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RESUMEN

La industria mexicana ha mostrado un desarrollo acelerado
en las dos filtimas décadas, principalmente las industrias de refina
cibn y petrogufmica han pasado de la simple importacibén a la inves-
tigacibn y aplicaci8n de tecnologfa propia cada vez mis compleja y
eficiente,

Entre las diferentes operaclones que se llevan a cabo en
una planta de refinacifn o petroquimica, la transferencia de calox
se ha perfeccionado hasta un gradé muy elevado de eficiencia median
te el uso y operacién de equibog eséecializadOS en donde no se ha po
dido reducir. en forma efectiva los problemas ocasionados por el ma-
nejo de fluidos con una viécosidad elevada, asf como del enfriamien
to de fluidos en paros de emergencia de una planta.

El disefio del equibo de transferencia de calor requiere -
que el especialista en esta &rea disponga de las caracterfsticas i-
niciales de la corriente y de las condiciones finales deseadas, asi-
mismo, de la informacibn del medio que va a ceder o absorber la ener
gia requerida, y su funcién seri determinar las dimensiones, geome-
trfa y disposicifn de flujos de las corrientes de un equipo que cué
pla el setvicio de una manera-eficiente, econfmica y que considere
los requerimientos de fabricacién, transporte, instalacién, opera--
cibn y mantenimiento. Esto implica el establecimiento de criterios
de disefio, de observacibn de cbdigos y estdndares, asf como de espe
cificaciones de ingenierfa,.

El disefiador dispone de una amplia gama de variables, tan



to del proceso como de la geometrfia del equipo, que tendrd que con
jugar para dar el servicio, los métodos de digefio son por lo tanto -
muy complejos y el criterio del disefiador muy importante.

Uno de los equipos de intercambio té&rmico que es poco co-
nocido y su uso es limitado, pero que tiene gran importancia en el-
drea de transferencia de calor es el enfriador atmosférico, cuyas -~
aplicaciones se encuentran'en los enfriamientos de emergencia y en-
el enfriamiento de flufdos con alta viscosidad.

Hasta la fecha, el disefio t&rmico de los enfriadores atmos
féricos, en la mayoria de las firmas de ingenierfa en México, se ha-
venido realizando asin un conocimiento adecuado de los mecanismos de
transferencia de calor que se involucran, descuidando aspectos téc-
nicos importantes.

Lo anterior se ha debido, entre otras causas, a la caren=~
cia de procedimientbs de ca1cu16 para efectuar el disefio t&rmico y a
la falta de establecimiento de criterios para &ste,

Bajo estas consideraclones el presente trabajo lleva como
finalidad primordial presentar una descripcién general de los enfria
dores atmosféricos, asf{ como una metodologfa para el disefio térmico
de los mismos que garantice su funcionamiento, ya que los métodos co
merciales no son muy exactos.

En el primer capitulo se da una clasificacifn general de «
equipo de transferencia de calor, asf como la clasificacifn, descrip
ci6én y usos de los enfriadores atmosféricos. En el capitulo sequndo
se tratan los aspectos relacionados con la transferencia de calor
en estos equipos, tales como; el enfriamiento dentro de tuhos, la -

conveccifn libre y la diferencia de temperaturas, También ze es—



tudia la caida de presién dentro de tubos, En el capitulo tercero
se estudia la seleccibn de elementos de disefio, es decir, los pard
metros del enfriador atmosférico que se tienen que especificar para
cada disefio en particular. Para finalizar, se presenta la secuen--

cia de cAlculo para estos equipos ilustrindola mediante un ejemplo,
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CAPITULDO I
INTRODUCCION

1.1 Importancia de la Transferencia de Calor

La transferencia de calor y en forma general el transpor-
te de energia, constituye una rama de 15 ciencia de gran importan-
cia para los ingenieros y cientificos ocupados en el estudio, pro--
yecci6bn, administracién y aprovechamiento de la energfa a través del
intercambio de calor.

En el caso particular de los ingenieros quimicos, la -~ -
transferencia de calor constituye una de las asignaturas cientifico
técnicas que ocupan uno de los primeros puestos, durante su forma--
ciébn profesional, ya que en la préactica tendrdn que enfrentarse a -
problemas que pueden ser relativamente simples tales como el cdlculo
del espesor Sptimo del aislamiento t€rmico o bien a problemas tan ~
complejos como el diseflo de reactores en los que sea necesario operér
a temperaturas lo suficientemente elevadas paré lograr una velocidad
de reaccibn razonable y simult&ineamente, lo suficientemente bajas pa
ra evitar la degradacibén de los productos principales,

Uno de los equipos de proceso mis importantes dentro de -
una planta quimica moderna es el intercambiador de calor. De hecho,
una mirada a la inversifn total en equipo, muestra que la contribu--
cibn de los intercambiadores de calor es considerable, siendo a ve~
ces hasta de? 35%.

Los cambiadores de tubos y envolvente han ocupado siempre
un lugar preponderante dentro de la industria, sin embargo, Gltima-

mente se ha dado énfasis creciente al desarrollo de otros tipos que



puedan satisfacer eficlentemente las necesidades particulares de los

diversos servicios de intercambio térmico.

1,2 Clasificaciones Generales de Equipo de Transferencia de Calor.

La industria de proceso en general cuenta en la actuali-
dad con un gran nfimero de diferentes tipos de equipo de transferen
cia de calor, con los que puede satisfacer cualquier requerimiento
de transferencia de energfia.

Los intercambiadores de calor pueden ser clasificados en
forma general tomando como base diferentes conceptos, tales como los
siquientes:

a) Clasificacién de acuerdo al tipo de servicio

b) Clasificacifn de acuerdo al tipo de construccién,

a) Clasificacibn de acuerdo al tipo de servicio,
Los equipos de transferencia de calor pueden ser designa

dos de acuerdo al servicio que desempeiian:

a.l) Enfriador, Enfria lfquidos o gases utilizando agua

a.2) Chiller, Enfria un fluido hasta una temperatura inferior a
la que se podria obtener si se usara agua, Usa refrigerantes
como amoniaco, propileno, frebn, etc,

a.3) Condensador. Condensa un vapor o'mezcla de vapores, ya sea
golos o en presencia de un gas no condensahle,

a;4) Condensador Parcial, Condensa vapores hasta un puntd suficien
temente alto para proporcionar la diferencia de temperatura
necesaria para precalentar una corriente fria de proceso, Es~

to ahorra calor y evita la necesidad de un precalentador separ
rado.



a.5) Condensador total. Condensa vapores hasta una temperatura fi
nal de almacenamiento de aproximadamente 100 °F. Usa agua de
enfriamiento, lo que significa que el proceso pierde el calor
transferido.

a.6) Intercambiador. Desempefia una funcibén doble:; 1) calienta un
fluido frio mediante 2) un fluido caliente que se enfrfa. El
calor transferido no se pierde.

a.7) Calentador. Suministra calor sensible a un lfquido o un gas
mediante vapor de agua o aceite de calentamiento,

a.8) Rehervidor. Conectado al fondo de una columna de fracciona--
miento, provee el calor necesario para la destilaci6n, El me-
dio de calentamiento puede ser vapor o un flufdo caliente de~

proceso.

b) Clasificacién de acuerdo al tipo de construccifn
Desde este punto de vista, los intercambiadores de calor =~

pueden clasificarse en :

b.1l) Intercambiadores de multitubo
b.1.1) Tubo y envolvente
b.1.2) Tubos en espiral

b.2} Intercambiadores de un solo tubo, Este es el tipo de equipo de
transferencia de calor mis sencillo, Su aplicacién se encuentra
limitada al intercambio de calor sensible, para calentar o en-
friar un fluido de proceso,
Dentro de esta categoria se pueden mencionar tres tipos bésicos:
b.2,1) serpentines
b.2.2) Doble tubo

b,2.3) Enfriadores atmosféricos (objeto de este trabajo),



1.3 Clasificacién, Descripcidn y Usos de Enfriadores Atmosféricos.
Se distinguen principalmente dos tipos de esta clase de -

equipos que se describen a continuacién,

1.3.1 cCaja enfriadora

Este es un equipo de construccibn extremadamente sencilla,
con el que se pueden obtener grandes superficies de transferencia.-
El liquido que ha de enfriarse circula en el interior de un arreglo
de tubos que se encuentra sumergido en un tanque con la fase de en-
friamiento.

Los tubos estén bridados en los extremos, se conectan me-
diante retornos en U, y se colocan dentro de una caja de madera, -
concreto o acero, abierta en la parte superior, E1 flufdo de proce
s0 puede circular en una sola corriente en serie o en varias en pa-
ralelo, dependiendo del servicio en particular, El agua se introdu
ce en la parte inferior en un extremo de la caja y sale por la par
te superior en el otro extremo, logr&ndose un flujo casi cruzado al
eje longitudinal de los tubos.

Los enfriadores de este tipo son de gran utilidad cuando -
el fluido de proceso es erosivo o corrosivo, debido a que utilizan -
tubos, cuyo espesor de pared es mayor al que tienen los utilizados -
en un cambiador conQencional de coraza y tubos. Se usan también en
procesos catalf{ticos, en los que el catalizador es un polvo'tan fina
mente dividido que forma lodos o una suspensifn con el liquido de -
acarreo, Tiene aplicaciones como enfriador de emexgencia, cuando es
necesario impedir que alglin flufdo sobrepase alguna temperatura 1f{mi
te; como enfriador final de flufdos antes de almacenarlos; como en- ’

friador de fracciones de petrfleo como keroseno, nafta, gasoil, etc.



El material de los tubos es acero al carbSn para la mayo
ria de aplicaciones.

Un diagrama de este equipo se muestra en la figura N? 1.1

1.3.2 Enfriador de tromb6n

Los enfriadores de tromb6n, consisten en una serie de tu
bos montados horizontalmente uno sobre otro, sobre los cuales gotea
agua desde un distribuidor en la parte superior, evapor&ndose parte
de ella durante el recorrido por los tubos hasta el drenaje. El -~
fluido caliente fluye generalmente de abajo hacia arriba en el ban-
co de tubos con flhjo cruzado,

La constrficcifn y operacidn de los enfriadoxes de trombSn
es sencilla y econSmica, y muchas veces se prefiere este tipo.de in
tercambiadores.en lugar del de tubos y envolvente cuando se enfrian
flufdos a altas temperaturas, en los que el ensuciamiento en la par
te exterior de los tubos puede ser considerable, ya que es muy f&--
cil limpiar esa superficie,

Los tubos pueden ser de casi cualquier metal, pero pueden.
fabricarse tambi&n con tubos de vidrio, grafito o material cerdmico,
para enfriar flufdos altamente corrosivos como los vapores del Hcl.
y NOZ'

Un diagrama de este equipo se muestra en la figura N? 1.2,
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CAPITUOLO 1II

TRANSFERENCIA DE CALOR EN ENFRIADOCRES ATMOSFERICOS

La fransferencia de calor en los enfriadores atmogféricos
se lleva a cabo por conveccifn, esto es, por el trangporte de calor
de un punto a otro, dentro de un mismo flufdo, como resultado del -
movimiento macroscSpico del flufdo., EL proceso de conveccidn ha re
cibido una gran cantidad ﬁe atencifn tanto experimental como anali~-
ticamente; uno de los mecanismos mis importantes de la transferene=
cia de calor es la conveccidn, se distinguen dos tipos de ésta, los
cuales son: Conveccifn libre o natural y la Conveccidn forzada,

Cuando un flujo pasa sobre una superficie s8lida caliente,
la energia es transferida a través de la pared al flufdo, por el me
canismo de conduccibn (transferencia de calor a través de un material
fijo). Esta energfa a su vez es llevada por el flufdo y difundida -
dentro de sf misma, A este tipo de proceso de.transferencia de ener
gia se le denomina coanveccién,

Si el fluido de proceso es inducido por una bomba o cual=~~
quier otro sistema de circulacidn, se le denomina conveccidn forzada,
En contraste, si el flujo del flufdo se debe a gradientes de densi--
dad (fuerzas de flotacibn) causados por el calentamiento, el proce-
so es llamado conveccibn libre o natural,

Para muchos procesos de conveccifn, el flujo de calor lo-~
cal es aproximadamente proporcional a la diferencia de temperaturas~

entre la pared y el seno del flufdo esto es,

PO

a(Tw - Tb) {2.1)
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Por 10 cual definiremos una constante de proporcionali=-
dad, que se conoce como "coeficiente de pelfcula de transferencia-

de calor" denominado generalmente como h:

Q. -
X =h (Tw T (2.2)

A b)

El valor de h depende de la geometria del sistema, las- -
propied;des ffsicas y la velocidad del flufdo.

La definicibn del coeficiente de transferencia de calor es
hasta cierto punto arbitraria y frecuentemente no existen teorfas pa
ra éste y es necesario usar correlaciones empfiricas.

Se cree que la transferencia de calor, es funcién de los =~

siguientes par@metros del sistema.

h, Coeficiente de transferencia de calor
v, Velocidad del fluido

D, Dimensibn caracteristica del sistema
o, Densidad del flufdo

u, Viscosidad

Cp, Calor especffico

k, Conductividad térmica
8, Coeficiente de expansién térmica
g, Aceleracibn debida a la_gravedad

ATW, Diferencia de temperatura a través de la pared

B=8g ATw, Fuerza de flotacifn por unidad de masa

En este capftulo se describirfn los puntos mis sobresalien

tes de los trabajos hechos en este campo para definir t&rminos y para

establecer lo que tratan de representar las correlaciones que se usa
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rén posteriormente en el cllcuylo de los equipos,
Ahora se discutiridn los grupos adimensionales existentes

para posteriormente definir los regimenes de flujo,

Nmero de Reynolds (Re). La magnitud del nfimero de Reynolds es un
indicador de la importancia relativa de los efectos inerciales y de
los efectos viscosos en' el movimiento del flufdo, Cuando se tiene
un nfimero de Reynolds bajo, domina el efecto vigcoso y el movimien
to es lahinar. Un alto nimero de Reynolds indica que los efectos-
inerciales ocasionan tﬁrbulencias, y que dominan los procesos de -

transferencia de calor y momentum en £lujo turbulento,

Re = — {(2.3)

Nfimero de Prandtl (Pr)}, El nfimeroc de Prandtl considera la capacir-~
dad‘felativa del £lufdo a difundir momentum y energfa interna por -
mecanismos moleculares, y relaciona por lo tanto los perfiles de ve
locidad y temperatura, Entre los fenbmenos que toma en cuenta estin
los cambios en el perfil de velocidad del flufdo, ya sea debido al
desarrollo de un perfil uniforme de velocidad, o a la distorsién -~
por efectos de viscosidad o conveccibn libre, Para aceites altamen
te viscosos, el nmero de Prandtl es tipicamente alto (100 a 10 000)
indicando una répida difusibn de momentum ~por accibn viscosa-, com
parada con la baja difusién de energia interna, Es decir, se desa
rrolla ms ripidamente el perfil de velocidad que el de temperatura.
En contraste, los metales lfiguidos tiemen por lo general nGmero den

Prandtl entre 0.003 y 0.01, lo que indica una rdpida difusién de e-
nergfa interna, por lo que el perfil de temperatura se desarrolla -
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m&s ripido que el de velocidad, E1 nlmero de Prandtl es un grupo -
adimensional extremadamente importante en la transferencia de calor
por conveccibn y aparece como par@metro en las correlaciones de flu

jo laminar y turbulento,

Pr = 9%‘! (2.4)

NGmero de Grashof (Gr). En conveccifn natural, el nfimero de Nusselt
se relaciona generalmente con el ndmerc de Prandtl y con el nfimero -
de Grashof, De este {ltimo puede decirse que es una medida de la -
intensidad relativa de las fuerzas de flotaci6n y de las fuerzas =~
vigcosas. A medida que la relacifn Gr/Re se incrementa, las fuerw
zas de flotacifn pueden causar una distorsibn del perfil de veloci
dad en una magnitud suficiente como para causar una transicibén de -
flujo laminar a turbulento. Tales transiciones son acompafiadas por
un incremento considerable en el nlmero de Reynolds,
g8 AT, L3 p?
Gr = ——————— (2.5)
2

Longitud/Didmetro interno (L/D). Generalmente un flufdo entra a un
tubo con un perfil de velocidad casi uniforme, més que totalmente -
desarrollédo. Debido al incremento de velocidad cerca de la pared
en la regibn de entrada al tubo, la velocidad de transferencia de-
calor es mayor en el caso de un perfil de velocidad en desarrollo -
que en el caso de un perfil totalmente desarrollado, Este filtimo -
término se refiere a la conduccibén que ocurre despufs de que el --

flufdo ha avanzado una distancia considerable a través de un ducto,
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de manera que no hay cambios adicionales en el patr6n de velocidad
al continuar su avance a través del tubo, El flujo a la entrada -~
del tubo es usualmente turbulento, afin cuando el flujo en un punto-
anterior sea laminar. Aunque los efectos de velocidad son importan
tes para razones pequefias de L/D, &stos son despreciables siempre -
que L/D > 40, Finalmente, los efectos de entrada son bastante més-

importantes en flujo laminar que en flujo turbulento.

NGmero de Sieder y Tate (¢). Este nfimero fu€ desarrollado por Sie~
der y Tate y consideran el gradiénte de viscosidad ocasionado por -~
la diferencia de temperaturas entre el seno del flufdo y la pared -

del tubo. En general se utiliza la expresién:

0.14 (2.6)

¢= (u/u)
NOmero de Nusselt (Nu), E1 nlmero de Nusselt es la relaci6n entre,
la transferencia de calor total {tanto por transporte molecular com
mo por transporte turbulento) y la transferencia de calor por transg
porte molecular, Adicionalmente, este nfmero proporciona el valor
del coeficiente individual de transferencia de calor, para el fluf=

do de referencia.
Nu = (2v7)
Nfmero de Euler (Eu), El nfimero de Euler define el.factor de frice~

cibén y relaciona la caida de presi8n del flufdo con las propiedades

geométricas del sistema y la velocidad del flufdo,
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AP*gc D

Eu = - £ (2.8)
2

G*L
Factor j, dentro de tubos (jH)' Los datos de transferencia de ca--
lor son frecuentemente representados en una grifica ln-ln de jH con
tra Re (ver apéndice de ref. 19, fig. N¢ 24), donde jH (refs. 19 y
33) es el grupo conteniendo Nu, Pr y¢ .

‘- 1/3 -1
j.. = Nu Pr ¢ {(2.9)

n

Flujo laminar y flujo turbulento, Cuando un fluldo fluye sobre una
superficie se pueden identificar dos tipos o regimenes de flujo: -~
Laminar o viscoso y turbulento. En el primer caso el fluido se des
plaza en forma de capas concéntricas una sobre otra, sin mezclarse
en la direccibn radial; las velocidades puntuales se incrementan
~desde cero en la  pared hasta un valor de aproximadamente el do-
ble de la velocidad media en el centro del tubo-, dando lo que se -
denomina perfil parabblico de distribuci6n de velocidades o simple-
mente perfil de velocidad, Los flujos en régimen laminar se deben
a tres condiciones bdsicas: 1) el flufdo es viscoso; 2) el fluf-
do no es viscbso, pero la cantidad es peguefia comparada con el 8rea
de flujo disponible y 3) la ¢antidad y viscosidad del flufdo son -A
intermedias, pero se combinan para dar el flujo laminar (fig. N2 2.-
1l,a).

El calor es transferido por conducéidn dentro del flufdo
entre las capas, y no se desarrollan remolinos o vSrtices que con-

tribuyan a la transferencia de calor de capa a capa.
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Al aumentar la velocidad del flufdo, arriba de un cierto
valor critico, se presenta un mezclado radial debido a la forma--
¢ibn de vBrtices y remolinos; en este caso, el movimiento del fluf-
do es aleatorio, el cual se denomina flujo turbulento (Fig. N9 2.1.-
b.).

En este caso, el mecanismo de 60nducc16n junto con las co
rrientes de mezclado llevan la energia a través de la corriente del
fluido.

Entre estos dos tipos de flujo, existe un régimen de transi
cibn en el cual el flujo oscila entre laminar y turbulento, por lo -
que presenta caracterfsticas de ambos,

El régimen de flujo estd determinado por el nlmero de Rey~
nolds. Esto quiere decir que el tipo de flujo es afectado por la --
geometria del sistema y por la velocidad, densidad y viscosidad del
fluido. Para propSsitos de.célculo y correlacién, se tienen los si

guientes limites para flujo de flufdos dentro de tuberias.

Re < 2100 (£lujo laminar)
2100 < Re < 10 000 (flujo de transici6n)

Re > 10 000 (flujo turbulento)

En flujo turbulento los remolinos sirven como transporta-
dores de momentum y energfa dentro del flufdo, Estos remolinos son
muy eficientes en el transporte de energla, por lo que los coeficien
tes de trancferencia de calor en flujo turbulento son tipicamente --
mis grandes que en flujo laminar, por lo tanto para mantener un flux
de calor dado, se requieren menores diferencias de temperaturas., De

aqui que se prefiere que los equipos de transferencia de calor sean
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disefiados para flujo turbulento,

2.1 Enfriamiento Dentro de Tubos.

En los enfriadores atmosféricos, la transferencia de calor
se realiza entre una superficie, generalmente metdlica y un flufdo--
que es enfriado, En la industria del petrblec interviene una gran~
variedad de productos, que van desde hidrocarburos gaseosos a liqui
dos muy viscosos, como los aceites lubricantes y asfaltos,

Existe una clara diferencia entre los mecanismos de trans
ferencla calorifica para fluidos fluyendo en r&gimen turbulento o en
r€gimen laminar., Consecuentemente, ciertos factores, principalmente
la velocidad media del paso del flufdo por la superficie de transfe-
rencia de calor, tienen en general una mayor influencia sobre la ve-
locidad de transmisién calorfifica en el caso de movimiento turbulen-
to que en el de movimiento laminar. Otros factores, como por ejem-
plo la longitud del tubo, tienen mayor importancia para flujo en ré
gimen laminar que en régimen turbulento,

De aqui que estos dos casos se estudien separadamente, em-

pezando por el mis com@in, que es el flujo turbulento,.

2.1.1 Flujo turbulento

En régimen turbulento isot&rmico, las medidas de velocidad
a distintas distancias de la pared, dentro de la masa principal de
f£luldo, muestran que en una capa préxima a la pared el régimen es
laminar, a continuacidén viene la capa amortiquadora o de transicién,
y finalmente, la zona turbulenta en la masa principal del fluido, °°

son de un interés considerable las medidas de velocidad y temperatu
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ra en la corriente fluida, para establecer los mecanismos mediante
los cuales ge transfiere el calor de la pared al flufdo, e inves-
tigar las hipbtesis establecidas para la obtenci6n de relaciones -
tebricas en las que intervengan las velocidades de transferencia ca
lorffica desde el tubo al fluido, _

Woolfenden (ref. 36) midif las temperaturas locales ty en
una seccién recta vertical de una corriente de agua, en rédgimen tur-
bulento, a lo largo de una tuberia horizontal de cobre de 2,06 pul-
gadas de difmetro interior, calentada mediante vapor saturado, En
la fig. N°? 2,2 se representa la felacién de la diferencia de tempe-
raturas (entre la tuberfa y el agua) local a mixima, como funcidn de
su distancia relativa al eje de la conduccién, r/rw. E1l experimento
realizado para un Re = 11200, representado por la curva AR de la fig.
N? 2.2, pone de manifiesto el importante hecho de que la distribu-
cibn de temperaturas no es simétrica respecto del eje de la tuberia,
A causa de su menor densidad, el agua caliente sube hacia la parte -
superior de la tuberfa horizontal., Algunas ecuaciones semiteBricas
no tienen en cuenta esta falta de simetrfa de la distribucifn de tem
peraturas. En relacifn con los dos experimentos con agua que se com
paran en la fig. N{ 2,2, se hace notar que el valor de Aty, diferen
cia de temperaturas entre la superficie y el flufido, obtenida por -
mezclado de todo el fluido que abandona la seccibn, es del 86 al 89%
de Atpax, entre la superficie y el eje, Es claro que la omisibn de
un mezclado correcto en la medida de la temperatura media del flufdo
introduciria u. error sustancial en el cilculo del coeficiente de ~-
transferencia de calor.

En la curva BB, con nlimero de Reynolds igual a 77,300, el
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arco dibujado a trazos es casi vertical, y la distribucibn de tempe
ratura se acerca a la distribucifn simétrica, qua,ﬁéldres de Re -
de 77,000 a 80,000, la fig. N? 2,3 muestra la distribucibn de velo-
cidades y temperaturas relativas, como funcifn de y/rw, en coordena
das logaritmicas. Se observa que los campos de temperatura y velo-
cidad no coinciden, ya que las pendientes de las curvas son 0.06 y

0.15 respectivamente. En experimentos con valores mis bajos de Re

se encontrbé una mayor discrepancia en las pendientes, ELl nfimero de

Prandtl estaba comprendido entre 1.8 y 7.0,

2.1.1.a Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor

dentro de tubos, conveccifn forzada y flujo turbulento.

1. Dittus - Boelter (ref. 4)

Nu = 0.02638 Re?8 pr®°3 . (2.10)

Condiciones

a) Liquidos, Re > 2100

b) Propiedades ffsicas a temperatura promedio ('I‘l + Tz)/z
¢) 0,7 < Pr < 100

d) L/D > 60

2. A.P. Colburn (ref. 7)

~0,2 =2/3 -1
St = 0,023 Re Pr ¢ (2.11)

Donde: St = Nfmero de Stanton = h/Cp G = Nu/Re.Pr
Condiciones

a) Liquidos y gases, Re > 10,000

b) Todas las propiedades fisicas a temperatura de "Pelfcula",

es decir, promedio de temperaturas de pared y temperatura -
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media del fluido, excepto Cp en el nfimerc de Stanton, el cual
es a temperatura promedio.
c) 0.7 < Pr < 750

d} L/D > 25

Sieder - Tate (ref. 33)

Nu = 0.027 Re®*® pe1/3 (2.12)

Condiciones

a) Liquidos, Re > 10,000

b} Todas las propiedades fisicas excepto . en ¢ a temperatura ~
promedio si el coeficiente de transferencia de calor externo
eg constante, fuera de eso usar temperaturas calbricas.

c) Intervalo de Pr no especificado; 0.7 < Pr < 16,700?

d) L/D > 60 ?

Generalmente ¢$ <1 para enfriamiento de liquidos y ¢ > 1 para en-

friamiento de gases.

TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association) (ref. 34)

Nu = 0.0258 Re®+% prl/3, (2.13)

Condiciones
Igual que Sieder - Tate, pero la correlacibn es vilida también -~

para gases.

Mikheyev (ref. 26)

0.8 . 0.43

Nu = 0.021 Re '~ Pr (Pr/Prw)o'25

(2.14)
Condiciones

a) Lfquidos y gases, Re > 10"

.43

b) Propiedades fisicas en pr° a temperatura de pared, todas
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las otras a temperatura promedio

c) 0.6 < Pr < 2.500

d) L/D > 50

6. ESDU (Engng. Sciences Data Unit) (ref. 10)

Nu = 0,0204 Reo'805 Pr0'415

(2.15)

Condiciones

a) Liguidos y gases, Re > 4000

b) Propiedades fisicas a temperatura promedioc, pero las diferen
cias de temperatura deben ser peguefias. ‘

c) 0.3 < Pr < 316

d) L/D > 40

2.1.2 Flujo laminar

Cuando un flufdo se mueve en flujo isotérmico laminar com
pletamente desarrollado, a caudal constante, en un tubo largo, el -
perfil de velocidades a través de una seccibn recta cualquiera es ~
parabblico, con la velocidad m&xima en el eje y velocidad nula en -
la pared ([curva A. fig. N? 2.4). Entre las diversas capas de flui-
do no hay un mezclado apreciable, y el movimiento puede imaginarse
como una serie de superficies cilfndricas deslizéndose cada una res
pecto de las otras.

Considérese un tubo largo vertical por el interior del -~
cual fluye a pequefia velocidad un fluido a la temperatura ambiente.
El primer tramo del tubo esti desnudo y el siguiente envuelto por -
una camisa llena de vapor saturado a temperatura constante. En la

seccibn no calentada, la distribucién de velocidad ser& parab6lica,
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VELOCIDAD
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FIG. 2.4 INFLUENCIA DE LA TRASMISION DE
CALOR SOBRE LA DISTRIBUCION DE VELOGIDA-
DES EN EL MOVIMIENTO EN REGIMEN LAMI-
NAR. CURVA A, FLUJO ISOTERMICO; CURVA B8
LIQUIDO CALENTADO O GAS ENFRIADO; CURVA
C LIQUIDO ENFRIADO O GAS CALENTADO.
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peroc poco degpués de entrar en la seccin calentada, se establece
ri un gradiente de temperatura en el liquido, con temperatura alta
cerca de la pared y baja en el eje. Ya que la viscosidad de los -
ligquidos disminuye al aumentar la températura, habra un gradiente -
de viscosidad con viscosidad baja cerca de la pared y mis elevada-
en el eje. Como consecuencia de lo anterior, las capas de liquido
cercanas a la pared fluirin a velocidad mayor que en la seccibén me-
nos caliente. Como el flujo total a través de las dos secciones es
el mismo, es claroc que parte del lfquido del centro de la tuberia-
debe moverse hacia la pared con el fin de mantener el aumento de ve
locidad en este zona. Por tanto, el calentamiento del liguido desa
rrolla una componente radial de la velocidad distorsionando la pard
bola (curva B, fig. N? 2.4). si el liquido se enfriara, se desarroc
llaria tambi&n un flujo radial, pero en este caso irfa hacia el cen
tro, cambiando la distribucibn de veIocidades; como muestra esquemi
ticamente la curva ¢, (fig. N? 2.4). Cuando la densidad varfa apre
ciablemente con la temperatura, pueden introducirse nuevas anomalias
en la conveccibn natural.

En el caso de liquidos, la viscosidad decrece al aumentar
la temperatura. Pero en los gases la viscosidad aumenta con la tem
peratura. Por tanto, la curva B §ara el calentamiento de un ligui-
do es aplicable tambi&n para él enfriamiento de un gas, y la curva
C, lo es para el enfriamiento de un liquido y el calentamiento de-
un gas. Por ser, en general, la velocidad de variacién de la visco
sidad con la temperatura, mucho menor en un gas que en un liguido,-
puede egsperarse que la influencia de la transmisibn de calor sobre

la distribucibn de velocidades en un flujo laminar, sea mucho menor
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para un gas que para un lfquido.

Como cuando se realiza en el seno del flufdo una transmi
sién de calor, la distribucién de velocidades del movimiento lami-
nar isotérmico se distorsiona, se emplea a veces el té&rmino movi--
miento laminar modificado para referirse al flujo laminar no isotér
mico. No se dispone de datos experiment%les que demuestren el dia-
grama presentado, pero las conclusiones cualitativas parecen obli--
gadas. Consecuentemente, las relaciones teSricas, que no tienen -
en cuenta la distorsibn de la parsbola, serfn aplicables Gnicamente

al caso de diferencias pequefias de temperatura, o bien a fluidos -

cuyas propiedades fisicas varfan poco cnnla temperatura.

2.1.2.a Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor

dentro de tubos, conveccibn forzada y flujo laminar.

1., ESDU (Engng. Sciences Data Unit) (ref., 11}

2)1/3

Nu = 1.75 Gz/3 = 1.615 (Re Pr 2

(2.16)

Condiciones )

a) Liqguido y gases, Re < 2100

b) Gz > 9

¢) Temperatura de pared constante, es decir, la resistencia al
flujo de calor a través de la pared es nula

d) Propiedades fisicas constantes

e) Diferencias pequefas de temperatura

f) Coeficiente basado en la MLDT (media logarftmica de la dife-

rencia de temperaturas)

Arriba de Gz = 100, la precisibn es muy buena, pero abajo de -
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Gz = 100 la ecuacién tiene los siquientes porcentajes de error

aproximadamente.

1.3% para Gz = 50

4.6% para Gz = 20
14% para Gz = 9.0

2.1.2.b Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor
dentro de tubos, conveccidn libre y r&gimen laminar combi
nados en tubos horizontales,

De la misma forma como hay una regién de transicién y no
un punto finico de separacidn entre el flujo turbulento y laminar,-
debe haber tambi€n una regi6n de transicién entre la conveccibn li
bre de un flufdo que permanece estacionario y el flujo laminar. A
bajas velocidades lineales, la resistencia al flujo de calor por -
conveccibn libre es muy similar a la resistencia que existe por flu
jo laminar, por tanto, ambos deberdn ser considerados para el cédlcu
lo del coeficiente de transferencia de calor. La ecuacibn de Sie--
der -~ Tate (ref. 33) para flujo laminar donde Re < 2100 en tubos -

horizontales y verticales, es la siguiente:

Nu = 1.86 [(Re) (r) (0/L)] /> ¢ = 1.06 (4u cp/nkp) />

(2.17)

Donde L es la longitud total de la trayectoria de transfe
rencia de calor antes de gue haya mezcla. Se correlacionb de datos

obtenidos en tubos de poco didmetro con flufdos de viscosidad y tem
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peraturas moderadas tales que los nfimeros de Grashof fueron relati
vamente pequeiios.

Kern y Othmer (ref. 18) investigaron esta regibn en tubos
horizontales bajo grandes diferencias de temperatura y difmetro de
tubo, y evaluaron la conveccidn libre como una correccidn a la ecua
cién de Sieder -~ Tate, su ecuacibn final es:

173

1 ' 1/3 2,25 (1 + 0.010 Gr

Nug™T = 1.86 [(Re) (Pr) (D/1)] L (2.18)

log Re

Donde el nfmero de Grashof se.evalfia de las propiedades -

del flufido a la temperatura T, = (Ty + Tp)/2. El coeficiente de -
transferencia de calor se calcula ordinariamente por la ecuacibn N?

2,17 y se puede corregir para conveccibn libre multiplicando por:

_2.25 (L + 0.010 ri/?

log Re

) (2.19)

Una inspeccién de la ecuacién N¢ 2.18 indica que la in--
fluencia de las corrientes de conveccidn libre se disipan en la re-
gibn de transicibn y de turbulencia. Esto es plausible en vista de
la delicada naturaleza de las corrientes de conveccidn libre., Los
dos factores que de ordinario tienen mis influencia en la conveccién
libre son la baja viscosidad y la grande diférencia de temperatura.
Martinelli (ref. 22} y colaboradores estudiaron la influencia de la
conveccibn libi2 en flujos ascendentes y descendentes dentro de tu-

bos verticales. Encontraron un pequefio aumento en el coeficiente -

cuando el calentamiento del agua se efectfla en flujo ascendente, en
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comparacién con el descendente. Su correlacién final es:.’

Nu = 1.75 [6z + 0.0722 F (or, Pr, D)0+84) /3 (2.20)
Donde:

F = exp (- X/2.043 + X2/59,09 + X3/2431 ~ X*/24210) {2.20a)
y

X = n-Nu/Gz | (2.20b)

2.1.3 Regibn Qe transicidn

La zona o regidn de transicién esti limitada por el final
de la regibn laminar y el principio de la zona turbulenta bien desa
rrollada. El nfinero de Reynolds correépondiepte al linite més bajo
de la zona de transicidn esti frecuentemente comprendido entre 2100

y 2500 para flujo de flufdos dentro de tuberias.

2.1.3.a Coeficientes de transferencia de calor dentro de tubos con
veccibn forzada y flujo de tiansicién
Los datos existentes son muy escasos para la regibn de -
transici6én. Sin embargo, Mc_ Adams di la correlaci6bn de Hausen (ref.

13) para esta regifén y por encima de esta.

1/3 2/3

N = 0.116 (Re?/> - 125) pr/3 (1 4 (/1% 3)s (2.21)

La ecuaci&n anterior debe ser usada con precaucibn, y de

preferencia la regi6n de transicidn debe ser evitada para propbsitos
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de disefo.

2.1.4 cCaida de presidn dentro de tubos

Para que un fluido pase a través del cambiador es nécesa-
rio crear una diferencia de presiones entre la entrada y la salida;
a su vez, una mayor caida de presidn aumentarid la velocidad de la -
transferencia de calor. Sin embargo la creacibn de este gradiente
de presibén tiene un costo monetario; por lo tanto, debe haber un -
balance razonable entre la caida de bresién y la mejora global en -
la velocidad de transferencia de calor y el costo del equipo.

La diferencia de presién entre dos puntos en un flufdo en
movimiento, es consecuencia de tres fuentes diferentes; Pérdidas por
friccibn, efectos hidrost&ticos y contribuciones de aceleracidn/de-
saceleracibén. De é&stos, el aspecto relacionado directamente a la -
velocidad de transferencia de calor es el término de friccidn, ya-
que los mismos mecanismos que producen la frieccién del flufdo (trans
firiendo momentum) también afectan a la transferencia de calor.

Por todo lo anterior, es necesario determinar la caida de
presibén de ambas corrientes, ya sea en disefio o simulacibn, con ob-
jeto de asegurar que las pérdidas no excedan valores aceptables.

La caida de presidn en el fluido dentro de los tubos es-
ta4 constituida por dos términos que son aditivos.

a) APg - Pérdida por friccibn causada por la friccién dentro de
los tuk-s
b) AP, =~ Pérdida en los retornos

Una vez evaluados estos términos, la cafda de presibén to
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tal en el enfriador seri:

AP = AP

7 gt APr | ©(2.22)

donde generalmente

AP, > AP
I

Para el calcule de las pérdidas por friccibn, se emplea -

la ecuacién de Fanning,

ap, = gpov?L (2.23)
2g D
donde:
f = Factor de friccién
p = densidad
v = velocidad

L = Longitud de los tubos
g = Constante gravitacional

D = Diametro interno de los tubos

El factor de friccibn, estd definido por el nfimero de Eu-
ler. Las correlaciones de este factor se obtienen de datos experi-
mentales como una funcifn del nlimero de Reynolds y la rugosidad del
tubo. Como en el caso de los coeficientes de transferencia de calor,
este factor depende del régimen de flujo presente en el tubo. ILas

correlaciones recomendadas son:
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1. Regién laminar. Re < 2100. Para este r&gimen, "f* tiene

un valor de (ref. 19).

£ =16 (2.24)

En flujo laminar no se incluye ningfin efecto debido a la

rugosidad de la pared del tubo, ya que £ es una funcifn de Re.

2. Regibn de transicibn, 2100 < Re < 10000. Este tipo de
flujo es inestable y diffcil de definir o la mayorfa de las referen
cias evitan alguna recomendacidn, ya que la aplicabilidad de los da
tos experimentales (usualmente tomado bajo condiciones ideales de -
laboratorio) a la prActica industrial es cuestionable. En esta re-
gibn, el efecto de la rugosidad comienza a ser apreciable. Se su-

giere la siguiente ecuacibn (ref. 12).

1.04

£=2.67 (10°%) Re (2.25)

3. Regibn turbulenta. Re > 10000. Las correlaciones para es
ta regibn se han obtenido de numerosos estudios experimentales. En
este caso la rugosidad del tubo es un pa;émetro importante, debido
a que f es una funcibn de Re y de ¢/D. Llas siguientes ecuaciones

son aplicables:

Para tubos lisos (Drew, Koo, y Mc Adams) (ref. 9).

0.125
Re0.32

f = 0.0014 + (2.26)

Para tuberfa comercial y tuberfa de acero (Wilson, Mc Adams
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y Seltzer), (xef. 23)

£ 20,0035 + 284 (2.27)

Re0.42

Las pérdidas de presién en los retorndés se pueden obte
ner usando la ecuacibn (ref, 12}.

= p v?
ap, = 1,75 & (2.28)

144 29

Donde 4P, estd dada en 1b/plg?

2,2 Conveccibn Libre
Supongamos una superficie caliente expuesta al contacto-

de aire mis frio de la habitacibn, Por ser la densidad del aire en
las proximldades de la superficle caliente menor que la densidad de
la masa principal del aire, las fuerzas ascensionales producirdn un
flujo vertical y hacia arriba del aire inmediato a la superficie.-
Si la superficie estuviera mis fria que el aire, a causa de la ma--
yor densidad, el aire fluirfa hacia abajo. En uno y otro caso el -
calor es conducido a través de la capa de aire y también transpor-
tado por el movimiento de la.masa del mismo o, en otras palabras, -
por CONVECCION. Aunque en el proceso intervienen tanto la conduc-
cifn como la conveccidn, fsta predomina y el mecanismb se conoce -

con el nombre de conveccifn "NATURAL" o "LIBRE".

2,2,1 Conveccifn libre fuera de tubos y tuberfas
El mecanismo de la conveccibtn libre fuera de las formas -~
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cilindricas horizontales difiere grandemente de aquel dentro de los
tubos. Fuera de los tubos, las corrientes de conveccisn no estfn ~
restringidas como dentro de ellos, y el flufdo que se calienta usual
mente tiene libertad para subir a mayores alturas del fluifdo frio, -
aumentando con esto la conveccifn. La atmbésfera alrededor de un tu-
bo ha sido explorada por Ray (ref. 32), f en la fig. N? 2.5 se mues-
ran esquemiticamente las isoterma#. El ailre frio de la atmésfera -
ambiental se mueve hacla el tubo caliente, calent&ndose por consi-~
guiente, y luego asciende. Numerosos investigadores han estableci-
do la influencia de los n@meros de Grashof y Prandtl en la correla-
cibn para el coeficiente de transferencia de calor de la conveccibn
libre. Desafortunadamente la mayorfa de la informacidén experimental
se ha obtenido de aparatos tales como un tubo simple y alambres, en
lugar de equipo industrial., De acuerdo con estas investigaciones, -
sin embargo, el coeficiente de pelicula para la conveccibn libre pa
ra gases desde cilindros horizontales sé puede representar por:
h D 0.25

Ck' © = a[(D3 0} g8 at/u’) (Cpp wp/kp)] (2.29)
f .

Donde h, es el coeficiente de transferencia de calor de -
conveccibn libre y todas las propiedades se evalflan a la temperatu-
ra de la pelfculy ficticia tf tomada como la media de la temperatu-
ra de la sgperficie de calefaccidn y la temperatura del flufdo que

se va a calentar. Asi,

L =¥ 2 : (2.30)
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La mayoria de las veces es diffcil obtener buenos datos
de los diversos tamafios y tipos del equipo usado en la industria.
Esto se debe en parte a la interferencia y complejidad de los ele
mentos del calentamiénto por conveccibn libre, tales como los ban
cos de tubos y la imposibilidad de controlar una atmésfera del -~
fluido al grado necesario para obtener buenos resultados experimen
tales. )

Para tuberias horizontales la ecuacifn N{ 2,29 se aplica-
r&, excepto que avarfa entre 0,47 y 0,53 entre tubos pequefios y ==
grandes.

Chilton, Colburﬁ, Generaux, y Vernon (ref, 6) han desarro
1lado un nomograma que da coeficientes congervadores para tuber~
ria simple, pero que ha sido usado sin error notable para el cflcu
lo de conveccifin libre en la parte exterior de bancos de tubos, La
ecuacifn dimensional, cuyo nomograma estd en la figura N§ 2.6 para
gases y liquidos, es

0,25
h, = 116 [(kf3 Pe ?Cpg B/ 1) (at/p1) | (2.31)

Donde He estd en centipoises, De los cuatro ejes con que
guenta el nomograma, uno es la linea de referencia para los valo--
res kg® 0. 2Cpg B/up que pexmite usarlo para otros flufdos no ine
clufdos en la tabla dada en la fig. N¢ 2,6, El uso.del nomograma
para haces a2 tubos requiere que la tuberfa o tubos no se locali~
cen muy cerca del fondo del recipiente o que estén cercanamente eg
paciados unos a otros, de manerd que interfieran con las corrien~~

tes de conveccifn naturgl. Los tubos no deberin estar localizados
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a menos de tres difmetros del fondo del recipiente, ni la distan
cia entre tubos deberd ser menor que un difmetro., A pesar de los
datos disponibles, el disefio para conveccibn libre no es muy certe
ro, y se recomiendan factores de sequridad razonables tales como -
mayores factores de obstruccifn que losvusuales.

Las correlaciones para convecci6n libre de superficies
externas de diferentes formas, que son de valor directo en la in~-
genierfa, estfn catalogadas principalmente en dos clases: Convec-
cibn libre respecto a tubos simples o tuberfas y conveccifn libre
respecto a recipientes y paredes.

En los enfriadores atmosféricos existen velocidades muy ~
bajas que ocasionanque el calor se transfiera por conveccifn natu-
ral. Ademis los cllculos para el lado del tanque son solo aproxi~
mados, ya que el agué fluye en el tanque y no es la resistencia =~
limitante, excepto, cuando el equipo se usa péra condensar vapor -~
de agua.

A continuacibén se presenta un resumen de los puntos mis

sobresalientes de los trabajos hechos en este campo,

2.2,2 Cilindros horizontales

El campo de distribucifn de temperaturas y velocidades en
la regibn pr6xima a un cilindro horizontal caliente ha sido medido
por Jodlbauer (ref. 16). Hermann (ref, 14) ha predicho estos da-
tos aungue .7n poca aproximacién, por consideraciones tedricas; pa
ra nGmeros de Grashof superiores a 10%, Hermann lleg8 a la £6rmula

siguiente:
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h
©_© .9.,37 gr 0+ (2.32)
k w
W
Esta ecuacibn se aplica para conveccifn natural desde ci-
lindros horizontales finicos, a gases diatSmicos (Pr = 0.74). Si -

esta ecuacisn para gases se generalizara por adicién de (Cp w/k},
se obtendrfa:

h D 0.25

= 3° 2 ! 2y -
= 0.4 [(D 3 o %g 8, st/u?) 1Cp w/k) | (2.33)

Para valores pequefios de At, la ecuacibn anterior predice
valores de hc Do/k que son el 25% menores que los experimentales
para gases y lfquidos.

Se dispone de datos gbbre transferencia calorifica por
conveccidn natural desde cilindros horizontalgs inicos a diversos
gases y lfquidos, tales como aire, hidrfgeno, anhidrido carbénico,
oxigeno, agua, anilina, tetracloro de carbono, glicérina, tolueno
y aceite de oliva.

Estos datos cubren un intervalo caracterizado por las re-
lacicnes de 7,300 en dismetros, de 100,000 en presiones, de 11,000
en valores de Cp u/k, y un intervalo de At desde unos pocos grados
a 2850 °F. La figura N? 2.7 muestra la correlaci6én de datos en -~
forma adimensional. Las propiedades fisicas Cp, k, p, u y B se -~
calcularon para la temperatura pelicular, media aritmética entre la
temperatura de la superficie del cilindro y la temperatura de la ma
sa del flufdo. Para calcular los coeficientes de transferencia ca

lorifica desde alambres o tuberfas horizontales hacia un flufdo -~ ~
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cualquiera, se recomienda el empleo de la curva AA (fig. N°, 2.7).
Los resultados sobre transferencia de calor desde tuberfas horizon
tales hacia el aire y hacia el agua (ref. 1) para X variando de -
103a 10?, vienen representadas por la ecuacibn N¢ 2,29, donde =~
¢ = 0.53.

El coeficiente de transferencia de calor desde un tubo ho
rizontal calentado interiormente, de un didmetro de 0,75 pulgadas~
y una longitud de 1 pie, sumergido en un bafio de agua, aument6 =
hasta cinco veces al someter la tuberia a una vibracifn sinusoidal
en una direccibn vertical, Pero cuando la Qelocidad de vibracibn
era menor de un cierto valor critico, no se cbtuvo ninglin incremen
to en el coeficiente deltransferencia.

Para placas verticales y cilindros y 1 < Pr < 40, Kato,

Nishiwaki e Hirata (ref, 15) recomiendan las relaciones sigquientes:

para Gr > 10°

0,36

Nu = 0,138 Gr ' Pro'l75

( ~ 0.55) (2.34a)

y para Gr < 10°

0,35 0.25

Nu = 0,683 @r’*3> pr0+25 [Pr/(0.861 + Pr)]

(2,34b)

2.2.3 Flujo por gravedad de capas liguidas sobre tubos horizonta~
les
En las aplicaciones industriales, el enfriamiento de di-

versos liquidos se realiza haciéndolos pasar por el interior de tu
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berias horizontales, sobre el exterior de las cuales cae una capa
de agua. ULos datos (refs. 2, 35) publicados se obtuvieron con tu-
berfas ligeramente inclinadas, causando esto el rizado de la pelf-
cula de agua, obteniéndose el coeficiente de transferencia de calor
proporcional a (TH)l/a. El simbolo TH representa W/2L, donde W es
el caudal de agua sobre cada tubo recto de longitud L, Para valo-
res de 4TH/p menores de 2,100, los datos se correlacionan con una

tolerancia de * 25 por 100 por la ecuacibén dimensional (ref. 3)
1/3
h, = 65 (IH/Dol (2,35)

donde hw es el coeficiente de transferencia de calor del agua en
flujo por gravedad y Do es el didmetro exterior del tubo en pies,
Los datos correspondientes se muestran en 1a‘fiqura N7 2.8,

Si el diametro de la tuberfia fuera muy grando o W muy pe-
quefio, un liquido no vol&til abandonariala parte inferior del tubo
a una temperatura pricticamente igual a la temperatura de la parte
exterior de la pared de la tuberfa, Para este caso limite, la de
finicién de hw nos da, suponiendo la evaporacibn despreciable.

t; + t
h, = (21,L) (Cp) (¢ = t;)/(xD L) (t - -——-;-E ) = 4 Cpry/D_ 1
(2.36)

que es la ecnaci6n de la asintota AB de la figura N¢ 2.8,

Para caudales de agua bajos, la aparicién de puntos'a la

izquierda de AB se debe a la evaporacién,
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2.3 Diferencia de Temperaturas

lLa transferencia de calor entre dos sistemas, ya sea por
conduccidn, conveccifn oradiacidn, se debe al establecimiento de ~
un gradiente o potencial de temperaturas entre ellog. El sistema
de mayor temperatura (T) se denomina emisor, y el de menor tempera
tura (t) es llamado receptor. En el caso mis sencillo, cuando el
calor es transferido por conducci6n, el potencial serd simplemente
(T - t). Cuando la transferencia de calor se lleva a cabo por con-
veccibn, como es el caso de los enfriadores atmosféricos, la deter
minacibn de la fuerza directriz efectiva o diferencia efectiva de-
temperaturas presenta una sitvacifn mis compleja, Esto obedece a
que el calor es transferido gradualmente de un f£lufdo a otro, y ge
neralmente, dicho intercambio va acompafiado de variaciones en la
temperatura de ambos fluidos a lo largo del equipo,

A continuacifn se analizardn los diferentes factores que
intervienen o que deben ser considerados en el célculo del poten~

cial térmico de enfriadores atmosféricos.

2.3.,1 Diferencia de temperaturas en la caja enfriadora

Puesto que el flujo de agua por fuera del serpentin es ca
si exclusivamente a lo largo del eje de los tﬁbos, la verdadera di
ferencia de temperaturas depende del arreglo de los tubos, el tan-
que usualmente se arregla para un solo paso.

Asi pnues, deberdin tomarse en cuenta las siguientes consi-
deraciones {ref. 19).

1. si log tubos se conectan mediante un cahezal en cada extremo y



46

con un solo paso, de manera que el flufdo dentro de tubos es
té en contracorriente con el agua, la verdadera diferencia -~
de temperaturas est8 dada por la MLDT (media logarftmica de -
la diferencia de temperaturas).

2. Si los tubos se conectan por codos a 180° en un arreglo de =
m@ltiples pasos, la trayectoria de flujo puede tratarse como
un flujo contracorriente paralelo, aplicando la correccibn pa
ra intercambiadores 1-2, Se supone que el lfquido dentro del
tanque se mezcla razonablemente en todos los puntos de la lon
gitud de los tubos,

3. Para arreglos con flujo cruzado, se pueden obtener las correc
ciones correspondientes indicadas en las grdficas: 2.9a, 2,9b,
2.9¢, 2.9d y 2,10b, siempre y cuando cualquiera de estos tipos
de flujo se aplique.

2,3.2 Diferencia de temperaturas en el enfriador de trambén

Para este tipo de equipo se tiene un arreglo en flujo cru
zado, el cual difiere de cualquiera otro de los casos en que el -
fluido que fluye por fuera de los tubos de miltiple paso, no se -
mezcla sobre la longitud de los tubos, mientras que en la tuberia
de miiltiple paso, si se mezcla, Bowman, Mueller y Nagle (ref. 5)°
han preparado factores de correccibn Fip mediante los cuales la veé
dadera diferencia de temperatura At puede obtenerse como producto
de:

At = Fp (MLDT) (2,37)

Tanto para el equipo de vuelta en redondo como el de espi
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ral. Estos factores se dan en la fig. N? 2,10a y 2,10b y se ba-~

san, respectivamente, en lo siguiente;

Vuelta en redondo:

—L - &X1® cosh K, R 4 (1= K;) senh K, R
1 1 1
1-K
donde
Ko = 1 - en S/Z(r)
1
Espiral:
IO L O B 2
1-K

donde de nuevo

K =1 e 572(x)

1
y
T, - T O t, - t
K=l 2 pa L2 oy MEDT o 27 1
T - & £, =t T, -t L

1

Mientras que estos ajustes se aplican espeéfficamente a
aquellas unidades que tienen dos pasos en los tubos, se introduce
un pequefio error cuando estas correcciones se aplican a unidades -

gue tienen mayor ntémero de pasos.
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Elg._2.9 FACTORES DE CORRECCION Y OIFERENCIA OE

TEMPERATURA PARA FLUJO CRUZADO, (ref.

5).
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CAPITULO IX

A

B

Cp, Cpg, Cp,

D, D'

Eu

h, hc, hw

" Ntmero de Graetz = WCp/KL = — Re.Pr.
4
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NOMENCLATURA

Superficie de transferencia de calor, pies?,
Fuerza de flotacifn por unidad de masa =28 g ATw,pies/h2
Calor especifico del fluido, evaluado a la tempera-
tura de pelicula, evaluado a la temperatura de pared
del tubo, respectivamente, Btu/(1lb) (°F).

Di&metro interior de los tubos, pies.

Didmetro exterior de los tubos, pies; D' en plg.
NGmero de Euler = APg D/G? L = £/2, adimensional
Factor de diferencia de temperatura, At = Fq(MLDT),
adimensional.

Factor de friccién, pies?/plg2?,

Masa velocidad, 1b/(h) (pie?)
Nimero de Grashof = g 84T L® p?/u? , adimensional;

Gr,, evaluado a la temperatura de la pared del tubo.

, adimen
L

sional.
Aceleracibn debida a la gravedad = 4,18 x 108, pies/n?
Coeficiente de pelfcula de transferencia de calor en
general, conveccidén libre, flujo por gravedad, respec
tivamente, Bt:u/(h)(piez)(%‘)‘v

-1/3,1

Factor para transferencia de calor = NuPr a-

dimensional.
Grupo de temperatura en flujo cruzado (Tl-T,)/(Tl-tl),

adimensional.



k, k

MLDT

Nu

fl

k

Pr, Pr
w

4P, 0P

AP,

Re

(r)

f'

1!

AP
r
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Constante

Conductividad té&rmica, evaluada a la temperatura de
pelicula, evaluada a la temperatura de la pared del
tubo, respectivamente, Btu/(h) (pie?) (°F/pie)

Longitud del tubo, pies

Media logaritmica de la diferencia de temperatura,°F.
Niimero de Nusselt = hD/k, adimensional

Nimero de Prandtl

il

Cpu/k, adimensional; Pr evalua-
do a la temperatura de la pared del tubo,

Caida de presifn en general, por friccifn, en los.re
tornos, total, respectivamente,lb/plg?,

Flujo de calor, Btu/h

Grupo de temperatura (T,-T,)/(t,~t,), adimensional,

NGmero de Reynolds = DG/ , adimensional

Radio; r_ radio del tubo, pies ‘

Grupo de temperatura, MLDT/(Tl~tl), adimensional,
Grupo de temperatura (tz-tlbﬂTl—tl), adimensional.
Nfmero deStanton = h/CpG = Nu/Re.Pr., adimensional.’
Temperatura del fluido caliente, de entrada, de sa-
lida, respectivamente, °F.

Temperatura promedio del fluido caliente, en el seno
del fluido, en la pared del tubo, respectivamente ,°F.
Temperatura del fluido frfo, de entrada, respectiva-
nente. °F.

Temperatﬁra promedio del fluido frfo, °F,

Temperatura en el centro de la corriente, °F.

- Temperatura de la pelfcula = 1/2 (tw + ta), °F,
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tw Temperatura de la pared del tubo referido al fluido
frio, °F.

ty Temperatura local a la distancia y de la pared, °f;

At Verdadera diferencia de temperatura = Fp (MLDT) , °F.

at! Diferencia de temperatura para el fluido frio, °F.

Atm Diferencia de temperaturas entre la superficié y el

fluido para una longitud media, °F,

Aty Diferencia de temperatura = t -~ tc’ °F.

v Velocidad del fluido, pies/s.

W Flujo mésico, 1lb/h.

X Producto de los nfimeros de Grashof y Prandtl, adi~
mensional. |

Y Distancia a la pared, pies,

a Constante.

B,Bw Coeficiente de expansibn térmica, evaluado a la tem-

peratura de la pared del tubo, respectivamente,°F.
PrPgiPy, Densidad del fluido, evaluado a la temperatura de -
pelicula, evaluado a la temperatura de la pared del
tubo, lb/pied.
Ty Velocidad mésica de flujo por unidad de longitud =

W/2L, 1b/(h) (pie)

e/D Rugosidad relativa del tubo, adimensional
1/3
¥ Correccibn para la conveccién libre= 2.25(1+0.010. Gr ),
log Re
adimensional. '
T Nfimero puro = 3.1416
0.14.

¢ ' Nimero de Sieder-Tate = (u/p ) - adimensional.

'
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Viscosidad de un fluido, evaluada a la temperatura

de la pared del tubo, respectivamente, centipoises.



CAPITULO ITI

SELECCION DE ELEMENTOS DE DISERO
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CAPITULO III

SELECCION DE ELEMENTOS DE DISERO

Por elementos de disefio se entiende a todos aguellos par§
metros del enfriador atmosférico, que se tienen que especificar pa-
ra cada disefio en particular. Estos elementos se presentan con mul
tiples alternativas para satisfacer la mayoria de los requerimien--
tos en la opcracién y mantenimiento de estos equipos. Para resol--
ver dichas alternativas existe ﬁn conjunto de.recetas generales --
(ref. 12) o criterios de seleccibn que se han establecido como pric
ticas de disefio, que ayudan al disefiador a sélecciohar la alternati
va adecuada para cada caso.

Los criterios de seleccitn de los elementos de disefio son
numerosos y extremadamente cualitativos, probablemente el factor --
central en ellos es la relacibn costo-mantenimiento del equipo; sin
embargo, la decisibn final puede estar fuertemente afectada por mu~ -
chos otros factores como son; la utilizacién de materiales especia
les, problemas estructurales, corrosifn, altas temperaturas, altas
presiones, o en ocasiones, por tradicifn o intuicién.

Independientemente de que los elementos de disefio se en--
cuentran especificados o limitados por las razones mencionadas ante
riormente, se deber§ revisar que los elementos seleccionados real--
mente cumplan con el objetivo deseado, ya que los errores cometidos
en este renglSn, pueden pasar féciimente desapercibidos en todo el
proceso del disefio del equipo. Cabe mencionar, que el conjunto de

criterios de disefio y los mliltiples requerimientos de los enfriado-
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res atmosféricos, frecuentemente presentan situaciones contradicto
rias y conflictivas, que hacen necesario tener un orden definido -
de prioridades de los requerimientos del servicio.

A partir de las especificaciones de proceso, se tiene la
libertad de seleccionar e investigar los efectos de los elementos-
geométricos bésicos y constructivos del enfriador. Consccuentemen-
te, todo disefio de un enfriador atmosférico tiene solucicnes mlti-
ples y el &xito del disefio estd medido por la forma en gue sc con-
jugan los elementos de disefio para obtener la mejor solucibén posi--
ble. Esto requiere que se tenga un conocimiento apriori de los e--
fectos probables de los elementos bsicos de disefio, por lo cual a-~

continuaci8n se mencionarin algunos de ellos.

3.1 C6digos
El disefio y fabricacibn de los enfriadores atmosféricos -

esta regido por c6digos internacionales y/o locales.

3.1.1 C6digo ASME

El c6digo que tiene aceptacidn universal en la industria-
de refinaciSn y petroqufmica es el que publica la “American Society
of Mechanical Engineers" (ASME) y en particular la seccibn VIII, di
visibn 1, titulada "Reglas para la construccién de recipientes a --
presifn”. Este cbdigo presenta los requerimientos minimos para el
disefio, fabricacibn, inspeccibn y certificacién de recipientes a --
presibn de acero al carbbn, aceros de baja aleacibén, metales no fe-
rrosos, altas aleaciones de acero, hierro fundido, materiales de re

cubrimiento, etc., para presiones de disefio hasta 3000 psig.
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3.1.2 Otros cédigos

En general el cbdigo ASME produce disefios conservadores,
por lo que en afios recientes se han desarrollado nuevos cbdigos --
que permiten operar los reciplentes y los enfriadores atmosféricos
a mayores niveles de esfuerzo que los permitidos por ASME, como es
el caso del c6digo AISC (American Institﬁte Steel Construction) y-
del cddigo AWS (American Welding Society); sin embargo requiere de
un mayor trabajo por parte del disefiador, ya que involucran proce-
dimientos de cdlculo més precisos y en ocasiones el anilisis de es
fuerzos y fatigas; ademis el nfimero de materiales aceptables es mis
restringido y se requiere especial atencién en los detalles de dise
fio, construccién, inspeccibn y prueba. Ad; cuando estos cédigos fa
vorecen un ahorro en materiales generalmente solo se justifican en
enfriadores a elevadas presiones de operacibn,

Debido a que los servicios de un enfriador atmosférico -
son muy variados y a que las reglas generales no son siempre aplicé
bles, hacen necesaria la elaboracibn de especificaciones propias de.
cada proceso, las cuales generalmente introducen requerimientos mfs
severos que los estipulados por los cbdigos ASME, AISC y AWS, parti
cularmente en las &reas de seleccibén y composicién de materiales, -
radiograffa, tratamientos térmicos, detalles de soldadura inspeccifn,

prueba, etc.

3.2 Clasificacibn
Se establece la nomenclatura estandar (ref. 12) para los
tipos basicos de enfriadores atmosféricos, asf como para sus partes

y componentes tipicos. Se recomienda que el tamafio y tipo de enfria
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dor sea designado como se menciona a continuacibn.

3.2,1 Tamafib
El tamafio se designa por nfimeros que describen el alto,~
ancho y largo de la unidad para cajas y alto y largo para los trom

bones.

3.2.2 Tipo

El tipo de enfriador se designa de acuerdo al caso como-

caja o trambBn.

3.2.3 Ejemplos tifpicos

a) Enfriador de combustoleos o asfaltos formada por cuatro «
bancos en paralelo.
Tamaﬁo: alto 141.0 ; ancho 570.5 ;.largo 1072.0 (plg)
Tipo: Caja

b) Enfriador de gasoleo pesado de vacio, formado por siete
bancos en paralelo,
Tamafio: alto 156.0 ; ancho 577.5 ; largo 4043.0 (plg)
Tipo: Caja '

c) Enfriador del medio de calentamiento,
Tamafio: alto 81,0 ; largo 192 (plg)
Tipo: Tromb6n

3.3 Nomenclatura de Partes Constitutivas
Con el prop8sito de establecer una terminologia, en las

figuras N? 3.1 se ilustran las partes y conexiones tfpicas de los
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enfriadores atmosféricos.

3.4 Seleccién de la Caida de Présidn Permisible

La seleccién de la cafda de presi6n permisible, es un fac
tor extremadamente importante en la optimizacidn tanto de disefio de
los enffiadores atmosféricos, como del proceso mismo.

Cuando las AP permisibles son bajas, generalmente se debe
a consideracifn de proceso; sin embargo, muchas veces éstas son deci
siones arbitrarias hechas sin suficiente conocimiento de los pro--
blemas que esto ocasiona en el disefio y operacifn de los equipos.
El incremento de la cafda de presifn aumenta la velocidad del fluf-
do y consecuentemente el coeficiente de transferencia ée calor (en
flufdos no isoté&rmicos), reduciendo el tamafio y el costo del equipo
(a expensas de los costos de operacifn) y normalmente disminuye los_
problemas de ensuciamiento. Por lo tanto,. como regla general es re
comendable el ugo de la AP mAxima disponible para cada enfriador;-
respetando los limites miximos de velocidad.

Asimismo, se debe optimizar (en lo posible) el uso de la
4P permisible, no desperdiciando un buen porcentaje de &sta, en pun
ﬁos donde no sea ventajoso para la transferencia de calor, como son
los retornos y las boguillas del enfriador. También es recomenda-
ble minimizar y simplificar las lfneas involucradas en estos equipos.

Los equipos construidos con materiales de aleacibn, debe
ran consumir mayor caida de presién, que aquellos con materiales de
costo inferior.

La seleccifn de la cafda de presién permisible para este-

tipo de equipos se basa en experiencias (ref. 12) de equipos pues--
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tos en operacién, la cual generalmente es de 30 - 50 psi (por el
lado de proceso). Mayores AP permisibles pueden ser justificables

cuando se tienen marcadas tendencias al ensuciamiento.

3.5 Ubicacibén de Fluidos

Una consideracibn basica en el disefio térmico de equipo-
de transferencia de calor, es la ubicacién de los flufdos a manejar;‘
es decir, se debe decidir d6nde se colocard cada flufdo, ya sea por
dentro o fuera de tubos.

En los enfriadores atmosféricos es una prictica comfin co-
locar el flufdo de proceso por el lado de tubos y el aghé utilizada
como medio de enfriamiento por el lado externo; Lo anterior, con -
el fin de evitar una posible contaminacién del flufdo de proceso, -

asf como la pérdida de presifn de &ste.

3.6 Seleccifn del Tipo de Enfriador
Los enfriadores atmosféricos se clasifican de acuerdo a-
su tipo de construccibn. Para la seleccibn del tipo de construc-~

cibn existen 3 factores bisicos:

1. Consideracién del servicio requerido
2. Mantenimiento
3. Costo
Con el fin de considerar estos tres factores existen dos

tipos de construccién como ya se mencion6 (Capftulo I).

3.7 sSeleccifn de la Longitud de Tubos

Uno de los factores importantes dentro del costo de un
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enfriador atmosférico es la longitud de sus tubos. Las longitudes
de tubos generalmente qstén limitadas por falta de espacio sufi--
clente en la planta, espacio para la colocacién del equipo. En oca
siones la longitud de tubos se ve limitada por valores m&ximos en -
la cafda de presidn permisible. Cuando se tienen flufdos con ele-
vadas diferencias de temperatura se debeﬁ preferir tubos cortos, ya
que 8stos estidn menos sujetos a la distorsibn.

Las longitudes de tubos mds utilizadas son:
12, 16, 20, 24, 30, 32, 40 y 48 pies,

Como una pfactica comfin se dan las siguientes recomenda--

ciones (ref. 12).

1. Usar la mixima 1ohgitud de tubo recto posible
2. Disefiar con el mfnimo de retornos posible (las curvas de retor-
no en serpentines, desarrollan bajas presiones con respecto a

log tramos rectos).

3.8 SelecciGnrdel Difmetro de Tubos

Este es un factor simple pero extremadamente importante-
en el costo de un enfriador, especialmente cuando &stos son de alea
ciones especiales.

Las dimensiones estandar de los tubos son:
1, 2, 3, 4, 6, 8, 10, 12 pulgadas.

El factorde decisifn mis comln para la seleccifn del dif
metro de los tubos, es la limpieza del servicio.

Generalmente se utilizan tubos del tipo "PIPE" c&dula 40

y 80,
Como una préctica comin se dan las siguientes recomenda-
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TABLA 3.1 DIMENSIINES DE TUBERIA DE ACERO (IPS)
Tamano Arca . . . Peso pot
nominal Céddila d flujo ?Eil"‘?‘l(“':e-.f‘;:'.sic pie linealy
del tube} DE, plg| Mo | DI, PL§ por tubo e ples U | ATR
IPS plg plg? Exterior | Interior acero
1/8 0.405 40* | 0.269] 0.058 0.106 0.070 0.25
80+ 0.215 0.036 0.058 0.32
1-/y 0.540 40 * 0.304 0.104 0.141 0.095 0.43
80+ | 0.302 0.072 0.079 3.54
3/8 0.675 40= | 0.493 0.192 0.177 0.129 057
80+ | 0.623 0.141 0.111 0.7
1/2 0.840 40 * 0.622 0.304 0.220 0.163 0.85
60+ 0.546 0.235 0.143 1.09
3/4 1.05 40« | 0.826 0.53 0.275 0.216 1.13
80+ 0.7642 0.632 0.19 1.48
1 1.32 40 * 1.04¢ 0 .864 0.304 0,274 1.68
80+ 0,957, 0.718 0.250 2.17
114 1.66 40+| 1.3800 1.s0 0.435 0.362 2.28
80+ 1.275] 1.28 0.335 3.00
1172 1.90 40 * 1.6108 2.04 0 .498 0.422 2.72
80+ 1.5008 1.76 0.393 .64
2 2.38 4o 2.067% 3.35 0.622 0.542 3.60
80+ 1.939 2.95 0.508 5.03
2142 2.88 40%] 2.469 4,79 0.753 .0.667 5.80
80+ 2.323 4,23 0.609 7.67
3 3.50 40 % 3.064 7.38 0.917 0.804 7.58
60+} 2.904 6.61 0.760 10.3
4 4.50 40%] 4.0 12.7 1.178 1.055 10.8
80+ 3.824 115 1.002 15.0
6 6.625 A0 %] 6.069 28.9 1.73% 1.590 19.0
80+| 5,76 26.1 1.510 28,6
8 8.625 40+ 7.98 50.0 2.258 2.090 28.6
80+ 1.629 45.7 2.000 43.4
10 10.75 40+ 10,02 78.8 2,814 2.62 40.5
60 9.75 4.6 2.55 54 .8
12 12,75 30 12,09]. 115 3.338 3.17 43.8
14 14.0 30 13.25) 138 3.665 .47 54.6
16 16.0 30 15.25] 183 4,189 4 .00 62.6
18 18.0 208 17.2% 2 4,712 4.52 12.7
20 20.0 20 19.25] 291 % .236 5.05 8.6
22 22,0 0y 21.25) 355 5,747 5.56 84,0
24 26,0 20 23.25] 425 6,283 6.09 94 .7
*  Cominmente conocide como estdndar.
4 Comdnmente conocldo como extragrueso

: Aproximadamente.
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ciones (ref. 12).

1, La limpieza mec8nica es solamente posible en tubos con didmetro
igual o mayor a una pulgada en tubos en "U".

2, Cuando se anticipen condiciones severas de ensuciamiento y/o de
limpieza frecuente (como es comfin en estos equipos) e incluso ta
ponamiento de tubos, es recomendable utilizar tubos de 4 pulga--
das o mayores.

3, Usar di&metros de tubo grandes (probar con secciones de tubos en
serie de 3 & 4 pulgadas).

4. Usar radios cortos en los retornos conectados a secciones rectas
(con la seleccidn del didmetro del tubo, se determina el espacia

miento entre tubos horizontal y verticalmente).

3.9 Seleccibn de Factores de Ensuciamiento

Durante la operacifn de un enfriador atmosférico los fluf
dos "ensucian" la superficie de intercambio con la depositacibn de-
costras, impurezas, polimeros, carbén, crecimiénto de algas, moho y
otros tipos de incrustaclones que causan un incremento en la resis-
tencia a la transferencia de calor, por lo cual disminuye la capaci
dad de disefic de la unidad en la medida que aumenta el ensuciamien-
to. ULa velocidad del ensuciamiento depende tanto de la limpieza o
de la tendencia al ensuciamiento del flufdo, como de la operacibn
estable o inestable del enfriador.

Para que-el equipo opere dentro de su capacidad de diseiio
durante periodos de tiempo razonables, se utilizan resistencias a-

dicionales en el cdlculo del coeficiente global. Estas resistencias
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o factores de ensuciamiento, representan un factor de seguridad que
tienen como objetivo incrementar el area de transferencia requerida.
El estandar TEMA presenta factores de ensuciamiento para diversos -
fluidos en servicios tipicos. Sin embargo, la mayorfa son indepecn-
dientes de las caracterfsticas del servicio de la unidad y del fend
meno de transferencia de calor (enfriamiento, calentamiento, conden
sacifn y vaporizacidn).

Esto no debe pasar desapercibido, ya que para un mismo -
flufdo, los factores de ensuciamiento tienen un efecto diferente en
cada uno de los procesos de transferencia de calor, provocando en -
ocasiones que dichos factores no cumplan con su objetivo, o que im-
pongan sobredisefios excesivos en el frxea de transferencia que favo-
recen una baja velocidad en log flufdos y consecuentemente una mayor
tendencia al ensuciamiento, por lo que un factor de ensuciamiento e-
levado puede ser contraproducente.

Para evitar esta situwacién se debe comprobar el efecto =~
real de estos factores de ensuciamiento en el coeficiente global de
transferencia de calor, procurando que el exceso de irea debido a =
dichos factores esté de acuerdo con las caracterfsticas del servicio
y con las facilidades de limpieza disponibles en el tipo de equipo -~

seleccionado.

3.10 Seleccibn del Arreglo de Tubos

Para este tipo de equipos no existen arreglos convenciona
les. 'Ocasionando que existan grandes zonas de desvio debido a que
en este tipo de instalacicnes no existen deflectores que gufen el -

agua a través de todo el equipo.
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Los tubos generalmente se arreglan de las formas siguiente;

a) Conectados a 180°en un arreglo de mfiltiples pasos

b) Conectados mediante un cabezal en cada extremo y con un solo pa-
so.

¢) Arreglos con flujo cruzado
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CAPITULO v

METODOLOGIA DE CALCULO

El disefio de un enfriador atmosférico consiste en la de-
terminaci8n de todos los pardmetros de construccibn a partir de -
las condiciones de proceso y considerando las restricciones de di-

sefio, tanto fisicas como de operacién.

4.1 1Informacibén Requerida

4,1.1 Lado del agua:
Temperatura de entrada y salida (°F)

Factor de ensuciamiento (h pie? °F/Btu)

4.1,2 Lado del flufdo de proceso:

Servicio requeridc Ael equipo

Nombre y fase del flufdo

Temperatura de entrada y salida (°F)

Flujo (lb/h)

Factor de ensuciamiento del flufdo (h pie? °F/Btu)
Cafda de presi6n permisible en el equipo (ib/plg?)

Carga térmica (Btu/h)

4.1.3 Propledades fisicas
Densidad relativa (adimensional)
Conductividad t&rmica (Btu/h pie °F)

Calor especifico (Btu/lb °F)
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Viscosidad (centipoises)

Peso molecular {lb/1lb mol)

4.2 Secuencia de Cdlculo

La secuencia de c8lculo para los enfriadores atmosféricos
utilizada en este trabajo, es el resultado de una relacibn de ecua
ciones de diversos autores. El problema principal para el disefio-
de estos equipos lo representa la determinacifn del coeficiente de
transferencia de calor externo (del agua), ya que en el lado de ~~
proceso se emplean las ecuaciones de los métodos convencionales pa
ra cambiadores de tubo y coraza {punto 2.1 de este trabajo).

A continuacidn se ilustra el procedimiento para estimar -
la superficie de transferencia de calor, asf como las dimensiones

del equipo.

4,2,1 Secuencia

1. Carga térmica del proceso
Q=wcp (T; - T,) (4.1)

2., C&lculo del flujo de agua

W e ——t | (4,2)
cp (t, = t;)
Para los trombones ge dan las siguientes recomendaciones -

(ref. 21).

a) El incremento en la temperatura del agua debhe séxr de 10 a = °

15°F para evitar que se incrusten los tubos,
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Se deben procurar flujos entre 2 y 10 GPM por pie lineal de ser
pentin plano, ya que valores arriba de 10 GFM causan una sobre=-

inundacién en tubos y un desperdicio de agua.

Media logaritmica de 1la diferencia de temperaturas

(T) - £5) = {T) = t))

(T, - t,)
1n ___}_—-..__?.._
(T2 - tl)

Considerando lo expuesto en los puntos 2,3,1 y 2,3.2 se-

ré necesario en la mayoria de los casos introducir el factor de co

4.

rreccibn de temperatura Fp, por lo cual la verdadera diferencia de

temperatura se obtiene por medio de la ecuacifbn N? 2,37,

Se supone el coeficiente de transferencia de calor, se recomien
da considerar los valores de la Tabla 4.1 para la primera ite-

{
racibn.

TABLA 4.1

COEFICIENTES TIPICOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR*

Servicio de enfriamiento con agua U(Btu/h pie2 °F)
Cragqueadora catalftica - corriente de lodos 30
-~ Resfduos 15
Destilacién al vacfo - fondos 15
Destilacibn atmosférica fondos 20
Hidrocarburos (u < 1 centipoise) 90
Hidrocarburos ( 1 - 5 centipoises) 70
Hidrc~arburos ( 6 -~ 10 centipoises) 40
Diesel 55
Gasoleo pesado 45
Kerosina 60
Nafta pesada 65

cont.

* Recopilados de informacién de la literatura abierta.
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continuacifn Tabla 4.1

Servicio de enfriamiento con agua U(Btu/h pie2 °F)
Aceite (35°API) 60
Aceite de calentamiento (Therminol 66 50 - 70

20°API)

Sustancias orgfnicas pesadas (u> 1 centipoise):

Gasoil frfo, aceites lubricantes, petr&leo

combustible

Petrfleoc crudo reducido, breas y asfaltos 5 -~ 75

C8lculo del #rea con la ecuacibn de Fourier (primera iteracidn) .

Q = UA At . (4.4)

Suponer una unidad para el servicio o suponer un difmetro de -
tuberfa y su longitud para encontrar las dimensiones del equi~

po.

Calcular la longitud de tuberfa regquerida

= A

L = g (4.5)
Donde:

L = longitud de tuberfia requerida en pies?

A = Area regquerida total en pies?

Ay = Superficie por pie lineal en piesz/pie
Estimacifn del nfimero de'codos requeridos

NO. Codos = L/L -1 (4.6)

tubo
Debido a que el irea de transferencla de calor de los codos es

extremadamente pequefia se puede no tomar en cuenta,

Determinar la longitud equivalente de los codos de la Tabla 4,2,
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TABLA 4.2
CODOS DE RETORNO RADIQ CORTO (180°) (ref. 12)
Tamafio nominal Area super- Longitud eﬁuivg
del tubo. IPS ficial . lente (pies)
{plg) (pies?)
SRV 0.195 2.4
2 | 0,326 - 3,0
21/2 0.494 3.6
3 0.719 4.4
31/2 , 0,961 5.2
4 1,240 5.9
6
8
10
12

C8lculo de la masa velocidad en los tubos

G, = ¥ en 1b/h - pie2 (4.7)
a
£

Cilculo del nGmero de Reynolds (y a temperatura promedio del

fluido de proceso)

Re = DG / v (4.8)

Cdlculo de la cafda de presibn en los tubos
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2
APf = éﬁ,ﬁ~!—£ (ecuacibn 2,23)
2gD
o vt .
AP = 1,75 -*— 1~ (ecuacidn 2,28)

r 144 2g

APT = APf + APr (ecuacibn 2,22)

El factor de fricci8n se obtiene con las siguientes correlacio

nes:
a) Cuando Re < 2100, £ = 16 {ecuacibn 2,24)
Re

b) Cuando 2100 <Re <10000, £ = 2,67 (10~%)Rre*** (ecuacion 2.25)

¢) Cuando Re > 10000

c.l) Para tubos lisos,

0.125
né°'32

£ = 0,004 + (ecvacibn 2,26)

c.2) Para tuberfa comercial y tuberfa de acero

0,264
0,42

£ = 0.0035 4
. Re

(ecuacibn 2,27)

13. Comparar la AP calculada con la AP permitida:

81 AP calculada »AP permitida, utilizar tubos en parelelo (flu
jo dividide) disminuyendo convenientemente el difimetro.

Si AP calculada <P permitida, considerar difimetros de tubos
mds pequefios,
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16,

17.

18.
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Revisar la masa velocidad para el nuevo arreglo de corrientes
y dividir el cllculo efectuado en el paso 7 entre el nlmero

de corrientes.

Determinar el nfimero de zonas de transferencla de calor calcu

lando el nGmero de Reynolds para condiciones de entrada y sali

da.

a) 8i el flujo estd en una sola zona 0 regifn, calcular Re pa
ra ésta y sequirse con el paso N? 18,

b) 5i el flujo estd en mds de una zona © regifn, determinar las
temperaturas de la corriente en los puntos-cambio, calculan-

i DG
do la viscosidad a partir de y = =t y trazando una gri-

. . . Re .
fica de » en funcifn de (T} para obtener dichas temperaturas

Tratar cada zona como un problema diferente, calcular Q y At

por zona,

Calcular el nfimero de Reynolds por cada zona usando temperatﬁ-
ras promedic del seno del flufdo para obtener las propiedades.

fisicas én cada .zona,

Determinar el coeficiente de transferencia de calor por cada
zona y las propiedades promedio por cada zona. El cflculo del
coeficiente intérno es similar también a los cambiadores de tu
bo y coraza, debiendo emplear la ecuacién conveniente de acuer
do a lo tratado en el punto 2,1 de este trabaljo, Probablemen
te la ecuacibn de Sieder ~ Tate (ecuacidn 2,12) es la que re-
produce mejor los valores de coeficientes internos para flujo

turbulento (el mds general), por 1o que es la expresifn que se
usarf cuando se presente este ré&gimen,
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20.

2.

22.

23.

24,

17

Combinar el coeficiente ohtenido en el punto anterior con el
factor de ensuciamiento para obtener el coeficiente de servi
clo (sucio)

_ hio x Rg

h', =
hio + Rg

io {ref, 12) (4,9)

Calcular el coeficiente del agua (conveccifn natural por fue-

ra de tubos),

Se deberd utilizar la ecuacibén conveniente de acuerdo a lo ex

puesto en el punto 2,2 de este trabajo, La ecuaci6n 2,29 con

@ = 0.53 es usada en varios m8todos comerciales sin error nota

ble, por lo que es la que se usarl para este cflculo

Combinar el coeficiente limpioc del agua con el factor de ensu

clamiento y obtener el coeficiente de servicio,

X R
h'e = ho 54

= (ref. 12) {4.10)
° ho + R

Combinar los coeficientes del agua y de tubos y obtener el coe
ficiente total por cada zona o el coeficiente total si el flu

jo se encuentra en una zona.

_ h'jo x 0’y

Ug =
€ hlyg 4 hlg

(ref, 12) (4.11)

Determinar el &rea requerida por cada zona (si es que el flu-
jo estd en mis de una zona) con el coeficiente total encontra

do por zona y sumarlas

Comparar con el drea disbonible. En caso de no coincidir las
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PARMMETROS DE DI-
J SERO
J

MODIFICACION DE LOS
I | PARAMETROS DE DISERO

l RATING TERMICO

| E HIDRAULICO
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l CASOS LIMITANTES
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ACEPTABLE

ANALISIS DE RESUL-
TADOS

DISER0 MECANICO

FIG: 4.1 ALGORITMO DE DISENO DE UN INTERCAMBIADOR DE CALOR
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dreas habrd que modificar el coeficiente supuesto, Si las

8reas coinciden habrd de hacerse el anflisis del disefio fin

nal.

®

REVISAR  BALANCE DE CALOR Y DE MASA

V2

CALCULAR MLDT Y Fq

ESTABLECER GEOMETRIA PRELIMINAR

TRATAR DE CONSUMIR LA AP PERMISIBLE EN | RIOS

TUBOS

RESULTADOS
SATISFACTO

\y RESULTADOS SATISFACTORIOS

CALCULO DEL COEFICIENTE INDIVIDUAL DE T.
DE C. DENTRO DE TUBOS

MODIFICAR
LA
GEOMETRIA

!

CALCULO DEL COEFICIENTE INDIVIDUAL DE T,

DE C. EXTERNO

V4

EVALUAR RESULTADOS

RESULTADOS NO SATISFACTORIOS

\L RESULTADOS SATISFACTORIOS

ANALISIS DEL DISEfI0 FINAL

FI,

2

PARA EL DISERO DE UN ENFRIADOR ATMOSFERICO.

4.2 DIAGPAMA DE BLOQUES CON LA SECUENCIA NE ACTIVIDADES
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DYSMINUIR EL NUMERO DE

IAUMENTAR LONGITUD DE |CORRIENTES EN PARALELO

TUBOS

VARIABLE CONSTANTE

NOTA: * TAMAPO MAXIMO PERMISIBLE

FIG. 4.3 DIAGRAMA DE FLUJO PARA ESTABLECER LA GEOMETRIA PRELIMINAR



RALCULAR LA APc EN TUBOS J

APc:4Pp

ITOMAR EL CALCULO ANTERIOR
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[AP FACTOR LIMITANTE I
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LAUMENTAR CORRIENTES EN PARALELO ]

NOTA: * EXISTE UN CALCULO ANTERIOR

PIG. 4.4 DIAGRAMA DE FLUJO PARA TRATAR DE CONSUMIR LA AP PERMISIBLE EN TUBOS
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CALCULAR COEFICIENTE DE T. DE C.
DENTRO DE LOS TUBOS
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ESCASO EN AREA
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FIG. 4.5 ' DIAGRAMA DE FLUJO DE CALCULO DE COEFICIENTES Y EVALUACION DE RESULTADOS

EL EQUIPO CUMPLE CON LAS CONDICIONES DE PROCESO
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NOMENCLATURA

Superficie de transferencia de calor, pies?.
Superficie por pie lineal, pies?/pie.

Area de flujo, pies?.

Calor especifico del fluido caliente, Btu/{lb) (°F).
Calor especffico del fluido frio, Btu/(1lb) (°F).
Difmetro interior de los tubos, pies.

Factor de diferencia de temperatura, At = F, (MLDT),
adimensional.

Factor de friccién, pies?/plg?.

Masa velocidad en los tubos, lb/(h) (pie?).
Aceleracién debida a la gravedad = 4.18 x 10% pies/h?,
Coeficiente de transferencia de calor para el fluido
interior referido al di&metro exterior del tubo, va-
lor de h,  de servicio, Btu/ (h) (pie?) (°F).
Coeficiente de transferencia de calor para el fluido
exterior, valor de h  de servicio, Btu/kh)(Pieé)(°f).
Longitud total de tuberfa requerida, pies.

Longitud de un tubo, pies.

Media logarftmica de la diferencia de temperatura, °F
Cafda de presibn calculada, por friceibn, permisible

en los retornos y total, respectivamente, lb/plg?.
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Flujo de calor, Btu/h.

Factor de ensuciamiento, (h) (pie?} (°F)/Btu.
Temperatura del fluido caliente, de entrada y salida,
regpectivamente, °F.

Temperatura de entrada y salida del fluido frfo, °F.
Diferencia verdadera de temperatura en Q = UAAt, °F.
Coeficiente global de transferencia de calor supues-
to y calculado, Btu/(h)(pie?) (°F).

Velocidad del fluido, pies/s.

Flujo del fluido caliente, 1lb/h.

Flujo del fluido ﬁxio, 1b/h,

Densidad, lb/pie’

Viscosidad, centipoises



CAPITULO \

EJEMPLO NUMERICO
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CAPITULO V

EJEMPLO  NUMERICO

Se desea disefiar un equipo para enfriar el aceite de ca-
lentamiento en paros de emergencia de la unidad desparafinadora--
del tren de lubricantes antes de mandarlo a almacenamiento. El a-
ceite de calentamiento se usa para la evaporacifn de una mezcla pa-
rafina-hidrocarburos y se considerari, para efectos del disefio, --
que se enfriar§ desde 600 °F hasta 500 °F. La presibn de operacidn
es de 40 psig. y se tiene una calda de presidn permisible por el --
lado de los tubos de 30 psi. Se dispone de agua de enfriamiento a
90 °F, la cual tiene‘que retornar a la torre de enfriamiento a - -
113 °FP, El flujo del aceite de calentamiento es de 168,540 1lb/h.

se decidid dar este servicio con un enfriador atmosférico

debido a las siguientes razones:

a) E1l uso de este tipo de equipos serd esporadico puesto que se u-
tilizard Gnicamente cuando salga de operaciﬁh la planta. En -
base a lo anterior resulta mis econbmico usar estos equipos en

comparacibn con el de tubos y envolvente.

b) En esta planta se prevee carbonizacibn originada en el horno, -
lo cual traerfa problemas de taponamiento de tubos en un cam--
biador convencional de tubos y envolvente. Dichos problemas -
se pueden minimizar con el uso de enfriadores atmosféricos, -
debido a que estos equipos generalmente usan difimetros de tu-

bos grandes (3 pulgadas o mayores).
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A CALENTADOR‘
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FIG. 5.1 DIAGRAMA DE FLUJO DE PROCESO
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¢} Debido a las grandes diferencias de temperatura que existen en
tre los dos fluldos (aceite de calentamiento y agua), en equi-
pos convencionales de tubos y envolvente se producirfa ruptura
de tubos, Este problema se reduce al mfnimo con el uso de en-
friadores atmosféricos, ya que estos usan tubos mds resisten--

tes, ademds de que su reemplazo es muy sencillo,

A continuacibn se hardn los c4lculos necesarios para eva-

luar la alternativa mis conveniente (caja o trombén) .

5.1 Disefio de la Caja Enfriadora

5.1.1 Informacibn réquerida
5.1.,1.1 Lado del agua;

t, = 90°F

1

= 113°F

0,005 h pie? °F/Btu

Rq

5.1,1.2 Lado del flufdo de proceso;
Servicio requerido del equipo: Enfriamiento
Nombre y fase del flufdo: Aceite de calentamiento 1fquido (thermi~
nol 66 20°API) _
600°F

T, =
'I‘2 = 500°F
W = 168,540 1lb/h

Ry = 0.002 h pie? °F/Btu
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AP permitida = 30 lb/plg?

5.1.1,3 Propiedades flsicas:
a) Aceite de calentamiento:

Temperatura (°F)
Densidad relativa

Conductividad térmica  (Btu/h pie °'F)

Calor especifico (Btu/lb °F}
Viscosidad (centipoises)
Peso molecular | {1b/1b mol)

b) Agua de enfriamiento:

Temperatura (°F)
Densidad relativa

Conductividad térmica  (Btu/h pie °F)

Calor especifico (Btu/1b °F)
Viscosidad . (centipoises)
‘Peso molecular {1b/1b mol)

T, = 600 T2 = 500

0.,7619 0.7749
0.0633 0.0644
0.7065 0.6605
0.4767 0.6868
340.4 340.4
tl = 90 t2 = 113
1.0216 1.0087
0.3621 0.3723
1.00 1.00
0.7781 0.5980
18.02 18.02

El uso de propiedades fisicas @ temperaturas promedio T,

y ta serdn satisfactorias debido a lo cercanc de los rangos y las

bajas viscosidades,

Las propiedades f{sicas @ temperatura promedio son;

Densidad relativa

Conductividad térmica (Btu/h pie °F)

Aceite de  Agua de en
calentamien friamiento

to (tg=101.5 °F)
(T=550°F)
0.7749 1,015
0.0644 0.3672
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Aceite de Agua de en
calentamien friamiento

to {tz=10Ll.5°F}
{T3=550°F)
Calor esgpecifico (Btu/1b °F) 0.6835 1,00
Viscosidad (centipoises) 0.5818 0.6880
Peso molecular {1b/1lb mol}. 340.4 340.4

5.1.2 Secuencia de c8lculo

Determinacién de la carga térmica transferida;
Q = 168,540 (0.6835) (600 ~ 500) = 11'519,709 Btu/h

Cdlculo del flujo de agua necesaria:

. - L1'519,709
(1.0) (113 - 90)

= 500,857 1b/h

MEdia logarfitmica de la diferencia de temperaturas:

T, ~ t, = 600 - 113 = 487 °F
1 2
113 500
- = - = (]
- T2 tl 500 290 410 °F
Mppr = 487 - 410) _ 447,4 °F
1ln 121
410
R = 500 - 300 . 4 35
113 - 90
s =23z 904 g5
600 - 90

Fp = 0,99 (fig, 2,9b)
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At = (447,4) (0.99) = 442,93 °F

Suposicién de un coeficiente global de transferencia de calor:

Ug = 55 Btu/h °F pie? (tabla 4,1)

Clculo del §rea requerida

N
A, = 1L1319.709 475 87 pies?

R (55)(442.93)

Suposiciones de longitud difmetro y cé&dula de tuberia;

a) = 20 pies, debido a que es el tubo de mencr costo tal co

Ltubo
mo lo demuestra la fig. 3.2

b) Dn = 4 pulgadas, debido a que se preveen problemas de carboni~-
zacibn originada en el horno, 1o cual pudiera traer problemas

de taponamiento si se usan difmetros m&s pequeiios,

c) C&dula 40 (IPS), debido a que estos tubos son resistentes a un
posible choque térmico por las grandes diferencias de tempera-
turag que existen entre los dos flufdos, y a que la presibn de

disefio es muy baja.

c4lculo de la longitud de tuberfa requerida;
El dfametro externo de un tubo de acero (IPS) de 4 pulga-

das de difmetro nominal es 4.5 pulgadas (tabla 3.1)

_ 472,87
n(4.5/12)

L = 401.4 pies lineales

aproximaremos a 400 pies para utilizar 20 tubos, acoplados en un =
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banco de tubos con 10 horgquillas o sea un arreglo 1 serie - 1 para

lelo (1 5 - 1P),.
La superficie suministrada serf en realidad;

A, = 400 (4.5/12) (n) = 471.24 pies?

El coeficiente supuesto efectivo serd:

Ug.ef, = 11'519,709/471,24 (442,93) = 55,19 Btu/(h) (pie?) (°F)

Estimacibén del nlimero de codos recueridos:

No. codos = 40 -1=19

20

Determinacifén de la longitud equivalente de los codos:

Como se mencion8 anteriormente (4,2,1 paso 8) el &rea de
transferencia de calor de los codos es extremadamente pequefia, por

lo que se puede no tomar en cuenta.

Célculo de la masa velocidad en los tubos:
El difmetro interno de un tubo de acero (IPS) de 4 pulga-
das de difmetro nominal, cédula 40 es de 4,026 pulgadas (tabla 3.1)

a, = 7(4.026/12)2/4 = 0,0884 pies?

G, = 168,540/0.0884 = 1'906,561 1b/h ~ pie?

Cédlculo dei nfimerc de Reynolds (n @ temperatura promedio del £lufdo

de proceso):
D = 4,026/12 = 0,3355 pies



92

Re = 0,3355 (1'906,561)/0,5818 (2.42) = 454,312 (flujo turbulento)

C4lculo de la cafda de presiéh en los tubos:

0,264

£=10,0035 + = 0.00461

(454,312) 0+42

. 1i1906,561

3600 p 3600 (48,35)

v = = 10,95 pies/s = 39,430.4 pies/h

. 4(0.00461) (48.35) {39,430.4) 2(400)

2
: = 1976,88 lb/pie =
2(4.18 x 10%) (0,3355)

13.73 1b/plg?

2
4p_ = 1.75 48,35 (39,430.4)
. 144 2(4,18 x 10%)

(10) = 10.93 1b/plg?

AP

i

13,73 + 10,93 = 24,6 1b/plg?
AP calenlada < AP permitida

A pesar de que la cafda depresién calculada es menor que
la permitida, observamos que.la velocidad es muy alta para el mane
jo de este tipo de aceite, ya que contiene algunos s6lidos, los ~-
cuales podrfan ccasionar una r8pida erosibn de los tubos o proble-
mas de vibracibn de los mismos, asf como un golpe fuerte en los re
tornos, por lo que propondremos 2 "Bancos" o "Secciones” de tubos-
con 10 tubos cada una, esto es, un arreglo 1 serie -~ 2 paralelo = -

(1 5 -~ 2P) con 5 horquillas cada seccifn.
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C&lculo «de la masa~ velocidad en los tubos para el nuevo arreglo de

corrientes:
6, = £:208:35 . 953,280 1w/h - pie?
> ,

C&lculo del nlmero de Reynolds:

Re = 454,312/2 = 227,156 (flujo turbulento)

Cidlculo de la caida de presién en los tubos:

£=0.0035 + —QL280 < g, 00499
(227,156)°"
v = 39,430.4/2 = 19,715,2 pies/h = 5.47 pies/s
»
sp, = 4(0:00499) (48.33) (19, 715)#(200) . 57,5 1p/piet= 1.86 lb/nla®
2(4.18 x 10%) (0,3355) :
2
op, = 1.75 (48.35/144) <AL (5) 2 1,37 1/p1g?
(2) (4,18 x 108)
Py = 1.86 + 1,37 = 3,23 1b/plg?

AP calculada < AP permitida

Cdlculo de Re para condiciones de entrada y salida para la determi-

nacién del nimero de zonas de transferencia de calor:

Re, = 953,280 (0.3355)/0:.4767 (2,42) = 277,238

Re, = 953,280 (0.3355)/0.6868 (2,42) = 192,428

2
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Se observa que:

a) El flujo se encuentra en una sola zona, turbulenta.

b) El arreglc de corrientes es correcto.

Cdlculo del coeficiente de transferencia de calor interno con la -

correlacibén de Sieder - Tate:

0.8 _1/3

Nu = 0,027 Re '~ Pr )

Para el célculo de ¢ serd necesario determinar la tempera-
tura de la pared del tubo. Esto requiere de un proceso iterativo

suponiendo hjqs y h.

he

Ty = Tp = ——S
¥ 7 7€ T hio + he

{Tg - tg) (ref. 19)

C4lculo de temperaturas cal8ricas:

Tg =T, + Fo (T) = Tz)' te =t + Po (t, = tl) {ref. 19)

Aceite de calentamiento (20°API): T

K; = 0.68 (Fig. 5.2)

1" T2 = 600 -~ 500 = 1l00°F,

e . 300 - 90 M0 4. 4419
sty 600 - 113 487 :

u

Fo = 0.44 (Pig. 5.2)

Te = 500 + 0.44 (600 » 500) = 544 °F -

tg = 90 + 0.44 (113 - 90) = 100 °F
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Primera Supesicing

hio = 220 BtuA(h) (pie2) (°F)
he = 107.4 Btu/(h) (pie? ) (°F)
7, = 544 - 20724 (544 « 100) = 398 °F
220 + 107,4
n, = 1.35 centistokes @T, = 398 °F (fig.5.3)

Densidad relativa del aceite de calentamiento @ 398 °F = 0,8142
(por interpolaci®n}
1.35 (0.,8142) = 1.10 centipoises

u

w
o o (0osm8 00t :
1.10 '
0.0644 0.8 0,6835x0,5818 x2.42.1/%
hi = 0.027 [(—===—) (227 156)°'" (= 2 225y (0,92))
0.3355 : .0.0644
hj = 226,32 Btu/(h) (ple?) (°F)

Corrigiendo h; a la superficie para el hjq:

hig = hy (=) = 226.32 (0,3355/0,3750) = 202,5 Btu/(h) (pie?) (°F)
Do

hjg supuesto # hj, calculado

Segunda Suposicibn;
hjg = 200 Btu/ (h) (pie?) (°F)

he = 107.4 Btu/(h) (pie?) (°F)
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544 - —207-4 (544 - 100) = 389 °F
200 + 107.4

(]
%
]

= 1,425 centistokes @ T = 389 °F (fig.5.3)

=
€
1

Densidad relativa del aceite de calentamiento @ 389 °F = 0.8165

(por interpolacién)

1.425 (0.8165) = 1.1635 centipoises

Yow

0.14
(9_1.5_8}_9.) = 0.91

1,1635

hy = 0.027(0.0644/0.355)(227 156)0'8 (0;6835x0.5818x2.42/0.0@Mﬁ/3(0.91)

hy = 223.86 Btu/(h) (pie)? (°F)

Corrigiendo hy a la superficie para el hjg:
hj, = 223.86(0.3355/0.3750) = 200.28 Btu/(h) (pie?) (°F)

hié supuest? = hio calculado

C8lculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio (;p—‘
cio):,

El factor de ensuciamiento dél aceite es 0.002 h - pie? - °F /Btu (TMP
:manuales de:trabajo.DiVisién de Ingenierfia de Cambiadores de Calor)d.

. o 200) (500)

is = 142,86 Btu/(h) (pie?) (°F)
(200)+ (500)

‘C8lculo del coeficiente de transferencia de calor del agua (convec
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cibn natural fuera de tubos):

- 0,25

hg Do Doapé g Bg At

= 0.53 (cpu/k) (ref. 25)
k 2 £
£ Mg

donde

hg = Coeficiente de transferencia de calor superficial por convec
cibn natural en Btu/(h) (pie?) (°F)

Dg = Difimetro exterior de tuberia en pies

kf = Conductividad t&rmica a temperatura de pelfcula en Btu/(h) (pie) (°F)

.pg = Densidad del flufdo en 1b/pie3

g = Aceleracifn debida a la gravedad = 4.17 x 10%pies/h?

B, = Coeficiente de expansién volumétrico (°F) "t

At = Incremento de temperatura en °F

be = Viscosidad del flufdo a temperatura "peiicular" en lb/h pie =
2,42 veces la viscosidad medida en centipoises

- ¢p = Calor especifico del fluido en Btu/lb °F

s - s?

Be = == L 2 (ref.19)

Foo2lt, - t)8, 8,

2. 1712 -

b (1.02616)° - (1.0087) = 0.00055252 (°F)~}

2(113 - 90) (1.0216) (1.0087)

0.25
oo _ .53 | (03750 (63.34F (4.17 x 10°) (0.00055252) (23) 1x0.6880%2.42)

£ (0.6880 x 2.42)2 0.3672
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i

109,68

b . (109.68) (0.3672)
=
' 0.375

= 107.40 Btu/(h) (pie?) (°F)
C8lculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio (su~
cio}:s

El factor de ensuciamiento del agua es de 0.005 h-pie? ~°F/Btu (Fig.3.3)

nt, = 4107.90) (2000 . 49 g8 Beu/(n) (pie?) (°F)

(107.40) + (200)

Cdlculo del coeficiente global de transferencia de calor:

v =-(142.86) (69.88)

. = 46.93 Btu/(h) (pie?) (°F)
(142.86) + (69.88)

Cdlculo .del &rea requerida:

A = _11'519,709

= 554,19 pies?
(46.93) (442,93)

As # AR
UeUs,e £ 46,93 n 55,1
% gobredisefio = -SenSe2 X (100) = 38,33 n 25,19 (100) = ~17.6
: Uc 46,93

El valor anterior nos indica que nuestro equipo estd "escaso" en-

drea,, por lo que tendremos que suponer un nuevo coeficiente glo--

bal de transferencia de calor .
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Para el siguiente calculo consideraremos up coeficiente

de 47 Btu/(h) (°F) (pie?), ya que como no se modificar§ el di§me--
tr8 de 1la tuberfa (que es de lo que dependerfan las variaciones en
los valores de los coeficientes de transferencia de calor tanto in
terno como externo), el equipo podr4 dar e} servicio adecuadamente

con el 8rea requerida calculada en la forma siguiente;

A & 11'519.709

~——— & 553,36 pies?
(47) (442.93)

I = -953.36

- = 469,7 pies lineales
n(4.5/12)

Aproximaremos a 48 Pies para utilizar 24 tubos. Propon
dremos 2 bancos de tubos con 12 tubos cada uno, E1 arreglo ser§ 1

serie - 2 paralelo lsn2p,

La superficie hueva suministrada ser§ en realidad;

Ag = (480) (4,5/12) (n) = 565,49 pjeg?

!
Usie, = —22518,709 o Btu/(h) (°F) (pie?)
(565.49) (442,93 |

NO. codog = 222 -1na 23

20
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_ Aqo. 00499)(48 35)(;971512(240)
2(4.18 x 108) (0.3355)

AP

;= = 320,21 1b/pie? = 2,21 1b/plg?

ap_ = 1,75 48.35 (196920 - o0y o164 1b/prg?

144 2(4.18 x 108)

AP, = 2.21 4 1,64 = 3.85 1b/plg?
AP calculada «< AP permitida

hjo = 200,28 Btu/(h) (pie?) (°F)

'y, = 142,86 Btu/(h) (pie?) (°F)
he = 107.4 Btu/(h) (pie?) (°F)

h'c = 69.88 Btu/(h) (pie2) (°F)

u = A142.86) (69.88)  _ 46 93 ptu/(h) (pie?) (°F)

(142 86) + (69,88)

A = 11'519,709 = 554,19 pies?

(46.93) (442.93)

A, = 565,49 pies?

Ug.ef, = 45,99 Btu/(h) (pie2) (°F)

oo
"
-2
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% sobredisefio = 4693 - 4§1?3.x 100 = 2,00

46.93

Lo que indica que la unidad estar§ constiﬁuida por 2 sec
ciones o hancos de tubos conectados en paralelo con 12 tubos cada
una, |

En la tabla N{ 5.1 se muestran las especificaciones co--

rrespondientes del equipo disefiado,

5.2 Diserio del Enfriador de Trombén

5.2,1 Informacifn requerida

5.2,1.1 Lado del agua;

t) =90 °F
= 11; °F

Ry = 0.003 h pie? °¥/Btu
5,2,1.2 Lado del flufdo de proceso:

La misma que para la caja enfriédora

5.2.1.3 Propiedades fisicas:

Las mismas que para la caja enfriadora

5.2.2 Secuencia de cflculo

Determinacifn de la carga térmica transferida:
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46.93 ~ 45,99
i et et e,
46,93

§ sobredisefio = X 100 = 2,00

Lo que indica que la unidad estar§ constitufda por 2 sec
ciones o bancos de tubos conectados en paralelo con 12 tubos cada

una.

En la tabla N? 5.1 se muestran las especificaciones co~-

rreapondientes del equipo disefiado,

5,2 Dpisefio del Enfriador de Trombén

5.2,1 Informacifn requerida

5.2.1.1 Lado del agua;

tl = 90 °F

ty = 113 °p

Ry = 0.003 h pie? °F/Btu
5,2,1,2 Lado del flufdo de procesos

La misma que para la caja engriédora

5.2.1.3 pPropiedades flsicas:

Las mismas que para la caja enfriadora

5.2,2 Secuencia de c8lculo

Determinaci6n de la carga té&rmica transferida:
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| masLa 5.1 | U.N.AM, HOJA DE DATOS

FACULTAD DE ESTUDIOS SUPERIORES PARA ENFRIADORES

"CUAUTITLAN" ATMOSFERICOS

PLANTA_OESPARALINADORA PROYECTQ No, 74844 4./
LOCALIZACION mM&X/co, O.F. : HOJA . DE
CLAVE DE LA UNIDAD &£8-/0/ I No, DE UNIDADES o~A
|SERVICIO DE LA UNIDAD ENFRIADOR DEL ACEITE DE CALENTAM/ENTO
TAMANO _ /0¢.0 ¥ I#.0 x¥ 240.0 (nulg) TIPQ <cava
SUPERFICIE_POR_UNIDAD 565.0 (nie ) BANCOS POR UNIDAD  20s {
SUPERFICIE POR BANCOQ 282. ¢ {pie ) ARREGLO DE BANCOS /$-2P

CONDICIONES DE OPERACION PARA UNA UNIDAD

LADO_EXTERNO LADQ DE LOS TUBOS _ |
FLUIDQ. CIRCULADO AGUA_ D& ENFRIAMIENTO UCEITE OB CALENTAM! & NTE

FLUJO TOTAL Ibh S00857.0 /68 5340.0
ENTRADA SALIDA ENTRADA SALIDA
LIQUIDO h .0 _lsoopsr.0o llicpS5%0.0 l/is85¢%0.0 |
I DENSTDAR BELATIVA /0276 /.0087 0.76/% 0.7878 |
CONDUCTIVIDAD TERMICA BlUu/hpieF] o0.362/ 0.3723 0.0633 1 0.0656
|CALOR ESPECIFICO BIWib °Fl /. oo /:00 XYY 0.6605
Y ISCOSIDAD i Cenum 0.778/ 0.5980 0.4367 0.6868 1
PESO MOLECULAR % 78.02 /8.02 340.90 | s40.70 |
[VAROR i
CALOR LATENTE. B/l
IDENSTDAD 1b/ple?
e°F
[Br/lo *F
VISCOSIDAD Cp
JPESO MOLECULAR | lb/lbmol
' TEMPEBATURA : °F 20.0 /7/3.0 600.0 J00.0
/7.8 ¥ ATM. $0.0
VELQOCIDAR pie/s : 5.4
{CAIDA DE PRESION 1b/pulsl nerf __3.85
SISTE hpie °F/Brd 0.008 g.002
//5/920%. 0 7£2.7 °
F F o Q 7247 7¢€.?
CONSTRUCCION POR BANCO
D il ATM. 75,0
SION p /7/2. 8
TEMPERATURA DE_DISERO oF 7 50.0 ~ 6260
TUBOS SA -706 -8 No_ /2 DN, 4.0 CERULA _#o__ LONGITUD RECTAZ4e.c(pulg
CODOSSA-294-wPBNo, 7/ RADIO £42¢0 CEDULA +*o
ARREGLO DE _TUBOS()) /2 SERIE 2 -PARALELQ PASO NORMAL 2.0 (pulgl
EN __2 é /2.0 i
IDIMENSIONES: ALTO 94.0 ANCHO JS53.0  LARGO 240.0
BOQUILLAS: TUBQS ENTRADA 3.0 NALIDA #:0 iguuumn__.ﬁ_m# <23
AGUA ENTRADA 8.0 SALIDA 8.0 (gulg) CLASE /50 c.0. |
. \ ittt . am————— ‘th
/76 7 ’ {piel |
NOTAS: -

Y iR rig a4
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@ = 168,540 (0,6835) (600 = 5001 = 111519,709 Btu/h

Célculo del flujo de agua necesario;

11'519,709
{1.0) (113 - 90)

= 500,857 1lb/h

Como se mencion6 anteriormente (Punto 4.2.1 de este tra-
bajo)} se deben hrocurar flujos de agua entre 2 y 10 GPM por pie 1i
neal de serpentin plano, bor 1o que se har{ esta conversién para -
posteriormente, cuando se tenga la longitud total requerida, veri=-

ficar si estamos dentro de lo permitido.

ied
GPM = (500,857) 1b/h) | (—Pi€T ) (748 gal, h 1 _ 955 95
€3.33 1b  pie? 60 min.

Célculo de la media logarftmica de la diferencia de temperaturas:

'I‘1 - tz = 600 - 113 = 487 °F

113 500

o T2 -t = 500 ~ 90 = 410 °F

MLDT = 447,4 °F
R = 4,35

§=20,05

Fp = 0,99 {(Fig. 2,l0a)

At

'}

(447.4) (0.99) = 442,93 °F



107

Supogicifén de un coeficiente global de transferencia de calor;

Para este tipo de equipo se recomiendan (ref, 21) valores

de h, entre 500 y 550 como conservadores, En base a ésto supon-

o
dremos un coeficiente global de transferencia de calor mayor que pé

ra el enfriador tipo caja,

Ug = 100 Btu/h °F pie?
Célculo del &rea requerida:

_ _11'519,709

RS = 260 pies?
(100) (442.93)

A

Suposiciones de longitud, difimetro y c&dula de tuberfa:

a) Supondremos una longitud de 16 ples, por ser la longitud mis uti
lizada en estos equipos. Ademis como se plante§ anteriormente -
(punto 3.7) cuando se tienen flufdos con elevadas diferencias de
temperatura (como es el caso) se prefieren tubos cortos, ya que’

estos estfn menos sujetos a la distorsibn,
b) Difimetro de 4 pulgadas tuberfa de acero (IPS)

c) C&Adula 40

L=-—200 _ _ 220.7 pies lineales

n(4.5/12)

Aproximaremos a 224 pies para utilizar 14 tubos, acoplados en un
banco de tubos con 7 horquillas o sea un arreglo 1 serie - 1 pa

ralelo (1 8 - 1 P) |
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85.95 GEM _ 4.4 GPM/pie lineal de serpentin plano
224 pies

El valor anterior nos indica que estamos dentro de lo re
comendado (ref, 21) de procurar flujos entre 2 y 10 GPM por pie 1i

neal de serpentin planc,
La superficie suministrada ser8 en realidad:
A, = 224 (4.5/12) (n) = 263,9 ples?
El coeficiente supuesto efectivo Qera:
Ug.ef. = 11'519,709/263,9 (442,93) = 98,55 Btu/(h) (pie?) (°F)
Estimacién del nt@mero de cédos requeridos:
No. Codos = =—— =1 = 13
C4lculo de la masa velocidad en los tubos:
a, = 1(4.026/12) /4 = 0.0884 Pies?
Gy = 168,540/0.0844 = 1'906,561 1b/h-pie?

Célculo del nfimero de Reynoldswfp @ temperatura promedio del flufdo

de proceso)

D = 4,026/12 = 0.3355 pies

Re = 0.3355 (1'906,561)/0.5818 (2,42) = 454,312(Flujo turbulento)
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Cédlculo de la cafda de presifn en los tubos:

0.0035 + -—94255-—6—55 = 0.00461
(a54,312)°%"

Hh
i

v = —21906,561 _ 1 95 pies/s = 39,430.4 pies/h
3600 (48.35)

2
.= 4(0.00461) (48.35) (39.430.4)°(224) _ 1107 lb/pie? = 7.68 lb/plg?

2(4.18 x 108) {0.3355)

AP

sp = 1,75 48.35 _(39,430.4)
b

(7) = 7.65 lb/plg?
144 2(4.18 x 108)

AP,

7.68 + 7.65 = 15,33 1b/plg?
AP calculada < AP permitida

Tambifn en el enfriador de tromb8n a pesar de que la cag
da de presién calculada es menor que la permiiida, la velocidad es.
muy alta para el manejo de este aceite,

Para solucionar el probléma anterior propondremos 2 "Baé
cos" o "Secciones" de tubos con 7 tubos cada una, esto es, un arre-

glo 1 serie - 2 paralelo (1 8§ ~ 2 P),
Cilculos para el nuevo arreglo de corrientes:
. 1'906,561
G = 1'906,081 953,280 lb/h - pie?

2

Re = 454,312/2 = 227156 (flujo turbulento)
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“ g = 0.0035 + ——=284 = 0.00499
(227,157)°42
v = 39,430.4/2 = 19,715,2 pies/h = 5,47 pies/s

2 .
ap, = A(0.00499) (48.35) (19,7151 (12)  _ 140 7 i = 1,04 Injipld?
2(4.18 x 10%) (6.3355)

1.75 48.35 (19,7157
144 2(4.18 x 10%)

AP

= (3.5) = 0.96 1b/plg?

8Py = 1.04 + 0,95 = 1,99 1b/plg?

AP calculada < AP permitida

Célculo del coeficiente de transferencia de galor interno con la co

rrelacifn de Sieder - Tate:

Nu = 0,027 Reo'8 Pr1/3 s

Para el cllculo de ¢ serf necesario detexmihar la temperatura de la

pared del tubo.

hy

Ty & Tha = com—
Y € hiothy

(Tc - fé') (ref. 19)

C&lculo de temperaturas calbricas:

Tg =T, + Fg (Tl ~Ty) , te =t +Fc(t, - tl)(ref, 19)
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Aceite de calentamiento (20 °ARI); Tl- T2 = 100 °F, Kg = 0,68 ~ -

(Fig. 5,2) ' :

Atg _ 500 - 90
Atp 600 - 113

= 0.8419

Fo = 0,44 (rig. 5.2).7
To = 500 + 0.44 (600 - 500) = 544 °F
te = 90 + 0,44 (113 - 90)'= 100 °F

Primera Suposicibn:

hjs = 200 Btu/(h) (pie?) (°F)
hiy = 1,342 Btu/(h) (pie?) (°F)
.= 544 - —1e342 (544 - 100) = 157.6 °F
200 + 1,342
Wi = 17 centistokes 8 T = 157.6 °F (pig. 5.3)

Dengidad relativa del aceite de calentamiento@ 157.6 °F = 0,8765
{por interpolaci®n)

L 17 (0.8765) = 14,9 centipoises

b = (0:58180.14 o o

14.9
hj = 0.027 (0.0644/0,3355) (227,156 °*5 (0,¢a35%0 5818x2.42/0..0644) /3 (0. 6351)
hy = 156.29 Btu/(h) (pie?) (°F)
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Corrigiendo h; a la superficle para el hy.:
hy, = 156.29 (0,3355/0.3750) = 139.83 Btu/(h) (pie?) (°F)

hjo supuesto # hj, calculado
Segunda suposicibn:

132 Btu/(h) (pie?) (°F)

=2
]

io

=4
E
]

1,342 Btu/(h) (pie?) (°F)

T, = 544 ~ —232 00 in0) = 1398 oF
132 + 1,302

Ww = 26 centistokes @ T = 139,8 °F (pig. 5.3)

Densidad relativa del aceite de calentamiento @ 139.8 °F = (.8811
{(por interpolaci®n) °

Ww = 26 (0,8811) = 22,91 centipoises
0.5818,0.14
¢ = _ =
(201 0.60
: “oegy 0.8 /3
hy = 0,027(0.0644/0.3355) (227,156) "*" (0.6835x0,5818x2.42/0.0644) ™~ (0.60)
hj = 147.60 Btu/(h) (pie?) (°F)

Corrigiendo hj a la superficie para el hj,:

hio = 147.6(0.3355/0.3750) = 132,05 Btu/(h) (pie?) (°F)

hio suﬁuesto = hio caleculado
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Cilculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio (sucio)
El factor de ensuciamiento del aceite es 0,002 hnpie2-§p/atu J(IMP

manuales de trabajo Divisién de Ingenierfa de Cambiadores de Calor).

h'io = {132) (500)  _ 304.43 Btu/(h) (pie2) (°F)

(132) + (500)
Cdlculo del coeficiente de transferencia de calor del agua ({(flujo

por gravedad):

hy = 65 TH/D° {ecuacibn 2,35)

4

- 300,857/2 . 7g25.9
B 206

hy = 65(7825.9/0.375)%% = 1789.56 Btu/(h) (pie?) (°F)

Se dice (ref. 25) que esta ecuacibn da valores en un rango de * 25%,
por lo tanto para estar del lado conservador multiplicaremos el va-

lor anterior por 0,75,

hy, = 1789,56 (0.75) = 1342,17 Btu/(h) (pie?) (°F)

Cilculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio (su

clo).

El factor de ensuciamiento del agua en este tipo de equi
po serd de 0.003 h.pie?-°F/Btu. . Este valor se eligi6 en base al
de la caja enfriadora, debido a que no existe informacibn para &s-
to en el enfriador de trombSn y considerando que la velocidad super

ficial del agua es mayorf en el trombSn que en la caja.
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{1342.17) (333.33)
{1432.17)+(333.33)

h'y = = 267.02 Btu/(h) (pie?) (°F)

C8lculo del coeficiente global de transferencia de calor:

(104.43) (267.02) _ 35 07 pru/(h) (pie?) (°F)
(104.43)+(267.02)

Cilculo del &rea requerida:

A = —LLI9T09 - 346,45 pies?

R (75.07) (442.93)

Ag # AR

75.07 - 98.55

u._u
% sobrediseio = ;ELa_ihfﬁz (100) = ~ (100) = -31,28

C .

El valor anterior nos indica que nuestro equipo esti "escaso" en

&rea por 1o que tendremos que suponer un nuevo coeficiente global

de transferencia de calor.

Para el siguiente cflculo consideraremos un coeficiente

de 75 Btu/(h) {(ple ) (°F), ya que como no se modificari el difme-

tr6 de la tuberfa (que es d¢ lo que dependerfan las variaciones -

en los valores de los coeficientes de transferencia de calor tan-

to interno como externo), el equipo podrd dar el servicio adecua-

damente con el &rea requerida calculada en la forma siguiente:

[} ‘ : . . .
g = JA11519,709 | 346,97 pies?
(75) (442.93)
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_ 346.77

= = 294,35 pies lineales
(4.5/12)

Consideraremos 288 éies lineales ?ara utilizar 18 tubos,

Propondremos 2 bancos de tubos con 9 tubos cada uno. El

arreglo serd 1 serie - 2 ﬁaralelo (15~ 2P).

La superficle nueva suministrada ser& en realidad:

Ag = (288) (4.5/12) (%) = 339,3 pies?
El coeficiente de transferencla de calor supuesto efectivo nuevo

es;

. _ 11'519,709
sief. © 3397 3)(442.93)

= 76.65 Btu/(h) (°F) (pie?)

2(4.18x10%) (0.3355) .

. BRI S
ap_ = 1,75 48.35 09, T51° 4 55 -1 23 Io/plg?
r 244  2(4.18 x 108)

1

APy = 1.34 + 1,23 = 2,57 1b/plg?

AP calculada < AP permitida

hid=1323m/m)(m£H (°F)
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h'io = 104,43 Btu/(h) (pie?l (°F)
hy = 1342,17 Btu/(h) (pie?) (°F)
h'y = 267.02 Btu/(h) (pie?) (°F)

{104.43) (267.02)

Ug = 75.07 Btu/(h) (pie?) (°F)
{104.43)+(267.02)
A 11'519,709 - 346 pies?
R (75.07) (442.93) .
BAg = 339.3 ples?
U gg. = 76.65 Btu/(h) (ple?) (°F)
% sobredisefio = 75.07 - 76.65 {(100) = - 2,10

75.07

Lo que indica que la unidad estard constitufda por 2 "secciones”

o "bancos" de tubos con 9 tubos cada una,

En la tabla N? 5.2 se muestran las especificaciones co. -

rrespondientes del equipo disefado.

5.2.3 Disefio del distribuidor de agua

»

El disefio de un distribuidor, que posea mis de tres perforaciones,
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TABLA 5.2 U.N.AM HOJA DE DATOS

FACULTAD DE ESTUDIOS SUPERIORES PARA ENFRIADORES

" CUAUTITLAN © ATMOSFERICOS
PLANTA D& SPARAF/INADORA PROYECTQ No, 74844 5.2
LOCALIZACION AMrE€X/CO, 0. £ HOJA DE.
CLAVE DE LA UNIDAD _£8-/02 YNA
SERVICIO DE LA UNIDAD SANFR/ADOR DEL ACEITE DE CALENTAMIENTO
TAMANO 440 %192,0  {pulg) TIPO 7ROAMEON
SUPERFICIE POR_UNIDAD 329.2 (pie- ) BANCOS POR UNIDAD 295
SUPERFICIE POR BANCOQ . 2 75-2°
CONDICIONES DE OPERACION PARA UNA UNIDAD
LADO EXTERNO LADQ D
FLUIDO CIRCULADQ AGUA OE ENFRIAMIENTO ACLITE D& CALENTANIENTO
FLUJO_TOTAL 1b/h S00857.0 7685%0.0
ENTRADA SALIDA ENTRADA SALIDA
LIQUIDO 1h/h S50085%. 0 S008857.0 |/685%0.0 |/68540.0
DENSIDAD RELATIVA /. 0276 /. 0087 0.76/9 o.78 78
CONDUCTIVIDAD TERMICA BIU/h pigoF] 0. 362/ 0.3723 0.0633 2.0656¢
CALOR ESPECIFICO BIV/1b°F /.00 /.00 0. F06S 0.6605
VISCOSIDAD Centinois| o.778/ 0.5980 0. 4767 0.6868
PESO MOLECULAR 1b/1b mo: /802 /8.02 JAd.4$0 F&3. 90
JYAPOR ib/n
{CALOR LATENTE BU/1b
| DENSIDAD 1h/pie’
|CONDUCTIVIDAD TERMICA : pieF
CALOR_ESPECIFICO BU/1b °F
VISCOSIDAD Cp.
PESQ MOLECULAR 1b/1b mol
TEMPERATURA °F 0.0 /3.0 600.0 500.0
PRESION _ (atm (/.3 __ sbe)lib/pule! men ATM. 0.0
VELOCIDAD pie/s I $2
CAIDA DE PRESION 1o/l 2.53
RESISTENCIA D ENSUCTAMIENTQ hpie °F 0.003 0.002
{CALOR TRANSFERIDO (BIU/h) _//357/%70%.0 442 Y3 OMLT CORREGIDA (°F)
COEF. TOTAL DE TRANSF. DE CALOR (BIU/h pid °F) LIMPIO t23,3 SERVICIQ 35,03 —
CONSTRUCCION POR BANCO ’

PRESTON DE DISENO } en ArM. 5.0
IPRESIQON DE PRUEBA 112.8
TEMPERATURA DE DISENQ : °F ¢50.0 625.0
TUBOS 84~706-8 No 92 D.N, H.0 CEDULA F.1-) LONGITUD RECTA#2¢qang) |
CODOS 34- 23¢- WP8 No [} RADIQ <A%60 CEDULA _ 7°
ARREGLQ DE ! 9 / .0

ACOPLADOS EN /7 COLUMNAS DE % HILERAS PASQ PARALELQ . (pulp)
DIMENSIONES : ALTQ 20.0 ANCHO LARGO /22.0 {laig)
BOQUI : +£.0 S0 c. P,
DISTRIBUI DOR:AGUA_ENTRADA 6.0 _(2) SALIDA of2
PESQ : VACIQ CON_AGUA EN_OPERACION — TR

{AREA O IDAD 120.0 (pde )
NOTAS :
(Y veg _ria. 5.5

| (2) (s poeropaciones  Son DE [0 plS. DE pMeTRA




®

rd
\ .Y

N * (O o
/L

NN D

{4-0.

CABEZAL DEL AGUA DE ENFRIAMIENTO.
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DISTRIBUIDOR DE AGUA DE ENFRIAMIENTO.
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se puede basar en la Figura N9 5,2 (ref, 37) y la metodologfa es

la siguiente:

1. Sse supone una geometria del distribuidor Ly ¢ Dp s doyn

f.“
i}

192 plg

o
]

6.065 plg {(c&dula 40)
dg = 1 plg

n= 20

2, Se calcula la velocidad del flufdo a la éntrada del distribui
dor (U)

C”f) (144) - (250,428.5) (144)
o) (1/4) (nf) ) 3600  (63.7) (n/4) (6.065)% 3600

= 5.44 pies/s

3. Se calcula el nfimero de Reynolds correspondiente:

. Op) @) (bp)3600  (6,056) (5.44) (63.7) (3600)

, = 334,842
D 12 (b)) 2.42 12(0,7781) (2.42)

4. Con el nlmero de Reynolés: encontrar el factor de fricci6n de

a
Fanning. (f)

£20,0035 + Q264 _ 4 00354 _0:264 - 0.0048
k0.42 (334,843)0'42

5, 8Se calcula o
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0 <02 20 )2
4 T 4(6.065) (191)

= 0.004292

6. Se calcula R

# = £/1584= 0.0048/1,58 (0.004292) = 0,7078

)

7. Se calcula B

[

- n .
S @ I _ 4(0.004202) - (192) - 0.5435
Dé Dy 6.065
-2 - *
p. T i <0
8. De la Figura 5.6 encontrar D Y o 1
o B I
Si:
61—31'
&2 (100) > 10% Proponer otra gecmetria para mejorar
U la distribucitn ’
Si s
G -0 -, [ppT?
21 ooy« 108 apy = oy uﬁ/[ >
i} P =~P
1 I D
LEIDO
0 -0
_2:._~£ = 0.015 (Figura 5.2)
Uy
1]

-0 L
AL (100) = 0.015 (100) = 1.5% + hay buena distribucién
U
1 y la geometxia propuesta
es adecuada.
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Pp K

24— = (8 x 10%) (figura 5.2)

Py = Py
Pp iQ3 .

APy = oy | ———| = (63.7) (5.44)2/800 = 2.36 1b/plg?
P1 =P

5.3 Evaluaci6n Econbmica

La estimacifn del costo de equipo de proceso, y en este -
caso de enfriad§§es atmosféricos, tiene gran importancia durante el’
proceso de seleccién‘del equipo, porque puede indicarnos cual sea
el tipo de equipo econ6micamente»6§timo para cada caso particular.,
Por lo tanto, el objetivo de la evaluacién econBmica seri conside-
rar como la mejor propuesta a aquella de menores costos, sin detri-
mento de la calidad, evaluados mediante su par&metro que es el va-
lor presente. '

Se utilizan tres distintas clasificaciones de costos como
base del anilisis econBmico, las cuales son necesarias para la con-
sideracifn de la causa y efecto de los costos que han de incluir en
el resultado f£inal de una propuesta.

a) 1Inversibn inicial. Se limita a aquellos costos gue solamente
se presentan una vez en cualquier actividad.

b) Costo fijo. Es aquel érubo de costos de una actividad, cuyo to
tal permaneceri relativamente constante a lo largo de la activi
dad operacional (mantenimiento y depreciacién).

c) Costo variable. Es aquel grubo de costos que varfan en relacibn
al nivel de actividad oberacional (energfa eléctrica, agua de -

reposicidn) .



123

5.3.1 Criterios de decisifn y bases de comparacibn.

Para resumlir las diferencias que existen entre alternati
vas o propuestas de inversidn, nos ayudarfn los criterios de deci-
s8i6n y las bases de comparacibn.

En cuanto a los criterios de decisibn es un procediﬁiento
que indica la manera de seleccionar las oéortunidades de inversién
en forma tal que se puedan alcanzar los objetivos deseados. Las -

“bases de comparacifn nos representan un fndice que contiene cierta
clase de informacidn sobre la serie de ingresos o gastos que da lu-
gar a una oportunidad de inversibn, las cuales éueden ser valor pre
sente y valor futuro. Por lo tanto; es necesario expresar las alter
nativas en t8rminos de una base comfin ?ara que las diferencias apa-
rentes se conviertan en diferencias realés en las gue se tenga en -
cuenta el valor del dinero en el tiempo; ya que se hacen directa-
mente comparables ypuedan seér utilizadas en la toma de decisiones .
o sea, cuando sea necesaria una inversién, es indispensable consgi-

derar el valor del dinero con el tiempo,

5.3.2 Valor presente

El valor presente representa en este trabajo, una cantidad
actual equivalente a los costos anuales tanto fijos como de opera~-
cidn, que se tendrfin durante la vida Gtil del equipo para una tasa
de interés previamente egtablecida.

Las caracterf{sticas que lo hacen adecuado como base de -
comparacibn son:

1) Congidera el valor del dinero en el'tieméo de acuerdo al valor
de interés escogido.
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2) sitGa el valor equiyalente de cualquier flujo de efectivo en

un punto particular en el tiempo,

5.3.3 Comparaci8n de alternativas

El mecanismo utilizado bara la combaracién de alternati-
vas, ser§ analizar separadamente la inversibn iniétal y los costos
totales anuales.

Los costos totales anuales seran transformados a valor pre

sente.

5.3.3.1 Caja enfriadora (alternativa N¢ 1)

TORRE DE )\

ENFRIAMIENTO
. N S
__5_7__12& 2 CAJA 7
ENFRIADORA
5.3.3.2 Enfriador de trombdn (alternativa N? 2)
TORRE DE ' ]: g\
ENFRIAMIENTO
ENFRIADOR
——___.YEE > DE >
TROMBON

v
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5.3.4 Calculo para los diferentes conceptos

5.3.4.1 Costos unitarios (Fuente: PEMEX, marzo de 1984),

a) Energla eléctrica : $ 6.00 Kw/h

b) Agua de reposicifn: $ 27.00/m3

NOTA: El predimensionamiento de la torre de enfriamiento y de la
bomba no es necesario, debido a que tienen la misma capaci~
dad para las dos alternativas y no nos servirian para efec-

tos de comparacibn.

5.3.4.2 Alternativa N? 1

a) Inversifn Inicial (cotizacifn de Swecomex, S;A. de C.V.)
- Caja enfriadora: § 5'100;000.00
Total de inversibn inicial : §$ 5'100,000.00

b) Costos fijos anuales (CFA)

b.1l) Depreciacibn (DEP)

:

DEP = PTC 2 -
1-0+ 4™
i = 15% semestral
n = 20
s
DEP = 5'100,000.00 = 814,784.00 $/semestre

1- 1+ 0.15) 20

Como los periodos son diferentes a un afio, para que la a-
mortizacifn sea anual, se hari un ajuste multiplicando el resultado
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por el nlGmero de perfodos que hay en un afio

DEP = 814,784.00 $/Semestre (2-SSMESIS, _ 31699 568.00 $/afio
1 afio

b.2) Mantenimiento (MA). 3% de la inversidn inicial

MA

[}

5'100,000.00 (0.03) = 153,000.00 $/afio

3

= 1'629,568 + 153,000 = 1'782,568.00 $/afio

c) Costos de operacibn anual (COA)

c.l) Energla electrica (no se considerard porque la potencia de la

bomba es la misma para las dos alternativas).

c.2) Agua de reposicibn {considerando 50 dfas de operacibn al afio)

T 1a3 3
500,857 1b/h = (500,857 1b/h) (—Bi& ) (Q:0283 m7) 1200 by _ 58 537 m3/afio
63.34 1b  pie’  ako

c.2.1) 5% en la caja enfriadora (reportes de operacién en plantas

de PEMEX)
ARC = 268,537 m3/afio (0.05) = 13,427 m3/afio

CARC = 13,427 m¥/afio (27.00 $/m?) = 362,525.00 $/ARO

COA = CRRC = 362,525.00 5/afio

d) Costos totales anuales (CTA)

CTA = CFA 4+ COA = 1'782,568 + 362,525 = 2'145,093.00 §/aiio
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e) Valor presente (Vp)

.y =R
VP=CTA{-‘——~—-———1— @+ 1) }
i

(1 + 0.3)"10
0.3

VP = 2'145,093 [1 - l=«$6'631,640.00

5.3.4.3 Alternativa N° 2

a) Inversibn inicial (cotizacién de Swecomex, S.A. de C.V,)
- Enfriador de tromb8n: $ 3'380,000.00

Total de inversibn inicial: § 3'380,000.00
b) Costos fijos anuales (CFA}

b.1l) Depreciacibn (DEP)

DEP = pTT —'——}-————_
1-(1+4)™
i = 15% semestral
n = 20
‘ 0.15
DEP = 3'380,000.00 = 540,000.00 $/semestre
1~ (1+0.15)"20
DEP = 540,000.00 $/semestre (2_Semestres, _ 1'080,000.00 $/afio

1 afio
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b.2) Mantenimiento (MA). 3% de la inversiBn inicial

MA = 3'380,000.00 (0.03) = 101,400.00 $/afio

CFA = 1'080,000 + 101,400 = 1'181,400.00 $/aifio

¢) Costos de operaciBn anual (COA)

c.1l) Energfa eléctrica (no se considerar8 porque la potencia de la

bomba es la misma para las dos alternativas)

c.2) Agua de reposicibén
¢.2.1) 7% en el enfriador de tromb8n (reportes de operacifn en plan
tas de PEMEX)
ART = 268,537 m3/afio (0.07) = 18,798 m3/afio

CART

)

18,798 m3/afio (27.00 $/m?) = 507,546.00 $/afio

‘coa

[}

CART = 507,546.00 $/afio

d) Costos totales anuales (CTA)

CTA = CFA + COA = 1'181,40b + 507,546 = 1'688,946,00 $/afo
e) Valor presente

) =10
VP = 1'688,94¢ |L = {1+ 0.3) = $ 51221,443.00

0.3
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5.3.5 Tabla Comparativa de Costos

Inversign Inicial ($)
Costog fijos ($/aiio)
Costos de Operacidn ($/afio)

Costos totaleg anuales
($/afio)

Vaior Presente (g)

Alternativa N? 1

5'100,000.00
1’782,568.00
362,525 09

2'145,093.00
6’631,640.00

Alternativa N?

3’380,000.00
1'181,400.00
507,546.0¢

1'688,946.00
5'221,443.00
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ARC, ART
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CARC, CART

CFA, COA, CTA
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NOMENCLATURA

Superficie de transferencia de calor requerida, y su
ministrada, pies?.

Agua de reposicibén en la caja enfriadora y en el en-
friador de tromb8n, m3/afio.

Calor egpecifico del agua, Btu/(lb) (°F).

Costo del agua de reposicidn en la caja enfriadora

y en el enfriador de trombbn, $/afio.

Costos fijos anuales, de operacifn anual y totales
anuales, $/afio.

Difmetro intérior y exterior de los tubos, pies.
Difimetro del tubo distribuidor, plg.

Depreciacibn $/afio.

Difimetro de la perforacidn en el distribuidor, plg.
Fraccibn calérica, adimensional.

Factor de diferencia de temperatura, At = FT(MLDT),
adimensional -

Factor de friccién, pies?/plg?.

Masa velocidad del aceite de calentamiento, 1lb/(h)
(pie?).

Aceleracibn debida a la gravedad = 4,18 x 10°pies/h?
Coeficiente de transferencia de calor por conveccibn
natural, valor de h, de servicio, Btu/(h) (pie?) (°F).
Coeficiente de transferencia de calor para el aceitg

de calentamiento, valor de hi referido al diametro



h , h!
W w

Py

Pr

PTC, PTT

AP, AP_, AP

D’ £

4P, 4P,
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exterior del tubo y valor de hio de servicio, respec
tivamente, Btu/(h) (pie?) (°F).

Coeficiente de transferencia de calor para agua en
flujo por gravedad, valor de hw de servicio, - -~ -
Btu/(h) (pie?) (°F).

Interés.

Constante caldrica, adimensional.

Conductividad t8rmica a temperatura de pelfcula, ---
Btu/ (h) {pie?) (°F/pie)

Longitud total de tuberfa requerida, pies.

Longitud de un tubo, pies.

Longitud del tubo distribuidor, pies.

Mantenimiento, $/afio.

Media logarftmica de la diferencia de temperatura, °F.
Nfimero de Nusselt, adimensional.

Nfimerc de perforaci%nes del tubo distribuidor.

NGmero de perfiodos. i
Presibn a la cual descarga el agua en el distribui-
dor, 1b/plg2.

Presién de entrada del agua al distribuidor, lb/plg?.
NGmero de Prandtl, adimensional.

Precio total de la caja enfriadora y del enfriador
de tromb&n, §.

Calda de presidn en general, en el distribuidor, por
friccién, en los retornos y total, respectivamente, -

1b/plg?.
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Flujo de calor, Btu/h.

Grupo de temperatura, (T,-T,)/(t,-t;), adimensional.
Factor de ensuciamiento, (h) (pie?)} (°F)/Btu.

Nfinero de Reynolds, de entrada y salida, respectiva-
mente, adimensional.

Nfimero de Reynolds del agua en el distribuidor, adi~-
mensional.

Grupo de temperatura, (tz-tl)/(Tl-tl), adimensional.
Densidad relativa de entrada y salida, adimensional.
Temperatura de entrada y salida del aceite de calen
tamiento, °F. ‘

Temperatura promedio del aceite de calentamiento, °F.
Temperatura calfrica del aceite de calentamiento, °F.
Temperatura de la pared del tubo referida al aceite
de calentamiento, °F.

Temperatura de entrada y salida del agua, °F.
Temperatura promedio del agua, °F.

Temperatura calérica del agua, °F.

Diferencia verdadera de temperatura, °F.

Diferencia de temperatura para el agua, °F.

Diferencia de temperatura terminal frfa, y caliente, °F.
Coeficiente global de transferenclia de calor calcu-
lado y supuesto, Btu/(h) (pie?) (°F).

Valor de U referido a Ao Btu/ (h) (pie?) (°F).
Velocidad del agua entrando al distribuidor, pies/s.
velocidad del agua saliendo de la "n" ava perforacidn

del tubo distribuidor, piles/s.
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Velocidad del agua saliendo de la primera perforacién
del tubo distribuidor, pies/s.

velocidad del aceite de calentamiento, pies/s.

Vapor presente, $.

Flujo de aceite de calentamiento 1lb/h.

Factor = £/1.58 «a, adimensional.

Flujo de agua, lb/h.

Flujo de agua en el tubo distribuidor, 1lb/h.

Factor = nd02/4.DDLD, adimensional

Coeficiente de expansibn té&rmica evaluado a tempera-
tura de pelfcula, 1/°F.

Factor = n doz/Dg = 4a LD/DD, adimensional”

Densidad de un fluido, en el distribuidor, evaluado
a temperatura de pelfcula, respectivamente, lb/pied.

Relacién de viscosidad = (u/uw)0'14

, adimensional.
NGmero puro = 3.1416.

Viscosidad, a temperatura de pelicula, a temperatura
de pared, respectivamente, centipoises x2.42=1b/(pie)
{h).

“Viscosidad del agua en el distribuidor, 1b/(pie) (s).
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CAPITULO VI

1.

CONCLUSIONES

Es importante establecer los fundamentos teSricos bisicos que
gobiernan el comportamiento de un enfriador atmosférico tomando
en cuenta las principales ireas de la Ingenierfa Quimica que in
tervienen, como son: termodindmica, mecdinica de fluidos y trans

ferencia de calor.

Es fundamental conocer detalladamente los diferentes tipos de en
friadores atmosfé&ricos existentes y las aplicaciones de cada uno
de ellos con el prop8sito de seleccionar y especificar adecuada-
mente el tipo de equipo., El grado de detalle del conocimiento-

de los enfriadores atmosféricos implica saper cuales son las par
tes que integran el enfriador atmosférico y su funci6én particu-

lar.

El desarrollo de procedimientos de cdlculo para el disefio de equi
pos de proceso €s extremadamente importante para los paises en -
desarrollo ya que generalmente se encuentran con el problema de-
depender de compafifas extanjeras que les proporcionen la tecnolo
gfa para diseflarlos. El desarrolloc de estos procedimientos de -
c8lculo requiere de mucho tiempo y del anflisis exhaustivo de la

informacién publicada, con el fin de poder tomar decisiones en =
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aguellos puntos que no estén planteados en la literatura abier-

ta,

El enfriador atmosférico se encuentra en la situacibn planteada
en el punto anterior, ya que es un equipo précticamente descono
cido para la mayorfa de los ingenieros de disefio en Mé&xico, a -
pesar de que tiene ciertas caracteristicas que lo hacen muy -
atractivo para la industria de proceso en general, que lo colo-
can en muchos casos, en ventaja sobre otros tipos de cambiado -
res de calor, especialmente cuando los fluidos manejados son -

viscosos o0 estdn a una temperatura muy elevada.

El uso de los enfriadores atmosfé@ricos se ha incrementado en -~
los Gltimos afios, con éarticula; éxito en la industria de refi-
nacién y petroqufmica, y se espera una mafor aceptacifn en el -
futuro, en la medida en que sus ventajas y desventajas sean re-

conocidas mas ampliamente,

Las veﬁlajas y desventajas que tienen los enfriadores atmosféri
cos son:
a) Ventajas
a.l) Su construcci8m es barata
a.2) Su operacifn y mantenimiento es econémico
a.3) Son excelentes para enfriamiento de emergencia
a.4) Se recomienda su uso cuando se manejen corrosivos
a.5) Son excelentes para enfriamiento de fluidos con alta-
viscosidad.

a,6) Excelentes para enfrlamiento de fluidos con elevada -
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temperatura,

b} Desventajas
b.1) Requieren mucho espacio

b.2) Estln limitados a la transferencia de calor sensible.

El desarrollo de un procedimiento confiable de disefio, cuando -
hay que paxrtir casi desde cero, es muy diffcil, y los obstdcu ~
los que se encuentran son numerosos, particularmente en lo refe
rente a la informacibn bésica de disefio que en parte se conside

ra confidencial.

El contar con una metodologfa para el disefio térmico de enfria-
dores atmesféricos perfectamente bien delineada contribuiri sen
siblemente a incrementar la eficliencia tanto en la ejecucibén -~

del trabajo y consecuentemente en la o?eracidn del equipo.

Considerando la inversifn inicial de un enfriador atmosférico,-
los costos totales anuales que implica su operacifn y las repexr
cusiones que tiene una falla del equilpo, es necesario contar -

con una metodologié confiable para su disefio,

Aunque el método de disefio desarrollado es b&sicamente tebrico,
se ha comprobado su validez, ya que se han realizado estudios -
con los siguientes equipos que estfn actualmente en operacién,-

cumpliendo satisfactoriamente con el servicio para el cual se -

disefharon:
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a) Enfriador atmosférico de la unidad reductora de viscosi

dad en azcapotzaleco, D. F. (Planta PEMEX).

b) Enfriador atmosférico de la unidad reductora de viscosi_

dad en Ciudad Madero, Tamps. (Planta PEMEX)

Aunque en este trabajo no se presentan, se tienen eétudioa en
el Instituto Mexicano del Petr8leo (IMP) que demuestran que ~
los enfriadores atmosf8ricos son indispensables para el buen-
funcionamiento de una planta en la cual se maneje una sustan-

cia bastante viscosa o que esté a una temperatura muy eleva -~

da.

De acuerdo a los datog obtenidos en el desarrollo numérico -
presentado, se observa que la alternativa No. 2 {(enfriador de
trombbn) representa la mejor opecifn para un servicio de estas

caracteristicas, ya que su uso es mis econbmico,

Uno de los objetivos de este trabajo fue pretender que el lec
tor tenga una ldea general de un enfriador atmosférico, pu- -
diendo ser para un diseflador una base de seleccifn de alterna

tivas para decidir el tipo de equipo a usar,
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TABLA DE FACTORES DE CONVERSION DE UNIDADES

UNIDAD DE

Flujo

Densidad

Cond. térmica
Calor especifico
Viscosidad
Presibn
Tenperatura

Velocidad

F. ensuciamiento'

Carga tBmica
Coef. transf,
Longitud

Area

Masa velocluad

MLOT

SISTEMA BRITANIQO

1b/h

GPM

1b/pie’
Btu/h pJ;.e2 °F/pie
Btu/1b °F
Centipoises
Psig

°F

pies/s

h pie® °F/Btu
Btwh

Btu/h pie2 °F
pies

plcsl2

pies2

lb/pie2 h

°F

FACTOR

0.453592

0.227124
16.01846

1,7307

4186.05

0.001
0.689474
(°F~32)/1.8
0.3048
0,1761
0.29307
5.67826
0.3048
6.4516%10™"
0.0929
0.0013562

0.55555

SISTEMA

INTERNACIONAL
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