
~ UNIVERSIDAD NACIONAL 
• AUTONOMA DE MEXICO 

~FACULTAD DE QUI MICA 

"INFLUENCIA DE LOS PARAMETROS MECANICOS EN 
LA EVALUACION DEL COEFICIENTE DE TRANS

FERENCIA DE CALOR EN EQUIPOS 

.__-...:D;..;;.E ~H=Az .... v"""' NVOLVENTE" 

·fALLA DE GR!GE1t 

T E s s 
Que para obtener el Titulo de 
INGENIERO QUIMICO 
p e s e n a 

MANUEL ROA ALEJANDRE 

México, D. F. 1 9 9 o 



UNAM – Dirección General de Bibliotecas Tesis 

Digitales Restricciones de uso  

  

DERECHOS RESERVADOS © PROHIBIDA 

SU REPRODUCCIÓN TOTAL O PARCIAL  

Todo el material contenido en esta tesis está 

protegido por la Ley Federal del Derecho de 

Autor (LFDA) de los Estados Unidos 

Mexicanos (México).  

El uso de imágenes, fragmentos de videos, y 

demás material que sea objeto de protección 

de los derechos de autor, será exclusivamente 

para fines educativos e informativos y deberá 

citar la fuente donde la obtuvo mencionando el 

autor o autores. Cualquier uso distinto como el 

lucro, reproducción, edición o modificación, 

será perseguido y sancionado por el respectivo 

titular de los Derechos de Autor.  

 



!SIH CE 

l/\'TROD~CC!OS 

OBJETI \'O .•.••••••.......•.•....•••...........••..•.• · · . 

CAPITULO 

CRITERIOS APLICADOS AL O!SESO DE !STERCA~BIADORES DE CA· 
LOR ES TUBOS \' ES\'OL\'ESTE. 

1.1 Tubos ....•...............•.•.•......•..•.•.•••..• 

l. 2 

l. 3 

l.' 
l. 5 

1.6 

] • 7 

Maaparas ........................................ . 

Selección del Tipo de intercall1biador .••..•.••..•• 

Selecci6n de factores de ensucianiento .......... . 

Placas de partición ............................. . 

Ca!da de presión penisible ..................... . 
En,·olvente 

CAPITULO 11 

CORRELACJOSES DEL COEFICIENTE DE TRANSFERESCIA DE CALOR. 

Página 

l 

19 
;s 

'º (5 
47 

l8 

11.1 Coeficiente de transferencia de calor ............ 58 

11.2 Números adlmenslonales ........................... 72 

II.3 Correlaciones para coeficientes de transferencia · 

de calor para fluidos dentro de tubos ............ 17 

11.4 Correlaciones para coeficientes de transferencia · 

de calor para fluidos por el lado de envolvente SO 

11.5 Calda de presión en lntercambiadores de tubos r e! 

\'olventes con flujos sin cambio de fase . . . . • . . . • . 81 

I l. 6 Ca!da de pres l ón por el lado de los tubos .. • .. .. • SZ 

11.7 Cálculo de las pérdidas de fricción dentro de tu· 

bos • . • . . .. . . . .. . . . .. . . . . . .. .. . • . . . • • . • .. .. .. . • • .. BZ 



Página 

11.8 Factor de fricción .............................. 83 

11.9 Cálculo de las pérdidas en cabezales . • • •• . . • .• • . 84 

11.10 Calda de presión por el lado de la envolvente 85 

11.11 Cálculo de las pérdidas por fricción ro flujo crE 

zado • • . • . . . . . • . • . • . . • . . • . • . . . . • . . . • . • • • . . . • . . . . . 85 

11 .12 Pérdidas de presión en la ventana • . . . . . . • . • . . . • . 86 

!l.13 Comentarlos ..••.•••...•.....•..•..•..•..••••.••. 86 

11.14 Corrección de viscosidad •••.•....•••.•....•...•. 86 

CAPITULO lI l 

METODOS DE DISENO. 

111.l Método de Bel 1 .................................. 97 

11 J. 2 Método de Tlnker .............. .................. 147 

11J.3 Método de Kcrn ... ................................ 165 
~: 

11J.4 Método de Dono hu e ............................... 177 

CAPITULO IV 

ANALISIS DE RESULTADOS. 

IV.l Definición de diseño, simulación y evaluación ..• 188 

1V.2 Análisis de resultados 223 

IV.3 Análisis del diseno de ma-mparas ................. 228 

lV.4 Diferencia efectiva de temperaturas ..•..•. , .•..• 231 

IV.5 Coeficientes de transferencia de calor ....•.•... 231 

IV.6 Análisis de vibraciones en los tubos ...••.•.•... 231 

IV.7 Algoritmo de simulación ........••...•..••.•.•..• 232 



CAPITULO V 

CONCLUSIONES 

APENDICE - A 

APE!\DICE - B 

APE!WICE C 

Desglose de Temas 

Indice de Figuras r Tablas 

Nomenclatura 

Página 

237 

246 

258 

262 

BI BLlOGRAFIA • • • • • • • . • • • • • . • . • • .. • • • • • • • • • • • • .. • • • • • • • • 268 



INTRODUCCION 

Actualmente es Importante hablar de una EFICIENCIA DE lli 
GENIERIA, la que directamente nos habla de un sobrediseno en 
un equipo. Esto impllca tener un grado de seguridad, el cual 
nos cubre para operar adecuadamente, cumpliendo asI, con cicr 

tas especificaciones para elaborar el producto. A todo lo an
terior, se le antepone una limitante; el costo, por lo cual 

hay que encontrar un punto de equilibrio entre éste y el SO
BREDISEIW. 

Cabe mencionar, que lo que persigue cualquier empresa. -

componía, planta, etc., es aumentar su PRODUCTIVIDAD, minimi
zando costos y riesgos, lo cual lo estamos logrando a partir 

de ciertos elementos básicos que son satisfacer las necesida
des humanas, utilizar recursos tanto humanos como de capital 
y el uso de una tecnologia. 

La tecnologia comprende técnicas de producción cuyos ob
jetivos son eficientizar el trabajo, incrementar el nivel de 
vida y maximizar los beneficios. 

Si definimos un proceso como una serie de fenómenos por 

medio de los cuales se transforman las materias primas en un 

producto (s)i es necesario establecer un control sobre dichos 
fenómenos. cuyo objetivo fundamental es la uniformización del 
proceso, esto lo llevamos a cabo mediante una serie de pasos 
que a continuación se describen: 

1) MEDIR aquellos parámetros que nos Indiquen las varia
ciones que tengamos en el proceso, obviamente es un -

paso costoso, ya que en la mayoría de los casos es n~ 

cesario contar con la instrumentación y equipo adecu~ 
dos, que nos permitan recopilar una serie de datos 

confiables. 



2) ANALIZAR la información recopilada, para lo cual es 
recomendable trabajar en equipo y elaborar planes de 
accibn en el caso que asJ lo requiera. de lo contra

rio hay que; 

3) VERIFICAR controles que implantemos en el proceso con 
el objeto de ver las tendencias, y a manera de estar 

en una mejora continua es necesario. 

4) CORREGIR condiciones de operación que pudieron en un 
principio ser fijados a sentimiento, además de evaluar 

con una habilidad de proceso que tanto puede influir 
un parámetro en una etapa del proceso. 

Dentro de estos fenómenos que nos ayudan a transformar -

las materias primas encontramos un parámetro muy importante.

el EQUIPO. 

El arreglo que tiene un equipo en un proceso, depende de 

la reacción qulmlca (según seo el caso), por medio de Ja cual 
obtendremos el producto deseado. De esta manera, podernos defi 
nir la función que desempena éste en el proceso. 

Recordando que una vez definido el diseno del proceso, a 
través de haber estudiado y analizado las variables criticas 
en el sistema, necesitamos contar con equipos que cumplan con 
ciertas condiciones de operación, de esta manera, podemos de
cir que un intercamblador de calor es aquel que efectúa una -
doble función, calienta un fluído usando un fluido caliente -
que se enfr!a. 

Los equipos de transferencia de calor pueden clasificar
se en base a su geometría y tipos de construcción, tenemos 
as!: 

a) Intercambiador de tubos múltiples. 
b) lntercambiador de un tubo. 
c) lntercambiador de placas. 



d) Equipos de calentamiento externo. 

e) Superficies extendidas. 

Dentro de los intercambiadores de tubos múltiples, encon 
tramos a los intercambiadores de tubos y envolvente. que son 

los más utilizados en las industrias de proceso. debido a su 
fácil construcción, a Ja enorme variedad de tamanos que pode

mos encontrar, mecánicamente resisten una infinidad de esfueL 

zas tanto en fabricación como en operación son de fácil mant~ 
nimiento. Presentan versatilidad a comparación de Jos otros 

tipos de equipo de transferencia de calor, podemos hablar asl, 

de varios parámetros mecánicos, tales como el arreglo de tu
bos, ya sea en paralelo o en serie-paralelo, el de utilizar 

diferentes longitudes y diámetros de tubos, del número y esp~ 

ciamiento de mamparas, del tipo de envolvente, mediante los 

cuales generaremos un intervalo de operacibn que será satis!~ 

cho por un coeficiente de transferencia de calor, asi como de· 

una calda de presión. 

Para llevar a cabo esto, necesitamos conocer c5mo afectan 

estos parámetros mecánicos, en su disefio. 

De esta manera, el punto central de este estudio es el 

poder cuantificar y correlacionar los par§metros más criticas. 

en el diseno de un 1ntercambiador de haz y envolvente. sin ca..m 
bJo de fase, además de contar con las herramientas suf icien-

tes para poder evaluar algunas variables contra el costo en el 

diseno y operación del equipo. 
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OBJETIVO 

El objetivo de este estudio, permitirá Jdentlflcar y an~ 

liiar, cualquier tipo de intercambiador de tubos y envolvente 

sin cambio de fase a través de métodos convencionales o bien 

por medio de una pequena simulación en la cual. se contemplan 

criterios bastante simples. pero que a su vez son indispensa

bles en cualquier diseno. Además, nos brindará las bondades 

de 4 métodos básicos que presentan ciertas Jnterrelaciones e~ 

tre sI y que nos fiJan un punto de comparación y de referen-· 

eta para analizar problemas y ventajas ahora, antes y después 

de haber existido un diseno. 



CAPITULO I 

CRITERIOS APLICADOS AL DISE90 DE INTERCAMBIADORES 

DE CALOR llE TUBOS Y ENVOLVENTE 



1.1 Tubos 

Los tubos son los componentes básicos en los intercambi~ 

dores de calor, debido a que proveen la superficie de transf! 
rencia de calor entre los fluidos que van dentro y fuera de -
éstos. 

Los tubos metálicos generalmente van sin costura, aunque 

en algunos casos ésta es aceptable. Los materiales gencralme~ 

te son: acero al carbón, aceros de baja aleación, acero inoxl 
dable, cobre, admlraltr, cupronlquel, inconel, aluminio (en -
varias aleaciones) o titanio y algunos otros materiales espe
cificas para aplicaciones especiales, como el grafito y el vl 
drio; de los cuales hablaremos posteriormente. De esta manera 
los tubos pueden ser lisos o aletadas. 

Los tubos para intercambiadores de calor también se cong 
cen como tubos para condensador y no deberfin confundirse con 

tubos de acero u otro tipo de tubería obtenida por extrusión 

a tamanos normales de tubería de hierro. 

SELECCION DEL DIAMETRO Y ESPESOR DE TUBOS 

El diámetro y espesor de los tubos se ve corno un factor 
muy simple de manejar, pero es extremadamente importante en -

el costo de un intercambiador de calor. y sobre todo en el c~ 

so, en que éstos sean de aleaciones especiales. Conforme el 

diámetro de los tubos sea menor, el área de transferencia de 

calor será mayor para una envolvente con un diámetro dado, ok 

teniendo disenos más compactos y más económicos. Las dimensiQ 

nes estándar de los tubos son: 

Diámetro Externo - pulgadas 



1/4, 3/8 ) ,.. '' _, 1/2 

} 5/8 
3/ 4. } T. E.M.A. -8 
1/4, 1/2 T.E.M.A.-R 

El factor más decisivo para Ja selección del diámetro de 
los tubos, es la limpieza del servicio, asI tenemos que la 
limpieza mecánica sólo es posible en tubos rectos con diame-
tros iguales o mayor a 3/4 pulg. y de 1 pulg. en tubos en U. 
Anticipando condiciones severas de ensuciamiento y/o de lim
pieza, es frecuente y recomendable utilizar tubos de l pu!g. 
o mayores. 

El tamano del tubo se especifica por su diámetro externo· 
y su espesor. El espesor de los tubos debe ser suficiente pa
ra soportar la presión interna y externa del servicio, y en 
ocasiones debe ester de acuerdo con otras consideraciones me
cánicas tales como: esfuerzos longitudinales, soldadura tu
bo-espeJo, etc ••• 

El espesor de la pared de Jos tubos está medida en unid~ 
des Birmlngham Wlre Gage (BWG). Existen dos especlflcaclones: 
"BWG PROMEDIO" la cual está sujeta a una tolerancia, y "BWG -
MINJMO" que tiene una tolerancia de fabricación positiva úni
camente. Por ejemplo: un tubo BWG 14 con un espesor de 0.083 
pu!g. tendrá una tolerancia en su espesor de JO\ en un BWG 
promedio, y de 6\ y -O para BWG m!nlmo. 

Ambas especificaciones del BWG deben ser consideradas 
tanto en el cálculo térmico como hidráulico del lntercambia-
dor. Se deben utilizar las dimensiones teóricas del tubo para 
el caso del BWG promedio; para utilizar el BWG mlnlmo, usamos 
las dimensiones teóricas para el cálculo de coef lcientes de -
transferencia de calor y para el cálculo de la calda de pre
sión usamos las dimensiones del BWG inmediato inferior (mayor espesor). 



Las dimensiones comunes de tubos para intercambiador son 
3/4 pulg. y 1 pulg. de diámetro externo. 

Los tubos de 5/8 pulg. y 1/2 pulg. se utilizan en lnter
cambiadores para refrigeración y otros sistemas de diseno es
pecial. 

Los tubos de 1 1/4 pulg. y 1 1/2 puJg. de diámetro exteL 
no y mayores se utilizan en calderas. rehervidores y en dise
nos especiales. 

SELECCION DE LA LONGITUD DE TUBOS 

Uno de los factores importantes dentro del costo de un 
lntercamb!ador de calor es la longitud de sus tubos. de esta 
manera Jos !ntercambladores largos y delgados (sin llegar a -
los extremos) generalmente resultan más económicos que unida
des con diámetros mayores. sobre todo en servicios con presiE, 
nes elevadas. 

Las longitudes de tubos más utillzadas son: 6, 8, 10, 12, 
16, 20, 24, 30. 32, 40 y 48 ples. 

La longitud de los tubos, generalmente está limitada por 
la falta de espacio disponible en la planta, as! como su colE 
cac16n, limpieza y extracc16n del haz de tubos. 

Es importante recordar la relación de longitud de tubos 
a diámetro del envolvente (L/D): siendo ésta del orden de 
a 6 para valores de longitudes Iguales o menores a 24 ples y 

de 9 a 11 para longitudes de tubo mayores a 24 ples. 

También se puede ver limitada la longitud de tubos por -
valores máximos en la velocidad de los fluidos o bien en la -
calda de presión permisible, con lo cual forzamos a que el dl 
seno utilice envolvente pequenas y de diámetros grandes. 



SELECCJON DEL ARREGLO DE LOS TUBOS 

En los intercambtadores de calor de tubo y envolvente se 

utilizan 4 arreglos convencionales, definidos en base n la dl 
recclón del flujo y el ángulo del arreglo. Los arreglos que -
normalmente se utilizan son el triangular, triangular rotado. 

cuadrado normal y cuadrado rotado. 

Hay que mencionar que los orificios de los espejos no 

pueden taladrarse muy cerca uno de otro. debido a que una 

franja demasiado estrecha de metal, entre tubos adyacentes. 
debilitarla estructuralmente el cabezal de tubos o espejos. -

Recordando que el pitch es el espacio de centro a centro de 
los tubos, se mostrará a continuación las características de 

cada uno de los arreglos mencionados anteriormente. 

e Triangular Normal. 

El arreglo triangular normal o en linea, es cuando la d! 
recci6n del flujo es perpendicular o normal a la base del 

triángulo. Este arreglo es el más popular en servicjos lim
pjos, o sucios cuando la limpieza quimica es aceptable, su uso 

resulta adecuado en equipos con espejos fijos. Para un envol

vente dado obtenemos un 15\ mis de irea que para un arreglo -

cuadrado. La limpieza puede efectuarse por medio de solventes 
quimicos. 

• Triangular Rotado. 

Es cuando la dlreccion del flujo es paralela a la base -

del triángulo. Tiene aplicaciones similares al arreglo ante-

rlor. 

Cuadrado Normal. 

Este se recomienda en servicios sucios. que requieran 
limpieza mecánica. Su uso es recomendable en haces de tubos 



removlbles, donde Ja calda de presión por el lado de la envol 
vente está muy limitada. 

• Cuadrado Rotado. 

Tambl~n llamado de diamante, tiene una aplicación igual 
a la anterior. Su uso Queda limitado cuando las ventajas mos
tradas en Ja siguiente tabla, así lo requieran. (VER TABLA 
No. 1) (VER FIGURA No. 1). 

SUPERFICIES EXTENDIDAS 

Se encuentran usualmente en el lado externo de los tubos, 
aunque también pueden encontrarse en otro tipo de superficies, 
y tienen Ja finalidad de Incrementar el área de transferencia 
de calor, (esto se da cuando el fluido por el lado externo 
tiene un coeficiente sustancialmente menor al interno). Debi
do a que la superficie del otro lado permanece Igual, es ob
vio que las aletas tendrán efecto cuando el coeficiente de -

transferencia de calor en el lado en que se encuentran sea p~ 
quena en comparación con el otro lado. 

TUBOS ALETADOS 

Partiendo de que la relación entre la superficie externa 
y la interna para tubos lisos está en el intervalo de 1.1 a -

1.5, (depende del diámetro y espesor del tubo). Cuando la re
sistencia térmica en el exterior del tubo es mucho más grande 
que la del interior, se puede transferir más calor usando tu
bos que tengan una relación de superficie externa a interna -

más grande, y ésta abarca un intervalo de 3 a 40. 

Aunque todavia no es muy común, también pueden usarse t~ 

bos con superficies extendidas en el lado interno. cuando su 
resistencia térmica es grande; cuando se tienen resistencias 
grandes en ambos lados. podemos usar tubos con superficie ex-

JO 



TABLA 1 

REl.ACION DE AAAEGLOS PARA TUBOS EN UN INTERCAMBIADOR DE CALOR 

Are a 
Superficie por pie Peso por 

Tubo 
Espesor de flujo Un. pies2 pie lineal• 

DE,pl¡¡ 
BWG de la DI,plg 

p::ir tubo. lb, de 
pared. plg2 Exterior Interior acero 

! 12 0.109 0.282 o .0625 0.1309 0.074B 0.493 
11 O. OB3 0.334 o. 0876 0.0874 0.403 
16 0.065 0.370 0.1076 0.0969 0.329 
18 0.019 0.402 0.127 0.1052 0.258 
20 0.035 0.430 0.145 0.1125 o. 190 

3/4 10 0.134 0.482 0.182 0.1963 0.1263 0.965 
11 0.120 0.510 0.201 0.1335 0.884 
12 1.109 0.532 0.223 o. 1393 0.817 
13 o. 095 0.560 0.217 o .1166 o. 727 
14 0.083 0.581 0.268 o. 1529 0.617 
15 0.072 0.606 0.:!89 0.1587 0.571 
16 0.065 0.620 0.302 º· 1623 0.520 
17 0.058 0.634 0.314 o. 1660 0.469 
18 0.049 0,652 0.331 o. 1707 0.401 

1 8 0.165 o. 670 0.355 0.2618 0.1754 1.61 
9 o. 148 º· 704 o. 389 o. 1843 1.47 

JO O. l 34 o. 732 0.421 o. 1916 1.36 
11 0.120 o. 760 0.455 0.1990 1.23 
12 0.109 o. 782 0.479 0.2018 l. 14 
13 0.095 0.810 0.515 0.2121 1.00 
14 0.083 0.834 0.546 0.2183 0.890 
15 0.072 0.856 0.576 0.2211 o. 781 
16 0.065 0.870 0.594 o. 2277 0.710 
17 o. 058 0.881 0.043 o. 2314 0.639 
18 0.019 0.902 0.639 o. 2361 o.545 

ll 8 0.165 0.920 0.665 0.3271 o. 2109 2.09 
9 0.148 0.951 o. 714 o. 2198 1.91 

10 0.134 D. 982 o. 757 0.257:! l. 75 
11 0.120 1.01 0.800 o. 2644 1.58 
12 0.109 1.03 0.836 0.2701 1.45 
13 0.095 1.06 0.881 0.2775 1 .28 
14 0.083 1.08 0.923 o. 2839 1 .13 
15 0.072 1.11 0.960 0.2896 o. 991 
16 0.065 1.12 0.985 0.2932 0.900 
17 0.058 1.13 1.01 0.2969 O. 808 
18 0.019 l. 15 1.01 0.3015 o. 688 

ll 8 0.165 l. 17 1.075 º· 3925 0.3063 2.57 
9 o.148 1.20 l. 14 0.3152 2. 34 

ID 0.131 l. 23 l. 19 o. 3225 2. ll. 
11 0.120 1.26 1.25 º· 3299 1.98 
12 o. 109 1 .28 1.29 0.3356 l. 77 
13 0.095 1.31 1.35 0.3130 1.56 
14 0.083 l. 33 1.40 0.3192 1.37 
15 0.072 l. 36 1.44 0.3555 LZO 
16 0.065 1.37 1.47 0.3587 1.09 
17 0.058 1.38 1.50 0.3623 0.978 
18 0.019 !.40 1.54 0.3670 o. 831 
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tendida tanto interna como externamente. 

La superficie extendida consJste generalmente en aletas 

longitudinales o transversales al tubo, aunque pueden presen
tarse en diversas formas. De esta manera las aletas longitu

dinales son recomendables para serv1cios con baJa calda de -
presión permisible l' cuando el fluido en el lado aletada, es 

limpio. Las aletas transversales se usan generalmente para -

flujo cruzado. aunque algunos tubos con aletas pequeflas pue
den usarse con f luJo paralelo. 

Los tubos con aletas pequenas pueden adaptarse fácilmen
te a los cambiadores de tubo y envolvente. 

La aplicación más común es en la transferencia de calor 
en gases, que va desde un simple calentamiento de aire hasta 

equipos de proceso muy grandes. 

Las aletas pueden ser integrales, como en los tubos de 

aletas pequeftas, en los que el material del tubo se usa para 
formar las aletas. Sin embargo, la mayorla de las aletas se 

unen al tubo liso en forma mecánica r se construyen con un m_! 

teri.al diferente al del tubo. generalmente de aluminio. 

INTERCAMBIADORES ENFRIADOS CON AIRE (SOLOAIRE) 

Es un equipo que se utiliza para eliminar calor de una -

corriente de ;iroceso, en ser\'icios de enfriamiento o condens! 

ción. transfiriéndolo directamente al aire atmcstér1co. Los -

equipos convencionales lo transtieren generalmente al a&ua 

luego al aire a travEs de una torre de enfriamiento. 

Los enfriadores con aire sen recomendables en lugares en 

donde el agua es escasa o en dende el tratamiento de la misma 

result.a muy costoso. 

13 



• Descripción. 

Un enfriador con aire consiste de: 

- Uno o más haces de tubos 
- Uno o varios ventiladores para mover el aire 
- Una estructura soporte, con los accesorios necesarios 

que conjuntan al equipo. 

Los haces de tubo~ aletados son en forma rectangular 
consisten de 2 a 10 hileras arreglados en pitch triangular, 

en los extremos los tubos son rotados o soldados a los espejos 

de los cabezales. 

Debido al bajo coeficiente de transferencia de calor del 
aire, se utilizan tubos aletados (superficie extendida). El 

tubo generalmente es redondo, aunque algunos fabricantes los 

hacen de forma helicoidal, y se fabrican de cualquier metal 
que se ajuste a los requerimientos de presi6n y temperatura 

de operaci6n, asl como a las caracteristicas de corrosión del 

fluido. 

Algunos factores que influyen en la selecci6n del tipo -

de tubo aletada son: 

1) Que incremente la transferencia de calor. 

2) Que no ocasione una calda de presi6n elevada. 

3) BaJo costo. 

4) Temperatura máxima de operaci6n del material. 

5) Posibilidad de relajación del contacto entre el tubo 

y la aleta. 

6) Corrosión del tubo. 

Los tubos pueden tener de 6 a 50 ples de longitud y una 
relación de área extendida a área lista de 7 a 25. 

En el diseno de un enfriador con aire, éste se hace cir

cular forzándolo o induciindolo a travEs del haz de tubos al~ 
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tados, el cual está en posición horizontal usualmente. aunque 
puede colocarse en posición vertical o inclinada. en forma de 
A o de V. 

Los ventiladores son de flujo axial. y generalmente se -
colocan por pares para cada haz de tubos. como una medida de 
seguridad en caso de que alguno falle y también como un medio 
para controlar el flujo de aire en forma gruesa, al apagar 
uno de ellos. 

Los ventiladores varlan en tamano de 6 a 60 ples de diá
metro y pueden tener de 2 a 20 aspas, las cuales pueden ser -

de madera, acero, aluminio o de plástico reforzado con fibra 
de vidrio siendo éstas las más utilizadas. 

En las unidades de tiro forzado, el ventilador empuja al 
aire a través de la superficie de tubos aletadas. mientras 
que en las unidades de tiro Inducido el ventilador está colo
cado sobre los tubos, e induce el aire a través de ellos. Una 
ventaja del tiro forzado es que para mover una misma cantidad 
de aire, se requiere menor potencia en el ventilador. ya que 
el volumen de aire es mayor conforme aumenta la temperatura. 
Este a su vez es recomendable cuando se enfrían corrientes de 
proceso demasiado calientes, lo que originarla que la temper~ 
tura de salida del aire fuera elevada al grado de poder danar 
el ventilador. 

Dentro de las diferencias de usar tiro forzado o tiro irr 
ducido. vemos que cuando se requiere combinar en una unidad -

un cierto número de secciones, el tiro forzado permite un arr~ 
glo más econ6mico y conveniente, debido a que el diseno loca
iiza el ventilador cercano al nivel del piso y de esta manera 
los costos de estructura son menores. Ahora bien, las unida-
des de tiro inducido presentan una mejor distribución del fl~ 

jo de aire, debido a que la velocidad de éste al acercarse al 
banco de tubos, es relativamente baja. Como Ja velocidad de -
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salida del aire es de 2 a 3 veces mayor que en tiro forzado, 
es menor probable la recJrculación de aire caliente en las -
unidades de tiro Inducido. Esto último es de particular Im
portancia cuando se tiene una diferencia pequena entre la 
temperatura de salida del fJu!do y Ja del aire. Otro punto a 
favor del tiro Inducido, es que el diseno permite Ja insta!~ 

ción del equipo sobre otro equipo mecánico, como tuberias 
cambiadores de tubo y coraza, también resulta adecuado en seL 
vicios donde cambios sQbJtos de temperatura causarlan tras-
torno y pérdida en el producto. El diseno del tiro inducido, 
es mejor, ya que una mayor parte de superficie de transfere~ 

cia de calor está protegida contra el granizo, la lluvia o -

el calor del sol. 

INTERCAMBIADORES DE VIDRIO 

Cuando se requiere calentar. enfriar o condensar fluidos 
corrosivos, es adecuado utilizar este tipo de equipo, el cual 
se encuentra disponible en cinco diferentes disenos: 

!,- Serpentln 
2.- Cascada 
3.- Bayoneta (tubo interno es metálico) 
4.- Doble tubo (tubo exterior es metálico generalmente) 
5.- Tubo y envolvente (la envolvente puede ser metálica). 

Las ventajas que presentan este tipo de cambiadores son: 

- La superficie lisa del vidrio evita la formación de p~ 

llculas de suciedad mejorando Ja transferencia de ca
lor. 

- La transparencia del vidrio permite detectar rápida y 

fácilmente cuando la unidad requiere limpieza, la cual 
puede llevarse a cabo haciendo circular una solución -
dilu!da de ácido clorhldrico. 
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Si se manejan liquidos sensitJvos o productos fermacé~ 

tices, este equipo elimina el problema de la contamin~ 

clón metálica. 

INTERCAMBIADORES DE TEFLON 

Debido a la cualidad del teflón. de ser casi completamen 
te Jnerte a la rnayorfa de productos quimicos. a hecho posible 

el desarrollar intercarnbiadores con tubos de dicho material, 
pudihndose manejar asI servicios muy corrosivos. 

De esta manera existen dos tipos principales de diseno: 

1) Los haces de inn1ersi6n 

2) lntercambiadores de tubo envolvente. 

1.a utilizacibn mis comGn para los haces de inmersi6n se 

encuentro en los banas de tratamiento de superficies metáli-
cas, como los recubrimientos de ctomo. Pueden adaptarse fici! 

mente a renctores sean con o sin agitaci6n y a los tanques de 
almacenamiento ya sea para su calentamiento o enfriamiento. 

Por otro lado, los ir1tercambiadores de tubo y envolvente 

son de un solo paso. con flujo a contracorriente, la envolven 

te se fabrica de acero al carb6n. acero lnoxidable o de fibra 
de vidrio. 

Los tubos de tefl6n son rectos y flexibles y se unen en 

los extremos a espejo~ integrales en forma de panal, Estos 

cuentan con tiras de teflón para separarlos. 

El fluido que se maneja más frecuentemente es el ácido -

sulfúrico, pero puede manejar también, ácido crómico. ácido -

nitrito o leido fosfbr1co, soluc1ones caüst1ca. metano!. tetr~ 
cloruro de carbono. 
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INTERCAMBIADORES DE GRAFITO 

Su uso se implementó debido a la necesidad de intercam

bio t~rmico con fluidos muy corrosivos en algunos procesos i~ 

dustriales. 

Este equipo se construye con bloques cillndricos de gra

fito monolitico que tienen dos conjuntos de agujeros, unos en 

posici6n radial y los otros en posici6n axial, a travis de 

los cuales circulan los dos fluidos que intercambian calor. 
Estos bloques se colocan unos sobre otros en grupos de dos. 

con empaques de tefl6n para separar los f luldos y con mampa
ras de disco y anillo para definir los pasajes de circulaci6n 

de cada fluido. Los bloques se introducen en una envolvente -

cillndrica que generalmente es de acero al carbón y que cuen

ta con un mecanismo que permite la expansión térmica de los -
materiales. 

Los agujeros de los bloques tienen un diámetro muy pequ~ 

fio con el fin de aumentar la turbulencia de los fluldos y ev! 
tar al máximo el ensuciamiento de los mismos. 

El fluldo menos corrosiva se coloca siempre en el lado -
de la envolvente, mientras que el fluido corrosivo se coloca 

en el lado interno para que sólo pueda entrar en contacto con 

las paredes de grafito altamente resistentes a la corrosión -

por lo que pueden manejarse toda clase de icidos, bases y so! 

ventes, excepto algunos agentes altamente oxidantes. 

Las aplicaciones son: 

- Calentar fluídos corrosivos con vapor o f luídos calie.,!! 

tes. 

Enfriar fluldos corrosivos con agua o salmuera. 

- Condensación o evaporación. 

- Reacciones que involucren la remoción o adición de calor. 
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Cuando requerimos manejar dos flufdos corros1vos. la en· 
volvente se puede construir de aleacjón o se puede revestir · 

con algfin materJal resistente a la corrosión. 

En la TABLA No. 2 podemos observar un resumen de las ca· 

racter!stjcas más importantes, de los intercambiadores ante·· 

riormente mencionados. 

!. l Mamparas 

Las mamparas contenidas en el jnterior de la envolvente 
de un lntercambiador de calor. presentan una doble función, · 

la primera es cambíar de dlrecclón o dlrigir el flufdo a tra
v~s de la envolvente {aumentando as! la velocidad y el coefl· 
cjente de transferencia de calor). y la segunda es que actüa 
como soporte de los tubos tanto para evitar que se flexionen 
como para asegurar un espacio constante entre ellos lpitch): 
además de prevenir la vibración de los tubos causada por re~ 

molinos en el flujo. 

En la medida en que el coeflclente de transferencia de · 
calor o bien la calda de preslbn por el lado de la envolvente 
sea el factor dominante en el diseno del lntercambiador será 
la jmportancla que se le deberá dar tanto al diseno como a la 
configuración de las mamparas. 

De esta manera tenemos que el cálculo del coeficiente de 
transferencla de calor y de la calda de presión por el lado · 
del envolvente puede establecerse en funci6n de dos patrones 
de flujo: 

- Flujo cruzado: es transversal al banco de tubos. 

• Flujo longitudinal; es paralelo al banco de tubos. 

Cuándo uno y cuAndo otro? 

El parámetro de referencia que def lne a ambos, es la se-
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parac1ón de mamparas. 

Si ésta entra en el Jntervalo de 1/5 a l vez el dlámetro 
de la envolvente, se tendr& predominantemente flujo cruzado: 
pero s1 la separación de mamparas es mayor al diámetro de la 
envolvente tendremos un flujo longitudinal. 

El corte de la rnampara se define como la relación en POL 

centaje de la altura del segmento v~c!o de la mampara entre -
el diámetro interno de la envolvente. Se deberá procurar que 
el área de flujo sea igual a través de la separación de mamp~ 
ras y del corte de la ventana con el fin de tener un flujo 
un1forme a lo largo del intercambiador, siendo que el corte -
de las mamparas se encuentre en el intervalo de 20 a 35t, es
pecialmente en flu1dos sin camb1o de fase, o b1en en condens~ 
ción y vaporizaci5n de fluidos con intervalos de temperatura. 

En fluidos isotérmicos se deberá espac1ar las mamparas a 
la separación máxima permisible por el códlgo T.E.M.A .• y dan 
do un corte máximo a las mamparas, tal que permita trasladar 
dos hileras de tubos entre mamparas adyacentes. 

Generalmente la distancia entre el espejo y la mampara -
adyacente en ambos extremos del intercambiador es mayor que -
la separación entre las mamparas centrales, por lo Que se te.rr 
drá una disminución del coeficiente de transferencia de calor 
que debe considerarse en el dlseno térmico-hidráulJco del ml~ 
mo; sin embargo, cuando esta separación sea mayor o igual a -
dos veces la separación entre mamparas, puede ser más adecua
do utilizar el arreglo de mamparas que se muestra en la si-
guiente figura (FIGURA No. 2). 

TIPOS DE MAMPARAS 

a) Mamparas Segmentadas. 

Estas son las más utilizadas, cuyo circulo de menor diá-
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metro que la envolvente (cuya tolerancJa con respecto al d1! 
metro interno de le envolvente se encuentra dado por la s1-

guiente tabla {VER TABLA No. 3), en donde una porción yn sea 

vertlc.nl )' horizontal ha s!do recortade. La parte recortada 
represe11ta el irea libre de flujo y este corte puede varjar 

desde un !Ot a un 35t del firea del e11volve11te. (VER FIGURA -
No. 3 Y TABLA No. q). 

a.l) Corte Vert1cal. 

El corte generalmente es vertical en condensadores, rehcL 

vidores, vaporizadores e jntercambiadores cuyo serv1cio se 

realiza manejando materia1e& C<lll s61Jdos e11 suspensi6n o flu! 

dos pesados. Con este arreglo los J11co11densables puede11 esca
par o ir al tope del equipo provocando zonas !lo propicias pa

ra la transfere11c1u de calor, tanibiin es importante el drene 

del 1Iqujdo que conden5a. Se puede prever el dejar en una pa..r 

te inferJor de la mampara una porc16n 11ara el dre11e de estos 

líquidos y se recomienda el utilizar niampura~ verticales para 
permitir el 11aso o el drene del e>..ceso de los condensadores. 

a.2) Cortt:: llotizontal. 

Este es r~come11dable cua11do no hay cambio de fa&e en la 
envolvente y par& cualquier liquido que 110 contenga s6lidos -

en suspcns15n. En ces~ de (¡ue eYJS!en ~HsPs dis11rltos en Pl -
llquido, que se puedan des¡>re11der, nos~ deber~11 em¡1lenr es

tas mamparas, pero en caso de que se ut1llce11, deberlin dejar

se canales para el paso de estos gases; este sistrmu no e5 -

conven1ente cuando se t1ene11 cttnt1dades co11~1derables de ga

ses. 

Los liquidos deberfin estor 11mp1os para evitar la sedj-

mentaci6n que bloquearía la transfere11cia y el fluJo. 

Es recometidable para el e11friamiento de 1Jqu1dos muy Vl~ 

cosos. (VER FIGURA No. 3 Y TABLA No. q). 
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Di8metro Interno Nominal 
Pulgs. 

8-U 1 ne. 

14-17 1 ne. 

18-23 I ne. 

14-39 I ne. 

40-54 1 ne. 

55 Mayores 

TABLA 3 

Tolerancia entre D.1. 
y Diámetro de Mampara 

0.100" 

o .125" 

o .150" 

o. 175" 

o. 225" 

0.300 11 

TOLERANCIA ENTRE EL DIA'!ETRO ISTERNO Y DIA~!ETRO DE LA MAMPARA 



MAMPARAS SEGMENTADAS CON 
CORTE HORIZONTAL 

MAMPARAS TIPO DOBLEMENTE SEGMENTADAS 

TIPOS DE MAMPARAS 
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APLICACIONES POR TIPO DE llAllPARA 

TIPO DE llAllPARA 

CORTE 
HOftlZONTAL 

5EllllENTADA 

CORTf 
VUTICAL 

CORTE 
HORIZONTAL 

DOOI.< 
Sf:GMENTADI. 

CORTE 
VERTICAL 

DISCO Y DONA 

COlllPLETA 

LOHGITUDIMAL 

CJ Q 

D o 
CJ 

~ 

'C7 

a D o 
o @ 
o 

APLICACION 

CAu:.HlUllENTO Y f.Jllfll:IAMIENTO DE LIQUIDO& .,. 
CAMBIO DE FASE. EL FL.UJO ARRIBA- ABAJO 
PREVIENE LA EITR,.flflCACIOIN EN EL ENf'RIAllllfN• 
•TO 0[ LIOUIDOI MUY YllCOSOS. 

VAPOllllACIO•, CONDENIACION, EVITA EL ESTAN-
·CAllllENTO OCL VAPOR Y LIQUIDO. SIN CAMBIO 
DE FASE COH SOLIDOS EN SUSPEH51DN. 
[Nf'RIAllllENTCI Y CALtNTAlllLENTD OC GASES. 

SlllllLAlll A Lt. SEGlllENTAOA 1 PERO PARA RtoUC· 
- fUllllElllTO DC lll[NOfl CA.IDA DE PRUilON. 

S11111LAR A LA SEGMENTADA, PERO MRA RECluttu-
•MIEtffO DE MENOR CAIDA DE PREBIOM. 

ALTERNATIVA DE LA lllAlllPARA DOBLE SEGlllEhTO 
HORIZONTAL, NO SE UTILIZA f"ECUEHTElllENTE 
DEBIDO A QUE SU COSTO ES lllAYOR. 

YAPORlZACION, CONOENSACION TOTAL DONDE 
•E TIENE f'LUJO CRUZADO ENTRE LAS eoout
- LLAS DE ALUIEtlTACION Y DE SOLIDO. 

VAPORIZACION. CONDUllACION. AlfGUltA UNA 
BUENA DllTllllUCION DE LA lllEZCLA A DOS 
FASE:$. &E UTILIZA CONJUNTAMENTE CON 
lllAlllPARAS COlfPLETlS. 

UNNERSIOAD NACIONAL. AUTONOlllA DE lllEXICO 
FACULTAD DE QUllllCA 

TESIS PROFESIONAL 

TABLA 4 JFECHA 1 9 1 9 



b) doblemente Segmentada. 

b.l) Corte Horizontal. 

Similar a la segmentada, pero para requerimientos de me
nor calda de presión. 

b.2) Corte Vertical. 

Similar a la segmentada, pero para requerimientos de me

nor calda de presión. 
lVER FIGURA No. 3 Y TABLA No. Q). 

c) Disco y Dona. 

El perfil de flujo de estas mamparas a Jo largo de un In 
tercambiador es casi lineal ya que ~stas se encuentran const! 
tuldas de un mismo plato circular perforado en el centro. El 
anillo y el segmento se colocan alternadamente a lo largo del 
haz de tubos. 

Para un servicio sln cambio de fase y con fluidos limpios. 

estas mamparas resultan tan efectivas como las segmentadas, -

aunque se utilizan con menor frecuencia. 

Este tipo de mampara no se recomienda para los casos en 

que existen incondensables d·isucltos, o que puedan desprende!. 

se, o en servicios con cambios de fase, ya que no se desfoga

rian apropiadamente los gases o vapores mencionados al quedar 

atrapados en la parte superior de la dona. 
lVER FIGURA No. 3 Y TABLA No. q). 

d) De Orificio. 

Este tipo se usa raramente. ya que está formado de un -
plato circular completo con orificios taladrados alrededor de 
los tubos con una tolerancia de l/ló puJg. a 1/8 de pulg. más 
del diámetro externo de envolvente. El f luldo que debe ser 
muy limpio, pasa por la sección anular entre el exterior del 
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tubo y el diámetro taladrado. Este tipo de mampara presenta 
una gran turbulencia pero muy poco flujo cruzado entre las 
mamparas. 

Los condensadores se drenan bien y los incondensables se 
pueden ventear por la parte superior. pero su escasa aplica·· 
ción industrial es dcbJda a que su caída de presión es eleva· 
da. (VER FIGURA No. 3 Y TABLA No. 4). 

e) Longltudlnales. 

Las mamparas longlludinales se utlllzan del lado de la 
envolvente para dividir ésta en dos más pasos. o bien para 

dar a la carcaza la caracter!stlca del tipo split. 

Su aplicación generalmente es en la condensac1ón. vaporl 
zación. Asegura una buena dJstr.ibucfón de la mezcla de dos f~ 

ses. l VER FIGURA No. 4 Y 5). 

f) Completa. 

Su apljcación es en la vaporización y en condensación t~ 
tal donde se llene flujo cruzado entre las boquillas de all-
mentac l ón y de salida. l VER FIGURA No. 4 Y S). 

g) Otro tipo de mamparas. 

Dentro de un intercambiadot existen otros tipos de mamp~ 

ras cuya flnalldad puede ser dlferente a la de las menciona-
das anteriormente. tal es el caso de la mampara o placas de -

choque de la envolvente, por encima del haz de tubos, y su fl 
naljdad es evitar que las partlculas s6lidas en suspensión y 

las condensadores en Rases. a alta velocidad erosionen los t~ 

bos que se encuentran en esta entrada, así como djstribuir el 
flujo de entrada. Colocados en forma aproplada. reparten el -

fluido adecuadamente a través del haz de tubos en la sección 
de entrada, ayudando al fluido a estar en contacto con la su

perficie de transferencia del tubo. {VER FIGURA No. 4 Y SJ. 
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CONDICIONES PARA BL DISBRO DE LAS MAMPARAS 

Los. puntos más importantes para el diseno de las mampa-
ras son las proporciones de espaciamiento y corte de la mamp~ 
ra al diámetro de la envolvente. Otras consideraciones son: 

La velocidad de flujo no deberá cambiar drásticamente e~ 
tre el flujo transversal y a través de Ja ventana. 

Recordando que para l!quidos el corte de la ventano de -
la mampara deberá permanecer entre un 20 a 3Si para obtener -

un comportamiento óptimo. Para gases a baja presión, se pue

den tener cortes hasta de un 40 a 45% a fin de minimizar la -
calda de presión. Los cortes muy grandes, especialmente si e~ 
tán en relación a un espaciamiento entre mamparas grandes, 

causan un flujo altamente ineficiente con área muerta y un 1n 
cremento potencial en el ensuciamiento. 

El T.E.N.A. restringe a un mlximo de 36 pulgadas para e~ 
pacJamiento máximo debido al soporte de los tubos. 

Para unidades suficientemente grandes, es posible utili

zar incluso mamparas triplemente segmentadas o la nueva moda
lidad de varillas y tiras. 

En las figuras a continuación, se muestran algunos de 

los patrones de flujo típicos para mamparas segmentadas. lVER 
FIGURA No. 6). 

Es obvio que en algunos casos el disefio de la mampara s~ 

rá un compromiso entre varias demandas contradictorias. 

FAJAS DE SELLO 

Las fajas de sello pueden ser tubos falsos (de igual o -
diferente diámetro a los tubos de transferencia) o barras en 

forma rectangular siendo estas últimas las más comunes. Se -

utilizan para bloquear el espacio anular que queda libre en-
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trc el diámetro interno de la carcaza y el diámetro exterior 

del haz de tubos, que se ocasiona par la construcción de las 
cabezales flotantes y/o por el área libre bajo-sobre las bo

quillas del intercambiador. Generalmente se coloca un par de 
fajas de sello por cada 5 hileras de tubos en flujo cruzado. 

l VER FIGURA No. 7). 

TIRANTES Y ESPACIADORES 

Los tirantes y espaciadores se utilJzan para mantener rl· 

gidos y en su posición a cada una de las mamparas y se exttcn 

den desde el espejo fijo hasta la última mampara. El tirante 

consiste de una varilla sólida. mientras que el espaciador · 
consiste de un tubo cuyo interior se encuentra el tirante. La 

longitud del espaciador es igual a la separación entre mampa· 
ras adyacentes. El estándar T. E.M.A. especifica el número y · 

diámetro mlnimos del tirante. pero deja a discreción del disi 

nadar la localización de los mismos, situación que debe apro· 

vechar el diseftador para simultfineamente bloquear ireas de 
flujo de corrientes parásitas (sin disminuir la rigidez uni-

forme de las mamparas) tales como los espacios abiertos que -
dejan las placas de partición en el haz de tubos. (VER FIGU -

RA No. 8), 

ESPEJOS 

Los espejos son placas circulares de metal que son barr~ 

nadas y ranurados para colocar los tubos en el patrón desea-· 
do, los empaques, las varillas separadoras y el círculo de 

tornillos para que embone con la envolvente. Los tubos son 

sostenidos en su lug~r al ser insertados en orificjas practi
cados a los espejos y posteriormente son expandidos o solda-

dos a éste. Sin embargo. cuando se desea evitar el mezclado -

se pueden utilizar espejos dobles (con un considerable aumen

to del costo); el espacio entre los espejos queda abierto a -
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la atm5sfera a fin de que la fuga de cualquiera de Jos fJui-
dos pueda ser ripidamente detectada. Se permiten disenos con 

espejos triples, para permitir que cada fluido fugue a Ja at

mósfera sin mezclarse e incluso diseños más exóticos con cámi!. 
ra de gas inerte y/o sistemas de recircuJación de fugas util! 

zadas en casos de riesgCl externo o por el gran valor de los -
fluidos manejados. 

El espejo, en adic16n a sus requerimientos mecánicos, d~ 

beri soportar el ataque corros1vo de ambos fluidos y deber§ 
ser electroquin1icamente compatible con el materjal de tubos y 

el material del canal. Algunos espejos se hacen de acero al -

carbón con una capa delgada de aleación resistente a la corrQ 

sibn. La adhesi5n de la aleaci6n puede ser hecha por diversos 
métodos (exploslón, soldadura. etc.) (VER FIGURA No. 9). 

1.3 Selección de1 Tipo de 1ntercamb1ador 

Los intercambiadores de tubo y envolvente se clasifican 

de acuerdo a su geometrja y tipo de construcci6n. Para la se

lecc1ón del tipo de construcción ex1sten 3 factores básicos: 

a) Consideracíón de la expansión térmica diferencial de 
los tubos y la envolvente. 

b) Mantenimiento. 

e) Costo. 

Con el fir. de considérar estos tre~ factores existen 
tipos de construcción que son: 

l. Espejos fijos 

2. Cabezal flotante 

3. Tubos en "U. 

l. Espejos fijos. 

El Jntercambiador de calor de espejos fijos es el que 
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presenta el arreglo mecinico más simple. ya que los espejos 

son soldados a la envolvente, lo cual implica que el espejo y 

la envolvente sean de materiales compatibles a soldar (por 

ejemplo)i acero-acero, acero-acero inoxidable, acero-aluminio 

bronce, pero no acero-bronce). Este tipo de intercambiador es 

el que se usa más a menudo que cualquier otro tipo, debido 

que su construcción resulta muy econ6mica, ya que no tiene 

juntas en la envolvente, lo cual tambiEn proporciona máxima 

seguridad en cuanto a fugas de fluido en la carcaza hacia el 

e>..terior. Sin embargo, tiene limitaciones. El lado de la en

volvente no se puede limpiar meci11icamente, ni inspeccionar, 

ni permite la expans16n difere11cial de los tubos y la envol-

vcnte. Esta última limitante se puede resolver colocando una 

junta de expansión en la carcaza, pero dichas Juntas general

niente son causa de falla del equipo y resultan excesivamente 

caras. 

En base a las características citadas, este tipo de in
tercambiador resulta apropiado para los casos donde el fluido 

por la envolvente es limpio o cuando la limpieza qulmica es -

efectiva, y para servicios con intervalos, diferenciales r nJ, 

veles bajos de temperatura. Existe una regla que dice que un 

intercarnbiador de espejo~ fijos solamente puede usarse (sin -

Junta de expansión) para los casos donde las temperaturas de 

entrada de ambos fluidos no excede a lOOcF. Obviamente, djcha 

regla no se puede tomar totalmente, debido a que hay que con

siderar la diferencía de materiales tubo-envolvente, el nivel 

de la temperatura de operaci5n, arranque, y operaciones cicl! 

cas de la planta. Especialmente cuando estos dos últimos pun

tos son crlticos. se debe procurar dirigir el fluido caliente 

por la envolvente. 

Cuando se seleccione un equipo de espejos fijos será en 

base a la consideración de que por el lado de la envolvente 

no se requiere limpieza qulmica. ni rnecinica. Si se presume -
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que requerirá limpieza qulmica, se deber6 conocer especifJca

mente el tipo de ensuciamiento que se presentará, con el fin 
de poder seleccionar el fluido removedor, y los materiales de 

construcción del intercambiador ya que casi siempre este tipo 
de fluidos son abrHsivos y pueden ser corrosivos. {VER FIGU-

RA No. 10). 

2. Cabezal FJ atonte. 

Este tipo de intercambiador tiene tubos rectos asegura-

dos en ambos extremos con un espejo. Uno de ellos esti fijo, 

y el otro tiene movimiento libre. Presenta 3 ventajas sobre -

el de espejos fijos: 

1) Es capaz de maneJer fluidos con grandes intervalos 

grandes diferencias de temperaturas. debido a la rcl~ 
tiva libertad de movimiento del haz de tubos. 

2) El haz de tubos puede ser removjdo de la carcaza para 

su limpieza e Jnspecc16n, por lo que se aplica a flu! 

dos sucios e incrustantes. 

3) El interior de la carcaza puede ser inspeccionada. 

A su vez presenta las sj~uientes desventajas: 

1) Es mis caro que el de espejos fijos. 

2) Puede fugar a trav~s del empaque. 

3) El diámetro máximo de la envolvente es de óO pulg. la 

longitud máxjma de tubos es de 24 pies y el peso mfix! 
mo del haz de tubos es de 20 tons., estas últimas son 

limitacio11es de ordrn prictico que están en funci6n -

de las facilidades del cliente. (Dentro de esta clas! 

fjcaci6n se encuentran los equipos con cabezales de -

retorno tipo T.E.M.A. P. S, T )' W). (VER FIGURAS Nos. 

10 y 11). 
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3) Tubos en 11 U11
• 

El haz de tubos está constituido por un espejo fijo, que 
sujeta ambos extremos de los tubos, lo que permite que los t.!! 
bos pueden contraerse-expanderse libre e independientemente, 
y el haz de tubos se puede remover de la carcaza. Este tipo -

de intercambiador resulta ser muy económico, debido al reducJ. 
do número de juntas bridadas, lo cual es ventajoso cuando el 
fluido por dentro de tubos tiene elevadas presiones y no per
mite que se fugue hacia la envolvente. Este tipo de equipo e2_ 
tá limitado a manejar fluidos relativamente limpios por den
tro de tubos ya que la limpieza mecánica no es factible en t.!!_ 

bes con diámetro menor a 1 pulg. También por lado de la en
voltura deberá manejar fluidos relativamente limpios, ya que 
la depositaci6n excesiva podrla acumularse en la ''U'' donde la 
limpieza mecánica es particularmente diflcil, si no es que i_m. 
posible. (VER FIGURA No. 11). 

1.4 Selección de Factores de Ensuciamiento. 

Durante la operación de un intercambiador los fluidos en 
suelan la superficie de JntercambJo con la depositación de P2 
limeros, costras, impurezas. carbón, lo cual causa un incre-
mento notorio en la resistencia a la transferencia de calor.
de tal manera que la capacidad de diseno de la unidad dismin~ 
ye. La velocidad de ensuciamiento depende tanto de la limpie
za o tendencia al ensuciamiento del fluido como de la opera
ción estable o ineHable del intercambiador. 

Para que un equipo opere dentro de su capacidad de dise
no, se utilizan resistencias adicionales en el cálculo del 
coeficiente global, dando así un factor de seguridad que tie

ne por objetivo incrementar el área de transferencia de calor. 

El T.E.M.A. presenta factores de ensuciamiento para di
versos fluidos en servicios t!picos. algunos de ellos en fun-
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ción de la velocidad y temperatura del fluido. Cabe mencionar 
que la mayorla son independientes de las caracterlsticas del 
servicio de la unidad y del fenómeno de transferencia de ca
lor (enfriamiento, calentamiento, condensación y vaporización). 

Recordando que el dlseflador no debe dejar pasar por alto 
que los factores de ensuciamiento tienen un efecto diferente 
en cada uno de los procesos de transferencia de calor, causan 
do en ocasiones que dichos factores no cumplan con su objeti
vo o bien que obtengamos sobredisenos excesivos en el área de 
transferencia, favoreciendo una velocidad menor y por lo tan
to se aumenta la tendencia al ensuciamiento, de tal manera 
que un factor de ensuciamiento alto puede ser contrapruducen
te. 

Para evitar que lo anterior suceda, el disenador debe 
comprobar el efecto real de los factores de ensuciamiento en 
la evaluación del coeficiente global de transferencia de ca
lor, a manera de que el exceso de área esté de acuerdo con 
las caracter!sticas del servicio, as! como las facilidades de 
limpieza disponibles para el tipo de intercamblador seleccio
nado. 

Hay que tener presente: 

a) Los factores de ensuciamiento generalmente se selec
cJ onan en forma arbitraria. 

b) El equipo de haz de tubos removible puede tener una 
limpieza (meclnica) efectiva, lo cual implica tener 
un menor exceso de área que uno de espejos fijos, ya 
que en este Gltimo s6lo es posible tener un lavado -
qulmico por lado del envolvente, el cual en el mejor 
de los casos no es totalmente efectivo, por lo que -

resulta tener un mayor exceso de área que para un 
equipo de haz removible. {VER TABLAS Nos. 5, 6 y 7). 
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TABLA 

FACTORES DE ENSUCIAMIENTO 

,. __ ....... _ .... _ ....... , .... ......... , ............. .. .... 40°F 240-400ºf" .. 
Tesneratura del anua 12~ F o 111enos ""'"º 2> 

Velocidad del Veloc1CSad del 
A qua e.qua, pps e.qua, pps 

' pies K>s Oe ' pies .... "º 3 pies 3 pies 

Aqua de mu 0.0005 o.ocas 0.001 0.001 
Salmuera natur.al 0.002 0.001 0.003 0.002 
Tone de enfriamiento y tanque con 

roela artificial: 
Aqua de com¡lt?nsac:16n tret.11.da 0.001 0.001 0.002 0.002 
Sin tratar 0.003 0.003 o.oas 0.001 

Aque. de la ciudad o de por.o {C'Olllo 
Granr:ies Lagos) 0.001 0.001 0.002 O.OOJ 

Gri11.ndes Lagos 0.001 0.001 0.002 0.002 

Agua de rlo: 
Hlnimo O.Do:? 0.001 0.003 0.022 
M.ississip~i 0.003 0.002 0.004 0.003 
Delaware, Sd1yU..1ll 0.003 0.002 0.001 0.003 
East River y New ~ort Bay 0.003 0.002 0.004 0.003 
Canal 54nilario de Chic:ago 0.009 o.ocio 0.010 o.ooa 

Lodosa o turbia 0.003 0.002 o.oo.; 0.003 
Dura lm!s de 15 9re.nos/gal) 0.003 0.003 0.005 0.005 
Enfridllllento de m!quinas 0.001 0.001 0.001 0.001 
Destilada 0.0005 !J.0005 o.ooos 0.0005 
Alimentacifm trAtadA para CAldf!ras 0.001 0.0005 0.001 o.oca 
Purga de calderAS 0.002 º·ºº~ 0.002 0.002 

• ~ c:Hrti.s de la.s úlUaw; dos columnas se basan en ur.a temperatura del medio calefactor -
de 240 a 400"}'. 51 14 temperatura de este medio es IUl)'or de 400°F, y si se sAbe que el me 
dio enfriador !or11:11. de¡lbsilos, estas cifras de:.icn modific1:r~E.- convenientl"!lllente. -

FRACCIONES DE PETROLEO 

Aceites 11ndustr1alesl: L1quidos lindustr1ales): 

Com!>ustolio 0.005 Orgánicos 0.001 
Aceite de rec:in=ulacHin L1qu.1dos refriqerax:tes, ca~ 
11111?10 o.~1 lefa~ión, enfria1ares, 
Aceites para 111.11.c¡uin.u-i.a.s evaporantes 0.001 

y transfoflllll.dores 0.001 Salan.eras (en!rlamlento) 0.001 

Aceite pa.ra quenchinq 0.004 Unidades de destUacHin at.mo.! 
Aceites veqetales 0.003 férica: 

Gases, vapores lindustriales): fondos residuales, menos de 
Gas de hornos de co.;ue, 25".API o.oos 

gas manufacturado 0.01 fondos residUll.les, de 25" 
API o m!s 0.002 
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TABLA 6 

FACTORES DE ENSUCIAMIENTO 

Gases de escape de máqui-
nas Iliesel 

Vapores orgánicos 
Vapor {sin aceite) 
Vapores de alcohol 
Vapor, de escape {con ac:ei 

te) -
Vapores refrigerantes (cea 

densando de compreso~ 
reciprotantes) 

Aire 
Vapores superiores en ccnien 
sadores enfriados por a.su;: 

De la torre de burbujeo 
(condensador final) 

Del tanque flash 
Cortes intermedios: 

Aceite: 
:Para agua 
Fondos residuales, menos 

de 20º API 
Fondos residuales. más 

de 20" API 
Estabilizador de gasolina 
natural: 

Alimento 
Vapores superiores 
Enfriadores de producto 

e intercambiadores 
Calderetas de producto 

Unidades de eliminación 
de RS~ 

Para vapores superiores 
Intercambiadores enf ria 

dores de solución -
Caldereta 

Unidades de Cracking: 
Alimento gas-tJil; 

Menos de 500°F 
SOOºF y más 

Alimento de nafta: 
Henos de 500"' F 
Más de SOO"F 

Separador de vapor~s (vapo 
res del separador, tan= 
que flash, y vaporizador) 

0.01 
o.ooos 
o.o 
o.o 

0.001 

0.002 
0.002 

0.001 
0.04 

0.001 
0.002 

0.005 

0.002 

0.0005 
0.0005 

0.0005 
0.001 

0.001 

0.0016 
0.0016 

0.002 
0.003 

0.002 
0.004 

0.006 

Vnidlldes de destilación at
mosíirtca: 

\'apores superiores sin t:r_!! 
tar 

\'apores superiores cratados 
Cortes intermedios 

Unidades de destilación aJ 
vacío: 

\'apares superiores a aceiu: 
De h torre de burbujeo 

(condensador parcial) 
Del tanque flash (sin re 

flujo apreciable) -
Aceite delgado 
Vapores superiores 
Gasolina 

Debutanhedor, Depropaniza
dor, Depentaniz.ador y unida 
des de a.lkilación: -

Alimento 
Vapores superior~s 
Enfriadores de producto 
Calderetas de producto 
Alimento del reactor 

Unidades de tratamiento de 
lubricantes: 

Alimento de aceite solvente 
Vapores superiores 
Aceite refinado 
lnterc:ambiadores calenta-

dores de accdtc refina
do enfriad(ls por agua 

Gomas y breaD: 
Generadores de vapor 

friado.s por aceite 
Er:f r.tados por agua 
Solvente 

Unidades dcsasfaltizadoras: 
Aceite de alimento 
Solvente 
Asfalto y resina: 

Generadores de vapor -
enfriados por aceite 

Enfriados por agua 
Vapores de solvente 

0.0013 
0.003 
0.0013 

0.001 

0.003 
0.002 
0.001 
0.0005 

0.001 
0.001 
0.001 
0.002 
0.002 

ü.002 
0.001 
0.001 

0.003 

0.005 
0.003 
0.001 

0.002 
0.001 

0.005 
0.003 
0.001 



TABLA 7 

FACTORES DE ENSUCIAMIENTO 

Aceite refinado 0.001 Unidades para eliminar ceras: 
Aceite refinado enfriado 

por agua 0.003 Aceite lubricante 0.001 

Vapores de la torre de Solvente O.DO! 
burbujeo 0.002 

Residuo 0.010 Calentamiento de mezcla 

Unidades de absorción: aceite-cera 0.001 
Gas 0.002 Enfriamiento de mezcla 
Aceite graso 0.002 aceite-cera* 0.003 

CORRIENTES DE ACEITE CRUDO 

500 y m&.s 

Velocidad, pps 

Menos 2-4 4 pies Menos 4 pies Menos 
,_, 

4 pies Henos ,_. 
de ' pies o .. 2 ,_. o .. 2 pies o .. ' pies 
pies ""' pies ples ""' ples ""' pies 

Seco 0.003 0.002 0.002 0.003 0.002 0.002 0.004 0.003 0.002 o.oos O.OOf. 
Sol 0.003 0.002 0.002 o.oos 0.004 0.004 0.006 o.aes 0.004 0.007 0.006 

• Standards of Tubular Eltchanger flWlufac:tures Assoc:latioc, 2d ed., New York, 19 
Debe~ lOt11arse precauciones cont.re la depos1lac:tón de cera. 
Se refiere a un crudo búmedo-c=ualquier crudo que no ha sido deshidratado. 
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!.5 Placas de Partición. 

Las placas de partición se sitúan en los cabezales de a& 

misión y de retorno, con el objeto de hacer la distribución -
del fluido a través de cada uno de los pasos por lado de los 

tubos, cuando el intercamb1ador tiene más de 2 pasos por los 
tubos. 

Debido a que estas placas son soldadas a los cabezales, 
se debe observar que no es posible en la práctica, tener un 

número elevado de ellas, especialmente en diámetros pequenos 
por lo que se debe procurar tener un minimo de 20-25 tubos -

por paso en intercambiadores con mis de dos pasos por tubos. 

El arreglo de las placas de partición debe ser tal que: 

1.- Proporcione casi el mismo número de tubos por paso. 

2.- Maximice el número de tubos que caben en un diámetro 
dado. 

3.- Minimice la diferencial de presión y temperatura en

tre cualquier placa de partición. 

4.- Proporcione una presión uniforme en todos los puntos 

del empaque cabezal-espejo, y 

5.- Que sea de arreglo sencillo. 

Debe darse especial atención a la posición de las placas 
de partición en relación a la orientación del corte de los b~ 

fles, con el objeto de evitar qut dichas placas sean parale-
las a la dirección del flujo del fluido por lado de la envol

vente, es decir, que la posición del corte debe ser transver
sal al mayor nfimero posible de placas de partición; ya que 

los espacios ocupados por las placas de partición en los cab~ 

zales quedan libres en el haz de tubos, ocasionando corrien-

tes parásitas, situación que se debe evitar especialmente en 
fluidos sin cambio de fase. (VER FIGURA No. 12). 

45 



'I , 1 

. ·_ ~ . ·3 2 ee '' 
..... . @ ... -

$. ... $ .... .. 
e$'• @@·· . . 1 T '1 

• • ¡ ' 10 • 

(bl 4 PASOS {o) 10 PASOS 

-$~&--
' (b) 6 PASO~ ~O PASOS , 

$ .. e$ • 4- - - • 

! 6 - 10 

(á) 1 PASOS IZ PASOS . 

$.._ 
CAMZALll DE CAllZAUI 

HTACI0 .. 1110 

. L:ll· '$ e.:~- .. 
C&aUAL&I DI 

ltETOlllllO 
CA81ZALll 

EITACtO•ARIO 

ARREGLOS POSIBLES PARA LAS PLACAS DE PARTICION 

UMVER'SIOAC MACIONAL Aun:t.IOlllA DE llEK1CO 

FAt"ULTAO DE QUUllllCA 

TESIS PROFESIONAL 

f'IGURA lZ F'F'CHA 1919 



1.6 Calda de Presión Permisible. 

La selección de calda de presión permisible, es un fac-

tor sumamente importante en el diseno de los intercambiadores 
de calor como del proceso mismo y especialmente en operacio-

nes al vaclo y en el manejo de gases o vapores. donde la cal
da de presión toma en cuenta a todos los equipos y lineas del 
sistema. 

El incremento de la caída de presión aumenta la veloci-
dad del fluido y a la vez el coeficiente de transferencia de 

calor aumenta. disminu)'cndo el tamaño y el co5to del intcrcaE! 

biador, aun a expensas de los costos de operación y además 
disminuye los problemas de ensuciamiento. Por lo tanto es muy 

recomendable el uso de la hP máxima disponible para cada in
tercambiador, respetando los límites máximos de velocidad. 

Cuando sea posible. se debe optimizar el uso de la caída 

de presión permisible. de manera que no se desperdicie, en 
puntos donde no sea ventajosa para la transferencia de calor, 

como es el caso de los retornos en cada paso de los tubos y -

en las boquillas del intercambiador. Es recomendable minimi-
zar y simplificar las lineas involucradas en estos equipos. 

Hay que resaltar el aspecto de analizar cuál es el flui
do que controla. con el obJeto de que la optimización de la -

caida de presi6n sea hacia ~ste y no desperdiciar presión en 
el fluido que no controla la transferencia de calor. 

A manera de recomendación. no utilizar más de 4 pasos 
cuando se presente una condensaci6n o vaporización dentro de 

tubos. Para la condensación de vapor saturado de agua dentro 
de tubos no se deberá tener más de 2 pasos y la caída de pre

sión permisible será menor a 1.0 psi especialmente si el con

densando retorna por gravedad a la caldera. 

Un intercambiador de calor construido con materiales de 
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aleación, deberán consumir mayor caida de presión, que aque
llos con materiales de costo inferior. 

Cuando se determina Ja calda de presión permisible tam
bién deberá tomar en cuenta la presión de operación del sist~ 
ma y Ja posición que guarda el lntercambiador dentro del pro
ceso. En los cuadros siguientes se presentan recomendaciones 
generales: !VER TABLA No. 8), 

PRESION DE OPERACION 

Yacio 
1 - 10 psig 
Mayor a JO psig 

TABLA 

llP PERMISIBLE 

1/10 Presión absoluta 
Menos de 0.5 psi 
1 - !Ot Presión de 

operación 

Para valores mayores de calda de presión permisible que 
los mostrados, pueden justificarse debido a: 

- Si se tienen pequenos acercamientos de temperatura. 

- Si se tienen intervalos de temperatura elevados. 

Una tendencia a la incrustación. 

- Materiales especiales de construcción (aleación). 

Se anexan valores de velocidad minima y máxima, con el -

fin de establecer parámetros de referencia sobre el análisis 
)'/o diseno de intercambiadores de calor. (VER TABLAS Nos. 9, 

10 Y FIGURA No. 13). 

1.7 Envolvente. 

Es simplemente el recipiente del fluido en dicho lado y 

las boquillas son la entrada y salida de ~J. La envolvente 
tiene una sección cruzada circular y está hecha comúnmente de 
placas de metal que son roladas a las dimensiones requeridas 
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TABLA 

CAIDA DE PRESION RECOMESDABLE POR CUERPO (lb/in2) 

~ 

Hidrocarburos 0.1 - 10 c.p. T promedio 

Hidrocarburos 10 cp. en adelanle T promedio 

Producto de enfriadores a almacenamiento 

Hidrocarburos fase vapor 

Condensadores de domos (30° de rango) 

Condensadores de domos (isotérmico) 

Condensadores de domos (100° de rango y 100 psi) 

Condensadores atmosféricos (3-15 psi) 

Condensación de vapor (de agua) saturado 

Agua 3 - 4 ft/s) 

Agua 4 - 6 ft/s) 

Agua (6 - 8 ft/s) 

Líquidos a vaporizar (menos de 100 psi) 

Líquidos a vaporizar (más de 100 psi) 

Termosifones Horizontales 
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JO 

JO 

JO 

0.45 

TUBOS 

10 

15 

10 

10 

15 
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TABLA 1 O 

VELOCIDAD PERMISIBLE PARA EL AGUA, Ft/s 

M l N 1 M A M A X M A 

MATERIAL TUBOS CARCAZA• TUBOS" CARCA ZA 

ACERO 
COBRE 
ADM!RALTY 
Cu-Ni 
18-8 
Aleaciones de Nl 
Titan lo 

ll 

20 
20 

20 

1.5 para agua con lodos o sólidos en suspensión. 
8 para agua con lodos o sólidos en susp~nsión. 

VELOCIDAD RECOMENDABLE, 

Llquidos de proceso 

Liquidas de proceso con 
sólidos en suspcnsi6n: 

a) Tubos Rectos, Máxima 

Mlnlma 

b) Tubos en 11 U", Máxima 

Mlnlma 

TABLA 11 

Ft/ s 

so 

TUBOS 

3 - 6 

6 

3 

CARCA ZA 

- 3 

1 -
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y soldadas longltudlnaJmente. 

Las envolventes de diámetros menores a 24 pulg .• se pue

den construir de tubería comercial. La redondez de la envol-

vente es importante al fijar el dJametro mfiximo de las mampa
ras. Estas últimas generalmente presentan una redondez supe-

rior a !as anteriores. 

En intercambiadores grandes, ts recomendable que la en-

valvente sea de ~cero al carb6n por razones de economia. aun

que se pueden utilizar aleaciones por demandas debido a la e~ 
rrosJbn o a esfuerzos por altas temperaturas. 

La boquilla de alimentac1ón con frecuencia cuenta con 

una mampara de choque colocada inmediatamente bajo la entrada 
para dispersar el chorro del fluido de alimentacibn, con el -

fin de que no golpee y erosjone las prJmeras hileras de tubos. 

El colocar la placa de choque y dejar suf 1c1ente iren de 

flujo entre la envolvente y la placa para que el fluido des-

cargue sjn una p~rdida de prest6n excesiva. es 16 causa de 

omítir algunos tubos. Otro arreglo para lograr le distriLJu- -

ción es el utilizar cinturones de dJstribuci6n. Asl un c1ntu
r6n de vapor. ayuda a distrJbuir uniformemente el vapor a la 

entrada del haz de tubos y ayuda a reducJr la eros16n de los 
tubos. 

En general para fíJar el diimetro de envolvente permiti

do es necesario tomar en cuenta varios factores, entre fistos 
están los siguientes: 

l. Si es de cabezal flot~nte, la limitación de tamafio e~ 
tari en funci6n del peso m§xirno del haz que pueda ser 

transportado para su mantenimiento. 

Z. Si es de espejos fijos el diámetro máximo estará dado 
por el equjpo de m~ntenimiento disponible para trans
portar a todo el equipo, que generalmente permjtirá -
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tamanos mayores por ser menor la frecuencia de repar~ 

cienes, ya que la limpieza generalmente se efectGa en 
su sitio. 

3. Las presiones de disefio también serán una limitante -

para fiJar el diimetro miximo, ya que el espesor de -

los materiales es función directa de este parámetro. 

4. El espacio disponible en la planta. 

De acuerdo al T.E.M.A. tenemos siete diferentes tipos de 

envolvente para los equipos de tubo y envolvente, a continua

ción se mencionan éstos: 

1) El tipo "E" para a que 11 os que son de un solo paso. 
2) El tipo ''F11 para aquellos que son de dos pasas. 
3) El tipo uG" llamado spl i t. 
4) El tipo "H" para doble spl i t. 

5) El tipo "Jll de flujo dividido. 

6) La 11K" llamada tipo Kettle y 

7) La "X" de f 1 ujo cruzado. 

El patrón de flujo a tra\•és del tipa de envolvente. es -

debido a las boquillas de alimentaci6n y salida, as! como del 

diámetro y arreglo de los tubos por el tipo de mamparas, ti
ras de sello, etc •.. 

TIPO 11 E11 

La envolvente tipo 11 E11 es la de mayor aplicación debido 

a que presenta la configuración más simple. 

Se define como de 11 un solo paso" debido a que es un recl. 

piente cilindrico con 2 boquillas en cada extremo, una para -

la entrada y otra para la salida del fluido. con el fin de 

que Este se desplace a todc lo largo de la envolvente. Con un 

paso por el lado de tubos se logra un arreglo en paralelo o -

en contracorriente. Este tipo de envolvente se puede utilizar 



en unidades verticales, horizontales e inclinada~. 

Ha sido considerado como punto de re!.erencia, para eva

luar las caracterlsticas de los otros tipos de envolvente ya 

que a partir de Este se han generado los otros tipos de en
volvente satisfaciendo as! rufiltiples servicjos. 

Cuando se requiere m&s de un envolvente en seri€, se de
ben estacar de acuerdo a los siguientes !Imites: 

DIAMETRO DE ENVOLVENTE 
pulg. 

menor o igual a 18 
de 20 a 32 

mayor a 32 

TIPO ''F" 

No. mfixtmo de envolventes 

estacadas 

Consiste de un cilindro d1vidido en 2 mitades por medio 

de una mampara long1tudinal que está unida al espejo fijo. 

Aquí tanto la boquilla de entrada como de salida están del 

mjsmo lado, esto es con el objeto de tener 2 pasos por la en

volvente, que junto con los 2 pasos por el lado de los tubos 

se logra tener un arreglo a contracorr1ente. Cuando se tiene 

un nfimero de pasos mayor a 2, su finalidad Gnicamente serla -
el aumentar la velociclad del fluido, por el lado de la envol
vente. 

Dentro de las restricciones tenemos. que debido a las f~ 

gas del flu1do d travEs del es;ac10 mam?era longitudinal-en-

volvente el fin1co medio efectJvo para evitarlas es la soldad~ 
ra de dichas partes, esto hace que no sea recomendable en in

tercambiadores de espejo fijo. 

Sin embargo. para el caso de tener una condensación de -

su~tancias relativamente puras. y/o caldas de presibn inferior 

es a 5 psi, o bien cuando en el diseño térmico se tome en co~ 

54 



sideración el efecto de las fugas en Jos costados de la mamp~ 
ra longitudinal. se puede utJlizar este tipo de envolvente en 

haces de tubos removJbles. 

TIPO 11 G11 

Este tipo de envolvente presenta una mampara longitudi

nal que divide la envolvente en 2 mitades. En la parte central 
se coloca una placa circular para soportar a los tubos y divJ. 

dir el flujo en 2 partes, debido a que las boquillas tanto de 
entrada como de salida se encuentran en los extremos de dicha 

placa. El objeto de esta configuracibn es el de conseguir un 

arreglo más próximo al de contracorriente que el obtenido por 
una envolvente tipo 11 E11

• En cuanto a la longitud de recorrido 

y &rea de flujo este arreglo es igual a una envolvente tipo -

Debido a la mampara longitudinal, este tipo presenta las 
mismas limitaciones que un tipo "F". pero podemos reemplazar

le por 2 envolventes tipo 11 J 11 en serie para obtener las vent~ 

jas de la envolvente 11 G11
• Se usa en unidades horizontales, y 

casi exclusivamente para la condensación y vaporización de -

fluidos con un pequeno intervalo de temperatura. 

Equivale a 2 envolventes tipo 11 G11 en paralelo. Esta con

figuración es con el objeto de combinar las cualidades de Ja 
envolvente ''J'' (menar lon&itud de recorrido) y las de la en

volvente ''G'1 (mayor LMTD). con las limitaciones mencionadas -

anteriormente. Su uso es semajente al del tipo "G". 

TIPO 11 J 11 

Este se utiliza con el objeto de reducir Ja longitud de 

recorrido del fluido a travEs de la envolvente y mantener un 

&rea de flujo equivalente a una envolvente tipo ''E''. Este ti-
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pode envolvente equivale a 2 envolventes tipo "E" en paralelo. 
Cuando se requiere un solo paso por el lado de los tubos debe evl_ 

tarse éste. debido a que cada extremo del intercambiador prese!.! 
tará diferentes condfcjones de operación. obteniéndose una ma
yor transferencia del calor en el extremo en donde se alimenta 
el fluido por tubos, especialmente cuando Ja LMTD es menor de 40ºF. 

El factor a priori de decisJón en cuanto a la dJsposición de 
las boquillas, es el volumen del fluido tanto a la entrada como a 
la salJda de la envolvente. Es decir, en el punto en que el fluJ_ 
do tenga un mayor volumen se colocarán las 2 boquillas y donde 
se tenga el menor volumen se colocar& una boquilla. Cabe resal
tar que cuando se juzgue necesario. se deber&n analizar ambas 
alternatJvas para seleccionar el arreglo de boquillas más económicas. 

TI PO KETTLE "K" 

Este tipo de envolvente se utiliza cuando se requiere S! 
nerar vapor y por lo cual hay que mantener parte del liquido 

que se alimenta y dejar un espacio encima del nivel del liqu! 
do para que el vapor producido pueda viajar a una velocidad -

suficientemente baja a fin de que las gotas del líquido que -

arrastre tengan la oportunidad de caer. Para los generadores 

de vapor se utilizan este tipo de envolventes, con la adici6n 

de un dispositivo para remover gotas de Iiqujdo del vapor. 

TIPO CRUZADO "X" 

En esta envolvente se colocan una serie de boquillas de 

alimentación en posicibn contraria otras de salida. 

Cuando se tienen alimentaciones considerables hacia el -

equipo se requiere utilizar Jos llamados distribuidores cuya 

funcibn es bajar Ja velocidad de la alimentaci5n para evitar 

que Jos tubos cercanos a la alimentación se erosionen. Estos 

distribuidores pueden alimentar el fluido encima o alrededor 

del haz de tubos o mediant~ un anillo alrededor de la envol-

vente. 
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CAPTIULO 11 

CORRELACIONES DEL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR 



Jl.l Coeficiente de Transferencia de Calor. 

Los fenómenos de transferencia de calor más importantes 

son la convección natural y la convección forzada. 

Cuando un flujo pasa sobre una superficie sólida calien

te, la energla se transfiere de la pared al fluido por el me
canismo de conducción, ésta continua corriente abajo por el 
fluido y difundida dentro de sí misma por conducción. A este 

tipo de proceso de transferencia de energla se le denomina 

convección. 

Si el fluido de proceso es Inducido por una bomba o cual 

quier otro sistema de circulación se le denomina convección 

forzada, pero si el flujo del fluido se debe a gradientes de 

densidad (fuerzas de flotación) causados por el calentamiento, 

el proceso se llama convección natural. 

Hay que mencionar que los primeros avances de la teoria 
de la transferencia de calor fueron realizados en flujo lami

nar, donde el fluido se mueve en capas uniformes deslizándo

se suavemente por la accibn de la viscosidad. Las investiga

ciones más recientes se han realizado en flujo turbulento. ya 
que presenta mayor complejidad debido a la naturaleza del mo

vimiento (turbulento). 

En f\u¡o turbulento, de un fluido sobre un sólido, se 

presenta en la vecindad inmediata una zona relativamente qui~ 

ta. denominada como pelicula. Conforme el fluido se aproxima 
a la pared, desde el seno del fluido en movimiento, el flujo 

tiende a hacerse menos turbulento, desarrollándose en flujo -

laminar en la zona inmediatamente adyacente a Ja pared. La r~ 

sistencia de la capa laminar al flujo varia de acuerdo con su 
espesor y puede ser del orden del 95% de Ja resistencia total 

para algunos fluidos y cerca del 1% para otros, (metal llqui

do). Adem§s, el centro turbulento y la pel!cula amortiguadora 
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(que se localiza entre la subcapa laminar y el centro turbu-

lento), ofrecen une resistencia a la transferencJa de calor -

que es función de la turbulencja y dt las propjedades t&rmi-

cas del fluido en movimiento. A su vez las diferencias relatl 
vas de temperatura a travfs de las diferentes capas depende -

de esas resistencias a la trarisferencia de calor. 

Debido a que el flujo turbulento presenta gran compleji

dad (estructura, espesores y temperaturas), se l1a definido la 
velocidad local de transt·erencia de calor entre el fluido y -

el sólido como: 

dq • hi dAI [T-Tw) • ha dAo (tw-t) ec. -1 

donde hi }' ho son los coeficientes de transferencia de -

calor locales a ambos lados de la pared, y T, T..,·, tw )' t ~on 

las temperaturas defiriidas en la figura siguiente: (VER FIGU
RA No. 1~). 

El coeficiente de transferencia de calor es hasta cierto 

punto arbitrario, debido a que para su definici6n partimos de 

una temperatura de referencia estimada, la cual puede ser: 

- La temperatura en el seno del fluido. 

- La temperatura promed10. 

- O cualquiera otra temperatura apropiada. 

AsI tenemos que la expresibn anterior es conocida como -

la Ley de Enfriamiento de Newton (ec.-1). 

Integrando la ecuacibn obtenemos: 

• hlAI ATw " hoAolltw 

en forma general: 

q • hA H 

Establecido el concepto de coeficientes de transferencja 

de calor, mencionaremos a continuaci5n las situaciones mis 
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usuales en las cuales es necesarjo evaluarse: 

l.- ConveccJón Natural. 

2.- Enfriamiento o caler1tamiento por convecci6n forzada. 

3.- Una combjnacJ6n de conveccjbn natural y forzada. 

4.- Conder1saci6n. 

S.- VaporizacJ6n. 

RELACIONES ADIMENSIONALES Y ECUACIONES DIMENSIONALES 

Se ha determinado que la conducta de transferencla de C!. 
Jor de los flujdos e11 tuberlas, sobre aletas y otros, pueden 

correlaclonar&e en tfirmit1os de la velocidad y propiedades fI
s1cas del fluido ademis de la geon1etria de la supertJcie sbJ! 

da. 

Existen dos métodos generales para expresar los coefj- -

cientes de pelicula. 

l.- Relucior1es adJn1er1sior1ales. 

2.- Ecuaciones dimensionales. 

Las relaciones ad1mens1onalc~. se eAprtsan usualmente de 

dos formas, la ¡irJmera fue sugerida por Colburn y la cual re
laciona 3 grupos adimensionalrs: {:>j número de Stanton (h/CpG), 

el número de Prandtl (Cp }l/K) y el número de Reynolds (DG/¡.t). 

Cuando el Re> 10000 se utilizan dos grupos adimensionales má~: 
la relaci6n Longitud a Difimetro (L/D) y la relación de visco
sidad ü lb ttn1~cr~tu!tl d~l seno d~l fluido y l~ visrns1dad 

la temperatura de Ja pared rP.: P.•). 

La segunda r~lac1ona el nGmero de Nusselt (l1D¡K), el nü
mero de Prondtl (Cp}l/f:) y· el número de Reynolds (UG/}ll. ade

más para Re) 10000 tanto la relac1ón de (L/U) y· ()l1P.•l son -

aplicables. 

Las ecuaciones d1mensicnales, son aquellas en las cuales 
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los términos se expresan en unidades m!s convenientes. r en -
las cuales los factores numéricos son agrupados en una sola -
constante numérica. A menudo se representan combinadas en una 
función lineal de temperatura y la cual se resuelve con una -
ecuaci6n de s6lo una o dos variables. 

DETERHINACION DE LAS ECUACIONES PARA EL CALCULO DE COEFICIEN
TES DE TRANSFERENCIA DE CALOR. 

En el diseno de intercambiadores de calor, un punto muy 
importante es el análisis de Ja transferencia de calor por 
convección, tanto dentro de Jos tubos como por fuera de éstos. 
En flujo laminar es donde m§s avances se ha logrado, ya que -
se han resuelto las ecuaciones de continuidad, momentum 
energia. no asJ para el régimen turbulento. debido a su natu
raleza inestable. En este caso, se han utilizado las analo- -
glas entre la transferencia de calor y la transferencia de m~ 
rnentum, asI como las ecuaciones de conservación de mesa y eneL 
g!a. 

Es sumamente importante mencionar la ayuda de datos exp~ 
rimentales para que las expresiones obtenidas sean aplicables 

a una gran variedad de par&metros, en intervalos de interés -
práctico. 

ANALISIS DIMENSIONAL 

Este an§lisis se basa en suponer cu~les son las variables 
independientes, establecer una ecuaci6n en donde Ja variable 
dependiente es proporcional al producto de las variables ind~ 
pendientes, cada una de ellas elevada a un cierto exponente. 
Se establecen las dimensiones de cada una de las variables y 

se igualan eliminando alguno o todos los exponentes de la ex
presión. 

Se procede ahora a trabajar todas las variables. en un -
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intervalo amplio de valores, con el objeto de probar la vali

dez de la ecuac16n postulada y determinando los exponentes 
constantes de proporcionaJ1dad. 

De est.a manera podn.·mo!:i obtener alguno de 1 os ~i guientes 
resultados: 

1.- La ecuaclón es no válida. 

2.- La ecuacibn no es vil1da pero puede ser satisfacto
ria con algurias rnodifjcacjo11es. 

3.- La ecuación es válidn. 

~.- La ecuacibn es v~l1da pero algunas de las variables 
no son sjgnjficantes. 

APLICACIONES 

Si Ja trans!·ere11c1a de calor es proporcional b las si-
guientes variables en el sJstema: 

- coeficiente de transferencia de calor. 
V - velocidad del fluido. 
~ - vjscosjdad. 

Cp - calor espec~fico o capacidad calorifica. 

P - densjdad. 
conducti\·idbd. 

- aceleraci6n de la gravedad. 

Tw - dif~rentld de temperatura a travis de la pared. 
D dimensión caracterist.lca dr] sistema. 

P - coefJc1ente de expansibn tirn11ca. 

- fuerza de flotacj6n por unjdad de masa. 
Sea ~ cualquJer fu11ci&:i. eL particular: 

: ~ [\', D.J' .f. Cp, K, B) 

Suponiendo que cada una de las variablrs est6 elevada a 
un exponente tenemos: 
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h = a; vª ob p e /l d ec.-11 

Representando las dimensiones de Masa (M). Longitud (L). 
Tiempo (0) y Temperatura [T) tenernos: 

M -gr.¡: - (7)" 
Igualando los exponentes de las 4 dimensiones: 

M e . . f [A) 

= a . b - 3c - d . 2e + f + g (B) 

g =-a 2e 3f -2g (C) 

T (D) 

De (D) 

-1 = -e-f f = 1-e 

Sustlturendo f en [C) tenernos: 

O = a + - e 2g d -2g+e-a 

Con (A) sustituyendo d y obtenemos: 

1 = e - lg • 1 - a e = a + 2g 

Sustituyendo f, d. e en (8): 

O = - a • b - 3g • b = a + 3g - 1 

Con los resultados obtenidos, rearreglamos ec.-II; ama

nera de obtener una correlación adecuada del sistema: 

h = a;vª 0 -l+a•3g f a•lg f -a+e-Z&cpe Kl-e 8g 

Agrupando cada variable con su respectivo exponente obt~ 
nemas: 

(
D
3 f /3 g ti Tw B)g 

Jl2 
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En general las expresiones para convección "natural o li

bre11 son del tipo: 

Nu • c1 Prm Grn 

Esto debido a que los efectos de la velocidad son despr~ 
ciables, por lo tanto se omite el número de Reynolds. 

Para el caso de flujo turbulento, los efectos de flota

ción son despreciables, por lo que puede omitirse el número -

de Grashof. 

Nu • C2 Rep Prf 

CALCULO DE GRADOS DE LIBERTAD DE DISE~O PARA UN INTERCAMBIA~ 
DOR DE CALOR 

1 
11'4 
t4 

~W2t2 11'¡ 

1 1 t¡ 
W3 

1 t3 

Cabe mencionar que las variables termodinámicas son con~ 

cldas. 

A partir de: F M - N 
donde: F - grados de libertad de disefio 

M no. de variables de diseno 

N - no. de relaciones. 

Como se mencion6 anteriormente, hay variables en M con -

valor conocido denominadas como variables de valor conocido 

VVC, de tal manera que la ecuación anterior quedarla: 

F • M - ( N + l'VC) 

Es muy importante mencionar que estas ecuaciones se apll 

can al diseño de un equipo. 
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DETERMJNACION DEL NUMERO DE RELACIONES Y VARIABLES 

a) No. de Variables (M) b) No. de relaciones (N) 

Q Q = U A T (1) 

u 
A 

b.T 
W¡ Q W¡ Cp (t¡-tz) (2) 

ti 

t2 

W3 Q W3 Cp (q-t3) (3) 

t4 

t3 

Wz W¡ Wz (4) 

W4 Yi3 W4 (5) 

K 6T 
llT¡ b.Tz 

ló) 
ln LIT¡ I IJ.T z 

u f(W¡. Wz. W3 • W4. 

t¡. tz. t3. q. -
K) ( 7) 

13 

K es la caracterlstica del tipo de intercambiador (R.S, 

arreglo 6. arreglo D. diámetro de la envolvente. diámetro de 
tubos, etc ... ). 

Las variables termodinámicas como Cp, jJ. .p, K, Sp.Gr, -

son función de la temperatura, por lo tanto podemos conocer-

las en cualquier momento. 
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DBTBRMINACION DEL TIPO DE VARIABLES 

Variables de Valor Conocido (VVC): 

Variables fijadas por el medio ambiente (VFMA): 

Variables generadas por cálculo: (VGC): 

Q, Wz, U, A. 

Variables 1 ndependlentes: (VI); 

K' W3, q, W4 

Observamos que t3 está tanto en VVC como en VFMA, para 

el aná!Jsis es más significativo tomarla como VFMA. 

M N = 13 - 7 = 

M (N+VVC) = 13 - (7+4) = 2 

Aunque tJ sea mis significativa como VFMA en este caso, 

se toma como VVC. 

-

El resultado nos Jndica, que hay que fijar 2 variables -

para poder definir el sistema. 

DEFIN!CION DB LAS VARIABLES RESULTANTES DEL CALCULO DE F. 

El número de grados de libertad debe coincidir con el 
no. de \'ariables independientes, por lo tanto hay que hacer -

un análisis de las variables independientes, para saber asl, 

cuáles son las que se deben fijar, esto solamente cuando F 
VVC, de esta manera tenemos: 

- es una variable que no condiciona a las demás 
es la primera variable que tenemos que fijar. 
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W3 - Con esta variable podemos conocer W4 Y t4. 

Fijando ésta podrla conocer W3 

t4 - Al fijar t4 podemos conocer W4 W3. 

En este caso en particular, el objetivo fundamental es -

la determinacibn del área de transferencia de calor, que de
pende de W3 o W4, ya que a un mayor flujo (velocidad) habrá -
menor área. Para lo cual existen 2 alternativas: 

l. Se fija K W3. 

2. Se fija K W4. 

Para ver cuál de las 2 es la más conveniente. se hace el 
siguiente análisis: 

a) Se procede a hacer una matriz con las variables usa
das y con las ecuaciones que éstas involucran. 

!X Q u A AT WJ t1 t2 W3 t4 t3 ~ ~·4 K 

1 ~ ~ ~ ~ ~ ~ ~ ~ 
2 ~ ~ & ~ 
3 ~ ~ ~ \ ~ 
4 • • 5 I• • 
6 11111 11111 11111 11111 11111 
7 X X X X X K X X X X 
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b) Se elJminan las columnas de las varJables cuyo valor 
haya sido seleccionado por el disenador. en nuestro -

caso son: K, t), t2. t3, ~1 ], de tal manera que lama

triz queda: 

I~ Q u A f;.T W3 t4 W2 W4 

1 & % @ % 
2 m 
3 ~ ~ ~ 
4 • -
5 ~11]1 Wiíll ---·- --- ---- -·--~ 

ó 11111 11111 

7 ..¡,_ '/.. 'Á '/.. 'A - --

e) En la matriz resultante, se eliminan las columnas de 
las variables que est~n contenidas en un menor nGmero 
de veces, eJjminRndo su hilera respectiva a la vez. 
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IX Q u f,T W3 l4 Wz W4 

_,_ ·----
2 l?m 
3 ~ ~' ~ ~ 

--~ 
,_ 

4 -5 ll~illl mm11 

6 11111 11111 

7 t.. 'Á 'f... X t.. 

d) Se elJminan de la misma forma la columna de U con la 
hilera 7 y la columna de llT con Ja hl lera 6. 

~ Q W3 l4 Wz W4 

2 ~ 
3 ~ ~' ~ '" 
4 ~ 

5 ~111111! um1 
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X Q 11'3 

2 ~ 

f) El paso final es eliminar la columna de Q con la hile
ra Z. 

Finalmente la finica variable que queda y que no puede ser 

eliminada debido a que en la matriz no queda ninguna relación 

es li3. 

De esta manera para definir el sistema hay que fijar ~ 

ALGORITMO DE SOLUCION 

l. - Se fijan K y 1\3 

2. - Se calcula Q con la ecuación (2) 

3.- Se calcula li4 con la ecuac1bn ( 5) 

4.- Se calcula •z con Ja ecuación ( 4) 

5. - Se calcula T 4 con Ja ecuación (3) 

ó.- Se calcula .H con la ecuación (6) 

7.- Se calcula con la ecuac10n ( 7) 

8. - Se calcula A con la ecuación (1) 
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11.2 Números Adimensionales. 

Como mencionamos anteriormente. el Nümero de Nusselt pu~ 
de expresarse en función de diferentes números adimensionales 

a continuación se describen los más importantes: 

- Re (Número de Reynolds). 

a) Es un indicador de la importancia relatjva de los 

efectos i11erciales y de los efectos viscosos en el mo 

vimiento del fluido. 

b) Cuando Re(2100, domina el efecto viscoso y •• el flu 

JO laminar. 

c) Cuando Re)lOOOO, dominan Jos efectos lnerciales que 

son los causantes de la turbulencia y que dominan los 

procesos de transferencia de calor y momentum. 

d) Re º DG1t 

- Pr (Número de Prandtl). 

a) Considera Ja hab1l1dad relativa del fluido a difundir 

momentum y energia interna por mecanisnios moleculares 

relacionando perfiles de veloc1dad y temperatura. 

b) Toma en cuenta Jos cambios en el perfil de velocldad 

del fluido, ya sea debldo al desarrollo de un perfil 

uniforme de velocidad o a la distorsi6n por efectos 

de viscosidad o de convecci5n natural. 

e) Para aceites altamente viscosos el Pres típicamente 

alto (100 a 10000), lndicando una rápida difusión de 

momentum, comparada con la baja difusi6n de momentum 

comparada con la baJa difusión de energía interna. 

d) Se desarrolla más rápidamente el perfll de velocidad 

que el de temperatura. 
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e) Los metales llquidos tienen por lo general un nfimero 
de Prandtl entre 0.003 y 0.01. lo cual indica una rá
pida difusión de energia interna .. se desarrolla 

m§s el perfil de temperatura que el de velocidad. 

f) Pr = Cp }J.!K 

- Gr (Número de Grashof). 

a) En convección natural, el número de Nusselt se rela-

ciona con el Pr y el Gr. 

b) Es una medida de la intensidad relativa de las fuer--
zas de flotación de las fuerzas viscosas. 

e) A medida que Gr/Re aumenta, implica que las fuerzas -
de flotación causen una distorsi6n del perfil de vel2 
cidad, en una magnitud tal, como para causar una tran 
sJcJón de flujo laminar a fluJo turbulento. 

d) Estas transiciones implican un incremento en el Re. 

e) Gr= gfo LIT1<L 3 p 2 / fz 

- L/DI. 

Debido al incremento de velocidad cerca de la pared en -

la región de entrada al tubo, la velocidad de transferencia -

de calor es mayor en el caso de un perfil de velocidad en de
sarrollo, que en el caso de un perfil totalmente desarrollado. 
Esto fi!timo se refiere una vez que el fluido ha avanzado una 
distancia considerable a través de un dueto, de tal manera 
que no hay cambios adicionales en el patrón de velocidad al -
continuar su avance a trav~s del tubo. 

a) El flujo a la entrada del tubo generalmente es turbu
lento, aun cuando el flujo en un punto anterior sea -

laminar. 
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b) Los efectos de velocidad son importantes para razones 

pequenas de L/Di. 

e) Para valores de L/D1 >~O. Jos efectos de velocidad 

son despreciables. 

d) Los efectos de entrada son mue.he más importantes en -
flujo laminar que en flujo turbulento. 

Este 11ümero fue desarrollado por Sieder y Tute, y consJ
dera el gradiente de viscosidad. ocasionado por la diferencia 

de temperaturas entre el seno del fluido y la pared del tubo. 

En general para flujo turbulento se utiliza la expresjón 

(,f-/ Jl•Jº'l4. 

- Nu l NUmero de Nusselt). 

E~ ld r~ldci611 e11tre Ja tra11sferenc1a de calor total. 
(tanto por transporte n1olecular como por transporte turbulen

to) y la transferencla de calor p0r transporte ~olecula1·. 

a) Proporc1ond el valor del coeficiente individual de 

transferencia de calur, para el fluido de referencia. 

b) ~u ~ hDiK. 

- f:.u l Número de EulerJ. 

El nGmero de Euler def 1ne el factor de fr1cci6n y rela-

c1ona la caida cte pres1on del fluido con las propiedades geo-
m~tricas del sistema la velocidad del fluido. 

Eu = t.P ge D/G2 = f / 2. 

FLUJO LAMINAR Y FLUJO TURBt;LENTO 

Cuando un liquido o gas fluye por una tuberia se pueden 
identificar dos reglmenes de flcJo: laminar y turbulento. 



En el flujo Jamlnar el fluido se desplaza en forma de c~ 
pas concéntricas una sobre otra. sin mezclarse en la djrección 
radJaJ: las velocidades puntuales se incrementan desde cero -

en la pared hasta un valor de aproximadamente el doble de Ja 
veJocJdad medJa en el centro del tubo·, dando as! el perfil · 
parabóllco de dlstrlbuclón de velocidades. 

Los flujos en régimen laminar se deben a: 

1) El fluido es viscoso. 

2) El fluido no es viscoso, pero Ja cantidad es pequena 

comparada con el área de flujo dlsponlble. 

3) La cantidad y vlscosldad del fluldo son Intermedios, 
pero se combinan para dar el flujo laminar. (VER Fl-

GURA No. 15). 

El calor es transferJdo por conducción dentro del fluido 
entre las capas, y no se desarrollan remolinos o vértices que 
contribuyan a la transferencia de calor de capa a capa. 

Si al aumentar la velocidad del fluido, se presenta un -

mezclado radial debido a la formación de vlrtlces y remolJnos 
el movimiento del fluido es aleatorJo, denomJnándose flujo 
turbulento. (VER FIGURA No. 16). 

En este caso, el mecanismo de conducción junto con las -

corrientes de mezclado llevan Ja energia a través de las co
rrientes del fluJdo. 

Entre estos 2 tipos de flujo. existe un régimen transi-
cJonal, en el cual el flujo oscila entre JamJnar y turbulento 
presentando caracterlsticas de ambos. 

El rlgJmen del flujo está determinado por el Número de -
Reynolds, Jo cual JndJca que el tJpo de flujo depende de la -
geometr!a del sistema y de Ja •elocJdad, densJdad y vJscosJ--
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dad del fluido. de esta manera se tienen los siguientes !Imi
tes: 

Re( 2100 

2100 ( Re ( 10000 

RP) 10000 

APLICACIONES 

Flujo Laminar 

Flujo Transicional 
Flujo Turbulento 

La formación de ren1olinos sirvt como transportadores de 

momentum }' e.nergia dentro dP.1 flujdo. por lo que los CDf'ficie.rr 
tes de transferencia de calor en flujo turbulento son tlp1ca

mente mis grandes que en fluJo laminar, esto implica que para 

mantener un determinado flu~ de calar, se requiera de menores 
diferencias de temperatura. 

11.3 Correlaciones para coefic1entes de transftrencia de ca

lor para fluidos dentr~ de t11bos. 

a) Para flujo laminar. 

Aun }' cuar1do se han logrado desarrollar soluciones num~

ricas de las ecuaciones de conservación de transferencia de -
calor en fl11Jo laminar dentro de tubos, es necesario recurrir 

a datos PXperjmet1tales que permit~n formt1lar corrPlarionPs ~! 

t1eral~s. ~l e11fo~ue mis práctico es suport~r que las µ1op1eda
des son constantes, lu cual permite obtener la forma bisica -

de la ecuación. 

En el caso de liquido~. deben incluirse dtfPrentes efec
tos, e11tre Estos se tienen: convecc16n forzada. efectos de 

viscosidad variable, de convecc1611 natural i efectos dp entr~ 
da. 

Para gases, los efectos de viscosidad \ariable tienen un 

efecto secundario en el coeficiente de transferet1cia de calor 
y pueden omitirse de la correlac16n. 
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Los números adimensionales más utilizados en expresiones 
de flujo laminar son: 

El número de Nusselt (Nu • hD/K), el número de Graetz 

(Gz = lí /4· Re· Pr • Dí/L) y el número de Grasbof (Gr = gfa 
LITw L3 p2 ¡ Jl2. 

Para flujo forzado en régimen laminar. Re(2100 tenemos -

las siguientes correlaciones: 

1.- Heusen. 

Pera tubos horizontales, son aplicables diferentes corr~ 
laciones, las cuales dependen del nGmero de Graetz (Gz). 

Cuando Gz( 100 no se recomienda la correlación de Hausen. 

( f
uwr .14 Nu = 3 . 66 + 0.085 Gz /' 

1 + 0.047 Gz"3 

donde Gz = WCp/KL 

2.- Sieder y Tate. 

Cuando Gz)lOO, la correlación de Sleder y Tate es reco

mendable tanto para diámetros como para AT's pequefias. 

Nu = 1.86 {Re Pr Dl/L ) 113 {)J-jtw) O.l4 

Nu • 2.016 Gzl/3 (Jl/Jlw)0.14 

Una expresión más general que cubre todos los diámetros 

se obtiene incluyendo un factor adicional: 

0.87 ( l + 0.015 Gr ¡ 113 en las dos ecuaciones anteriores. 

Cuando el número de Reynolds es bajo, es posible que el 

coeficjente de transferencia de calor sea mayor que el calcu
lado por las ecuaciones anteriores, esto es ocasionado por el 
efecto de las fuerzas de flotación generadas por viscosidades 

bajas del fluido y grandes diferencias de temperatura entre -
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la pared y el fluido que producen un incremento en el mezcla
do por convección natural. Este efecto se considera aplicando 
un factor de corrección para convección libre y flujo laminar 
combJ na dos. 

3.- Kern y Othmer. 

Z.25 (1 t 0.001 Gr 113¡ 
log Re 

Este factor se aplica a la ecuacJón de SJeder y Tate, o~ 
teniéndose: 

Nu = 1.86 (Re Pr D!/L)l/ 3 ~ (f/Jlwf· 14 

b) Para flujo translclonal. 

Este tipo de fluJo es altamente inestable y es muy sens! 
ble a la naturaleza de las condJciones de entrada y a las pei 
turbaciones externas (vibraciones). Debido a que no es posi
ble establecer con precisión los efectos de los distintos ti
pos de perturbaciones, implica que las predicciones del nGme
ro de Nusselt no sean muy precisas. Se recomienda la correla
ción de Hausen. 

Nu = O.llb (Re 2 / 3 - 125) Pr 1/ 3 (1 + (01/L)Z/J 0.14 w 

e) Para flujo Turbulento. 

Entre las correlaciones propuestas están: 

l. - DlttUS Boelter. 

Re > 10000; 0.7(Pr ( 120 ; L/D )60 

Nu 0.024 Reo.a Pro. 4 para calentamiento 

Nu D.02b Reo.a Pro. 3 para enfriamiento 

Estas ecuacJones son recomendables para fluidos poco vi~ 
cosos como por ejemplo en gases. 

TES1S 
m. LA 
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2.- Colburn. 

Re) l 0000 : O. 7 ( Pr ( 160 

0.7(Pr ( 750 

para calentamiento 

para enfriamJento 

St • 0.023 Re -O.l Pr - 213 

Aplicable a calentamiento y enfriamiento. 

3.- Sieder y Tate. 

Re 10000 : O. 7 Pr 16700 : L/D 60 

Nu 0.027 ReO.B Pr 1/ 3 (fl/flw)º· 14 

Probablemente esta ecuación es la que reproduce mejor 

los valores de coeficientes internos, siendo asi la más util! 

za da. 

11.4 Correlaciones para Coeficientes de Transferenc1a de Ca
lor para fluidos por el lado de la Envolvente. 

El cálculo de los coeficientes de transferencia de calor 

por el lado de la envolvente tiene una forma más elaborada, -

debido a que el fluido cambia de trayectoria continuamente 
por el efecto que ocasiona la presencja de las mamparas. Un 

factor adicional es el área de flujo cruzado. la cual no es -
constante, afectando directamente el valor de la masa veloci

dad del fluido. El flujo alrededor de las mamparas no es flu

jo cruzado puro, sino una combinaci5n de fiste y flujo longjt~ 

dina!. 

De tal manera que los principales factores que afectan -

el valor del coefjc1ente de transferencia de calor por el la

do de la envolvente son: 

1) Efecto del espaciamiento entre las mamparas. (Incluye 

una trayectoria de flujo de onda senoldal). 
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2) Efecto del corte de las mamparas (Ventanas). 

3) Efecto del área de flujo (Es máxlma en Ja línea radlal 

central del JntercambJador). 

4) Efecto de las áreas de derrame entre la mampara la 
envolvente, el haz y la envolvente, los tubos y las -

mamparas. 

Para el cálculo del coefJciente de transferencia de ca

lor por el lado de la envolvente, se consideran 2 tipos de m~ 

todos: 

l. M~todos SJmp!Jflcados (KERN, DONOHUE). 

2. Métodos Semianaliticos que consideran los efectos de 

la distribución del flujo en la envolvente (TINKER, -

BEL~ HTRJ, HTFS). 

II.5 Calda de Preslón en Intercambladores de Tubos 
vente con Flujos sin cambio de Fase. 

Envol-

Es necesario crear una diferencia de presiones entre la 
entrada y la sa!Jda para que el fluido pase a través del inteL 

cambiador, asI tenemos que una mayor calda de presi6n aumenta 

la velocidad de la transferencia de calor, pero este gradiente 

se refleja en un alto costo econ6mico. Lo anterior nos indica 
que debe exjstir un balance entre la caida de presJón y la ve

locidad de transferencia de calor con el costo del equipo. 

La diferencia de presiones puede ser consecuencia de 3 

fuentes: 

l. Pérdlda por frlcclón, 

2. Efectos hidrostátlcos, 

3. Contribuciones de aceleración/desaceleración. 

El punto relacionado directamente con la velocidad es la 
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pérdida de fricción, ya que los mecanismos que producen la 
fricción del fluido también afectan a la transferencio de ca
lor, por lo tanto por el lado de Jos tubos como por el lado -

del envolvente, con objeto de asegurar que las pérdidas no e~ 

cedan los valores aceptables. 

11.6 Calda de Presión por el lado de los tubos. 

La caida de presión en el lado de los tubos está consti
tuida por dos términos que son aditivos: 

1) Pérdida de fricción. causada por la fricción dentro -
de los tubos - 6Pf. 

2) Pérdida en los cabezales, causada por cambios en la -

dirección del flujo por expansiones y contracciones -

en las áreas de flujo de los canales o cabezales -{).Pr. 

Una vez evaluados estos términos, calculamos la caida de 
presión total del lntercambiador: 

donde generalmente llPf )llPr 

11.7 Cálculo de las Pérdidas de Fricción dentro de tubos. 

Para este cálculo empleamos la ecuación de Fanning: 

donde: 

4F p v2 L Np 

2 g 01 (144) 

factor de fricción 

P densidad ; Jbs/pie3 

V velocidad ; pies/seg 
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longitud del tubo ples 

Np número de pasos 

g constante gravitacional; 32.17 lbs-pieflbs-f - seg2 

Di Diámetro interno de los tubos i pies. 

II.B Factor de Fricción. 

Coma se mencionó anteriormente, está definido por el nú
mero de Euler. Las correlaciones se obtienen de datos experi

mentales como una función del número de Reynolds y de la rug.2 

sidad del tubo. 

Este factor depende del régimen de flujo presente en el 

tubo, asi tenemos que las correlaciones recomendadas son: 

a) Régimen Laminar; Re.{, 2100. 

Se deriva analltlcamente de la ley de Hagen-Poiseullle 
siendo confirmada por datos experimentales: 

= 16 /Re 

En flujo laminar no se incluye ningún efecto debido a Ja 

rugosidad de la pared del tubo. 

b) Régimen Translcional ; 2100 (Re ( 10000. 

Debido a Ja Inestabilidad y dificultad de definir este -

flujo. no se recnmienda, ninguna correlación, }'a que la apli

cabilidad de los datos eAperimentales (usualmente tomados ba

jo condiciones de laboratorio ideales). a la práctica indus
trial es cuestionable. Sin embargo, el efecto de la rugosidad 

comienza a ser apreciable, pero aún así el desarrollo de la -

siguiente correlación es incierto: 

F = Z.67 X 10-b Re 1.04 
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c) Réglmen Turbulento ; Re> 10000. 

Las correlaciones para esta región se han obtenido de n~ 

merosos estudios experimentales. AquI la rugosidad es sumarnen 
te importante, asI las ecuaciones aplicables son: 

Para tubos lisos (Dre~. Koo y Me. Adams) 

F • 0.0014 + 0.125/Re 0.32 

Para tuberia comercial y tuberia de acero (Wilson. Me. -

Adams y Seltzer). 

f 0.0035 + ~ 
Re O. 4 2 

11.9 Cálculo de las Pérdidas en Cabezales. 

Para este cálculo partimos del concepto de cabeza de ve

locidad, que considera los cambios de dirección que sufre el 

fluido en su paso a trav~s del equipo. En este caso se consi

deran 2.5 cabezas de velocidad que corresponden a: 

Vuelta de 90" en el cabezal de entrada 0.5 
Contracción a la entrada de tubos 0.5 

Expansión a Ja sallda de tubos 1.0 

Vuelta de 90" en el cabezal de salida O. 5 

2.5 

Por lo tanto 

/iPr 2. 5 

las pérdidas 

(Np) p (v2) 
en cabezales serán: 

lbs· F/puJg2 

Esta ecuación aplica a cualquier tipo de cabezal excepto 
para cambiadores con tubos en U, en este caso las pérdidas en 
las U's son menores por lo que se emplea la ecuación: 

Pr 1.75 CNpJP 
144 lb·f¡pulg2 
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11.10 Caída de Presión por el lado de la Envolvente. 

La calda de presión se encuentra constituida por dos té!. 
mi nos aditivos, que son: 

J. APc - Pérdida de presión, a través de la sección de -
flujo cruzado. 

2. APw - Pérdida en la ventana de la mampara, causada 

por el cambio de dirección del fluido en el área li
bre del corte. 

Por lo tanto, la calda de presión total por el lado de -
la envolvente seri: 

APe = hPc + bPw 

11.11 Cálculo de las Pérdidas por Fricción en flujo Cruzado. 

Estas se calculan por medio de la ecuación de Fannjng, 

dada por: 

l\Pc = 4f ~~/cNx = 4, 797 X 10·9 pG2 Ne Nx / gp 

donde: 

lb-F/pies2 

G - masa velocidad del fluido basada en el área de flujo 
cruzado lbs/hr-pie2. 

~e Número máximo de restricciones encontradas en flujo 

cruzado, y que corresponde al nGmero de hileras de tubos en
tre dos cortes adyacentes. 

Nx Número de cruces entre mamparas. 

P - Densidad del fluido : lbs/pJe3 
- Constante gravitaclonal: 32.17 lbs-pies/lbs-f -seg2. 

En este caso f depende de la configuración de los tubos. 
la relación pi tch de tubos-diámetro externo y el número de Reyno 1 ds. 
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II.12 Pérdldas de Preslón en Ja Ventana. 

Para estJmar las p&rdidas en la ventana se consideran 
cabezas de velocidad para cada una de las mamparas, asi tene
mos: 

f¡Pw = _l_ NbD (Yw)z = 3.3551X10-L Nbf (Vw) 2 ; Jbs-F/pulg 2 
lll4 I zg 

donde: 

Nb número de bafles en el Jntercambiadar 
Yw - Yelacldad del fluida en lo ventana ; ples/seg. 

II.13 Comentarlas. 

l. Los factores de friccJón especificados son válidos p~ 
ra flujo isotérmico. Esto hace introducir la razón de 
viscasldad entre el sena del flulda y Ja pared en el 
denominador de las expresiones de caída de presión 

Cjl/Jl.w)D.14 

2. Las fórmulas para calda de presión san apllcables pa
ra flujo incompresible, lo cual es siempre el caso en 
lfquidos y frecuentemente en el caso de gases. 

II.14 Carrecclón de VlscasJdad. 

La pared del tubo ya sea que se encuentre caliente o 
fria. ocasiona una distorsión de los perfiles lsatérmicas. de 
velocidad. Recordando que en flujo laminar se supone que la -
distribuclón de velocidad es parabólica. Cuando una cantidad 
determinada de liquido se cal lente. a medida que viaja a Ja -
larga de Ja tuberla, la vlscosidad cerca de Ja pared es menar 
que la pared del seno del líquida, por la tanta Ja velocidad 
es mayar para el fluida cercano a Ja pared que Ja del flujo -

isotérmica, modificándose así la distrlbución parabóllca de -
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velocidades tal como lo muestra la siguiente figura: {VER FI
GURA No. 17). 

Si el liquido se enfr!a ocurre lo contrario. El fluido -

cercano a la pared fluye a menor velocidad que en fluJo iso-
térm!co. 

Para que el liquido fluya mis r!p1damente en la pared, -

durante el calentam.iento parte del líquido cercano al eje cen 

tral del tubo debe fluir hac1a la pared para mantener el au

mento en velocidad. Del m1smo modo por el lado de la envolven 

te. las paredes de un tubo caliente o frio d1storslonan los -

perfiles isotirm1cos de dlstribución de velocidades del flui
do. 

Estos gradientes de velocidad tlenden a lncrernentar la -
calda de presi6n durante el enfriamiento de 1Iqu1dos. y la 

dism1nuyen en el calentam1ento, en tanto que el efecto de con 

\·ección natural tiende a ~umentar Ja calda de pres.ión, en Cllil..! 
quier cúndic1ón, cons1derarrdo la turbulenc1a induc.ida por las 
corrientes de convecc16n. 

En el caso del coeficiente de transferenc1a de calor. se 
presenta un efecto s1milar. el cual se p~ede estudiar con la 

aruda de la {FIGURA No. 1BJ. donde se encuentra graftcada la 

temperatura local del f lu1do contra la distancia a la pared -
del tubo. 

La curva a'b'c' corresponde a la d1str1buc1ón de temper~ 

turas que se tienen c~ando el fluido se calienta y la curva -

abe para cuando el fluido se enfría. 

Se puede establecer que durante el calentamiento la tem
peratura promedio de la pelicula laminar será mayor Que la 

temperatura promedio del fluido y ser! menor ~~ra el c3so de 

enfriamiento. Si el fluido es un 1Iqu1dc, la viscosidad de la 

película laminar será menor en el caso del calentamiento que 
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en el enfriamiento, de tal manera que el espesor de la pcl!c~ 

le laminar. delimitada por la IInea F'f' seri menor que et: el 

enfria~1ento, representada por la línea FF. por lo GUe se teB 

drá menor resistencia a la transferencia de calor en el calen 
taE.iento. Esto implica un tnayor coeiHiente Hi para un fluido 

que se calienta y menor para uc flu1dc ~ue se enfrie. 

Ahora b1en cuando el flu1dc es un &as, la viscosidad en 

la pelicula laminar es mayor en el ca!enta~iento Q~e para el 

enfria~iento, siendo el espesor de la pellcula mavor para ca

lenta~lento y el coeft(lente menor. 

Cuantitativamente, la rl1ferenc1a entre el enfriamiento 

calentamiento se toma en cuenta mult1pl1cando o d1\i¿1endo 

las ecuaciones de coef1cientes y caídas de presión por un fa~ 

tor d! correci6n ad1mensional de viscos1derl, ~ 

~ ; (JI./ ).lo) o. 14 

donde: 

- Viscosidad del fluido a la temperatura media ; c.p. 

- Viscosidad del fluido evaluada a la temperaturft de pa· 
red ; c.p. 

Según las cond1c1ones anteriores se tiene para liquidos: 

Calentamiento 

Enfriamiento 

Calenta11dcnto 
Enfriaw.1ento 

J!. >Jh 
p.' Jl. .. 
~ > 1.0 

~) l. o 

Para el caso de manejar gases, las desigualdades se in
,,.ierten. 

ESTIMACION DE LA TEMPERATURA DE PARED 

La estimación de esta temperatura requiere un cálculo 
por prueba y'error de las siguientes ecuaciones: 
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tw • l¡hio 
l¡hio + 1¡110 

lit 

Esta ecuaci6n requiere desde luego un estimado preliminar 

de los coeficientes hio y ho. La temperatura de pared se obti~ 

ne de las siguientes ecuaciones: 

Para calentamiento: 
tw = t .; /¡ tw 

Para enfriamiento: 

tw :: t - /1 tw 

Si esta primera aproximaci6n no tiene la precisión dese~ 

da, se puede realizar un segundo cálculo de tw con base en -
Jos primeros resultados. A menos que el foctor $ sea muy dif~ 

rente de la unidad. el segundo cálculo es innecesario. 

TEMPERATURA DE REFERENCIA PARA EL CALCULO DE PROPIEDADES F!Sl 
CAS. 

Al aplicar una correlaciSn se requieren diferentes pro-

piedades flslcas de los fluidos, que en general dependen de -

la temperatura, para esetimar 105 ~rupos adimensionales. Dado 

que ambos fluidos cambian continuamente su temperatura - a m~ 
dida que se lleva a cabo el proceso de transferencia de ca-

lor - , se requiere una temperatura de referencia a la que se 

evalúen las propiedades físicas. 

l. Temperatura media del seno del fluido. 

La cual es la media arltmét1ca de las temperaturas de en 
trada y sal l da. 

Fluido caliente 

Fluido frío 
T (T¡ • Tz)/2 

t • (t¡ tzl/2 

Este c~lculo es muy recomendable para el disefiador ya que 
las temperaturas son conocidas directamente de las condicio-
nes de dlsefio. 
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Sin embargo, este método no es reollsto en el sentido de 
que la resJstencia térmjca es~é localizada cerca de la pared 
del tubo y la temperatura de referencia debiera estar entre ~ 

la de la pared y la media. 

z. Temperatura de pelicula. 

Que es la medla aritmética entre la temperatura de pared 
tw, suponiendo que ~sta es constante y la temperatura media. 

Fluido caliente 

Fluido fr!o 

(T • Tw)/2 

(t • tw)/Z 

Este cálculo no es conveniente, para el diseftador puesto 
que tw no se puede anticipar solamente de la~ condiciones de 
diseno. 

l. CombinacJ6n de temperaturas medias y de pared. 

Similarmente inconveniente para el disenador. 

4. La temperatura calórica. 

Introducida por Colburn y discutida por Kern, la cual se 
usa cuando el coeficiente de transferencia de calor varía apr~ 
clablemente a lo largo del lntercambiador. 

El procedimiento es el siguiente: 

fl ul do callen te Te Tz + Fe (T¡ • Tz) 

Fluido fr!o te t¡ + Fe (t2 t¡) 

donde: 

Fe 
l/Kc + r / ( r-1) 

KZ" 
l + 

ln (Kc . l) 

lnr 

Kc U caliente - U fría 
U fr!a r . Ali_ 

ti th 

92 



Kc y Fe se obtienen de Ja (FIGURA No. 19). 

5. Las temperaturas de entrada y salida. 

Cuando el cálculo se realiza por extremos. (VER FIGURA 

No. 20). 

La temperatura de la pared del tubo puede ser computada 

a partir de las temperaturas calóricas cuando tanto hio como 
ho son conocidas. Si la temperatura calórjca exter1or es Te 

y la temperatura cal6rica interior es te y 

l/Rio • liio HJ (Al/A) • hi (Dl/Dt) 

Q • ~t/ ~ R Te-te/ Ro . RJo . tw - tc/Rlo 

sustituyendo el valor de Ro y Rlo: 

Te - te t ... · - te 

l¡ho • l/hio ~ 
Resolviendo tw: 

tw te . ho (Te te) hio ' he )': 

tw Te - hio (Te te) hlo • ho 

Cuando el fluido caliente está dentro del tubo obtenemos: 

tw ; te .,. hlo (Te - te) 
hio • ho 

tw Te - ho (Te te) 
hi o " ho 
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CAPITULO JI I 

METODOS DE DISE~O 



111.1 Método de Bell. 

El diseno termohidráulico de los intercambiadores de ca

lor de tubo )' envolvente, se debe a que la presencia de mamp!!_ 

ras ocasiona patrones de flujo y que los perfJles de tempera
tura sean muy complejos. Desde el punto de vista de fabrica-

ci6n y mantenimiento, requieren ciertas tolerancias entre las 

mamparas y los tubos. y entre las mamparas }' la envolvente P-ª. 

ra facilitar asi. el ensamble y desarmado mec§nico del equi-

po • 

Dependiendo del tipo de cabezal de retorno, se tendrá 

una tolerancia apreciable entre los tubos del haz y la envol

vente. Dado que existen los espacios mencionados anteriormen
te, parte del flujo pasará por estas áreas debido a las dife

rencias de presión. Estas corrientes tienen un efecto adverso 

sobre la velocidad del fluido. disminuyendo el coeficiente de 

transferencia de calor y el gradiente de presión, asi como 
una distorsión del patrón ideal de temperatura. 

En la FIGURA No. 21 se muestra el problema de flujo pre

sente en el lado de la envolvente del jntercambiador. La co

rriente B es la corriente prlncipal en flujo cruzado, A es la 

corriente de derrame a travEs de la tolerancja entre el tubo 
y la mampara (VER FIGURA No. 22-BJ. La corriente E es de de

rrame a través de la tolerancia mampara envolvente (VER FIGU

RA No. 22-A), C es la corriente de derrame entre los tubos pe

riféricos del haz y la envolvente FIGURA No. 23 y Fes la co

rriente de derrame a través de los espacios libres que dejan 
las placas de particlón en los canales (VER FIGURA No. 21). 

Para el disefto deben considerarse dos aspectos: 

l. Las resistencias relativas de cada corriente. 

2. Las interrac1ones y el intercambio de fluido entre 
las corrientes. 
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Estos pueden resolverse mediante dos aproximaciones: 

a) Es necesario considerar los parámetros geométricos. 

Diámetro externo, arreglo )'espaciamiento de tubos, 

espaciamiento entre mamparas, su corte. diámetro de 

la envolvente y las tolerancias tubo-mampara, envol-

vente-mamparas y haz de tubos-envolvente. La desventl!, 

ja de este método es que debemos conocer datos experJ. 

mentales y determinar constantes empíricas. 

b) Hay que establecer la naturaleza de los mecanismos fl 
sicos en el intercambiador, evaluando sus efectos so

bre la calda de presión y la transferencia de calor9 

Este método tiene como ventaja requerir menor cant1·

dad de datos. 

BANCO IDEAL DE TUBOS 

Se considera el intercambiador de tubos y envolvente co

mo una serie de bancos de tubos conectados por región es de 

cambio de dirección de flujo (ventanas)~ con derrames o fugas 

de flujo por las 3 trayectorias de fluJo alternas. 

En el desarrollo del método Bell se consideran los si-

guientes aspectos: 

l. Caída de presión y transferencia de calor en un banco 

ideal de tubos. 

Z. El fenómeno debido al flujo del fluido a través de la 

vent.ana de la mampara y en flujo cruzado. 

3. Las 3 trayectorias de flujo alt.ernas. considera.dos i.!! 

dividualmente. 
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CAIDA DE PRESION Y COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR EN 
BANCOS IDEALES DE TUBOS 

a) El factor de fricción se define como: 

f • 2 PbK, ge Ps 
' Gs"' Ne 

: adimensional 

factor de fricción en flujo cruzado: adimensional 

donde: 

Pbk Calda de presión en un banco ideal de tubos psi 

ge - 32.17 lbs-pie/lb-f -segl 

}s Densidad del fluido del lado de Ja envolvente 
lbs/piesl 

Gs Masa velocidad del fluido en la envolvente 
seg-pies 2 

1 bs/ 

~ Viscosidad del fluido a la temperatura media c.p. 
~" - Viscosidad del fluido a la temperatura de Ja pared 

; c.p. 

Ne · Número de hileras de tubos cruzados en una sección 
de flujo cruzado. 

b) Para el coeficiente de transferencia de calor. se de
fine el factor de Colburn. 

Jl = ....hL (~)2/3 
CpGs ~ 

(-)r): adimensional 

e) La longitud caracteristica es el diámetro externo (do), 
por lo que el número de Reynolds es: 

donde: 

Re = do Gs -¡:-

f - lbs/pies-seg 

do - pies 
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Gs - lbs/seg-ples2 

Con estas definiciones obtenemos los datos graflcados en 
IH flgurH Nos. 30, 31 y 39. 

Podemos observar que tanto f como J dependen del número 
de hileras de tubos encontradas en la dirección del flujo. En 
régimen turbulento sólo se requieren unas cuantas hileras de 
tubos para tener una buena turbulencia, esto implica que los 
1ntercambiadores con mamparas operan esencialmente en el va
lor asintótico de f )'J. En régimen laminar este efecto se d_!l 
be a un gradiente ad\•erso de temperaturas, el cual no es di s! 
pado completamente por el mezclado inducidos por las expansl~ 
nes )' contracciones del fluido. 

la• FIGURAS 30, 38 y 39 son apl !cables a bancos de tubos -
en los cuales los tubos se extienden o están embebidos en las 
paredes laterales del equipo. En este caso se aplica Jb. el -
cual considera la tolerancia entre el OTL )' el dlémetro in
terno de Ja envolvente (Ds). 

CAIDA DE PRESION EN LA VENTANA 

Colburn sugiere que ésta es constituida por dos términos: 

l. Debido al cambio de dirección del fluido en la mampa-
ra, 

2. Una contribución de fricción a través de un cierto n& 
mero de tubos en la ventana: Ncw. 

Esto da como resultado el factor Je, el cual corrige al 
coeficiente ideal en flujo cruzado por efecto de la conflgur~ 
clón de la mampara. 

EFECTO DE LOS DERRAMES EN LAS MAMPARAS 

Las corrientes de derrame tienen tal temperatura, debida 
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a las condicf 011es de la secci6n anterior de la mampara a tr~

ves de la cual se fugan. que distorsionan los perfiles de te.!!! 
peratura de la corriente en la que se adicionan. De la FIGU-

RA No. 21 vemos que el flujo tubo-niampara fluye a lo largo del 
tubo sobre la vecindad inmediata de la mampara, a una veloci

dad ligeramente maror, por lo tanto la tra11sfere11cia de calor 

se hace muy significativa en el exterior del tubo. para el C.!!, 

so del flujo mampara-envolvente como no entra en contacto con 

la superficie de intercambio en su trayectoria, representa 

una pérdida significante en la eficiencia de la transferencia 
de calor. 

De esta manera, los derrames en las mamparas tienen ma
yor efecto sobre la caidn de presión que sobre el coeficiente 

de transferencia de calor. en cambio el área mampara-envolvc.!!. 
te afecta más sobre el coeficiente y la calda de presión que 

una área equivalente alrededor de los tubos. 

Si suponemos que los efectos de las dos corrientes son -
aditivos, y evaluados independientemente nos da por resultado 

el factor de corrección JI. 

Tomando en cuenta todos los efectos mencionados anterio.r: 

mente. en el intercambiador. el valor del coeficiente de tran]_ 
ferencia de calor por el ludo de la envolvente es: 

Ho = Hk Je JI Jb Jr 

donde: 

Hk - coeficiente ldeal de transferencia de calor en un -
haz de tubos ; BTU/hr-ples2 - "F 

La calda de presi6n por el lado de la envolvente es: 

Pe= [(Nb-l)Pbk Rb+Nb Pwk] RJ+2PbkRb(l+Ncw¡Nc) 
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CONSIDERACIONES SOBRE EL DISERO DE UN HAZ DE TUBOS 

l. Para arreglos de tubos rotados con relación pequena -
pitch/do, son más ef iciuntes que para una relación 

grande, pitch/do para arreglos rotados y normales, 

con una cantidad dada de potencia de bombeo por pie 
de área de intercambio. 

2. Es recomendable que las áreas de derrame )' fuga se ml 
nimicen y que la configurac16n se asemeje a la de un 

banco ideal de tubos, de tal manera que la velocidad 

e11 la ventana sea igual a la velocidad máxima a tri-
ves del banco de tubos. 

3, Recordando que la p~rdtda mis seria con la eficiencia 

del proceso en la transferencia de calor es causada -
por el derran1e alrededor del t1a1 de tubos y la envol

vente, esta corriente debe minimizarse. disenando la 

tolerancia entre el haz y la envolvente tat1 pequefia -
como sea posible. En los cabezales tipo T requieren -

una tolerancia apreciable, por lo cual se insertan f~ 
jas de sello (figura No. 23} entre la envolvente y la -

hilera de tubos mis externa, a lo largo de la trayec

toria de flujo en cads secciBn de flUJO cruzado. Para 

que sean mis efectivas, estas faJas deben bloquear 
por entero el canal de derrame. 

4. La fuga entre la Pnvolvente y la mampara. debe di se-

narse cuidadosamente y fabricado de modo que esta to

lerancia sea minima para insertar y remo\'er el haz de 
tubos. 

5. La corriente de fu¡a )' derrame mPnos seria es entre -

el tubo y la mampara, aunque debe minimizarse. debe -

cuidarse que al hacerlo no se jncremente el derrame 
mampara-envolvente. El irea de fuga entre los tubos 
la mampara debe ser mayor que entr~ la mampara y la -
en\'Ol vente. 
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PARAMETROS GEOMETRICOS EN EL LADO DE LA 
ENVOLVENTE 
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CALCULO ne LOS PARAMETROS GEOMETRICOS DEL LADO DE LA ENVOLVENTE 

Diámetro del Haz de Tubos. (O.T.L.) 

El OTL se estima en forma aproximada en base al tipo de 
intercambiador que se haya seleccionado, asI tenemos: 

a) Para espejos fijos. 

OTL 

OTL 

Os 

Os 

0.75 pulg. para Os grandes 

(5/8 pulg. X 1/2 pulg.) para Os pequenos 

b) Para un intercambiador de cabezal flotante tipo 11 S11
, 

OTL = Os - (1.5 a 2 pulg.); para presiones mayores a 
300 lbs/pulg. usar el segundo valor. 

e) Para un intercambiador de cabezal flotante tipo "T". 

Cuando Os ( 30 pulg. 
Cuando Os ) 30 pulg. 

OTL 

OTL 
Ds/1.15 
Ds/1.20 

Número Total de Tubos en el intercambiador. (NTT) 

Este se determina por medio de una plantilla, de una ta
bla cuenta de tubos TABLA No. 12 o por medio de una ecuación 
aproximada tal como: 

1/2 
OTL = P ( ___tip-) donde 

e 
0.75 para normal 
0.866 para rotado 

Espaciamiento entre Tubos Paralelo (PP) y Normal (PN) al 
flujo. 

o PN PP = Pitch 

o PN 0.707 X Pi tch pp 0.707 X Pi tch 

-!:s PN O. 5 X Pitch pp 0.866 X Pi tch 

+ PN 0.866 X Pitch pp 0.5 X Pitch 
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TABLA lZ CUENTA DE TUBOS 

DlAll!.TRO DIAKrl'RO DEL HAZ DIAHL'TRO ESPAClA.lo!lomJ NUKI:RO DE PASOS POR TUBOS 
DE LA DE T1lBOS DEL DE TUBOS y 

llM>LVDn'E :runo IJUUllLO l PASO l PASOS 4 PASOS f.> PASOS B PASOS 

Ds ¡ in. O.T.L. ¡ in. cio ¡ in. P ; in. 

B.071 6,Bll 3/1 15/16 38 " ,. 24 16 

l/4 3l ,. lO 20 

l/4 37 'º 24 24 

l l 1/2 21 ,. ló 14 

l l/l " 16 16 14 

10.02 B.770 3/4 15/lti 62 S6 47 42 3& 

'" l S2 " 'º 36 

.... '" 61 " " 46 
o 

l 1/2 " "' " " 
24 

l l/:Z " " " 
28 

12.00 10.7S "' 15/l(, 109 " 6< " 3/4 l 80 " 68 &8 60 

3/4 so 64 72 10 10 

l l 1/2 48 .. 40 37 38 

1 1/2 " " .. 42 .. 
13 1/l 12.00 31< 15/16 121 114 96 90 86 

3/4 95 90 81 11 10 

3/4 110 ICl 90 88 " 11/4 &C " 51 46 .. 
11/4 61 63 56 " 50 



DIIJ!rrRO DIAKLTRO DJ:L HU DlAlll:TRO c:iPAClAKIDiTO NUMERO DE PASOS POR TUBOS 
DE LA DE TUBOS DIJ. DE TUBOS y 

DM>LVENTE TUBO ARRIXiLO l PASO 2 PASOS 4 PASOS 6 PASOS 8 PASOS 

Os r in. O.T.L. J in. óo J in. p 1 iri. 

15 1/2 u.oo 3/4 15/16 170 160 "º 136 128 
3/4 138 132 116 m 108 
3/4 163 152 136 133 llO 

l l 1/2 " 82 75 70 64 
1 3/t 96 92 " 84 72 

17 114 16 3/4 lS/16 m 221 194 188 178 
3/4 lBB 178 168 164 1'2 
3/4 211 201 181 176 166 

13/4 m 110 102 98 82 

l l/fí 130 124 116 110 94 

19 l/l 18 - 3/1 lS/16 301 282 252 24< 234 
o 3/1 236 "' 216 208 198 

l/1 273 2S6 "' 236 210 
11/4 148 l<2 136 129 ll6 
11/4 172 162 152 148 l:!B 

ll 19 1/2 3/4 15/16 361 342 311 306 290 
3/1 276 264 216 "º "' 31• 1 318 308 "' 269 280 

l l/4 170 169 157 150 1'8 
l l/fí 199 188 170 164 160 

23 1/2 ll 1/2 31• 15/16 .., 
'" 386 378 364 

3/4 "' 321 308 296 292 
31• 381 369 349 326 "' l 1/2 210 199 197 186 184 

l l/fí 217 230 216 208 202 



Dllll!:!RO tllAKE'l'RO DEL HA% DIA.'IL'TRO ISPACWO:Dm> HllMlllO DE PASOS POR TUBOS 
DE LA ru: TO:SOS DD. DE TUBOS y 

l>M:lLVDITt T1lBO ARIUXiLO l PASO l PASOS 4 PASOS 6 PASOS 8 PASOS 

Ds 1 1n. O.t.L. 1 in. do ; in. P 1 in. 

l5 l3 3/B 311 15/16 531 506 468 U6 434 

311 387 391 370 360 343 
3/1 "º m "' 394 "' l 13/4 lSO :u '" ll6 ll7 

l 314 "' m l56 lSl "' 
21 l5 3/8 3/1 15/16 637 60l 550 536 Sl4 

3/4 l 465 m 4l7 "' 409 

311 559 "' ••• .,. 464 

1 1 3/4 l86 m :!67 :!57 260 

l l l/f 319 m 30l 296 286 

- ,. 17 3/8 3/1 15/16 m 692 640 620 594 .... .... 3/4 551 "' 525 ... .,. 500 

3/1 630 604 556 538 509 

l 13/fi 349 "º 32¡ 31' 313 

l 13/4 397 376 35' 334 316 

31 29 3/8 3/4 15/lfi . ., .,, 766 722 720 
3/4 633 616 590 588 570 

3/4 115 "' 678 666 640 

l 314 390 391 366 366 348 

l 314 m ... '30 "º •oo 

33 31 3/8 "' 13/16 .,. 938 872 BSl 826 

314 l m 713 687 68J 67l 

3/1 856 830 771 760 73l 

13/4 100 453 "º "º I" 
l 3f4 536 "' ... "º 454 



D!IJ<t'TRO DIAHl'TRO DEL HAZ DIAMETRO ISPACIMIDn'O NUMERO DE PASOS roR TUBOS 
DE LA DE TUllOS DEL oc TUllOS y 

DNOLVDlTE TUBO AAAOOLO 1 PASO 2 PASOS 4 PASOS 6 P>.SOS 6 PASOS 

Os 1 ln. O.T.L. J in. do ¡ lD. P ; in. 

" 33 3/8 ,,, 15/16 1102 1066 1001 988 956 

'" 827 Sil 773 762 756 

'" 970 938 "" 864 846 
l 13/4 517 513 467 450 "º 13/4 600 592 566 5'6 "' 

37 353/4 '" lS/16 1142 1200 11.U. 1104 1078 

'" 9l9 902 830 870 BSl 

"' 1080 1042 9Bl 966 95' 
l 3/4 588 580 555 54~ 539 
l 3/4 678 664 63l 614 598 

- 39 37 3/4 3/1 15/16 1377 1330 1258 1248 D12 ... "' 1026 1012 948 984 952 
3/4 1206 1176 1128 1100 665 

l 3/4 645 637 619 610 665 
13/4 768 736 ;oo 686 67:! 

., 40 3/4 "' 1201 1171 llU llO'J 1111 
13/4 745 726 708 686 685 

.. 42 1/4 3/4 15/16 1782 1736 1650 16::?4 

'" l 1340 1327 1266 1270 

"' l 1562 1535 1464 1422 
l 11/4 656 837 a:i9 773 

11/4 990 996 921 666 



D!AH!.'rRO D!~~Dtl. HAZ D!J •. "~ ISPA:!M!:nn-.: HU!fl:R'= ru: PA.S<lS ""'= 
"" u. ru: """"" Dtl "' Tt.'"505 y 

n.'\'m.\'!h'!!" '!".ZSC ARRIG!,(} l FJ.50 ' PASOS ; PASOS < PASOS • PA.S<lS 

"" ¡ !.r.;. c.r.L. ' !Lo ºº ' 1L. F ¡ 1r.. 

•• " '" 15/lt 1%5 !>06 :;.e34 1801 
3¡.¡ !.f;J~ 1511~ :553 1535 
3¡.¡ 101,;¡ rn.t~ liiib 17.J.f. 

l lH l::~:; !010 :075 059 

l ll• :1e9 llt3 lüil: 1076 

51 5,j 3¡; 15/lf :3U :273 ::78 ::1SJ 

31< !9lb lS:IC is.i.a lBJ6 

3/4 :::1: :lEJ z:a: 2050 

l l 1/4 1:!16 ll9t lle":" us:: 
l ¡;; 1105 1375 13:;3 lJ87 

5< 3;4 l5llf 27Q..l. :zcc:: :;5óti ~526 

3¡; ::z.c :;u :ie1 !lol: 

31; :?5.Sl :su :i.;-1c; J4C5 

l l/.l :u:. HOC !.!71 1333 
¡ l.'4 1€:3~ l:i'QJ 15.:0S 1:!57 

58 '" 15/li 319-; 33"3 ~;:3¿ 3153 
i1.¡. ;::is; .:!553 ::=1c J4B.5 

3/4 :!987 :!94.5 :lB.27 :!766 

l ¡¡; 16.3:; lt:s 15137 1553 

l 114 1899 lESl lJ37 17ól 



Este parámetro es necesarJo para estJmar otras variables. 
Si se cuenta con un dibujo detallado del Jntercambiador, es · 
mejor obtenerlos por cálculo directo (VER FIGURA No. 24). 

Area de Flujo Cruzado en la L!nea Central de una Sección 
de Flujo Cruzado. (Sm) 

Para arreglos rotados: 

Sm = B ((Ds-OTL) ' (OTL - do) (P-do) 
PN 

donde: 

B - espaciamiento entre mamparas : pulg. 
do - diámetro externo del tubo : pulg. 

Para arreglos normales: 

pulg 2 

Sm • B ((Ds-OTL) • (OTL io) (P-do) ) : pulg2 

Fracción de Area de Flujo Cruzado Disponible por Flujo 
de Derrame. (Fbp) 

Fbp = CDs - BTL) B : adimenslonal 
Sm 

Por ciento de Corte de la Mampara. (B.C.) 

En la tabla a continuación tenemos valores de la altura 
de corte al dllmetro del envolvente y del diámetro del envol
vente a separación de mamparas, además de respetar la especi
ficación del T.E.M.A. donde: 

B)Ds/5 ó 2 pulg. cualquiera de estas dos medidas que 
sea menar: 

Sin cambio de fase el máximo deberá ser 35%. 

H/Ds Ds/B 
0.16 5.0 
o .17 4.0 
0.20 3.0 
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FIGURA 24 

ESPACIAMIENTO ENTRE TUBOS PARALELO PP Y NORMAL PN AL FLUJO 

DIAMETRO EXTERNO ESPACIAMIENTO ARREGLO pp PN 
DEL TUBO ENTRE TUBOS in. in. 
do ; in. p ; Jn. 

3/B=0.62 13/16=0.812 o. 704 0.406 

3/4=0.75 15/16•0.938 o. 814 0.469 

3/4=0.75 l. o 1.000 1.000 

3/4•0.75 l. o 0.707 0.707 

3/4.075 l. o 0.866 0.500 

1.0 l. 2 5 l. 250 l. 250 

1.0 l. 25 0.884 0.884 

1.0 l. 25 1.082 0.625 

-
Pp 
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o. 25 

o. 46 

2.0 

1.0 

Nfimero de Hileras de Tubos Cruzados en una Sección de 

Flujo Cruzado. (NC) · 

Puede ser determinado del dibujo del intercamblador o e~ 

timado por: 

NC Ds (1 - 2 (H/Ds)) ; adlmensional 
PP 

Si las hileras cruzadas son me1lores a 1.2 habrfi que dis

ntinuir el corte de las mamparas, porque de otra 1·orma se pre

sentarte un flujo casi paralelo a la longitud de los tubos. 

Mamparas Segmentadas. 

Estos son circulas de menor diámetro que la envolvente -

(cuya tolerancia con respecto al diámetro interno del envol-

vente está dado por la siguiente tabla) e11 donde una porci6n 
ya sea vertical u horizontal ha sido recortada. La parte re

cortada representa el firea libre de flujo y este corte puede 

variar desde un 10' a un 35i del irea de la envolvente. 

Para liquidos el corte de la ventana de la mampara debe

rá permanecer entre los limites de zoi 6 35% para un camport~ 

miento óptimo. 

Diámetro del envolvente 

B - 13 inclusive 

14 - 17 i ne l usi ve 

18 23 inclusive 
24 39 inclusjve 

40 54 inclusive 

55 mayores 

B.C. = _J!_ X 100 
Ds 

Tolcranci a ; dsb 

o. 100 pulg. 
o .1 zs pulg. 
o .150 pulg. 
o. 17 5 puJg. 
0.225 pulg. 
o. 300 pulg. 
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donde: 

H - altura de corte de la mampara : pulg. 

Nfimero de Hileras Efect1ves de FluJo Cruzado en ceda Ven 
tana. (Ne•) 

Ncw = 0.8 HJPP ; adimensional 

frecci6n de Tubos Totales en Flujo Cruzado. (Fe) 

Fe i (lf • 2 ( Ds 
0
-rCH) sen ( cos·l ( Ds ;rt"H )-2eos-i ( ~}) 

VER FIGURA No. 25. Todos los &ngulús se calcular. en ra

dianes. 

Area de d~rrame Tubo-Mampara. (Stb) 

Stb = f ( 2 :;- tol :;- do • toJ2 J NTT ( 1 • Fe) 

donde: 

tol - tolerancia 
Sí B( 36 pulg. 

B) 3ó pulE. 

puig. 

to! 1/32 pu!g. 

tcl = l,'ó~ pulg. 

pulg2 

El área de fuga para una ma~pa:e resulta por la toleran
CJa en la fabr1cacibn de las mamparas, las cuales son funci6n 

sin soportar de los tubos ce acuerdo con lo anterior. 

Area de derrame ~ampara-Envolvente. [Ssb) 

Si se conoce la tolerancia envolvente-mampara (dsb), Ssb 
pcede ~s!~ulerse: 

Los ingulos se calculan en radianes. O bien por medio -
de la FIGURA No. 26. 

La relación total de áreas de fugas en las mamparas es -
SL : puJg2. 
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SL = Stb , Ssb 

Ar ea Gruesa de Flujo en Ja Ventana. (Swg) 

Swg = os2 (cos-1 ( 1- l.!!)- (!-l.!!¡ J 1-(1- l!:!) 2 
4 Os Ds !)5 

: pu!g2 

Los ángulos se calculan en radianes, o bien por medio de 
la FIGURA No. 27. 

Area de la Ventana Ocupada por Tubos. (Swt) 

Swt = N!T (1 - Fe) do 2 1í : pul g2 

o por medio de la FIGURA No. 28 

Area de Flujo a travfis de la Ventana. (Sw) 

Sw Swg - Swt : pu!g2 

Es conveniente que las ireas de flujo cruzado Sm y a tr~ 

vés de las mamparas Sw sean similares. Con objeto de aprove-

char al máximo la caída de presión teniendo una corriente con 

un flujo lo más regular posible. 

Angulo de Corte de la Mampara. (Hb) 

9b = 2 cos·l ( J - l!:!) 
Ds 

o por Ja FIGURA No. 29. El ángulo en radianes. 

D1imetro equivalente dc l~ Ventana. (D~) 

Requerido sólo para flujo laminar, def1n1do conio: Re 100. 

Dw = 4 Sw : pu 1 g. 
(11 /2)NTT (1-Fc)do, DsHb 

Velocidad de Flujo Cruzado basado en Sm. (Vm) 

Vm = Ws 1441 (0.04) Ws : plss/seg. 
Sm s(lóOOJ Smfs 
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donde: 

Ws flujo mlsico por el lado de Ja envolvente ; lbs/hr 

}s Densidad del fluido por el lado de Ja envolvente ; 
Jbs/pie3. 

Velocidad en Ja Ventana. basado en Sw. (Vw) 

V't<' = ~ pies/seg 
5,.. f's 

Velocidad Geométrica Promedio. ( Vz) 

Vz=~ ; pies/seg 

NGmero de Reynolds dentro de los tubos. (NRel) 

NRel 

Gi 

Af e/tubo 

ol 
Afcftubo ( NTT 

Npasos ) 

0.7854(di) 2 sustituyendo: 

WJ•di NREl = 
0.7854(di) 2 (NTT/Npasos) Vi(2.42) 

donde: 

adimensional 

>I flujo mlsico por lado de los tubos ; lbs/hr 
di - diámetro interno del tubo : pies 

Vi viscosidad del fluido por el lado de los tubos 
t c.p. 

NGmero de Prandtl dentro de los tubos. (Prl) 

Prl = Cpl (Vi)(Z. 4ZJ ; adimensional 
Ki 

donde: 
Cpl - Capacidad calcr!fica interna Btu/lb F 
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l:l · Conóucuv1da.C: térn:1ce 

Coef1c1ente dt lrar.s!crenclf. de Calor 1nternc. (H10) 

A part1r de la ecuac1ón de S1eder }' Tete: 

__ d_! __ 

t düí 12) 

; &tu/lir- p.: c5.,:: - • i-

Nú1~er1:i dr f,t:yncJé~ por td lace· dej en\'olver."!..e. tNRr.S) 

NReS = de ti"s( 1¿ ¡ 

Su. Ys(2.J.:; 
; eC:n:er.~1onc.l 

dando: 

Vs - v1scos1rlt1C f.) terna ; e .p. 

Obtener el iactar J1 pera banco~ 1deales d~ tubos. de la 
FIGURA No. Jú. 

Núnero de- f'ranttl por rl lado del er.'<'olvente. (PrS) 

PrS = CoS fVs} 12 • .!2) 
l:s 

donde: 

; ad1cens1onal 

CpS Capacidad Calor!f:ca externa ; btu/lbs ~F 

V1sccs1dad e~terna ; c.p. 

Conduct1v¡d¿d TErRlCd elterna f.tu/pie2-hr-ªF 

Coef1c1enti:- de T:an.s:erenr1a de calor pe.ra un banco ideal 

de tubos. tHoJ 

Ho :: J l CpS ( 14 4 •s \ 
\ s.,., J 

Cilculo de las !e~pe:at~ras ~ed1as y te~pe~at~ra de la 

pared. (TMI, TMS, h) 

! l! ! : .:.T.:.IT.:_~T'"'l'-'-T 'F 
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!HS , ~T~l-"S-...~T-"2._S • f 

doncie: 

T - referente a los tubos 
- referente a la envolvente 

fríe: 

celler.t-e 

Tomando e~ cuecta El el flu1dc caliente \a por ~1 lado 

de los tubos e por el l&dc· d:e la envolventf:. cE:.lculamos la 

te~peretura de la paree. 

T..- ;. T.M S - ---1i.!...s_ 
H10 ... ho 

T., .... T~S - __ H_r_· -
füo - Hú 

\ 11-!S - TflJ) ; 

Correcc16n de la \1scos1¿aó. {0) 

( 
\'s ) n 
~ .&d1&1eris1ona! 

(__µ____\ n 

''"iÍ I 
ed 1 ¡,ens l onel 

donde: 

por dentrv ae los tubos 

por tuera de los tubos 

V~s - v1scos1dad del flu1d~ la r. por el ledo de Ja •!! 
vo}\·ente c.p. 

Vw1 v1scos1dad del fluido a la iw por el lado de los -
tllbPS ; c.p. 

0.1~ flu;z turb~lenLo 

ú.15 flcJo la~1nar 

Coeficientes de Transferencia de Calor ya corregidos. 
( Hi oc. y Hoc.) 

H1oc. iüo (
\'1 ) n 
Vtd 

Btu/hr-p1es:!-~f 
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lloc. Ho H!s ) n 

Coefic1ente de Trensfere11cia dt Celor Total. (Ud) 

Ud = ------"-------
1 /Hoc ... Rdl - RdS 1 iHi oc. 

donde: 

kdl - factLr dt :ncr~stec16n por el ledo interno Btu/ 
hr-pJes2-'"F 

RdS - factor de 1ncrustbc16n por el lado de la envol~en

te ; Btu/hr-p1es2-·f 

Diámetro de lá boquilla. tVBEj 

DEhS• ITL2 " i:.ou 

VEL tlSOD!DENSJ 1: 2 : p1es.seg 

DBE " 
O. 7 ES 

húmero de Mamparas. (Nb) 

L' L - 3Db 

t'b L' / B - 1 

donde: 

nGmero de mamparas 

pulg. 

pul g. 

adimensional 

Factor de Corrección por efecto de la conf1guraci6n de -
la Mampara. (Je) 

Con el valor de Fe obtenemos de la FIGURA No. 31 Je. 
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Factor de Corrección por efecto de Fugas en las mamparas 

(J 1) 

Con las relaciones: 

;~ Y SsbS~bStb ; Y con la ayuda de Ja FIGURA No. 32, -

obtenemos Jl. 

Factor de Corrección por Derrames. (Jb) 

Nss - pared de faja de sello tl por cada 
bes, es decir Nc/5). 

hileras. de t..'!. 

Con Fbp r Ja relación Nss/~c obtenemos en Ja FIGURA No. 

33 Jb. 

Factor de Corrección por Construcción del Gradiente - A~ 

verso de Temperaturas. (Jr) 

El factor es igual a 1.0 si Rej!-100. 

Para Re~20 el factor es función s.ólo del número total -

de hileras cruzadas. 

Para 20(Re (100, se utiliza una regla de proporción Ji-

neal. 

a) S! NReS(lOO. estimar Jr de la FIGURA No. 3Q. 

b) Sí l\Re5(20 ; Jr : Jr' 

e) SI ZO(NReS~lOO, estlrnar Jr de la FIGURA No. 35 con-

Jr·rNReS. 

Coeficiente de Transferencia de Calor para el Intercam--
biador. (Ho) 

Ho : Hoc. J c J 1 J b J r ~ 

CAIDA DE PRESION POR EL LADO DE LA ENVOLVENTE 

Obtenernos el factor de fricción para un banco ideal de tubos. FI. 
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La FIGURA No. 36 es para arreglos triangular )' cuadrado 

rotados. La FIGURA No. 37 es para arreglos cuadrado normal. 

Caida de Presión para una Sección Ideal de Flujo Cruza-
do. (PbK) 

Pbk = 0.69 X 10-6 Fl(lis) 2 Se 
;s sm2 

; lbs/pulg2 

Calda de Presión para una Sección Ideal de Ventana. (~k) 

a) Sl NReS~IOO 

Pwk • 1.75 X 10- 7 (1\s) 2 ( 

Sm s.· ; s 

b) Sl NReS(IOO 

+ 0.6 Ncw) 

Pwk = 0.75 X 10- 6 ( l's lis )(~ 
Sm Sw f's P-do 

0,3.;5 .\ io- 6 t1ñ's)2 

Sn: S"'- fs. 
; lbs/pulg2 

lbs 

pul g 2 

Factor de Corrección por Eíecto de Derrames en las ~lainP.!! 

ras. (Rl) 

Rl. 

(Rb) 

Rb. 

Con Sl/Sm y Ssb/(Ssb • Stb) r la FIGURA No. 36 obtenemos 

Factor de Corrección por Derrames en el Haz de Tubos. 

Con fbp y le relac16n ~ss1'hc la FIGURA No. 39 obtenemos 

finalmente tenemos: 

Pe= ((Nb-l)(PbK)Rb + .~b Pwk) Rl + 2(Pbk)(Rb)(l •. ~cw/Kc) 

donde: 

Pe - Caída de Presión del lado de la envol\'ente 
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111.2 Método de T!nker 

En 1947 T!nker introduce el concepto de la división del 

flujo por la envolvente en sus componentes siguientes: 

Flujo cruzado puro 

volvente, mampara-tubos 
21. 

fugas o derrames entre marnpara-en
haz de tubos-envolvente FIGURA No. 

El principio de este método se basa en el cálculo de 

diferentes corrientes a trav~s del haz de tubos. cuyo valor 
está basado en el cálculo primero de la caida de presión y una 

asignación posterior de un valor de efectividad a cada corrie.n_ 

te para los cálculos de transferencia de calor. 

Los parámetros individuales del c&lculo deben conocerse 
como una función de los flujos de las diferentes corrientes. 
Suponiendo un valor inicial para los parámetros, se resuelve 

el sistema de ó ecuaciones por un método iterativo, Devore 

simplificó este método reteniendo algunos de los parámetros. 
como constantes. 

Se ha comprobado que tanto la transferencia de calor co

mo la caída de presión dependen básicamente del flujo efecti

vo a travls del haz de tubos. no del flujo alimentado a la 

unidad. ya que ~ste se divide en las siguientes corrientes: 

1. Una corriente transversal, B. a través del haz tubu

lar. 

2. Una corriente A, por el espacio libre entre tubos y 

los barrenos en las mamparas para soportarlas. 

3. Un flujo longitudinal a través de las ventanas de las 

mamparas. 

4. Un efecto combinado de los mecanismos en el exterior 

de las mamparas. 
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5. Una corriente C, que rodea el haz de tubos sin pasar 
a través de éstos. 

6. Derrame E entre los espacios libres entre las mampa
ras y la envolvente. 

De la FIGURA No. 21, la corriente que resulta efectiva P!!. 

ra la transferencia de calor es la corriente B, las demás son 
corrientes de fuga o de derrame que se deben a las tolerancias 
que hay que dar en la fabricación de los equipos y que tien
den a disminuir el coeficiente. De las corrientes parásitas 
la única mejorable es la corriente C, colocando pequenos se
llos. 

Por otro lado, el método considera que las turbulencias 
ocasionadas por las mamparas, no se presentan a lo largo de la 
longitud total de los tubos, pues en los tramos extremos del 
intercambiador, se encuentra un espaciamiento diferente al de 
la totalidad de las mamparas, por lo cual es necesario, intr2 
ducir el término de una efectividad de envolvente, la cual es 
función de la longitud de los tubos, de la longitud en que se 
encuentran colocadas las mamparas y el espaciamiento de éstas. 

Temperaturas Medias. (TMl, TMSJ 

TMI TlT + T2T ºF 

TMS = TlS + T2S ºF 

donde: 

T - Referente a los tubos 
S - Referente a la envolvente 

Frfo 
- Caliente 

Carga Térmica. (Q) 

Q = Ws • CpS (TlS - T2S) ; Btu/hr 
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donde: 

Ws Flujo n;ásico por el lado de la envolvente: lbs/hr 

CpS - Capacidad Calorifica del lado de la envolvente 

Btuil bs- ºF 

Flujo Másico Interno. (1'1) 

\ij ; o 1 bst t:r 
Cpi (T2T-TlT) 

donde: 

Cpi Capacidad Calorlfica por el lado de los tubos 

Btu/lbs-'F 

Número de Reynolds dentro de los tubos. (hRel) 

NRel • 

donde: 

di • Gi 

Vi• 29. 04 
: adimens1cnal 

di - diámetro interno del tuba ; pulg. 

Gi - masa veloc1dad interna ; lbs/hr-ple 

Vi - viscos1da.d del lado interno ; c.p. 

Número de Prandtl Dentro de los Tubos. (Prl) 

Prl = Cpi .. \'i 2• 4.; • adimens1onal 
¡;:¡ 

donde: 

\'1 \·iscosidad del lado de los tubos ; c.p. 

Ki conductividad t~rmica interna Btu/hr-ple-'F 

Factor de Corrección por la corriente C alrededor de los 
tubos. (C 14 ) 

adimenslonal 
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y para cambladorcs con fajas de sello está dada por: 

( C14 - 1 ) 
C14=l+ 4 +l.S•c16 :adlmenslonal 

Tamblén el valor de c14 depende del tipo de lntercambla
dor por lo tanto, es necesario corregirlo por determinados 
factores. 

Tipo de lntercambiador 

Espejos Fijos 

Cabezal Flotante con tornlllerla 

Cabezal Flotante con abrazadera 

donde: 

F • C14 

J.0 

J. 2 

J.03 

Ds - diámetro interno de la envolvente ; pulg. 

OTL - diámetro del haz de tubos : pulg. 

Factor de Corrección por las Corrientes a través de los 
agujeros de las mamparas. (C15l 

donde: 

b.h. - do ; adlmensional 
do 

b.h. - es el diámetro de los agujeros y depende del diá
metro externo de los tubos y del espaciamiento de 
las mamparas en la siguiente forma: 

Para tubos de 36 pulg. o menos 
Para tubos mayores de 36 pulg. 
do - diámetro externo del tubo 

b.h. = do + 1/32 pulg. 
b.h. = do + 1/64 pulg. 
pulg. 

Factor de Corrección por los Derrames a través de la pe

riferia de las mamparas. (C16l 

Os - BD C¡6 = --
0
-s- ; adlmenslonal 

donde: 

ISO 



BD - diámetro externo de las mamparas ; pulg. 
Cz - por ciento de corte de la mampara 

c3 l - C 2 

Relación entre el pitch y el diámetro externo. (CTE-A) 

CTE-A = :
0 

; adimens!onal 

donde: 

P - p!tch : pulg. 

Número de 8afles. (Nb) 

Nb = __h_ ; ad!mens!onal 
8 

donde: 

L - long! tud total de los tubos ; pulg. 

8 - espaciamiento entre mamparas ; pulg. 

Relación del Tamano del Intercambiador. (S) 

ad!mensional 

Por ciento de Corte de la Mampara. (CTE-8) 

CTE-8 = _...!!_ ad!mens!onal 
Os 

donde: 

H - altura de la mampara ; pulg. 

Relación del diámetro del envolvente a separación de ma~ 
paras. (CTE-C) 

CTE-C = _Q2..._ : adimens!onal 
8 

8~ Ds/5 ó 2 pulg., cualquiera de estas dos medidas que r~ 
sulte ser menor. 
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bos; 

bos. 

(Fh) 

Fracción del Diámetro de las Mamparas. (Ca) 

El valor de la variable Ca depende del arreglo 
as! tenemos que para: 

arreglo triangular y arreglo cuadrado: 

Ca = 
C4 [CTE-A IJ ; adimensional 

CTE-A 

arreglo cuadrado rotado: 
(CTE-A 

Ca = l. 414 ( 
C4 1) 

) ; adimensJonal 
CTE-A 

A rea de Flujo Transversal. (Ax) 

Ax = Ca 

Factor de 

Se calcula 

Nh 

B . OTL ; pies2 

Capacidad. (Nh) 

de acuerdo al tipo de 

l. 26 ( CTE-A 
CTE-A -

espaciamiento 

3/2 
) 

(CTE-C)(l-CTE-B) ( CTE-A ) ; adimensional 
CTE-A - 1 

de los t_!! 

de los l.!! 

Fracci6n del Flujo Total a través del área transversal. 

Fh 
1 + Nh [S' 

adimensional 

Porción del arreglo de tubos no ocupado por tubos. (O() 

t>l= 1 - 0.786 
c ; adimensional 
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Factor Mw. 

Para encontrar la media geométrica de las áreas longitu
dinales y transversales. 

Cálculo del factor m. 

m = 
0.786 • Cz • (CTE-C)O\ 

144 • Ca 

Mw = m .¡;;;; adimenslonal 

adimensional 

Cálculo del multiplicador M para obtener la media geomé
trica del área de flujo. 

5/3 
M = ( ) adimensional 

0.70 1 
l + 'f'iT-C ( Cf:6 - 1 ) 

Mw 

Nfimero de reynolds empleado para la determlnaci6n del 
coeficiente de transferencia de calor. (Reh) 

Reh = 0.0344 • do • Fh • Ws : adlmenslonal 
Vs • M • A). 

Factor de capacidad para el cálculo de la pérdida de la 
calda de presl6n. (Np) 

Np CTE-A 311. 
----) 

CTE-A -

( CTE-A 
1

¡ ( l - CTE-B) 
CTE-A -

1/2 
+ C16 C¡4 (CTE-C) 

adirnensional 

Fracción del flujo a trav~s del &rea transversal. para -

la calda de presi6n. (Fp) 
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Fp 
0.8 • Np .{S' 

adimensJonal 

Número de Reynolds empleado en el cálculo de la calda de 
presJón. (Rep) 

dor 

Rep 0.0344 • do • Fp • Ws 
Vs • Ax 

adJmensJonal 

MultJplicador de la relacJón del taman.o del 
para obtener el flujo cruzado. (Cx) 

Para arreglo trJangular Cx = 1.155 (1 

Para arreglo cuadrado Cx = 1.0 (1 

Para arreglo cuadrado rotado Cx =· 1.414 (1 

donde: 

Cx - adJmensJonal 

intercambia~ 

- CTE-B) 
CTE-B) 
CTE-B) 

Fundones de Geometrla de la Ventana. (Yl, Y) 

4.10 Ca • 144 O.B 5 
y = Cx ( Cz CTE-C ) adimensional 

Y! =Y/ c14°· 85 ; adimensJonal 

Superficie de Transferencia de Calor en la zona de la 
ventana. (Sw) 

Sw = 0.7 1 
(CTE-C) 

Area efectiva. (Aeff) 

Aeff = ~~ ; pies 2 

adJmensional 

Masa Velocidad Efectiva. (Geff) 
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Geff 

donde: 

Ot • dens 
Aeff 

lbs/pies 1-seg 

QT - flujo volumétrico ; pies 3/seg 

Presi6n de entrada en la boquilla. (PEB) 

PEB = 1.5 (Geff)Z ; lbs/pulgz 
9273 • DENS 

donde: 

DENS - densidad del fluido externo ; lbs/pies3 

Presión de Salida en la boquilla. (PSB) 

PSB = 0.5 (Geff)
2 

927 3 • DENS 
lbs/pulg 2 

Calda de presi6n total. (Pe) 

Pe B. 3204 X 10 -12 Cx S Nb fx 
DENS • ~ 

+ PSB + PEB ; lbs/pulg2 

¡1 • Y¡ s 

Coeficiente de Transferencia de Calor interno.(H10/0t) 

0.0Z7 (l\Rel)O.S (Prl)l/3 ( S!.!. ) (Ki) K 12 
do do 

; Btu/hr-pies2-·F 

Factor Bo y Factor J. 

Este valor lo puedo obtener de las gráficas presentadas 
en el articulo: 

•shell-side Characterist1cs of Shell-and-Tube Heat Excharr 
gers. de To-.·nsend Tinker o bien por la ecuación de forma gen!, 
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ral: Bo = a Reb 

donde los valores de las constantes a y b se ven en la figura 
siguiente, los cuales dependen del tipo de rlg!men y arreglo 
de los tubos en el intercambiador. 

Al\REGLO P/d2 l' Re ~ 10 l0(.Re4100 100<, Re~ 1000 

• b a b a b 

TRIANGULAR 1.25 • ó2 .45 .s .51 .40 .60 

1.50 .39 .so • 30 .57 .40 .60 

l. 25 .43 .4ó .3ó .56 • 25 .57 
CUADRADO 

1.50 .36 .51 . 29 .57 .25 • 57 

CUADRADO 1.25 .67 .46 .55 .so .39 .ól 

ROTADO 1.50 .51 .49 .46 .Si .39 .61 

• A partir del m~todo simplificado expuesto por Devore: 
Try Th!s Simplified Method for Rating Baffles Exchangers. ob
tenemos el valor de J. de esta manera calculamos el coeficie! 
te de transferencia: 

a) hob ll:l Bo hS ( 
~)1/3 Btu/hr-pies2 ºF 

~s do l:s 

b} h2.l: l.E.:. ~ ~1/3 12 
Os do do ( hS ) 

; Btu/hr-pies2··F 

Eficiencia de la envolvente. (Es) 

Se efectúa por media de la siguiente ecuación: 

BL • (L-BL) (28/L-BL)0. 6 

L 
Es ; adimensional 

donde: 

BL - longitud en la cual se encuentran colocadas las rna~ 
paras : pulg. 
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L longitud total del tubo : puJg. 

B espaciamiento entre mamparas ; pulg. 

Coeficiente de Transferencia de Calor sin corregir por -
Viscosidad. (Ha) 

Hoc.). 

( Uc) 

Ha X $s • Hab • Es : Btu/hr-piesZ 'F 

Tempera tura de Ja Pared. (Tw) 

Tw TMS Ha (TMS TMJ) 
- HJ o • Ha 

'f 

T•· • TMS -~ (TMS - TMI) 'f 
Hio ., Ha 

donde: 

l!io 

Ho 

Hia/(lt 

Ho X ~s 

Btu/hr-pies 2 'F 

Btu/hr-pies 2 'F 

Relacl6n de Viscosidades. C-t Y - 5 ) 

Vi O .14 
Cv;:-¡J 

\'s O .14 
( Vws ) 

adimensjonal 

adjmensional 

Coeficientes de Transíerencla de calor Reales. (Kioc. 

Hioc. 

Ho. 
Hio X ~t 

Ha ~s 

Btu/hr-piesZ <F 

Btu/hr-PiesZ 'F 

Coeficiente Global de Transferencia de Calor limpio. 

Uc Hioc. !\ Hoc. 
Hioc . .,. Hoc. 

Btu/hr-pies 2 'F 
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EvaluacJón del CoeflcJente Global de Transferencia de C~ 
lor sucJo. (Ud) 

Ud = Htu/hr-pJes2 ºF 
(l/Uc + Rdl • RdS) 

donde: 

Rdl factor de ensuciamiento interno 

RdS - factor de ensuciamiento externo 

Area requerida. (AJ 

A= __ O,__ 
Ud • LMTD 

pJ es 2 

Btu/hr-ples 2 ºF 

Btu/hr-ples2 "F 

Podemos comprobar sj nuestro algoritmo fue el adecuado -

comparando: 

Rd Uc X Ud 
Uc -+ Ud 

Rd RdJ + Rds 

de tal manera que: 
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111.3 Método de Kern. 

Este método publicado en 1950 ha sido muy difundido, de
bido a su simplicidad. Fue inicialmente restringido a inter-

cambiadores con un 25i de corte en las mamparas y posterior-
mente modificado para cortes entre el 15 y 45t. 

Esta correlación se basa en un término denominado "diá

métro hidráulico equivalente". para tomar en cuenta los dife

rentes arreglos de t.ubos. La caída de presión usa el mismo 

principio. 

El método estima valores confiables. tanto para la tran_! 

ferencia de calor corno para las caldas de presión. Se ha de-

mostrado que este método es extremadamente seguro especialmen 

te en el flujo laminar (hasta un !ODOi en ca!da de presión). 

pero debido a su simplicidad en el maneJo de los parámetros -
geométricos. no es muy confiable para el cálculo de la trans

ferencia de calor. ya que no toma en cuenta las fugas y derr!! 

mes en el haz. de tubos, f el uso de un "diámetro equi\'alente 11 

no expresa completamente los efectos de los arreglos de los -

tubos. obteniéndose resultados inferiores comparado con otras 
correlaciones (Tinker, Bel!). 

La eva1uaci6n del coeficiente de transferencia de calor 

se efectúa de acuerdo con la ecuaci6n propuesta por Sieder y 
Tate: 

~ = 0.3ó ( ~ )0.55 ( ~ ~5 
Ks Vs Ks 

Esta ecuación no tiene restricciones para su aplicación. 

de acuerdo al régimen de flujo, ya que los autores consideran 

que el flujo por el lado de la envolvente es completamente 
turbulento, tomando en cuenta los cambios de dirección que 

provocan las mamparas en el intercambiador. 
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El diámetro equivalente de una sección se defJne como 
veces el radJo hidráulico de ésta: Este a su vez be define 
como la relación del área de flujo a su perimetro mojado. 

Deq = 4 área de flujo 
per!metro mojado 

De esta manera. tenemos que el diámetro equivalente en -
la envolvente, en arreglo cuadrado está dado por: 

Deq = 4 (Pltch2 - ir (do) 2 
/4 

1r do 

y para arreglo triangular. 

Deq = 4 (1/2 X PJtch X 0.86 (P!tch) 
1/2 X T X do 

J/2(lr )(do) 2 /4) 

Los valores del Deq. para los arreglos más comunes se eE 
cuentran calculados en Ja página 943 del Kern, fJgura 28 (la 
gráfica está IJmJtada para un 25% de corte). 

A continuación se propone el algoritmo, basado en las a~ 
teriores cuestiones. 

Carga Térmica. (Q) 

Q = Ws • CpS • (TlS - T2S) Btu/hr 

donde: 

W• flujo másico externo : Jb/hr 

CpS - Calor espec!fJco externo : Htu/lbs-ºF 

TlS - Temperatura caliente externa : "f 

T2S - Temperatura fria externa ; ºF 

Flujo Másico por el lado de los tubos. (Wi) 

Wi = o ; Jbs/hr 
Cpi (TZT-TlT) 
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donde: 

Cp! - Calor especlf !co Interno ; Btu/lb-ºF 
T2T - Temperatura caliente Interna - ºF 
TlT - Temperatura fria Interna : ºF 

Factor de Corrección. (Ft) 

R • TlS T2S ; ad!mens!onal 
T2T TlT 

S • T2T - Tl T 
ns - TlT 

ad!mensional 

De esta manera: tenemos que con R, S y el arreglo del inte.r. 
cambiador (pasos por Ja envolvente-pasos por los tubos) de -
las figuras 18 a la 23 (páginas 933-938 del Kern). obtenemos Ft. 

Perfil de Temperaturas. (LMTDJ 

A contracorriente: 

LMTD • (TlS - T2T) - (125 - Tl T) ºF 
ln (T!S - T2T) 

(TZS - TlT) 

Corriente en Paralelo: 

LMTD = (TlS - TlT) - (T2S - T2T) ºF 
ln (TlS - TlT) 

(T2S - TZT) 

Diferencia de temperaturas. ( t) 

At • LHTD • Ft : ºF 

Are a 

As = 

de Flujo por 

Ds • C • B 
14 4 • p 

donde: 

la envolvente. 

p!es 2 

(As) 

Os - di§metro interno de la envolvente 
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e - claro entre los tubos ; pulg. 

B - espaciamlento entre mamparas ; pulg. 

p - pitch : pulg. 

Masa Velocidad por el lado de la envolvente. (Gs) 

Gs = ~ 
As 

lbs/hr-pies2 

Número de Reynolds por el lado de la envolvente. (NReS) 

NReS = Deg · • Gs ad i me ns i anal 
Vs • 12 • 2. 4 2 

donde: 

Deq diámetro equivalente : pulb. 

Vs vtscosJdad externa c. p. 

Número de Prandtl por el lado de la envolvente. (PrS) 

PrS = CpS 

donde: 

Vs • 2 • 42 ; adimensional 
Ks 

Ks - conductividad térmica del fluido externo: Btu/hrs
pies2-0F 

Coeficiente de Transferencia de calor externo. sin corr~ 
gir por viscosidad. (Ho/~s) 

Ho rs 0.36 (NReS)O.SS (PrS)l/ 3 

pies 2-ºF 

Ks • 12 
oeq:- Btu/hr-

o bien: con NReS y la figura 28 del Kern obtenemos JH . 

.!:!.!?. = JH ~ (PrS) 1/ 3 : Btu/hr-ples 2-ºF 
Íls Deq. 
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Area de flujo por el lado de los tubos (At) 

At = NTT Aft : ples2 
144 • no. pasos 

donde: 

NTT - nfimero total de tubos ; adimensional 
Aft - área de flujo de cada tubo : pulg2 

Masa velocidad por el lado de los tubos. (Gt) 

Gt • fil 
At 

lbs/hr-pics2 

Número de Reynolds por el lado de los tubos. (NRel) 

NRel = Gt • di : adimensional 
12 • V l • 2. 4 Z 

donde: 

dl diámetro interno del tubo pulg. 
Vl vlscosldad lnterna : c.p. 

Número de Prandtl interno. (Prl) 

Pr! = Cpi • Vl • 2 42 . Kl · : adlmens1onal 

donde: 

Cpi - calor especifico interno : Btu/lbs-ºF 
Kl - conductividad térmica interna : Btu/hr-piesZ ºF 

Coeficiente de Transferencia de calor interno. sin corr.!:_ 
gir por viscosidad. (Hio/~t) 

~ = 0.027(NRel)O.B (Pr!Jl/3 

: Btu/hr-pies 2-ºF 
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Temperatura de la pared. 

Tw TMS __ H_o - ( TMS 
Ho + Hi o 

(Tw) 

TMI) 

Tw TMS - _H_!_o_ (TMS - ni!) 
Hio + Ho 

Relación de viscosidades. (0t y 0s) 

Para Re(2100 

0t c....Y.L¡o.2s 
Vwi adimensional 

(_J'.L) 
o. 25 

0s = adimensional Vws 

Para Re)2100 

c....Y.L¡ 
o .14 

0t adimenslonal 
Vwi 

(_J'.L) 
0.14 

0s adimensional Vws 

Cálculo de los coeficientes de transferencia de calor 

reales. (Hoc. y Hioc.) 

(Uc) 

Hice. 

Hoc. 

Hio 

Ha 

Btu/hr-p!es2 ºF 

Btu/hr-ples 2 ºF 

Coeficiente de Transferencia de calor global limpia. 

Uc 
Hloc. X Hoc. 
Hloc. + Hoc. 

Btu/hr-pies 2 ºF 

Area total requerida para la Transferencia de calor. (A) 

A = S.EX. • L • NTT : pies 2 

donde: 
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S.EX. - superficie extendida ; pies2/pies lineal 

L longitud total de los tubos ; pies 

Coeficiente de Transferencia de calor global sucio. (Ud) 

Ud = ~ : Btu/hr·pies 2 ºF 

Factor de ensuciamiento. (Rd) 

Rd = ~ Btu/hr-pies 2 ºF 
Uc • Ud 

Número de mamparas. (Nb) 

Nb + 1 12 h: adimensional 
B 

Calda de presión por el lado de la envolvente. (Ps) 

Ps = f • Gs • D (N + 1) lbs/pulg2 
s.22x1olO, Deq. • S.gs • 0s 

donde: 

f- - factor de fricción : adimens1onal 

S.gS - gravedad específica del fluido externo 

Calda de Presión por el lado de los tubos. (Pt) 

Pt = f • Gt • L • no pasos 
s.22x1010 Deq •• s.gl • 0t 

1 bs /pul s2 

donde: 

S.gl - gravedad específica del fluido interno 

Caída de Presión en los ~etornos. (Pr) 
Pr = 4 • no. pasos \' ( 62.5 ) lb 2 

S.gl • 2g' ""TI4"" s/pulg 

Calda de presión total por el lado de los tubos. (PT) 

PT = Pt + Pr : lbs/pulg2 
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III.4 Método de Donohue 

Temperaturas Medias. (TMI. TMS) 

TMI Tl T • T2T 

TMS ; _T_l S __ T_Z_S 

donde: 

TlT te:r.peratur.a i r:terna fr r a ; ºF 

T2T - ten:peratur: Interna cal l E-r.te ; ºF 
ns - temperatura e.nerna caliente : ºF 
T25 tel?<peratura e" ti: rr.& frfa : ºF 

Are a de Fl LIJO cruzadC: en la -.oentane de las rnam;iaras. 

(Ab) 

Ab _!!... c..L (Ds 2 ' pulg 2 ; - .\TTt je]·) J ; 
Ao ~ 

donde: 

H - altura de corte de 13 rr.arr.p.ara : pulg. 

Ds - diimetro Intern~ de la envolvente ; pulg. 

NTT número total de tubos, ad1mens1on.al 

do diimetro ext~rno del tubJ ; pulg. 

NQmero de tub~s =~lo:ad~s en tl d1imetro de la envolven-

te. (NTOJ 

NTO ; é D s - C J - ¡ 
p tu bo.s 

donde: 

e claro entre tubos ; pul~. 

p espaciamiento entre centros de tubos 

Espacio ocupado por esos t".1bo5. (LNTO) 

LNTO ; NTO (do) ; pul g. 

1 --' · 

puJg. 



Area Transversal del haz de tubos. (Ao) 

Ao • (Ds - LNTO)B : pulg2 

donde: 

B - espaciamJento entre mamparas ; pulg. 

Cilculo de la masa velocidad longitudinal en la ventana 
de la mampara. (Gb) 

Ws ' Gb • 0.04 Ab : lbs/seg - pies· 

donde: 

Ws - flujo másico externo ; lbs/hr 

Masa Velocidad Transversal . (Go) 

Es función del espacio libre al flujo en el haz de tubos. 

Go • 0.04 Ws 
Ao 

lbs/seg-pies 2 

Masa Velocidad efectiva. (Geff) 

Se obtiene como una media geométrica de las masas velocl 
dades longitudinal y transversal. 

Geff • Go • Gb ; lbs/seg-pies 2 

Número de Reynolds por el lado de la envolvente. (NReS) 

NReS • Geff X do 4 ; adimensional 
Vs X 6. 72XJO-

donde: 

Vs - viscosidad del f lu1do externo ; c.p. 

Número de Prandtl por el lado de Ja envolvente. (PrS) 

PrS • Cps • 1 ~s • 2 · 42 ; adimensional 

donde: 

CpS - capacidad calorlf ica externa Btu/ 1 bs-ºF 
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Ks - conductividad tErmica externa : Btu/hr-°F-p1es 2 

Coeficiente de Transferencia de calor sin corregir por -

el lado de Ja envolvente. (Ho/0s) 

Btu 
hr-pies2-°F 

Area de Flujo total por tubos. (AT) 

NTT • Aft . J 2 
AT • no. pasos ' pu g 

donde: 

Aft - área de flujo por cada tubo : pulg2 

~asa Velocidad por el lado de los tubos. (Gt) 

Gt • Wi • 144 : lbs/hr-pies 2 _A_T __ 

donde: 

\oii - flujo másico por el lado de los tubos : !bs/hr 

Número de Reynolds por el lado de los tubos. (NRel) 

NRel • _G_t~~d~i~~~- ; adimensional 
12 2.42 • Vi 

donde: 

di - diámetro interno del tubo : pulg. 

Vi viscosidad del fluido interno : c.p. 

Número de Prandtl por el lado dé los tubos. (Prl) 

Cpi Vi • 2~42 Prl = ~~~~K-i~~~- ; ad1mensional 

donde: 

Vi - viscosidad del fluido interno c.p. 

179 



Cpl - capacidad calor!fica del fluido Interno 
Btu/]bs·ºF 

Ki conductividad tlrmlca Interna ; Btu/hr·p!es 2-°F 

Coeficiente de Transferencia de Calor sin corregir por el 

lado de los tubos. (H! o/~t) 

Hio 

~ 
0.021 [NRel)o.s (Pr1i 113 

Btu/hr·pies 2-ºF 

Temperatura de la Pared. [Tw) 

( .!!.!_) 
do 

Ll.....:_U) 
do 

Tomando en cuenta si el fluido caliente va por el lado 

de los tubos o por el lado de la envolvente. tenemos: 

Tw = TMS - Hi o/0t [TMS · TMI) ; ºF 
Hio/~t • Ho/Ot 

T1; TMS · Ho/~s (T~S · T~I) 
Hof9s • Hio/~t 

La primera ecuaci6n es cuando el fluido caliente va den

tro de los tubos y la segunda ~n el caso de ir por fuera de -

éstos. 

Correcci6n por viscosidad. lfs. Otl 

¡!.L 
o .1 ~ 

~t 
\''A'i 

) ad1rr.ens1onal 

(.!..L 
0.1~ 

~s = ) ad.imensional v .... ·s 

donde: 

Vwi - viscosidad del fluido interno a T~ ; c.p. 

v .... ·s - viscosidad del fluido externo a r~ : c.p. 
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Coef Jclentes de Transferencia de calor ya corregidos. 
(Hloc. Hoc.) 

Hioc. llio ~t Btu/hr-plesZ ªF '"1t 
Hoc. Ho X Ps Btu/hr-plesZ ºF T 
Factor de Fricción. (f) 

0.75 f . 
~ 0.2 do Go lo.z ) 

6.72.XJ0- 4 do 12 Vs ; adlmenslanal 

Número de Restricciones. (NR) 

NR • ( ( --+.-- ) ( OTL p do)) Nb adimensional 

donde: 

NB - número de bafles ; adlmensional 

OTL - diámetro del haz de tubos ; pulg. 

Calda de presión a flujo cruzado. (Po) 
z 

Po • 4 f • NR t ( Go) 
Z fs &e 

donde: 

_1_ 
144 

lbs/pulg2 

fs - densidad del fluido .xterna ; lbsfpies 3 

&e - constante gravitacional : 32.17 lbs-píes/lbs-f -
seg 2 

Calda de presión por el lado de la ventana. (Pb) 

Pb • (Gblz (Nb - IJ ; lbs/puJg2 
4630 • p, 

JSl 



Calda de Presión Total. (Ps) 

Ps = Po ' Pb : lbs/pu!g2 

Ya que la masa velocJdad afecta la calda de presión en -

un t~rmino elevado a la 1.8 tenernos que la ecuacJón de Chil
ton - Generaux queda: 

6Pxlimpia = [0.51) 1 ' 8 Ps = 0.297(Ps) 

tenemos que llPllmpia = APxlimpla • Pb 
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IV.l Definición de Diseno, Simulación Evaluación 

Estos son los tres problemas básicos que Jn\'olucra la traf!! 

ferencJa de calor en el proceso deJ djseno de un intercambJa
dor de calor. El objetivo que persiguen estos parámetros es 

satisfacer los requerimientos de un proceso a un costo total 

mlnimo tanto de diseno fijo y de operaci6n. 

De esta manera el comportamiento de un intercambJador se 

rige por las siguientes ecuaciones: 

l. Balance de calor entre Ja corriente fría y la corrien 

te caliente (ambas sin cambio de fase). 

Orequerido = W Cp Alcaliente = w cp A tfr!a (l) 

2. Ecuación general de transferencia de calor. 

Orequerido =A lltm (l/!:. R) 

ER = (l/Hio) • (l/Ho) • Rf 

donde: 

A - área de transferencia de calor ; pies 2 

(2) 

(3) 

Hio - coeficiente interno de transferencia de calor -
referido al área externa de los tubos i Btu/hr
pies2- ºF 

Ho - Coeficiente externo de transferencia de calor 
; Btu/hr-pies 2-°F 

Atm diferencia medja de temperaturas ; °F 

Rf resistencia del ensuciamiento ; Btu/hr-pies 2 ºF 

3. Ecuaciones limitantes de caída de presión. 

llPtubos ~ llPtubos máxima permisible 

DPenvolvente ( l!Penvoll·ente rnáxJma permisible 
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El término de ER es la suma de las resistencias a la 
transferencia de calor. conocido como el coeficiente global 

de transferencia de calor "U". De tal forma la ecuación (2) 

se modifica: 

Q • U A Atm Btu/hr (4) 

donde: 

w - gasto másico del fluido ca!Jente : lbs/hr 

w - gasto más 1 c o del fluido frío : lbs/hr 

Cp • calor específico del fluido caliente : Btu/lbs ºF 

cp ·calor especlfico del fluido frlo : Btu/1 bs ºF 

EVALUAClON O CALCULO 

En sentido general: es la evaluación del comportamiento 

de un intercambiador completamente espec1ficado para unas 

condiciones de operación requeridas. 

Para evaluar un intercamb1ador. es necesario conocer el 

número de tubos, la longitud de tubos, el diámetro y B\ti'G de 

los mismos; el diámetro r tipo de en\'olvente, la separaclón, 
número y tipo de rr:amparas, además de conocer las condiciones 

del proceso. 

El resultado de la evaluación es del comporta~ienta teL 
mo-hidrdulico del intercamb1ador para una geometrla y condl

ciones de proceso establecidas. en si es el cálculo de ambos 
coeficientes de transferencia de calor; así como de las caí

das de presión por el lado de los tubos y para el lado de la 

en\'ol \'ente. 

Una vez calculados los ccefjcientcs indi\'iduales y con 

la adicHin de los factores de ensuc1am1ento, se obtiene el -

coeficiente global de transferencia de calor. 

1 
Llcalculada º ~e = (l/Hío)-(1/Ho)•(rdiJ·(rdo)·rpared 
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donde: 

rdj - factor de ensuciemiento interno ; hr pies2 ºF/Btu 

rdo factor de ensuciamiento ex~erno ; hr piesz ºF/Btu 

rpared p resistencia del ~ater1al ; hr pies2 ºF/Btu 

AsI tenemos: 

Qdisponible = Area reel • Ve • Atn: ; Btu/hr 

De esta manera podremos detPrminar si el irea de trans

ferencia de celor disponible es ~uficiente o bien está exce
dida o es insuf1c1et1te. 

51 

Qdíspord ble) Orequer J do 

Od1sponJble ( Orequerldc 

odlsponJble =ºrequerido 

El eQu1po está sobrado 

El equipo es insuficiente 

El eGUJpo cun::.;:ile c.on las con~ 

dic1ones del proceso. 

Ahora b1en 5i e~ en func1ón de 1'V". 

Ucalculada > Usupuesta(serv.) El equ1po esti sobrado 

ªcalculada { Usupuesta(serv.) El equ1po es 1nsuf1ciente 

U calculada ü 5 upuestatser~.J El e~u1po cumple con las 
condlcione~ del ?roce5o. 

Por lo que respecta. a la ca!da d<f' presión: 

!>P t calcula.da )APt permisible} El equ1po no cumple 

LiP e calculada ) b.P e perrds1cle hidráu! 1c:imente. 

LiP t calculada ( llPt petm1s1ble} El equipo cumple hi~ráE_ 

l!P e calcL!lada ~ llP e permisible 11camente. 
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El Cálculo únicamente establece si el equipo cumple o no 

con las condiciones de proceso especlficadas. 

DISEHO 

Este consiste en la determinación de todos los parámetros 

de construcción para un intercambiador ''nuevo'' a partir de las 
condiciones de proceso, considerando a la vez las restriccio

nes de diseno tanto fisicas como de operación. 

En esta etapa sólo se encuentran especificadas las condl 
cienes de proceso: 

Carga térmica. flujos, temperaturas, presiones. factores 

de ensuciamiento y caldas de presión permisibles, asf que es 

necesario determlnar la geometr!a óptima del intercambiador. 

tomando como base las especificaciones de proceso. De tal ma

nera que el disenador tendrá que especificar completamente la 

geometria del intercambiadori número. longitud y diámetro de 

tubos. di&metro y tipo de envolvente. geometria. nGmero y se

paración de mamparas. para así cumplir tanto térmica como hi
dr&ulicamente con el servicio. 

Lo anterior, lo lleva a cabo el djsefiador de una forma 

tentativa con respecto a la geometria: por lo cual es necesa

rio evaluarla y ver que cumpla con los requerimientos dados. 

en caso de no cumplir se modificará el criterio utilizado ini

cialmente y se probar& otro arreglo. Esto nos lleva a reali

zar lo anterior tantas veces como sea necesario, hasta que el 

arreglo cumpla con las condiciones de procesoi a partir de las 
ecuaciones; l, 2, 3 y 4. 

SIMULACION 

Es la determinación de las condiciones finales de opera

ción, para un intercambiador completamente espec1f icado acor 
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de a las condiciones iniciales de operación. Entre los pará
metros a determinar se tjenen: temperaturas de salida. gas

tos de las corrientes. carga térmica o alguna combinación de 
el los. 

Este cálculo se asocia más con la solución de problemas 

operacionales de intercambiadores en servicio que, con la adaJ;! 
tación de un equipo a diferentes cond1c1ones de operación. E.!! 

tre los problemas t1?icos se tiene: 

Cambio de composición, 

- Flujo o temperatura de entrada del fluido de proceso, 

Ajuste en las condiciones de operación de algún equi
po subsiguiente, 

Ahorro de energía; etc ... 

El equipo deberá cumplir con las restricciones térmico
hidráulicas definidas por las ecuaciones l. 2. 3 y 4, 

OBJETIVOS DEL DISERO 

l. El equipo debe cumplir con los requerimientos del pr~ 
ceso. Debe efectuar el cambio deseado de temperaturas 

en las corrientes. asl como estar dentro de los valo

res de calda de presión disponibles y a la vez cumplir 

con periodos de operación continua (programas de man

tenimiento). 

~. El intercambiador debe resistir las condiciones de 

operación de la planta. Esto inclu~·e esfuerzos mecánl 

ces en la instalación. arranque. paros. operación no~ 
mal. emergencias. mantenimiento. esfuerzos térmicos y 

estar libre de vibraciones. El equipo debe resistir 

la corrosión originada por las corrientes de proceso 

y servicio, así como 13.s :imbientales. Hay que evitar. 

dentro de lo posible una incrustación acelerada de -
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los equipos, lo cual puede minimizarse disenando los 
intercambiadores con altas velocidades. dentro de los 

11mJtes miximos de velocidad recomendable y caidas de 
presión disponible•. 

3. El intercambiador debe ser de fficil mantenimiento, lo 
cual implica seleccionar una configuración que permi

ta la limpieza (por dentro y/o fuera de tubos), y el 
reemplazo de tubos incluyendo cualquier otro compone~ 

te que pueda ser vulnerable a la corrosi6n. erosión o 
vibración. Este punto debe estar de acuerdo con la 

disponibilidad de espacie y del acceso que se pueda -

tener para el intercambiador. 

4. El intercambiador deberá tener el min1mo costo posi-
ble y curnpljr con los requerimientos mencionados. 

S. Se deben respetar tanto las especificaciones de inge

niería. códigos estipulados, así con10 las limitacin-
nes establecidas en las dimensiones mii1mas del equi

po, debido a que las facilidades con que se cuentan -

en una planta son limitadas; como por ejemplo grúas -
de baja capacidad, escaso equipoy/o personal de mante

nimiento, poco espacio para instalar el equipo o para 

almacenar partes de repuesto. 

Es importante tener presente que el intercambiador ten

drá o deberá tener una vida útil 1gual o menor a la de la plal! 
ta, pudiendo ser ~sta dt Se 20 anos. 

Los criterios mencionados anteriormente hay que tenerlos 

muy en cuenta, en el desarrollo del diseño porque ellos con

trolan las decisiones que se pueden tomar en un momento dado. 

DESARROLLO DEL DlSE~O 

La estructura lógica del desarrollo del disefio térmico de 
un intercambiador de calor, consiste de tres bloques básicos: 
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a) Análisis de Jnformaclón. 

b) Proposición de geometrla, 

e) Análisis de resultados y aprobación para diseno mecá
nico. 

Los anteriores puntos se muestran en el diagrama de flu
jo, que a continuación se explica. 

Cada bloque es un elemento auxiliar tanto para la definl 

ción como para la resolución del problema. Estos bloques en 

conjunto constituyen lo que se denomina ALGORITMO GENERAL DE 
DISE!lO. 

La parte central de esta estructura puede ser realizada 

indistintamente en forma manual o con computadora. Podemos oE 
servar que las partes más importantes del proceso quedan fue

ra del control de la computadora, como son la identificación 

del problema, la selecci6n de elementos de diseno y el análi
sis de resultados, que se basan en la experiencia del disefia

dor. 

El procedimiento es susceptjble a ser aplicado a la may~ 
ria, sino es que a todos los tipos de 1ntercan1biadores de ca

lor, y es también aplicable a equipos con fluidos que presen

tan los siguientes fenómenos: sin cambio de fase. condensa-

ción, vaporización y sus combinaciones. 

ANALISIS DE INFORMACION 

Tiene por objetivo el recopilar la informacjón necesaria 

para la e\•aluación térmico-hjdráulico del d1sefio, y el cual -

consiste de 2 puntos: 

l. Reunir toda la información del proceso tanto propied~ 

des termo-dinámicas y fisicas, sus restricciones y 1! 

mites de estas variables. 
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En la TABLA No. 13 se desglosan las propiedades term.2_ 

dinámicas y f!s!cas. 

En la TABLA No. 1.q se tienen las restricciones de di

seno y las especif Jceciones del lntercambiador. 

Por último en la TABLA No. 15 se presentan los parám.!:_ 

tros geométricos del 1ntercamb1ddor requeridos tanto 
para su evaluaci6n como para su simulac16n. 

2. El anilisis permite revisar la claridad y suficiencia 

de los datos, en caso de que no cuw.plan con algún PUQ 

to. el cálculo se dará por terrr.1nado. 

No s6lo se requiere de una recolección y anilisis de 

datos, por lo tanto recurrimos a: 

IDENTIFJCACION DEL PROBLE~A 

El problema debe ser identificado lo más completo posi

ble. independientemente del análisis de propiedades, fen6r.te-

nos. restricciones. lo cual nos lleva al primer paso del dis~ 

no. preguntándonos: 

¿Qué está pidiendo el ingeniero de proceso o el cliente? 

¿La infor~aci6n suministrada, es todo lo que necesita s~ 

ber acerca de este intercambiador? 

¿Lo que él especifica, es realmente lo que necesita! 

De esta manera el ingeniero de proc~so o el ~liente es -

el arbitro final acerca de lo que debe hacer el intercamb1a-

dor, pero cabe aclarar entre QUE debe hacer y COMO lo va a hE_ 

cer. En muchas ocasiones ya sea el ingeniero de proceso o el 

cliente tratan de imponer al d1se~ador del intercambiador op

ciones no muy recomendables. que afectan tanto al costo del -

equipo como a la operación de la planta. Ante esta situación. 

el disefiador no le queda otra opción más que la de protestar 
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TABU 13 

ANALISIS DE INFORMACION 

INFORMACION DE PROCESO 

Servicio de la unidad. 
Fluidos circulados, 
Carga térmica del servicio. 
Flujo total del fluido 
Flujo o porcentaje de vaporización. 
Propiedades físicas del U'.quido/vapor. 

Densidad relativa. 
Conductividad térmica. 
Viscosidad, 
Calor específico. 
Peso molecular. 
Calor latente. 
Tensión superficial. 
Presión critica. 

Temperatura de operación entrada/salida. 
Presión de operación a la entrada 
Presión atmosférica, 
Curva de liberación de calor (Q contra T). 
Factor de ensuciamiento. 
Sobrediseño en carg;a térmica, 
Sobrediseño en flujo. 

~ 

BTU/H 
Lb/H 
Lb/H (%) 

BTU/H ft 2 ºF/ft 
Cp 
Btu/lb ºF 
lb/lb-mol 
Btu/lb 
lb/ft 
lb/in2 (a) 

ºr 
lb/in2 (g) 
lb/in2 (a) 
(Btu/H~ ( ºFJ 
ft2 H F/BTU 

SISTEMA DE UNIDADES 

~ 

Kcal/H 
Kg/H 
Kg/H (%) 

(g/cm3) 

Kcal/H ui2 0 c/m 
Cp 
Kcal/kg ºc 
kg/kg-mol 
Kcal/kg 
dina/cm 
kg/cm2 (a) 

ºc 
Kg/cm2 (g) 
kg/cm2 (a) 
(Kcal/H) ( ºel 
m2 H ºC/Kcal 

ESTA !NFORHACION DEBE ESTAR DISPONIBLE PARA AMBOS FLUIDOS (TUBOS/Elil'OLVENTE), 

INTERNACIONAL 

w 
Kg/H 
Kg/H (%) 

(Kg/u,3¡ 

W/m2 ºc/m 
Cp 
J/kg ºc 
kg/kg-mol 
J/Kg 
N/m 
N/m2 (a) 

ºc 
N/m2 (g) 
N/m2 ~a) 
(W) ( C) 
m2 ºctw 
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TABl..A 14 

ANALISIS DE INFORMACION 

RESTRICCIONES DE DISE~O 

VARIABLE 

Caía de presión permisible. 
Velocidad minima y máxima del fluido. 
Diámetro máximo de la envolvente. 
Número máximo de intercambiadores en serie. 
Número máxit:1.o de intercambiadores en paralelo. 
Número máximo de pasos por tubos. 

ESPECIFICACIONES DEL INTERCAMBIADOR 

Códigos, normas y estándares. 
Tipo de cabezal de admisión y de retorno. 
Tipo de envolvente. 
Posición de la envolvente. 
Diámetro externo y calibre (MIN/PROM) del tubo. 
Tipo y espaciamiento del arreglo de tubos. 
Longitud de los tubos. 
Material y esfuerzo máximo permisible. 
Conductividad térmica del material 
Corrosión permitida del materiaL 

~ 

lb/in2 
ft/s 
in 

ln 
in 
ft/in 
lb/in2 
Btu/H ft2 ºF/ft 
in 

SISTEMA DE UNIDADES 

~ 
kg/cm2 
m/s 
mm 

mm 
m/mm 
kg/cm2 
Kcal/H m2 ºe 

INTERNACIONAL 

N/m2 
m/s 

mm 
m/mm 
N/m2 
W/m2 ºc/m 

ESTA INFOR."IACION DEBE ESTAR DISPONIBLE PARA AMBOS LADOS DE EQUIPO (TUBOS/ENVOLVElffE), PARA LOS MATE
RIALES SE DEBE CONSIDERAR: TUl!OS, ESPEJOS Y ENVOLVENTE. 



TABLA 15 

ANAl.1515 DE INFOR.'1AC10N 

PARAMETROS GEOMETRlCOS DEL lNTERC.AMBlADOR 

Diámetro de la envolvente. 

Diámetro del haz: de tubos. 

Número de tubos. 
Núoero de inte.rcambiadores en paralelo. 

Número de intercambiadores en serie. 

Espaciamiento entre mamparas. 

Número de mamparas. 
Cortt: de las mamparas. 

Diámetro del Kettle. 

in 

in 

in 

in 

SlSTE.'!A DE UNIDADES 

ESTA IHOR.•!AClON SE L'TILIZA UNICA.'IENTE PAR.A LA E\'ALUACION Y SIMUL.AClON. 

EL DIAMETRO DEL KETTLE SOLO SE UTILIZA CUANDO LA E.~\'OLVENTE ES TIPO T .E.M.A. 11K", 

INTER.~ACIO!iAI. 

mm 



a dlseftar tal unldad, porque de anticipado sabe que el equipo 
no va a trabajar adecuadamente. 

Una vez superada la etapa anterior, el dlseftador procede 
a determinar los puntos criticos del problema si es que los 
hay y que éstos afecten directamente sobre la operación, fun
cionalidad y/o costo del equipo. 

CONCLUSION: 

Nunca omitir este punto en el proceso de disefto de un in

tercambiador. ya que éste es de reflexión y análisis sobre las 
condiciones de proceso, especificaciones y restricciones de 

diseno. 

SELECCION DE ELEMENTOS DE DISEílO 

La obtención de un intercambiador de calor óptimo debe -
basarse en una comparaci6n entre las ventajas y desventajas -
de cada uno de los arreglos. tipos y geometrias posibles. Por 

elementos de diseno se entienden todos aquellos parámetros 
que el diseñador tiene que especificar para cada diseño en 
particular. Dado que todos estos elementos se presentan con 
varias alternativas. existe un conjunto de criterios genera-
les que se han acumulado a través de muchas e~periencias. y -
que ayudan al disenador a seleccionar la alternativa adecuada 
para cada caso. Es hasta este punto en el desarrollo del dis~ 
no de un intercambiador de calLr cuando el discnador puede tQ 
mar la decisión más Importante del dlsefio: la configuración -
básica del equipo. 

La decisión fundamental se refiere al tipo básico de 
equipa donde probablemente se requiera una decisión más deta
llada, por ejemplo si se selecciona un equipo de tubo y envol 
vente para un servicio de vaporización o bien que el diseña-
dor, además especifique que usar entre un kettle. un termas!-
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fón vertical u horizontal. si es de circulación natural o fo.r. 
zada, etc ... Sin embargo, el costo resultante y por lo tanto 
la decisión final se verá afectada por otros factores. 

Entre los interrogantes que requieren respuesta se tie-
nen: 

¿Se tiene un buen conocimiento de los fluidos involucra
dos (propiedades termodin~micas y/o flsicas)? 

¿Es un servicio corrosivo o limpio? 

¿Los factores de ensuciamiento son considerables? 

¿Se ha asignado una calda de presión permisible adecuada 
a los servicios criticas? 

¿Se requieren materiales especiales como resultados de -
corrosión, alta temperatura o alta presión? 

¿Indican el uso de un 1ntercamb1ador de placas en lugar 
de uno de tubos y envolvente? 

En unos cuantos casos, un intercambiador podrá ser sele~ 
clonado sólo en base al desarrollo o confiabilidad de los mé
todos de diseno con respecto a los de otros equipos. Finalme11 
te los aspectos de tradición, intuición y preferencias perso
nales intervienen y resultan ser válidos en el proceso de se
lección. No se debe caer en el error de preferir un intercam
biador de calor sobre otro, basándose sólo en una mala expe-
rlencia aun siendo ésta real o bien imaginaria. 

ALGORITMO DE PROPOSlClON DE GEOMETR!A 

El siguiente paso es proponer la geometría del intercam
biador, cuyo procedimiento a grandes rasgos consiste en: 

La evaluación de un diseno inicial; esto es calcular las 
resistencias térmicas y las caídas de presión para ambas co
rrientes con las características y las caídas de presión para 
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ambas corrientes con las caractertsticas propias de ese dise

no. En el caso de que no pueda transferir la carga térmica r~ 

querida o bien si una o ambas caídas de presión son excedidas 
es necesario escoger un intercambiador distinto, usualmente -

más grande, volviendo a hacer la evaluación antes mencionada. 

Si una o ambas caldas de presión sor1 muy pequenas con respec
to a la permisible, se optará por seleccionar un intercambia

dor más pequefio y menos costoso, aún utilizando más de la cal 
da de presión disponible. VER FIGURA No. 40. 

Los elementos constitutivos de este algoritmo se descri

ben a continuación. 

SELECClON TENTATIVA DE UN CONJUNTO DE PARAMETROS DE DJSE~O 

Como primer paso, se escoge un conjunto de parámetros 

geométricos para el intercarnbiador, es decir un disefio tenta

tivo, de esta manera entre meJor sea el estimado inicial más 

rápido se llegará al diseno final, Jo cual resulta muy impor
tante en el caso de métodos manuales de cálculo; si se utili

za una computadora, lo conveniente es que ella misma selecci~ 

ne un punto inicial y aprovechar su rapidez de c~lculo para -
obtener el diseno adecuado. 

Inicialización de los cálculos de geometría. 

Consiste en fijar valores iniciales para las variables -

geométricas que de otro modo no serian especificados, entre 
los parámetros que se fijan están: 

J, El número de cuerpos en paralelo Jgual a J. 

2. El número de cuerpos en ser 1 e igual a l, a menos de -

que el cálculo del factor Ft, requiera lo contrario. 

3. El espaclamiento de bafles será el máximo permisible. 

4. El número de pasos será igual a 2 (y para 1 se consi
dera como un caso de AP como factor limitante). 
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ESTIMACION DE "U" 

a) En la literatura abierta. existen una serie de valores 

tabulados de U1 s para diferentes servicios y condicio
nes de operación; los cuales pueden darnos una idea 

acerca del valor final de "U". 

b) Un mejor procedimiento serla utilizar la serie de val2 

res tabulados en la literatura abierta de coeficientes 

individuales para diferentes fluidos r modos de opera

ción (sin cambio de fase, condensación. etc ..• ) y en -
el mejor de los casos en función de alguna propiedad -

del fluido como la viscosidad. De esta manera con los 

coeficientes. los factores de ensuciamiento y con la -
resistencia de la pared es posible calcular el valor -

de 11 U". 

C) En el peor de los casos, cuando no se tenga ningún ti

po de información o experiencia previa. se puede hacer 

uso Gnicamente de los factores de ensuciamiento y de -

la resistencia de la pared para calcular la U. 

Generalmente se encontrari que el intervalo razonable de 

valores es muy pequeno en comparaci6n con el intervalo de val~ 

res posibles. Por lo cual. no tiene mucha importancia suponer 

en la primera iteraci6n el valor preciso de U. 

ESTlMACION DEL AREA 

Una vez conocidas Q. 6..T }' U, se puede estimar el área n,! 

cesaría para el valor supuesto de U a partir de la ecuaci6n Q 
= U A ()T ; A = Q/ U ll T. 

Con este valor. se calcula el número de tubos que va a -

proporcionar dicha área; para posteriormente estimar el diám~ 

tro de la envolvente. lo cual se puede hacer de la siguiente 

forma: 

204 



l. Calcular el diámetro de la envolvente con alguna co

rrelación aproximada. 

l. Hacer el dibujo de Jo plantJlla. 

3. Hacer uso de una tabla de ''cuenta de tubos'• lo cual -

resulta ser lo más rápido v a la vez lo más recomend~ 

ble. 

Como existen limitaciones al diámetro de la envolvente -

máximo. el \'alar estimado de "Ds 11 no puede exceder al máximo 

permisible. Cuando se presente este caso, será necesario uti

lizar tantas envolventes como sean necesarias para cumplir 

con este requisito. 

Hasta el momento. el diseñador ha realizado algunas decl 

sienes básicas. las cuales han sido las primeras soluciones -
al problema. 

De esta manera el diseñador ya tiene conciencia de la 
magnitud y tamono del Jntercomblador. (VER FIGURAS No, Ql, qz, 
u, qq¡. 

EVALUACION TERMJCO-HIDRAULICO 

Constituye el núcleo del algoritmo de diseno de interca.!!! 

biadores. En esta etapa, se utiliza como 1nformaci6n de entr~ 

da las especificaciones r estimados preliminares de la confi
guració~ del equipo, proband0 s~ habll1d~d para efectuar el · 

cambio requerido de temperaturas de la~ corrientes de proceso 

dentro de los límites de caída de presión permisibles de esta 
geometr!a. (VER FIGURA No. 45). 

Jos. 

El proceso de evaluaci6n lleva a cabo clases de cálcu-

l. Determina un cierto númerc de parámetros geométricos 

internos: áreas de transferencia, áreas de fluJo. 

áreas de derrame, áreas de fuga: etc ... Cantidades -
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TEMPERATITRAS 

PRESIONES 

COHlGURACIOS INICL'.l 
o 
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EVA!.UACIOS TER.~lCO-HlDRAULlCO 

EVALUACION TER."!ICO-HIDRAULICO 
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METRICOS. 

2. CORREL\CIOXES DE TRANSFE
RDiCIA DE CALOR. 

3. CORREL\CJONES DE CAlDA DE 
PR.ESION. 

CUERPOS E.~ PARALELO 

CUERPOS ES SERIE 

DJA.~O DEI E~"VOLVESTE 
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~O. Y CORTE DE XA.'!PA.RAS 

CAIDAS DE PRESION 



que se requieren como información adicional en las co

rrelaciones de transferencia de calor y de caidas de 
presión. 

y 3. Los otros dos c§lculos son los de transferencia 
de calor y calda de presión que se estiman para cada 

corriente con la configuración especificada. 

Los resultados de este cálculo son: 

Número de intercambiadores en serie y en paralelo. diám~ 

tro de la envolvente. número de tubos, número de bafles. etc ... 
(VER FIGURA No. QS). 

En este punto el dise~ador aplica en forma cuantitativa 

las correlaciones de transferencia de calor y caida de pre

sión, pudiendo ser éstas resultado de análisis teórico o de 

estudios experimentales que se han correlacionado en términos 
apropiados, o COMO UNA COMBINACION DE LOS METODOS menclon~ 

dos. El disenador debe considerar un análisis de estos proce· 

dimientos con objeto de establecer la validez de las correla

ciones básicas en relación con los factores geométricos rea

les y de los efectos de interacción que existen entre ambos. 

Una vez realizados los cálculos de los coeficientes de 

transferencia de calor y de caídas de presión, es posible ide,!! 

tificar los casos limitantes. 

IDENTIFICACION DE CASOS LIMITANTES 

En el diseno térmico de intercambiadores de calor, exis· 

ten casos típicos que 1nfluyen grandemente sobre éste. 

Estos factores pueden presentarse por separado. conjunt~ 

mente o en cualquier combinación de ellos. siendo: 

a) Coeficiente de transferencia de calor como factor li· 

mitante. 
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b) Calda de presión como factor limltante. 

e) Gradiente de temperaturas como factor limitante. 

d) Resistencia del ensuciamiento como factor limitante. 

COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR COMO FACTOR LIMITANTB 

Es el caso ideal a resolver r se presenta cuando las COI!. 

diciones de proceso son las adecuadas para la transferencia -
de calor, es decir: 

- Acercamientos de temperatura razonables y no hay cru-

ces de temperaturas. 

- Los gastos de los fluidos están bien proporc1onados. 

- Las caldas de presión permisibles están bien especifi

cadas. 

Bajo estas condiciones. el tamafio de la unidad se deter

mina exclusivamente por los requerimientos tirmicos. quedando 

las velocidades de ambos fluidos dentro del inteT\'alo recomen 

dable. Este caso se caracteriza por tener un pequeno factor -

de sobrediseno y por lo general esta es la solución deseable. 

Cuando el disefio presenta coeficientes de transferencia 

de calor bajos como en flujo laminar. gases de baja presión -

y/o condensación con incondensables, se ajusta a este caso de 

factor limitante recomendindose una variación en los elemen-
tos de diseno para mejorar d diseno final. 

CAIDA DE PRES!ON COMO FACTOR LIMITANTE. 

Estos casos se caracterizan por la condición de que el -

tamafio de intercambiador ha sido aumentado únicamente para 

cumplir con la caída de presión permisible. Es una situación

altamente indeseable. )'a que se pone un exceso de área que no 

es necesaria. Con un ajuste en los elementos de diseño se pu~ 
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de remediar este problema. Las acciones más comunes y efectJ

vas incluyen las siguientes y sus combinaciones: 

a) Util1zar mamparas dobles o multisegrnentadas. 

b) Cambio del tipo de envolvente, 

c) Disminuir Ja longitud de Jos tubos, 

d) Aumentar el espaciamiento de tubos. 

e) Cambiar el arreglo de Jos tubos. 

f) Incrementar el diámetro de los tubos. 

g) Gtilizar un solo paso por el lado de Jos tubos. 

El factor primario para el reconocimiento de los casos 
limitados por calda de presión es un SOBREDISE~O EN LA CARGA 

TER.MICA. Sin embargo. habrá casos en donde este factor lim1-

tante no puede ser fác1lmente reconocido. 

La FIGURA No . .q6 ilustra esquemáticamente Jos casos lim.!.. 

tados por transferencia de calor y por caida de presi6n. Se -

grafic5 Ja curva de carga tirmica Q y las curvas de caida de 

presión en tubos ( ~Pt) y caída de presión en envolvente (APe) 

como una función del tamaf'io del intercambiador, representado 
por el diimetro de la envolvente. Si hacemos que la carga t~r 

mica requerida (Qreq.1 intercepte la curva Q en un punto cura 
proyeccjfin corresponda a una superficie requerida del ínter-
cambiador A1 , con sus respectivas caldas de presión ideales -

( llP 1 )i l' ( llPel;· Sin embargo, Ja ( f1 Pelmáx. intercepta a la 

curva de ( llPt) en un punto que corresponde a un área de ma

yor tamano Az. Se dice asi. que este caso esti limitado por 

caida de pres16n en la envolvente. A su vez, la ( APtlmáx. i~ 

tercepta a la curva de ( llPt) de tal modo que se requ.iere una 

menor área de transferencia A3, indicando la caracteristica -

de limitación por transferencia de calor. De acuerdo con este 

análisis, el 1ntercamb1ador deberá ser diseñado para la condl 

ci6n más restricti\'a. en este caso ( óPtlmáx. Por otro lado. 
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Ja cafda de presJón en tubos estará en el punto ( llPtlaet• la 

cual es sólo al rededor de la mitad de la ( /1 Ptlmh .• esto es, 

Ja ( /1Pt) será pobremente utilizada. En este caso se requiere 

un cambio en la geometrfa del lado de tubos, para Jo cual se 
puede usar un djfimetro menor de tubos de mayor Jongjtud, ma
yor nGmero de pasos por tubos. o una combinación de istos. 

Cualquiera de estas modificaciones ajustari a la curva de 
( 11Pt) hacia la derecha con lo que se obtendría una mejor uti 

11 zacl ón de la ( ll Pt lmiix. · 

GRADIENTE DE TEMPERATURAS COMO FACTOR L!MITANTE. 

Los casos en esta categorJa resultan severos problemas -

debido al bajo gradiente efectivo de temperaturas. La LMTD d~ 
be tomar en cuenta las no idealidades de los dJferentes arre
glos de flujos. Algunas de las consideraciones más importan-
tes que se combinan con el factor Ft son las sjguientes: 

a) Correcclón por pasos múltlples en tubos de acuerdo 
con la conflguracl6n y flujo 1n la en•olvente. Cabe 
mencionar que el factor de corrección no se localiza 
en la región asint6tica de h. El criterio Ft ;>O.B 
puede ser engañoso conio se muestra en la FIGURA No. ta. 

b) Cuando se colocan equJpos en serJe para contrarrestar 
cruces apreciables de temperatura. es c:onvenjente COI! 

siderar un arregln de f luJ~ a contracorriente~ ra que 

pudie~a resultar más práct1co. 

e) Se supone que las envolventes T.E.M.A. tipo 11 E11 con -

un solo paso en los tubos operan a contracorriente p~ 
ra. Sin embargo. si se utiliza un número pequeflo de -
mamparas. el intercambiador operar§ realmente como 
una serie de elementos de flujo cruzado no mezclado, 
pudiendo ocasionar un decremento severo del gradiente 
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de temperatura comparado con la contracorriente pura. 

d) La presencia de conducción térmica y el posible derr~ 
me alrededor de los bordes de las mamparas longitudi
nales de las envolventes T.E.M.A. 11 F11 y 11 G11 pueden -
disminuir la magnitud de la diferencia de temperatu-
ras. 

Otro aspecto que pudiera resultar más danino, lo con_! 
tituyen los derrames mampara-envolvente y haz-envol-
vente que proporcionan un mezclado insuficiente y una 
exposición Insuficiente del fluido a la superf Jcie de 
transferencia de calor como se muestra en la FIGURA -
No. qs donde la curva (1) representa a la corriente -
de flujo cruzado en lntercambladores de tubo y envol
vente, la cual es totalmente efectiva para la transf~ 

rencla de calor. La corriente de derrame del haz (2) 

es parcialmente efectiva¡ y la corriente (3) derrame 
de la mampara es completamente ineficiente. La tempe
ratura de salida que se obtiene resulta de la mezcla 
de estas tres corrientes, con lo que la diferencia 
efectiva de temperaturas parece ser mayor que la con
siderada originalmente. 

Si se tienen diferencias pequenas de temperatura cua! 
quier desviación de la Idealidad, puede distorsionar 
tan severamente el perfil de températura que resulte 
que el intercambiador sea inoperante. 

e) Para ebullición o condensación de mezclas de multi-
componentes, la diferencia efectiva de temperatura, -
deberá ser determinada por un procedimiento paso a p~ 
so. 

RESISTENCIA DEL ENSUCIAMIENTO COMO FACTOR LIMITANTE 

Los aspectos a considerar en este caso son: 
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a) Factores de diseno que suprimen las tendencias al en
suciamiento como: 

- Altas velocidades de flujo, 
- Diseno adecuado de las mamparas para evitar áreas -

de estancamiento. 
- Disminución de la temperatura de pared. sobre todo 

cuando se antjcfpa ensuciamiento por polimerización 
es decir uso de flujo en paralelo en algunos casos. 

Una razón de especificar un Rd elevado es como un fa~ 

tor de seguridad hasta cierto punto es peligrosa esta 

raz6n. ya que la 11 seguridad' 1 es relativa con respecto 

a la magnitud de los coeficientes de transferencia de 
calor. 

Si se especifican grandes resistencias de ensuciamie~ 

to. éstas usualmente se asocian con un cierto espesor 

de la capa de Rd, que dlsminuira el area de f !ujo: p~ 
diendo incrementar sustancialmente la caída de presión 
en el equipo. 

b) Caracter!sticas del diseno que promuevan la facilidad 
de !Jmpleza como: 

- Cabezales flotantes. 
- Diámetros grandes de tubos. 

- Espaciamientos amplios entre tubos y arreglos cua--

drados. 

En la FIGURA No. 49 se muestran algunas de las so!uclo-
nes similares al caso de limitación por transferencia de ca
lor. 

ALGORITMO DE MODIFICACION DE CONFIGURACION 

Este algoritmo de modificación del diseno toma los resul 

tados del proceso del cálculo térmico-hidráulico. y altera los 
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parámetros geométricos del intercaffibiador de tal modo que la 

nueva configuracjón resuelva de una mejor forma el problema -

de transferencia de calor. Este algoritmo tiene una estructu
ra l6gica típicamente compleja, debido a que tiene que deter

minar los factores que limitan la operación del 1ntercarnbia-
dor de calor, asi como lo Qut debe hacerse para e11m1nar esas 

limitaciones sin afectar el cesto del intercambiador, o bien 

las caracter!sticas operacionales que son adecuadas. 

En el punto de cilculo o evaluación t~r~ico-h1driul1co 

se e~plican los pr1nc1pales probleffias li~itantes: por coefi-
ciente de transferenc1a de calor, por calda de presión, por -

d1ferenc1a media de te~per~:uras y ?Or factor de ensuciamien

to. 

La estructura del algor1tmo se ~uestra en las siguientes 
FIGURAS q¡, q1, q) y qq, 

Parte importante de este algoritmo lo son las variables 

a modificar )' que se pueden clas1ficar como sigue: 

a) Variables ;eomitricas elerrentales, y 

b) Variables de diseto alternas. 

VARIABLES GEOMETRICAS ELEMENTALES 

Estas incluyen aquellos parimetros de diseno. que comfin

mente se especifican en un aoplio intervalo de valores conf i~ 

bles. siendo: 

- DiEmetro de la envolvente. 

Es una variable restringida a un tamafio miximo aceptable 

debido a la lnstalación. construcción y peso del haz de tubos. 

- Diámetro del tubo. 

La limitante es la ocas1onada por necesidades de limpie

?a mecánica. 
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- Longitud del tubo. 

Como regla eur!stica, entre más largo sea un tubo, el VA 
lor del intercambiador es cada veI menor, debido a que tanto 
la envolvente como las bridas son menores en diámetro, mane-
jándose menos materiales de construcción. Todo lo anterior es 
válido para el caso de no tener restricciones, especialmente 
con respecto al espaciamiento entre mamparas. 

- Espaciamiento entre tubos. 

Aquí se cuenta con un límite rn!nlrno, especificado por el 
T.E.M.A., evitando de esta manera problemas de fabricación. -
Su importancia resalta cuando se tienen casos de caida de pr~ 
slón llrnitante por el lado de la envolvente. 

- Espaciamiento entre mamparas. 

De acuerdo a estándares de diseño se presentan limitac12 
nes, pudiendo variar entre un lOi del diámetro de la envolven 
te, en el caso de tener tamanos pequenos o medianos, hasta un 
10% para envolventes grandes. Los valores mínimos se restrin
gen en muchos casos por requerimientos de tramo minimo de so
porte del material del tubo, principalmente por razones de vl 
bración en los tubos. 

- Corte de la mampara. 

El objetivo del corte es obtener una área de la ventana, 
aproximadamente Igual (Sw) a el área de flujo cruzado (Sm), 
evitando expansiones y contracciones súbitas del fluido. 

- Número de pasos por los tubos. 

Para fluidos sin cambio de fase, se determinan por el 
efecto total de la caída de presión permisible o de la velocl 
dad mínima aceptable. A su vez está limitado por el diámetro 
de la envolvente. 
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VARIABLES DE D!SERO COMPLEMENTARIAS 

- Tipo de tubo. 

Como se mencJonó. éste puede ser liso o aletada (superfl 

ele extendida). Su objetivo depende de muchos criterios, por 

lo que no aparece en el algoritmo mostrado anteriormente. 

- Tipo de envolvente. 

Depende de los requerimientos y de las condiciones del -

proceso generalizando tenemos que la envolvente T.E.M.A. ''E'' 
es la más comúnmente utilizada, aunque existen los tipos 11 F11

, 

"G" o 11 J 11
, los cuales son preferibles en determinados casos. 

- Material de los tubos. 

Tiene un gran efecto sobre la corrosión y el factor de -
ensuciamiento. 

- Tipo de mampara. 

En aquellos casos lim1tados por la calda de presión por 

el lado de la envolvente. el uso de mamparas doble o triple-

mente segmentadas o sin tubos en la ventana nos conducen a un 

sobrediseno comparado con el usar mamparas simplemente segmen 

todas. 

Este grupo de variables de diseno representan un conjun

to de criterios o alternativas que no pueden. 15gicamente ser 

combinadas con las variables elementales. 

De esta manera. para obtener un diseño óptimo cada caso 
debe ser tratado como un problema independiente. de aquí que 

la decisión para lograr el mejor diseno queda bajo la experi

encia del dlsenador. 
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IV. Análisis de Resultados 

Los resultados finales deben ser analizados cuJdadosame~ 
te, de tal manera que el disenador quede convencido de que 
los resultados son razonables y aceptables en relación a una 
práctica estándar. Generalmente este análisis mostrará cual
quier discrepancia en el diseno que anteriormente no fuera de

tectado. Para facilitar dicho análisis. se sugiere seguir Jos 

siguientes pasos: 

PASO 1. Geometría global del diseño. 

Es recomendable dibujar a ''grosso modo'' las caracterlst! 
cas del intercambiador. ya que esto nos permitirá descubrir 

cualquier irregularidad en el diseno FIGURA No. so. 

PASO 2. Resistencias Térmicas. 

Verificar Ja distribución de las resistencias t~rmicas 

de! lado de la envolvente, de los tubos y las incrustaciones. 

Estas pueden expresarse en porcentajes de la reslstencia to

tal para dar al diseñador un panorama general de cuáles resi~ 

tenclas son las domlnantes. Si una de las resistencias mues

tra que es excepcionalmente grande, se deberán analizar las 

razones e investigar posibles alternativas, (cambiar la loca

lización del fluido o incrementar Ja caída de presión permisl_ 

ble) para disminuir el valor de dicha resistencia. 

PASO 3. Factor de Sobredlseño. 

Es la capacidad que puede tener un equipo para transfe

rir una carga térmlca extra. Generalmente el sobrediseño deb~ 
rá ser menor al lOi. Sin embargo, debido a incertidumbres en 

los cilculos. puede ser necesario tener un factor mayor. Nor

malmente un sobrediseno elevado indica que el dlseno esti li

mitado por calda de presl6n y entonces es indicado tomar las 

acciones recomendadas para ese caso. 
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PASO q, Ullllzaclón y Distribución de la Caída de Presión. 

Verificar qué tan bien se ha utilizado la caída de pre

síón permisible¡ si no se utiliza una cantidad sustancial de 
la caída de presión, el caso puede llamarse CASO LIMITADO POR 

TRANSFERENCIA DE CALOR y es generalmente un diseno pobre. -

Para un mejor diseno se deben considerar cambios en el tipo -
de la envolvente, tipo de mampara. longitud de tubos y posi-

blemente otros elementos de diseno, as! como combinaciones de 
éstos. 

Si la calda de presión fue utilizada totalmente y se no
ta que una mayor caida de presión puede mejorar el diseno. se 
tiene un caso LIMITADO POR CAIDA DE PRESION y probablemente, 

se tendría una mejoría si se aumenta la calda de presi6n per
misible. 

En seguida habrá que comprobar que la distribución de la 

calda de presión con el f 1n de evitar que una buena parte de 
la 6P disponible sea consumida en las boquillas de alJmenta

c16n y salJda, as! como en Jos canales de distribución, ya 

que éstos son ineficientes para la transferencia de calor. 

PASO S. Velocidades de los fluidos. 

Se deben mantener velocidades sufJcientemente altas para 
dJsmJnuir el ensuciamiento: sin embargo. velocidades muy al

tas pueden causar erosi5n. Al comprobar las velocidades de -
los flujdos consideré ambas posibilidades. 

Si por requerimjentos del servicio se consume una AP el~ 

vada. es factible encontrar altas velocidades en boquillas: a 
la entrada y salida del haz de tubos, en la seccf6n de flujo 

cruzado. y en las ventanas de las mamparas. Estas altas velo

cidades se deben evitar, ya que pueden causar problemas con -
vibraciones o por otra parte, cambios bruscos de velocidad 

causan p€rdidas de presión por aceleraci6n-desaceleraci6n y 
son altamente indeseables. De esta manera. las configuracio--
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nes de las mamparas, deberán disenarse con el fin de que no 
exista diferencia sustancial en las velocidades de flujo tran~ 
versal y a trav~s de la ventana. 

PASO 6. Distribución de FluJo en la envolvente. 

El análisis de corrientes es esencial para la evaluación 
de la calidad del disefio en la envolvente, ya que es un fac
tor indicador de posibles acciones correctivas. 

La corriente total en la envolvente se divide en las si
guientes fracciones, de acuerdo a la FIGURA No. 51. 

Corriente B - Corriente transversal a través del haz de -

tubos, 

Corriente C - Corriente de by-pass haz de tubos envolven 
te. 

Corriente A - Corriente de fuga de orificio de la mampa
ra-tubo. 

Corriente E - Corriente de fuga mampara-envolvente. 

Corriente Corriente de by-pass en las particiones de 
los pasos de tubos. 

Los valores de estas fracciones de flujo se analizar§n -

como sigue: 

CORRIENTE B. Deberá ser Idealmente cuando menos el 60% 
para flujo turbulento y alrededor del 40% para flujo laminar. 
Un espaciamiento de mamparas muy pequeño puede forzar más fl~ 

jo hacia las corrientes A. C y E, y con esto disminuir el CD.!:, 

ficiente de transferencia. Si se encuentran valores mis bajos 
que los indicados para la corriente B. se deberán examinar el 

espaciamiento y la geometría de las mamparas. 

Las CORRIENTES C y F no deberán exceder del ioi. Se ut.l, 
lizarán aditamentos para sellar con el fin de tener valores · 
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razonables. Sj la corriente C es muy grande especialmente en 
las envolventes X (flujo cruzado puro) donde no hay mezclado 
en la ventana de la mampara. pueden tenerse grandes factores 
de penaljzeclón en la djferencia media de temperatura utiljz~ 
da. 

La CORRIENTE A puede hacerse grande en espaciamientos -
pequenos entre mamparas donde aplican mayores tolerancias 
T.E.M.A. Sin embargo. la corriente A es t~rmicamente poco -
efectiva. Decrecerá en mamparas doblemente segmentadas. Si -
existe la posibilidad de que se forme una pelicula de incrus
tación de espesor apreciable y se tjene un taponamiento del -
claro tubo-mampara. el diseno deberá ser reexaminado para ta
les condiciones. La caida de presión en la envolvente usual
mente se incrementará. 

La CORRIENTE E no es solamente t~rmtcamente inefectiva. 
ya que no tiene contacto con la superficie de transferencia -
de calor, sino que como casi no se mezcla con las otras co-
rrientes puede causar una distorsión en el perfil de tempera
turas. El disenador no tiene mucho Que hacer. ya Que las tol~ 
rancias entre la mampara y la envolvente se dictan por res- -
tricciones de fabricación: as! tenemos que si la corriente 
alcanza una magnitud sustancial del lSt o mayor. se deberán 
utilizar mamparas doblemente segmentadas u otras modificacio
nes. 

IV.3 Análisis del Diseno de Mamparas 

No hay mayor variaci5n en la geometria de un intercambi! 
dor que en el diseno de las mamparas. La geometría de las ma~ 
paras incluye configuraciones segmenta!. doble segmenta! a 
multisegmentada. asi como el nuevo caso para evitar \"ibracio
nes de mamparas ''sin tubos en las \'entanas'' o de placas de s2 
portes. El espaciamiento a la entrada y salida de las mampa--
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ras es usualmente mayor que el espaciamiento entre mamparas 
centrales para asI acomodar las boquillas. 

En algunas ocasiones. se utJlizan las entradas anulares 
especiales y Jos distribuidores para un mejor control de las 
velocidades de flujo y para una distribución de flujo más un! 
forme dentro del sistema de mamparas. 

Los puntos más importantes en el diseno de las mamparas 
son las proporciones de espaciamiento y corte de la mampara 
al diámetro de la envolvente; otras consideraciones son: 

- La velocidad de flujo no deberá cambiar drásticamente 
entre el flujo transversal y a travEs de la ventana. 

El corte de la ventana de la mampara deberá permanecer 
entre los !Imites de 20 a 35% para un comportamiento 
óptimo. 

- Cortes mayores relacionados con un espaciamiento gran
de entre mamparas causarán un flujo altamente ineficie.!! 
te con Arcas 11 rnuertas 11 y un incremento potencial en la 
incrustación. 

- El espaciar entre un mlnlmo de 20i del diámetro de la 
envolvente a un máximo igual al diimetro de la envol-
vente. 

- El T.E.M.A. restringe a un máximo de 36 pu!g. el espa
ciamiento máximo debido al soporte de los tubos. 

El utilizar mamparas dobleracnte seg~entadas implica d~ 
crecer la caída de presión. los espaciamientos de mam
paras no deberán ser muy pequenos, ya que puede resul
tar un patrón de flujo ineficiente. 

En Ja FIGURA No. 52 se ilustran algunos patrones típicos 
de flujo en las mamparas. 

En algunos casos el diseño de las mamparas será un com-
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promlso entre varias demandas contradictorias. Por ejemplo en 
el caso de que una envolvente crezca hasta aproximadamente 
100 pulgadas, la selección entre las aberturas máxima y rnlnl
ma entre mamparas puede dar lugar a que no se requJera ningu~ 
na. Estas y otras causas hacen que el dJseno de mamparas sea 
dlflcll, con lo cual el disenador se ve obligado a tratar to
das las posibles variaciones, Incluyendo el cambio de tipo de 
envolventes T.E.N.A. "J" o 11X11 haces sin tubos en las venta
nas, cambios en longitud de tubos y sus combinaciones. 

IV.4 Diferencia Efectiva de Temperaturas 

Se deben verificar los factores de corrección utilizados 
para modificar la LMTD por diversas no Idealidades. 

IV.5 Coeficientes de Transferencia de Calor 

Una vez realizada una revisión blslca de los coeficientes 
de transferencia en las etapas preliminares de la evaluación, 
se recomienda hacer una segunda revisión para asegurar que es
tén dentro de los limites racionales que se esperan para un -
servicio determinado. Como una verificación adicional, se deb~ 
r~ analizar la variaci6n entre la terminal frfa y caliente. 
Con frecuencia cambios apreciables del coef lclente son causa-
dos por grandes variaciones de viscosidad y por translclones -
de flujo laminar a turbulento. Indicarán la necesidad de una -
evaluación por Incrementos ya que la utilización de un coefl-
clente total promedio puede ser peligroso. 

lV.6 Análisis de Vibraciones en los Tubos 

En el caso de que el diseñador sospeche la posibilidad -
de que existan vibraciones, es necesario, el análisis de la -
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probable vibración en los tubos por varios métodos reconoci-
dos. Las reglones de entrada, salida y central de la envolven 
te deberán tratarse por separado. Las velocidades de flujo lE 
cales efectivas deberán basarse en los cálculos de las frac-
clones de flujo distribuidos en la envolvente. 

!V.7 Algoritmo de Simulación 

Cuando se desea recuperar calor, es deseable calcular -
las temperaturas de salida de las corrientes de un intercam
biador de calor, dadas unas temperaturas y flujos de entrada 
y el diseno completo del equipo. Entre las razones más comu
nes se tienen: 

a) Cuando se requiere una transferencia de calor adicio
nal y se contempla la utilización de una unidad de r~ 

puesto. 

b) Cuando varia alguna condición de alimentación a un in 
tercambiador en servicio (temperatura, composición, -
flujo, etc ... ). 

c) Cuando se requiere un estimado de las condiciones ini 
ciales de operación de un intercambiador nuevo o re
cién limpiado. 

Dadas las condiciones de alimentación del fluido al ln-
tercambiador (gastos y temperaturas), la pregunta en este mo
mento es ¿cuáles son las temperaturas de salida T2 y t 2 , y -

la carga térmica Q? 

Así tenemos que la solución a este problema es por prue
ba y error de la ecuación: 

Q = w Cp cr1 - Tzl = w cp (tz - t 1 J 

El procedimiento es: 
l. Suponer tz 
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2. Calcular T2 por medio del balance y hacer que 

Q = U A ~T. 

3. El valor de Ft corresponde al tipo de envolvente esp~ 
clflcada. 

Este método se conoce como simulación. 

Sin embargo existe, un método que proporciona una solu
ción más directa y que consiste en resolver algebraica o grá
fica, funciones de la forma: 

P = f( UA/w cp, R) donde: 

UA/ w cp - número de unidades de transf erencla NTU 

R - relación de capacidad térmica de ambas corrientes; 

R = w cp/ W Cp y que es la cantidad de calor anadlda a -
una corriente para cambiar su temperatura en un gra
do. 
eficiencia de temperaturas; 

( ti - t¡)/(T¡ - t¡) 

Calculados NTU y R, se utilizan para obtener P por medio 
de la función o gráfica de la ecuación (1). 

Con este valor, se puede calcular directamente la tempe
ratura de salida del fluido frlo. La temperatura de salida 
del fluido caliente se estima por medio del valor de R. La SQ 

lución es correcta, cuando la carga térmica de ambos fluidos 
es la misma. 

INTERCAMBIADOR 1-1 

Igualando el balance de calor del fluido fr!o y la ecua
ción de transferencia se tiene: 

Qbalance = Qtransferencia 
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UA(T¡ - t1J-CT2- t¡) 
wcp{t2-t1l 

(T¡ - ti) 
(!JI J 

ln 
(Tz - t¡) 

rearreglando y slmpllfJcando: 

T 1 - t 2 UA 
In--- (R-1) (IV) 

Tz - t¡ w • cp 

sJ R = (T¡ - Tzl/Ctz - t¡) )' 

despejando T2 

Tz = T¡ R (tz - t¡) (V) 

sustituyendo (V) en (IV), tomando antJJogarJtmos y sJm-
pllficando: 

(~)(R-1) 
t t w•cp (tz-t¡) 

1 - _z_-__ l = e (1-R ---,~--
T, - t 1 (T1 - tl) 

(VI) 

dado que: 

P = (tz - t1)/(T1 - t 1) 

1 - p = e ( 1 - RP) (VII) 

despejando el parámetro P se obtJene, finalmente: 

(~)(R - 1) w • cp 

p 1 - e 

c¿1: tJ<R - 1) (VIII) 
(1-R)e 
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INTERCMIBIADOR 1 - 2 

En este caso se tiene la expresJón. 

p 2(k-l) 

k ( R+l + JRZ +1'¡ - (R+l 
(IX) 

k = e 

INTERCAMBIADOR 2 - 4. 

La expresión es: 

p = ---"2""'( k""-· --=l_,_)-'-'( l'--'-+-~,_('"'l'---'-P.._)-'(....,1'--"'-P"'R J,_,'_,.J _ _.,..--
( k-1) (R + 1) + (k + 1) JR2 + 1

1 (X) 

donde: 

-=-'"'U __ Ac.....,-) r;z-;¡' 
2(1< cp) ~K- + i 

k = e 
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CONCLUSIONES 

El objetivo del estudio, nos ha brindado las herramientas 
suficientes para llevar a cabo un Análisis lo suficientemente 
detallado y conciso. sobre cuáles podrían y son las variables 
criticas en el diseno de un intercambiador de calor de tubos 

envolvente. sin cambio de fase. 

Un punto muy importante en el algoritmo de diseño. es la 
correlación entre variables (propiedades físicas y termodiná
micas) pudiendo de esta manera. generar gráficos y ecuaciones 
que nos facilitan el cálculo de los parámetros mecánicos. ta
les como el espaciamiento entre mamparas, arreglo de tubos, 
tipo de envolvente, diámetro de tubos. etc. 

Se evaluaron y compararon 4 m6todos, encontrando los si
guientes problemas r ventajas: 

Como problemas citaremos: 

El tiempo de cálculo se hace largo. debido al uso de 
grlficas, en mayor proporción para el mltodo Bel! y 
Tinker. 

Demasiadas constantesi dependiendo del método a usar. 

Definiciones de conceptos muy rebuscados y poco concJ_ 
sos. 

Una simulaci6n es muy costosa. 

Dentro de las ventajas tenemos: 

El uso de una computadora agilizará una serie de cál
culos y un mayor tiempo de anllisis. 

Comparación de resultados. 

Control sobre una etapa definida del proceso. 

Minimizaci6n de costos y maximizacj6n de eficiencias. 
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Mayor prevenci5n. menos correcci6n. 

Cabe mencionar que existen métodos computarizados para ~ 

el diseno, evaluac16n y s1mulaci6n de un intcrcambiador, pero 

su manejo puede resultar mur costoso. si no conocemos c6mo se 
•en afectadas las propiedades y las variables para poder cal

cular él o los parámetros mecánicos de. un intercambiador. 

Es ~uy recomendable estar al d!a en nuevas investjgacio· 
nes. proyectos, estudios, programas que se vean relacionados 

con el diseno de un intercambiador de tubos y envolvente. con 
lo cual podremos observar que lo anterior. simplemente. se b!_ 

sa en Ja simp!Jflcación de cálculos a partlr de haber podido 
correlacionar un sinnfimero de varjables. parimctros ecuaci~ 

nes que han s1do descritas en este estudio. 

De esta manera, haremos una selecci6n en lo referente a 
la detecci5n de las variables que mis afectan en el diseno de 
un intercambiador de calor. asl como de aquéllos que más in~ 

fluyen en la operac16n. con lo cual podremos realizar una Je· 
rarquización de variables en funcj6n de su costo r del costo 
sobre el proceso. Esto lo podemos visuallzar en una simulación 
en la cual tengamos bien medidos, anali:ados y definidos los 
par§metros que mis nos impacten y finalmente. t~nemos una se
gunda selecci6n que nas permite ver un marco flsico-qulmico -
en el cual. es disenado ~·operado un Jntercambiador de calor. 

Analizadas las variables que afectan en el diseno de un 

intercambiador, se hizo un desglose por tipo de método, en el 
cual podemos ver cu§les son los parimetros mecánicos que con 

mayor frecuencia se ven involucrados en el cilculo final del 
coeficiente de transfer~ncia de calor. 

La nomenclatura ha sido respetada para cada uno de los -
métodos. ya que el ohjeti\.'O global implica n:r y comparar que 

los parámetros mecánicos son los mismos, solamente que han si 

do definidos y calculados por diversas f6rmu1as o gr~ficas. 
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ANALISIS DE VARIABLES POR METODO 

TIPO DE 
VARIABLE VARIABLE 

CALCULO A= F(JD. OD. EL. L. Bo) - F(Ud) 
Tl~KER i CALCULO A = F(S.EX .• L. NTT) 

CALCULO A. EFF F(04, P. on. B, OTL. os. B.HOLE, TINKER 
C3. BD, H) = F(Ax. Fh) 

DATO AFT DONO HU E 
DATO AFT URN 
CALCULO AS F(DS. c. B. P) KF.RN 
CALCULO AT F(NTT. AFT, NO DE PASOS) KERN 
CALCULO AT F(KTT. AFT, NO DE PASOS) DONO HU E 
CALCULO Ab F(H, DS, HT, OD) DONO HU E 
CALCULO Ao F(DS. c. P. ºº· B) = F(LNTO. B. OS) DONOHUE 
CALCULO Ax F(04. p. on. B, OTLJ = F( Ca, B. OTL) TINKER 
DATO B DONOHUE 
DATO B BELL 
DATO B TINKER 
DATO B ~ERN 

DATO B. HOLE Till°KER 
DATO BD TINKER 
DATO DL TINKER 
CALCULO Bg DON OH U E 
DATO Bo TJNKER 
DATO c DONOHUE 
DATO c KERN 
CALCULO CJ 4 F(DS. OTL) TINKER 
CALCULO C15 F(B,HOLE, OD) TINKER 
CALCULO Cl 6 F(DS, BD) TJKKER 
DATO C2 TJNJ:ER 
DATO e~ TI t\KER 
DATO CP T!NKER 
DATO CPI PONOHUE 
CATO CPJ KERN 
DATO CPJ BELL 
DATO CPI TINKER 
DATO CPS TJNKER 
DATO CPS DO~OHUE 
DATO CPS KERN 
DATO CPS BELL 
CALCULO CTE.A F(P. OD) TJNKER 
CALCULO CTE. A F(Tol. OD. NTT, os. H. dsb. OTL) 

F(Stb, Ssb, SLJ BELL 
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TI PO DE 
VARIABLE 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
CALCULO 

CALCULO 

DATO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 

VARIABLE 

CTE.B = F(H, OS) 
CTE.C = F(DS, B) 
Ca= F(C4, P, 00) 
Cx = F(H, DS) 
DEN! 

F(C4, CTE.A) 

DENS 
DENS 
DENS 
os 
os 
os 
os 
De 
Es = F(BL, L) 
FC = F(DS, H, OTL) 
FT 
Fbp 

Fh 

Fi 
Fp 

G.EFF 

GEFF 

GS 
GT 
GT 
Gb 
Go 
H 
H 

F(DS, OTL, B, P, OD) = F(DS, OTL, 
SM) 
F(DS, OTL, P. 00, B.HOLE, B, C3, 
BD, H) = F(Nh,S) 
F(OD, B. OTL, OS, P) 
F(DS, OTL, P. 00, BO, B, H) = 
F(Np. S) 
= F(C4, P, OD, B. OTL. 03. B. HOLE, 

C3, BD, H) = F(A.EFF) 
= F(DS, C, P. 00, B. H, NTT) = F(Go, 

Gb) 
F(DS, C, B, P) = F(AS) 
F(NTT, AFT, NO DE PASOS) = F(AT) 
F(NTT, AFT, NO DE PASOS = F(AT) 
F(li, OS, NTT. 00) = F(Ab) 
F(DS, C, P, OO. B) = F(Ao) 

H 
HI0/9t F(NTT. AFT. NO DE PASOS, ID, 00) 

= F(Re.I, ID, OD) 
HIO/~t - F(NTT, NO DE PASOS, AFT. ID) 

F( re. 1) 
H!Oc F(NTT, NO DE PASOS, AFT, ID) = 

= F(HIO/ot) 
HO = F(BL. L, 00, Bo) = F(Es, hob) 
HO = F(OTL, B. OS. P. 00, H, dsb, to!, 

NTT) = F(Jo, JJ, Jb, Jr) 
HOf\ls = F(DS, C, P. OD, B, H, NTT) = 

F( GEFF, 00) 
HO/~s = F(De, OS, C, B. P) = F(Re.S, De) 
HOc = F(DS, C, P, 00, B, H, hTI) = F(HO/j>s) 
Hio = F(JD, NTT, NO DE PASOS, OD) 
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METO DO 

TINKER 
TINKER 
TINKER 
TINKER 
BELL 
TINKER 
BELL 
DONO HU E 
KERN 
DONO HU E 
TINKER 
BELL 
KERN 
TINKER 
BELL 
KERN 

BELL 
TINKER 

BELL 
TINKER 

TINKER 

DONOHUE 

KERN 
DONOHUE 
KERN 
DONOHUE 
DONOHUE 
DONOHUE 
TINKER 
BELL 
KERN 

DONOHUE 

DONOHUE 

TJNKER 
BELL 

DONOHUE 

KERN 
DONO HU E 
BELL 



TIPO DE 
VARIABLE VARIABLE 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 

Hlo/~t = F(ID, OD) 
Hioc = F(ID, NTT, NO DE PASOS, OD) 
Hloc = F(ID, OD) 
Hloc = F(NTT, AFT, NO DE PASOS, ID, OD) 
Ho = F(OTL, B, ns. P. OD) = F(SM, Ji) 
Hoc F(BL, L, OD, Bo) = F(HO) 
Hoc F(De, OS, C, B, P) 
Hoc • F(OTL, B. OS. P, OD, H, dsb, tol. NTT) 
ID 
ID 
ID 
ID 
J 
Jb = F(DS, H, OTL, PP, B, P, OD) = F(fbf, NSS, NC) 

Je-, Je = F(DS, H, OTL) = F(FC) 

DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
DATO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 

Ji (OD, B. OS, OTL, P) 
JI F(DS, dsb, H. tol, 00, NTT, FC, OTL, 

P, B) = F(SL, SM, Ssb) 
Jr 
KI 
KI 

F(OD, B, OTL, DS. P) 

KI 
KI 
KS 
KS 
KS 
L 
L 
L 
L 
L 
L' 
LMTD 

F(L) 

LNTO = F(DS, C, P, OD) = F(NTO, OD) 
M 
M = F(C2, C4, P, OD, OS, OTL, B) = 

F(OTE. C, Mw) 
Mw = F(CZ, C4, P, OD. ns. B. OTL) = 

F(m, Cl4) 
N+l = F(L, B) 
NB 
NB = F(L. B) 
NC = F(FD, H, PP) 
NCW = F(H, PP) 
NO DE PASOS 
NO DE PASOS 
NO DE PASOS 
NR = F(H,DS, OTL, OD, P, NB) 
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HETODO 

TINKER 
BELL 
TlNKER 
KERN 
BELL 
TINKER 
KERN 
BELL 
KERN 
TINKER 
DONO HU E 
BELL 
TINKER 
BELL 
BELL 
BELL 
BELL 

BELL 
DONOHUE 
KERN 
Tl1'KER 
BELL 
KERN 
DONOHUE 
BELL 
DONOllUE 
TINKER 
BELL 
KERN 
BELL 
BELL 
KERN 
DONOHUE 
KERN 
TINKER 

TINKER 

KERN 
DONOHUE 
TlNKER 
BELL 
BELL 
DONOHUE 
BELL 
KERN 
DONOHUE 



TIPO DE 
VARIABLE 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
CALCULO 

CALCULO 

DATO 
DATO 
CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 

VARIABLE 

NRel = F(ID) 
NSS = F(DS, H, 
NTO = F(DS, C, 
NTT 
NTT 

PP) 
P) 

F(NC) 

NTT 
Nb 
Nb 

F(L, B) 
F(DS,OTL,P,OD,B.HOLE,B,C3,BD,H) = F(Cl4, 
CIS,cl6,CTE.A, CTE. B, CTE.C) 

Np 

00 
OD 
00 
OD 
OTL 
OTL 
OTL 

F(DS, OTL, P, 00, BD, B, H) = F(Cl4, 
CTE.A, CTE.B, CTE,C) 

Ob F( H, DS) 
p 
p 
p 
p 
P.E. B. 

P.S. B. 

PN 
pp 

F(C4, P, OD, B, OTL, DS. B.HOLE, 
C3, BD, H) = F(G.EFF) 

F(C4, P, 00, B, OTL, DS, B.HOLE, 
C3, BD, H) = F(G.EFF) 

PT = F(NO DE PASOS, NTT, AFT, L, DS) = 
F(Pt, Pr) 

Pb = F(H, DG, NTT. 00, NB) = F(Bb, NB) 
Pbk = F(OD, B, OTL. OS, P, H, PP) = F(NC. 

Fl, SM) 
Pe F(H, DS, P. L, B, OTL, OD, BD, C4, 

CZ) = F(Cx, S, NB, FP, Y, Ax) 
Pe F(L,B.00,0TL,DS, P,H, PP, tol ,NTT ,dsb) = F(Nb, 

Pbk,Rb,Rl,Pwk,NCW,NC) 
Po F(H, DS. OTL. 00, P, NB, C, B) = F(f, 

NR,Go) 
Pr F(NO DE PASOS) 
Pr. I 
Pr. I 
Pr. I 
Pr.S 
Pr.S 
Pr.S 
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METO DO 

TINKER 
BELL 
DONOHUE 
KERN 
DONOHUE 
BELL 
BELL 
TINKER 

TINKER 

TINKER 
DONO HU E 
KERN 
BELL 
TINKER 
BELL 
DONOHUE 
BELL 
BELL 
DONOHUE 
KERN 
TINKER 
TINKER 

TINKER 

BELL 
BELL 
KERN 

DONOHUE 
BELL 

TINKER 

BELL 

DONOHUE 

KERN 
BELL 
DONOHUE 
KERN 
BELL 
KERN 
DONOHUE 



TIPO DE 
VARIABLE 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 
DATO 
CALCULO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 
DATO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 

DATO 

CALCULO 
CALCULO 
DATO 
CALCULO 
CALCULO 

CALCULO 
CALCULO 
CALCULO 

VARIABLE 

Prl 
Ps = F(DS, D, B, P, L, De) = F(GS, NH. De) 
Ps = F(H, DS, NTT. OD, NB, OTL, P. C, B) 

= F(Pb, Po) 
Ps' = F(H, DS, OTL, OD. P, NB, O, B, NTT) 

= F(Px, Pb) 
Pt = F(NTT, AFT, NO DE PASOS, L. DS) 

F(GT, L, NO DE PASOS, DS) 
Pwk = F(H, PP, B, DS, OTL, P, OD, NTT) 

F(SM, SW, NO\i) 
Px = F(H, ns. OTL, OD. P, NB, c. B) = F(Po) 
Q 
Q 
QT 
R 
RDI 
RDI 
RDS 
RDS 
Rb 

Rd = 

Re .1 
Re.! 

Re.l 

Re.S 

Re.S 
Re.S 
Re.h 

Re.p 

Rl = 

s 

F(DS, H, PP, OTL, B, P, OD) = 
F(Fbp, NSS, NC) 
F(S.EX •• L,NTT,AFT,ID,00,De.DS,NO 
DE PASOS, e, B. P) = F(Uc,UD) 

F(ID. NTT. NO DE PASOS) 
F(NTT, AFT, NO DE PASOS, ID) 
F(GT, ID) 
F(NTT, AFT. NO DE PASOS, ID) 
F(GT. ID) 
F(DS, C. P. OD. B, H. NTT) = 
F(GEFF. OD) 
F(De, DS, C, B. P) = F(Dc, GS) 
F(OD, B. OTL, ns. P) = F(OD. SM) 
F(DS. OTL. P. OD, B.HOLE, B, C3, 
BH, H, C2, C4) = F(Fh, M, Ax) 
F(OD. OS, OTL, P, BD, B, H, C4) = 
F(OD, Fp, Ax) 

F{tol. OD. NTT. DS, H. OTL. deb, B, 
P) = F(SL. SM, Ssb) 

S = F(DS, P) 
S.EX. 
SL = F(DS, dsb, H. to!, OD. NTT. FC) 
SL/SM = F(DS. dsb, H, tal. OD, NTT. FC. 

OTL, P, B) = F(Stb, Ssb) 
SM F(B. DS. OTL. P. OD) 
SW F(DS, B) = F(CTE. C) 
Sli F(DS, H, NTT. OTL, OD) = F(S\o/G, SWT) 
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METO DO 

TINKER 
KERN 
DONOHUE 

DONO HU E 

KERN 

BELL 

DONOHUE 
KERN 
TINKER 
TINKER 
KERN 
TINKER 
BELL 
BELL 
TINKER 
BELL 

KERN 

BELL 
DONOHUE 

KERN 

DONOHUE 

KERN 
BELL 
TINKER 

TINKER 

BELL 

KERN 
TINKER 
KERN 
BELL 
BELL 

BELL 
TINKER 
BELL 



TIPO DE 
VARIABLE VARIABLE METODO 

CALCULO sws = F(DS. H) BELL 
CALCULO SWT = mrrr. os. OD, H. DTL) = F(NIT, FC, OD) BELL 
DATO Sg. 1 KERN 
DATO Sg.S KERN 
CALCULO Ssb F(DG, dsb, H) BELL 
CALCULO Stb F(tol, OD, NTT, os. H. OTL) BELL 

F( tal, OD, NTT. FC) 
DATO ns BELL 
DATO ns KERN 
DATO ns TINKER 
DATO ns DONOHUE 
DATO nT KERN 
DATO nT T!NKER 
DATO TlT BELL 
DATO nT DONOHUE 
DATO TZS BELL 
DATO T2S DONOHUE 
DATO T2S TINKER 
DATO T2S KERN 
DATO T2T KERN 
DATO T2T T!NKER 
DATO TZT BELL 
DATO T2T DONOHUE 
CALCULO TMI DONOllUE 
CALCULO TMI BELL 
CALCULO TMI T!NKER 
CALCULO TMS T!NKER 
CALCULO TMS BELL 

CALCULO TMS DONOHUE 
CALCULO UD = F(S.EX., L. NTT) KERN 
CALCULO Uo = F(ID, 00, BL. L. Bo) = F(HOc, Hice) T!NKER 
CALCULO Us F(NTT. AFT, NO DE PASOS. ID, OD, De, KERN 

os. c. B, P) = F(Hoc, Hice) 
CALCULO Ud = F(ID. NO DE PASOS, OTL. B, OS, P, OD, BELL 

H, dsb, tal, NTT) 
CALCULO Ud = F(ID, OD, BL, L, Bo) = F(Uc) T!NKER 
CALCULO VEL BELL 
DATO VI BELL 
DATO VI T!NKER 
DATO VI KERN 
DATO VI DONOHUE 
DATO VS T!NKER 
DATO vs BELL 
DATO vs DONOHUE 
DATO vs KERN 
DATO VWI KERN 
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TIPO DE 
VARIABLE VARIABLE METODO 

DATO VWI T l NY.ER 
DATO VWI DONOHUE 
DATO VWI BELL 
DATO vws KERN 
DATO vws TINKER 
DATO vws BELL 
DATO vws DONOHUE 
CALCULO Vm F(B, os, OTL, p' OD) = F(SM) BELL 
CALCULO Vw F(DS, H. NTT, FC. OD) e F(SW) BELL 
CALCULO Vz F(B, OS, OTL. H. P, NTT, FC, OD) BELL 

F(Vm, Vw) 
DATO Wl BELL 
CALCULO WJ TINKER 
CALCULO WI KERI\ 
DATO WI DONOHUE 
DATO WS DONO HU E 
DATO WS KERN 
DATO ws BELL 
DATO ws TINKER 
CALCULO y = F( C4, P, 00, H, os, C2, B) = F(Cs, TINJ:ER 

Cx, C2, CTE.C, alfa) 
CALCULO Yl = F(C4, P, OD, H, os, C2, B, OTL) = TI NKER 

F(Y, Cl4) 
CALCULO alfa = F(P, OD) = F(CTE.A) TINKER 
CALCULO deltaT Y.ERN 
D.~TO dsb = F(OS) BELL 
CALCULO f = F( P, 00, os. c. B) = F( Go, P, OD) DONO HU E 
CALCULO hob = F(OO. Bo) TINKER 
DATO JH KERN 
CALCULO m = F(C2, C4. P. ºº· os. B) = F(C2, Ca, TINKER 

en.e. alfa) 
CALCULO ~¡ BELL 
CALCULO ~s TINKEP. 
CALCULO ps KERN 
CALCULO ~s BELL 
CALCULO ~s DONOHUE 
CALCULO ~t DONOHUE 
CALCULO ~t KERN 
CALCULO ~t TINKER 
DATO to l F(B) BELL 
CALCULO tw DONOHUE 
CALCULO t•' BELL 
CALCULO tw TINKER 
CALCULO t•' KERN 
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DESGLOCE DE TEMAS 

l. Tubos 
2. Mamparas 
3. Selección del tipo de lntercamblador 
4. Selección de factores de ensuciamiento 
5. Placas de participación 
6. Cafda de presión permisible 
7. Envolvente 
B. Coeficiente de transferencia de calor 
9. Números adJmensionales 

10. Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor 
para fluidos dentro de tubos 

11. Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor 
para fluidos por el lado de Ja envolvente 

12. Calda de presión en intercambiadores de tubos envolven 
tes con flujos sin cambio de fase. 

13. Caída de presión por el lado de los tubos 
14. Cálculo de las pérdidas de fricción dentro de tubos 
15. factor de fricción 
16. Cálculo de las pérdidas en cabezales 
17. Caída de presión por el lado de Ja envolvente 
!B. Cálculo de las pérdidas por fricción en flujo cruzado 
19. P~rdidas de presión en la ventana 
20. Comentarios 
21. Corrección de viscosidad 
22. Método de Bel! 
23. Método de Tlnker 
24. Método de Kern 
25. Método de Donohue 
26. Definición de diseno. simulación y evaluación 
27. Análisis de Resultados 
28. Análisis del Diseno de Mamparas 
29. Diferencia efectiva de temperaturas 
30. Coeficientes de transferencia de calor 
31. Análisis de vibraciones en los tubos 
32. Algoritmo de simulación 
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J. - TUBOS 

a) Selección del diámetro y espesor de tubos. 

b) Selección de la longitud de tubos. 

c) Selección del arreglo de los tubos. 

d) Superficies extendidas. 

e) Tubos aletadas. 

f) Intercambiadores enfriados con aire (soloaire). 

g) lntercambiadores de vidrio. 

h) Intercambiadores de teflón. 
i) lntercambiadores de grafito. 

11. - MAMPARAS 

a) Tipos de mamparas. 

a.l) Mamparas Segmentadas. 
a. l.!) Corte Vertical. 
a. l. 2) Corte Horizontal. 

a.2) Doble Segmentada. 
a.2.1) Corte Horizontal. 
a. 2. 2) Corte Vertical. 

a.3) Disco y dona. 

a.4) De Orificio. 
a.S) Longitudinales. 
a.6) Completa. 
a.7) Otro tipo de mamparas. 

b) Condiciones para el diseno de las mamparas. 
c) Fajas de sello. 
d) Tirantes y espaciadores. 
e) Espejos. 

111.- SELECCION DEL TIPO DE INTERCAMBIADOR 

a) Espejos Fijos. 
b) Cabezal Flotante. 
e) Tubos en "U". 
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IV.- SELECC!ON DE FACTORES DE ENSUCIAMIENTO. 

V.- PLACAS DE PARTJCJON. 

VI.- CAIDA DE PRESION PERMISIBLE. 

VII.- ENVOLVENTE. 

a) Tipos de envolvente. 

a. 1) Tipo "C" • 
a. 2) Tipo "F". 
a.3) Tipo "Gº. 
a. 4) Tipo 11H11. 

a. 5) Tipo "J". 

a.6) Tipo Kett!e nK". 

a.7) Tipo Cruzado 11x11. 

VIII.- COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR. 

a) Relaciones adimensionales y ecuaciones adimensiona

!es. 
b) Determinación de las ecuaciones para el cálculo de 

coeficientes de transferencia de calor. 
e) Análisis Dimensional. 
d) Aplicaciones. 
e) Cálculo de grados de libertad de discfio para un in-

tercambiador de calor. 
f) Determinación del número de relaciones y variables. 
g) Determinación del tipo de variables. 
h) Definición de las variables resultantes del cllculo 

de F. 
1) Algoritmo de solución. 

IX.- NUMEROS ADlMENSIONALES. 

a) Número de Reynolds. 
b) Número de Prandtl. 
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e) Número de Grashof. 
d) L/di. 
e) jl¡ jl ... 
f) Número de Nusselt. 
g) Número de Eu!er. 

g.l) Flujo laminar y flujo turbulento. 
h) Aplicaciones. 

X.- CORRELACIONES PARA COEFICIE~TES DE TRANSFERENCIA DE CA
LOR PARA FLUIDOS DENTRO DE TUBOS. 

a) Para flujo laminar. 

a.l) Hausen. 
a.2) Sieder )' Tate. 
a.3) 1'ern y Othmer. 

b) Para flujo transicional. 
e) Para flujo turbulento. 

c.!) Dittus y Roelter. 
c.2) Colburn. 
c.3) Sieder )' Tate. 

X!. - CORRELACIONES PARA COEFI Cl ENTES DE TRANSFERENCIA DE CA
LOR PARA FLUIDOS POR EL LADO DE LA EN\'OL\'ENTE. 

XI l. - CA! DA DE PRES ION EN INTERCAMBIADORES DE TUBOS Y ENVOL
VENTE CON FLUJOS SIN CAMBIO DE FASE. 

XIII.- CAIDA DE PRESION POR EL LADO DE LOS TUBOS. 

XIV.- CALCULO DE LAS PERDIDAS DE FR!CCION DENTRO DE TUBOS. 

XV.- FACTOR DE FRICC!O~. 

a) Régimen Laminar. 
b) Régimen transicional. 
e) Régimen Turbulento. 
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XVI.- CALCULO DE LAS PERDIDAS EN CABEZALES. 

XVII.- CAIDA DE PRESION POR EL LADO DE LA ENVOLVENTE. 

XVIII.- CALCULO DE LAS PERDIDAS POR FRICCIONEN FLUJO CRUZADO 

XIX.- PERDIDAS DE PRESJON EN LA VENTANA. 

XX.- COMENTARIOS. 

XXI.- CORRECCION DE VISCOSIDAD. 

a) Estimación de la Temperatura de la Pared. 
b) Temperatura de referencia para el cálculo de pro

piedades f!slcas. 

b. l) Temperatura media del seno del fluido. 
b. 2) Temperatura de pel!cula. 
b.3) Combinación de la temperatura media y de la 

pared. 
b. 4) Temperatura calórica. 
b.5) Temperatura de entrada y sallda. 

XXI!.- METODO DE BELL. 

1) Banco Ideal de Tubos. 

-

2) Calda de presión y coeficiente de transferencia de 
calor en bancos jdeales de tubos. 

3) Caída de presión en la ventana. 
4) Efecto de los derrames en las mamparas. 

5) Consideraciones sobre el diseno de un haz de tubos 
6) Cálculo de los parámetros geométricos del lado de 

la envolvente. 

6.1) Diámetro del haz de tubos. 
6.2) Número total de tubos en el lntercambiador. 
6.3) Espaciamiento entre tubos paralelo (PPJ y no,r 

mal (PN) al flujo. 
6.4) Area de flujo cruzado en la linea central de 
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una sección de flujo cruzado. 

6.5 Fracción de área de flujo cruzado disponible 
por flujo de derrame. 

6.6 Por ciento de corte de la mampara. 

6.7 Número de hileras de tubos cruzados en una 
sección de flujo cruzado. 

6.8 Mamparas segmentadas. 

6.9 Número de hileras efectivas de flujo cruza-
do en cada ventana. 

6.10) Fracción de tubos totales en flujo cruzado. 
6.11) Area de derrame tubo-mampara. 
6.12) Area de derrame mampara-envolvente. 
6.13) Area gruesa de flujo en la ventana. 
6.14) Area de la ventana ocupada por tubos. 
6.15) Area de flujo a través de Ja ventana. 
6.16) Angulo de corte de la mampara. 
6.17) Diámetro equivalente de la ventana. 
6.18) Velocidad de flujo cruzado basado en Sm. 
6.19) Velocidad en la ventana. basado en Sw. 
6.20) Velocidad Geométrica Promedio. 
6.21) Número de Reynolds dentro de Jos tubos. 
6.22) Número de Prandtl dentro de los tubos. 
6.23) Coeficiente de transferencia de calor inter

u. 
6.24) Número de Reynolds por el lado de la envol-

vente. 

6.25) Número de Prandtl por el lado de la envolven 
te. 

6.26) Coeficiente de transferencia de calor para -
un banco ideal de tubos. 

6.27) Cálculo de las temperaturas medias y temper~ 
turas de Ja pared. 

6.28) Corrección de la viscosidad. 
6.29) Coef iclentes de transferencia de calor ya 
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corregl dos. 
6.30) Coeficiente de Transferencia de calor total. 
6.31) Diámetro de la boquilla. 
6.32) Número de mamparas. 
6.33) Factor de corrección por efecto de la confl· 

guración de la mampara. 
6.34) Factor de corrección por efecto de fugas en 

las mamparas. 
6.35) Factor de corrección por derrames. 
6.36) Factor de corrección por construcción del 

gradiente adverso de temperaturas. 
6.37) Coeficiente de transferencia de calor para · 

el lntercamblador. 
6.38) Calda de presión por el lado de la envolven· 

te. 
6.39) Ca ida de presión para una sección ideal de 

flujo cruzado. 

6.40) Calda de presión para una sección ideal de -
ventana. 

6.41) Factor de corrección por efecto de derrames 
en las mamparas. 

6.42) Factor de corrección por derrames en el haz 
de tubos. 

XXIII.- METODO DE TINKER. 

1.1 Temperaturas Medias. 
1.2 Carga Térmica. 
1.3 Flujo Másico Interno. 
1.4 Número de Reynolds dentro de los tubos. 
1.5 Número de Prandtl dentro de los tubos. 
1.6 Factor de Corrección por la corriente C alr~ 

dedor de los tubos. 
1.7 Factor de Corrección por las corrientes a 

través de los agujeros de las mamparas. 
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1.8 ) Factor de CorreccJón por Jos derrames a tra

vés de la periferia de las mamparas. 

1.9 ) Relacl5n entre el pitch y el dllmetro e1ter-

no. 
1.10) Número de bafles. 
1.11) Relación del tamafio del intercamblador. 

1.12) Por ciento de corte de Je mampara. 

1.13) Relación del diimetro del envolvente a sepa

ración de mamparas. 
1.14) Evaluación de Ja fracción del d1imetro de -

las mamparas. 

1.15) Area de flujo transversal. 
l.ló) Factor de capacidad. 

1.17) Fracción del flUJO total a travfis del área -

transversal. 
1.18) Porción del arreglo de tubos no ocupado por 

tubos. 
1.19) Factor Mw. 

1.20) C§lculo del multiplicador M para obtener la 

media geométrica del área de flujo. 
1.21) Número de Reynolds empleado para la determi

nación del coeficiente de transferencia de 

calor. 

1.22) Factor de capacidad para el cllculo de Ja 

pérdida de Ja calda de presión. 
1.23) Fracción del flujo total a travEs del irea 

transversal. para la calda de presión. 

1.24) NGmero dP Reynolds ereplead~ en el ci!c~lo de 

la caída de presión. 

1.25) Multiplicador de la relac15n del tamano del 

intercambJador para obtener el flujo cruzado 

1.26) Funciones de Geometría de la ventana. 

l.2i) Superficie de Transferencia de calor en la -

zona de la ventana. 
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l.ZB) Area efectiva. 

l.Z9) Masa Velocidad efectiva. 

1.30) Presión de entrada en Ja boquilla. 

1.31) Presión de salida en la boquilla. 

l.3Z) Calda de presl6n total. 

1.33) Coeficiente de transferencia de calor Inter-
no. 

1.34) Factor Bo y factor J. 

1.35) Eficiencia de la envolvente. 

1.36) Coeficiente de transferencia de calor sin c~ 
rregir por viscosidad. 

1.37) Temperatura de Ja pared. 

1.38) Relación de viscosidades. 

1.39) Coeficiente de transferencia de calor reales. 

1.40) Coeficiente global de transferencia de calor 
limpio. 

1.41) Evaluación del coeficiente global de transf~ 
rencia de calor sucio. 

l.4Z) Area requerida. 

XXII'.- HETOOO DE KERN. 

1.1 Carga térmica. 

l.Z Flujo másico por el lado de Jos tubos. 

1.3 Factor de corrección. 

1.4 Perfil de temperaturas. 

1.5 Diferencia de temperaturas. 

1.6 Area de flujo por la envolvente. 

1.7 Masa velocidad por el lado de la envolvente. 

1.8 Nfimero de Reynolds por el lado de la envol-
vente. 

1.9 Nfimero de Prandtl por el lado de los tubos. 

1.10) Coeficiente de transferencia de calor exter-
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no, sin corregir por viscosidad. 

1.11) Areo de flujo por el lodo de los tubos. 

1.lZ) Maso velocidad por el lodo de los tubos. 

1.13) Número de Reynolds por el lodo de los tubos. 

1.14) Número de PrandtJ Interno. 

1.15) Coeficiente de transferencia de calor inter-
no, sin corregir por viscosidad. 

1.16) Temperatura de la pared. 

1.17) Relac15n de viscosidades. 

1.18) Cálculo de Jos coeficientes de transferencia 
de calor reales. 

1.19) Coef icíente de transferencia de calor global 
l !mpl o. 

1.20) A rea total requerida para la transferencia -
de calor. 

l. 21) Coeficiente de transferencia de calor global 
suelo. 

l .22) Factor de ensuciamiento. 

l. 23) Número de mamparas. 

l. Z4) Ca! da de presión por el lado de la en\'olven-
te. 

l. 25) Co!do de presl5n por el lado de los tubos. 

1. 26) Ca! da de presión en los retornos. 

1.27) Co!da de presión total por el lado de los t!!_ 

bos. 

XXV.- METODO DE DONOHUE. 

1.1 Te.mperaturas Medias. 

1.2 Area de flujo cruzado en la ventana de las -

mamparas. 

1.3 Número de tubos colocados en el diámetro de 

la envolvente. 
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1.4 Espacio ocupado por esos tubos. 
1.5 Area transversal del haz de tubos. 
1.6 Cálculo de la masa velocidad longitudinal en 

la ventana de la mampara. 
1.7 Masa velocidad efectiva. 
1.8 Número de Reynolds por el lado de la envol-

vente. 

1.9 Número de Prandtl por el lado de la envolve~ 
te. 

1.10) Coeficiente de transferencia de calor sin c2 
rregir por el lado de la envolvente. 

1.11) Area de flujo total por tubos. 
1.12) Masa velocidad por el lado de los tubos. 
1.13) Número de Reynolds por el lado de los tubos. 
1.14) Número de Prandtl por el lado de los tubos. 

1.15) Coeficiente de transferencia de calor sin c2 
rregir por el lado de Jos tubos. 

1.16) Temperatura de la pared. 

1.17) Corrección por viscosidad. 

1,18) Coeficientes de transferencia de calor ya c2 
rregidos. 

1.19) Factor de fricción. 

l. 20) Número de restricciones. 

l. 21) Caída de presión a flujo cruzado. 

l. 22) Caída de presión por el lado de Ja ventana. 

l. 23) Calda de presión total. 

XXVI.- DEFINJCJON DE DISEIO. S!HULACJON Y EVALUAC!ON. 

a) E valuación o cálculo. 
b) Disefio. 
c) Simulación. 
d) Objetivos del di sefio. 
e) Desarrollo del d isefio. 
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f) Anál1sis de Jnfcr~ec1ón. 

g) ldentif1cac2ón del proble~a. 

h) Selecci6n de elementos de diseno. 
i) Algor1tmo de proposicJón de ~~ometrfa. 

j) Selecci6n tentat1ve de un conjunto de parimetros 
de d1set10. 

}.~) E~t1mación de "L''. 

1) Est1mac1ón de! área. 

~) Evaluaci6n tir~ico-h1driulico. 

n) Identif1cec16n de casos 11~:tan:es. 

o) Coef1c1ente de transf~Ienclb de calor como factor 
l irr;: tan te. 

p) Ca!da ~e pre51E~ :o~~ fectcr 11~:tant~. 

q) Gradient~ de te~perat~ras como factor l1m1tante. 

r) Res1stenc1e d~! ensuc1a~iento como factor lim1tan

te. 

s) Algoritmo de mod1!1cac16n de conf1guraci6n. 

t) Variables g~omgtricas elemei!tal~s. 

u) Var1abJes de d;seno co~plementar1as. 

XXVI!.- ANALISJS DE RESCLTADOS. 

a) Geometrla global del d1sfno. 

b) Resistencias térmicas. 

e) Factor de sobrediseño. 
d} Ut1lizaci6n y d1str1buc1ón de la calda de presi6n. 

e} Velocidades de los fluidos. 

f) C1strit~ci5n de flujo en la en~ol\ente. 

XXVIII.- ANALISIS DEL D!SESO DE MA~!PARAS. 

XXIX.- DIFERE~CIA EFECTIVA DE TEMPERATlRAS. 

XXX.- COEFIC!ESTES CE TRA~SFERE~CIA DE CALOR. 

XXXI.- ANALISJS DE VIBRACJOSES EN LOS TUBOS. 

XXXII.- ALGORITMO DE SIMULACION. 

257 



F 1 G U R A S 

FIG. 

Arreglo de los tubos. 

Arreglo de las Mamparas adyacentes a los espejos de un 
intercamblador de calor. 

Tipos de Mamparas. 

Tipos de Mamparas. 

Tipos de Mamparas. 

Efecto del corte de la mampara sobre la distribuci6n 
del flujo. 

Localizaci6n de las fajas de sello. 

Tirantes y Espaciadores. 

Tipo de espejo. 

10 Espejo fijo. 

11 Tubo en ''U''. 

12 Arreglos posibles para las placas de partición. 

13 Velocidad máxima para gases y vapores por el lado de la 
envolvente. 

14 Gradientes de temperatura entre dos fluidos separados -

por una pared sólida. 

15 Perfil de Velocidad - Flujo Laminar. 

16 Perfil de Velocidad - Flujo Turbulento. 

17 Efecto de la transferencia de calor sobre la velocidad 
transversal de flujo en el régimen laminar. 

18 Distribución de temperaturas de pared durante el enfri~ 
miento y calentamiento de un líquido. 

19 Factor Fe de temperatura calórica. 

20 Cálculo por extremos. 

21 Distribución de flujo en la envolvente. 

22-a Derrame Mampara - Envolvente. 

22-b Derrame Mampara - Envolvente. 
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FlG. 

23 Patrón de flujo ocasionado por las fajas de sello. 

24 Espaciamiento entre tubos paralelo PP y normal PN al 
f J ujo. 

25 Fracción de tubos en flujo cruzado. 

26 Area de derrame Envolvente - Mampara. 

27 Area gruesa de flujo en la ventana. 

28 Area de la ventana ocupada por tubos. 

29 Angulo del corte de la mampara. 

30 Factor "J" para bancos ideales de tubos. 

31 Factor de corrección por efecto de Ja configuración de 

la Mampara. 

32 Factor de corrección por efecto de fugas en las mampa--

33 

34 

35 

ras. 

Factor 

Factor 

ras. 

Factor 

ras. 

de corrección 

de corrección 

de corrección 

por derrames. 

por gradiente adverso de 

por gradiente adverso de 

36 Factor de fricción en bancos ideales de tubos. 

37 Factor de fricción en bancos ideales de tubos. 

temperat1! 

tempera t.!!_ 

38 Factor de corrección por efecto de fugas en las mampa-

ras. 

39 Factor de correccién por flujo en By-Pass para calda de 
pres1ón. 

40 Diagrama de bloques con la secuencia de actividades pa
ra el diseno de un intercambiador. 

41 Diagrama de fluJo para establecer la geometria prelimi

nar. 

42 Diagrama de flujo para tratar de consumir la b.P permisl 

ble en tubos. 
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FIG. 

43 DJagrama de flujo para tratar de consumir Ja bP perm!si 
ble en la envolvente. 

44 Diagrama de f Jujo para tratar de consumir Ja bP permJsl 
ble en tubos. 

45 Evaluación Térmico - Hidráulico. 

46 Representación esquemática de los casos limitados por ~ 

transferencia de calor y por catda de presión. 

47 Criterio utilizado en el cálculo del factor de corrección 
Ft. 

48 Efecto de los derrames sobre Ja dJferencJa media de tem-
pera turas. 

49 Soluciones para los casos limitantes. 

50 Geometría global del diseno. 

51 Corrientes a trav~s de la envolvente. 

52 Análisis del dJseno de mamparas. 
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T A B L A S 

TABLA 

Relación de arreglos para tubos en un Jntercambiador -
de calor. 

2 Resumen de caracteristicas para diversos Jntercambiad~ 
res. 

3 Tolerancia entre el diámetro interno y diámetro de la 
mampara. 

Aplicaciones por tipo de mampara. 

5 Factores de ensuciamiento. 

6 Factores de ensuciamiento. 

Factores de ensuciamiento. 

Calda de presión permisible. 

Calda de presión recomendable por cuerpo. 

10 Velocidad permisible para el agua. 

11 Velocidades recomendables. 

12 Cuenta de tubos. 

13 Información de proceso. 

14 Restricciones de disefto. 

15 Parámetros geométricos del intercambiador. 
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A área requerida; pies 2 

Ab área de flujo cruzado en la ventana de las mamparas; -

pulgada2. 
área efectiva, pies 2. 
área de flujo de cada tubo: pul gadas2 . 

Aeff 
Aft 

A área transversal del haz de tubos: pulgadas 2. 
As 
At 
Ax 

área 
área 
área 

de flujo 
de flujo 
de flujo 

por la envolvente: p!es 2 • 

por el lado de los tubos; 
transversal; pies 2. 

B espaciamiento entre mamparas - pulgadas. 
e.e. por ciento de corte de la mampara. 

pi es2. 

BD diámetro externo de las mamparas; pulgadas. 
BL Longitud en la cual se encuentran colocadas las mampa-

ras: pulgadas. 
b.h. diámetro de los agujeros en las mamparas: pulgadas. 
BWG Birmingham Wire Gage - pulgadas. 
C Claro entre los tubos: pulgadas. 
Ca fraccjón del diámetro de las mamparas~ adimensional. 
Cpi Capacidad calorlfica interna BTU/lbs- F 

CpS Capacidad calor!fica por el lado de la envolvente: 
BTU/l bs· 'F 

CTE-A relación entre el pitch y el diámetro externo del tubo 
ad i men si ona l • 

CTE-B por ciento de corte de la mampara; adimensional. 
CTE-C relación del diámetro del envolvente a separación de 

mamparas; adimensional. 
C14 factor de corrección por la corrjente C alrededor de -

los tubos: adlmensional. 
C15 factor de corrección por las corrientes a travfis de 

los agujeros de las mamparas; adimensional. 

C16 factor de corrección por los derrames a través de la -
periferia de las mamparas; adimensional. 

C2 por ciento de corte de la mampara; adimensional. 

DBE diámetro de la boquilla: pulgcdas. 
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di diámetro interno del tubo - pulgadas. 
DENS densidad del fluido del lado de la envolvente: lbs/ 

pies3. 
Deq diámetro equivalente: pulgadas. 
do diámetro externo del tubo - pulgadas. 
Cx multiplicador de la relación del tamano del intercam-

biador para obtener el flujo cruzado: adimensional. 
dsb tolerancia entre diámetro interno y diámetro de la ma~ 

para: pulgadas. 
0 5 diámetro interno de la envolvente; pulgadas. 
Dw diámetro equivalente de la ventana: pulgadas. 
Es eficiencia de la envolvente: adimensional. 

factor de fricción: adimensional. 
Fbp fracción de área de flujo cruzado disponible por flujo 

de derrame; adimensional. 
Fe fracción de área de tubos totales en flujo cruzado: 

adimensional. 
Fh fracción de flujo total a través del área transversal; 

adimensional. 
Fp fracción del flujo a través del área transversal, p/la 

cala de presión: adimensional. 
Ft factor de corrección para el perfil de temperaturas; -

adimensional. 
Ft factor de corrección para el perfil de temperaturas: -

adimensional. 
Gb masa velocidad longitudinal en la ventana de la mampa-

ra: lbs/seg-pies 2. 
ge Constante gravitacional - 32.17 lbs-pies/lbs-f - seg~ 
Geff masa velocidad efectiva, lbs/pies 2 -seg. 
Gi masa velocidad interna: lbs/hr-pie. 
Go masa velocidad transversal: lbs/seg-pies 2 . 
Gs masa velocidad por el lado de la envolvente: lbs/hr

pies2. 

H altura de corte de la mampara - pulgadas. 
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Hio coeficiente de transferencia de calor interno; BTU/hr 
pies2 ºF. 

Ha coeficiente de transferencia de calor para un banco 
ideal de tubos; BTU/hr ples 2 'F. 

Hlo.c. coeficiente de transferencia de calor ya corregido por 
el lado de los tubos ; BTU/hr ples2 ºF. 

Ha.e. coeficiente de transferencia de calor ya corregido por 
el lado de la envolvente; BTU/hr ples2 'F. 

Jb factor de corrección por derrames - adimensional. 
Je factor de corrección por efecto de la conf lguraclón de 

la mampara: adimensional. 
Ji factor de corrección para bancos ideales de tubos; ad1 

mensional. 
Jl factor de corrección por efecto de fugas en las mampa

ras: adlmensional. 
Jr factor de corrección por construcción del gradiente aQ 

verso de temperaturasi adimensional. 
Ki conductividad térmica interna; BTU/ples2 hr 'F/ple. 
Ks conductividad térmica externa; BTU/pies 2 hr ºF/ple. 
L longitud del tubo; pulgadas. 
LMTD Perfil de temperaturas; 'F. 
LNTO espacio ocupado por esos tubos; pulgadas. 
M factor para obtener la media geométrica del irea de -

flujo: adimenslonal. 
Nb número de mamparas; adimensional. 
NC número de hileras de tubos cruzados en una sección de 

flujo cruzado; adimenslonal. 
Ncw número de hileras efectivas de flujo cruzado en cada -

ventana - adimensional. 
Nh factor de capacidad; adlmensional. 
NRel número de Reynolds dentro de los tubos; adlmenslonal. 
NReS número de Reynolds por el lado de la envolvente; adi-

mensional. 
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Np factor de capacidad, para el cálculo de la pérdida de 
la caida de presión: adlmenslonal. 

NR 
NTO 

Nss 
O.T.L. 
p 

número de restricciones. 
número total de tubos en el lntercamblador. 
pared de faja de sello: adimenslonal. 
diámetro del haz de tubos - pulgadas. 
plthc - pulgadas. 

Pb Calda de presión por el lado de la ventana - lbs/pulg~ 

da 2• 
PbK Calda de presión del lado de la envolvente: 1 bs/pulg~ 

da 2• 
Pe Calda de presión del lado de la envolvente; lbs/pulg~ 

da 2. 
PEB presión de entrada en la boquilla: lbs/pulgada 2. 
PN espaciamiento entre tubos normal al flujo - pulgadas. 
Po caida de presión a flujo cruzado - lbs/pulgada2. 
PP espaciamiento entre tubos paralelo al flujo - pulgadas. 
Pr calda de presión en los retornos: lbs/pulg 2. 
Prl número de Prandtl dentro de los tubos - adimenslonal. 
PrS número de Prandtl por el lado de la envolvente - adi

mensional. 
Ps1 calda de presión por el lado de la envolvente: lbs/pul 

gada 2• 
Ps caida de presión total - lbs/pulgada 2. 
PSB presión de salida en la boquilla: lbs/pulgada 2. 
Pt ca Ida de presión por el lado de los tubos: lbs/pulgada2. 
PwK caída de presión para una sección ideal de la ventana, 

lbs/pulgada2. 
Q carga tlrmica: BTU/hr. 
QT flujo volumétrico; pies 3/seg. 
Rb factor de corrección por derrames en el haz de tubosi 

adimensional. 
Rd factor de ensuciamiento: BTU/hr pies2 'F/pie. 
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Rdl factor de Jncrustaclón por el lado Jnterno: BTU/hr 
pJes 2 'F. 

RdS factor de Jncrustaclón por el lado de Ja envolvente: -
BTU/hr ples 2 'F. 

Reh número de Reynolds empleado para la determlnacJón del 
coeficiente de transferencia de calor; adimensJonal. 

Rep número de Reynolds empleado en el cálculo de Ja calda 
de presJón: adJmensionaJ. 

Rl 

s 
S.EX. 

S. gS 

S.g! 

SL 

Sm 

Ssb 

Stb 

Sw 

factor de corrección por efecto de derrames en las mam 
paras; adimensional. 

relaclón del tamano del intercambJador: adJmenslonal. 

superflcJe extendida: pies 2/pJe-!JneaJ. 

gravedad especifica del fluido externo: adimensiona!. 
gravedad especifica del fluido interno: adimenslona!. 

relación total de áreas de fugas en las mamparas; pul· 
gadas 2 . 

área de flujo cruzado en la línea central de una sec· 
ción de flujo cruzado - pulgadas 2 . 

área de derrame mampara - envolvente: pu!gadas 2• 

área de derrame tubo-mampara pu!gadasz. 

área de flujo a través de Ja ventana; pu!gadas 2 • 

Sw• Superfjcie de transferencia de calor en la zona de la 
ventana; adimensiona!. 

Swg §rea gruesa de flujo en la ventana - pulgadas 2 . 

Swt área de la ventana ocupada por tubos; pulgadas 2 . 
TMl temperatura media por el lado de Jos tubos, 'F. 

TMS temperatura medla por el lado de la envoh·entei "F. 
tal tolerancla; pulgadas. 

Tw temperatura de la pared; ºF. 
TIT temperatura fría por el lado de los tubos: 'F. 

T2S temperatura caliente por el lado de los tubos; ºF. 
TIS temperatura fria por el lado de la envolvente; ºF. 
T2S temperatura caliente por el lado de la envolvente: ºF. 
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Uc coeficiente global de transferencia de calor limpio; -
BTU/hr ples 2 'F. 

Ud coeficiente de transferencia de calor total; BTU/hr 
ples 2 'F. 

VI viscosidad del fluido por el lado de los tubos; centl
polse. 

Vm velocidad del flujo cruzado basado en Sm; ples/seg. 

Vs viscosidad del fluido por el lado de la envolvente: 
centlpolse. 

Vw 

Vw¡ 

velocidad en la ventana. basada en Sw; pies/seg. 

viscosidad de 1 fluido a la Tw por el lado de Jos tubos 
; centipoise. 

\'\lo'S viscosidad del fluido a la Tw por el lado de la envol-
vente; centipoise. 

Vz velocidad geomitrica promedio; pies/seg. 

WI flujo mlsico por el lado de los tubos; lbs/hr. 

Ws flujo mlsico por el lado de la envolvente; lbs/hr. 

Yl.Y funciones de geometria de la ventana; adimensional. 

~ Porción del arreglo de tubos no ocupada por tubos: adi 

me ns 1 anal. 

At 
jls 

diferencia de temperaturas; ºF. 

densidad del fluido por el lado de la envolvente; lbs/ 
pies 3 . 

Sb ángulo de corte de la mampara; radianes. 

0i corrección de la viscosidad por el lado de los tubos; 

adimensional. 

0s corrección de la viscosidad por el lada de la envolven 

tet adimensional. 
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