener ,)''a 'Te ó te dependiendo de lo que fluya en el tubo 

interior~, lb/pie hr = centipoise X 2.42. 

De D pies, Gp lb/hr pie2 , /lb/pie hr, 9bténgase &l número 

de Reynolds • 

. Re ... = D Gp/)J 
p / 

-Obténgase jH de la ecuación 4.7. 
-De e BTU/lb ºF, M lb/pie hr, k BTU/hr pie 2 ºF/pie todos / . " 1/3 obtenidos a Te ó te calcular ( c)"'/k) • 

-Para obtener ·h. multiplicar jH por (k/D)(cµ/k) 1/3(~=1.0) 6 
J. . / 

{h.D)(c )-l/3(·µ.f·14 / k\(c/J.)1/3 2 \ ~ ~ · fw) lDJ f ·X 1.0 = hi BTU/hr pie ºF 

-Convertir h. a h. ; h =h. (A/A.) =h. X (DI/DE) 
J. J.0 l.O J. J. J. 

Anulo o 

-A;-ea de flujo, 0..a ='1J'(D~ - Di)/4 pie2 - n(aJ.etas)(BIVG)(altura) 

Secci6n transversal de la aleta ·x BVIG, x pulg.· Cte altura 

f\' 

D 1 _ 4 X área de flujo 
e - .. p_erímetro húme(j,p, = 

· d.e fr'icción 
: ' 

4'ff(D
2 

-D
2

) 2 l 
-4;;;¡-.-D-=--D-=, '""")- = D2 - Dl 

ll\ 2 - 1 

-Velocidad de masa Ga = w/Q.a, lb/hr pie2• 

-Obtenga Ja T0 6 t 0 • "e De pies, Ga, /obtener Re 0 
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-Obtener jf de la ecunci6n 4.9 

- lle c,Jy k todos obtenidos' a Te 6 

-Para. obtener h
0 

multiplique jf por 

6 

~1r~1-l/J(fwr·'
4 

( :x1r 
Coeficientes totales. 

X 1.0 = h BTU/hr pie 2°F 
o 

-Calcular Uc = h10 + hof'(h10 + h0), BTU/~r pie2 ºF 

De ecuaci6n 5.14 

- Cálculo de t w 

- Suponga T - t = x c. w 

- Con hf obtenga h' 
,.,, ( fi ) . . ,..,..f Af··+ Ao 

- Con h" = ----.......-_.;;,-
.fi Ai 
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- Obtener h. para. el fJ.uído en el tubo de cuaJ.quier dato apro 
l. -

piano para el lado del tubo haciendo uso de ·~ = YJ1w>º"14 

en lugar de .~~>º· 14 , y combine con el factor de obstruc

ción del lado del tubo, Rdi' Ri = l/hi' y sí hi es el valor 

de h. en la pared del tubo• 
l. 

- De hi. y hfi obtener UDi, el coeficiente total de diseño C.Q. 

rregido basado en el diámetro interno del tubo 

l 
UDi = 

l l 
h' +h' 

fi i 

- Obtenga el flujo térmico para la superf'icie real • 

.,, 
Para obtener el verdadero flujo de calor, la cargi1 térmica 

debe ser dividida por la superficie re.al de transferencia de 

calor. 

A. = Q/UD. At 
l. l. 

- Comprobación de t • w 

a) Película del ánulo: 9L!i 
h" fi 

b) Anulo obstruído, corregido al diámetro exterior: 

c) Aleta y tubo metálicas 

A. 
l. 

A'metal ·(2i) ªmetal 

5. 24 

5. 25 

5.26 



d) Obstrucción del tubo: 

btdi 

e) Película del tubo: 

82 

=(_Q_) R Ai di 

Determinaci6n de las caídas de presión. 

Esto requiere el conócimiento de la longitud de la traye~ 

toría total que satisface los requerimientos de transferen

cia de calorº 

~p = fd (~)( +) 5.29 

- Factor de fricci6n. 
64 

fd = Re para pasajes circulares a regimén laminar. 

- Regi6n turbulenta por ecuación 4.6, 4,8 ó gráficas del 

apéndice. 

fd O. 2 Re-Oº 2 
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APENDICE 

NOMENCLATURA 

A 

b 

Superficie total exterior de transferencia de calor, 

pies 2• 
2 

Superficie de aletas delgadas {ambos lados}, pies • 

Superficie interior de los tubos, y superficies de los 

tubos lisos en lado exterior de un tubo aleteado, pies 2• 
2 Area de flujo/tubo, pulg • 

Area de la secci6n transversal de una alet~ a ángu)los 

recto~ al flujo de calor, pies 2• 

Longitud de la aleta desde la arista exterior basta la 

base, pies. 

C Calor específico de los fluídoe calientes en las der! 

vaciones, BTU/lb ºF. 

c 

D 

d 

d o 
d. 

l. 

f 

Fe 

FG 

Fp, 

h 

K 

Kc 

Calor específico det fluído frío, BTU/lbºF. 

Diámetro interior de. tubos 6 tuberías, pies. 

Diámetro interior de tubos, pulg. 

OD del tubo, pulg. 

ID del tubo, pies. 

Factor de fricción. 

~racci6n de temperatura calórica. 

Factor geométrico. 

Factor de emisividad. 
2 o Cdeficiente de transferencia de calor, W/m c. 

Conductancia del lado del aire, W/m 0c, BTU/hr ft ºF. 

Factor de temperatura .. c~ll6rica. 



k 

,Q 
L 

n 

MLTD 

p 

Q 
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Conductancia térmica, W/m ºe, BTU/hr ft °F. 

Lomgitud de tubos entre baffles~ pies. 

Longitud del mazo de tubos, pies. 

Número total de tubo. 

Difer~ncia de temperatura media logarítmica. 
2 

Caída de presi6n, lb/pulg·. 

Carga de calor. 

Rdi'Rd
0
Factor de obstrucción fuera del lado del tubo y en ln 

parte interior de él, ft 2 hr °F/BTU. 

s
1 

Espaciamiento de tubos en la dirección del flujo. 

St Espaciamiento de tubos normal al flujo. 

s Gravedad específica. 

T ,t 
c c 

Temperatura calórica del fluido caliente y frío, ºF. 

tw,tfw Temperatura de la pared .del tubo, temperatura de la p~ 
o red en los tubos aleteados, F. 

tf Temperatura de la aleta limpia,ºF. 

U ~oeficiente de transferencia de calor total. 

Simboloa griegos: 

Constante de Stefan-Bol tzmann, 5. 669Xl0-S W/m2 ºK4• 

Eficiencia d~ aleta. 

Constante pi. 

Emisividad. 

Densidad. 

Viscosidad. 

Números adimencionales: 

Número de Nusselt Nu = hD/k 



Pr 

Re 

St 

Número de Prandtl 

Número de Reynolds 

Número de Stanton 

85 

Pr == c¡vk. 
Re = DG!jJ., Du Q.¡,. 
St == h/cG. 

jH Transferencia de calor Nu/Pr y Nu/Prl/3 
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TABLA l. 

Conductividad térmica de varios materiales a oºc. 

Matertia1 

Me%'aies: 

Plata·pura 

Cobre puro 

Alumiru.o puro 

Niquel puro 

Hierro puro 

Acero al carbón 

Plomo puro 

Acero inoxidable 

Sólidos No.metálicoss 

Cuarzo 

Magnesita 

Mármol 

Arsenita 

Vidrio 

Madera 

Serrín 

Tela de vidrio 

Conductividad térmica 

k 

W/m ºc BTU/hr ft ºF 

410 237 

385 223 

202 117 

93 54 

73 42 

43 25 

35 20.3 

ll6o3 9.4 

41.6 24 

4.15 2o4 
2.08-2.94 l. 2-1. 7 

l.83 1.06 

o. 78 0.45 
0.17 0.096 

0~059- 0.034 

0.038 0.022 
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TABLA l• Continuaciónº 

Líquidos: 

Mercurio 802 4.74 

Agua 0.556 0.32'/ 

Amonia Oo5t¡.ü 0.312 

Aeeite lubricante 0.147 o.oa5 
Freon li2 0.0,73 0.042 

Gases: 

Hidrógeno 0.115 0.101 

Helio 0.141 Oo08l 

Aire Q.024 0.0139 
Vapor de agua 0.0206 0.0119 

Dióxido de .carbono 0.0146 0.00844 
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TABLA 2 

Emisividad norma! total de varias superficies. A Metales. 

Superficie o t_, p Emiaividad 

Aluminio . it3 o.04ó 

Cobre 242 0.023 
Crtjmo 100-1000, o.oa-o. 26 

Estaño 76 o .043-0 .064 
Hierro 70 0.736 
Acero 2910-3270 0.28 
Lat6n 100-600 0.096 
Mercurio 32-212 0.09-0.12 
Molibdeno 1340-4700 0.096-0o 292 
Niquel 368-1844 0.096-0ol86 
Oro 440-1160 0.018-0.035 
Plata 100-700 0.0221-0.0312 
Platino 440-1160 0.054-00104 
Plomo 260-440 0.057-0.075 
Zinc. 440-620 0.045-0.053 

B. Refractarios, materiales de construcción y varios. 

Aceite 68 0.045 
Agua 32-212 o.9s-o.963 
Asbesto 74 0.96 
Carb6n 260-1160 0.81-0.79 
Cuarzo' 70 0.932 
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TAb1A 2. Continuación. 

Superficie t, ºF Emisividad 

Esmalte 66 0.897 

Estuco 50-190 0.91 

Hule 74 0.945 

Ladrillo 10 0.93 

Mármol 72 0.931 
Re_fractarios lll0-1830 0.65-0.90 

Impermeabilizante 69 0.91 

Pinturas 300-600 0.35 

Porcelana 72 0.924 

Roble 10 0.895 
Vidrio 72 0.937 
Yeso 70 0.903 
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TABLA 3. 

Valores de FG y F~ 

{a} La superficie A
1 

es pequeña 

comparada con la superficie 

envolvente A
2

º 

(b) Superficies A1 .Y A2 de dis

cos paralelos, ~uadrados, 

rectangulares. 

(c) Superficie dA¡ y superficie 

rec·tangular paralela a A
2 

con una esquina del rectán

gulo sobre d~ 

(d) Superficies A1 ó A
2 

rectán

gulos perpendiculares te

niendo µn lado .. común. 

(e) Superficies A1 y A
2 

de pla

nos paralelos infinitos ó 

superficies A1 de un cu?rpo 

completamente encerrado que 

es pequeño comparado con A 2 ~ 

(f} Esferas concéntricas con ci

lindros concéntricos inf ini

tos con superficies A
1 

y A
2
• 

1 

Fig. l 

Fig. 2 

Fig. 3 

1 

l 

6 ~ .• 
l 2 

l 
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Figura 3. lladiaci6n· entre planos perpendicul.ares, 
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Factor de temperatura cal6rica. Fe. 
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Curva de transferencia de calor del lado de 

los tubos. 
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1igura 60 Curva de transferencia de calor de agua del 

lado de loe tubos. 
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aurva d:e tran.e:ferencia de calor del lado 

de la coraza. 
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Figura a. Factor de fricci6n del lado de la coraza. 

/ 
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Factores de fricci6n, para el lado de loa 

tubos. 
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TABLA 4. Valores aproximados de los coeficientes totales 

para diseffo. Los valores incluyen un factor de 

obstrucción total de 0;.00!.3 y caída de presi6n per

misible de 5 a 10.· l!b/puJ.g
2 

en la corriente que controle. 

Fluido cal.feote 

Agua 
Metano! 
Amoniaco 
Soluciones ecuosat 
Su1tnnclas org6.nlcas ligeros • 
su~tancla1 orgánlcna medias • 
Suatanclna org&nlcaa peandns • 
Guea 
Agua 
Su11411cla1 otg;1nlcu llgel'OJI 

Fluido callente 

Vapor de agua 
Vapor de agua 
Vapor de agua 
Vapor de agua 
Vapor de agua 
Vapor de _jlgua 
Vapor de agua 
Vapor de agua 
Vapor de agua 
Vapor de agua 

Fluido caliente 

Agua 
Soluciones acuos11 
Sustancias orginlca1 ligeros 
Su1tanclas orginlcas medias 
Su1tanclaa orginJcas pcsodaa 
Sustancias orgánJcaa pesados 
Sustancl11a orgánicas ligeras 

En.frladorea 

Fluido frío 

Agua 
Agua 
Agua 
Agua 
Agua 
Agut. 
Agun 
Agua 
Salmuera 
Salmuera 

Calentadores 

Fluido frío 

· Agua 
Metano! 
Amoniaco 
Soluciones acuosas: 

menos de 2.0 cp 

·¡¡;D~-

1 -··-· 
2.50-500• 
250-500• 

1 

250-.500. 
250-500• 

75-150 
50-125 
5- 75 
2-50 

100-200 
40-100 

:200-700. 
:200-700• 
Í200-70Q• 
1 

i200-700 
Mil.a de 2.0 cp jlOO-SOO• 

!'.,;11tanclaa org6.nlcns ligera• 1 50-100 
Sustanclu org6.nlcas medias .100-200 
Suatanclas org&nlcaa pcaadu; 6-{l() 

Gases, 5-50 • 

lntercambladorea 

Fluido frío [ltal 
Agua • 
Solucione• acuosas ~-500 • 
Sustancio• orgilnlcaa ligera.a 40-75 
Sustancias orglinlcDB med1A1 !20-60 
Suatanclao org.(nJcas pc14dali10-40 
Sustancias orgilnlcaa !Jgeras 30-80 
Sustancias orgAnJcaa pcsadn1 10-40 

--------------------- ·- ---
1 La• tu1tand1u or¡rdn-1ca1 1!1"11• aon naldoa con ..tscodd•de• menorn d1 0.5 eeutl· 

pot1e1 e laclu7m beaceno, to1ueno, ac:etono.. etanol. metlktiJ..cetona. suollna. kc:roela 
'1 nafta. 

' La• nutanda• orpdnlca• rnrdla• tienen TiSC"Oddadet de 0.5 a 1.0 centtpoh e lnel'Q1'ftl 
kao9'n, •trawoQ. cuotl e..Umto, acdte de lib10Tbedot caliente ., aJcunos cnadoa. 

1 lltl'btrteio1 Mprdftlcot JN'Hlda.t tienen Tbcorldtdff m•tore1 do 1.0 ce:ntlpoh e loc.hlJ'MI 
1"•10ll t.r1o, aeetrn Jnbrt'canbt1, petr6Jeo comb111Uble, petr61t'O cru4o red'addo, brau 7 ª'" 
falto e. 

e Factor de obrtnaccl6n 0.001. 
1 Cafd• do pre<l6n de 20 o 30 lb/pis•. 
• EttH ta1H uUa. tnnaendadH sn.ndemente por la pret.f6n de oparad6a. 
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TABLA 5. Disposición de los espejos de tubos. 

Arreglo en cuadro. 
l'ubol de %'' DE, ureglo en cuadro 1 Tubos de l '' DE, arreglo en cuadro 

de l plg da 1% plg 

CoraZa 
1-P 2-P ~p ~p 8-P 

Coraza 
1-P 2-P ~p ~p 8-P 

DI, pi& DJ,pl& - ----- -- ~ --
8 32 26 20 20 8 21 16 14 

10 .52 52 "'º 36 10 32 32 26 24 

12 81 76 68 68 60 12 48 45 40 38 36 

13Y. 97 00 82 70 70 13Y. 61 56 52 48 44 

lllY. 137 124 116 108 108 15)~ 81 76 6S 68 (}l 

l7Y. 177 106 158 150 142 17~{ 112 112 96 00 82 

19Y. 224 220 2(}I 192 188 19Y. 138 132 128 122 116 

21Y. 'l71 270 246 240 234 21Y. 177 166 158 152 H8 

ilY. 341 324 305 302 292 23Y. 213 208 192 llJ.i 111-1 

25 413 3114 370 356 3-10 2S 2tl0 252 238 2'l6 222 

27 4.81 460 432 420 408 'Kt 300 288 276 268 2li0 

29 M3 526 .fSO 41l8 45-0 29 341 326 300 201 286 

31 ~7 IHQ 600 5S(l 500 31 4.0G 3V6 380 368 358 

a3 749 718 688 676 G-18 33 465 400 432 420 414 

35 845 824 760 700 748 35 522 518 488 484 472 

37 93-1 914 886 800 836 37 5V6 574 562 5·H 53'.l 

8\l 11){9 1024 982 008 9-18 30 665 IH4 624 612 600 

Tuboll do 1JA'' DE, 1UTC¡¡lo en cuadxo Tuboo do lY.{' DE, urreglo ~n cuadro 
de 1 o/ia plg d& 17,f, plg 

10 16 12 10 
12 30 24 22 16 16 12 16 16 12 12 

13Y. 32 30 30 2'1 22 13Y. 22 22 16 16 

16Y. 44 40 37 35 31 15V. 29 29 25 24 22 

17Y. 66 53 51 48 -H 17Y. 39 3U 34 32 29 

lllV. 111 73 71 64 56 19V. 50 48 45 43 39 

:nv. 96 00 86 82 78 21.V. 62 llO S7 5-1 50 

23V. 127 112 106 102 96 23.V. 78 74 70 60 62 

25 140 13.5' 127 123 115 25 94 !JO 86 84 78 

27 164 160 151 )46 140 27 112 103 102 98 94 

29 193 188· 176 174 166 29 131 127 120 116 ll' 
31 226 220 209 202 103 31 151 146 l-11 138 131 

33 258 252 244 238 226 33 176 170 11)4 100 151 

35 293 287 275" 268 258 35 202 J!lO 188 18'1 170 

37 334 32:: 311 304 293 37 22·1 220 217 210 202 

39 370 362 3-!8 3~2 336 39 252 246 237 230 22-1. 
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TABúA 5. Disposici6n de los espejos de tubos. 

Arreglo triangular. 

Tu* de%" DE, aneglo trlan¡¡u]arj Tubol de%'' DE, arreglo trlangular-
1\c lo/¡8 plg de 1 plg 

f.;orazA 1-P 2-P 4-P 6-P 8-P 
-Coraza 

1-P 2·1' 4-P 6-P 8-P 
. ..!&l!!B-'--aa 32 26 24 18 

DI,plg_ 
37 30 24 

,_ --
8 8 24 

10 62 56 47 42 30 10 01 52 40 30 
12 109 98 86 82 78 12 92 82 76 7-i 70 

rntt 127 114 96 00 86 13ti 100 100 B6 82 74 
170 160 140 136 128 15 • 151 138 122 118 110 

17~ 239 m 194 188 178 17~ ~3 1~6 178 172 166 

19~ 301 282 252 244 234 10 • 202 25-0 226 216 21D 
21 361 342 314 306 290 21ti 316 302 278 272 200 
23. H2 420 386 378 36-1 23 ' 384 376 352 342 328 
25 532 li06 408 446 4lH 25 470 452 422 394 382 
27 637 602 550 536 524 27 559 534 488 474 46-1 
29 721 602 6-10 620 594 29 630 tl(}1 556 538 508 
31 &17 822 766 722 720 31 745 728 678 666 640 
33. 1174 038 878 852 826 33 856 830 774 760 732 
35 . 1102 1068 100'1 988 958 35 970 038 882 8&l 848 
37 1240 1200 1144 110'1 1072 37 1074 !OH 1012 986 870 
39 1377 1330 1258 12·18 1212 39 1200 1176 1128 1100 1078 

Tubos de 1" DE, am:glo trian¡¡ulu Tubo1 de l~'' DE, arreglo triangular 
de 1'.% plg ·de 1%6" plg 

8 21 16 10 H 
10 32 32 26 24 10 20 18 H 
12 55 52 48 40 '44 12 32 30 20 22 20 

13~ .. 68 66 58 54 50 ffü as 30 32 28 26 

15 • 111 86 80 7,¡ 72 &I 51 45 42 38 

17~ 131 118 106 104 1)4 17~ 69 66 62 58 54 

·19íl 163 Ul2 HO 136 12& 19 • 95 91 86 78 . 69 

21 109 !SS 170 llH HiO 21v 117 112 105 101 os 
23M 241 232 212 212 202 23x 140 136. 130 123 117 

25 294 282 256 252 242 25 170 164 155 150 ·HO 
. 27 : :H9 334 302 296 286 27 202 196 185 170 170 

2ll 397 376 338 334 316 29 235 228 217. 212 202 

31 ' 472 454 430 424 400 31 275 .270 255 245 236 
33 ~· 

.522 486 470 45-1 33 315 305 297 288 275 
35 502 562 546 532 35 357 348 335 327 315 

37 674 61J.i 632 OH 598 .37 407 300 380 374 357 

30 700 736 700 688 672 39 449 436 425 419 407 

bo1 de Jlf.{" DE. aneglo triangular 
de 1% pi¡ 

12 18 14 14 12 12 

13~ 27 22 18 16 H 
15 36 34 32 3Q 27 

11K 48 44 42 38 36 
61 58 55 51 48 

~~~ 76 72 70 66 61 
23. 95 91 88 80 76 
2S llS 110 105 08 95 
27 136 131 125 118 115 
29 160 154 147 141 136 
31 IM 177 172 155 160 
33 215 200 200 11)() l~ 
3S 246 238 230 220 215 
37 ll75 268 260 252 246 

~ 301 2110 200 284 275 



l.!02 

TABLA 6. Datos de tubos para condensadores e intercambiadores. 

de calor. 

E1pc&or 
Atta Superficie por ple Pero por 

Tubo 
BWG de la Dl,plg de flujo un. ple•• ple Une.U. 

DE,plg 
pared, 

por tubo, lb, de 
plg• Exterior Interior acero 

}í 12 O.Ión 0.282 0.0625 0.1300 0.0748 0.4!13 
14 0.083 0.33·1 0.0876 0.0874 0.403 
16 0.065 0.370 0.1076 o.auno 0.32!1 
18 O.O-ID 0.402 0.127 0.1052 0.258 
20 o.OJ5 0.430 0.145 0.1125 0.100 

H 10 0.134 0.482 0.182 0.1063 0.12113 o. 0(15 

11 0.12G 0.510 0.204 0.1335 O.S&l 
12 0.109 0.532 0.223 0.13~3 0.817 
13 0.0~5 0.500 0.247 O.H$6 0.727 
14 o.osa 0.584 0.268 0.1520 0.647 
15 0.072 O.OOG 0.28!l 0.15R7 •o.sn 
16 0.065 0.620 0.302 0.1623 0.520 
17 0.058 0.034 0.314 0.1600 0,46tl 

18 o.049 0.652 0.334 0.1707 0.401 

1 8 0.165 0.070 0.355 0.2618 0.1751 1.61 
11 0.148 0.70·1 0.38!1 0.1843 1.47 

10 0.134 0.732 0.421 0.11>10 1.36 
· 11 0.120 0.700 0.455 0.10!)() 1.23 

12 O.lOU 0.782 0.47U 0.2048 l. 14 
13 0.0~5 0.610 0.515 0.2121 1.00 
14 0.083 0.83·1 0.1Wl 0.2183 0.1!00 
15 0.072 O.S5fl 0.576 0.2Hl 0.781 
16 0.065 0.870 O.T1U·I 0.2277 0.710 
17 0.058 0.884 0.1;¡3 0.2314 0.63~ 

18 0.049 0.002 0.63!1 0.2361 0.645 

.· '..': IJ.í 8 0.165 O.!l20 0.66.'i 0.3271 0.2400 2.09 
!) 0.148 0.1154 0.711 0.21\lS 1.91 

JO 0.134 0.082 o. 757 0.2572 1.75 
11 0.120 l.01 0.800 0.2GH 1.58 
12 o.too 1.03 0.83{\ 0.2701 1.45 
13 0.005 1.06 0.88·1 0.2775 1.28 
14 0.083 1.08 (}.023 0.283!! 1.13 
15 0.072 1.11 O.GGO 0.28!16 0.091 
16 0.065 l.12 0.085 0.2!132 0.900 
17 0.058 1.13 l.01 O.W6V o.sos 
18 0.04U 1.16 1.04 0.3015 0.688 

tH 8 0.165 1.17 1.075 0.3025 0.3063 2.57 
9 O.J.18 1.20 1.14 0.3152 2.34 

10 0.134 1.23 1.1!1 0.3225 2.14 
11 0.120 1.2() 1.25 0.320!l 1.98 
12 0.100 1.28 1.29 0.3356 1.77 
13 o .O!l5 1.31 1.35 0.3130 1.56 
14 0.083 1.33 l.40 0.3402 1'.3i 
15 0.072 l.30 1.44 0.3555 1.20 

16 0.005 l.37 1.47 0.3587 1.09 
17 0.058 l.38 1.50 0.3023 0.978 

18 0.040 1.40 1.54 0.3670 0.831 
1 
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TABLA 7. Dimensiones de tuberia de acero (IPS). 

Are a Tamaño C6dula nominal de flujo 
, DE,pl¡ Dl,plg del tubo No. por tubo, 

IPS nhr 

" o.~o5 40• 0.260 
sot 0.215 

Jí 0.1140 40° 0.3M 
80t 0.302 

~ 0.675 40° 0.403 
sot 0.423 

M O.&«l 40° 0.622 
sot 0,640 

~ 1,05 40º 0.824 
sot 0.'142 

1 1.32 40• 1.()49 
sot 0.057 

lK 1.66 40• 1.380 
BOt 1.2'18 

l}í 1.00 40* 1.610 
sot 1.500 

.2 2.3S 40º 2.067 
sot 1.939 

2)-i 2.SB 40• 2A69 
sot 2.323 

3 3.líO 40• 3.058 1 

sot 2.900 

4 4.50 40° 4.025 
sot 3.820 

6 6.625 40• 6.065 
sot 5.761 

8 8.625 40• 7.981 
sot 7.625 

10 10.75 40• 10.02 
60 0.75 

12 12.75 30 12.09 
14 14.0 30 13.25 
16 16.Q 30 15.25 
18 18.Q 201 17.25 
20 20.0 20 19.25 
22 22.0 20t 21.25 
24 2(.0 20 23.25 

· • Comdn~tc- conoddo eoino etUndar. 
tComdn..,.,.le C<>COd4o - ......,.., .... ,,. __ od_loL 

.. J ... 
0.058 
0.036 

O.lo-1 
0.072 

0.192 
0.141 

0.31).l 
0.235 

0.&34 
0.432 

O.l!M 
0.718 

1.50 
1.28 

2.04 
1.76 

3.35 
2.95 

4.7!1 
4.23 

7.'38 
6.61 

12.7 
11.5 

28.9 
26.1 

50.0 
45.7 

78.8 
74.6 

115 
138 
183 
23, 
291 
355 
425 

Superficie por ple 
llneol nleo1 /nlo 

Exterior Interior 

0.100 0.070 
0.056 

O.JU 0.005 
·o.ow 

O.l'l'l ,0.129 
0.111 

0.220 0.163 
0.143 

0.276 0.216 
O.lM 

0.344 0.274 
0.260 

0.43!1 0.362 
0.335 

0.408 0.422 
0.3'J3 

0.622 0.642 
0.608 

0.753 0.647 
0.609 

0.917 o.ro1 
0.700 

1.178 l.055 
1.002 

1.734 l.500 
1.610 

2.US 2.000 
2.000 

2.814 2.62 
2.65 

3.338 3.17 
3.6!15 3.47 
4.18ll •.oo 
4.712 (.52 
5.236 5.05 
5.747 Ui6 
6.283 6.09 

PceopoT 
ple llneal, 

lb de 
acero 

0.25 
0.32 

0.43 
O.M 

0.!17 
0.14 

0.85 
1.00 

1.13 
1.4'1 

1.68 
2.17 

2.28 
3.00 

:1.72 
3.64 

3.00 
5.03 

5.SO 
7.67 

7.58 
10.3 

10.8 
15.0 

19.0 
28.6 

28.6 
43.-4 

40.5 
M.8 

43.8 
54.6 
62.6 
12:: 
78.6 
84.0 
(14.7 
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TABLA 8. Factores de obstrucción! 
---· 

Temperatura del medio calefactor ••••••••• Hu~.ª ~~:!°' i 24~'F t .' 
Teirperatura del agua ·················· 125ºF o menot 1 Más de J25'F ·--·-

Velocidad del Velocidad del 
Agua •agua, pps oguA,ppa --3ples M4sde 3 ples ¡M4s de 

3ples o menos 3 ple• o menos 

Agua de mar ·························· 0.0005 o.ooos 0.001 10.001 
Salmuera natural ······················ 0.002 0.001 0.003 10.002 
Torre de enfrl11mlento y tanque con roe fo 

10.002 

artificial: 
Agua de compensación tratada ········· 0.001 0.001 0.002 
Sin tratar 0.003 o.ooi o.oos ¡º·00·1 ........................... 

Agua de la ciudad o de pozo (como Grandes .. 
Lagos) ····························· 0.001 0.001 0.002 

I'~ Grandes Lagos ························· 0.001 0.001 0.002 0.002 
Agua de rlo: 

Mlnlmo .............................. 0.002 0.001 0.003 0.022 
0.003 0.002 0.001 !0,003 

Dclawarc, Schylkill ••••••. , ••••••••••• 0.003 0.002 0.00·1 ¡0.003 
Mlsslsslppl ........................ .". ~ 

East ruver y New York Day • . • • • • • . • • . 0.003 0.002 0.001 ¡o.ooa 
CUJal sanitario de Chlcago ············ o .00/I o.oon 0.010 0.008 

Lodosa o turbia ....................... 0.003 0.002 0.001 0.003 
Dura (más de 15 granos/gal) ..... -· ..... 0.003 1 0.003 0.005 0,005 
En!rlumlento de máquinas ·············· O.OOI 0.001 0.001 0.001 
Destilada • , •••••.•• , ...••.•.••••••••. , 0.0005 
AJJmentacl6n tratada para calderas •• , • . • . 0.001 
Purga de calderas . • • • • • • • . . • • . • • • • • • . . . 0.002 

0.00051 0.000.5 0.0005 

o.ooori 0.001 0.001 
0,002 0.002 0,002 

------------------'----~--~----~--
t L11 cifras de l•• ólt!mu do• columna. &e baun ni una terrtp~·ntura dd medio 

calefacto1' de 240 a 400•F, Si ta. lcmperatura de etle medio u mayor de 400"r, 7 11 te labe 
que el medio enfriador forma drp61ito10 ut.u dtraa deben modifica.rae conven.te:ntement.e. 

FRACCIONES DE PETitOLEO 

Aceites (lndustrfalcs): 
Cornbustollo .••.••••••• 
Aceite de reclrculoclón llm· 

plo ................ . 
Aceites para maquinarias '1 

trmsformadores ••.••• 
Aceite para quencblng ••• 
Aceites vegetales •• , ••••• 

Gases, vaporea (Industriales): 
Gas de hornos de coque, 

ga1 manufacturado 

0.005 

0.001 

0.001 
0.004 
0.003 

0.01 

Llquldos (Industriales): 
Orgánicos •.••••..•..•. 
Liquidas refrigerante•, ca

lcfaccl6n, enfriadores, o 
evaporantcs •••.••••••• 

Salmueras (enfrlomlcr,to). 
Unidades de destilación at· 
mo•férlca: 

Fondos residuales, menos 
de 25'API ......... .. 

Fondos residuales, de 25' 
API o mb .•••••••••• 

0.001 

0.001 
0.001 

0.005 

0.002 
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iactores de obstrucción. (Continúa). 

Ca.se• de escape de m&qul· 
nas Diesel ••..•••••••• 

Vapo"'s org4nlcos 
Vapor (sin aceite) ••••.• 
Vaporeo de alcohol •••••. 
Vapor, de escape (con accl· 

le) ................ . 
Vapo"'s refrigerantes (con· 

densando de compreS<>

res reciprocan tes) ..•• 
A1zc ................. . 

Vapores auperlore1 en conden· 
sado"'s enfriados por agua: 

De 'Ja torre de burbujeo 
(condensador final) •.• 

Del tanque flash ••••••.• 
Cortes 1ntenned1os: 

Aceite ••...••.••••••••• 
Para agua ..•.•.••.•••• 
Fondos residuales, menos 

de 20• API ••••••••.. 
Fondos residuales, mal.a de 

20• API •••..•••.•.•• 
Eatahlllzador de gasolina na
tural: 

Alimento ••.••.•.••.••• 
Vapores superiores ••••.• 
Enfriadores de producto e 

lntereambladores .....• 
Calderetas de producto 

Unidades de ellmlnncl6n de 
HS: 2 

Para vapores superiores •. 
Jntercombladores enfriado

"'ª de solución •.••••• 
Caldereta ...•• , , •••••• , 

Unidad"ª de Cracking: 
Allmento gas-oil : 

Menos de 500"F . , • , •• 
SOO"F y más .••..•.•• 

Alimento de nafta: 
Menos de 500"1" .••••• 

. Más de SOO"F •••••••• 
Separador de vapores va· 

pores del aeparador, tan
que fl:uh, y vaporúador) 

0.01 
0.0005 
o.o 
o.o 

0.001 

0.002 
0.002 

0.001 
0.04 

0.001 
0.002 

0.005 

0.002 

0.0005 
1'.0005 

0.0005 
0.001 

0.001 

O.OOJG 
0.0016 

0.002 
0.003 

0.002 
0.004 

0.006 

Unidades de destilac16n at
mosférica: 

Vaporeo superlortt sin tra-
tar ................ . 

Vapores superiores tratados 
Cortes intennedlos •••••• 

Unidades de destilacl6n "1 
vaclo: 

Vapores superiores a aceite 1 

Oe la tOTrC de burlrujeo 
(condensador pardal) 

Del tanque flash ( sln 
reflujo apredable) •• 

Aceite delgado ••••••• 
Vapore• superiores •••• 
Gasolina .•.••••••• • •• 

Debutanlzador, DepropAIÚZA• 
dor, Dcpentanlzador y unida
des de Alltllacl6n: 

Alimento •.•••••••••••• 
Vaporeo superiores ••.•• • 
EnCrladore11 de producto 
Calderetas de producto .• 
Alimento del reactor ..•• 

Unldadeo de tratamiento de 
lubricantes: 

Alimento de acetre solvente 
Vapores superiores .••••• 
Aceite refinado •••.••••• 
Intercambladores caienta• 

dores de ª""lle refinado 
enfriados por agua t .. 

Gomas y breas: 
Generadores de vapor en

friados por acclte ••••• 
Enfriados por agua ••••• 
Solvente •••.•.••••.•.• 

UnJdades desnsfaltizadOtaJI: 
AceJte de alimento .•••• ; 
Solvente ............. . 
A•!al to 1 resina: 

Generadores de vapor 
enfriados por aceite. 

Enfriados por agua .•• 
Vapo?Q de solvente ••••. 

0.0013 
0.003 
0.0013 

0.001 

0.003 
O.w.t 
0.001 
0.0005 

0.001 
0.001 
0.001 
0.002 
0.002 

0.002 
0.001 
0.001 

a.oro 

0.005 
0.003 
0.001 

0.002 
0.001 

0.005 
0.003 
0.001 
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TABLA 8. Hactoree de oostrucci&n (Continda). 

Aceito xeflnado ········· 0.001 Unidadea pan ellmlnar ceru: 
Acelt.c rd'tnado enfdado Aceite JubrlcA11tc ······· 0.001 

por a¡ua ............ 0.003 Solvenle . ............... 0.001 
Vapora de la tono de bw'-

bujeo ................ 0.002 Calentamiento de meicla 
Raiduo ............... O.OJO accltixera ··········· 0.001 

Unidades de abaon:lón: .... 
Gu .................... 0.002 EnfdJunlento de mezcla 
Aceite &rQllO ........... 0.002 aceltcxera t . ......... 0.003 

CORRIENTES DE. ACEITE CRUDO 

0-199'F 200-299'F 300-499'F 600 y más 

Velocidad, ppa 
1---.--..----.---.--~-~--...--.---.----r--¡--·· 
Menos 24 enos ples Menos 2-4 4 ples 
de 2 ples o de 2 2---4 ples o 

___J plea-l.--l--m_'-_¡...:.P_le_•-+:.._-l----l~--l---!----.·-=---1--· ml1a 
'S«0\10.003 .002 0.002 0.003 .OOl 0.003 
Sal 1 0.003 .002 0.002 0.005 .000 .005 

• .!~ <lf 'l"uhlu Jtsc~ )fa1n1fac:f1'...,.1 Auo<l41lo71, ll4 td., N.,,. J"orli. 1"4U. 
f J>t- .......... pnc:auclon" contra la drpolltad611 d• cera. 
1 So ...n.,.. a wi crudo hdmodo-cvl.i'll&ler crvdo qua no ha oldo daahldutadc. 
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