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PREFACIC

El objetivo de estd tesis es realizar un disefo termodinamico
para un intercambiador de calor de tubos y coraza mas real para
el lado de la coraza, utilizando =] metodo de Delaware para
fluidos liquidos que no sufran cambio de fase. E1 método Bell
Delaware toma =n cuenta los diferentes flujos originados por los
claros mecidnicos, requeridos ®en el intercambiador de calor, para
1o cual =e realizaron estudios analiticos y experimentales por
espacio de 12 afios obteniendo factores de correlacion para cada
und de las corrientec de fuga y asi poder determinar el
coeficiente de transferencia de calor y la caida de presign con
mayor exactitud. Por lo anterior es la importancia de su estudio.

El presente trabajo comienza con una introduccion a los
diferentes mecanismos fundamentales de transferencia de calor
como son la conduccién 4, conveccion y radiacion, asi como una
descripcion breve de los mecanismos fundamentales de transporte
de calor vy cantidad de movimiento que estén intimamente
relacionados.

Se describe la historia de)l método Delawarw, @] cual 4{nicia
examinando el estado concerniente al flujo a travées de bancos de
tubos, encontrdndose gue habia mucha informacién publicada en la
literatura para el reégimen turbulento, no asi para el regimen
laminar y de transiciédng por lo cual se realizd un programa
sexperimental por 12 afos, para estudiar el complejo problema del
lado de la coraza, y asi desarrollar un metodo para calcular con
mis precisicon 2] coeficiente de transferencia de calor y la caida
de presion del fluido del lado de la coraza.

Ee desarrolla paso a paso &l procedimiento de cAlculc del meétodo
Delaware, para #] disefo de um intarcambiador de calor de tubos y
coraza, para fluidos liquidos que no sufran cambio de fase,
usando como ejemplo los siguientes fluidos: Por el lado de la
coraza Dietanolamina, que es 2] fluido caliente; y por el lado de
los tubos, circulard agua de enfriamiento.
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A.

OBJETIVOS.

A.l Describir el disefo termodinAmico de un intercambiador
de calor de tubos y coraza para fluidos liquidos gque no
sufran cambio de fase, utilizando el metodo de Delaware
para la coraza y el de Kern para los tubos, basado en la
informacion bibliogratica reportada.

A2 Establecer un procedimiento de diselo termodinamico
basado en el método de Delaware para la coraza y el de
Kern para los tubos para fluidos liquidos que no sufran
cambio de tfase, que pueda ser utilizado como apoyo
bibliografico a los estudiantes de ingenieria.

a.3 Aplicacidn del procedimiento de diselo establecido para
un sistema de fluidos comunmente utilizados en la
industria.

MECANISMOS FUNDAMENTALES DE TRANSFERENCIA DE CALOR.

La ciencia de la termodinamica trata de las transiciones
cuantitativas y reacomodos de energia como calor en los
cuerpos de materia. La ciencia de la transferencia de calor
estaé relacionada con la velocidad de intercambio de calor
entre cuerpos calientes y frios llamados fuente y recibidor.

Las fases de una sustancia simple, soOlida, liquida y gaseosa,
estin asociadas con su contenido de energia. En la fase
asdlida, las moléculas o los Atomos estén muy cercanos, dando
esto rigidez. En la fase liquida, existe suficiente energia
termica para extender la distancia entre las moléculas
adyacentes, de manera que se pierde la rigidez. En la fase
gas, la presencia de energia térmica adicional resulta en una
separacion relativamente completa de los aAtomos o de las
moléculas, de manera gque pueden permanecer en cualquier lugar
de un espacio cerrado., También se ha establecido que,
dondequiera que ocurra un cambio de fase fuera de la region
critica, s# involucra una gran cantidad de energia en esa
transicion,

La transferencia de calor ®s el estudio de las velocidades a
las cuales el calor se intercambia entre fuentes de calor vy
recibidores, tratados usualmente de manera independiente.
Pussto que la transferencia de calor considera un fintercambio
en un sistema, la perdida de calor por un cuerpo debera ser
igual al or absorbido por otro dentro de los confines del
minmo sistema.

Hay tres mecanismos fundamentales de transferencia de calor:
conduccién, conveccién y radiacién. Los tres ss pueden
producir al wmismo tiempo y e aconsejable tomar en



consideracién la transferencia de calor por cada uno de estos
mecanismos en cada ceso particular.

B.31

CONDUCCION.

Es la transferencia de calor de una parte de un cuerpo a
otra del mismo cuerpp, o bien, de un cusrpo a otro
cusrpo que est® en contacto- fisico con ¢}, sin
desplazamiento apreciable de las particulas del cusmrpo.

tos fundamentos de la’ conduccién de calor se
sstablecieron hace mas de un siglo y se atribuyen
generalmente a Fourier.

La ley dw Fourier es la wcuacion diferencial fundamental
para la transferencia de calor por conduccidng

dQ/de = -k * A (dt/dx) (1.1)

En donde dQ/de@ (cantidad de calor por unidad de tiempo)
es la rapidez de flujo de calor, A es e] Arsa en &ngujlo
recto a la direccién en la que fluye «©) calor y -dt/dx
®s la rapidez de cambio de temperatura con la distancia,
en la direccién del flujo de calor, o sea, el gradiente
de temperatura, E1 factor k se denomina conductividad
térmica, y @8 una propiedad caracteristica del material
por @l que fluye calor y varia con la temperatura.

Este mecanismo s caracteristico de los sdlidos y de los
liquidos en reposo o en flujo laminar.

CONVECCION,

Es la transferencia de calor de un punto a otro, dentro
de un fluido, un gas o un liquido, madiante la mezcla de
una porcien del fluido con otra. En la conveccion
natural, el movimiento del fTluido se debe totalmente a
diferencias de densidad como resultado de diferencias de
temperatura; en la conveccion forzada, ®] movimimnto se
produce por medios mecdnicos. tas convecciones libre y
forzada ocurren a diferentes velocidades, la uUltima os
la més répida y por lo tanto, la mas comun.

Este mecanizmo de transferencia de calor puede ser
descrita por la siguisnte ecuacion que imita la forma de
1a @c.l.1 de la conduccion:

d@ = h 3 A % dt (1.2}
La constante de proporcionalidad h es un término sobre

®] cual tiene influencia la naturaleza del fluido, y se
denomina coeficiente de transferencia de calor.



Cuando la ec.1.2 se escribe en forma integrada, Q=hsA
% AT, se le conoce como la ley del enfriamiento de
Newton.

B.3 RADIACION.

Es la transferencia de calor de un cuerpo a otro, que no
se sncuentra en contacto fisico con ¢1, por medio de
ondas y particulas, generada por el movimiento de cargas
wléctricas a través del espacio,

La radiacién involucra la transferencia de energia
radiante desde una fuente a un recibidor. Cuando la
radiacién se emite desde una fuente a un recibidor,
parte de la energia se absorbe por el recibidor y parte
es retflejada por #l. Basasndose en la segunda ley de la
termpdinamica, Boltzmann establecid que l1a velocidad &
la cual una fuente da calor es:

dl = 71 ¥ & & dAx TH (1.3)

Estc se conoce como la ley de la cuarta potencia, T es
la temperatura absoluta, 7 es una constante dimensional,
pero € es un factor peculiar a la radiacion y se llama
emisividad. La emisividad, igual que la conductividad
térmica k o ®1 coeficiente de transferencia de calor h,
debe tambien determinarse sxperimentalmente.

C. PARTES PRINCIPALES DE UN INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS Y
CORAZA.

El intercambiador de calor de tubos y coraza involucra la
expansion de un tubo en un espejo y la formacién de un sello
que no fuga bajo condiciones razonables de operacién. Un
ejemplo simple y comin de tubo expandido se muestra en la
tig.1.1. En el espejo se inserta el tubo cuyo diametro es
apsnas mayor que el diadmetro exterior del tubo, ademéds s®
hacen dos o mas hendeduras en la pared de wste orificio, y se
inserta un rolador en el final del tubo. E] rolador es un
mandril rotatorio que tiene conicidad pequera. Es capaz de
exceder el limite elastico del metal del tubo y transformarlo
& una condicién semiplastica, de manera que se e@scurra hasta
las hendeduras y forme asi un sello perfecto. El rolado de los
tubps es un arte, va que el tubo puede daRarse si se rola
hasta adelgazarlo demasiado, de manera que ®) sello tiene poca
resistencia estructural.



Espejo

Hendedura | 'ared dal tubo

FIG.1.1 TUBO ROLADOD

En algunos usos industriales es deseable instalar tubos en el
espejo, de manera que puedan ser fi4cilmente removidos, como se
muestra en la fig.1.2. En la practica, los tubos se empacan en
el sspejo mediante casquillos, y usando anillos de metal suave
COMmo eMpaques.

FI1G.1.2 CASQUILLO

Los tubos para intercambiadores de calor también se conocen
como tubos para condensadores. Estos tubos para
intercambiadores de calor se encuentran disponibles en varios
metales, los que incluyen acero, cobre, admiralty, metal
muntz, laton, 70-30 cobre-niguel, aluminio-bronce, aluminio y
aceros inoxidables. Se pueden obtener =n diferentes gruesos de
pared, definidos por el calibrador Birmingham para alambre,
que en la practica se refisre como ®1 calibrador BWG del tubo.
Los tubos se coclocan en arreglos ya sea triangulares o
cuadrados, comc se muestra en la fig.l1.3A y 1.3B.
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F1B.1.3A ARREGLO CUADRADO FIG.1.3B ARREGLO TRIANGULAR

La ventaja de un arreglo cuadrado es que las tubos son
accesibles para limpieza externa y ofrecen pequeda caida de
presion cuando el fluide fluye en la direccidn indicada en la
1ig.1.3A. El espaciado de los tubos (Py= paso o pitch) es la
distancia menor de centro a centro en tubos adyacentes.

[y

F15.1.3C DIAMETRO EQUIVALENTE

Los espacios mads comunes para arreglos cuadrados son de 3/4 de
pulg. didmetro exterior en un espaciado cuadrado de 1 pulg. y
de 1 pulg. de didmetro exterior en un espaciado cuadrado de 1
1/4 de pulg. Para arreglos triangulares éstos son, de 3/4 de
pulg. de didmetro exterior en espaciado triangular de 15716
pulg., 3/4 de pulg. de didmetro exterior en un arreglo
trianqular de 1 pulg., y de 1 pulg. de diametro exterior an
espaciado triangular 1 1/4 pulgs.

Las corazas hasta de 12 pulgs. de didmetrc se fabrican de tubo
de acero. Scbre 12 pllgs. e incluyendo 24 pulgs., el diametro
exterior real y el diametro nominal del tubo son Jos mismos.

El grueso estdndar para corazas con diametros interiores de 12
pulgs. a 14 pulgs. es de 3/8 de pulg., lo que es satisfactorio
para presicnes de operacion por el lado de la coraza hasta de
300 lb/pulg2. Se pueden obtener mayores gruesos para presiones
superiores. Las corazas mayores de 24 pulgs. de diametro se
fabrican rolando placa de acero. Se logran coeficientes de
transferencia de calor mads altos cuando »l liquido se mantiene
en estado de turbulencia. Para anducir turbulencia fuera de
los tubos, es necesario emplear mamparas que hacen que el
liquido fluya a través de la coraza a angulos rectos ton el
eje de los tubos. Esto causa considerable turbulencia aun
cuando por la coraza fluya una cantidad pequeRa de liquido. La
distancia centro a centro entre las mamparas se llama
espaciado de mamparas. Puesto qQue las mamparas pusden

9




espaciarse ya sea muy junto o muy separado, la masa velocidad
no depende enteramente del diaAmetro de la coraza, Usualmente
®1 espaciade de las mamparas no es mayor que una distancia
igual al diametro intericr de la coraza, o0 menor qQue una
distancia igual a un quinto del diametro interior de 1la
coraza. Las mamparas se mantienen {tirmemente mediante
espaciadores, que consisten de un pasador atornillado en el
cabezal de tubos o espejo y un detalle amplificado se muestra
en la fig.1.4. Hay varios tipus de mamparas que se emplean en
los intercambiadores de calor, peroc los mas comunes son las
mamparas segmentadas que se muestran en la fig.1.3.

Las mamparas segmentadas son hojas de metal perforadas cuyas
alturas son generalmente un 75 porciente del diametro interior
de la coraza. Estas s® conocen como mamparas con 2% poreiento
dee corte. Otros tipos de mamparas son el disco y corona
(tig.1.6), ¥ la mampara de orificio (fig.1.7.).

FI1G.1.4 ESPACIADOR DE MAMPARAS F1G.1.95 DETALLE DE MAMPARA
SEGMENTADA

PO il T
/ 3
‘ w..l-‘nhhl

. 98-
{@) Detalle (b) Dellotior

F1G.1.6 MAMPARA DE DISCO Y CORONA FIG.1.7 MAMPARA DE ORIFICIO

t.a Tubular Exchangers Manufactures Association (T.E.M.A.)
establecid mediante numeros vy letras una designacién practica
para intercambiadaores de calor de tubos y coraza
convencionales. Se recomignda que el tipo y el tamado del
intercambiador de calor se designen mediante numeros y letras.

10



TAMARD. E1 tamalo de la coraza y ®]1 haz de tubos se deben
designar mediante numeros que describen el didmetro de la
coraza y haz de tubos, y las longitudes de los tubos como
sigue:

DIAMETRO. €] diametro nominal tiene que ser el diidmetro
interior de la coraza, en pulgadas, redondeando al niumero
entero mAs cercano. Para los rehervidores de caldera, el
disametro nominal serad el didmetro de) orificio seguido por
el de la coraza, redondeados al entero mas cercano.

LONGITUD. La longitud nominal serd la del tubo, en pies. La
longitud del tubo para tramos rectos se considerard como la
longitud real general. Para tubos en U, la longitud serd la
del tramo recto desde el extremo del tubo a la tangente al
acodamiento.

TIPD. La designacion del tipo se harad mediante letras que
describen &1 cabezal estacionario, la coraza y el cabezal
posterior, en ese orden. Los tipos principales de
intercambiadores de calor, se muestran ®n la fig.1.8,
ejemplos:

A. Intercambiador de calor de cabezal flotante y anillo
partido, con cubierta y canal desmontables. coraza de un
paso, diametro interior de 23 1/4 de pulgs. con tubos de
1& pies de longitud. Tamado 23-192 tipp AES (1igQ.1.9).

B. Intercambiador de calor de tubo en U, con cabezal
sstacionario del tipo de casquete, coraza de Tlujo
partido, de 19 pulgs. de diametro exterior, con tubos de
7 pies de longitud en tramos rectos. Tamaio 19-84 tipo
BGU,

Rehervidor de caldera, de cabezal flotante extraible,
¢ton cabezal estacionario como parte integrante de la
lamina tubular, 23 pulgs. de didmetro de orificio y 37
pulgs. de diametro interno del coraza, con tubos de 16
pies de longitud. TamaRe 23/37 - 192 tipo CKT.

[o]
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PARTES PRINCIPALES DE UN INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBOS
EORAZA.

1. Cabezal estacionario, canal.

2. Cabezal estacionario, casquete.

3. Pestana del cabezal estacionario, canal o casquete.
4 Cubierta del canal.

S. Tabera del cabezal estacionario.

6. Lamina estacionaria del tubo.

7. Tubos.

B. Coraza.

9 Cubierta de la coraza.

10. Brida de la coraza, extremo del cabezal estacionario.
11. Brida de la coraza, extremo del cabezal posterior.
12, Tobera de la coraza,

13. Brida de la cubierta de la coraza.

14, Junta de expansidén.

1p. Lamina de cierre tubular del flotador.

16. Cubierta del cabezal flotadgor.

17. Brida del cabezal flotador.

18. Dispositivo de apoyo del cabezal flotador.
19, Anillo de cillaza dividida.

20. Brida de apoyo dividida.

21. Cubierta del cabezal flotador, exterior,
22, Faldon de lamina de cierre tubular del flotador,
23. Brida de prensaestopas.

24, Empague .

25. Anillo seguidor de empague.

26, Anillo de cierre hidréulico.

27. Bielas y espaciadores.

28, Pesviadores transversales © placas de apoyo.
29, Desviador de choque.

30. Desviador longitudinal.

31. Separacisdn de paso.

32. Conexidn de venhtila,

33. Conexidn de drenaje.

34. Conexidn de instrumentos.

35. Albardilla de soporte.

36. Talon elevador.

37. Ménsula de soporte.

38. Vertedero.

39. Conexidn de nivel de liquido.

P. CRITERIOS DE DISERO.

Y

Para el disedo de un intercambiador de calor, las condiciones
de proceso: carga de calor, flujos, temperaluras y caidas de
presién o velocidades madximas son especificadas, El proceso de
disefo consiste en la determinacién de las especitficaciones
gQeométricas dptimas del intercambiador de calor de acuerdo con
la informacion de proceso, los requerimientos estructurales y
de acuerdo con las restricciones de los estandares

industriales usados.
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Al diseRar se tiene la libertad de seleccionar @« investigar
los wfectos de la geometria bAsica y de los elementos de
construccioén. Estos incluyens tipo de coraza, tipo de tubos,
longitud y diAmetro de los tubos, arreglo y pitch de los
tubos, tipo de corte de mampara, configuraciéon del haz de
tubos, etc.; por lo anterior, se tienen miltiples soluciones
de disefo y w1 éxito de un buen diselo wmerd en la medida de
como los elementos disponibles han sido utilizados para
obtener la msjor solucison.

Para comenzar con €] disefio termodinamico de un intercambiador
de caler es necesario realizar un anAlisis de las condiciones
de proceen para poder decidir sobre un numero inicial de
parametros {(localizacién de fluidos, diametro y longitud de
los tubos, arreglo, etc.). Esto debe ser realizado
independientemente de que l1os célculos sean hechos manualmente
o por computadora. Es dificil que con un andlisis ipicial se
pusda llegar a determinar el disefo, frecusntementms se tienen
maltiples opciones que requieren de un metodo de prusba vy
error para determinar la mejor opcidén.

Se recomienda seguir los siguientes pasos para efectuar el
andlisiss

1. Estimacion preliminar de)l tamafio para conocer la magnitud
probable del intercambiador de calar.

N
.

Determinar la localizacién de los fluidos, considerdndo 1o
siguiente:

2.1 El fluido con mayor presion debe ser colocado del
lado de los tubos, ya que proporciona una mejor
utilizacion de la caida de presion para la
transferencia de calor.

2.2 El fluido corrosivo se coloca preferentamente del
lado de los tubos, para mayor facilidad de
mantenimiento.

2.3 El fluido con alta tendencia de ensuciamiento se
coloca de) lado de los tubos, por mayor facilidad de
mantenimiento, =i se usa limpieza quimica, no bhay
preferencia.

2.4 Como regla general ®] {fluido con alta viscosidad,
deberds ser colocado del lado de la coraza, sin
embargo, si el fluido estd an flujo laminar un cambio
al lado de los tubos debe ser considerado.

3. Los eslementos de diseRo bAsicos que pueden ser considerados
sons

3.1 Tipo de coraza: Tema E, F, G, J y X,
3.2 Didmetro de los tubos y longitud.
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3 Arreglo de los tubos: 30, &0, 45 y 90°.

4 Pitch de los tubos: 1.29 pulgs. - 1.50 pulgs.

S . Tipo de haz de tubos:i Espejos fijos, diversos disehos
de cabezales flotantes, tubos en U y otros.

& Tipos de mamparast Segmentales, dables a
multisegmentales, sin tubos en la ventana y otras.

Aunque no todas las combinacjiones de 1los elementos son
pusibles, la evaluacidn de numerosas variaciones provee un
gran reto al ingeniero para obtener el disefo Géptimo,
econdmico y operacional.

Los siguientes criterios dan la conversidn mas eficiente de .
cajida de presion a transferencia de calor para cambiadores de
calor sin cambio de fase:

1, Corte de mamparas de 20 a 30 porcisnto.

2. Espaciamiento entre mamparas con respecto al didmetro de la
coraza de 0.3 a 0.3.

3. Arreglo de tubos.

3.1 5i se requiere limpieza:
a, 90° Para flujo turbulento.
b. 45* Para flujo laminar y de transician.

3.2 Si no hay problema de limpieza:
a, 30° para flujo laminar y de transicion.

Para incrementar la transferencia de calor, cuando la caida de
presidn es menor gque la maxima permitida, se recomienda:

1. Incrementar la longitud de los tubos, hasta el maximo
permitido (20 pies, por lo ganeral).

Disminuir el pitch de los tubos, hasta el maximo permitido
(arreglo triangular de 15/16 pulgs. ¥ arreglo cuadrado de 1
pulg.).

N

3. Disminuir e)] diadmetro de Jlos tubos, hasta el maximo
permitido por la caida de presion y por limitaciones de
mantenimiento.

§i el disefo reguiere mayor superficie de la que £5 necesaria
para la transferencia de calor, se requiere incrementar el
Area de flujo para evitar exceder la mdxima caida de presion
permisible, dos acciones correctivas son posibless

1. Ajustar la caida de presidn maxima permisible. Posiblemente

¢s5ta caida para la cual la unidad estd disefada fue
arbitrariamente elegida y puede ser cambiada.

15



2, Ajustar la geometria de tal manera que se disminuya en lo
menos posible la transtferencia de calor por unidad
disminuida de presién, estc puede ser heche haciendo uno o
mas de los siguientes cambios:

2.1 Incrementar el espaciamiento entre mamparas.
2.2 Disminuir la longitud de los tubos.

2.3 Incrementar el pitch de los tubos.

2.4 Usar mamparas segmentalee dobles.

2.5 Usar coraza tema J.

8i ninguno de estos cambios da resultado, considerar el uso de
unidades en paralelo.
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A.

FUNDAMENTOS DE LOS MECANISMOS DE TRANSFERENCIA.

La correlacion del coeficiente de transferencia es un
procedimiento complejo, debido a que los coeficientes de
transferencia dependen por lo general de varios mecanismos
paralelos simulténeos, tales como la transferencia de cantidad
de movimiento, mediante transporte turbulento Yy la
transferencia de calor par transporte molecular., Como se puede
Observar, e¢stos mecanismos (malecular y turbulento) estan
interrelacionados, =sin embargo, la expresion matematica de
mstag interrelaciones es dificil de manejar.

Un método que se utiliza para encontrar la forma general de la
tuncion es:

El analisis de relacidén de mecanismos, el cual es un método
directo, que se usa para predecir la forma de la funcién
requerida a partir de la torrelacitdn experimental de datos. El
meétode de andlisis de relacion de mecanismos describe la
interrelacién de los mecanismos en un sistema complejo. De
acuerdo con el anAlisis de relacidén de mecanismos, el
mecanismo de operacion puede predecirse. Generalmente los
mecanismos scon més faciles de predecir gue las variables., Cada
uno de los mecanismos puede generalmente describirse en
términos de una combinacidén de muchas variables.

A continuacién se describe el procedimiento del método de
andlisis de relacidn de mecanismos.

Considerese un sistema en g) cual tres mecanismos A, B ¥y C, sw
predicen mediante examen cualitativo, 1a experiencia o 1la
intuicién. Los mecanismos A, B y C, se representan por
variables tales como v, £ ,%v .+ k, p, etc. arregladas en
Qrupos, de manera que las dimensiones del mecanismo A, B vy C,
sean las mismas. Por lo tanto, las razones A/B, B/C y A/C son
adimensionales. La relacién empirica entre A, B vy C, s® puede
escribir como una =erie exponencial de términos,

A = KaBbsCC « k'¥Bb xCS’ 4+ L., L. (2.1)
En donde:
K, X'3 Son teéerminos constantes adimensionales.

b, b', C, c'1 Son exponentes constantes adimensionales.

En una ecuacién de este tipo, ®]1 meEcanismo A estéd descrito
completamente en términes de los mecanismos B Y C. Estd es una
serie exponencial de términos similares, con términos que
difieren unicamente en wl valor numérico de las constantes y
de los exponentes. Con wstd ecuacidn, unicamente el primer
término debe minarse para encontrar su forma, y las
conclusiones sacadas de este término pueden aplicarse a todos
los demds.
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Examinando el primer término.
A= k¢Bbacc . (2.2)
La scuacion 2.2 puede dividirse por B.

A BP
(=)= k&(—~-)$CCm KaBD~1lyCFE (2.3)
B B

El miembro izquierdo A/B es adimensional. Por lo tanto, si la
wcuacidn ms dimensionalmente consistente, Bb~1xcC debe ser
adimensional.

Por 1o gue la pcuacion 2.3 puede sscribirse como:

A

(-)= kx(C/B)° (2.3)
B

La serie completa se puede escribir asi.

[
(=)= k&{C/B)C + k' % (C/BYE" + ..... (2.5)
B

€1 mismo razonamiento se puede aplicar a una ecuacion que
incluya n mecanismos. .

(A/By=k ¥ (C/B)CH(D/BYD. . .k (N/B) e, . .+k 8(C/BYE %(D/BYD &
coet(N/BY" Hl L (2.6)

De este desarrollo we pueden establecer las siguientes
propiedades generales del analisis de relacion de mecanismos,

1. 8i n mecanismos estan operando, se requiere una ecuacion de
serie exponencial con (n-1) razones adimensionales para
definir el sistema.

2. Para cada teérminp de una serie a2xponencial deben evaluarse
una constante y (n-2) exponentes.

Los mecanismos que dependen de la turbulencia, por lo general,
no pueden describirse exactamente, pero se puede arreglar un
grupoc de variables gue resulten en un numero proporcional,
aunque no fgual al efecto del mecanismo, Jlas descripciones
proporcicnagas son aplicables cuando las constantes pueden
determinarse empiricamente.

A continuacion, =¢ presenta una tabla con los grupos
adimensionales mas comunes en fendmenos de transporte.
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TABLA DE GRUPOS ADIMENSIONALES

RELACION DE MECANISMOS

inercia.

Fugrzas de esfuerzos en la pared

UPQ NOMBRE
VaLup NUMERD DE REYNDLDS Fuerzas de
Fuerzas viscosas.
H
71/: NUMERO DE FRICCION
Fuerzas de inercia.
2

n/g Cp¥p NUMERD DE PRANDTL
P ——
k/Cpuf k

h NUMERO DE STANTON
CpsfsVv
hiL NUMERD DE NUSSELT

Jy= St x Pr2/3 s(u/pw)

El nimero de Reynolds,

@5 un

Difusividag molecular
del momentum,
Difusividad molecular del calor.

Velocidad de transterencia

[ lor an 1a red.
Transtferencia de calor par
caonveccian

Gradiente de temperaturas

en un limite.
Gradiente de temperaturas a
través dal fluido hacia el
limite,

FACTOR DE TRANSFERENCIA DE CALOR

criterio para caracterizar la

naturaleza del flujo en conductos y tubos. Sin embargo, se han
encontrado muchos usos adicionales para el numero de Reynolds
en todas las Areas de fTendmenos de transporte, pero cualguiera
Que sea su uso, el significado fisico siempre es el mismo.

La siguiente fig.2.1 @5 una grAfita logaritmica de)l factor de
friccidn en funcidn del numeroc de Reynolds, #n un intervalo de
numeros de Reynolds entre 100 y 10,000,000 para un flujo en
tubos lisow:
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FIG.2.1 VARIACION DEL FACTOR DE FRICCION CON EL NUMERGC DE
REYNOLDS .

Se tomaron los datos para la grética utilizando todas las
variables (velocidad, densidad, diametro de tubo, etc.) en un
amplio intervalo en tubos lisos, tanto para liquidos como para
gases.

Para etectuar las pruebas, se hicieron pasar diferentes
liquidos y gases a traveés de diferentes diimetros de tubos,
operando los vfluidos con un flujo bien desarrollado. Esto
significa que el patrén de velocidades en wl tubo es vl mismo
en todos 108 puntos,y sSe midieron tcdas las presiones en
puntos suficientemente alejados de 1a entrada del tubo, de
manera que el efecto de la entrada no contribuya con error
alguno. Una caracteristica importante Que debe notarse, &5 gue
jos datos forman Jdos curvas distintas separadas por una brusca
discontinuidad entre 2,100 < Re < 3,300. La curva "A" en la
1ig.2.1 es continua desde los numeros de Reynolds bajos vy
termina en Re=2,100, en el intervalo de los nuameros de
Reynolds para 1los que el fluio es laminar. Por encima de
Re=3,500 en 4tubos lisos, el {luido s desplaza de manera
normal con un flujo turbulento, representado por la curva B.
En #sta region, la actividad de vortices es lo bastante
violenta para romper la membrana de esfuerzos vy €1 momentum se
transfiere tanto por actividad de vértices como por transporte
molecular.

En el intervalo que se encuentra entre Re=2,100 y Res3, %00 ,se
presenta un flujo inestable de transicidn, en donde pueden
existir flujo laminar, flujo turbulento o una combinacidén de
ambos .

Los datos que se reportan en la 1ig.2.1 pueden expresarse
mediante distintas ecuaciones.

22



La curva A, en la regién de flujo laminar, se representa
mediante la ecuacidén:

1.= &4/Re : (2.7)

Para la regidtn de flujo turbulento se ofrecen distintas
ecuaciones, todas ellas empiricas.

La primera es valida en el intervalo limitado de Re entre
5,000 y 200,000 (1).

0.184

1= —= {(2.8)
ReY-

Una wmcuaciodn mas exacta que es vélida para un intervalo mas
amplio de Re entre 3,000 y 3,000,000 es (2);

f= 0.00560 +( 0.5/Re®:32) (2.9

El coeficiente deo transferencia de calor h, se define comos

(2,10)

h 4t (aj+Eq)

2sCp Dadq
Dondes

h s Coeficiente de transferencia de calor.

P Densidad.

Cps Capacidad calorifica.

q: Comticiente de transferencia de transporte de calor.

Eq: Difusividad media de vortices de transporte de calor.

D1 Diametro.

Jas Es la proporcién de transporte de calor, y la cual se
define como el cociente entre la diferencia de
concentraciones de la propiedad de transferencia entre
la pared y un 'valor medio del fluido, a la diferencia
maxima entre la pared y el centro.

La ecuacidén de transferencia de calor para el flujo turbulento
o

(LECPRT) 3 - (PACPRT)

q3= =L ] (2.21)
{£3Cp/h3Ay)

Donde:

qa1; Es la velocidad de transferencia de calor en la pared.
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La Tfuerza motriz para la transterencia de calor es 1la
diferencia de temperaturas entre la pared y ®1 fluido global
(T1-T), v la resistencia 2 la transferencia es (1/h¥A).

Para un sistema de flujo en donde la energia se transfiere en
farma de calor, contribuyen al proceso cuatro mecanismos,
estos son:

1. La transferencia de calor por transporte molecular.
2. La transferencia de calor por transporte turbulento.
3. La transferencia de momentum por transporte molecular.
4. La tranegferencia de momentum por transporte turbulento.

Considérese la primera relacién:

Transtferencia total de calor por transporte molecular y
turbulento.

Transferencia de calor por transporte molecular.

La transtferencia total de calor se representa por medio de
(a3+Eq)/fq v 1a transferencia molecular de¢ calor, mediante ay.
Ani, la relacidn entre las dos es:

(ay+ Eq) (ag+ Eq)sCpryp
- 2.12)

{akay iq ¥ k
Donde:
k3 Es la conductividad teérmica.

Ruordenango la ecuacion 2,10 y dividiéendola entre k, obtsnemos
una ecuacion identica a la ecuacion 2,12,

(ay +Eq)eCpef  hsD
= (2.13)
iq & k a8k

El término hsD/k es e] numero de Nusselt (Nu) y representa la
relacicon entre la transferencia total de calor por mecanismos
turbulento y molecular vy Jla transferencia de calor por
mecanismo molecular.

La segunda relacidn es la siguiente (la cual define al numeroc
de Reynolds):

Transterencia de momentum por transporte molecular

Transferencia de momentum por turbulencia

La tercera relacién es;
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Transferencia de momentum por transporte molecular

Transporte de calor por transporte molecular
La cual define al nimero de Prandtl.
Par lo tanto existen 3 relaciones-mecanismos todos
adimensionales, que describen la transferencia de calor en un
campo de flujo turbulento. -
HISTORIA DEL METODO DELANARE .

De 1947 a 1963 el departamento de ingenieria gquimica de la

. universidad de Delaware llevd a cabo un amplio programa de

investigacidn sobre e] flujo de fluidos por el lado de 1la
coraza y la transferentia de calor en intercambiadores de
calor de tubos y coraza, con mamparas. La tabla 2.1 muestra
las diferentes eotapas del entonces llamado proyecto Delaware.

TABLA 2.1
PROYECTO DELAWARE

1947 €l proyecto se inicia bajo el patrocinio de ASME.
1947-19%9 Programa experimental.
1950 Primer reporte.
1938 Segundo reporte.
1960 Primer m#todo de disefo publicado.
1963 Reparte tinal.

En 1947, ®) proyecto inicia bajo el patrocinioc de la Sociedad
Americana de Ingenieros Mecanicos (ASME), usando fondos
publicos de 1a asociacitn de fabricantes de intercambiadores
de calor tubulares, @] Instituto Americano dml Petroéleo,
Andale Company, Davis Enginnering Co., Downingtown JIron
Works,E.I. bupont Demours and Company , Standard 0il
Development Co. (EXXON), y York Corporation. Los principales
investigadores Tueron los profesores Olaf Bergelin vy Allan
Colburn de la universidad de Delaware.

Dw 1947 a 195359, se llavaron a cabo estudios analiticos vy
mxperimentales del fendmeno del lado de la coraza en los
intercambiadores de calor de tubos y coraza. Por un espacio de
12 afos, ®1 programa sxperimental fue conducido en principio
con mediciones de transferencia de calor y caidas de presioén
con flujo a través de bancos de tubos ideales. El mayor
resultado de este programa fud la acumulaciéon de una gran
cantidad de datos experimentales obtenidos cuidadosamente.
Estos datos pueden ser aplicados para mejorar el disefo y los
métodos de disefo de los dintercambiadores de calor. EIl
proyecto Delaware sugimre un procedimiento de disefio
conjuntando todas las caracteristicas usualmente encontradas
en @] lado de la coraza de un intercambiador de calor.

25



Este procedimiento se deriva de modelos, generalmente
aceptados de los varios mecanismos de circulacion de fluidos y
de transferencia de calpr para el lado de la coraza, esto se
encuentra basado en datos obtenidos en un estudio individual
de cada mecanismo por separado. En casi cada paso, es posible
sugerir un tratamiento mAs riguroso y presumiblemente mas
certero, al modificar el modelo dependiendo de 1la demanda del
problema. Los patrones de fluido vy los perfiles de temperatura
en el lado de la coraza de los intercambiadores de calor de
tubos y coraza con mamparas, han sido largamente reconocidos
como extremadamente complejos, vy el disefio termohidrdulico de
éstos intercambiadores de calor estd basado mas en la
experiencia y on la intuicién que en la ciencia. Para permitir
el montaje y ®l desmontaje mecAnico de tal intercambiador de
calor, se requiere que existan pequeRos espacios libres entre
los tubos y las mamparas, y entre @éstos y la coraza. Para
algunos disefos de intercambiadores de calor hay <tambien un
espacio libre i{mportante entre los tubos exteriores y al
interior de la coraza. Desde que existen caidas de presién a
través de éstos cursos alternados de fluido, existe un flujo
substancial a través de éstos caminps en adicién al flujo
ideal (fin.2.2) descrito a través del conjunto de tubos y a
través de 1a ventana de la mampara de una seccidon a la
siquiente,

La presencia de estas corrientes alternadas influencia
adversamente las velocidades locales en el intercambiador de
calor y por lo tanto, disminuye lps coefjicientes locales de
transferencia de calor, asi como el gradiente de presion
local., Adicionalmente, estas corrientes alternadas deforman
adversamente el patrén de temperatura en el intercambiador de
calor. La fig.2.3 muestra el complejo problema de {flujo en el
lado de la coraza del intercambiador de calor. En é#sta fig.2.3
se identifican cinco diferentes corrientes del lado de la

coraza.
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£1G.2.2. MODELD DE FLUJO IDEAL PARA EL LADD DE LA CORAZA.
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HAZ DE TUBOS

FIG.2.3 MODELO DE CORRIENTES DE FLUJO PARA EL LADD DE LA
CORA2A.

La corriente "B" es la corriente principal en el flujo
transversal, pasando de una secci¢n de ventana a traves de la
seccidén de flujo transversal Yy saliendo por ®] lado cpuesto de
la ventana. Estd es la corriente que se desea del lado de la
coraza, sin embarqgo por los claros mecAnicos requeridos, hay
otras cuatro corrientes que compiten con la corriente "“B"., Una
corriente "A" fugando a través de los claros entre el tubo y
la mampara, de un compartimiento de mampara al siguiente. Una
corriente "C" que es una corriente que nNO pasa a traveés del
haz de tubbs ( corriente de desvio ), fluyendo alrededor del
haz de tubos, entre el tubo mas exterior del haz y el interior
de la coraza. La corriante "E" es la corriente de fuQa coraza-
mampara que fluye a través del! claro entre la mampara y el
didmetro interior de la coraza. La corriente “F" la cual fluye
a través de cualquier canal dentro del haz de tubos, causada
por las particiongs de los pasos en laos cabezales del
intercambiador de calor. Estas corrientes no existen tan
precisamente como estan detinidas en Ja {ig.2.3. Ellas se
forman, mezeclan P2 interactuan unas con otras ¥ un anAlisis
matemidtico mas completo del flujo del lado de la coraza toma
esto en cuenta, aplicando factores de correccidn, ya gue no
todas las corrientes de fugas y que no pasan por #1 haz de
tubos, tienen la misma magnitud relativa en su efecto y por
supuesto, responden mn forma diferente a lps diversos
parAmetros geométricos del intercambiador de calor. La
corriente “"A" {corriente de fuga tubo-mampara) tiene solo un
relativo efecto sobre e)] coeficiente de transferencia de calor
y la caida de presion. La corriente "C" (corriente de desvio)
tiene un efrcto relativaments grande, pero hay medion
mecénicos de bloquear parcialmente este flujo y minimizar este
sfecto, La corriente "E"” (corriente de fuga coraza-mampara)
tiene un efecto extremadamente serio vy desafortunadamente se
puede hacer poco para resolver sste problema. Finalmente la
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corriente "F" tiene un efecto moderado, que puede ser reducida
Por medios mecanicos.

B.1.

FLU3JO A TRAVES DEL. BANCO DE TUBOS.

La primera tarea del proyecto de Delaware fue el
examinar el estado del conocimiento concerniente al
flujo a traves de bancos de tubos. En el reégimen de
flujo turbulento se han realizado muchos estudios que
han sido publicados en la literatura y se han propuesto
correlaciones para ésta informacién, como son:

Los datos b4 correlaciones de Pierson, Huge ¥y
Grimison3s9+3 | fueron particularmente completos para
los numeros de Reynolds entre 4,000 y 40,000, y 1la
correlacion de Grimison® es la maAs recomendada. En los
regimenes de flujo laminar y de transicien sin embargo,
existia muy pota informacidn publicada, y lo que habia
Nno era muy consistente. Por lo tanto, utilizando 7
bancos de tubos, el proyecto Delaware estudio factores
de friccion “f" y factores de transferencia de calor *j*
en la regidn de numeros de Reynolds de 1 a 10,000,
Estudios posteriores extendieron las curvas a numeros de
Reynolds aun mAs bajos y mostraron que podrian ser
extrapolados. La informacion de DelawareS esta resumida
en la fig.2.4, en la cual los factores de friccidn "{4" y
los factores de transferencia de calor "j" trazados,
contra los numeros de Reynolds se definieron de acuerdo
a los diferentes diametros de tubo y velocidades a
través del drea minima de flujo cruzado en el banco de
tubos. Algunas caracteristicas de las curvas deban ser
tomadas en cuenta, a un menor numero de Reynolds, la
pendiente de la curva de! factor de friccidn “f" es -1 y
la pendiente de la curva del factor de transferencia de
calor "j" es -2/3, tal como se requiere en la teoria. De
acuerdo con esto, uno puede extrapolar estas lineas
arbitrariamente como se requiere para los numeros de
Reynolds bajos. En el reégimen de flujo de transiciodn,
los bancos de tubos escalonados muestran una suave y
siempre decreciente curva con numeros de Reynolds
incrementados, mientras que los bancos de tubos en linea
muestran una marcada inclinacidn en el factor de
friccion "t y en la transferencia de calor “"j".
Experimentos visuales indicaron que, para los bancos de
tubos escalonados, la turbulencia comienza hacia abajo
de la linea de tubos y lentamente crece a través del
banco, incrementando los numertos de Reynolds basta que
€] banco de tubos por completo se encuentra en un flujo
turbulento. Es posible predecir las curvas "f" y "j§"
comp una funcien de los numeros de Reynalds para los
bancos de tubos de geometrias diferentes de aquellos
antes probados. En el régimen turbulento la correlacién
de Grimison abarca el uso de factores de configuracioén
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geométrica, que cubren los pitches de tubo normal y
paralelo al flujo. Para el regimen laminar, Bergelin,
Colburn y Hull’, sugieren:

3= 1.4%(DVEBM/u)~2/3 (2.14)

Donde:

DV Es el didmetro equivalente volumétrico de la
ventana.

GM: Es la'masa - velocidad.

En la regidn de transicidn uno puede pasar entre el
laminar predicho y la curva turbulenta, haciendoc uso de
la diferencia en 2] comportamisnto observado entre los
arreglos en linea vy los escalonados.

TIPD DE No. DE Q.D. PITCH DEL
MODELO ARREGLO HILERAS TUBO TUBO

DE TuBODS DE TUBDS (PULDB) (PULG)
1 TRIANGBULAR ESCALONADD 10 3/8 1.25%
2 CUADRADD EN LINEA 10 3/8 1.2%
3 CUADRADO ESCALONADD 14 3/8 1.28
4 TRIANGULAR ESTALONADO 10 3/8 1.30
] CUADRADD EN LINEA 10 3/8 1.30
b CUADRADD EN LINEA 10 374 1.22
7 CUADRADD ESCALONADD 14 3/4 1.25

Los modelos & y 7 dieron resultados idénticos a los modelos
2 v 3 respectivamentms.
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FIG.2.4 FACTORES “f" Y "j" PARA SIETE BANCOS DE TUBOS EN
REGIMENES DE FLUJO LAMINAR, TRANSICION Y
TURBULENTQ.

La correccién para los efectos no isotérmicos en "f" y "j*
&N la mayoria de los casos, se encuentra que ws (u/u5)0-34.
la cual es bastante satisfactoria sobre un amplio ranqo de
numeros de Reynolds.

Hu117  recomienda ®l uso de (u/pg)™, donde mel.3k(Re)-0.2%
fara correccionss no isotérmices en 1Y, en @l régimen
laminar,

Existe informacién de distintas fuentes?:8 gque indican que
el factor de triccién "+ (an regimenes de transicion y
turbulentos) y el factor de transferencia de calor “j*
(para todos los regimenes de flujo) dependen del numerc de
hileras de tubos #n la direccion del flujo. En @) régimen
laminar, j~NC™M, donde por unos datos limitados, n=0.18;
esto se atribuye al establecimiento de un gradiente de
temperatura adverso. Este mfecto es importante en el disedo
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de las mamparas. En el régimen turbulento, tomo se muestra
en la tabla 2.2, "t" y "j", varian marcadamente con Nec (Ne
es el numero de hileras de tubos) para las primeras hileras
de tubos ¥y llega a ser esencialmente idéntico a los valores
asintdticos para N ¥ 4; el valor medio de “f" y “j" para
bancos de tubeos de 7 o mids hileras entran dentro oel 10
porciento del valor asintético. La probable explicacion de
este sfecto esS, que se requiere de unas cuantas hileras
para que se establezca una turbulencia completamente
desarrollada. Las mamparas en la ventana son muy efectivas

para inducir Y mantener la turbulencia. Los
intercambiadores de calor con mamparas operan esencialmente
con los valores asintdticos de “f"y "j". En general, no es

necesario considerar el efecto del numero de hileras de
tubos en *f", Sin embargo, el efecto en "j* wes muy
importante en €] régimen laminar y valiosc considerando el
régimen turbulento. 5i existe algun espacio entre los tubos
exteriores y la pared, una fraccion desproporcionada del
fluido procederd a través del Area de desvio y reducira
significativamente la transferencia de calor efectiva vy la
caida de presion. El efecto de desvid es especialmente
serio en el reégimen laminar. La tabla 2.2 muestra alguncs
de los resultades encontradosi®. Una relacien empirica
simple que representa el resultado de la tabla 2.2 y la
condensa BN casos propios esd

ep= APBP/ APB -ag$FBP
=e (2,15)
€h= hgp/hp

Para NS £ NC vy ap es tomada de la siguiente tabla:
2

Laminar Turbulento
AFPBP/ APB 4.5 3.8
hpp / hp . 1.25 1.25
Donde:
€h Factor de corregcidn para 3} coeficiente de

transferencia de calor, adimensional.

hppt Coeficiente de transferencia de calor para la seccion
de flujo ¢ruzado o coeficiente de transferencia de
calor total para el intercambiador de calor, después
de la correcion de desviao, sin tuga,
Btu/(h)(pie?)(*F).

APBP: Caida de presion total para la seccion de flujo

cruzado del intercambiador de calor, después de la
correccion de desvio, sin fuga, 1b/pie?.
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2PB1

hgs

ap?

FBP:

Caida de presion para la seccién de flujo cruzado o
banco de tubos, sin desvio o fuga, lb/piez.

Coeficiente de transferencia de calor para la seccaon
de flujo cruzado © banto de tubos, sin desvio o fuga.

Btu/(h)(pie?)(°F).
Constante empirica en la ecuacion 2.15, adimensional.

Fraccidn del Area de flujo cruzado total gue esta en
®l canal de desvio entre el haz de tubos v la coraza,
adimensional. |

Namero de fajas o tiras de sello en una seccion de
flujo cruzado.

TABLA 2.2 EFECTOS DEL DESVIO SOBRE LA TRANSFERENCIA DE

CALDR Y CAlIDA DE PRESION.

REGIMEN LAMINAR

PORCENTAJE DE CAIDA DE PRESION 1SOTERMAL PARA UN BANCOD DE
TUBOS 1DEAL.

MODELO 4. 100x (APBR/ APB)

BANCO IDEAL.ceccsssssssoescnnnvenscsncsssssesn 100

21%
30%
21%

AREA DE DESVIO.. . 42
AREA DE DESVIO.. . . .o . 22
AREA DE DESVIO, UNA FAJA DE SELLO... &8

PORCENTAJE DEL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALDR DEL
LADO DE LA CORAZA PARA UN BANCO DE TUBOS IDEAL

MODELO 4. 100%({hgp/hg)
CALENTANDO ENFRIANDO

BANCO IDEAL..c.ccveervonvenrsn 100 io0
217 AREA DE DESVIO...vevsnes 79 76
30% AREA DE PESVID.cssnvecccvasrocrrs &3 &0
247 AREA DE DESVIO, UNA FAJA DE SELLO... 4 89
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REGIMEN TURBULENTO

PORCENTAJE DE CAIDA DE PRESION ISOTERMAL PARA UN BANCO DE

TUBOS IDEAL. 100% (&PBP/ 4PB)
. MODELO 1 MODELOD 4

BANCO IDEAL.scvevracssusscas 100 100
21% AREA DE DESVIO 85 43
30% AREA DE DESVIO..astecrncornscsasee 3a 3
21% AREA DE DESVIO, UNA FAJA DE SELLO. 7L 67
30% AREA DE DESVIO, UNA FAJA DE SELLO.. - &3
217 AREA DE DESVIO, DPOS FAJAS DE SELLO... B1 -

PORCENTAJE DEL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR DEL LADD
DE LA CORAZA PARA UN BANCO DE TUBDS IDEAL. 100% (hgp/hg)

MODELO 1 MODELO 4
CALEN. ENFR. CALEN. ENFR.

BANCO IDEAl:secraaccacrsosrevsnrnsncss 100 100 100 100

21%
30%
21%
30%
21%

A=

niw

AREA
AREA
AREA
AREA
AREA

TABLA

NC
h/hx

hm/hx

NC
h/hx
hm/ hx
Donde:

NC:
[13]

hus

hms

crseen . 78 78 80 77
DE DESVIO.essursvecserannen &7 &7 73 &9
DE DESVIO,UNA FAJA DE SELLO 0 a7 94 89
DE DESVIO,UNA FAJA DE SELLO - - a8 85
DE DESVIOD,DOS FAJAS DE SELLO 87 93 - -

2.3 VARIACION DE bm/hx CON NC EN FLUJO TURBULENTO
PARA ARREGLOS DE TUBOS ESCALONADOS.

1 2 3 4 S & 7 8
0.3 0.76 0.93 0.98 0.99 1.0 1.0 1.0

0,63 ©.70 0.77 0.8 0.86 0©.88 0.90 0.9

9 10 12 13 18 28 35 72
1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0

0.92 0.93 0.94 0.9% 0.94 0.97 0.98 0.99

Es el namero de hileras de tubo.

Coeficiente de transferencia de calor,
Btush{pie? ) (*F)

Coeficiente de transferencia de calor para un banco
de tubos con un numero infinito de hileras de tubo,
para flujo turbulento, Btu/h(pie2) °F

Coeticiente de transferencia de calor promedio para
un banco de tubgs, ton un namero finito de hileras de
tubo, Btu/h{pie2) °*F
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£ 3} Factor de correccion para tlujo turbulento,
adimensional.

B.2. INTERCAMBIADORES DE CALDR CILINDRICOS CON MAMNPARAS SIN
FUGAS EN LA MAMPARA.

Siguisndo los estudios del banco de tubos ideal, el
siguiente paso en el proyecto de Delaware fué estudiar
el problema de los intercambiadores de calor cilindricos
con mamparas, en los cuales las torrientes de fuga eran
eliminadas por una técnica y diseRo experimental. Las
fugas coraza-mampara y mampara-tubo fueron eliminadas en
el intercambiador de calor de prueba al! cubrir las
mamparas con una delgada capa de necpreno y despusés
cortandolo de nuevo en 10s agujeros de los tubos, Las
tapas resultantes de neopreno sirvieron efectivamente
comd empaques de los espacios vacios. Las corrientes de
desvio fueron minimizadas por el uso de tubos gue
carrespondian a la curvatura de la coraza, sin
distorsionar la unidad geométrica del banco de los
tubos. Los espaciadores de las mamparas fueron colocados
en las Areas de desvid mias abiertas. Informacidén
posterior sugiere que el area fraccional de desvio, Fgr,
de aproximadamente ©.05, introduce errores
significativos que deban sar considerados en la
interpretacicon de la informacisn. Caracteristicas
geometricas importantes de los intercambiadores de calor
de prueba cilindricos se muestran en la tabla 2.4
siguiente:

TABLA 2.4 DIMENSIONES DE LOS INTERCAMBIADURES DE CALOR DE
PRUEBA CILINDRICOS.

MODELO 9 MODELD 10

DIAMETRO INTERIOR DE LA CORAZA (pulg) 3.25 B.378
NUMERDO DE TUBOS 80 470
DISTANCIA ENTRE LOS TUBDS Y LA CORAZA(bulg)ls.125 16.128
ESPESOR DE LA MAMPARA (pulg) 0.0825 0.0625
ARREGLO DE LOS TuBOS CUADRADD TRIANGULAR
PITCH PEL TUBO (pulq) 1.23 1.33
TUBDS (18 BWG) 3/78pulg. 1/74pulg.
AREA TOTAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR(pie2) 9.90 39.40

El mecanismo propuesto para el intercambiador de calor
cilindrico fué como una serie de bancos de tubo ideal, cuyo
comportamiento es presumiblemente bien entendido, conectado
por secciones de ventana, cuya influencia puede ser
estudiada como una funcion del espaciamientoc entre las
mamparas y el porciento de corte de la misma. Para
verificar eésta creencia y obtener la distribuciéon de la
caida de presidn, se insertaron tubos en los
intercambiadores de calor de prueba, para que la caida de
presidn a través de la seccidn de flujo cruzado y a traves
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de la seccién de ventana pueda ser medida. Posteriormente
en el trabajo se obtuvieron perfiles de temperatura
mediante una técnica similar. Los resultados de Brownil
utilizando el modelo 9. para 9 combinaciones de
espaciamiento de mampara y porciento de corte, dentro de
los numeros de Reynolds de 600 a 14,000 y de Tompkinsl en
€]l numero de Reynolds de 2 a 200 para la caida de presion a
través de la seccion de flujo cruzado, se muestran en la
siguiente fig.2.5.
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CONTRA Re PARA UNA SEECION DE FLUJO CRUZADO,
MOPELO 9.

La linea solida mostrada en la fig.2.3 es la curva para el
banco de tubos (cuadrado escalonado), teniendo e} mismo
arreglo de tubo como en el intercambiador de calor
cilindrico. Los resultados con mamparas han sido observados
por sus @afectos en la corriente de desvid., Usando 1a
ecuacion Gh=e-GOSFBP ooy FBP = 0.0% se encuentra para el
régimen laminar:

€ ar,L - AFBP/APB = e ~4.5%0.0520,80
Y para e1 regimen turbulenta

BAR,T = APBP/APD = e~3.880.05. o.ga

3%




Dondes

ng.L Es el factor de correccion para la caida de presioén
en flujo cruzado para régimen laminar, adimensional.

$AP,T Es el factor de correccion para la caida de presién
en flujo cruzado para regimen turbulento,
adimensional.

Por lo tanto, por comparaciédn con los resul tados del banco
de tubos ideal, las caidas de presidn en la seccidn de las
mamparas ha sido dividida y sefalada en la fig.2.5. Los
resultados del flujo turbulento varian de un 70 porciento
por arriba de la linea del banco de tubos ideal a un 10
porciento por abajo de la linea del banco de tubos ideal vy
los resul tados laminares varian de un 30 porciento por
arriba de la linea del banco de tubos ideal a un S0
porciento por debajo de la linea del banco de tubos ideal.

Un estudio posterior realizado por Leiqhtnnb utilizando el
modelo 10, un intercambiador de calor con mas del doble de
hileras de tubos entre los cortes de mampara como el modelo
9, did resultados dentro del 10 porciento por arriba a un
10 porciento por debajo de los resultados correspondientes
al banco de tubos ideal, sugiriendo que el concepto de
utilizar bancos de tubos, trabaja mejor cuando existe un
numerc mayor de hileras de tuboz en la =meccién de flujo
cruzado. La caida de presidn a través de una seccion de
ventana fue medida en los mismos intercambiadores de calor
para una variedad de espaciamientos de mamparas Yy
porcientos de corte de mamparas, para los regimenes laminar
y ‘turbulento. Las caidas de presion mids altas se
encontraron para las combinaciones de espaciamiento de
mampara MmAs cortos y un porcentaje de corte de mampara mas
grande, indicando que una velocidad alta en flujo cruzado,
da una alta caida de presitn en la mampara de la ventana.

Cuando las caidas de presién en la ventana se colocan
contra la velocidad geom&trica promedio de la ventana
VZK(W‘NVN)O-E‘. dan resultados que se encuentran dentro del
mads menos S50 porciento de una linea recta, sugiriendo
Leighton 6, el uso de la velocidad promedio Qeométrica en
la ventana comp la primera variable correlacionante.

Dondes
vz, Es la velocidad geométrica promedio, pies/seg.
VW, Es la velocidad en la ventana, basada en el Area para

el flujo a través del corte de mampara, pies/seg.

YMi Ee la velocidad maxima de flujo cruzado, basado en el
area minima para flujo cruzado cerca de la linea
central de)l intercambiador de calor, pies/seq,

tolburni? sugiere que la caida de presidn en la ventana
puede ser separada en una contribucion debido al cambio de
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flujo de una seccidn de flujo cruzado a la siguiente y una
contribucidn debido a el *flujo del fluido a través de un
numero caracteristico de hileras de tubo en la ventana. La
pérdida de la presién debida al cambio de flujo se
cansidera gue es 2% (MVZ2/22GC) para el régimen laminar ¥y
turbulento. Colburn considera los regimenes laminar vy
turbulento por saparado en su evaluacion de las perdidas de
friccién, debido al flujo a través de Jlos tubos en la
ventana. Como una medida de las perdidas por fricecidn en el
{flujo laminar, el definid una unidad velocidad-viscosidad,
(Vap/sx3C), lo cual es andlogo a la veloecidad maxima tan
frecuentemente usada en los cdlculos de flujo turbulento.
Esta seleccion particular de variables se sugiere por el
heche de que la pared en el flujio laminar recibe una
presion  igual a (p/GC)¥(du/dy), donde (du/dy) es el
gradiente de velocidad normal en la superficie saélida, En
geometrias irregulares tales como bancos de tubo, (dusdy}
es del mismo orden de magnitud que la velocidad maxima
dividida por #]1 minimo espacio de tubo a tubo, VM/s.

Dondes
s: £5 @) espacio minimo entre tubos adyacentes, pies.

Para la geometria del banto de tubos usado en el modelo 9.
la pérdida de presidn por restriccién en el régimen laminar
es igual a 23x(uxVM/GCxs). Aplicando esto al caso de una
ventana con mampara, la velocidad usada en la unidad
velocidad-viscosidad es la mAxima velocidad geométrica
promedio VI y &)1 namero de restriccionhes NW, se toma como
el numero de hileras de tubos entre el corte de la mampara
¥ la coraza, perp debido a la tolerancia debe considerarse
la presencia de un numero relativamente pequelo de tubos en
las hileras externas.

En principio, el efegto de desvio debe tomarse en cuenta
mul tiplicandolo fnr aP,L £1 cual es 0,798 para el caso
probado. Colburn 2 tambien aplica el concepto de la unidad
velocidad-viscosidad al caso de los tubos de flujo en
paralelo, ademas usando otra vez para el término velocidadg,
la velocidad geomeétrica promedio V2, perc ahora usando como
la dimensioén caracteristica el diametro volumétrico
sgquivalente DV de la regién de ventana. Como una medida de
la longitud del trayecto del flujo en paralelo, el usa la
relacion del espacio de la mampara al diametro volumétrico
equivalente, LB/DV.

Dondes
LB Es el espaciamiento de mampara, pies.
bv Es €]l didmetro volumétrico equivalente para una

seceidn de ventana, pies.
DV= (43xSWELB)/7AW
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-1 Es el Area para flujo a traves del corte de mampara,
pies,

AW Es el Area de transferencia de calor en el lado de la
coraza para tubos en una seccion de ventana, pie<s,

Los dates disponibles para el flujo laminar longitudinal
sugieren 26 unidades velocidad-viscosidad por unidad LB/DV.
No se hace tolerancia para el desvio, ya gque es mucho menos
importante en el flujo longitudinal (donde la mayor parte
del flujo ocurre en las regiones abiertas centrales, sntre
los espacios del arreglo de tubos}. Resumiendo astos
términos da:

APW, L= 23 % sAP,L 2 {((uAVZ)/(GEXs)) SENW-2&6 %
C(UEVZ)/(GCADV) IX(LB/DV) + 2%( (¥58v22)/(28GC))

Donde:

APW, L Caida de presion para una seccion de ventana en
réqgimen laminar.

Para calcular la caida de presién debida al flujo a traves
de los _tubos en la ventana para el régimen turbulento,
Colburn? sugiere que se pierde 0.6 de la velocidad maxima
por cada restriccion que cruza por el flujo total en la
ventana. E1 uso de 0.h corresponde a un factor de friccion
de 0,15, el cual es mayor que el que se encuentra para el
banco de tubos, en laos nuimeros de Reynolds cerca de 10,000.

Por lo tanto, la caida de presion total en la ventana para
el flujo turbulento puede estimarse por:

OPW,Te ( 2 + O.68NW ) &((PS¥VI2) / (2 % GC))

El método de Colburn predice la caida de presién en la
ventana para las configuraciones probadas dentro de + 20
porciento en el reégimen laminar y de -30 porciento a +20
porciento en el régimen turbulento. El calculo de la caida
de presion total a traveés de un intercambiador de calor se
calcula sumando las caidas de presion individuales,
presupone que todo el filujo cruzado y las secciones de
ventana se comportan esencialmente en la misma forma.
Leighton!l midid todas las caidas de presidn individuales
en su intercambiador de calor y encontréd que no hay mas de
+15 porciento de variacidon comparado con el intercambiador
de calor sin fugas, O sea cerca del valor promedio para la
caida de presidn en la ventana y sin variacion para la
caidas de presion en flujo cruzado. Brown y Tompkins®
midieron las caidas de presién para una secciéon de flujo
cruzado y una seccidn de ventana, encontrando que la caida
de presisn total es la suma de las caidas de presién por
seccion individual, que varian de 0.97 a 1.33. Las mayores
desviaciones fueron para los casos de mamparas de amplio
espacioc y mamparas de gran porcentaje de cort., lous cuales
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conducen a un intercambiador_de calor de baja resistencia.
Usando el metodo de Colburn’/ para calcular las caidas de
presion individuales y luego sumar estos valores
calculadon, s# encontro, que la caida de presién total
calculada para las diferentes configuraciones variaba de
0.93 a 1,27 veces la caida de presion total medida, ademas
las mayores desviaciones corresponden otra vez al caso del
intercambiador de calor de baja resistencia. Asi se
concluye que el método de sumar “las caidas de presion
individuales es satisfactorio para el cadlculo de la caida
de presién total del intercambiador de calor.

B.3. EL EFECTO DE LAS FUGAS EN LA MAMPARA.

El siguiente paso en el proyecto de Delaware fue el
sxaminar e] efecto de lo: eaespacios vacios entre la
coraza y la mampara, y entre los tubos vy la mampara
(1ig.2.6).
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Las caidas de prescidn existen a través de ¢stos espacios
vacios y en consecuencia existe un flujo de una seccidn
de mampara a la siguiente. En efecto, parte del flujo
del lado de 1a coraza tiene un corto circuito,
disminuyendo las velocidades locales, y en consecuencia,
disminuyendo las caidas de presidn y los coeficientes de
transferencia de calor comparadas con el correspondiente
intercambiador de calor con mamparas sin fugas. También,
las corrientes de fuga, toraza =-mampara y tubo-mampara,
tienen una temperatura que correspondeh a condiciones
corriente arriba a través de la mampara por el cual
ellos se fugan y en consecuencia distorsionan los
perfiles de temperatura. Es necesario distinguir entre
los efectos de las corrientes de fuga tubo-mampara
(corriente "A") b4 los de l1a corriente de fuga
coraza—-mampara (corriente "E"). Las corrientes de flujo
con tfuga tubo-mampara corren a lo largo del espacio que
existe entre el diadmetro del hueco de la mampara y el
diametro exterior del tubo a una velocidad alta y esto
trae consigo un proceso de transferencia de calor de una
magnitud significativa en la parte exterior del tubo. La
corriente de flujo con fuga coraza-mampara, la cual
fluye a traves del espacioc que existe entre el diametro
interior de la corazea y el didmetro de la mampara, no
#sta en contacto con la superficie de transferencia de
calar V4 en consecusncia representa una pardida
significativa de la eficiencia de los procesos de
transferencia de calor. Mucha de la informacion de
Delaware relacionada con los efectos de las corrientes
de fuga en la mampara estan reportadas en la
referencial3d, en la cual se indica:

Que la fuga coraza-mampara (corriente "E") tiene un
efecto mayor en la caida de presidon que @n la
transferencia de calor para una misma area relativa de
fuga.

En un caso particular se observd que al i{ncrementar el
drea de fuga tubo-mampara (corriente "A") vy dejar
constante el espacio coraza-mampara (corriente "E%), dio
como resultado un incremento en el coeficiente de
transferencia de calor y una disminugion en la caida de
presion. Esto se entiende cuando uno considera gue la
corriente de fuga tubo-mampara tiene una eficiencia
significativa en la transferencia de calor, lo cual
sefald el efecto de un incremento en la fuga total. Se
encontrd que para razonables espacios la caida de
presidn puede ser reducida a un 2% porciento y que el
coeficiente de transferencia de calor puede ser reducido
al 30 porciento de los valores sin fuga. Algunos
estudiosll fueron hechos sobre los efectes de los
caminos de fuga tubo-mampara vy coraza-mampara sobre el
coeficiente de transferencia de calor y caida de presion
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en el lado de la coraza para el modelo 9. Los resultados
se muestran en las fig's.2.7 y 2.8.

La abcisa es la relaciton de érea total de fuga por
mampara a el Area minima de flujo cruzado por seccion de
mampara.

A grandes rasgos, dado:
SL/8M, [1 =(h /by )] Y [1 -CAPL/ APNL)]
Donde: :

h_t Coeficiente de transferencia de calor total, para
el intercambiador de calor con desvio y fugaj
Btu/piethr.

hyL3 Coeviciente de transferencia de calor total, para
el intercambiador de calor sin desvio o fugai
Btu/piezhr.

APL: Caida de presion total para ol intercambiador de
calor con desvio y fuga; lb/pie?.

OPNL: Caida de presién total para el intercambiador de
calor ain desvio o fuga; lb/pie?.

La fuga tubo-mampara es aproximadamente la mitad del
valor de la fuga coraza-mampara. De aqui, una curva
simple de [i-(h /hy )]0 centra SL/SM se obtiene si los
valores de 1-{h_ s/hy_)} para la fupga coraza-mampara as
dividida entre dos y los valores de i-(h_/hy ) para la
fuga tubo-mampara son divididos entre uno. Para el caso
de intercambiadores de calor que tienen ambos caminos de
fuga, se asume que los efectos de las fugas son
aditivoes, si cada fuga eg pesada por su Area
correspondientes

ti=(h /hyg ) Yintercambiadore[1=(h /hy ) Jos[(STB+24SSB)
/8L

Donde SL = STB+SSB

€l mismo resultade se encuentra para la caida de
presion:

(1-(APL/APNL) Jintercambiador= [1-(APL/APNL)Jox{(STB + 2
% 8SB)/SL1

Todos los resultados de la fuga del intercambiador de

calor del proyecto Delaware son mostrados en las
1i9'$.2.7 v 2.10.

a3



ESFACLOS

TUBO-AARP.  CORAZA-AMAP. .S, Sa L
sias. 19LG.) 190L6.] Sypbe2) r3lea)
3 o ta.0018: 0.0210 .

20.00392 0.0210 -
L0210 . -,..0.00088/ 0.0210
L083 . 2L 0.00264 0.02/0
33 T ale05sy o010

e
2000

FIG.2.7 EFECTO DE LOS ESPACIOS VACIOS ENTRE TUBO-MAMPARA Y

CORAZA-MAMPARA SOBRE EL COEFICIENTE DE

TRANSFERENCIA DE CALOR DEL LADO DE LA CORAZA EN EL
MODELOD 9.

15 4
- TUBO~-HAMPARA COMATA-HANP .
12 Pt A Y teores)

. 00181 [3. 30}
-1 ) ] 000092 omin
1 . [} oo acuos)  qoe
- ° ones 0.0084 o0a10
a o ai 0.00339 oxin

Sa
FI1G.2.8 EFECTO DE LOS ESPACIOS VACIOS ENTRE TUBO-MAMPARA Y

CORAZA-MAMPARA SOBRE LA CAIDA DE PRESION DEL LADO DE
LA CORAZA EN EL MODELO 9.

42



]

o: —

)

e
Tl
=

A :‘ 0.006 < o
! Py -1 1V . 3"” 0.021
- Oa= “H X ». 8 0.04
St ey - 0 . 0t3
. 2.043 0.02¢
-l g3 ° 0.013 0,083
o : o dul
. W sen 0.086
hd | DA { |
S 1 H | 1
0 o.r 0.2 63, o4 T.5 0.8 o7 o8
(3
Se. .. .

actos
st CAZAAARP.
aos. THGEST CHART e

0.00{81
9.00392

0.0363

354
(#1831

o ﬂn}“

4
12182
o.0310°
a.02t0
0,020
0.02101
a.02i0
0.0219:
08.0210;

o. antl
0.082;

F16.2.9 EFECTO DE FUGA SOBRE EL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA

DE CALOR DEL LADO DE LA CORAZA.

0.7 i
P
o
- :
— v
03 ~
h]
o.4f
sracios
037,347 In
"" l/ - stas.mop. (1008, TiswE.r  evied)
e I S
L o’ 0.02¢ goon
s
o, T 0.0/ 0.027 2.
a.wi 0.083 I
0.0/ 0.113 I
1 0.07% o0.080 9
o ' 0.023 008 °
°
CX] 0.2 0.3 X EX) .8 o KX

Ssa

'
1L

]
9.00088¢
2.00264

FI1G.2.10 EFECTO DE FUGA SOBRE LA CAIDA DE PRESION DEL LADO DE

LA CODRAZA.

a3



€. ESTRUCTURA BASICA DEL HMETODD DELAWARE.

Para evaluar un interceambiador de calor totalmente es
conveniente describirlo geométricamente {con la posible
excepcidon de la -longitud) y con las especificaciones de
proceso para ambas corrientes.

La mejor informacidn que debe ser dada ®s la siquiente:
La evaluacidn del problema.

Dadas: Egpecificaciones de proceso.
Flujos.
Temperaturas de entrada.
Temperaturas de salida.
Propiedades fisicas.
Caracteristicas de ensuciamiento.

Geometria del intercambiador.

Didmetro interior de la coraza.

DidAmetro interior y exterior de los tubos.
Diametro exterior del haz de tubos.
Arreglo de tubos.

Espacio entre mamparas.

Porciento de corte de la mampara.

CalculariCoeficiente de transferencia de calor y caidas de
presion.

CALCULD DE LA DIFERENCIA DE TEMPERATURAS MEDIA LOGARITMICA
(DTML) .

La velocidad de transmisidn de calor es funcion de la
diferencia de temperaturas sntre los dos fluidos. E1 cAlculo
- de esta diferencia seria rdpido, 8i ambos fluidos
permanecieran a una temperatura fija, sin embargo, lo normal
es que los fluidos vayan variando de temperatura a medida que
avanzan' por el equipo €& intercambian calory en estas
condiciones puede haber una diterencia de temperaturas
distinta en cada punto de la superficie de intercambio y, por
consiguiente, €s preciso definir un valor promedio entre todos
estos valores. Por lo tanto la diferencia de temperaturas
media logaritmica se define como la diferencia de temperaturas
entre dos fluidos en cada uno de los extremos del
intercambiador de calor, esto as:

DTML=(Aty ~ Atp)/ln( Aty/ Atp)

Siendo At; Y Atz las diferencias de temperaturas en cada
extremo. En el momento de calcular estas diferencias, ha de
tenerse en cuenta el sentido de circulacion de cada fluido. En
principio, supuesto un prso de circgulacion para cada uno de
ellos, pueden distinguirse dos tipos distintos:
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l. Circulacion ®n corrientes paralelas (los fluidos circulan
en la misma direccion. fig.2.11).

t"
1,
1

2. Circulacion en contracorriente (los fluidos circulan en
direcciones opuestas. fig.2.12).

R ! 2] ta
1 1

Como se muestra en las fio's.2.14 v 2.12. la unica diferencia

. entre ambas. es el diferente sentido de circulacitn de uno de
los fluidos en cada caso. 1o gue supbhe ague las diferencias de
temperaturas en cada extremo sean distintas en los dos casos
Y, por consiguiente, también 1o sea el valor medio de ambas.
Para unas mismas condiciones térmicas, la circulacion en
contracorriente origina una diferencia de temperaturas media
mas alta oue en ®] caso opuesto, y ello lleva consigo una
transmision de calor mds favorable. Sin embargo, el
tfuncionamiento an corrientes paralelas puede ser mas
conveniente en algpunos casos en los oue se podrian formar
particulas solidas, por una excesiva congelaciodn.

3. Corrientes dos pasos en tubos {(fig.2.13),
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Es mucho mas frecuente ogue existan varios pases en el lado de

. los tubos vy algunas veces también en la coraza. de forma ocue
en algunas partes funciona segun corrientes naralelas v otras
segun corrientes cruzadas. tal como se indica en la fi9.2.13.

En este caso el cAlculo de la DTML se realiza como si la
circulacién fuera en contracorriente. pero introduciendo un
factor de correccién para distintos pasos de coraza, y un
numero ocar de pasos en tubos, en funcion de dos variables aue
sons R v S.

R. Relacion de las variaciones de temperatura de cada fluido.
R= Ty=Ta/t -t

S. Etficacia térmica.

8= to=ta/Tai=t,

Con el valor de la DTML calculado para la circulacion en
contracorriente v. este factor de correccion FT. se calcula el
valor de la (DTMLIc.

(OTML)c = FT % DTML

En estas condiciones de funcionamiento. la ecuacién
O=UxA% {DTML}c puede expresarse en la forma siguiente:
A= D/UX(DTMLYC.,

e acuerdo con lo anterior. el problema a resorver sera el
calculo de la superficie de intercambio de caler "A". ogue esta
condicionada por una serie de suposiciones previas., que nho
bastard con detfinirla mediante un numero. si no oue habra de
indicar ademas. todas las caracteristicas oue se havan tenide
en cuenta para su calculo como numero. didmetro. espesor.
longitud v distribucidn de los tubos, tipo de intercambiador
de calor, didametro v numero de corazas, asi como la conexion
de las mismas. numero de pDasos de circulacion de cada tluido
etc.: la cantidad de calor "Q" debera ser conocida. La
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diferencia de temperaturas At se calcula y se supone ol
coeficiente de transferencia de calor "U", que depende de las
propiedades fisicas y de las condiciones fluidodinamicas de
ambos fluidos, y caracteristicas fisices del intercambiador de
calor.

Propiedades figicas a calcular de ambos fluidos a 1la
temperatura media a través de correlaciones, tablas o graficas
son:

~ La densidad.

~ WViscosidad.

~ Calor especifico.

- Conductividad térmica.

C.1. ECUACION DE TRANSFERENCIA DE CALOR DEL LADOD DE LA
CORAZA.

Para calcular el coeficiente de transferencia de calor
ideal, sustituimos el numero de Nusselt.

hideal = O.023%(K/D)¥(Re)C:8x (Pr)0-33 & (uspy)0-14

Despugs de obtener hjdeal. ®1 siguiente paso sera
introducir los factores de correlacién JC, JL, JB, IS y
JR, los cuales fueron obtenidos por métodos
experimentales a lo largo de 12 afos de sstudios =n la
universidad de Delaware.

La ecuacion basica para galcular el coeficiente de
transferencia de calor del lado de la coraza esta dada
por la ecuacién:

hcoraza ™ hidgal ¥ JC % JL % JB % JS8 x JR

Donde

hideal Es el coeficiente de transferencia de calor por
el lado de la coraza para flujo cruzado sn un
banco de tubos ideal. Estd estimacién es
calculada asumiendo que las corrientes de flujo
a travées del ladc de la coraza no tienen
ninguna desviacien,

Jc Es @] factor de correccion ppr espaciamiento y
corte de la mampara. Este factor toma en cuenta
la transferencia de calor en la ventana y es
una funcién de la fraccion total de tubos en el
intercambiador de calor, que estan en flujo
cruzado. Este valor es igual a 1.0 para un
intercambiador de calor en el cual no hay tubos
en la ventana (1ig.2.14), incrementandose emte
valor hasta 1.15 para un disefo en el cual las
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vantanas son relativamente pequelas y en el
cual la velocidad es muy alta, y decreciendo
este valor a 0.52 para cortes muy grandes de
mampara. Un valor tipico para un buen disefo de
un  intercambiador de calor es cercano a 1.0
(1ig.2.6).

J——T ‘HAZ DE TUBOS

\

7/’

ZH 4

L%
rd

ZPLACA DE SOPORTE DE TUBOS [

CORIE SEIGMENTADO DE LA MANPARA

FIBG.2.14 DIAGRAMA DE UN INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBDS Y

It

JB

CORAZA SIN TUBDS EN LA VENTANA,

Es un factor de correccién por efectos de fuga en
la mampara, incluyendo las fugas coraza-mampara y
tubo-mampara. Este Tfactor de correccidn es una
funcion de la relacion de)l Area total de fuga por
mampara a el 4rea de flujo cruzado entre las
mamparas adyacentes. Un valor caracteristico de JL
®std en ®) rango de 0.7 a 0.8 (fig.2.56).

Es ®) factor de correccidn para el flujo que no
pasa por el haz de tubos (flujo de desvio,
corriente "C"), JB tiene influencia en los valores
de JL dependiendo del tipo de haz de tubos. Para
un haz de tubos de wespejos fijos, con una
diferencia de espacio relativamente pegueia entre
los extremos de los tubos y la coraza, JL%0.9,
Para un haz de tubos de cabezal flotante,con
wspacios mucho mAs largos entre los extremos de
los tubos y la coraza, JL=0.7. JB también
considera las ventajas de utilizar tiras o fajas
de sello. Estas tiras o fajas de sello son tiras
planas de metal que se extienden a lo largo de la
coraza eh orden para prevenir que el fluido del
lado de la coraza, fluya a través del claro entre
el haz de tubos y la pared interior de la coraza.
Las tiras o fajas de sello son localizadas entre
los cortes de mamparas adyacentes, en e] claro
entre. @1 haz de tubos y la coraza. Ellos forzan
las corrientes de desviod hacia el area de tubos,
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causando altas velocidades de transferencia de
calor, y el mezclado de las corrientes de desvio
con la corriente principal de flujo cruzado. Es
conveniente el uso de tiras o fajas de sello en un
haz de tubos de anillo dividido o de cabezal
tlotante pudiendo incrementarse JL de 0.7 a 0.9.

Es un tactor de correccion por el espaciamiento
diversc de las mamparas’ en las secciones de
antrada ¥y salida. Las boquillas requieren
frecuentemente ser localizadas lo suficientemente
lejos de los tubos, pudiendo ser necesario
incrementar el espaciamiento de las mamparas en
las secciones de entrada y salida. Este factor de
correccion es por el cambio en el coeficiente del
lado de la coraza, causado por las bajas
velocidades. JS tendra usualmente un valor entre
0.8%5 y 1.0 (Fig.2.15).

(P

F16.2.19 ESPACIAMIENTO DE MAMPARA EN LAS SECCIONES DE

JR

Los

ENTRADA (LS1), CENTRAL (LS) Y SALIDA (LSO}

Es @1 factor de correccidn por el gradiente de
temperatura adverso. Es bien conocido que en el
flujc laminar, el coeficiente de transferencia de
calor decrece con el aumento de la distancia,
desde &1 inicio del calentamiento a causa del
desarrollo de un gradiente de temperatura adverso
en el proceso de conduccidn. Este gradiente impide
el avance de la transferencia de calor y por
consiguiente disminuye los coeficientes de
transtsrencia de calor con el aumento de 1la
distancia. Para grandes intercambiacdores de calor
en flujo laminar, estoc puede resultar en una
diaminucidn en el coeficiente de transferencia de
calor por un factor de dos © mads comparada, con la
que pudiera ser predicha para un flujo a través de
un banco de tubos de diez hileras. Este factor de
correccidn aplica si el niémerp de Reynolds por el
lado de la coraza es menor que 100.

efectos combinados de todos estos factores de

correccién para un buen disefo de un intercambiador de
calor de tubos y coraza, es usualmente del orden de O.&.
El coeficiente de transferencia de calor efectivo para
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el intercambiador de calor en el lado de la coraza es de
un 60 porciento del calculado, si el flujo total pasara
a través de un banco de tubos ideal, correspondiendo en
geometria & una seccidn de flujo cruzado.

£s interesante observar que #sta evaluacion ha sido
ampliamente utilizada como una regla.

CAIDA PE PRESION POR EL LADD DE LA CORAZA.

La caida Je presion por el lado de la coraza es
calculado en el método Delaware, sumando las caidas de
presion para las secciones de entrada v salida. Antes de
desarrollar estos teérminos individuales es necesario
definir algunos pardmetros.

NB Numero de mamparas en =1 intercambiador de calor.
NC Naemero de hileras de tubos en una seccion de flujo
cruzado.

NCW Numero de hileras de tubos en una seccidn de
ventana.

APB  Caida de presion en una seccion de flujo cruzado,
sin fuga o desvio.

APW Caida de presion en una seccitdn de ventana, sin
fuQa O desvio.

RL Factor de correccidén por efectos de fuga en la
mampara. Este factor de correccitén es diferente en
magnitud de JL, pero cuenta con la misma relacion
del area total de fuga por mampara al 4Area de
flujo cruzado. Usualmente, RL®®0.4 a 0.5, sain
embargo valores bajos pueden ser encontrados en
intercambiadores de calor con mamparas de espacios
reducidos.

RB Factor de correccion por flujo de desvio
(corriente de flujo qQue no pasa por el haz Oe
tubos, corriente "C".), tambi#n os diferente en
order, de magnitud a JB, pero similar en su forma.
Usualmente RBER2 0.5 a 0.8 dependiendo del! tipo de
haz de tubos y del numero de tiras o fajas de
sellos. Un valor bajo pusde ser caracteristico de
un haz de tubos de cabezal flotante con Unicamente:
und o dos pares de tiras o fajas de sellos.

RS Factor de correccion de la caida de presion por
wfecto de espaciamiento desigual entre mamparas en
las secciones de entrada y salida. Un valor
usualmente alto puede ser para un haz de tubos de
espejos fijos.

De la gran variedad de pruebas realizadas en la universidad
de Delaware en lax cuales las variables geometricas fueron
ensayadas sistematicamente e independientemente sobre e}
rangn practico de fabricacion, se conoce lo siguiente:
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2.

Para las secciones de flujo cruzado y ventanas sin fugas
o desvio , podemos calcular APB y APW en forma exacta,
usando las curvas del factor de friccién para los
diferentes tipos de arreqlo del banco de tubos ideales.

Para un intercambiador de calor real (esto es, un
intercambiador de calor que tiene fugas y desviao), la
caida de presion en las secciones de entrada y salida
del intercambiador de calor es5 afectadoc por les
corrientes de desvio, pero no por las corrientes de
fuga. Adicionalmente, hay un efecto debido al
espaciamiento desigual de las mamparas . Por
consiguiente, la caida de presion para las secciones de
entrada y salida del intercambiador de calor es:

2% APBX[]1 +(NCW/NC) J*RBYRS
La porcion del intercambiador de calor cuya caida de
presidn es calculada por la ecuacion anterior es

mostrada por las secciones sombreadas en la siguiente
1ig.2.163 .

7 ||!~

F1G6.2.16 SECCIONES DE ENTRADA Y SAL I1DA DE UN
INTERCAMBIADOR DE CALOR DE CORARZA TIPO E.

W

c. Para un intercambiador de calor real, la caida de

presién en las secciones de tlujo cruzado, es

" afectada por las corrientes de desvio y fuga. Por

consiguiente, la caida de presion combinada en todas
las secciones internas de flujo cruzado es:

(NB =~ 1)% APBXRBRRL
La parte del intercambiador de calor cuya caida de

presion es dada por la ecuacion anterjor, es mostrada
en la siguiente fig.2.17:
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FIG.2.17 SECCIONES INTERNAS DE FLUWIO CRUZADO DE UN

d.

INTERCAMBIADOR DE CALOR DE CORAZA TIPO E.

Para un intercambiador de calor real, la caida de
presién en las ventanas es afectada par las
corrientes de fuga, peroc no por las corrientes de
desvio. Par consiguiente, la caida de presidn
combinada en todas las secciones de ventana estd4 dada
por:

NB® APWERL

La parte del intercambiador de calor cuya caida de
presién estA dada por la ecuacidn anterior, es
mostrada en la siQuiente fig.2.18:

0772007777237 777

FIG,2.18 SECCIONES DE VENTANA EN UN INTERCAMBIADOR DE

CALOR DE CDRAZA TIPO E,

Sumando los efectos individuales., obtenemos 1la
scuacidn para la caida de presidn total en el
intercambiador de calor, para el lado de la coraza,
boquilla a boquilla.

APS =[(NB-1)*APBYRE+NBS APWIsRL+28APBR{ 1+ (NCW/NC) %
- RBE#RS

Si bién cualquiera de los Tactores de correccion
pueden variar totalmente sobre un extenso rango,
dependiendo de la configuracién del intercambiador de
calor, la caida de presion total por el lado de la
coraza, caracteristico para un intercambiador de
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calor de. tubos y coraza, es del orden del 20 al 30
porciento de la caida de presidn que pudiera ser
‘calculada para @) correspondiente intercambiador de
calor sin fuocas en las mamparas y sin efectos de
.desvio en el haz de tubos. Una consecuencia
interesante del método Delaware fue la de predacir
cajidas de presién mas exactas en el lado de la coraza
que las que pudieran ser posibles con métodos
primitivos. Una vez establecida la caida de presion
en los intercambiadores de calor, fue posible
disefarlos para velocidades mas altas en el lado de
la coraza, Esto dio como resultado maAs altos
coeficientes de transferencia de calor vy un
intercambiador de calor mas pequeio para un servicio
dado.

D. NOMENCLATURA.

A

AW
Al

AC
AT
cs

Ce

FBP

FC

FSBP

Area de transferencia de calor del intercambiador de
calor, pie<.

Area de transferencia de calor de la pared, pieZ, .
Ar-; de transferencia de calor del lado de los tubos,
pie~,

Area de transferencia de calor requerida, plez.

Area total de transferencia de calor, pie<,

Calor especifico del fluido del lado de 1la coraza,
Btu/ib-°"F.

Calor especifico del fluidoc del lado de 1la coraza,
Btu/lbm-°F.

Calor especifico del fluido del lado de 1los tubos,
Btu/lb-*F,

Diamstro interior de la coraza, pulgadas.

Diametro interior de los tubos, pulgadas.

DiAmetro exterior de los tubos, pulgadas.

DiAmetro exterior del haz de tubos, pulgadas.

Diferencia de temperatura media logaritmica, *F.
Diametro del tubo, pulgadas.

Diametro equivalente volumetrico de la ventana,
pulgadas; DV = (4%SWk LB)/AW.

Diametro equivalente de la ventana, pulgadas.
Difusividad media de vortices de transferencia de calor,
piet/hr.

Factor de friccion de flujo cruzado para un banco de
tubos ideal. adimensicnal.

Fracciérn del area de flujo cruzado minima total que esta
en el canal de desvio entre el haz de tubos v la coraza,
adimensional.

Fraccidon del total de tubos que estan en {lujo
transversal. adimensional.

Fraccidn del area total de flujo transversal que esta
disponible para el flujo que no pasa a traves del haz de
tubops, adimensional,
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GM

FS1

FT
GC

hp

hpp

hL

bm

PNL

ho
Py
P

HI10
HO

Jc

J1
Ju

JR

Js

Factor de friccion para flujeo transversal en un haz de
tubos ideal. adimensional,

Factor de correcitn por temperaturas, adimensional.
Constante de conversién gravitacional, 32.2 lbm-pies/
lby~hr2 ¢ 4,17 x 108 1b-pies/lbf-hrZ.

Velocidad de masa basada en SM, lb/seg-pie2 .

Coeficiwnte de transferencia de calor, Btu/hr pie2=*fF.
Coeficiente de transferencia de calor para la seccion de
flujo cruzado o banco de tubos ideal, sin desvio o fuga,
Btu/hr-pie?-°F.

Coeficiente de transferencia de calor para la seccidn de
flujo cruzado o coeficiente total para el intercambiador
de calor, después de la correccidn de desvio, sin fuga,
Btu/hr-pie?-*F,

Coeficiente de transferencia de calor total para el
intercambiador de calor con desvio y fuga, Btu/hr-pie2-
*F.

Coetficiente de transferencia de caler promedio para un
banco de tubos de un numero finito de hileras, Btu/hr-
pioz"F.

Coeficiente total de transferencia de calor para el
intercambiador de calor sin paso ni fuga, Btu/hr-pie2-
°F.

Coetficiente de transferencia de calor para un haz de
tubos ideal, Btu/hr-pie<-~-°*F,

Comficiente de transferencia de calor para una seccién
de ventana, sin paso o fuga, Btu/hr-pie<-°F.

Comticiente de transferencia de calor para un banco de
tubos ideal con un numero infinito de hileras de tubo,en
flujo turbulento, Btu/hr-pie?-°F,

Coeficiente de pelicula del lado de los tubos, Btu/hr-
pie2-+F,

Coeficiente de pelicula del lado de la coraza, Btu/hr-
pie2—*F,

Factor de transferencia de calor de Colburn para un
banco de tubos ideal, adimensional.

Factor de transferencia de calor, adimensional.

Factor de correccidn del coeficiente de pelicula del
lado de la coraza por etfectos del flujo que no pasa a
travées del haz de tubos, adimensional.

Factor de correccitn del coeficiente de pelicula del
lado de la coraza, por efectos de la configuracién de la
mamparas, adimensional.

Factor de correccién por etfectos de fuga en la mampara,
adimensional.

Factor de correccion del coeficiente de pelicula del
lado de 1la cora:a, por efectos de fugas en la mampara,
adimensional.

Factor de correccidn del coeficiente de pelicula del
lado de la c¢oraza, por gradiente adverso de temperatura,
adimensional.

Factor de correccién del coeficiente de pelicula del
lado de 1la coraza, por espaciamiento desigual de
mamparas, adimensional.
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KS
KT
KW
LB
Lc

LS
LSt

Lso

NCO
NCwW

NPT
NS
NSS

NT
Nu

PN

PR

Pr

PT

RB

Re
RES
RET

Conductividad térmica del fluido del lado de la cora:za.
Btu/Hr-pie2(*F/pie).

Conductividad termica del fluido del lado de la coraza,
Btu/hr-pies-°F. )
Conductividad teérmica del fluido del lado de los tubos,
Btu/hr-pies~*F.

Conductividad térmica de la pared del tubo, Btu/hr-pies—
*F.

Longitud del tubo, pies.

Espaciamiento de la mampara, pies.

Corte de la mampara, del extremo de la mampara al
diametro interior de la coraza, pulgadas.

Espaciamiento central entre mamparas, pulgadas.
Espaciamiento entre mamparas en la seccion de entrada
del intercambiador de calor, pulgadas.

Espaciamiento entre mamparas en la seccion de salida del
intercambiador de calor, pulgadas.

Exponentes para la relacion entre JI y RES, vy F1 y RES
respectivamente.

Numero de mamparas en el intercambiador de calor.

Numero de hileras de tubos cruzados por el flujo a
través de una seccion transversal.

Namero de corazas.

Numero efectivo de hileras en flujo transversal en cada
seccién de ventana.

Numero de pasos por el lado de los tubos.

Numero de tiras de selloc encontradas durante el flujo a
traves de una seccidn de flujo cruzado.

Namerco de Nusselt, adimensional.

Namero de fajas de sellos equivalentes para desviar el
flujo que no pasa a traveées del haz de tubos.

Namero total de tubos en el intercambiador de calor.
Namero efectivo de restricciones para el flujo cruzado
en la ventana. NW es aproximadamente @l numero de
hileras de tubo entre los extremog de la mampara y la
coraza.

Pitch del tubo normal al flujo: distancia entre centros
de tubos en la direccién normal al flujo, pulgadas.
Pitch del tubo paralelo al {flujo: distancia entre
centros de tubos en la direccidn paralela al flujo,
pulgadas.

Namero de Prandtl. adimensional.

Pitch del tubc: distancia entre centros de los tubos mas
cercanos en el arreglo de tubps, pulgadas.

Carga total de calor intercambiado, Btu/hr.

felacion de las variaciones de temperatura de cada
fluido, adimensional,

Factor de correccion en la caida de presidon por efecto
del flujo que no pasa a traves del haz de tubos,
adimensional.,.

Numero de Reynolds para flujo cruzado, adimensional.
Numero de Reynolds del lade de la coraza, adimensional.
Numero de Reynolds del lado de los tubos, adimensional.
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RIO
RO
RL
RS

SGS
SBT

SL
SM

SsB

St
STB

SWG
SwWT

TbS
TbT
uo
uc
up
VM
Vi
vT
vz

ws
wT

Xt
%]
s
uSHW

pTW

Resistencia a la transferencia de calor del! lado de los
tubos, adimensional.

Resistencia a la transferencia de calor del lado de la
coraza, adimensional.

Factor de correccidn de la caida de presidan por efectos
de fugas en la mampara, adimensional.

Factor de correccién de la caida de presidn por efecto
de espaciamiento desigual entre mamparas en las
seccicnes de entrada y salida, adimensional.

Espacio minimo entre 1los tubos adyacentes. a=RPT-Dt,
pies.

Eficacia térmica, adimensional.

Gravedad especifica a la temperatura de bulbo del lado
de la coraza, adimensional.

Gravedad especifica a la temperatura de bulbo del lado
de los tubos, adimensional.

Area de fuga de la mampara, pulgsZ.

Area de flujo en o cerca de la linea de centros, para
una seccidn de Tlujo transversal, pulgsz.

Area de fugas coraza-mampara para una mampara sencilla,
pulgsz,

Numero de Stanton, adimensional.

Area de fugas tubo-mampara para una ventana. pu1g52

Area de flujo a través de una ventana, pulgs<,.

Area gruesa de la ventana, pulgs?.

Area de la ventana ocupada por los tubos, pulgsz.
Temperatura de pared, °F.

Temperatura de bulbo del lado de la coraza, °F.
Temperatura de bulbo del lado de los tubos, °F.
Coeficiente global de transferencia de calor, Btushr-
piel-*F.

Coeficiente glaobal de tranaferencia de calor de
servicio, Btu/hr-piel-*F.

Coeficiente global de transferencia de calor limpio,
Btu/hr-pieZ-°F,

Coeficiente global de transferencia de calor de dise’o,
Btu/hr-pie2-*F,

Yolumen, pie3,

velocidad de fluio cruzado basado en SM, pies/seg.
Velocidad de la ventana basado en SW, pies/seq.
Velocidad del fluido en lps tubos, DX.I/IE?.

Velocidad geométrica promedio, VZ=(VMavuy 1 2. pies/seg.
Flujo masa del fluido del lado de la coraza, lbs/hr,
Flujo masa del fluido de! lado de los tubos, 1b/hr.
Factor de correccian para reégimen turbulento,
adimensional.

viscosidad abscluta, lbp/pies-seg.

Viscosidad en la pared, lb,/pies-seq.

Viscosidad del fluido del lado de la coraza, cp.
Viscosidad del fluido del lado de los tubos, cp.
Viscosidad del fluido del lado de la coraza a la
temperatura de pared, cp.

Viscosidad del fluido del lado de los tubos a la
temperatura de pared, cp.



Densidad del fluido del lado de la coraza, lblpie3-
Densidad del fluido del lado de los tubos, 1b/pies.
Anqgulo de corte de la mampara.

Coeficiente para el factor JB.

Constante empirica.

Constante empirica.

Correceion por efectos de flujo de desvio, adimensional.
Coeficiente de correccién para la transferencia de
calor, adimensional.

S = hpp/hngp

sAP.T Correccion para la caida de presion de flujo cruzado en

régimen turbulento, adimensional.

$AF,L Correccion para la caida de presion para flujo cruzado

en régimen laminar, adimensional.
Difusividad del momento, pie2/hr.

Densidad del fluido de la coraza, lbm/n£e3.
Densidad promedio, lbg/pie3.

APB Caida de presidén para la seccion de flujo cruzado o

banco de tubos ideal, sin desvio o fuga, psi.

APBI Caida de presidn por el flujo a travésn de una seccidn de

flujo transversal ideal, psi.

APBP Caida de presién para la seccién de flujo cruzado o para

APL

el intercambiador de calor total despues de a
carreccion de desvio, sin fuga, psi.

Caida de presién total para el intercambiador de calor
con desvio y fuga, psi.

APNL. Caida de presiton total para el intercambisdor de calor

sin desvio ni fuga, psi.

APR Caida de presion de los retornos del lado de los tubos,

psi.

APTT Caida de presion de los tramos rectos de los tubos, psi.

bPT
apru

ar

Caida de presidn del lado de los tubos, psi.

Caida de presién para una seccion de ventana, sin desvio
o fuga, psi.

Diferencia de temperaturas, °F.
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Détérmsﬁarblas temperaturas de entrada v salida del lado de
la coraza vy de los tubos.

Calcular 'la diferencia de temperaturas media logaritmica,.
DML’ o
. (TI=t2) = (T2-t1)
DTl
; LNC(TA=22)/7({T2-¢1))
Calcular:
Ti1-T2 t2-t1

Sw
t2-t1 Ti-t}

Re

Para determinar el numero de ctorazas requeridas (NCO) de
tal manera que el factor FT no sea menor de 0.8 (usando las
fig's 1A a 1F del apeéndice).

Determinar la diferencia de temperaturas media logaritmica
corregida (DTML)c:

{DTML)c = DTML % FT

Determinar las temperaturas de bulbo del lado de los tubos
y coraza (TbT Y TbS)s

ThT = ( t1 + t2 ) 7 2
ThS = ( Tl + T2 ) 7 2

A la temperatura de bulbo del lado de los tubos, determine
las propiedades del fluido:

Gravedad especifica (SGT)

Viscosidad (yT), cp

Capacidad calorifica (CT), Btu/lb- °F
Conductividad térmica (KT), Btu/hr-pie-°F

A la temperatura de bulbo del lado de la coraza, determine
las propiedades del fluido:

Gravedad especifica (SGS)

Viscosidad (S), cp

Capacidad calorifica (CS)., Btu/1b-°F
Conductividad térmica (XS), Btu/hr-pie-°F

Determinar los flujos masicos del lado de la coraza, WS
(1b/hr) y del lado de los tubos, WT (1b/hr).

Determinar la carga de calor Q, usando los datos del lado
de la coraza o del lado de los tubos.
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10.

11.

12,

13.

14,

a. Asumir un valor para el coeficiente total de diseRo
© (UD), refiriéndose a la tabla { del apéndice.
b. Calcular el &rea total, AT: 4
AT = Q / (UD ¥ (DTML)c]
c. Calcular el Area por cora:za:
A = AT / NCO

Elegir los siguientes parametros (tabla 2 del apéndice):

Numero de pasos por el lado de los tubos, NPT.
Longitud de los tubos, L (pies).

Diametro interior de los tubos, dl (pulgs).
DiAmetro exterior de los tubos, do (pulgs).
Tipo de arreglo: triangular, cuadrado o rotado.
Pitch de los tubos, PT (pulgs}.

Pitch normal de los tubos, PN (pulgs).

Pitch paralelo, PP (pulgs).

Porciento de corte de la mampara.

Nimero de fajas de sellos (NSS).

Calcular el pumeroc de tubos del intercambiador de calor.
NT3

A
NT & ————ee
Cnx(do 7/ 12)8L)

Se puede modificar la longitud a la longitud efectiva,
usando L-0.5, en lugar de L, considerando que en promedio
se tiene 0.5 pies por los espesores de los espejos, en los
dos extremos del intercambiador de calor.

a. Ajustar el numero de tubos de acuerdo a la tabla 2 del
ap#ndice y determinar el diametro de 1la coraza de
acuerdo al nimero de pasos por el lado de los tubos.

Determinar el area del intercambiador de calor.
A=n % (do/ A2 ) x L & NT

Calcular el coeficiente global de transferencia de calor de
disedo. UD:

UD = @ 7 INCO % A % (DTML)c]

De acuerdo al numero total de tubos y al tipo de arreglo,
determinar el didmetro exterior de har de tubos, DOTL
{pulgs) (tabla 2 de]l apéndice). Los datows de la tabla 2 son
para un cabezal flotante de anillo dividido (tema S). Para
un diametro dado de coraza, el valor de DOTL sera mas
grande que ®] mostrado para espejos fijos vy mas peque’o que
para un cabezal flotante removible. En cualquier caso
pusden ser tomados con bastante exactitud.
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. CALCULO DEL COEFICIENTE DE PELICULA DEL LADO DE LA CORAZA

15,

16.

17,

18,

19.

Determinar e1 numerc de hileras cruzadas en una seccion
transversal (entre los extremos de las mamparas), NC:

NC=Dx[1~-(2%xLC/ D)) /PP

Calcular - la  fraccidn de tubos totales en la seccién de
tlujo - transversal, FC mediante la* fig.2 del apéndice o
usando la siquiente ecuacidns

D-(2¥LC) ©p-f2Me) . D-(24LC

)
) ¥SENLCOS~1 (. y1-2%cos~1 ¢ i3]

1
FCo— X (n+2% (
n poTL

Donde todos los 4ngulos estan en radianes.
Para disefos =min tubos en las ventanas, el numero real de
tubos en el intercambiador de calor es FCYNT3 pero se
considera FC=l en los siquientes calculos.

Estimar el numero efectivo de hileras en flujo transversal
en cada ventana, NCW:

NCW = (0.8 % LC) / PP

EstA ecuacion asume que el fluido en el lado de la coraza
cruza, en promedio, la mitad de las hileras de tubos en la
ventana (cada una de esas hileras dos veces) y Que las
hileras se extienden 0.8 de la distancia del extremo de la
mampara al diametro interior de la coraza.

Numers de mamparas, NB calculado de:

123 ~-LSI-LSO0
NB & e+ 1
LS

Es&& ecuacion considera que el espaciamiento de entrada y/o0
salida entre mamparas puede ser diferente del espaciamiento
entre mamparas tentrales,

Area de flujo transversal en/o cerca de la linea de centros
para una sectioen de flujo transversal, SM:

Para arreglo cuadrado y cuadrado rotados

DOTL-do

SM = LS¥{D-DOTL+( )% (PT-da) ]
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20.

21.

22.

Para arreglo triangular:

DOTL-do

M = LS*[D~-DOTL+( 1k (PT~-do)]

Estas. .ecuaciones suponen un haz de tubos cercanamente
uniforme, excepto por los canales de particién de l1os pasos
de tubos, y la diferencia entre el diametro interior de la
coraza y el didmetro exterior del haz de tubos (estos
claros son corregidos por separado). No sxiste prablema si
la linea de centros del haz normal al flujo transversal
e@std desprovisto de tubos, como se requiere para tubos en U
o construccidn de miltiples pasos en el lado de los tubosj
esto es una menor distorsidn de la uniformidad del haz de
tubos.

Calcular la traccién de Area de tlujo transversal
disponible para flujo de "desvio", FSBP estimada de:

D-DOTL

FSBP= ( )&LS

Este termino toma en cuenta el efecto de flujo que no puede
pasar completa o parcialmente el haz de tubos, con una gran
reduccion de contacto con la superficie de transferencia de
calor y distorsion del perfil de temperatura.

Calcular el area de fugas tubo-mampara para una mampara,
STB. mstimada de:

STBa 0.39264NT % (1+FC) X (2%DTB*do+DTB2)

La construccion tema clase “"R", especifica a DTB de 1/32
pulgadas, donde la longitud mdxima de tubo sin soportar
(normalmente 2 LS) no excede 36 pulgadas y DVTB de 1/64
pulgadas de otra manera. Los valores deberan ser
modificados si se tiene una construccidn mas ajustada o mas
holgada, © si se prevee taponamiento por suciedad.

Calcular &1 4angulo del corte de la mampara, ©, El angulo
del corte de la mampara es el A4ngulo subtendido por la
interseccién del corte del borde de la mampara con la
superficie interior de la coraza. En términos de las
cantidades previamente definidas:

o= 2xc0S™1 [ 1 - (2 X LC /7 D))

bonde el valor del término COS™! (1 ~ 2 #LC/D) estd en
radianes, entre © y n/2.
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23,

24,

28,

26.

27.

Calcular el drea de fugas coraza-mampara para una mampara,
58B. Si el claro diametral, DSB, es conocido, SSB puede ser
calculado:

SSB= [{(n x D x DSB) ¥ (1 - (6 7 (2 % n)))1/2

El valor de DSB se obtiene de la tabla 3 del apéndice. Se
deberan considerar tolerancias para construcciones
ajustadas u holgadas. En este aspecto, puede notarse gque es
conservador estimar un claro mas grande cuando se calcula
la transferencia de calor. en el sentido de calcular un
coeficiente de transfersncia de calor mis bajo del lado de
la coraza. Sin embargo, cuando calculamos la caida de
presicdn, se obtiene® un estimado conservador (caida de
presidn mds alta) si uno asume claros pequedos.

Calcular el 4rea de flujo a traves de la ventana, SW. Esta
Area es obtenida como la diferencia entre el area total de
la ventana, SWG y el Area de la ventana ocupada por tubos,
SWTs
SWe SWGE-SWT
El valor de SWG puede ser calculado de 1

D2 [} Lc -]
SWE™ ———A[—— = ((1-(2%——) )¥SEN (——)2}]

4 2 D 2

El area ocupada por los tubos, SWT puede ser calculada des
SWT= ——%(1~FC)*nkdo?
8

Calcular el diadmetro equivalente de la ventana, DW
{requerido solo si existe flujo laminar, definido como RES
£ 100), calculado 'como:

n
DW= (48SW)/[—3NTE(2-FC)xdo+D3e]
2

Calcular el numero de Reynolds del lado de la coraza, RES.
El numero de Reynolds del lado de la coraza estd definido
como:

RES= 12%do$WS/ (2.42%S25M)
Estimar el factor de correccion por efectos de fuga en la

mampara, JI, de la fig.3 del apéndice, para un arreglo de
tubos dado, usando el valor calculado de RES.
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28,

29

30.

31

Calcular el coesficiente de transferencia de calor para un
haz de tubos ideal hO:

144%WS KS VS
hO= JIsCSH( )¥( )2/3 (—)0.14
. sM CS*S%2.42 =

Determinar el factor de correlacion por efectos de la
confiquracian de las mamparas, JC, usando la fig.4 del
apéndice o la emcuacion siguiente:

JC= FC+0,524 (1 - FC)0-32 2 (sM/sw)0.03

Este valor es igual a 1.0 para intercambiadores de calor sn
los cuales no hay tubos en la ventana, se incrementa hasta
un valor de 1.1% para un disefo en el cual las ventanas son
relativamente pequelas ¥y la velocidad en la ventana es muy
alta, y disminuye hasta un valor de cerca de 0,52 para
cortes de mamparas muy grandes. Un valor tipico para un
intercambiador de calor bien disefado es de 1.0.

Calcular el factor de correccitn por efectos de fugas en la

mampara, JL, usando la fig.5 del apéndice o la ecuacidn
siguisnte:

STB+SS8B STB+SSB
)40 1¥[1-EXP(-30%{ o)) ]2
SM

JLwi-(1+ 1 %{0.45(

TB+5SB

Un valor tipico de JL se encuentra en el rango de 0.7 a
0.8, JL castiga mas las fugas de cOraza-mampara Que las
fugas tubo-mampara. La correlacion de JL.penaliza el disefo
de mamparas Que ®e sncuentran muy cercanas, que lleva a una
fraccitn excesiva de flujo de fugas, comparado con el flujo
transversal.

Estimar el valor del factor de correccidn por el flujo que
no pasa el haz de tubos, JB. Este factor #s determinado en
la 1ig.4 del ap#ndice como una funcion de FSBP y de la
relacion NSS/NC (relacidn del numero de fajas de sello por
lado al nuimero de hileras cruzadas en una seccion
transversal de flujo) o de la siguiente ecuacion:

2#NSS
JB = EXP [ ~a % FSBP & {( & —(ea—)1/3 )3
NC

a = 1.5 para flujo laminmar vy a = 1,35 para flujo de
transicion o turbulento. JB es el factor de correccion por
el flujo que no pasa a través del haz de tubos (corriente
“C")., JB toma en cuenta las diferencias en construccién.
Para diferencias relativamente pequeRas entre el diametro
exterior del haz de tubos y el diadmetro interjor da la
coraza, JB = 0.9, y para claros mas grandes como los
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32.

33

34,

cabezales flotantes removibles JB = 0.,7. JB tambieén
considera @l mejoramiento por las fajas de sello.

Determinar el facitor de correccidn por gradiente adverso de
temperatura a numeros bajos de Reynolds, JR., Este factor es
igual a 1.0, si RES #s igual o mds grande que 100.

a, Si RES < 100, determinar JR¥ de la fig.7 del apéndice,
conociendo NB Y (NC+NCW)

b. Si RES § 20, JR = JR&

c. Si 20 < RES < 100, determinar JR de la fig.8 del
ap#ndice conociendo JR® Y RES

Calcular el factor de correccion por espaciamiento desigual
de mamparas a la entrada o salida, JS. La ecuacion ess

(NB-1) + (LSI/LS)1~P + (Lso/Ls) 1-n
35 =

(NB=1) + (LSI/LS) + (LSO/LS)

n = 0.4 para flujo turbulento (RES > 100)
n = 1/3 para flujo laminar (RES < 100)

El factor de correccidn JS estard usualmente entre 0.85 y
1.0. Este factor puede ser evaluado de las fig's.9 y 10.

Calcular el coeficiente de pelicula del lado de la coraza,
usando la ecuacion:

HO = hO x JC x JL % JB % JR % JS

CALCULO DEL COEFICIENTE DE PELICULA DEL LADD DE LOS TUBOS

3%.

36.

37.

38.

39.

Calcular el area de flujo en los tubos, ATy

AT = (n *% d12 /4) & NT / (144 ¥ NPFT)

Determinar el gasto mdsico en los tubos, GT3

GT = WT /7 AT

Calcular la vwlocidad del lado de los tubos, VT3
VT = GT 7/ (3400 % SGT x 62,37)

Determinar el numero de Reynolds del lado de los tubos,
RET:

RET = (GT % dI) 7/ (12 % T & 2.42)

Calcular el coeficiente de pelicula del lado de los tubos,
HIOs

&6



Para aguats
HIO = (130/010-2)%[1+((0.011K(t1+£2))/2)14VTO+8 ¥(d1/da)
Para otros fluidos: ) SRTIE TR
HIO=  Q.027$RETO-7963 (2. 42¢CTHT/KTIL/Se(125KT/HI) ¥
(d1/do) Sl Ee e e
40. Estimar la temperatura de barqd,”'twi
Para fluido caliente en la coraza:
t= [(ti+t2)/2]+ [(HO/(HIO+HO)}) Xk {(T1+T2)/2 - (t1+t2)/2}]
Para fluido caliente &n el lado de los tubos:
tWs [(t1+¢2)/72] + [(HIO/{HIO+HO)) % ((T1+T2)/2-(t1+t2)/2}]
CALCULO DE LA CAIDA DE PRESION DEL LADD DE LA CORAZA
41. Desterminar e! tactor de friecidn, FSI, con el valor
calculado de RES., usando la 1ig.11 del apéndice para
arreglo triangular y arreglo cuadrado rotado y la fig.12
del apéndice para arreglo tcuadrado.

42. Calcular la caida de presion para una seccion de flujo
transversal ideal, AFBI)

0.6981076 & FSI & WS2 & NC ¥SW
4PBI= X (emm)0.18
SM2 ¥ 62,37 & SGS 1]

43, Calcular la caida de presion para una seccion de ventana
ideal APWI:

§i RES 2 1001

WS2 & (2 + 0.68NCH) * 1.73 & 10 ~7
APWI=

SM ® SW ¥ SG5 % 42.37
Si RES < 100

0.75% 1076x5¢WS NCW LS wWs? x 0.343%1076
APWI= 2L

PRSI, VS
SMaSWES6E562.37 PT-do DW2 SMISWKE62.3785GS
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49,

a5.

46.

47.

Determinar ®] factor de correccion por el flujo que no pasa
@l haz de tubos, RB de la fig.13 del apéndice como una
funcion de FSBP y NSS/NC, Este factor es diferente en
magnitud a JB, pero similar en forma. E1 valor de RB va de
0.5 a 0.8, dependiendo del tipo de construccion y el numero
de gajos o fajas de sello.

Determinar el factor de correccion por efecto de fugas en
la mampara para caida de presién., Riz. Este valor se obtiene
de la fig.14 del apéndice.
Calcular el factor de correccion por espaciamiento desigual
entre mamparas, RS. La ecuacidn es:
1 ’ .
RS= - % { (LSI/LS)™" =+ (LSO/LS)™N" 3
2
n‘= 1.5 para flujo turbulento (RES > 100)
n'= 1.0 para flujo laminar {RES < 100)
Determinar la caida de presién a traves del lado de la
coraza {(excluyendo boquillas), APS:
NCW
DPS={ (NB~1)*APBI $RB+NBAPWI J¥RL+[ 24 APBI¥RB(1+—_)%RS]
NC

CALCULO DE LA CAIDA DE PRESION DEL LADO DE LOS TUBDS

a8,

49,

S0.

51.

Calcular la caida de presion para tramos rectos:

0.002738RET=0 2489545725 sNPTR12
APTT=

(5.22510108dI2SGT) & (,T/WT) 0 14
Calcular la caida de presidn para retornos, APR:

APR= [48G6T2.00154),34248%10-134NPT1/SGT

Calcular la caida de presion total del lado de los tubos,
&A1y

APT = APTT + OPR

Calcular e] coeficiente global de transferencia de calor

l1impio, UCs
UC = HO & HIO / {HO + HIO)
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S52.

93.

S4.

’

Calcular el coeficiente global de transferencia de calor de
servicio U0, basado en w®] AaArea de transferencia de calor

del lado de la coraza:
uo' = 1 7/ C(1/HIO) # (1/HO) + R1O + RO}

Calcular el area requerida:

Q
AQ =

uo % {DTML)Cc

Calcular el pnr:ien(a de sobredisefio:

A
ZSD = (W = 1) ¥ 100
A0

&9
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En una planta de etano y recuperacion de licuables, exiate
necesidad de endulzar Qases amarqos por el procedimiento
absorcidn en solucion de dietanolamina (DEA)., Esta solucion
regenera por calentamiento y es5 necesario enfriarla.

La temperatura de salida de la torre de regeneracion es
260*F y se requiere a 174°F, para usarse =n la absorcion.
tlujo de solucion de dea manejado es de 108,782 lb/bhr.
dispone de agua de enfriamiento a una® temperatura de T0°F,
es tfactible calentarla hasta 113°F.

la

de
El
Se

y

DiseRar termodinamicamente un intercambiador de calar para

este proceso.
Soelucion

1. Determinar las temperaturas de entrada y salida del lado
la coraza y de los tubos.

de

Tl = 260 °F tl = 90 °F
T2 = 174 °F tZz = 113 °F
2. Calcular la diferencia de temperatura media logaritmica,
DTML:
(T1-t2) - (T2-t1)
DTHL=

LNC(TL-£2)/(T2~t1)}

(260-1158) - (174-90)
DTML= = 111.739 °F
LN{(260-115)/(173-590)}

3. Calcular:

T1-T2 t2=-t1
R= S=
t2-t1 Ti=-t1
T1-T2 260 - 174
Rm - = 3.44
t2-t1 115 = 0
t2-t1 115 - 90
S= - - 0,147
Ti-t2 260 -~ 50
De la tig.1A del apéndice: FT = 0.97 y NCO = 1
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Determinar ‘la diferencia de temperaturas media logaritmica
correqida (DTML):: .

{DTML)C = DTNL X FT
(DTNL):= 111 739 ! 0.97 = 108.3868 °F

Dntermxnar las temperaturas de bulbo del lado de los tubos
¥ -coraza (TbT Y TbS)x

nﬂ-‘-‘(nfm)/z
TbS = ( TL +:T2%) /- 27

ThT = ( 90 + 115 ) /-2 = 102.5 °F
ThbS = ( 260 + 174 ) / 2 = 217.0 °F

A la temperatura de bulbo del lado de los tubos, determine
las propisdades del fluidos

Gravadad especifica (SGT)

Viscosidad (1), cp

Capacidad calorifica (CT), Btu/lb-*F
Conductividad térmica (KT), Btu/hr-pies-°F

SGT = 1.01% a 102.85 °*F

T = 0,488 cp a 102.% °F

CT = 1,002 Btu/lb-*F a 102.5 °F

KT = 0.367 Btu/hr-pies-*F a 102.3 °F

A la temperatura de bulbo del lado de la coraza, determine
las propiedades del fluido:

GBravedad especifica (SGS)

Viscosidad (;S), cp

Capacidad calorifica (C8), Btu/lb-*F
Conductividad térmica (KS), Btu/hr-pies-*F
SGS = 0.98681 a 217.0 °F

¥5 = 0.533 cp a 217.0 *F

€S = 0.914 Btu/ib-"F a 217.0 °F

KS = 0.320 Btu/hr-piei-*F a 217.0 °F

Determinar los {lujos masicos del lado de la coraza, WS
(1b/hr) vy del lado de 'los tubos. WT (1b/hr).

WS = 108,789 1b/hr

QS = WS x CS ¥ { T ~ T2 )

QS = 108,789%0.914% {260 - 174)= 8,551,250.536 BW/hr
GT = WY 8 CT & ( ¢2 - ¢1 )

Asumiendo QS = QT
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.

10,

, at
Whw —
CT & (1 - 2 )

8,551.,250.56
WT = = 341,367,.2877 lb/hr
1.002 x ( 115 - 90 )

Dltarminaf la carga de calor G, usando los datos del lado
de la coraza o del lado de los tubos,

a, Asuma un valor para el coeficiente total de disedo, UD,
refiriéndose a la tabla 1 del apéndice.

De la tabla i del apéndice UD= 100 Btu/hr-piel-*F
Con un factor de obstruccién _de 0.003 y caida de presidon
permisible de S a 10 1b/pulgZ.

b, Calcular el area total. AT:

AT = @ 7/ [UD % (DTML)R]

AT = B,3581,250.556 / {100 % 10B.3868)= 708.9% pie?
c. Calcular e)l Area por corazai

A = AT 7 NCO

A = 788.95 / 1 = 788,95 pie?
Elagir los siquientes pardmetros (tabla 2 del ap#ndice):

Numero de pasos por el lado de loe tubops, NPT,
Longitud de los tubos, L (pies).

Didmetro interior de los tubos, dl (pulgs).
DiAdmetro exterior de los tubos, do (pulgs).
Tipo de arreglo: trianqular. cuadrade o rotado.
Pitch de los tubos, PT (pulgs).

Pitch normal de los tubos, PN (pulas).

Pitch paralelo, PP (pulgs).

Porciento de corte de la mampara.

Nimero de fajas de sellos (NSS).

NPT = 2 (un paso por la coraza y dos por loa tubos)

L = 14 piss (longitud comercial)

Para el inicio del diseRo se considera:

dl = 0.834 pulgs

do = 1.000 pulgs (diametro comercial)

Arreglo de los tuboss cuadrado (para mejor limpieza v
menor caida de presion

PT = 1.25 pulgs

PN = 1.25 pulgs

PP = 1.29 pulgs

% LC= 156.0



1.

12

13.

14.

LS = 4.4% pulgs
LSl = 4,65 pulgs
LSO = 4,465 pulgs
NSS = 2

Calcular el numero de tubos del intercambiador de calor,
NT:

A
NT =

In # (do 7 12) & L]

Se puede modificar la longitud a la longitud efectiva,
usando L-0.85, en lugar de L.

L =16 - 0,5 = 15,5
788.93

NT = = 194,42
fn % (4 7/ 12) % 13.9)]

a. Ajustar el numero de tubos da acuerdo a la tabla 2 del
apéndice y determinar el diametro de 1la coraza de
acusrdo al numero de pasos por el lado de los tubos.

De la tabla 2: NT = 199 para dos pasds en los tubos

Determinar el 4rea del intercambiador de calor.

A=n & (do/ 12 ) %L & NT

A=mn e (47 12) % 15.5 8 199 = B07.52 pia?

Calcular el coeficiente global de transferencia de calor de
diselio, UD:

UD= Q@ 7/ [NCO 3 A & (DTML)C]

UD=8, 551,250,556/ ({18807.524108.38481%97,70 Btu/hr-pie2-*F
AT = 8,551,230.55 / ( 97.70 & 108,3860 ) = B07.33 pie2

NT = B07.33 / [ x (1/12) % 15.5] = 199

De acuerdo al! nimero total de tubos vy al tipo de arreglo,
determinar el didmetro exterior de haz de ¢tubos, DOTL
(pulgs) (tabla 2 del ap#ndice). Los datos de la tabla 2 son
para un cabszal flotante de anillo dividido (tema S). Para
un didmetro dado de coraza, =1 valor de DOTL serd mis
grande que ] mostrado para espejos fijos y mias pequefo que
para un cabezal flotante removible. En cualguier caso
pueden ser tpmados con bastante exactitud.

DOTL = 21.35 pulgs
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CALCULO DEL CDEFICIENTE DE PELICULA DEL LADO DE LA CORAZA

15.

o

H
i

17.

i8.

19.

Caleular el numero de hileras cruzadas en una seccion
transversal (entre los extremos de las mamparas), NC:

LC = (146 % 23.25) /7 100 = 3.72

NC=D3xx{1-(2%LC/ D)) /PP

NC = 23,25 % [ 4 - (2 & 3.72 /7 23,253 )1 /7 1.25 = 12,63
Calcular la fraccion de tubos totales en la seccion de
flujo transversal, FC, mediante la fiq.2 del apéndice o
usando la siquiente ecuacién:

De la fig.2:

(LC/D) % 100 = (3.72 / 23.25) % 100 = 163 FC = 0.87

D~(28LC) D~-(28LC) D-(28LE)
YASENLCOS™1¢ ) 1-24C0S~1(

1
FC=—x{n+28{
n oTL

Donde todos los angulos estan en radianes,

D - (2% LC) 23.25-(2%3.72)
)

= ) = 0.7353
DOTL - 21.5
FCe (nOZ‘(O.7353)lSEN[CQS~1(0-7353)]-Z‘COS'l(0;7353))
n
FE = 0.8432

Estimar @1 numerc efectivo de hileras en flujo transversal
en cada ventana, NCW:

NCW = (0.B & LC) 7/ PP
NCW = (0.8 x 3.72) / 1,23 = 2,3808
Nimero de mamparas, NB calculado de:

12 x L - LSI - LSO

NB = + 1

LS

12 % 15.5 - 4.45 ~ 4,463
NB = + 1 = 39
4,65
Calcular el aArea de flujo transversal en/o cerca de la
linea de centros para una seccion de flujo transversal, SM:
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20,

21,

22,

23.

Para arreglo cuadridq ¥ cuadrado rotado:

DDTL- do

} x ( PT - do ) 1

SM = LS [ D'~ DOTL:¥
Gy PN

21.5-1

SM=4. 654023 25-21. 8+

y%(1.25-1)}=27.2025pulas?
Szt 4,29 .

Calcular la fraccion de “area de flujo trnn‘vers'al
disponible para flujo de "desvio", FSBP estimada des

D - DOTL
FSBP = ( ) ¥ LS
SM
23.25% - 21.5
FEBP = (e} * 4,45 = 0.2991

27.202%

Calcular el é4rea de fugas tubo-mampara para una mampara, 7
STB. Estimada de:

STB = 0.3926 ¢ NT % (1 + FC) % (2 % DTB % do + DTB2)
STB=0,3926%199 & (1 + 0,8432)%(2 ¥ 1/32 & 1 + (1/32)2)

STB = 9.1409 pulgs?2

Calcular el Angulo del corte de la mampara, ©. El angulo
de]l corte de la mampara, es e a&ngQulo subtendido por la
interseccién del corte del borde de la mampara con la
superficie interior de la coraza. En términos de las
cantidades previamente definidas:

e = 2 % Cos™l f1 - (2 % LC/D))

6 =2 x COS™! (% - (2 % (3.72/23.25))) = 1.4861

Calcular el Area de fugas coraza-mampara para una mampara,
SS5B. Si e) claro diametral, DSB, es conocido, SSB puede ser
calculado:

SSB = [{n x D & DSB) % (1 - (6/(2 %x n)))) / 2

De la tabla 33 DSB = 0.4%

SSB® [(n%23,25% 0,13)8{1-(1.6461/(2%1))11/2= 4,043 pulgs?
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24,

25,

26,

‘Calcular ellQrea de flujo a través de la ventana, SW. Esta

drea es obtenida como.la diferencia entre el area total de
la' ventana, SWG y e! drea de la ventana ocupada par tubos,
SWTs -

SW = SWE - SWT

€l valor de SWG puede ser calculado de 3

D2 e Le e
SWE = ——— & [oee =~ (1 = (2 % —— )IXSEN (—)3]
4 2 b 2
23.252 1,6461 - 3.72 1,6461
SWG= ———% [ -t - (2% ) ) % SEN ( 133
4

2 23.2%
SWE = 43.8475 pulgs?

El Area ocupada por los tuﬁds. SWT puede ser calculada de:
NT . .

SWT = —— & (1 - FC) * '’ &-d02
a8 -

199
SWT = —— % (1 - 0.8432) ¥ n & 12
8
SWT = 12.253% pulgs?
BW = 43,8475 - 12,2535 = 31,394. pulqs?
Calcular el diametro equivalente de la ventana, DW

{requerido solo ani existe flujo laminar, definido como RES
£ 100), calculado como:

n
PW = (4 &« SW) / [—— X NT % (1 -~ FC) % do + D x @)
2 .

n
DW=(4%31.594) /[ —%199#(1- 0.8432) % 1 + 23,23 & 1.6461)
-

DW = 1.,4478 pulqgs
Calcular el nimerc de Reynolds del lado de la coraza. RES.

£1 numero de Revnolds del lado de la coraza esta definido
comos

RES = 12 % do % WS / (2,42 % S ¥ SM)
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27.

28.

29.

30.

RES=12%1%108,78%/(2.42 % 0,333 % 27.2025) = 37,206.14

Estimar ©] tactor de correccitn por efectos de fuga en la
mampara, Jl, de la fig.3 del apéndice, para un arregloc de
tubos dado, usando el valor calculado de RES.

De la tig.3 : Ji=0.003B8

Calcular el coeficiente de transferencia de calor para un
haz de tubos ideal hOs

144 % WS ks 5
howJ I¥CS¥( )t )23 (__)0.14
sM CS xS & 2.42 pSW

144%108,789 0.32
hO=0,0058%0.914% ( y#t . y2/3
27.2025 0.914%0.53342.42

0.333

( y0.14

0.9533
hO = 1,291.0089 Btu/hr-pie2-°*F
Determinar el factor de correlacién por afectos de la
configuracidn de las mamparas, JC, usanda la tig.4 del
apéndice o la ecuacidn siguiente:
dC = FC + 0.524 % (1 = FC)0.32 ¢ (5M/51)0-03
De la fig.4: JC = .12
JC=0,8432+0,524%(1 - 0,8432)0-32 x (27,2029/31.594)0-03
JC = 1.1315
Calgular e] factor de correccidn por efectos de fugas en la

mamparea, JL, usando la 7ig.5 del apéndice o la ecuacion
siguiente:

SSB STB+SSB STB+SSB
Jl=i-(1+ 1$¢0.45¢ ) +O. L[ 1-EXP(-308( )13
STBE+SSH sM sM
STB+SSB 4,043 + 9.1409
( ) = = 0.4847
sM 27.2028
S5B 4,043
¢ y = = 0.30467
SEB+STH 4,043 + 9.1409
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31.

32,

33.

ESTA TESIS ND DEBE
SAUR DBE LA BIBLIOTEGA

JL=1-[{1+0.30567)#{0,45(0.4847)+0.1%[2-EXP(~30%(0.4847))33]

De la fig.5: JL = 0.5%

JL = 0.3843

Estimar el valor del factor de correccién por el fluijo que
no pasa el haz de tubos, JB. Este factaor es determinado en
la fig.b6 del apéndice como una funcien de FSBP y de la
relacion NSS/NC {(relacidn del numero de fajas de sello por
lado al numere de hileras Eruzadas en una seccién
transversal de flujo) o de la siguiente ecuacion:

2¥NSS
JB = EXP [ - a % FSBP & ( 1 = (e —)31/3 33
NG
NSS 2
= = 0.1581
NC 12,65

FSBF = 0.2991
De la tig.b3 JB = 0,89
222
JB = EXP[ = 1.3% ¥ 0.2991 £ 1 - (———)1/3 37 = 0.8801
12.65
Determinar el factor de correccion por gradiente adversc de
temperatura a nimeros bajos de Reynolds, JR. Este factor es
igual a 1.0, si RES es igual o mas grande que 100.
JR = 1.0

Calcular el factor de correccidn por espaciamientd desigual
de mamparas a la entrada o salida, JS. La ecuacidn es:

(NB-1) + (LSI/LS)L™M + (LSO/LS) 1-P
JS =

(NB-1) + (LSI/LS) + (LSO/LS)
n = 0,6 para flujo turbulento (RES > 100)
(39=1) + (4.45/8.65)170:6 4+ (4,45/4.56%) 1-0.6

JS= = 1.0
(39=1) + (4.65/4.65) + (4.65/4.63)

Calcular el coeficiente de pelicula del lado de la coraza.
usando la ecuacion:

HG = hO ¥ JC % JL * JB ¥ JR & JS
HO = 1.,291.0089 % 1.1315 & 0.5843 x 0.6801 % 1.0 % 1.2
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HO = 751.1932 Btu/hr-pie2-°F

CALCULO DEL COEFICIENTE DE PELICULA DEL LADD DE LS TUBOS

35.

36.

37.

38.

39.

Calcular el Area‘de~flujo en los tubos, AT

AT = (u 1'612 /q)T "Ni‘/ (144 % NPT)

AT = (. # o 534 2)% 199 / (144 % 2) = 0.3775 pie®

Determinar e lstu'ﬁAsi:n en los tubos, GT:

s2a77 7 0.3775 = 904,284 .20%8 1b/hr-pie?
C;icul;r iA‘VEIQ:Ldad del lado de los tubos, VT:

VT = GT / (3500 ¢ SGT x &2.37)

VTa 904,284.2038/(3600%1.015 ¥ 42.37)e 3,.9679 pies/sag

Determinar el numerc de Reynolds del lado de los tubos,
RET:

RET = (BT ¥ dI) / (12 % 3T x 2.42)
RET=(904,284.205840.834)/(12%0.46688%2.42) = 37,747.3044

Calcular el coeficiente de pelicula del lado de los tubos,
HIO0:

" Para agua:

40.

HIO= (150/d10-2)x[1+{(0.011%¢t1+t2))/23] % VI9.B 1 (d1/do)

HIO= (150/0. 8340"!![1*((0 OL1%(90+115))/2)1%3,.96790-8
(O 834/1.0)

HIb ®» 831.2702 Btu/hr-piel-°*F

Estimar la temperatura de pared, tW:

Para fluido caliente ®wn la coraza:

tWe [(t1+22) /72340 (HO/ (HIO+HO) ) % ((T1+4T2)/2 - (t1+4¢2)/2})

th= £(90+115)/2)+[(751.1932/(831.,2702+751.1932) )¢ (( 2&0
+ 174) 7 2 - (90+115)/2}]

tW = 156.85°F

Correccion por viscosidad:
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At = 154.85°F -

W = 0,588

ySY = 0.533
¥§ . 0,533
HO=HOS ( 30-142 '751,1932 & (Lo )0:1% = 785,1932
¥ouW ' o : - 0,833 .
¥ .88
HIO=HI10% ( 30-14= B31,27024(——0)0-14 = g31.2702
¥SW : 0.488

CALCULD DE LA CAIDA DE PRESION DEL LADD DE LA CORAZA

41,

42,

43,

Determinar el facter de friccion., FSI, con el valor
calculado de RES. usando la fig.i2 del apéndice para
arregleo cuadrado.

RES = 37,206.16 3 do = 1.0

De la fig.,12: FSI = 0,18

Calcular la caida de presién para una seccion de flujo
transversal ideal. APBI:

0.69%107¢ & FSI & WS2 % NC »SW
AFBI= X (—0-14
sM2 % 62.37 % SGS S
0.69%1078 x 0.15 £ 10B,7892 % 12,65 0.533
APBI= X y0.14
27.20252 x 62,37 & 0.9981 0.533

APB1 = 0.3397 PS1

Calcular la caida de presitn para una seccion.de ventana
ideal. PWIi

Si RES 2 1001

s WS2 & (2 + 0.6 NCW) % 1.73 x 10 ~7
PWI=

SM & SW ¥ 5G6S x 62.37

108,7892 % (2 + 0.6 % 2.3808) & 1.73 % 10 =7
APWI=

27,2025 & 31.594 % 0.9881 % 62.37

APWI= 0.132% PSI

a1



a4,

a3.

46.

47.

Determinar el factor ﬁe correccion por el flujo gue no pasa
®#) haz de tubos, RB.

FSBF = 0.2991
NSS/NC = 2 /7 12.65 = 0.1581

De la fig.133 RB = Q.47

Determinar el factor de gorreccion por efecto de fugas en
la mampara para caida de presion. RL. Este valor se obtiene
de la fig.14 del apéndice. :

STB+SSB 4.043 + 9.1409
{ ) = = 0.4847
SM 27.2025
558 4,043
( y = = 0.3067
5gB+STB 5.043 + 9.1409

De la fig.l4s3 RL = 0.29

Calcular el factor de correccitn por espaciamiento desigual
entre mamparas, RS. La e@cuacion ess

i
RS® -~ X ( (LSI/LS)™N + (LSO/LS)™N )
2
n'a 1,5 para flujo turbulento (RES > 100)

1
RS= = & { (4.45/8.45)71:8" & (4.465/4.65)"1.6" ) = 1.0
2

Determinar la caida de presidn a travéx del lado de la
coraza (excluyendo boguillas), APS:

NCW
ARS=[ (NB~1)%xAPBI *RB+NBXAPW] 14RL+[ 2%APBISRB&(1+—)%RS]
Ni

APS=  [(39-1)80.339780.467+3950,1325150.29+[250.3397%0.67%

8PS = 4,3473% PSI
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CALCUL O DE LA CAIDA DE PRESION DEL LADO DE LOS TUBOS

48.

49,

30.

S1.

52.

53.

Calcular la caida de presidn para tramos rectos:

o 0.002734RET ™0+ 298954GTZ4L NPT 12
TT=

(5.2241010%d I1%5GT) & (pT/iT)0- 14

0.00273¢37,747.3044~0.24875%904 ,284 , 20582815 . 582312

APTT=
(5.22%1010%0,834%1.015)%(0.668/0.488)0-14

APTT = 1.3633 PSI

Calcular la caida de presion para retornos, AFR:

APR= {4 % GT2.0013 x 1.34248 x 10-13 % NPT] / SGT

DPR= [4%904 ,284.20582.0013 x 1,34248 x 10-13 x 23 7 1.015
APR = 0.8832 PSI

Calcular la caida de presidn total del lado de les tubos,

&PT 3

APT = APTT + AFR
OPT = 1.3633 + 0.8832 = 2.2463 PSI

Calcular el coeficiente global de transferencia de calor
limpio, UC:

uc = HO ¥ HIO 7/ (HO + HIO)
UC = 731.1932 % B31.2702 / (751.1%932 + B831.2702)
UC = 394.6028 Btu/hr-pie?-°F
Calcular el coeficiente global de transferencia de calor de
servicin UQO, basado en el 4rea de transferencia de calar
del lado de la coraza:
UO = 1 / [(1/HIO} + (1/HO) + RIO + RO)
Uo = 1 / {(1/831.2702) + (1/731.1932) + 0.003 + 0,003)
UO = 117.1736 Btu/hr-pie2-°F
Calcular &) area requeridas
Q

AO = e
uo * (DTML)c
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54.

8,354,230.93546
AQ =

117.17%6 % 108.3848
AD = 673.3115 pie?

Calcular el porciento de sobredisefo:

. A
4SD = {—— - 1) ¥ 100
- AOD !
. B807.32
% SD = (c—m——— = 1) x 100 = 19,93%
673,3115
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El disefio termodinamico de Belli-Delaware para el lado de \la
coraza descrite, se clasifica en general como el major método que
existe ®n la literatura para este tipo de intercambiadar de
calor, ya que se utilizan correlaciones para el lado de la coraza
que toman on cuenta la distorsion del patran de flujo, debido a
la geometria del intercambiador de calor {fugas en 1os claros
mecanicos) .

El1 desarrollp del procedimiento de disefo termodinamico del
método Delaware para intercambiadores de calor de tubos y coraza,
sirve como apoyo bibliografico para el estudiante de Ingenieria
Quimica.

Se tomo caomo ejemplp una sustancia muy utilizada en la industria
petroquimica (Dietanolamina), para resolver el problema de diseRo
termodindmico, utilizando e} procedimiento descrita.

El HTRI (Heat Transfer Research, 1Inc.) es =] mejor meétodo
sistematizado usado en la industria, para el disefo
termohidrdulico de intercambiadores de calor, creado a partir del
método de Bell- Delaware y de la alimentacion de datos reales de
intercambiadores de calor existentes, teniendo correlaciones en
base & la geometria del intercambiador de calor y las propisdades
de los fluidos, siendo w®l protesor Kenneth J. Bell cooperador y
asesor en la documentacién de datos experimentales para e}
sistema HTRI,
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TABLA 1. VALORES TIPICAOS DE- CDEF!CIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR

£: DISERO, UD.
Pag.945 Xern, 9.0, “Process Heat Transfee®, Nc. Graw-Hill, Mew York, 1930,

Amonlaco.. ., - .
Soluciones acuosas 1
Sustanciss orgnicas ligeras 3
Sustancias orgdnicas medias?
Sustancias nq‘nlcn pesadas? 3.

A Y
Al\-- L RE m-;"

Vapor de sgua«, ) o
Metanolth 'ew,

Vapor de sgua. | ¢#i
Vapor de.aguast dla
. Vapor deaguah. ! ae..
Vapor dersgui | ‘ Y

¢ Sustenmcics ovphnions proades tionmm vierseldades ma)
gl Bl s Iaicomien Mld-lnmllp\i.l‘:‘:d:,‘-.‘
- Hble, Jetrélee erndo reduiids,
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TABLA 2. CUENTAS Y ARREGLO DE TUBOS.

Pag, 594 Bell. K.J. *Delaware Method For Shell Side Desipn®. Mc. Graw-hill Book Co, Oklahosi,

U.5.4.01%81).

Iy ARRECLO NUMER2 DE PA50S POR LOS TUBOS :
co;:zn‘ e "o PaTch
PoLs. | T [euta. mo. 1 2 4 6 8
21 jioly, 6 Lis/te A 1361 342 HI) 306 290
3/ 1 0ol27s 264 246 240 3%
EYD 1 4 Ins Q8 29 269 260
1 100|170 168 187 150 148
] 1,8 1199 188 170 166 160
i1, 34 118716 A jas2 420 186 s 364
EY 1 0% a2 o8 296 92
34 1 Al 368 349 26 328
1 00210 199 19 186 184
1 17, & 247 230 26 208 202
25 Yy, e |asne A lsa 506 468 173 434
34 1 00l b1 11 no 360 %3
3 1 A |470 452 22 3% 382
1 117, 00250 248 224 216 210
) 1 1 a f294 282 236 252 %2
27 2534 WA Lasne s jear 602 350 336 s26
34 1 0o[4es 452 2 418 408
34 1 A|sse 34 488 &74 [
1 117, 00 | 286 273 267 37 250
1 1y a [ 334 302 296 286
29 273/, % | 1sns A 692 840 620 594
34 1 0O)ss4 542 528 508 500
2 1 A |63 504 856 538 508 |
] 11/, oo [ 38 340 322 3 L 7S I
1 117, & {397 376 8 3t EIT
1 23344 Ira 118705 A 18a7 822 266 722 720§
F) 1 8olen 616 590 HTS s70 &
3% 1A s 728 818 666 840 |}
t 11/, 0o {402 390 366 380 %8 |
1 11y, & |an2 454 430 %22 400
n N3y e L 15716 A |9rs 938 812 832 826 ‘
3% 1 0O} n (11 £e3 67
34 1 b lase 430 7% 160 732 |
1 117,00 Jee0 483 430 420 ae
1 17, & {538 522 494 43 454
3 1y jas Lasne Aoz | iess | 1008 988 958 |
b 1 0Ols2e sl om 762 736
I # 4 |970 938 se2 864 .L%] i
1 11400 217 313 487 436 ¢80
t tly, a {68 892 $66 546 L5 H
—
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CONTINUA LA TABLA 2.

DIAN.. Tu50 ‘| ARREGLO NUMERO UE PASOS POR LOS TUBOS
I | Bphe op j°ITCH = :
PULG, | tomas POLG.| TUBOS 1 H 4 [
o, PULG.
8.071§ 6,821 e |1sne a | s 2 26 % ['18
34 1 0O} % " 20 20
n 1 a »” k11 % %
1 apol 21 16 16 14
A 17, a7 | 22 18 16 1%
10,021 8.27 E | isne A | e 56 4 3]
I 1 Do % 52 40 36
E1 1 A )6l 52 a2 I
-~ 1 i, 00f 2 32 26 24
1 17, 613 32 28 28
12 ol % | 1sne A hog 98 8 az
N 1 0O %0 72 68 8
I 1 & } o L1} 72 0
i [Y--3K1] &“ 40 s
1 W a | s 82 44 &2
137,02 34 [ 15/16 127 114 9% 90
kYD) 1 0G| 98 % 8l n
EYZ) 1 a luo 101 90 (]
1 ool 6 56 51 i
1 e e 3] s6 s4
18ty b 3sn asne A o 150 140 136
/4 1 B0 132 116 12
I 1 A 1183 152 ‘136 133
1 17,00 | s 82 75 70
1 1,8 | % 32 6 %
1y, e 3/ 1as/te A 2y 194 1e8
G 1 001198 168 164
/4 | Lk 181 176
1 1,00 {12 102 98
1 ity a 130 1é 1o
19t la 36 ¢ tifie A 101 82 252 s
4 1 00 {23 224 216 208
3 1 4 (i 236 242 2%€
1 tlseo 148 1462 136 3
1 W8 i 182 152 168




TABLA 3. CLAROS ENTRE MAMPARA-CORAZA.
Pag.34  Bell, £.J,, *Delaware Method For Shell Side Design®, Wc. Graw-hill Book Co. Oklahoaa,

V5.8, (19811,

D, PULG CLARD DIAMETRAL ENTRE MAMPARA-CORAZA, PULD
8-13 . 0.100

18-17 0.128

18-23 0.130

24-39 0.175

40-54 0.225

85~ ’ 0.300

ESTOS VALDORES SON PARA CORAZAS DE TUBERIA. S1 SE UTILIZAN

CORAZAS ROLADAS, SUMARLES 0.125 PULGADAS.
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FIG.1.A FACTORES DE CORRECCION (FT) PARA INTERCAMBIADORES 1-2.
Pag.933 Kern, 8.D., "Process Heat Transfer®. Mc. Graw-Hill, Wew York, 1930.

FIG.1.B FACTORES DE CORRECCION (FT) PARA INTERCAMBIADORES 2-4.
Pag.934 Xern, 0.0,, *Process Heat Transier®. Wc. Eraw-Hill, New Yord, 1950,
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F1G.1.C FACTORES DE CORRECION (FT) PARA INTERCAMBIADDRES 3-6.
Fag.9338 Xern, 0.0., *Process Heat Transfer®. Mc. Grau-Hill, Mew Yord, 1950,

FIG.1.D FACTORES DE CORRECCION (FT) PARA INTERCAMBIADORES 4-8.
Pag.936 Kern, G.0,, *Process Hest Transfer®. Nc, Graw-Hill, Mew York, 1950,
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FIG.31.E FARCTORES DE CORRECCION (FT) PARA [NTERCAMBIADORES 5-10.
£49.937 Xern, 0.0., "Process Weat Transfec®. Nc, Graw-Hill, Mew Yack, 1950,

05g

FIG.1.F FACTORES DE CORRECCION (FT) PARA INTERCAMBIADORES 6-12.
Pag.938 Kern, 9.0, *Process Reat Teansfer®, %c, Graw-Hill, #ew York, 1950,
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F16.2 ESTIMACION DE LA FRACCION TOTAL DE TuBOS (FC) EN FLUJO

TRANSVERSAL. . .
Poq. 3% Bell, X.J., ‘Delaware Method For Shell Side Design®, Me. Graw-hil) Bool Co. Ohlahosa,
U.5.A.11981).
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FIG.3 FACTOR DE CORRECCION PARA UN HAZ DE TUBDS IDEAL (J1).
Pag.605 Bell, K.J., "Delaware Method For Shell Side
Design", Mc. Graw~hill Book Co, Oklahoma, U.S5.A.(1781),
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F1G6.4 FACTOR DE CORRECCION POR EFECTOS DE LA CONFIGURACION DE LA

MAMPARA.
Pag.b0s Sel), K.J., *Delaware Method For Shell Side Design', Mc. Braw-hill Book fo. Oklabosa,
LS. 1aa1). b M
° 2 . oae as
Saa oS00
FIG.5 FACTOR DE CORRECCION POR EFECTOS DE FUGAS EN LA MAMPARA
fak) .
Pag.807 Beil, Kooy “Delaware Method For Shell Side Design®, Mg, Graw-hidl Bood Co. Dhlphoma,
U.S.M 119010,
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FIG.& FACTOR DE CORRECCION POR EL FLUJO QUE NO PASA A TRAVES DEL

F1G.7

HAZ DE TUBDS (JB}.
Pag. 408 Bell, KD,y “Drleware !th For Shell Side Design®, Mc, Graw-hil] Book Co. Oklahoss,
U.5.A. (19813, ;u_._._~._._ S -
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FACTOR DE CORRECCION POR GRADIENTE ADVERSO DE TEMPERATURA A
NUMEROS BAJOS DE REYNOLDS {(JR$).

Pag.400 Be)l, L., “Delawire Method For Shell Side Desiga®, M. Grow-hill Book Co. Dilakom,
U.SA.(1985).
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F1G.8 FACTOR DE CORRECCICON POR GRADIENTE ADVERSO DE TEMPERATURA A
NUMEROS BAJOS DE REYNOLDS (JR).
Poq. 007 Belly %.d., “Delawire Method For Shell Side Design®, Nc. Gram-hill Sooh Co. Oklahosa,
0.5.A.(1901),

14 . . .

F 6 10 14 8 22
Mp NUNERC DE MAMPARAS

FI1G.9 FACTOR DE CORRECCION POR ESPACIAMIENTO DESIGUAL DE MAMPARAS
(JS).
Pag.810 Bell, L., “Delowire Method For Shell Side Design®, Me. Graw-hill Bood Co. Ohlaboss,
S.A.(1980),
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Np NUMERO DE MAMPARAS

FI1B6.10 FACTOR DE CORRECCION POR ESPACIAMIENTO DESIGUAL DE

MAMPARAS (JS).
Pag.8]l Bell, K.1., "Delaware Method For Shell Side Desigm®, Mc. Graw-hill Bood (o, Dhlahoes,

LS. L1981). .
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FI1G.11 FACTOR DE FRICCION PARA FLUJO TRANSVERSAL EN UN HAZ DE
TUBOS IDEAL. ARREGLD TRIANGULAR Y CUADRADQ ROTADO (FSI).
Pag.512 Bell, K.J., *Delanare Method For Shel) Side Design®, Mc, Erow-hil) Book Co, Okladoaa,
U.5.A.(1991),
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F1G.12 FACTOR DE FRICCION PARA FLUJO TRANSVERSAL EN UN HAZ DE
TUBOS IDEAL, ARREGLO CUADRADO (FSI).
Pag.612 Sell, K.Jdo, *Belowire Method For Shell Side Design®, Mc, Graw-hiil Book Co. Otlahosa,
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FI1G.13 FACTOR DE CORRECCION EN LA CAIDA DE PRESION POR EFECTO
DEL FLWIO QUE NO PASA A TRAVES DEL HAZ DE TUBOS (RB).
Faq.614 Do)}, N3, "Belavare Method For Shel} Side Design®, Mc. Eraw-hill Book Co. Ohlahoma,

0.5.A. (11910,
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F1G.14 FACTOR DE CORRECCION EN LA CAIDA DE PRESION POR EFECTOS
DE FUGAS EN LA MAMPARA (RL). .
£29.813 Bell, K.d., Delavare Method For Shell Side Oesign®, Nc, Graw-hill Book Co. Oklahoss,
U,5.4.61981).
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