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R E S U M E N 

La industria mexicana ha mostrado un desarrollo acelerado 

en las dos a1timas d~cadas, principalmente las industrias de refina 

ci6n y petroquímica han pasado de la simple importaci6n a la inves­

tigaci6n y aplicaci6n de tecnología propia cada vez más compleja y 

eficiente. 

Entre las diferentes operaciones que se llevan a cabo en 

una planta de refinaci6n o petroquímica, la transferencia de calor 

se ha perfeccionado hasta un grado muy elevado de eficiencia median 
' te el uso y operaci6n de equipos especializados en donde no se ha P2 

dido reducir,.en forma efectiva los problemas ocasionados por el ma-

nejo de fluidos con una viscosidad elevada, así como del enfriamie~ 

to de fluídos en paros de emergencia de una planta. 

El disefio del equipo de transferencia de calor requiere -

que el especialista en esta !rea disponga de las características i-

niciales de la corriente y de las condiciones finales deseadas, asi­

mismo, de la información del medio que va a ceder o absorber la ener 

gía requerida, y su funci6n será determinar las dimensiones, geome-

tría y disposici6n de flujos de las corrientes de un equipo que cu~ 

pla el setvicio de una manera·eficiente, econ6mica y que considere 

los requerimientos ae fabricaci6n, transporte, instalaci6n, opera-­

ci6n y mantenimiento. Esto implica el establecimiento de criterios 

de diseño, de observaci6n de códigos y estándares, así como de esp~ 

cificaciones de ingeniería, 

El diseñador dispone de una amplia gama de variables, tan 
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to del proceso como de la geometría del equipo, que tendrá que co~ 

jugar para dar el servicio, los métodos de diseño son por lo tanto -

muy complejos y el criterio del diseñador muy importante. 

Uno de los equipos de intercambio térmico que es poco co­

nocido y su uso es limitado, pero que tiene gran importancia en el­

área de transferencia de calor es el enfriador atmosférico, cuyas -

aplicaciones se encuentran en los enfriamientos de emergencia y en­

el enfriamiento de fluídos con alta viscosidad, 

Hasta la fecha, el disefio t~rmico de los enfriadores atmos 

féricos, en la mayoría de las firmas de ingeniería en México, se ha­

venido realizando sin 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 procedimientos de c~lculo para efectuar el diseño térmico y a 

l~ falta de establecimiento de criterios para éste, 

Bajo estas consideraciones el presente trabajo lleva como 

finalidad primordial presentar una descripci6n general de los enfri~ 

dores atmosféricos, así como una metodología para el diseño térmico 

de los mismos que garantice su funcionamiento, ya que los métodos co 

merciales no son muy exactos. 

En el primer capítulo se da una clasificaci6n general de ~ 

equipo de transferencia de calor, as! como la clasificaci6n, descrie_ 

ci6n y usos de los enfriadores atmosf~ricos. En el capítulo segundo 

se tratan los aspectos relacionados con la transferencia de calor 

en estos equipos, tales como; el enfriamiento dentro de tubos, la ~ 

convecci6n libre y la diferencia de temperaturas, También se es~ 
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tudia la caída de presi6n dentro de tubos. En el capítulo tercero 

se estudia la selecci6n de elementos de diseño, es decir, los par~ 

metros del enfriador atmosférico que se tienen que especificar para 

cada diseño en particular. Para finalizar, se presenta la secuen-­

cia de cálculo para estos equipos ilustrándola mediante un ejemplo. 



INGENIERO DE PROCESO 

- DISENA EL PROCESO 
- IMPONE RESTRICCIO-

NES TERMICAS E HI-
DAULICAS y 

- PROPO•.CIONA DATOS 
TERW,DINAMICOS 

/'¡\ 

"" DISENADOR DE 
CAMBIADORES DE CALOR 

ESPECIFICA EL DISENO 

/1\ l 1 

FABRICANTE DE 
CAMBIADORES DE CALOR 

CONSTRUYE EL CAMBIA-
DOR 

!]' l 1 

INGENIERO DE OPERACION 
EN PLANTA 

OPERA EL PROCESO Y DA 
MANTENIMIENTO AL CAM-
BIADOR 

ECUACIONES Y CORRELACIONES 

(--1 DE DINAMICA DE FLUipOS Y 
1 

~ 1 TRANSFERENCIA DE CALOR 
t 
t 11\ 
1 1 

1 1 
\/ 1 

(-J 
....!._!_~ METODOS Y PROCEDIMIENTOS --~ ,,1 t 

--¡ ' DE CALCULO Y DISENO DE 
~ CAMBIADORES DE CALOR "" ~ : .... 

1 
11\ 1 

1 1 
1 1 
t '" 1 

..... -, 
~ --1 - PROGRAMAS DE COMPUTADORA 

1 

~ 
1 
1 

1 
1 
1 
1 
1 

~:-~------- -----·--- - --
IJ ... ,,, 

I 

INTERRELACION~S ENTRE ESPECIALISTAS PARA EL 

DISENO DE UN CAMBIADOR DE CALOR 

-- FLUJO DE INFORMAC ION 

--- RETROALIMENTACION 

LEYES MECANICAS 

ESTANDARES, CODIGOS 
Y PRACTICAS 

CONSULTOR 



C A P I T U L O I 

I N T R o D u e e I o N 



5 

C A P I T U L O I 

INTRODUCCION 

1.1 Importancia de la Transferencia de Calor 

La transferencia de calor y en forma general el transpor­

te de energía, constituye una rama de la ciencia de gran importan­

cia para los ingenieros y científicos ocupados en el estudio, pro-­

yecci6n, administraci6n y aprovechamiento de la energía a través del 

intercambio de calor. 

En el caso particular de los ingenieros químicos, la - -

transferencia de calor constituye una de las asignaturas científico 

técnicas que ocupan uno de los primeros pues'tos, durante su forma-­

ci6n profesional, ya que en la práctica tendr~n que enfrentarse a -

problemas que pueden ser relativamente simples tales como el cálculo 

del espesor 6ptimo del aislamiento térmico o bien a problemas tan -

complejos como el diseño de reactores en los que sea necesario operar 

a temperaturas lo suficientemente elevadas para lograr una velocidad 

de reacci6n razonable y simultáneamente, lo suficientemente bajas p~ 

ra evitar la degradaci6n de los productos principales, 

Uno de los equipos de proceso más importantes dentro de -

una planta química moderna es el intercambiador de calor. De hecho, 

una mirada a la inversi6n total en equipo, muestra que la contribu-­

ci6n de los intercambiadores de calor es considerable, siendo a ve­

ces hasta d~' 35%. 

Los cambiadores de tubos y envolvente han ocupado siempre 

un lugar preponderante dentro de la industria, sin embargo, a1tima­

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

\ 
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puedan satisfacer eficientemente las necesidades particulares de los 

diversos servicios de intercambio t~rmico. 

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

La industria de proceso en general cuenta en la actuali­

dad con un gran nW11ero de diferentes tipos de equipo de transferen 

cia de calor, con los que puede satisfacer cualquier requerimiento 

de transferencia de energía. 

Los intercambiadores de calor pueden ser clasificados en 

forma general tomando como base diferentes conceptos, tales como los 

siguientes: 

a) Clasif icaci6n de acuerdo al tipo de servicio 

b) Clasificaci6n de acuerdo al tipo de construcci6n, 

a) Clasificaci5n de acuerdo al tipo de servicio, 

Los equipos de transferencia de calor pueden ser design~ 

dos de acuerdo al servicio que desempeñan: 

a,l) Enfriador. Enfría líquidos o gases utilizando agua 

a.2) Chiller, Enfría un fluído hasta una temperatura inferior a 

la que se po,dría obtener si se usara agua. Usa refrigerantes 

como amoniaco, propileno, fre6n, etc, 

a.3) Condensador. Condensa un vapor o'mezcla de vapores, ya sea 

solos o en presencia de un gas no condensable. 

a,4) Condensador Parcial, Condensa vapores hasta un punto suficie~ 

temente alto para proporcionar la diferencia de temperatura 

necesaria para precalentar una corriente fría de proceso, Es­

to ahorra calor y evita la necesidad de un precalentador sepa­
rado. 
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a,5) Condensador total. Condensa vapores hasta una temperatura fi 

nal de almacenamiento de aproximadamente 100 ºF. Usa agua de 

enfriamiento, lo que significa que el proceso pierde el calor 

transferido. 

a.6) Intercambiador. Desempeña una funci6n doble: 1) calienta un 

fluido frío mediante 2) un fluído caliente que se enfr!a. El 

calor transferido no se pierde. 

a.7) Calentador. Suministra calor sensible a un líquido o un gas 

mediante vapor de agua o aceite de calentamiento, 

a.B) Rehervidor. Conectado al fondo de una colwnna de fracciona-­

miento, provee el calor necesario para la destilaci6n, El me­

dio de calentamiento puede ser vapor o un fluído caliente de­

proceso. 

b) Clasificaci6n de acuerdo al tipo de construcci6n 

Desde este punto de vista, los intercambiadores de calor -

pueden clasificarse en : 

b.l) 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 m8s sencillo, su aplicaci6n se encuentra 

·limitada al intercambio de calor sensible, para calentar o en­

friar un fluido de proceso, 

Dentro de esta categoría se pueden mencionar tres tipos basicos: 

b.2.1) Serpentines 

b.2.2) Doble tubo 

b,2,3) Enfriadores atmosf!!ricos (objeto de este trabajo), 
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1.3 Clasificaci6n 1 Descripci6n y Usos de Enfriadores Atmosféricos. 

Se distinguen principalmente dos tipos de esta clase de -

equipos que se describen a continuaci6n, 

1.3.1 Caja enfriadora 

Este es un equipo de construcción extremadamente sencilla, 

con el que se pueden obtener grandes superficies de transferencia.­

El líquido 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 están 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, El fluido de proc~ 

so 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 pa~ 

te superior en el otro extremo, lográndose 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 convencional de coraza y tubos. Se usan también en 

procesos catal!ticos, en los que el catalizador es un polvo' tan fin~ 

mente dividido que forma lodos o una suspensi6n con el líquido de -

acarreo, Tiene aplicaciones como enfriador de emergencia, cuando es 

necesario impedir que algún fluido sobrepase alguna temperatura lími 

te; como enfriador final de fluidos antes de a1111acenarlos; como en­

friador de fracciones de petr6leo como keroseno 1 nafta, gasoil, etc. 
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El material de los tubos es acero al carb6n para la may2 

ria de aplicaciones. 

Un diagrama de este equipo se muestra en la figura N~ l.l 

1.3.2 Enfriador de tromb6n 

Los enfriadores de tromb6n 1 consisten en una serie de tu 

bos montados horizontalmente uno sobre otro, sobre los cuales gotea 

agua desde un distribuidor en la parte superior, evaporándose parte 

de ella durante el recorrido por los tubos hasta el drenaje. El -­

fluído caliente fluye generalmente de abajo hacia arriba en el ban~ 

co de tubos con flujo cruzado. 

La constrúcci6n y operación de los enfriadores de tromb~n 

es sencilla y econ~mica, y muchas veces se pretiere este tipo. de i~ 

tercambiadores.en lugar del de tubos y envolvente cuando se enfrían 

fluidos a altas temperaturas, en los que el ensuciamiento en la pa~ 

te exterior de los tubos puede ser considerable, ya que es muy fá-­

cil limpiar esa superficie. 

Los tubos pueden ser de casi cualquier metal, pero pueden 

fabricarse también con tubos de vidrio, grafito o material cerámico, 

para enfriar fluidos altamente corrosivos como los vapores del Hcl. 

y N02 • 

Un diagrama de este equipo se muestra en la figura N~ 1.2. 
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FLUJO CALIENTE 
~ , 

F.NTRADA 
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C A P I T U L O II 

TRANSFERENCIA DE CALOR EN ENFRIADORES ATMOSFERICOS 

La transferencia de calor en los enfriadores atmosféricos 

se lleva a cabo por convecci6n, esto es, por el transporte de calor 

de un punto a otro, dentro de un mismo fluído, como resultado del -

movimiento macrosc6pico del fluído, El proceso de convección ha re 

cibido una 9ran cantidad de atenci6n tanto experimental corno analí­

ticamente; uno de los mecanismos mSs importantes de la transferen~­

cia de calor es la convección, se distinguen dos tipos de ésta, los 

cuales son: Convección libre o natural y la Convección torzada, 

Cuando un flujo pasa sobre una superficie s6lida caliente, 

la energía es transferida a través de la pared al fluído, por el m~ 

canismo de conducción (transferencia de calor a través de un material 

fijo) , Esta energía a su vez es llevada por el fluído y difundida· -

dentro de sí misma. A este tipo de proceso de.transferencia de ener 

gía se le denomina convecci6n. 

Si el fluído de proceso es inducido por una bomba o cual-­

quier otro sistema de circulaci6n, se le denomina convección forzada, 

En contraste, si el flujo del fluído se debe a gradientes de densi-­

dad (fuerzas de flotaci6n) causados por el calentamiento, el proce,.. 

so es llamado convección libre o natural, 

Para muchos procesos de convecci6n, el flujo de calor lo.­

cal es aproximadamente proporcional a la diferencia de temperaturas­

entre la pared y el seno del fluído esto es, 

(2 .1) 
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Por lo cual definiremos una constante de proporcionali-

dad, que se conoce como "coeficiente de película de transferencia-

de calor" denominado generalmente como h: 

Q 
A (2. 2) 

El valor de h depende de la geometría del sistema, las 

' propiedades físicas y la velocidad del flufdo. 

La definición del coeficiente de transferencia de calor es 

hasta cierto punto arbitraria y frecuentemente no existen teorías p~ 

ra éste y es necesario usar correlaciones empíricas. 

Se cree que la transferencia de calor, es función de los -

siguientes parámetros del sistema. 

h, Coeficiente de transferencia de calor 

v, Velocidad del fluído 

D, Dimensión característica del sistema 

p, Densidad del fluído 

11, Viscosidad 

Cp, Calor específico 

k, Conductividad térmica 

B, Coeficiente de expansión térmica 

9, Aceleración debida a la_ gravedad 

6Tw' Diferencia de temperatura a través de la pared 

Fuerza de flotación por unidad de masa 

En este capítulo se describir§n los puntos mns 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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rán posteriormente en el cálculo de los equipos, 

Ahora se discutirán los grupos adimensionales existentes 

para posteriormente definir los regímenes de flujo, 

Número de Reynolds (Re). La magnitud del número de Reynolds es un 

indicador de la importancia relativa de los efectos inerciales y de 

los efectos viscosos en' el movimiento del fluido, Cuando se tiene 

un número de Reynolds bajo, domina el efecto viscoso y el movimien 

to es laminar. Un alto número de Reynolds indica que los efectos-
' inerciales ocasionan turbulencias, y que dominan los procesos de -

transferencia de calor y momentum en flujo turbulento, 

Re = DG 
µ 

(2.3) 

Número de Prandtl (~r) • El número de Prandtl considera la capaci"­

dad relativa del fluido a difundir momentum y energía interna por ~ 

mecanismos moleculares, y relaciona por lo tan~o los perfiles de ve 

locidad y temperatura, Entre los fen6menos que toma en cuenta están 

los cambios en el perfil de velocidad del fluido, ya sea debido al 

desarrollo de un perfil uniforme de velocidad, o a la distorsión 

por efectos de viscosidad o convecci6n libre, Para aceites altamen 

te viscosos, el número de Prandtl es típicamente alto (100 a 10 000) 

indicando una rápida difusi6n de momentum ~por acci6n viscosa-, co~ 

parada con la baja difusi6n de energía interna, Es decir, se desa 

rrolla más r¿pidamente el perfil de velocidad que el de temperatura. 

En contraste, los metales líquidos tienen por lo general ntlmero de~ 

Prandtl entre 0.003 y 0,01, lo que indica una r~pida difusi6n de e­

nergía interna, por lo que el perfil de temperatura se desarrolla -
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más rápido que el de velocidad, El número de Prandtl es un grupo -

adimensional extremadamente importante en la transferencia de calor 

por convecci6n y aparece como parámetro en las correlaciones de flu 

jo laminar y turbulento, 

Pr=~ (2.4) 
k 

Número de Grashof (Gr). En convecci6n natural, el namero de Nusselt 

se relaciona generalmente con el nllmero de Prandtl y con el número -

de Grashof, De este último puede decirse que es una medida de la -

intensidad relativa de las fuerzas de flotaci6n y de las fuerzas 

viscosas. A medida que la relaci6n Gr/Re se incrementa, las fuer­

zas de flotaci6n pueden causar una distorsi6n del perfil de veloci 

dad en una magnitud suficiente como para causar una transici6n de -

flujo laminar a turbulento. Tales transiciones son acompañadas por 

un incremento considerable en el número de Reynolds. 

gSóT L 3 p 2 

Gr = ~~-w~~ ........ -
\J 2 

(2 .5) 

Longitud/Diámetro interno (L/D). Generalmente un flurdo entra a un 

tubo con un perfil de velocidad casi uniforme, más que totalmente -

desarrollado. Debido al incremento de velocidad cerca de la pared 

en la regi6n 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 último -

t6rmino se refiere a la conducci6n que ocurre después de que el -­

flutdo ha avanzado una distancia considerable a trav~s de un dueto, 
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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, aGn cuando el flujo en un punto-

anterior sea laminar. Aunque los efectos de velocidad son importa~ 

tes para razones pequeñas de L/D, éstos son despreciables siempre -

que L/D > 40, Finalmente, los efectos dé entrada son bastante más-

importantes en flujo laminar que en flujo turbulento, 

Número de Sieder y Tate (~) • Este número fué desarrollado por Sie-

der y Tate y consideran el gradiente de viscosidad ocasionado por -

la diferencia de temperaturas entre el seno del fluído y la pared -

del tubo. En general se utiliza la expresi6n: 

(JJ/µ ) o .14 
w 

(2 ,6) 

NOmero de Nusselt (Nu) • El número de Nusselt es la relaci~n entre. 

la transferencia de calor total (.tanto por trai:isporte molecular co­

rno por transporte turbulento) y la transferencia de calor por tran! 

porte molecular, Adicionalmente, este nGmero proporciona el valor 

del coeficiente individual de transferencia de calor, para el fluí-

do de referencia. 

hD Nu = ~ (2,7) 

Nfirnero de Eule: (Eu). El número de Euler define el.factor de frie~ 

ci6n y relaciona la caída de presi6n del f lu!do con las propiedades 

geométricas del sistema y la velocidad del flu!do, 
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(2. 8) 

Factor j, dentro de tubos (j 11 ) , Los datos de transferencia de ca-­

lor son frecuentemente representados en una gráfica ln-ln de jH ºº!! 

tra Re (ver apéndice de ref. 19, fig. N~ 24) 1 donde jH (refs. 19 y 

33) es el grupo conteniendo Nu, Pr y cp 

- 1/3 -1 
jH Nu Pr cp (2 .9) 

Flujo laminar y flujo turbulento. Cuando un fluído fluye sobre una 

superficie se pueden identificar dos tipos o regímenes de flujo: 

Laminar o viscoso y turbulento. En el primer caso el fluído se de~ 

plaza en forma de capas concéntricas una sobre otra, sin mezclarse 

en la direcci6n 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 parabólico de distribución de velocidades o simple­

mente perfil de velocidad. Los flujos en régimen laminar se deben 

a tres condiciones básicas: 1) el fluído es viscoso: 2) el fluí-

do no es viscoso, pero la cantidad es pequeña comparada con el área 

de flujo disponible y 3) la éantidad y viscosidad del fluído son -

intermedias, pero se combinan para dar el flujo laminar (fig. N~ 2.-

l.a). 

El calor es transferido por conducci6n dentro del fluído 

entre las capas, y no se desarrollan remolinos o v6rtices que con­

tribuyan a la transferencia de calor de capa a capa. 
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PARED DEL TUBO 

---Umox,• 2Uprom. 

FIG, 2.la. FLUJO LAMINAR EN TUBOS. 

MRED DEL TUBO 

'1 

---.. U max. • 1.2 U prom. 

FIG. 2.1 b. FLUJO TURBULENTO EN TUBOS. 
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Al aumentar la velocidad del fluído, arriba de un cierto 

valor crítico, se presenta un mezclado radial debido a la forma-­

ci6n de vórtices y remolinos; en este caso, el movimiento del fluí­

do es aleatorio, el cual se denomina flujo turbulento (Fig. N~ 2.1.­

b.J. 

En este caso, el mecanismo de conducci6n junto con las c~ 

rrientes de mezclado llevan la energía a través de la corriente del 

fluí do. 

Entre estos dos tip~s de flujo, existe un régimen de transi 

ción en el cual el flujo oscila entre laminar y turbulento, por lo -

que presenta características de ambos. 

El régimen de flujo está determinado por el ntlmero de Rey~ 

nolds. Esto quiere decir que el tipo de flujo es afectado por la -­

geometría del sistema y por la velocidad, densidad y viscosidad del 

fluído. Para prop6sitos de cálculo y correlación, se tienen los si 

guientes límites para flujo de fluídos dentro de tuberías; 

Re < 2100 

2100 < Re < 10 000 

Re > 10 000 

(flujo laminar) 

(flujo de transici6n) 

(flujo turbulento) 

En flujo turbulento los remolinos sirven como transporta­

dores de momentum y energía dentro del fluido, Estos remolinos son 

muy eficientes en el transporte de energía, por lo que los coeficie~ 

tes de tran~;.erencia de calor en flujo turbulento son típicamente -­

más grandes que en flujo laminar, por lo tanto para mantener un flux 

de calor dado, se requieren menores diferencias de temperaturas. De 

aquí que se prefiere que los equipos de transferencia de calor sean 
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diseñados para flujo turbulento. 

2.1 Enfriamiento Dentro de Tubos. 

En los enfriadores atmosféricos, la transferencia de calor 

se realiza entre una superficie, generalmente metálica y un fluído-­

que es enfriado. En la industria del petr6leo interviene una gran­

variedad de productos, que van desde hidrocarburos gaseosos a líqu~ 

dos muy viscosos, corno los aceites lubricantes y asfaltos, 

Existe una clara diferencia entre los mecanismos de trans 

ferencia calorífica para fluídos Huyendo en régimen turbulento o en 

régimen laminar, Consecuentemente, ciertos factores, principalmente 

la velocidad media del paso del fluído por la superficie de transfe­

rencia de calor, tienen en general una mayor influencia sobre la ve­

locidad de transmisi6n calorífica 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 aquí que estos dos casos se estudien separadamente, em­

pezando por el más común, que es el flujo turbulento. 

2.1.1 Flujo turbulento 

En régimen turbulento isotérmico, las medidas de velocidad 

a distintas distancias de la pared, dentro de la masa principal de 

flutdo, muestran que en una capa pr6xima a la pared el régimen es 

laminar, a continuaci6n viene la capa amortiguadora o de transici6n, 

y finalmente, la zona turbulenta en la masa principal del fluido, 

Son de un interés considerable las medidas de velocidad y ternperat~ 
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ra en la corriente fluída, para establecer los mecanismos mediante 

los cuales se transfiere el calor de la pared al fluído, e inves­

tigar las hipótesis establecidas para la obtención de relaciones -

teóricas en las que intervengan las velocidades de transferencia ca 

lor!fica desde el tubo al fluído, 

Woolfenden (ref, 36) midió las 'temperaturas locales t en 
y 

una sección recta vertical de una corriente de agua, en r~gimen tur-

bulen~o, a lo largo de una tubería horizontal de cobre de 2,06 pul­

gadas de di~metro interior, calentada mediante vapor saturado, En 

la fig. N~ 2,2 se representa la relación de la diferencia de tempe-

raturas (entre la tubería y el agua) local a máxima, como función de 

su distancia relativa al eje de la conducción, r/r , El experimento w 
realizado para un Re = 11200, representado por la curva AA de la fig. 

N~ 2.2, pone de manifiesto el importante hecho de que la distribu-

ción de temperaturas no es simétrica respecto del eje de la tubería. 

A causa de su menor densidad, el agua caliente sube hacia la parte· -

superior de la tubería horizontal, Algunas ecuaciones semite6ricas 

no tienen en cuenta esta falta de simetría de la distribución de tem 

peraturas. En relación con los dos experimentos con agua que se com 

paran en la fig. N~ 2.2, se hace notar que el valor de ótm, difere~ 

cia de temperaturas entre la superficie y el fluído, obtenida por -

mezclado de todo el fluído que abandona la sección, es del 86 al 89% 

de ótmax• entre la superficie y el eje, Es claro que la omisión de 

un mezclado correcto en la medida de la temperatura media del fluído 

introduciría u: error sustancial en el c§lculo del coeficiente de 

transferencia de calor. 

En la curva BB, con número de Reynolds igual a 77,300, el 
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arco dibujado a trazos es casi vertical, y la distribuci6n de temp~ 

ratura se acerca a la distribuci6n simétrica .• P~ra valores de Re -

de 77 1 000 a ao,ooo, la fig. N~ 2,3 muestra la distribuci6n de velo­

cidades y temperaturas relativas, como funci6n de y/r , en coordena 
'11.' 

das logarítmicas. Se observa que los campos de temperatura y velo­

cidad no coinciden, ya que las pendientes de las curvas son 0.06 y 

Q,15 respectivamente. En experimentos con valores más bajos de Re 

se encontr6 una mayor discrepancia en las pendientes. El nGmero de 

Prandtl estaba comprendido entre 1.8 y 7.o. 

2.1.1.a Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor 

dentro de tubos, convecci6n forzada y flujo turbulento. 

l. Dittus - Boelter (ref. 4) 

Nu = 0.02638 Reo.a Pr0 •3 

Condiciones 

a) Líquidos, Re > 2100 

b) Propiedades f!si.cas a temperatura promedio CT
1 

+ T
2

) /2 

e) O. 7 < Pr < 100 

d) L/D > 60 

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

-a.2 -2/3 -1 
St = 0.023 Re Pr ~ 

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

Condiciones 

a) L'tquidos y gases, Re > 10,000 

(2,10) 

(2 .11) 

b) Todas las propiedades físicas a temperatura de "Película" 1 

es decir, promedio de tempera turas de pared y tempera tura -
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media del fluído, excepto Cp en el número de Stanton, el cual 

es a temperatura promedio. 

e) O. 7 < Pr < 750 

d) L/D > 25 

J. Sieder - Tate (ref. 33) 

Nu = 0.027 Reo.a Prl/3 ~ (2.12) 

Condiciones 

a) Líquidos, Re > 10,000 

b) Todas las propiedades físi'cas excepto µ en ~ a temperatura -
w 

promedio si el coeficiente de transferencia de calor externo 

es constante, fuera de eso usar temperaturas cal6ricas. 

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

d) L/D > 60 ? 

Generalmente ~ <l para enfriamiento de líquidos y~ > 1 para en-

friamiento de gases. 

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

Nu = 0.0258 Reo.a Prl/3 ~ (2 .13) 

Condiciones 

Igual que Sieder - Tate, pero la correlaci6n es válida tambi~n -

para gases. 

5. Mikheyev (ref. 26) 

Nu = 0.021 Re0•8 Pr0 •43 (Pr/Prw)º· 25 (2 .14) 

Condiciones 

a) L!quidos y gases, Re > 104 

b) Propiedades físicas en Pr0
•
43 a temperatura de pared, todas 
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las otras a temperatura promedio 

c) 0.6 < Pr < 2.SOO 

d) L/D > SO 

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

Nu = 0.0204 Reo.sos Pr0 •41s 

Condiciones 

a) Líquidos y gases, Re > 4000 

(2. lS) 

b) Propiedades físicas a temperatura promedio, pero las diferen 

cias de temperatura deben ser pequeñas. 

c) 0.3 < Pr < 316 

d) L/D > 40 

2.1.2 Flujo laminar 

Cuando un fluido se mueve en flujo i:sotérmico laminar com 

pletamente desarrollado, a caudal constante, en un tubo largo, el -

perfil de velocidades a través de una secci6n recta cualquiera es -

parab6lico, 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 fluí­

do no hay un mezclado apreciable, y el movimiento puede imaginarse 

como una serie de superficies cilíndricas deslizándose cada una res 

pecto de las otras. 

Consid~rese un tubo largo vertical por el interior del 

cual fluye a pequeña velocidad un fluido a la temperatura ambiente. 

El primer tramo del tubo está desnudo y el siguiente envuelto por -

una camisa llena de vapor saturado a temperatura constante. En la 

secci6n no calentada, la distribuci6n de velocidad será parab6lica, 
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VELOCIDAD 
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' 

FIG. 2.4 INFLUENCIA DE LA TRASMISION DE 
CALOR SOBRE. LA DISTRIBUCION DE VELOCIDA­
DES EN EL MOVIMIENTO EN REGIMEN LAMI­
NAR. CURVA A, FLUJO ISOTER~ICO¡ ·CURVA 8 
LIQUIDO CALENTADO O GAS ENFRIADO¡ CURVA 
C LIQUIDO ENFRIADO O GAS CALENTADO. 
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pero poco después de entrar en la secci6n calentada, se establee~ 

rá un gradiente de temperatura en el líquido, con temperatura al ta 

cerca de la pared y baja en el eje. Ya que la viscosidad de los -

líquidos disminuye al aumentar la temperatura, habrá un gradiente -

de viscosidad con viscosidad baja cerca de la pared y más elevada­

en el eje, Como consecuencia de lo anterior, las capas de líquido 

cercanas a la pared fluirán a velocidad mayor que en la secci6n me­

nos ,caliente. Como el flujo total a través de las dos secciones es 

el mismo, es claro que parte del líquido del centro de la tubería­

debe moverse hacia la pared con el fin de mantener el aumento de ve 

locidad en este zona. Por tanto, el calentamiento del líquido desa 

rrolla una componente radial de la velocidad distorsionando la par~ 

bola (curva B, fig. N~ 2.4). Si el líquido se enfriara, se desarro 

llaría tambi~n un flujo radial, pero en este caso iría hacia el ce~ 

tro, cambiando la distribuci6n de velocidades, como muestra esquem! 

ticamente la curva c, (fig. N~ 2,4). Cuando la densidad varía apr~ 

ciablemente con la temperatura, pueden introducirse nuevas anomalías 

en la convecci6n natural. 

En el caso de líquidos, la viscosidad decrece al aumentar 

la temperatura. Pero en los gases la viscosidad aumenta con la tem 

peratura. Por tanto, la curva B para el calentamiento de un líqui­

do es aplicable también para el enfriamiento de un gas, y la curva 

e, lo es para el enfriamiento de un líquido y el calentamiento de­

un gas. Por ser, en general, la velocidad de variaci6n de la visco 

sidad con la temperatura, mucho menor en un gas que en un líquido,­

puede esperarse que la influencia de la transmisi6n de calor sobre 

la distribuci6n de velocidades en un flujo laminar, sea mucho menor 
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para un gas que para un líquido. 

Como cuando se realiza en el seno del f luído una transmi 

sión de calor, la distribución de velocidades del movimiento lami­

nar isotérmico se distorsiona, se emplea a veces el t~rinino movi-­

miento laminar modificado para referirse al flujo laminar no isoté~ 

mico. No se dispone de datos experimentales que demuestren el dia­

grama presentado, pero las conclusiones cualitativas parecen obli-­

gadas. Consecuentemente, las relaciones teóricas, que no tienen -

en cuenta la distorsión de la parábola, serán aplicables Gnlcamente 

al caso de diferencias pequeñas de temperatura, o bien a fluídos -

cuyas propiedades físicas varían poco c~nla temperatura. 

2.1.2.a Correlaciones para coeficientes de transferencia de calor 

dentro de tubos, convección forzada y flujo laminar. 

l. ESDU (Engng. Sciences Data Unit) (ref, 11) 

Nu = l. 75 Gzl/3 = l. 615 (Re Pr. ~) l/3 (2 .16) 

Condiciones 

a) L!quido y gases, Re < 2100 

b) Gz > 9 

c) Temperatura de pared constante, es decir, la resistencia al 

flujo de calor a través de la pared es nula 

d) Propiedades f!sicas constantes 

e) Dife~encias pequeñas de temperatura 

f) Coeficiente basado en la MLDT (media logar!tmica de la dife­

rencia de temperaturas) 

Arriba de Gz = 100 1 la precisi6n es muy buena, pero abajo de -
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Gz = 100 la ecuación tiene los siguientes 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, convección libre y r~gimen laminar combi 

nades en tubos horizontales. 

De la misma forma como hay una región de transición y no 

un punto único de separación entre el flujo turbulento y laminar,­

debe haber tambH!n una regi6n de transición entre la convección li 

bre de un flu!do que permanece estacionario y el flujo laminar. A 

bajas velocidades lineales, la resistenci~ al flujo de calor por -

convección libre es muy similar a la resistencia que existe por f l~ 

jo laminar, por tanto, ambos deberán ser considerados para el cálcu 

lo del coeficiente de transferencia de calor. 

der - Tate (ref. 33) para flujo laminar donde 

horizontales y verticales, es la siguiente: 

La ecuaci6n de Sie-­

Re < 2100 en tubos -

Nu 1. 86 [(Re) (Pr) (D/L) J' 113. ~ = 1. 06 (41'1 Cp/11kL) l/3 ~ 

(2 .17) 

Donde L es la longitud total de la trayectoria de transf~ 

rencia de calor antes de que haya mezcla. Se correlacionó de datos 

obtenidos en tubos de poco diámetro con f lufdos de viscosidad y tem 
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peraturas moderadas tales que los nOmeros de Grashof fueron relati 

vamcnte pequeños. 

Kern y Othmer (ref. 18) investigaron esta regi6n en tubos 

horizontales bajo grandes diferencias de temperatura y diámetro de 

tubo, y evaluaron la convección libre como una corrección a la ecua 

ción de Sieder - Tate, su ecuación final es: 

-1 Nuq¡ 1. 86 [(Re) (Pr) (D/I,)jl/3 2.25 (l+ 0.010 Grl/
3

) 
log Re 

(2.18) 

Donde el número de Grashof se.evalúa de las propiedades -

del fluido a la temperatura Ta= (T1 + T2l/2. El coeficiente de 

transferencia de calor se calcula ordinariamente por la ecuación N~ 

2.17 y se puede corregir para convección libre multiplicando por: 

2.25 (1 + 0.010 Grl/3) 

log Re 
(2.19) 

Una inspecci6n de la ecuación N~ 2.18 indica que la in--

fluencia de las corrientes de convección libre se disipan en la re-

gión de transición y de turbulencia. Esto es plausible en vista de 

la delicada naturaleza de las corrientes de convección libre. Los 

dos factores que de ordinario tienen más influencia en la convección 

libre son la baja viscosidad y la grande diferencia de temperatura. 

Martinelli (ref. 22) y colaboradores estudiaron la influencia de la 

convección lib1~ en flujos ascendentes y descendentes dentro de tu-

bos verticales. Encontraron un pequeño aumento en el coeficiente -

cuando el calentamiento del agua se efectúa en flujo ascendente, en 
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comparaci6n con el descendente. Su correlaci6n final es: 

Nu [Gz, · Prw _
1
o) O. 84 J 1/3 1.75 + 0.0722 F (Grw (2 .20) 

Donde: 

F = exp (- X/2.043 + x2 /59.09 + xJ/2431 - x4 /24210) (2 .20a) 

y 

X 11 •Nu/Gz (2 .20b) 

2.1.3 Regi6n de transición 

La zona o regi6n de transici6n está limitada por el final 

de la regi6n laminar y el principio de la zona turbulenta bien desa 

rrollada. El número de Reynolds correspondie~te al líni te más bajo 

de la zona de transición está frecuentemente comprendido entre 2100 

y 2500 para flujo de fluídos dentro de tuberías. 

2 .1.3 .a Coeficientes de transferencia de calor dentro de tubos con 

vecci6n forzada y flujo de transici6n 

Los datos existentes son muy escasos para la regi6n de -

transición. Sin embargo, Mc.Adams dá la correlación de Hausen (ref. 

13) para esta regi6n y por encima de esta. 

Nu = 0.116 (Re2/ 3 - 125) Prl/3 [l + (D/L) 2 13 ¡~ (2 .21) 

La ecuación anterior debe ser usada con precaución, y de . 

preferencia la región de transici6n debe ser evitada para propósitos 
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de diseño. 

2.1.4 Caída de presi6n dentro de tubos 

Para que un fluído pase a través del cambiador es necesa­

rio crear una diferencia de presiones entre la entrada y la salida¡ 

a su vez, una mayor caída de presión aumentará la velocidad de la -

transferencia de calor. Sin embargo la creación de este gradiente 

de presión tiene un costo monetario; por lo tanto, debe haber un -

balance razonable entre la caída de presión y la mejora global en -

la velocidad de transferencia de calor y el costo del equipo. 

La diferencia de presión entre dos puntos en un flu!oo en 

movimiento, es consecuen.cia de tres fuentes diferentes; Pérdidas por 

fricción, efectos hidrostáticos y contribuciones de aceleraci6n/de­

saceleración. De éstos, el aspecto relacionado directamente a la -

velocidad de transferencia de calor es el término de fricción, ya­

que los mismos mecanismos que producen la fricción del fluído (tran~ 

firiendo momentum) también afectan a la transferencia de calor. 

Por todo lo anterior, es necesario determinar la caída de 

presión de ambas corrientes, ya sea en diseño o simulación, con ob­

jeto de asegurar que las pérdidas no excedan valores aceptables. 

La caída de presión en el fluído dentro de los tubos es­

tá constituída por dos términos que son aditivos. 

a) t.Pf - Pérdida por fricción causada por la fricción dentro de 

los tUD"'S • 

b) t.Pr - Pérdida en los retornos 

Una vez evaluados estos términos, la caída de presión to 
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tal en el enfriador será: 

(2 .22) 

donde generalmente 

Para el cálculo de las pérdidas por fricci6n, se emplea -

la ecuación de Fanning. 

= 
4f p v2 L (2 .23) 

2g D 

donde: 

f = Factor de fricci6n 

p = densidad 

V velocidad 

L = Longitud de los tubos 

g = Constante gravitacional 

D Diámetro interno de los tubos 

El factor de fricci6n, está definido por el número .de iu­

ler. Las correlaciones de es~e factor se obtienen de datos experi­

mentales como una función del número de Reynolds y la rugosidad del 

tubo. Como en el caso de los coeficientes de transferencia de calor, 

este factor depende del r~girnen de flujo presente en el tubo. Las 

correlaciones recomendadas son: 
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l. Regi6n laminar. Re < 2100. Para este régimen, "f" tiene 

un valor de (ref. 19). 

f 16 (2.24) 
Re 

En flujo laminar no se incluye ning~n efecto debido a la 

rugosidad de la pared del tubo, ya que f es una funci6n de Re. 

2. Regi6n de transici6n, 2100 < Re < 10000. Este tipo de 

flujo es inestable y diUcil de ·definir o la mayoría de las refere!!_ 

cias evitan alguna recomendaci6n, ya que la aplicabilidad de los d~ 

~os experimentales (usualmente tomado bajo condiciones ideales de -

laboratorio) a la práctica industrial es cuestionable. En esta re-

gi6n, ~l efecto de la rugosidad comienza a ser apreciable, Se su­

giere la siguiente ecuación (ref. 12). 

f (2. 25) 

3. Regi6n turbulenta. Re > 10000. Las correlaciones para es 

ta regi6n se han obtenido de numerosos estudios experimentales. En 

este caso la rugosidad del tubo es un parámetro importante, debido 

a que f es una funci6n de Re y de t/D. Las siguientes ecuaciones 

son aplicables: 

Pata tubos lisos (Drew, Koo, y Me Adams) (ref. 9) • 

f = 0.0014 + 0•125 

Re0.32 
(2 .26) 

Para tuber!a comercial y tuber!a de acero (Wilson, Me Adame 
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y Seltzer) , (.ref. 23) 

f = 0,0035 + 0 •
264

. (2 .27) 
Re0,42 

Las p~rdidas de presión en los retornós se pueden obte 

ner usando la ecuación (ref, 12). 

= 1 75 _P v2 . 
144 2g (2.28) 

Donde 6Pr esta dada en lb/plg2 

2.2 Convecci6n Libre 

Supongamos una superficie caliente expuesta al contacto­

de aire m4s frío de la habitaci6n, Por ser la densidad del aire en 

las proximidades de la superficie caliente menor que la densidad de 

la masa principal del aire, las fuerzas ascensionales producirán un 

flujo vertical y hacia arriña del aire inmediato a la superficie •. -

Si la superficie estuviera rn4s fría 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 trav~s de la capa de aire y tambi~n transpor­

tado por el movimiento de la-masa del mismo o, en otras palabras, -

por CONVECCION. Aunque en el proceso intervienen tanto la conduc­

ci6n como la convecciOn, ~sta predomina y el mecanismo se conoce -

con el nombre de convecci6n "NATURAL" o "LIBRE". 

2.2,l Convecci6n libre fuera de tubos y tuberías 

El mecanismo de la convección libre fuera de las formas -
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cilíndricas horizontales difiere grandemente de aquel dentro de los 

tubos. Fuera de los tubos, las corrientes de convecci6n no están -

restringidas como dentro de ellos, y el fluído que se calienta usua! 

mente tiene libertad para subir a mayores alturas del fluído frío, -

aumentando con esto la convecci6n. La atm6sfera alrededor de un tu-

bo ha sido explorada por Ray (ref. 32), y en la fig. N~ 2.5 se mues-

ran esquemáticamente las isotermas. El aire frío de la atm6sfera -

ambiental se mueve hacia el tubo caliente, calentándose por consi--

guiente, y luego asciende. Nume.rosos investigadores han estableci­

do la influencia de los nameros de Grashof y Prandtl en la correla­

ci6n para el coeficiente de transferencia de calor de la convecci6n 

libre. Desafortunadamente la mayoría de la informaci6n 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 película para la convecci6n libre p~ 

ra gases desde cilindros horizontales se puede representar por: 

h D 
c o --= 

0.25 
(2.29) 

Donde h es el coeficiente dé transferencia de calor de -c 

convecci6n libre y todas las propiedades se evalaan a la temperatu-

ra de la película ficticia tf tomada como la media de la temperatu­

ra de la superficie de calefacción y la temperatura del flu!do que 

se va a calenL~r. Así, 

t. + .t w a 

2 
(2 .30) 
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FIG. 2.~ CONVECCION L.IBRE FUERA DE LOS TUBOS. 
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La mayoría de las veces es difícil obtener buenos datos 

de los diversos tamaños y tipos del equipo usado en la industria. 

Esto se debe en parte a la interferencia y complejidad de los ele 

mentes del calentamiento por convecci6n libre, tales como los ban 

cos de tubos y la imposibilidad de cont~olar una atm6sfera del -­

fluído al grado necesario para obtener buenos resultados experime~ 

tales. 

Para tuberías horizontales la ecuaci6n N~ 2,29 se aplica­

rá, excepto que a varía entre 0,47 y 0,53 entre tubos pequeños y -­

grandes. 

Chilton 1 Colburn, Generaux 1 y Vernon (ref, 6) han desarro 

llado un nomograma que da coef~cientes conservadores para tube-­

rí.a simple 1 pero que ha sido usado sin error notable para el dile!:!_ 

lo de convecci6n libre.en la parte exterior de bancos de tubos, La 

ecuaci6n dimensional, cuyo nomograma está en la figura N~ 2.6 para 

gases y líquidos, es 

(2.31) 

Donde µf está en centipoises, De los cuatro ejes con que 

cuenta el nomograma, uno es la línea de referencia para los valo-­

res kf 3 · pf 2 Cpf B/µf que permite usarlo para otros fluídos no in .. 

cluídos en la tabla dada en la fig. N~ 2,6, El uso.del nomograma 

para haces ü~ tubos requiere que la tuber!a o tubos no se locali­

cen muy cerca del fondo del recipiente o que est~n cercanamente es 

paciados unos a otros, de manera que interfieran con las corrien .... 

tes de convecci6n natural. Los tubos no deberán estar localizados 
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a menos de tres diámetros del fondo del recipiente, ni la distan 

cia entre tubos deberá ser menor que un diámetro. A pesar de los 

datos disponibles, el diseño para convecci6n libre no es muy cert~ 

ro, y se recomiendan factores de seguridad razonables tales como -

mayores factores de obstrucci6n que los usuales. 

Las correlaciones para convecci6n libre de superficies 

externas de diferentes formas, que son de valor directo en la in­

geniería, están catalogadas principalmente en dos clases: Convec­

ci6n libre respecto a tubos simples o tuberías y convecci6n libr~ 

respecto a recipientes y paredes. 

En los enfriadores atmosféricos existen velocidades muy -

bajas que ocasionan que el calor se transfiera por convecci6n natu­

ral. Además los cálculos para el lado del tanque son solo aproxi­

mados, ya que el agua fluye en el tanque y no es la resistencia -

limitante, excepto, cuando el equipo se usa para condensar vapor -

de agua. 

A continuaci6n se presenta un resumen de los puntos más 

sobresalientes de los trabajos hechos en este campo. 

2.2.2 Cilindros horizontales 

El campo de distribuci6n de temperaturas y velocidades en 

la regi6n pr6xima a un cilindro horizontal caliente ha sido medido 

por Jodlbauer (.ref. 16). Hermann (ref, 14) ha predicho estos da­

tos aunque ~~n poca aproximaci6n, por consideraciones te6ricas; p~ 

ra númer.os de Grashof supe dores a 101¡, Hermann lleg6 a la fórmula 

siguiente: 
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h\:º = 0,37 Grw 0.25 (2. 32) 

Esta ecuación se aplica para convecci6n natural desde ci-

lindros horizontales únicos, a gases diat6micos (Pr = 0.74). Si -

esta ecuación para gases se generalizara por adición de (Cp µ/k) , 

se obtendr! a: 

he ºo = O ,4 [ (D 3. P 2 g B 
o w w 

0.25 
lit/µ 2 ) ~Cp µ/k) ] w w (2. 33) 

k w 

Para valores pequeños de· lit, la ecuación anterior predice 

valores de h D /k que son el 25% menores que los experimentales 
e o 

para gases y l!quidos. 

Se dispone de datos sbbre transferencia calorífica por 

convección natural desde cilindros horizontales únicos a diversos 

gases y Hquidos, tales como aire, hidrógeno, anhidrido carbónico, 

oxígeno, agua, anilina, tetracloro de carbono, glicerina, tolueno 

y aceite de oliva. 

Estos datos cubren un intervalo caracterizado por las re-

laciones de 71 300 en diámetros, de 100,000 en presiones, de 11 1 000 

en valores de Cp µ/k, y un intervalo de lit desde unos pocos grados 

a 2850 ºF. La figura N~ 2.7 muestra la correlación de datos en 

forma adimensional. Las propiedades f!sicas Cp, k, p, µ y a se 

calcularon para la temperatura pelicular, media aritm~tica entre la 

temperatura de la superficie del cilindro y la temperatura de la ma 

sa del flu!do. Para calcular los coeficientes de transferencia ca 

lor!fica desde alambres o tuber!as horizontales hacia un f luído 
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cualquiera, se recomienda el empleo de la curva AA (fig. Nº. 2.7). 

Los resultados sobre transferencia de calor desde tuberías horizo~ 

tales hacia el aire y hacia el agua (ref. 1) para X variando de 

10 3 a 10 9 , vienen representadas por la ecuación N~ 2, 29, donde 

a = 0.53. 

El coeficiente de transferencia de calor desde un tubo h~ 

rizontal calentado interiormente, de un diámetro de 0,75 pulgadas-

y una longitud de l pie, sumergido en un baño de agua, aumentó 

hasta cinco veces al someter la. tubería a una vibraci6n sinusoidal 

en una dirección vertical, Pero cuando la velocidad de vibración 

era menor de un cierto valor crítico, no se obtuvo ningún incremen 

to en el coeficiente de tran~eerencia. 

Para placas verticales y cilindros y l < Pr < 40, Ka to, 

N.ishiwaki e Hirata (.ref, 15 l reco111.i.endan las relaciones siguientes; 

Para Gr > 10 9 

Nu = 0,138 Gr0 •36 (Pr 0•175 ~ q,55) (2.34a) 

y para Gr < 10 9 

O 35 O 25 0.25 
Nu = 0.683 Gr• Pr' [Pr/(0,861 + Pr)] 

(2 ,34b) 

2.2.3 Flujo por gravedad de capas líquidas sobre tubos horizonta~ 

les 

En las aplicaciones industriales, el enfriamiento de di­

versos líquidos se realiza haciéncolos pasar por el interior de tu 
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berías horizontales, sobre el exterior de las cuales cae una capa 

de agua. Los datos (.refs. 2 1 35) publicados se obtuvieron con tu-

bertas ligeramente inclinadas, causando esto el rizado de la pelí­

cula de agua, obteniéndose el coeficiente de transferencia de calor 

1/3 proporcional a (tH) , El símbolo TH representa W/2L, donde w es 

el caudal de agua sobre cada tubo recto de longitud L. Para valo-

res de 4tH/µ menores de 2,100, los datos se correlacionan con una 

tolerancia de± 25 por 100 por la ecuaci6n dimensional (ref. 3) 

hW = 65 (T /D ll/3 
-H O C2,35l 

donde hw es el coeficiente de trans~erencia de calor del agua en 

flujo por gravedad y 0
0 

es el di§~etro exterior del tubo en pies, 

Los datos correspondientes se muestran en la figura N~ 2.8, 

Si el di§metro de la tubería fuera rnuy grande o W muy pe­

queño, un líquido no voUtil abandonaría la parte inferior del tubo 

a una temperatura práctic~ente igual a la temperatura de la parte 

exterior de la pared de la tubería. Para este caso límite, la de 

finici6n de hw nos da, suponiendo la evaporaci6n despreciable. 

(2 .36) 

que es la ecuaci6n de la asíntota AB de la figura N~ 2.B. 

Para caudales de agua bajos, la aparici6n de puntos a la 

izquierda de AB se debe a la evaporaci6n. 



1000 

IOO 

IOO 

ÍDO 

IOO 

-----

5 

44 

11 1 
Hal'Úlllfol Do~ In. 

A• Ull 
••2.00 

º"!·~ D • ' , 
~ 

~--

"' • 
..• . . ,," 

" / 

" ¡ ~ 

1 2 4 s g B 

'J'H W/2L -·--Do Do 

a.,· 
" , 

--. .. -v:.---
-

""" 

¡r} 1 ! 4 

FIO. 2.1 COEFICIENTES PARA fl'LUJO G"AVITATORIO 
DE AGUA EN FO .. MA DE TABIOUE LIQUIDO, POR TU­
KltlAS CASI HORIZONTALES. (rof. 3 l . 



45 

2.3 Diferencia de Temperaturas 

La transferencia de calor entre dos sistemas, ya sea por 

conducción, convecci6n oradiaci6n, se debe al establecimiento de -

un gradiente o potencial de temperaturas entre ellos. El sistema 

de mayor temperatura (T) se denomina emisor, y el de menor temper~ 

tura (t) es llamado receptor. En el caso más sencillo, cuando el 

calor es transferido por conducci6n, el potencial será simplemente 

(T - t) • cuando la transferencia de calor se lleva a cabo por con­

vecci6n, como es el caso de los enfriadores atmosféricos, la deter 

minaci6n de la fuerza directriz efectiva o diferencia efectiva de­

temperaturas presenta una situaci6n más compleja, Esto obedece a 

que el calor es transferido gradualmente de un flú!do a otro, y g~ 

neralmente, dicho intercambio va acompañado de variaciones en la 

temperatura de ambos fluídos a lo largo del equipo, 

A continuaci6n se analizarán los diferentes factores que 

intervienen o que deben ser considerados en el cálculo 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 serpentín es ca 

si exclusivamente a lo largo del eje de los tubos, la verdadera di 

ferencia de temperaturas depende del arreglo de los tubos, el tan­

que usualmente se arregla para un solo paso. 

Asi oues, deberán tomarse en cuenta las siguientes consi­

deraciones (ref. 19). 

l. Si los tubos se conectan mediante un cabezal en cada extremo y 
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con un solo paso, de manera que el flufdo dentro de tubos es 

t~ en contracorriente con el agua, la verdadera diferencia -

de temperaturas está dada por la MLDT (media logarítmica de -

la diferencia de temperaturas). 

2. Si los tubos se conectan por codos a 180° en un arreglo de 

mültiples pasos, la trayectoria de flujo puede tratarse como 

un flujo contracorriente paralelo, aplicando la correcci6n p~ 

ra intercambiadores 1-2. Se supone que el líquido dentro del 

tanque se mezcla razonablemente en todos los puntos de la lon 

gitud de los tubos, 

3. Para arreglos con flujo cruzado 1 se pueden obtener las corree 

cienes correspondientes indicadas en las gr§ficas: 2.9a, 2,9b, 

2.9c, 2.9d y 2,lOb, aiempre y cuando cualquiera de estos tipos 

de flujo se aplique. 

2.3.2 Diferencia de temperaturas en el enfriador de trQmb6n 

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 

flu!do que fluye por fuera de los tubos de mültiple paso, no se 

mezcla sobre la longitúd de los tubos, mientras que en la tuber!a 

de mültiple paso, s! se mez~la. Bowman, Mueller y Nagle (ref. 5) '. 

han preparado factores de correcci6n FT mediante los cuales la ver 

dadera diferencia de temperatura ót puede obtenerse como producto 

de: 

ót = FT (MLDT) (2,37) 

Tanto para el equipo de vuelta en redondo como el de esp~ 
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ral. Estos factores se dan en la fig. N~ 2,lOa y 2,lOb y se ba--

san, respectivamente, en lo siguiente: 

vuelta en redondo: 

1-K 

. K R 
e l cosh K1 R + (1 .... K1) senh K1 R 1 --= 

donde 
1 ... e'"' S/2tr) 

Espiral: 

1 -= 

donde de nuevo 

y 

K = s = 

Mientras que estos ajustes se aplican espec!ficamente a ~ 

aquellas unidades que tienen dos pasos en los tubos, se introduce 

un pequeño error cuando. estas correcciones se aplican a unidades -

que tienen mayor número de pasos. 
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N O M E N C L A T U R A 

CAPITULO II 

A Superficie de transferencia de calor, pies 2 • 

B Fuerza de flotación por unidad de masa = B g !1Tw,pies/h2 

Cp, Cpf' Cpw Calor especifico del fluído, evaluado a la tempera-

o 

ºo' D' 

Eu 

FT 

f 

G 

Gr, Gr 
w 

Gz 

9 

tura de película, evaluado a la temperatura de pared 

del tubo, respectivamente, Btu/ (lb) ( ºF) . 

Diámetro interior de los tubos, pies. 

Diámetro exterior de los tubos, pies; D' en plg. 

Número de Euler = 11PgcD/G2 L = f/2, adimensional 

Factor de difez·encia de temperatura, At = FT (MLDT) , 

adimensional. 

Factor de fricci6n, pies 2/plg2 : 

Masa velocidad, lb/(h) (pie 2 ) 

Número de Grashof = g ll 11T t 3 p 2/µ 2 , adimensional; . w 
Grw evaluado a la temperatura de la pared del tubo. 

Número de Graetz = WCp/kL = ~ Re .Pr. D , adimen 
4 L 

sional. 

Aceleraci6n debida a la gravedad= 4,18 x 10 8 , pies/h2 

Coeficiente de película de transferencia de calor en 

general, convecci6n libre, flujo por gravedad,respe~ 

tivamente, Btu/ (hl (pie 2 ) ( ºF). 

-1/3 -1 Factor para transferencia de calor = NuPr ~ , a-

dimensional. 

Grupo de temperatura en flujo cruzado (T1-T 2 l/(T1-t1 ~, 
adimensional. 
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MLDT 

Nu 
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Constante 

Conductividad térmica, evaluada a la temperatura de 

película, evaluada a la temperatura de la pared del 

tubo, respectivamente, Btu/(h) (pie 2 ) (ºF/pie) 

Longitud del tubo, pies 

Media logarítmica de la diferencia de temperatura,ºF. 

Número de Nusselt = hD/k, adimensional 

Número de Prandtl Cpµ/k, adimensional; Prw evalua-

do a la temperatura de la pared del tubo. 

6P, 6Pf, 6Pr, Caída de presi6n· en general, por friccicSn, en los .re 

6PT tornos, total, respectivamente1 1b/plg2 , 

Q Flujo de calor, Btu/h 

R 

Re 

r, r w 
(r) 

s 

St 

T, Tl' 

Ta' Tb' 

t, tl 

t a 
t c 

tf 

T2 

T 
w 

Grupo de temperatura (T1-T2)/(t2-t1), a~ional, 

Número de Reynolds = DG/~ 1 adimensional 

Radio; r radio del tubo, pies 
w 

Grupo de temperatura, MLDT/(T1~t1 ), adimensional. 

Grupo de temreratura Ct2-t1VtT1-t1), adimensional. 

Número de s t:an l:on = h/CpG = Nu/Re. Pr. , adimensional, · 

Temperatura del fluido caliente, de entradb, de sa-

!ida, respectivamente, 'ºF. 

Temperatura promedio del fluido caliente, en el seno 

del fluido, en la pared del tubo, respectivamente 1 ºF. 

Temperatura del fluido frío, de entrada, respectiva-

mente. ºF. 

Temperatura promedio del fluido frío, ºF. 

Temperatura en el centro de la corriente, ºF. 

Temperatura de la película = 1/2 (t + t ) , ºF, w a 
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Temperatura de la pared del tubo referido al fluido 

frío, ºF. 

Temperatura local a la distancia y de la pared, ºF. 

Verdadera diferencia de temperatura = FT (ML!>T), ºF. 

Diferencia de temperatura para el fluido frío, ºF. 

Diferencia de temperaturas entre la superficie y el 

fluido para una longitud media, ºF. 

Diferencia de temperatura = t - te, ºF. 

Velocidad del fluido, pies/s. 

Flujo másico, lb/h. 

Producto de los números de Grashof y Prandtl, adi-

mensional. 

Distancia a la pared, pies, 

Constante. 

Coeficiente de expansi6n t~rmiqa, evaluado a la tem-

peratura de la pared del tubo, respectivamente1 °F. 

Densidad del fluido, evaluado a la temperatura de -

película, evaluado a la temperatura de la pared del 

tubo, lb/pie 3 : 

Velocidad másica de flujo por unidad de longitud = 

W/2L, lb/(h) (pie) 

Rugosidad rela~iva del tubo, adimensional 
1/3 

Correcci6n para la convecci6n libre= 2 •25 (l+O .OlO .. Gr ) , 
log Re 

adimensional. 

Número puro = 3.1416 

Número de Sieder-Tate (µ/~ ¡º· 14 · 4di~ensional. w , 
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Viscosidad de un fluido, evaluada a la temperatura 

de la pared del tubo, respectivamente, centipoises. 



C A P I T U L O III 

SELECCION DE ELEMENTOS DE DISE~O 
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C A P I T U L O III 

SELECCION DE ELEMENTOS DE DISENO 

Por elementos de diseño se entiende a todos aguellos par! 

metros del enfriador atmosf~rico, que se.tienen que especificar pa­

ra cada diseño en particular. Estos elementos se presentan con mul 

tiples alternativas para satisfacer la mayoria de los requerimien-­

tos en la opcraci6n y mantenimiento de estos equipos. Para resol-­

ver dichas alternativas existe un conjunto de recetas generales -­

(ref. 12) o criterios de selecci6n que se han establecido como prá~ 

ticas de diseño, que ayudan al diseñador a seleccionar la alternati 

va adecuada para cada caso. 

Los criterios de selecci6n de los elementos de diseño son 

numerosos y extremadamente cualitativos, probablemente el factor -­

central en ellos es la relaci6n costo-mantenimiento del equipo; sin 

embargo, la decisi6n final puede estar fuertemente afectada por mu­

chos otro~ factores como son; la utilizaci6n de materiales especi! 

les, problemas estructurales, corrosi6n, altas temperaturas, altas 

presiones, o en ocasiones, por tradici6n o intuici6n. 

Independientemente de que los elementos de diseño 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 rengl0n, pueden pasar fácilmente desapercibidos en todo el 

proceso del diseño del equipo. Cabe mencionar, que el conjunto de 

criterios de diseño y los mGltiples requerimientos de los enfriado-
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res atmosf~ricos, frecuentemente presentan situaciones contradict~ 

rías 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 elemcntos­

geomátricos básicos y constructivos del enfriador. Consccuentemr,n­

te, todo diseño de un enfriador atmosférico tiene soluciones múlti­

ples y el ~xito del diseño está medido por la forma en que se con­

jugan los elementos de diseño pura obtener la mejor soluci6n posi-­

ble. Esto requiere que se tenga un conocimiento apriori de los e-­

fectos probables de los elementos básicos de diseño, por lo cual a­

continuaci6n se mencionarán algunos de ellos. 

3.1 C6digos 

El diseño y fabricaci6n de los enfriadores atmosf~ricos -

esta regido por c6digos internacionales y/o locales. 

3.1.l C6digo ASME 

El c6digo que tiene aceptación universa.! en la industria­

de refinaci6n y petroqu!mica es el que publica la "American Society 

of Mechanical Engineers" tASMl::) y en particular la secci6n VIII, di 

visi6n l, titulada "Reglas pa~a la construcci6n de recipientes a 

presi6n". Este código presenta los requerimientos m!nimos para el 

diseño, fabricaci6n, inspección y certificaci6n de recipientes a -­

presión de acero al carb6n, aceros de baja aleación, metales no fe­

rrosos, altas aleaciones de acero, hierro fundido, materiales de re 

cubrimiento, etc., para presiones de diseño hasta 3000 psig. 
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3.1.2 Otros c6digos 

En general el código ASME produce diseños conservadores, 

por lo que en años recientes se han desarrollado nuevos c6digos -­

que permiten operar los recipientes y los enfriadores atmosféricos 

a mayores niveles de esfuerzo que los permitidos por ASME, como es 

el caso del código AISC (American Institute Steel Construction) y­

dcl código AWS (American Welding Society); sin embargo requiere de 

un mayor trabajo por parte del diseñador, ya que involucran proce­

dimientos de c&lculo m~s precisos y en ocasiones el a~&lisis de es 

fuerzos y fatigas; además el n1lmero de materiales aceptables es m~s 

restringido y se requiere especial atenci6n en los detalles de dise 

ño, construcción, inspección y prueba. Aün cuando estos códigos f~ 

vorecen un ahorro en materiales generalmente solo se justifican en 

enfriadores a elevadas presiones de operación. 

Debido a que los servicios de un enfriador atmosf6rico -

son muy variados y a que las reglas generales no son siempre aplic~ 

bles, hacen necesaria la elaboración de especificaciones propias de. 

cada proceso, las cuales generalmente introducen requerimientos mSs 

severos que los estipulados por los códigos ASME, AISC y AWS, part~ 

cularmente en las !reas de selección y composición de materiales, -

radiograf!a, tratamientos t~rmicos, detalles desoldadur~ inspección, 

prueba, etc. 

3.2 Clasificación 

Se establece la nomenclatura estandar (ref. 12) para los 

tipos básicos de enfriadores atmosf~ricos, as! como para sus partes 

y componentes típicos. se recomienda que el tamaño y tipo de enfría 
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dor sea designado como .se menciona a continuaci6n. 

3.2.1 Tamañb 

El tamaño se designa por nameros que describen el alto,­

ancho y largb 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 trambOn. 

3.2.3 Ejemplos típicos 

a) Enfriador de combustoleos o asfaltos formada por cuatro -

bancos en paralelo. 

Tamaño: alto 141.0 ancho 570.5 ;.largo 1072.0 (plg) 

Tipo: Caja 

b) Enfriador de gasoleo pesado de vacío, formado por siete 

bancos en paralelo, 

Tamaño: alto 156.0 ancho 577.5 largo 4043.0 (plg) 

Tipo: Caja 

c) Enfriador del medio de calentamiento. 

Tamaño: alto Bl.O r largo 192 (plg) 

Tipo: Tromb6n 

3.3 Nomenclatura de Partes Constitutivas 

Con el prop~sito de establecer una terminolog!a, en las 

figuras N~ 3.1 se ilustran las partes y conexiones ttpicas de los 
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enfriadores atmosféricos. 

3.4 Selecci6n de la Caida de Presi6n Permisible 

La selecci6n de la caída de presi6n permisible, es un fac 

tor extremadamente importante en la optimización tanto de diseño de 

los enfriadores atmosf€ricos, como del proceso mismo. 

Cuando las áP permisibles son bajas, generalmente se debe 

a consideración de proceso; sin embargo, muchas veces ~stas son deci 

sienes arbitrarias hechas sin suficiente conocimiento de los pro-­

blemas que esto ocasiona en el diseño y operaci6n de los equipos. 

El incremento de la cafda de presi6n aumenta la velocidad del flu!­

do y consecuentemente el coeficiente de transferencia de calor (en 

fluídos no isotérmicos), reduciendo el tamaño y el costo del equipo 

(a expensas de los costos de operaci6n) y normalmente disminuye los. 

problemas de ensuciamiento. Por lo tanto,.como regla general es r~ 

comendable el uso de la áP máxima disponible para cada enfriador,­

respetando los límites máximos de velocidad. 

Asimismo, se debe optimizar (en lo posible) el uso de la 

AP permisible, no desperdiciando un buen porcentaje de ésta, en p~ 

tos donde no sea ventajoso para la tr!lllsferencia de calor, corno son 

los retornos y las boquillas del enfriador. Tambi@n es recomenda­

ble minimizar y simplificar las l!neas involucradas en estos equipos. 

Los equipos construidos con materiales de aleaci6n, deb~ 

rán consumir mayor caída de presi6n, que aquellos con materiales de 

costo inferior. 

La selecci6n de la cafda de presi6n permisible para este­

tipo de equipos se basa en experiencias (ref, 12) de equipos pues--
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tos en operación, la cual generalmente es de 30 - 50 psi (por el 

lado de proceso) • Mayores óP permisibles pueden ser justificables 

cuando se tienen marcadas tendencias al ensuciamiento. 

3.5 Ubicación de Fluidos 

Una consideraci6n básica en el diseño térmico de equipo­

de transferencia de calor, es la ubicación de los fluídos a manejar; 

es decir, se debe decidir dónde se colocará cada fluído, ya sea por 

dentro o fuera de tubos. 

En los enfriadores atmos!~ricos es una práctica coman co­

locar el fluído de proceso por el lado de tubos y el agua utilizada 

como medio de enfriamiento por el lado externo. Lo anterior, con -

el fin de evitar una posible contaminación del fluído de proceso, -

así como la p@rdida de presi6n de éste. 

3.6 Selecci6n del Tipo de Enfriador 

Los enfriadores atmosféricos se clasifican de acuerdo a­

su tipo de construcción. Para la selección del tipo de construc-­

ci6n existen 3 factores básicos: 

l. Consideraci6n del servicio requerido 

2. Mantenimiento 

3. Costo 

Con el fin de considerar estos tres factores existen dos 

tipos de construcci6n como ya se mencionó (Capítulo I). 

3.7 Selecci~n de la Longitud de Tubos 

Uno de los factores importantes dentro del costo de un 
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enfriador atmosf~rico es la longitud de sus tubos. Las longitudes 

de tubos generalmente están limitadas por falta de espacio sufi-­

ciente en la planta, espacio para la colocaci6n del equipo. En oc~ 

sienes la longitud de tubos se ve limitada por valores m§ximos en -

la ca!da de presi6n permisible. Cuando se tienen flu!dos con ele­

vadas diferencias de temperatura se deben preferir tubos cortos, ya 

que ~stos están menos sujetos a la distorsi6n. 

Las longitudes de tubos más utilizadas son: 

12, 16, 20, 24, 30, 32, 40 y 48 pies. 

Como una pfactica coman se dan las siguientes recomenda-­

ciones (ref. 12). 

l. Usar la m§xima longitud de tubo recto posible 

2. Diseñar con el rnfnimo de retornos posible (las curvas de retor­

no en serpentines, desarrollan bajas presiones con respecto a 

los tramos rectos) • 

3.8 SelecciOn del Diámetro de Tubos 

Este es un factor simple pero extremadamente irnportante­

en el costo de un enfriador, especialmente cuando ~stos son de alea 

cienes especiales. 

Las dimensiones estandar de los tubos son: 

1, 2, 3, 4, 6, 8, 10, 12 pulgadas. 

El factorde decisi6n más coman para la selecci6n del di§ 

metro de los tubos, es la limpieza del servicio. 

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

y 80. 

Como una práctica coman se dan las siguientes recomenda-
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TABLA 3.1 ~IltENSIJNES DE TUílERIA DE ACF.RO ( IPS) 

Tnman'l A red 
nomlnnl Cédila da flujo 
wl tubo DE, plg No DI, Pl pnr tu~o 

IPS plg plg' 

l/8 0.405 40* 0.269 o .058 
80+ 0.215 0.036 

¡./4 0.540 40* o .3('4 o .104 
80+ 0.302 o .072 

3/8 0.675 40" o .493 o .192 
80 + 0.423 o .l/11 

l /2 0.840 40 * 0.622 o .304 
60 + 0.54ó o .235 

3 /4 l.05 40 * o .821. o .5 34 
80+ 0.742 o .432 

l 1.32 40* 1.049
1 

o .864 
80+ 0.95 7 0.718 

11/4 1.66 40• 1.380 1.50 
80 + 1.276 :..28 

l l /2 1.90 40* 1.61( 2 .Otr 
80+ l.SOC 1.76 

2 2 .38 40 * 2 .06· 3 .3'; 
80+ 1.931 2 .95 

2112 2.88 40• 2.46' 4.79 
80+ 2 .3~ 4.23 

3 3.50 40• 3.061 7 .38 
60+ 2 .90( 6 .61 

4 4.SO 40• 4.02 12.7 
80+ 3.82 1L5 

6 6.625 40• 6.06' 28.9 
80+ 5 1 76 26.1 

8 8.625 40• 7 .98 so.o 
80 + 7 .62 45 .7 

10 10.75 40• 10.02 78.8 
60 9. 75 • 74.6 

12 12.7S 30 12.09 llS 
14 14.0 30 13.25 138 
16 16.0 3~ ~ lS .25 183 
18 18.0 20 17 .2 234 
20 20.0 20 j 19.25 291 
'22 22.0 20 21.25 355 
24 24.0 20 23 .25 425 

* 
+. 

Coml'lnmente conocido como est~ndar. 

Com<lnmente conocido como extragrueso 

Aproximadamente. 

Supcr'flcle por ple 
l!ri.,nl, pi••' /ple 

Exterior In ter lor 

o .106 O.OiO 
o ,056 

0.141 o .095 
o .079 

0.177 o .129 
o .111 

o.2zo 0;163 
o .143 

0.275 o .216 
o .194 

o .3"4 0.274 
0.250 

0.435 0.362 
o .335 

o .498 0.422 
o .393 

0.622 0.542 
0.508 

0.753 0.647 
0.609 

().917 0.804 
0.160 

1.178 1.055 
1.002 

l.734 1.590 
1.510 

2.2S8 2.090 
2.000 

2 ,814 2.62 
2 .SS 

3.338 3.17 
3.665 3 .4 7 
4 .189 4.00 
4 .712 4.52 
s .236 5 .os 
5 '74 7 5 .56 
ó .283 6.09 

Peso por 
pla líneal 

lu Ó! 

acaro 

0.25 
0.32 

o .43 
tJ.54 

o .5 7 
0.74 

0.85 
1.0~ 

1.13 
l.48 

l.68 
2 .17 

2.28 
3.00 

2.72 
3 .64 

.l.cib 
5 .03 

5.00 
7 .6 7 

7 .58 
10.3 

10.8 
lS .o 

19.0 
28.6 

28.6 
43.4 

40.5 
54.8 

4~.a 

54.ó 
62.6 
72.7 
78 .6 
84.0 
94 .7 ···--
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ciones (ref. 12). 

l. La limpieza mecánica es solamente posible en tubos con diámetro 

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 coman en estos equipos) e incluso ta 

ponamiento de tubos, es recomendable utilizar tubos de 4 pulga--

das o mayores. 

3. Usar diámetros de tubo grandes (probar con secciones de tubos en 

serie de 3 ó 4 pulgadas). 

4. Usar radios cortos en los retornos conectados a secciones rectas 

(con la selecci6n del diámetro del tubo, se determina el espaci~ 

miento entre tubos horizontal y verticalmente). 

3.9 Selección de Factores de Ensuciamiento 

Durante la operaci6n de un enfriador atmosférico los f lu! .-
dos "ensucian" la superficie de intercambio con la depositación de­

costras, impurezas, polímeros, carbón, crecimiento de algas, moho y· 

otros tipos de incrustaciones que causan un incremento en la resis-

tencia a la transferencia de calor, por lo cual disminuye la capac~ 

dad de diseño de la unidad en la medida que aumenta el ensuciamien­

to. La velocidad del ensuciamiento depende tanto de la limpieza o 

de la tendencia al ensuciamiento del flu!do, como de la operación 

estable o ine·stable del enfriador. 

Pa~3 que.el equipo opere dentro de su capacidad de diseño 

durante periodos de tiempo razonables, se utilizan resistencias a­

dicionales en el cálculo del coeficiente global. Estas resistencias 



66 

• 
.. - T lm ' 2 

o H i • 
1 1 

d 
l!I 
• • .,_u, iª 
i t 

___ ., 1 
UP TO IDO .. 

1 
M .. .1111, MD\19 L•·--_ .. .,_,_ 
10 ll'f Lll 

L•mmn.u•llfflY 
llDT IUl.T1'LY ll'fl 

• 140•_., , ... , .. .. - •-•••-u 
! • 

1 
T 

• 
• ! 

1 4 

ll 

t 

1 4 • • 

VILOCIOAD ( Plll/•I.) 

FIG. 3.3 FACTORES DE ENSUCIAMIENTO PARA ACEITE~ 
(ARRIBA) y AGUA (ABAJO) (ref. 29). 



10 

1 

'º • -~ 
; 
:11 
:! 
u 

i s ., .. 
o 

" 4 
o .. 
u 
i 

1 

o 

67 

\ 
\ 

\ 

\ 
\ \ 

\ ' ' t;"; .. _~ ~m . 
1 POllADOll .JT . '. \ 1 ' .. l'llOCUC10S '-'-

\\ 
.... 
,~os DE llUlllUO 

~ ~ J 
~·-- l*ITLAOOI 

/ l lllTlllll!DIOS 

..... ......... 'J -,:.:.:::•IO-i-.... 

~ 

·- 1 

o ~ " ~ ~ ~ ~ ~ ~ ~ ~ 

HADOS A,,,f, 

FIG. 3.4 FACTORES DE ENSUCIAMIENTO DE PRODUCTOS 

DEL PETROLEO. (ref. 29). 



68 

o factores de ensuciamiento, representan un factor de seguridad que 

tienen como objetivo incrementar el área de transferencia reque1·ida. 

El estandar TEMA presenta factores de ensuciamiento para diversos -

fluídos en servicios típicos. Sin embargo, la mayoría son indepen­

dientes de las caracter:!sticas del servicio de la un.idüd y del fenó 

meno de transferencia de calor (enfriamiento, calentamiento, conden 

saci6n y vaporización). 

Esto no debe pasar desapercibido, ya que pi.ira un mismo -

fluído, 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 cwnplan con su objetivo, o que im­

pongan sobrediseños excesivos en el 4rea de transferencia que favo­

recen una baja velocidad en los fluidos y consecuentemente una mayor 

tendencia al ensuciamiento, por lo que un factor de ensuciamiento e­

levado puede ser contraproducente. 

Para evitar esta situaci6n se debe comprobar el efecto -

real de estos factores de ensuciamiento en el coeficiente global de 

transferencia de calor, procurando que el exceso de §rea debido a -

dichos factores est~ de acuerdo con las características del servicio 

y con las facilidades de limpieza disponibles en el tipo de equipo -

seleccionado. 

3.10 Selecci6n del Arreglo de Tubos 

Para este tipo de equipos no existen arreglos convencion~ 

les. Ocasionando que existan grandes zonas de desvf.o debido a que 

en este tipo de instalaciones no existen def lectores que guíen el -

agua a travds de todo el equipo. 
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Los tubos generalmente se arreglan de las formas siguiente: 

a) Conectados a lBOºen un arreglo de mdltiples pasos 

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

so. 

e) Arreglos con flujo cruzado 
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METODOLOGIA DE CALCULO 
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C A P I T U L O IV 

METODOLOGIA DE CALCULO 

El diseño de un enfriador atmosférico consiste en la de­

terminaci6n de todos los parámetros de construcción a partir de -

las condiciones de proceso y considerando las restricciones de di­

seño, tanto físicas como de operación. 

4.1 Información Requerida 

4.1.1 Lado del agua: 

Temperatura de entrada y salida (ºF) 

Factor de ensuciamiento (h pie 2 ºF/Btu) 

4.1.2 Lado del fluído de proceso: 

Servicio requerido del equipo 

Nombre y fase del fluído 

Temperatura de entrada y salida lºF) 

Flujo ( lb/h) 

Factor de ensuciamiento d~l fluído (.h · pie 2 ºF /Btu) 

Caída de presión permisible ~n el equipo tlb/plg 2) 

Carga t~rmica (Btu/h) 

4.1.3 Propiedades físicas 

Densidad relativa ladimensional) 

Conductividad térmica (Btu/h pie ºF) 

Calor específico (Btu/lb ºF) 



Viscosidad (centipoises) 

Peso molecular (lb/lb mol) 

4.2 Secuencia de Cálculo 

71 

La secuencia de cálculo para los enfriadores atmosf~ricos 

utilizada en este trabajo, es el resultado de una relaci6n de ecuil 

ciones de diversos autores. El problema principal para el diseño-

de estos equipos lo representa la determinación del coeficiente de 

transferencia de calor externo (.del agua) , ya que en el lado de 

proceso se emplean las ecuaciones de los rn~todos convencionales p~ 

ra cambiadores de tubo y coraza (.punto 2, l de este trabajo) • 

A continuación se ilustra el procedimiento para estimar -

la superficie de transferencia de calor, así corno las dimensiones 

del equipo. 

4.2,1 Secuencia 

l. Car9a t~rmica del proceso 

(4 .1) 

2. CSlculo del flujo de agua 

w = . ( 9 . (.4 ,2) 

Para los trombones se dan las siguientes recomendaciones -

(ref. 21) • 

a) El incremento en la temperatura del agua debe ser de 10 a - · 

lSºF.para evitar que se incrusten los tubos, 
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b) Se deben procurar flujos entre 2 y 10 GPM por pie lineal de ser 

pentín plano, ya que valores arriba de 10 GPM causan una sobre-

inundaci6n en tubos y un desperdicio de agua, 

3. Media logarítmica de la diferencia de temperaturas 

(Tl - t2) - (T2 - ti) 
MLDT ::: (4 '3) 

ln 
(Tl - t2) 

(T2 - tl) 

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

rá necesario en la mayor!a de los casos introducir el factor de co 

rrecci6n de temperatura FT, por lo cual la verdadera diferencia de 

temperatura se obtiene por medio de la ecuaci6n N~ 2,37, 

4. Se supone el coeficiente de transferencia de calor, se recomien 

da considerar los valores de la Tabla 4.1 para la primera ite­
l 

raci6n. 

TABLA 4.1 

COEFICIENTES TIPICOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR* 

Servicio de enfriamiento con agua U(Btu/h pie2 ºF) 

Craqueadora catalítica - corriente de lodos 
- Res!duos 

Destilaci6n al vacto ~ fondos 
Déstilaci5n atmosf~rica fondos 
Hidrocarburos (µ < l centipoise) 
Hidrocarburos ( l - 5 centipoises) 
Hidro~arburos ( 6 - 10 centipoises) 
Diesel 
Gasoleo pesado 
Kerosina 
Nafta pesada 

30 
15 
15 
20 
90 
70 
40 
55 
45 
60 
65 

* Recopilados de informaci6n de la literatura abierta. 
con t. 
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continuaci6n Tabla 4,1 

Servicio de enfriamiento con agua U(Btu/h pie2 ºF) 

Aceite (JSºAPI) 60 
Aceite de calentamiento (Therminol 66 50 - 70 

20°API) 
Sustancias orgánicas pesadas (~> 1 ccntipoise): 
Gasoil fr!o 1 aceites lubricantes, petróleo 
combustible 
Petr6leo crudo reducido, breas y asfaltos 5 - 75 

5. C!lculo del área con la ecuación de Fourier (primera iteración). 

Q ., UA lit (4 ,4) 

6. Suponer una unidad para el servicio o suponer un diámetro de -

tuber!a y su longitud para encontrar las dimensiones del equi-

po, 

7, Calcular la longitud de tuber!a requerida· 

Donde: 

L = A 
Ao 

L = longitud de tubería requerida en pies 2 

A = Area requerida total en pies2 

Ao = Superficie por pie lineal en pies2 /pie 

8. Estimaci6n del namero de codos requeridos 

NO. Codos = L/Ltubo - 1 

(4 .5) 

(4 .6) 

Debido a que el área de transf erenc~a de calor de los codos es 

extremadamente pequeña se puede no tomar en cuenta, 

9. Determinar la longitud equivalente de los codos de la Tabla 4,2, 
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TABLA. 4.2 

CODOS DE RETORNO RADIO CORTO (18 O 0 ) (re f. 12 ) 

Tamaño nominal A.rea super- Longitud equiva 
del tubo. IPS ficial lente (pies) -
(plg) (pies 2) 

i 1/l 0.195 2.4 

2 0.326 3,0 

21/2 0,494 3.6 

3 o. 719 4 ,4 

31/2 0,961 5.2 

4 1,240 5,9 

6 

8 

10 

12 

10. C4lculo de la masa velocidad en los tubos 

(4. 7) 

11. C!lculo del ntimero de Reynolds ( µ a temperatura promedio del 

flu!do de proceso) 

(4. 8) 

12, C4lculo de la ca!da de presi6n en los tubos 
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Apf = 4f P v
2
L (ecuaci6n 2.23) 

2gD 

2. . 

= l,75 _P_ ~ (ecuaci6n 2.28) 
144 2g 

El factor de f ricci~n se obtiene con las siguientes correlacio 

nes: 

a) Cuando Re < 2100, f = 16 (ecuaci6n 2,24) 
Re 

b) Cuando 2100 <Re <10000, f =.2.67(lo~6 )Re1 ·º 4 tecuacidn 2,25) 

e) Cuando Re > 10000 

c.l) Para tubos lisos, 

f = 0.0014 + 0 •125 (ecuaci6n 2.26) 
R~Q,32 

c.2) Para tuberta comercial y tuberta de acero 

f = 0.0035 + ~ (ecuaci6n 2,27) 
Re0.42 

13. Comparar la AP calculada con la 4P permitida: 

Si AP calculada ~AP permitida, utilizar tubos en parelolo (fl~ 

jo dividido) disminuyendo convenientemente el diametro. 

Si AP calculada <AP permitida, considerar diSmetros de tubos 

mAs pequeños. 
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14. Revisar la masa velocidad para el nuevo arreglo de corrientes 

y dividir el cálculo efectuado en el paso 7 entre e,l namero 

de corrientes. 

15. Determinar el número de zonas de transferencia de calor calcu 

lande el número de Reynolds para condiciones de entrada y sali 

da. 

a) Si el flujo está en una sola zona o regi6n, calcular Re p~ 

ra ésta y seguirse con el paso N~ 18, 

b) Si el flujo está en más· de una zona o regi6n 1 determinar las 

temperaturas de la corriente en los puntos-cambio,calculan-
. DGt 

do la viscosidad a partir de µ = ~- y trazando una grá-
. Re . 

fica de ll ·en fun:ci!Sn de (T.). •para obtener .dichas.. temperaturas 

16. Tratar cada zona como un problema diferente, calcular Q y 6t 

por zona, 

17. Calcular el número de Reynolds por cada zona usando temperatu­

ras promedio del seno del flutdo para obtener las propiedades. 

físicas en cada .zona, 

18, Determinar el coeficiente de transferencia de calor por cada 

zona y las propiedades promedio por cada zona. El cálculo del 

coeficiente interno es similar tambi~n a los cambiadores de tu 

be y coraza, debiendo emplear la ecuaci6n conveniente de acuer 

do a lo tratado en el punto 2,1 de. este trabajo, Probablemen 

te la ~~uaci6n de Sieder - Tate (ecuaci6n 2,12) es la que re­

produce mejor los valores de coeficientes intérnos para flujo 

turbulento (el mas general) , por lo que es la expresi6n que se 
usará cuando se presente este r~gimen. 
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19. Combinar el coeficiente obtenido en el punto anterior con el 

factor de ensuciamiento para obtener el coeficiente de serví 

cio (.sucio) 

h ' . = h io X R.d 
10 hio + ~.d 

(ref, 12) (4 ,9) 

20. Calcular el coeficiente del agua (convecci6n natural por fue-

ra de tubos) , 

Se deberá utilizar la ecuación conveniente de acuerdo a lo ex 

puesto en el punto 2.2 de este trabajo, La ecuación 2,29 con 

a = 0.53 es usada en varios m~todos comerciales sin error nota 

ble, por lo que es la que se usara para este cálculo 

21. Combinar el coeficiente limpio del agua con el factor de ens!:!_ 

ciamiento y obtener el coeficiente de servicio, 

!Jo X ~.d h\, = ---­
ho + ;Rd 

(ref. 12) (4 .10) 

22. Combinar los coeficientes del agua y de tubos y obtener el co~ 

ficiente total por cada zona o el coeficiente total si el flu 

jo se encuentra en una zona. 

(ref, 12) (4.11) 

23. Determinar el área requerida por cada zona (si es que el flu­

jo est~ en mSs de una zona) con el coeficiente total encentra 

do por zona y sumarlas 

24. Comparar con el área disponible, En caso de no coincidí~ las 
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§reas habrá ~ue fflOdi~~c~r el coe~icientc supuesto, Si las 

§reas coinciden habrá de hacerse el análisis del diseño fi~ 

nal. 

REVISAR BALANCE DE CALOR Y DE MASA 

CALCULAR MLDT Y F•r 

ESTABLECER GEOMETRIA PRELIMINAR 

TRATAR DE CONSUMIR LA 6P PERMISIBLE EN 
TUBOS 

RESUL'l'ADOS 
SATISFACTO 
RIOS -

RESULTADOS SATISFACTORIOS 

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

CALCULO DEL COEFICIENTE INDIVIDUAL DE T, 
DE C, EXTERNO 

MODIFICAR 
LA 

GEOMETRIA 

EVALUAR RESULTADOS RESUL~ADOS NO SATISFACTORIOS 

~~~~~~~~~--~R~E_S_,ULTADOS SATISFACTORIOS 

ANALISIS DEL DISEílO FINAL 

FIG, 4 ,2 DIAGPAMA DE BLOQUES CON LA SECUENCIA DE ACTIVIDADES 

PARA EL DISE~O DE UN ENFRIADOR ATMOSFERICO. 



--------------------INICIO 

CALCULAR AREA REQUERIDA PARA ESTE VALOR DE "U" 
AR = O.IU .At 

LONGITUD, DIAMETRO "i CE DULA DE TUBERIA ---------1 

LONGITUD DE TUDERIA REQUERIDA 

.-----------CALCULAR NUMERO DE rusos 

MUMERO DE CORRIENTES 'EN PARALELO 

OBTENER TAMA~O DEL EQUIPO 

MENOR O IGUAL 

2 

UMENTAR LONGITUD DE 
TUBOS 

>-------DISMINUIR EL NUMERO DE 
CORRIENTES EN PARAL~LO 

VARIABLE CONSTANTE 

NOTA: * TAMAE'O MAXIMO PERMISIBLE 

FIG, 4. J DIAGRAMA DE FLU.70 PARA ESTABLECER LA GEOMETRIA PRELIMINAR 

Q) 

o 



CALCULAR LA 6Pc EN TUBOS 

TOMAR EL CALCULO ANTERIOR 

6P FACTOR LIMITANTE 

AUMENTAR CORRIENTES EN PARALELO 

NOTA: * EXISTE UN CALCULO ANTERIOR 

FIG. 4.4 DIAGRAMA DE FLUJO PARA TRATAR DE CONSUMIR LA ÁP PERMISIBLE EN TUBOS 



CALCULAR COEFICIENTE DE T. DE C. 
DENTRO DE LOS TUBOS 

CALCULAR COEFICIENTE DE T. DE C. 
FUERA DE LOS TUBOS 

CALCULAR EL COEFICIENTE GLOBAL DE 
TRANSFERENCIA DE CALOR 

u - (h.'·io) (~ 
e - {h'io)+{h'o) 

MENOR 

EL EQUIPO ES­
TA SOBRADO EN 

AREA 

MAYOR 

IGUAL EL EQUIPO CUMPLE CON LAS CONDICIONES DE PROCESO 

ANALIZAR DISEP.O FINAL 

FINAL 

FIG. 4.5 . DIAGRAMA DE FLUJO DE~ULO DE COEFICIENTES Y EVALUACION DE RESULTADOS 
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N O M E N C.L A T U R A 

Superficie de transferencia de calor, pies2• 

Superficie por pie lineal, pies2 /pie. 

Area de flujo, pies2. 

Calor específico del fluido caliente, Btu/(lb) (ºF). 

Calor específico del fluido frío, Btu/(lb) (ºF). 

Diámetro interior de los tubos, pies. 

Factor de diferencia de temperatura, lit= FT (MLDT), 

adimensional. 

Factor de fricción, pies2/plg2. 

Masa velocidad en los tubos, lb/(h) (pie2). 

Aceleraci6n debida a la gravedad = 4 .18 x 10 8 pies/h2 • 

Coeficiente de transferencia de calor para el f luído 

interior referido al di~etro exterior del tubo, va­

lor de hio de servicio, Btu/(h) (pie2) (ºF). 

Coeficiente de transferencia de calor para el fluido 

exterior, valor de h de servicio, Btu/ (h) (pie2 ) ( ºF). . o 
Longitud total de tuber!a requerida, pies. 

Longitud de un tubo, pies. 

Media logarítmica de la diferencia de temperatura, ºF 

Ca!da de presión calculada, por fricci6n, permisible 

en los retornos y total, respectivamente, lb/plg 2 • 
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Flujo de calor, Btu/h. 

Factor de ensuciamiento, (h) (pie 2 ) (ºF)/Btu. 

Temperatura del fluido caliente, de entrada y salida, 

respectivamente, ºF. 

Temperatura de entrada y salida del fluido fr!o, ºF. 

Diferencia verdadera de temperatura en Q = UAt.t, ºF. 

Coeficiente global de transferencia de calor supues­

to y calculado, Btu/(h) (pie 2) (ºF). 

Velocidad del fluido, pies/s. 

Flujo del fluido caliente, lo/h. 

Flujo del fluido fr!o, lb/h. 

' Densidad, lb/pie 3 

Viscosidad, centipoises 



C A P I T U L O V 

EJEMPLO NUMERICO 
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C A P I T U L O V 

EJEMPLO NUMERICO 

Se desea diseñar 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 evaporaci6n de una mezcla pa­

rafina-hidrocarburos y se considerará, para efectos del diseño, 

que se enfriará desde 600 ºF hasta 500 ºF. La presi6n de operación 

es de 40 psig. y se tiene una ca1.da de presión permisible por el 

lado de los tubos de 30 psi. Se dispone de agua de enfriamiento a 

90 ºF, la cual tiene que retornar a la torre de enfriamiento a - -

113 ºF. El flujo del aceite de calentamiento es de 168,540 lb/h. 

Se decidió dar este servicio con un'enfriador atmosférico 

debido a las siguientes razones: 

a) El uso de este tipo de equipos será esporádico puesto que se u­

tilizará finicamente cuando salga de operación la planta. En -

base a lo anterior resulta más económico usar estos equipos en 

comparaci6n con el de tubos y envolvente. 

b) En esta planta se prevee parbonizaci6n originada en el horno, -

lo cual traerta 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 diámetros de tu­

bos grandes (3 pulgadas o mayores). 
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FIG. ~.I DIAGRAMA DE FLUJO DE PROCESO 
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c) Debido a las grandes diferencias de temperatura que existen e~ 

tre los dos fluídos (aceite de calentamiento y agua), en equi­

pos convencionales de tubos y envolvente se produciría ruptura 

de tubos. Este problema se reduce al mínimo con el uso de en­

friadores atmosféricos, ya que estos usan tubos m~s resisten-­

tes, además de que su reemplazo es muy sencillo. 

A continuación se harán los c~lculos necesarios para eva­

luar la alternativa mil.s conveniente (.caja o tromb6n) • 

5.1 Diseño de la Caja Enfriadora 

5.1.l Información requerida 

5.1.l.1 Lado del agua; 

Ra = 0,005 h pie 2 ºF/Btu 

5,1,1.2 Lado del flu!do de proceso; 

Servicio requerido del equipo: Enfriamiento 

Nombre y fase del fluído: Aceite de calentamiento líquido (therrni­

nol 66 20°API) 

T1 = 600°F 

T2 = SOOºF 

w = 168,540 lb/h 

Ra = 0.002 h pie 2 ºF/Dtu 
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6P permitida = 30 lb/plg2 

5.1.1.3 Propiedades f!sicas; 

a) Aceite de calentamiento: 

Temperatura (ºf) T1 = 600 T2 = 500 
Densidad relativa 0,7619 0.7749 

Conductividad t~rmica (Btu/h pie 'F) o. 063 3 0.0644 

Calor espec!fico (Btu/lb ºF) o.7065 0.6605 

Viscosidad (centipoises) o.4767 0.6868 

Peso molecular (lb/lb mol) 340.4 340 ,4 

b) Agua de enfriamiento: 

Temperatura (ºF) tl = 90 t2 = 113 

Densidad relativa 1.0216 1.0087 

Conductividad t~rmica (Btu/h pie ºF) 0,3621 o.. 3723 

Calor específico (Btu/lb ºF) 1.00 1.00 

Viscosidad ( centipoises) o. 7781 0.5980 

Peso molecular (lb/lb mol) 18.02 18.02 

El uso de propiedades f!sicas @ temperaturas promedio Ta 

y ta ser4n satisfactorias debido a lo cercano de los rangos y las 

bajas viscosidades, 

Las propiedades f~sicas @ temperatura promedio son; 

Densidad relativa 

Conductividad t~rmica (Btu/h pie 'F) 

~ceite de Agua de en 
calentamien friamiento 
to - (t~=lOl.5 ºF) 
(Ta=550 ºF) 

o.7749 

0.0644 

1.015 

o .3672 
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Aceite de Agua de en 
calentamien friamiento 
to (ta=lOl,SºF) 
(T~=SSOºFl 

Calor específico (Btu/lb ºF) 0,6835 1.00 

Viscosidad (cent:ipoises) o .5818 0.6880 

Peso molecular {lb/lb mol). 340.4 340.4 

5.1.2 Secuencia de c§lculo 

Determinaci6n de la carga t~rmica transfer~da; 

Q ., 168 1540 (O ,6835) (600 ,.. 500) ., ll •519, 709 Btu/h 

C&lculo del flujo de agua necesaria; 

w = 1115191709 = 500,857 lb/h 
(1.0) (113 - 90) 

M~dia logarítmica de la diferencia de temperaturas: 

600 

11 3 500 
T1 ~ t 2 = 600 - 113 = 487 ºF 

90 
T2 - t 1 500 - 90 = 410 ºF 

MLDT (487 - 410) 447,4 ºF 
ln !!!. 

410 

R = 
600 500 = 4,35 
113 - 90 

s 113 - 90 = o.os 
600 - 90 

FT "' 0,99 (fig' 2,9b) 
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~t = (447,4) (0.99) = 442,93 ºF 

suposici6n de un coeficiente 9lobal de transferencia de calor: 

u,= 55 Btu/h ºF pie 2 (tabla 4,1) 

Cálculo del ~rea requerida 

AR= 11'519,709 . = 472,87 pies2 
(55) (442.93) 

suposiciones de longitud dilimetrc¡ y cédula de tubería: 

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

mo lo demuestra la fig. 3,2 

b) Dn = 4 pulgadas, debido a que se preveen problemas de carboni­

zaci6n originada en el horno, lo cual pudiera traer problemas 

de taponamiento si se usan di&metros m~s pequeños, 

e) C~dula 40 (IPS), debido a que estos tubos son resistentes a un 

posible choque t~rmico por las grandes diferencias de tempera­

turas que existen entre los dos flu!dos 1 y a que la presi6n de 

diseño es muy baja. 

cálculo de la longitud de tuber1a requerida; 

El d1ametro externo de un tubo de acero (IPS) de 4 pulga­

das de di~metro nominal es 4,5 pulgadas (tabla 3,1) 

472,97 
L = ~ 401.4 pies lineales 

11 (.4 .S/12) 

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

lelo (l S - 1 P) • 

La superficie suministrada será en realidad; 

A5 = 400 (4.5/12) (11) = 471.24 pies 2 

El coeficiente supuesto efectivo será: 

Us.ef. = 11'519,709/471,24 (442,93) = 55.19 Btu/(h) (pie 2) (ºF) 

Estimaci6n del número de codos requeridos: 

N d 4o.o - 1 = 19 o. co os = 
20 

Determinación de la longitud equivalente de los codos: 

Como se mencion6 anteriormente (4,2,1 paso 8) el área de 

transferencia de calor de los codos es extremadamente pequefia, por 

lo que se puede no tomar en cuenta. 

Cálculo de la masa velocidad en los tubos: 

El diámetro interno de un tubo de acero (IPS) de 4 pulga~ 

das de digmetro nominal, c~dula 40 es de 4,026 pulgadas (tabla 3.1) 

ªf = ~(4.026/12) 2/4 = Q,0884 pies2 

Gt = 168 1540/0.0884 = 1 1906,561 lb/h ~ pie2 

Cálculo del número de Reynolds (µ @ temperatura promedio del flu!do 

de proceso) : 

o= 4,026/12 = 0,3355 pies 
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Re = 0.3355 (1 1906 1561)/0,5818 (2.42) = 454 1 312 (flujo turbulento) 

C§lculo de la caída de presión en los tubos: 

0.264 f = 0,0035 + ~,---..~~~ = 0.00461 

V = 
3600 p 

(454,312) 0 •42 

l 1906,561 
3600 (48 .35) 

= 10.95 pies/s 39,430.4 pies/h 

= 4(0.00461) (48.35) (39,430.4)2(400) = 

2 (4 .18 X 10 9 ) (O ,3355) . 

2 
1976,88 lb/pie = 

= l.75 ~ 
144 

(39,430.4) 2 (10) 
2(4.~B X 108 ) 

dPT = 13,73 + 10,93 ~ 24,6 lb/pl92 

= 13.73 lb/plg2 

= 10.93 lb/plg 2 

AP calculada ~ ap permitida 

A pesat' de que la ca!da de presi6n calculada es menor que 

la permitida, observamos que. la velocidad es muy alta para el man!:_ 

jo de este tipo de aceite, ya que contiene algunos sólidos, los -­

cuales podrían ocasionar una rapida erosión de los tubos o proble­

mas de vibración de los mismos, así 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 at'reglo 1 serie - 2 paralelo - · 

(1 S - 2 Pl con 5 horquillas cada secci6n. 
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Cálculo 1de la masa"' velocidad en los tubos para el nuevo arreglo de 

corrientes: 

G = 1 •90!1 5!1 = 953,280 lb/h ~ pie 2 
t 2 . 

Cálculo del nOmero de Reynolds: 

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

Cálculo de la caída de presi6n en los tubos: 

f = 0.0035 + - 0 · 264 = 0.00499 
(227,156) 0 •42 

v = 39,430.4/2 = 19,715,2 pies/h = 5,47 pies/s 

= 4(0.00499)(48,35)(19,715) 2(200) = 267 •5 lb/pie2= i. 86 lb/nlq2 
2(4.18 X 10 8 ) (0,3355) 

6Pr = 1.75 (48.35/144) J19 •715 l
2
. (5) = 1.37 lb/plg2 

(2) (4 ,18 X lOBi 

6PT = 1.86 + 1,37 = 3,23 lb/plg2 

AP calculada < 6P permitida 

Cálculo de Re para condiciones de entrada y salida para la determi ... 

naci6n del namero de zonas de transferencia de calor: 

Re
1 

= 953 1 280 (0,3355)/0~4767(2,42) = 277 1 238 

Re
2 

= 953,280 (0.3355)/0.6868 (.~.42) = 192 1 428 
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Se observa que: 

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

bl El arreglo de corrientes es correcto. 

Cálculo del coeficiente de transferencia de calor interno con la -

correlaci6n de Sieder - Tate: 

Nu = 0,027 Re0 •8 Pr113 ~ 

Para el cálculo de ~ será necesario determinar la tempera-

tura de la pared del tubo. Esto requiere de un proceso iterativo 

suponiendo hio y h0 • 

(ref. 19) 

Cálculo de temperaturas cal6ricas: 

Aceite de calentamiento (20ºAPI): T1 - T2 = 600 - 500 = lOOºF, 

R¿ = 0.68 (Fig. 5,2). 

litq = 500 - 90 
titli 600 - 113 

410 = - = o·,8419 
487 

F0 =0.44 (Fig.5,2)• 

Te = 500 + 0.44 (600 " 500) = 544 ºF 

t 0 R 90 + 0.44 (113 - 90} = 100 ºF 
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Primera Suposici6n; 

hio 2 20 Btu/. (h) (pie 2) ( ºF) 

he 107 ,4 Btu/ (h) (pie2 ) (ºF) 

Tw = 544 " ~1_0_7_..,_4 __ 
220 + 107,4 

(544 ~ 100) = 398 ºF 

µw = 1.35 centistokes @Tw= 398 ºF (fig.5.3) 

Densidad relativa del aceite de calentamiento'@ ~98 ºF = 0.8142 
(por interpolaci6n) 

µ = 1.35 (0,8142) = 1.10 c~ntipoises 
w 

0.5818 º· 14 
~ = (~) = 0,92 

'1/3 . 
0 , 027 [(0,0644)( 227 156¡0,8 (0,6835x0,5818x2.42) ·( 0 ,92>] 

0.3355 .0.0644 

hi = 226,32 Btu/(h) (pie2) (ºF) 

Corrigiendo hi a la superficie para el h10 : 

hi,0 = hi (E_) = 22.6. 32 (0,3355/0,3750) ~ 202,5 Btu/(h) (pie2) (ºF) 
Do 

hid supuesto ~ hio calculado 

Segunda Suposici6n: 

hi(i = 20.'.1 Btu/ (h) (pie 2 } ( ºFl 

he= 107.4 Btu/(h) (pie 2) (ºF) 
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107.4 
Tw = 544 - ----- (544 - 100) 389 ºF 

200 + 107.4 

µ = 1.425 centistokes@ T = 389 ºF (fig.S.3) w 

Densidad relativa del aceite de calentamiento @ 389 ºF = 0.8165 

(por interpolaci6n) 

µ w = 1.425 (0.8165) 1.1635 centipoises 

hi. = 0.027(0,0644/0.355) {227 156)º'
8 {0~6835x0.581Bx2.42/0.0644¡1/3 (0.91) 

hi = 223,86 Btu/(h) {pie)2 (ºF) 

Corrigiendo hi a la superficie para el h10 : 

hio = 223.86(0.3355/0.3750) =200.28 Btu/{h){pie 2) {ºF) 

hi0 supuest~ = hi0 calculado 

C!lculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio {su-
.'. 

cio):. 

El factor de ensuciamiento del aceite es O .002 h - pie 2 - ºF /Btu (:!MP 

·manuale!i de. trabajo. Divisi6n de Ingeniería de. Cambiadores de Calor)) . 
~. . . 

h' ' = {200) (500) = 
io (200)+(500) 

142.86 Btu/(h) (pie 2 ) (ªF) 

·cSlculo del coeficiente de transferencia de calor del agua {conve~ 
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ci6n natural fuera de tubos): 

~.e ºº --= (ref. 25) 

donde: 

he = Coeficiente de transferencia de calor superficial por conve~ 

ci6n natural en Btu/(h) (pie 2 ) (ºF) 

D0 = DiSmetro exterior de tuber!a en pies 

kf = Conductividad t~rmica a temperatura de película en Btu/(h) (pie) (ºF) 

. pf = Densidad del flu!do en lb/pie3 

g = Aceleraci6n debida a la gravedad= 4.17 x l0 8pies/h2 

Bf = Coeficiente de expansi6n volum~trico (ºF)-l 

~t = Incremento de temperatura en ªF 

µf = Viscosidad del fluj'.do a temperatura "pelicular" en lb/h pie = 

2.42 veces la viscosidad medida en centipoises 

cp = Calor específico del flu!do en Btu/lb ºF 

52 - 52 
l 2 (ref ·19) 

B f = -"-( l_.-'0_2"'-61-'6'"")_2 ----"'-( l...;;•..;;.O..;...O _8°?_,)_2__ = O • O O O 5 5 2 5 2 ( • F) - l 
2 (113 - 90) (l.0216) (l.0087) 

[ ] 

0.25 
~c'°o = 0,53 (0.375)3 (63.34!2 (4,17 x loB l (0.00055252).@l_ ( lx0.6880x2.42¡ 

kf (0.6880 X 2.42) 2 0.3672 
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\ 

. he= U0 9· 68 l <0 · 3672 > .. 107.40 Btu/(h) (pie 2) {ºF) 
0,375 

Cálculo del coeficiente de transferencia da calor de servicio (su-

cio): 

El factor de ensuciamiento del agua es de 0.005 h-pie 2 -ºJ:'/Btu {Fig-.3.3) 

h' = (107. 40¡ {200) = 69.88 Btu/(h) (pie 2) tºFl 
e (107 ,40) + (200) 

Cálculo del coeficiente global de transferencia de calor: 

uc =·(
142 · 86 > <69: 88 ) .. 46.93 Btu/(h) (pie2l {ºFl 

(142.86) + (69.88) 

Cálculo .del área requerida; 

AR= 11'519,709 = 554,19 pies2 
(46.93) (442.93) 

% sobrediseño =- uc-us,e f. {lOO) = 46 ,?3 "??•19 (100) .. -17.6 
Uc 46,93 

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

área, 1 por lo que tendremos que suponer un nuevo coeficiente glo-­

bal de transferencia de calor • 
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Para el s~9uiente calculo consideraremos un coeficiente 

de 47 Btu/(.h) l.ºF) (p.i,e
2
), Y'a que como no se modificad el diáme--

de la tuberf a (que es de lo que dependerf an las variaciones en 

valores de los coeficientes de transferencia de calor tanto in 

te no como externo), el equipo podra dar el servicio adecuadamente 

con el 8rea requerida calculada en la forma siguiente: 

AR .. ll '519, 709 '"' .. 553.36 pies2 
(47) (442.93) 

L .. -
5 

.... 
53

--.·
3 
.... 
6
.,......,... .. 469, 7 pies lineales 

TT(.4.5/12) 

AproximarerQOs a 480 pies para utilizar 24 tubos. Propo~ 
drem s 2 bancos de tubos con 12 tubos cada unp. El arreglo será l 
seri - 2 paralelo (1 s ... 2 Pl , 

La s perficie nueva suministrada ser~ en realidad; 

A .. (.480) (4.S/12) (11) = 565,49 pies2 

Bl co ficiente de transferencia de calor supuesto efectivo nuevo es; 

Ua;·ef .. 
11

'
519

•
709 

= 45,99 Btu/(h) (ºF) (pie2') 
(565 .49) (442 .93) 

NO, co os 480 =- - l "' 23 20 
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4(0,00499) (_48,35) (J.9.715i 2·(,240) "'320,21lt>/pie2=2,21 lb/pl9 2 
llPf = 2(4.la x lo 8i'c_o.335si ·· 

,. 
48,35 Cl9692l

2 
(6.0) "'1,64 lb/pl92 llP = 1 • 7 5 ___,....... . ..::.;.;,-.;:, ..-.::..~~,... 

1' 144 2(4,18 X 10 8) 

llPT = 2.21 + 1,64 = 3.85 lt>/pl92 

llP calculad~ "3 llP permJ.t.f.da 

hi, 0 = 200 ,28 Btu/(h) (pie2) (ºF) 

ht10 = 142,86 Btu/(h) (pie 2) (ºF) 

hc=l07,4 Btu/(h) (pie 2) (ºF) 

h • 0 = 69 .se Btu/ (h) (pie 2l (ºF) 

u = (142.86) (69.88) = 46,93 Btu/Chl (pie2) (ºF) 
e (142. 86) + (69; 88) 

A = _...,:;1;;;:1:.-',;;.;~1~?'-J,.•~7,:;;~9"--- = 554 .19 pies 2 
R (46 .93) (442 ,93) 

As = 565 ,49 pies 2 

U5 , ef; "' 45, 99 Btu/ (h) (pie 2 ) ( ºF) 
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\ sobrediseño = 46.93 ~ 45,99 X lOO = 2 ,00 
46,93 

Lo que indica que la unidad estar& constitu!da por 2 se~ 

ciones o bancos de tubos conectados en paralelo con 12 tubos cada 

una, 

En la tabla N~ 5,1 se muestran las especificaciones co-­

rrespondientes del equipo diseñado, 

5,2 Diseño del Enfriador de Tr01lll>6n 

s.2,1 Intormaci6n requerida 

S.2.1.l Lado del agua; 

Rd - 0.003 h pie 2 ºF/Btu 

5,2,l.2 Lado del flu!do de proceso; 

La misma que para la caja en~riadora 

S.2.1.3 Propiedades f!sicas; 

Las mismas que para la caja enfriadora 

5.2.2 Secuencia de cSlculo 

Determinaci6n de la carga t~rmica transferida: 
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% sobrediseño = 46 •93 ~ 45 •99 x 100 = 2.00 
46,93 

Lo que indica que la unidad estarS constituida por 2 se~ 

ciones o bancos de tubos conectados en paralelo con 12 tubos cada 

una. 

En la tabla N~ 5,1 se muestran las especificaciones co-­

rrespondientes del equipo diseñado, 

5,2 Diseño del Enfriador de TrOlll?>C5n 

s.2.1 lnformaci&n requerida 

5.2.l.l Lado del agua1 

tl '" 90 •F 

t2 • 113 ºF 

~d • 0.003 h pie2 ºF/Btu 

5,2,l.2 Lado del flu!do de procesoi 

La misma que para la caja en~riadora 

S.2.1.3 Propiedades f!sicas; 

Las mismas que para la caja enfriadora 

5.2.2 Secuencia de cSlculo 

Determinaci6n de la carga t~rmica transferida: 
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TABLA 5.1 1 U.N.A.M. HOJA DE DATOS 
FACULTAD DE ESTUDIOS SUPERIORES PARA ENFRIADORES 

"CUAUTITLAN" ATMOSFERICOS 
PLANTA OESPAIMl'IN,fD/Jl?A PROVECTO No Tlf8Llf S:I 

LOCA!.IZACION MEXlca O.F. ·HOJA DE 
CLAVE DE LA UNIDAD EB-101 No DE UNIDADES (//11.lf 

SERVICIO DE t.A UNIDAD G..VFIUllDOR OEI. ACElrE .OE C.1/1.EAITllMIENrtJ 

TAMAÑO 10,.0 K 1-1.0 .r 2-10.0 lnulol TIPO C:.llJll 

SUPERFICIE POR UNIDAD s,s.o loie• ) BANr.os POR UNIDAD DtJS 

SUPERFICTF. POR BANCO :l82.~ lniA" l .tDRIU:!I O DF. BANCOS ns-z.P 
CONDICIONES DE OPERACION PARA UNA UNIDAD 

LADO EXTERNO LADO DE LOS TUBOS 
Fl 11rno f'TDl'lll.&nn A•~ LU 611F#lllHl4NTO 4UITI IMCll&~llTlfNl6NTd 

l>l.11.IO TOT&t 1h.ih SOOA 5'f.CJ /,, $~0.fJ 

ENTRADA SALIDA ENTRADA SA1.T06 
11.TOllTnO lhlh :,,,."•.!r,,o SotJ•"'·º "" s,.o. o 1~11s.-o-.o 

"ª Dl11,ATJV6 /:0% 1'- l.ºº"" o.,,,. º·'""" V ·n.&n 'l't'DMTl'A B'IU/hoie•F o.~,21 (J • .f:r.t 5 o.o,·ur. o.o6S6 
runa . "' B'IU/lb 9F 1.00 1.00 "110•~ º·''ºs 
V ·- entioois (), 7'11A/ "· S'""º º""''' o.,.,, 
c1'<:n Mnt 1'1'111 A n lh/lb m:>l 1a.0% 111.o:L .3~"·"º .J~o.•11 

\IADnD lll'" 
l'AlnD t _.,..,.,..,., R1\ lb 

·- lb¡ nte• 
'V ·- '1'1'DllTf'.t RlUll 1DieºF 

l'AtnD HnL flh 9F 
v 1:-tt 1r.. l\An ·CD 
D1'C:n Mnt_i;or.111 AD lhllh .... , 
--··-;;;:- -·--,4 ºF 'º·º /l.!. o 'ºº·º roo.o 

IDD .. <;TON ( n+- //. ~ nha\ ·· 
. 

11 TM. "'º·º IVF.lOl'TMn nie/s - .5 • .,.,, 
lr.ATnA DE PRESION lh/n1la'""" - 3.SS 
IRF.SISTF.NCI.6 IE --------.;.¡,¡----~ hnlt•FJmt o.oo~ o. oo.i 
ll"Alnt> TRA '" IRTll/h\ 11s1~,o•.o ._,,..,,_, nut .. l'nDDtl'f!TOA (Oli'\ 

lr.ni.'F. TOTAL DE TRANSF DE f'Al.011 (BTU/h riiJ ºFl l.TllPTh "z.-11 -----,,--- .,,, ,$ 

CONSTRUCCION POR ~ANCO 
1ca .. c:rn1.1 DE nTSF.ÑO lih/n•tJ-l 1trM. 'i'S.O 
IPRESION DE PRUEBA ... ,_,,,.._. - 11:1..' 

ITEl4PF.RATURA 011. DISEÑO .., 160.0 • :zir.o 
ITll~OS .S .. -106 - 8 No /~ D.N +.o r.1mm . .t "'º 1.n111r.TTllD aiir'l'&~N.ot ..... 1 n 

CODOS54·2~~-w~aNn 1/ a.tnrn """.º ""'""' .. "'º IARREGLO DE TUBOS(I\ /~ SERIE I , DADAI l>t.n D&cn Ul\DU.tt I Z. 0 t-.. 1 n 

&rnor &nnc: EN a ,.n, lnnl•<' nr. ~ HTttl'D.lC ot.!':n ""- '""'" 1z.o l ..... , a 
IDiu .... ,.,n.,.,'1: ALTO 1-1.0 &NMIO .S'·º l . .tlll".n .e-10. o (-nln 

ln""11Tt' .,, • TllROS F.NTRAn& "'·º SAl.TnA "·o (nul n) l'l . .t!':ll' ISO.# C ,._ 

Ar.11.6 ENTRADA a.o !:.tl.Tn.t a.o t-"' al "' ª""' 16.0"" C.P. 
IP5'SO • v.orTn . _____,. rnv Af!llA - 11'.N ---- • -- ;-,;;; - llh\ 
IAREA nl'llP&nt. Pon· LA _lllllTnAn /~6. ~ 1 ... 1.1 

MnTAS' 
(1\ vu. ,., •. ~ ,, 
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Q:; 168A540 (.0,683Sl(.6QO ':' SOOl "'11 1519 1 709 Btu/h 

C§lculo del flujo de agua necesario; 

w = _1_1_'_5_1_9_,_,_70_9 __ = 500,857 lb/h 
(1.0) (113 - 90) 

Como se mencion6 anteriormente (Punto 4,2,l de este tra-

bajo) se deben procurar flujos de agua entre 2 y 10 GPM por pie l~ 

neal de serpenttn plano, por lo que se har4 esta conversi6n para -

posteriormente, cuando se tenga la longitud total requerida, veri­

ficar si estamos dentro de lo permitido, 

GPM = (500, 857) lb/h) [ ( pie
3 

) ( 7 •48 gal) ( h ) J = 985 .95 
63.33 lb pie 3 60 min. 

Cálculo de la media logarttmica de la diferencia de temperaturas: 

600 Tl - t 2 = 600 - 113 = 487 ºF 

11 3 500 

90 
T2 - t 1 = 500 - 90 = 410 ºF 

MLDT = 447 ,4 ºF 

R = 4, 35 

s .. o.os 

FT = 0,99 (Fig. 2,lOa) 

ht = (447,4) (0,99) = 442,93 ºF 



107 

Suposici6n de un coeficiente 9lobal de transferencia de calor; 

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

de h0 entre sao y 550 como conservadores, En base a ésto supon­

dremos un coeficiente global de transferencia de calor mayor que P! 

ra el enfriador tipo caja. 

Us = 100 Btu/h ºF pie2 

Cálculo del área requerida: 

A = R 
'11•s1,;109 • 260 pies2 

(.100) ( 4 4 2 • 9 3) 

Suposiciones de longitud, diámetro y cédula de tubería: 

a) Supondremos una longitud de 16 piesi por ser la longitud m~s utf 

lizada en estos equipos, Además como se plante6 anteriorment~ -

(punto 3,7) cuando se tienen flu!dos con elevadas diferencias de 

temperatura (como es el caso) se prefieren tubos cortos, ya que· 

estos est§n menos sujetos a la distorsi6n, 

b) Diámetro de 4 pulgadas tubería de acero (IPS) 

c) cMula 40 

L = 260 --'-'---- = 220. 7 pies lineales 
11(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 p~ 

ralelo (1 s - 1 P) . 
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285 •95 GPM = 4.4 GPM/pie lineal de serpentín plano 
224 pies 

El valor anterior nos indica que estamos dentro de lo re 

comendado (ref. 21) de procurar flujos ent.re 2 y 10 GPM por pie li 

neal de serpent1n plano, 

La superficie suministrada ser! en realidad: 

As= 224 (4,5/12) (w) = 263,9 pies 2 

El coeficiente supuesto efectivo serS: 

us.ef. • 11 1 519,709/263.9 (442.93) = 98,55 Btu/(h) (pie2) (ªF) 

Estimaci6n del número de codos requeridos: 

No. Codos 224 -1 = 13 
16 

calculo de la masa velocidad en los tubos: 

ªf = 11(4.026/12) 2/4 .. 0,0884 Pies2 

Gt = 168,540/0 .• 0844 = 1 1 906,561 lb/h-pie 2 

·• 

CSlculo del nlimero de Reynolds (.11 @ temperatura promedio del fluído 

de proceso) 

D = 4,026/12 = 0,3355 pies 

Re= 0,3355 (1 1 906,561)/0,5818 (2,42) 454,312(Flujo turbulento) 
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Cálculo de la caída de presión en los tubos: 

f = 0,0035 + º· 264 = 0.00461 
(454,312)º' 42 

V = 1'906,561 
3600 (48.35) 

= 10.95 pies/s = ~9,430.4 pies/h 

4 (0.00461) (48.35) (39.430 .4) 2 (224) = 1107 lb/pie2"' 7.68 lb/plg2 

2(4.18 X 108 ) (0.3355) 

AP. = l,75 48.35 
r 

(39,430.4} 2 
(7) = 7 .65 lb/plg2 

144 2(4.18 X lOB) 

AP~ = 7,68 + 7,65 = 15,33 lb/plg2 

AP calculada < AP permitida 

Tambi~n en el enfriador de trombón a pesar de que la ca! 

da de presi6n calculada es menor que la permitida, la velocidad es. 

muy alta para el manejo de este aceite, 

Para solucionar el problema anterior propondremos 2 "Ban 

cos" o "Secciones" de tubos con 7 tubos cada una, esto es, un arre-

glo l serie - 2 paralelo (l S - 2 P) • 

Cálculos para el nuevo arreglo de corrientes: 

1'906,561 Gt = = 953,280 lb/h ~ pie2 
2 

1\ 
Re= 454,312/2 = 227,156 (flujo turbulento) 
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f= 0,0035+ 
0.264 0.00499 

(227,157)º' 42 

v = 39,430,4/2 = 19~
0

715,2 pies/h .. 5,47 pies/s 

t.Pf = 4(0.00499) (48.35) (19,715)
2 

(112) = 149 ,77 lb/pie2 = 1.04 lb,/plg2 
2 (4.18 X 109) (Q,3355) 

t.P r = 1. 75 48 •35 (l9, 715 )2 = (3.5) = 0.96 lb/plg2 
144 2(4.18 X 108 ) 

t.PT = l.04 + 0,95 = 1,99 lb/pl92 

~P calculada < t.P permitida 

CSlculo del coeficiente de transferencia de Qalor interno con la co 

rrelaci6n de Sieder - Tate: 

Para el cSlculo de ~ sed necesario det.ermihar la temperatura de la 

pared del tubo. 

~w 
Tw "' Te - <Te - te!) (ref. 19) 

hio+l\r 

C~lculo de temperaturas cal6ricas: 
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Aceite de calentamiento (20 QA~l); T1- T2 = 100 ºF, K0 = 0,68 - -

(Fig. 5 ;2) 

lltd = 500 - 90 = o. 8419 
tith 600 - 113 

F = e 0,44 (Fig. 5 .2.) .... 

Te = 500 + o.44 (.600 - 500) = 544 

te= 90 + 0.44 (113 - 90)' = iOO 

Primera SuposicilSn: 

hió = 200 Btu/(h) (pie 2 ) (ºF) 

hw = l,342 Btu/(h) (pie 2 ) {ºF) 

ºF 

ºF 

Tw = 544 - l, 342 (544 - 100) = 157.6 ºF 
200 + 1,342 

µ ·w = 17 centistokes @ T = 157,6 ºF (Fig. 5.3) 

Densidad relativa del aceite de calentamiento@ 157..6 ºF = 0,8765 
(por interpolaci6n) 

µw = 17 (0,8765) = 14.9 centipoises 

tº .5818) o .14 = o .6351 
14.9 

h: = 0.021 10.0644/0,3355) c221,156) 0•8¡o,€835x0,5818x2,42/0.o644) 11310.635ll 
1 

hi_. = 156,29 Btu/(h) (pie 2 ) (ºF) 
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h
10 

= 156.29 (0,3355/0.3750) = 139.83 Btu/(h) (pie 2) (ºFl 

h1 0 supuesto ~ hio calculado 

Segunda suposici6n: 

h· · = 132 Btu/(h) (pie 2) (ºFl 
10 

hw • 1,342 Btu/(h) (pie 2) (ºFl 

Tw "" 544 - -
1 
.... 13-

4
-
2
-- (544 - iOO) = 139.8 °F 

13~ + 1,342 

µ w = 26 centistokes @ T"" 139,8 ºF (Fig. 5.3) 

Densidad relativa del aceite de calentamiento@ 139,8 ºF = 0.8811 

(por interpolaci6n} 

µ w = 26 (O, 8811) = 22, 91 centipoises 

~ = (~~~:~ª>º"14 = 0.60 

hi = o ,027 lO .0644/0.3355) (227 ~.156) o.e (O .6B35xo ,5Bl8x2 ,42/o ,0644) l/3 (O .60l 

h:i. = 147,60 Btu/(h) (pie2) (ºF) 

Corrigiendo hi a la superficie para el h10: 

h.i.6 = 147,6(0,3355/0.3750) = 132,05 Btu/(h>) (pie 2) (ºF) 

h10 supuesto = hio calculado 
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Cálculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio (sucio) 

El factor de ensuciamiento del aceite es O ,002 h .... pie 2 -óF/Btu ~(IMP 

manuales de trabajo División de Ingeniería de Cambiadores de Calor). 

h 'io = (132) (500) = 104.43 Btu/(h) (pie 2 ) (ºF) 
(132) + (500) 

Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del agua (flujo 

por gravedad) : 

TH = 500,857/2 = 7825.9 
2(16) 

h¡.¡ = 65(7825,9/0.375)
1
/ 3 = 1789,56 Btu/(h) (pie 2 )' (ºF) 

Se dice (ref. 25) que est~ ecuaci6n da valores en un rango de± 25%, 

por lo tanto para estar del lado conservador multiplicaremos el va­

lor anterior por 0,75, 

hw = 1789,56 (0,75) = 1342,17 Btu/{h) (pie 2 ) (ºF) 

Cálculo del coeficiente de transferencia de calor de servicio (s~ 

cio). 

El factor de ensuciamiento del agua en este tipo de equi 

po será de O. 003 h.,;pie2 -·º F/Btu. Este valor se eligi6 en base al 

de la caja enfriadora, debido a que no existe informaci6n para és­

to en el enfriador de tromb6n y considerando que la velocidad supe~ 

ficial del agua es mayor~· en el tromb6n que en la caja, 



h'w = (1342.17) (333.33) 
(1432.17)+(333.33) 
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267.02 Btu/(h) (pie2) (ºF) 

cálculo del coeficiente glooal de transferencia de calor: 

Uc = (104.43) (267.02) = 75.07 Btu/(h) (pie2) (ºF) 
(104.43)+(267.02) 

Cálculo del área requerida: 

A = 
R 

11' 519;709 

(75.07) (442.93) 
346.45 pies2 

% sobredise5o Uc - us.ef, 75.07 - 98.55 
= (100) "' ----.,- (100) = -31,28 

Uc 75.07 

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

área por lo que tendremos que suponer un nuevo coeficiente global 

de transferencia de calor. 

Para el siguiente cálculo consideraremos un coeficiente 

de 75 Btu/(h) (pie ) (ºF), ya que corno no se modificará el diárne­

tr6 de la tubería (que es dé lo que dependerían las variaciones -

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

to interno como externo), el equipo podr§ dar el servicio adecua­

damente con el área requerida calculada en la forma siguiente: 

A 11'519,709 = 346.77 p.ies2 
R = (75) (442 .93) 



L 
346.77 
(4.5/12) 
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294.35 pies lineales 

Consideraremos 288 pies lineales para utilizar 18 tubos, 

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

arreglo será 1 serie - 2 ~aralelo ll S ~ 2 P) • 

La superficie nueva suministrada será en realidad: 

As= (288) (4.5/12) (11) = 339,3 pies 2 

El coeficiente de transferencia de calor supuesto efectivo nuevo 

es; 

11 1 519,709 = 
Us,ef • = (339.3) (442.93) 

76. 65 Btu/ (h) lºF) (pie2) 

No. Codos 288 - 1 = 17 
16 

¿p = 4(0.00499) (48.35) (19,715l2 (144) = 192.58 lb/pie2 = l.34 lb/plg2 

f 2 (4.1Bxl08) (0.3355) · 

t.P = 1, 7S ·49 •35 (19, 715>
2 

(4.SJ = 1.23 lb/plg2 . 
r 144 2 (4.18 X 108 ) 

6PT = 1.34 + 1.23 2,57 lb/plg2 

6P calculada < 6P permitida 

h . = 132 Btu/ (h) (pie 2) ( ºF) 
l.0 
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h'io= 104,43 Btu/(hl (p;i.e 2i (ºFl 

hw = 1342.17 Btu/C.hl (.pie2) (ºF) 

h '·w = 267. 02 Btu/ (h) (pie2) ( ºF) 

(104.43)(267.02) = 75.07 Btu/(h) (pieZ) (ºF) 
(104.43)+(267.02) 

ll 1 519-, 709 
AR "' 

(75 .07) (442 .93) 

As· = 339. 3 pies2 

346 pies2 

' sobrediseño = 75.07 - 76.65 (100) 
75 .07 

- 2.10 

Lo que indica que la unidad estará constitu~da 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 diseñado. 

5,2.3 Diseño del distribuidor de agua 

El .diseño de un distribuidor, que posea más de tres perforaciones, 
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TAB~ U.N.A.M HOJA DE DA TOS 1 

FACULTAD DE ESTUDIOS SUPERIORES PARA ENFRIADORES 
" CUAUT ITLAN " ATMOSFERICOS 

PLANTA DE 5Pl/A.';ff"INl/OORl1 ·eRnv:o"f"'l'n "~ r"18LI/ s. 2 
lní'At, 17.Af'Tml Mé XICO, O. F. .. ~,. 

'"' 
1 f'T ""' IW t.A 111111 nA n E8 -/OZ N" nfi'. llMT1'1'~"" VIV"1 

SERVICIO DE LA UNIDAD GNFIM900.(? o.u /ICIEITE .OE C/ll.éNTl//41.Ell/ro 

TAMAÑO llA h Y /<M n ln11lol 'l'TPn rROH80N 

SUPERFICIE POR UNIDAD ~'17. ~ lnio2 \ n~Mf'nc:: n"o ttrJTnAn .005 

SUPER~ICIE POR BANCO ll~.;. (nio2 ) ADDl<'l''.ln ni: l>A1'11'"" /$ - :z,.P 

CONDICIONES DE OPERACION PARA UNA UNIDAD 
LADO EXTERNO 1 Anl'1 nF T ""' 'l'ltRn~ 

FLUIDO CIRCULADO Mi114 ali éNFIPll#Mlé.fJTO A<~IT'I IJtl Cl/~ENTllH11iN1"0 

IFLtttn 'T'M'AT 11,/h 50085-7 .. 0 1"8 s.,_o. o 
ENTRADA SALIDA ENTRADA SALIDA 

¡prurmn '"'" S008S;t, o SooSS'7.o "' 5'10- o ''8510.0 
QJntcTnAn º"''.A'l'TVA /, 021' /,008'1 o . ., "', º- 78;t8 
CONDUCTIVIDAD TERMICA lim1/h pi"º"' 0.36:ZI (). 3i'Z3 (),0,33 4. C ¡¡;5" 

CALOR ESPECIFICO imtllhºF /.00 /, 00 (), ¡l()I 5 d.'6tÚ' 
VISCOSIDAD Centinois O. '1i'R/ o.S'IBO o."'""" (), "ª"'' 
PESO MOLECULAR lb/lb mnl IR.02 1,11.o:z .3~a.-f.tJ ~..,,d.~O 

llAPOR th/h 
CALOR !,ATENTE tml/lh 
m:m:nn•n ,,.,_,A, 
CONDUCTIVIDAD =ouTr-A mlJ/h nloOF 
CALOR E . . "' m1J/1h OJ;' 
vrscosrn•n í!n 

! PESO Mnl "'""' A o 1h/1h _, 
:TEMPEll.ATURA ºF '/(J.O 113.0 (.OD. (} $00.0 

PRES ION latm 11. 3 """" ·lb/nulol nm ArM. 40.0 

VELOCIDAD nlo/R --- 5.1'1-
CAIDA DE PRESION ¡,,,,_,,.,a - --- 2.•1 
RESISTENCIA DE ENSUCIAMJENTC hnlo2•¡;tRn a. 003 o. oo.i 

CALOR TRANSFERIDO lm1t/h 1 NSI' 'l-70'1.0 -14~. r .3 nu1 "' ... 'º"' 
COEF. TOTAL DE TRANSF. DE CALOR (B!U/h oié' ºFl LIMPIO nu. s1rnv1rTn ,,.~ ,;1 

CONSTRUCCION POR BANCO 
IPRF.STON DE DISEÑO h .. 1-.1.l~I lfrM. ~s.o 

Pllfi'.~TnN nF. oorn:t1• hn1~.1_;l- --- 112.s 

TEMPERATURA DE DISEÑO ºF 1 ,rso.o 62S.O 
TUBOS Slf -/o" - s No "I D.N 4.o í!FD"' • -1'-0 r.mJll.T'l'IH\ ""'""'•lfl..1--,~I 

CODOS 5'9- .131'- IVPS Nn 9. DAnTn ¿.f-4'40 """"' . -10 

ARREGLO DE TllROS ( 1) '1 SJ;'J?TJ;' I DADAT C'T t\ n•n~ uAnu., ,,,,0 I .\ 

ACOPLADOS EN I COLUMNAS DE 'I Hrr.J;'nAc DACn -·-··-·n ,_,,:;\ 
DIMENSIONF.S • Al.TO '!O.O Hll"Ul'1-- 1 ADl'.!f'\ i ,:z,o I • .\ 

BOQUil.T.AS • 'l'llRM ENTRAnA 4-n C!AI TnA "'·º 1-"~I "''"""'/.<ro* c.. P 
bTS'f'RTP.l1Tnrrn•Ar!llA .. .,'l'OAn• ~.ó (-z\ """ TnA ~ of?..\ 1---•-' ,,, ·-- ---
PESO • VAf'Tn --- """' Al'.!JIA -- "" nD .. OAf'TnM --- ''"l-AREA Ot"llPAnA Pmt !.A 11MTnAn J?n.o I 1 \ 

NOTAS 
(J) \lrl t:'/&, 1 ~ 

lt) 14< --- ........ _' ·~· ·~" "'' /,() n/O n~ MA"--· 
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se puede basar en la Fig~ra N~ 5,2 (ref, 37) y la metodología es 

la siguiente; 

l. Se supone una geometr1a del distribuidor L0 1 o0 , d0 y n 

t 0 = 192 plg 

o0 = 6.065 plg (c~dula 40) 

do = l plg 

n .. 20 

2, Se calcula la velocidad del flu!do a la entrada del distribu! 

dor (f}) 

fJ = (Wf) (144) 
(p ) (11/4) (02 ) 3600 

D O 

(250,428.5) (144) = 5 •44 pies/s 
(63. 7) (n/4) (6 .065) 2 3600 

3, Se calcula el nGmero de Reynolds correspondiente: 

4. 

fDol (Ü) (p0J3600 
Re =------º 12 (µ

0
) 2 .42 

(6.056) (5.44) (63. 7) (3600) = 334, 842 
12 (O. 7781) (2 .42) 

Con el nOmero de Reynolds ~· encontrar el factor de fricci6n de 

Fanning. (f) 

f "' o ,0035 + º· 264 = 0.0035 + 
:Reº .42 

~ 

0.264 = 0.0048 
(334, 843) o .42 

5 • Se calcula C1 
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fo Ü 2 I ( P1 - Po ) 
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ndo2. 20 (1)2 
a = ---= = 0.004292 

4D0 1n 4(6.065) (191) 

6. se calcula W 

w = f/158~~ 0.0048/1,58 (0,004292J = 0,7078 

7, Se calcula ~· 

8. 

~ _ !1.~ _ 4a ~ _ 4 (O .004292) · (192) _ O 
5435 " -~ -o;- - 6 .065 - • 

De la Figura 5.6 encontrar 

Si: 

ü .. - ü . 
_!!.___l (100) > 

ül 
10% Prqxll'IE!r otra geanetr1a para nejorar 

la distrihucioo 

Si : 

u - º1 n = 
ül 

0.015 (Figura 5.2) 

ü - i\ 
n (100) = O .015 (100) 

ül 

LEIDO 

= 1.5% + hay buena distribuci6n 

y la geometría propuesta 
es adecuada. 
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p ij2 
,0 = (8 x 10 2 ) (figura 5 .2) 
PI - PO 

t.Po =Po ü2¡[ Po º2
] = (63.7) (S.44) 2/800 = 2.36 lb/plg2 

PI - PO 

5.3 Evaluaci6n Econ6mica 

La estimaci6n del costo de equipo de proceso, y en este -

caso de enfriad~res atmosféricos, tiene gran importancia durante el 

proceso de selecci6n del equipo, porque puede indicarnos cual sea 

el tipo de equipo econ6micamente 6ptimo para cada caso particular. 

Por lo tanto, el objetivo de la evaluaci6n econ6mica ser~ conside­

rar como la mejor propuesta a aquella de menores costos, sin detri­

mento de la calidad, evaluados mediante su parámetro que es el va­

lor presente. 

Se utilizan tres distintas clasificaciones de costos como 

base del anSlisis econ6mico, las cuales son necesarias para la con-

sideraci6n de la causa y efecto de los costos que han de incluir en 

el resultado final de una propuesta. 

a) Inversi6n inicial. se limita a aquellos costos que solamente 

se presentan una vez en cualquier actividad. 

b) Costo fijo. Es aquel grupo de costos de una actividad, cuyo t~ 

tal permanecerS relativamente constante a lo largo de la activ! 

dad operacional (mantenimiento y depreciaci6nl , 

c) Costo variable. Es aquel grupo de costos que varían en relaci6n 

al nivel de actividad operacional (energ!a eléctrica, agua de 

reposición). 
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5.3.l Criterios de decisión y bases de comparación. 

Para resumir las diferencias que existen entre alternati 

vas o propuestas de inversión, nos ayudar~n los criterios de deci-

sión y las bases de comparación. 

En cuanto a los criterios de decisión es un procedimiento 

que indica la manera de seleccionar las oportunidades de inversión 

en forma tal que se puedan alcanzar los objetivos deseados. Las -

bases de comparaci6n nos representan un !ndice que contiene cierta 

clase de información sobre la serie de ingresos o gastos que da lu-

gar a una oportunidad de inversión, las cuales pueden ser valor pr~ 

sente y valor futuro. Por lo tanto, es necesario expresar las alter 

nativas en t~rminos de una base coman para que las diferencias apa-

rentes se conviertan en diferencias reales en las que se tenga en -

cuenta el valor del dinero en el tiempo, ya que se hacen directa­

mente comparables y puedan sér utilizadas en la toma de decisiones . 

o sea, cuando sea necesaria una inversi6n, es ~ndispensable consi­

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-­

ci5n, que se tendr~n durante la vida Gtil del equipo para una tasa 

de inter~s previamente establecida. 

Las caracter!sticas que lo hacen adecuado como base de -

comparaciOn son: 

1) Considera el valor del dinero en el 'tiempo de acuerdo al valor 
de interés escogido. 
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2) Sitaa el valor equivalente de cualquier flujo de efectivo en 

un punto particular en el tiempo, 

5.3.3 Comparaci6n de alternativas 

El mecanismo utilizado para la comparaci6n de alternati­

vas, serS analizar. separadamente la inversi6n inicial y los costos 

totales anuales. 

Los costos totales anuales seran transformados a valor pr~ 

sente. 

5.3.3.1 Caja enfriadora (alternativa N~ 1) 

TORRE DE 
ENFRIAMIENTO 

5.3.3.2 Enfriador de tromb6n (alternativa N~ 2) 

TORRE DE 
ENFRIAMIENTO 

CAJA 
ENFRIADORA 

ENFRIADOR 
DE 

TROMBON 
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5.3.4 Cálculo para los di~erentes conceptos 

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

a) Energía eléctrica : $ 6.00 Kw/h 

b) Agua de reposici6n: $ 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 servir1an para efec­

tos de comparaci6n. 

5.3,4.2 Alternativa N! l 

a) Inversi6n Inicial (cotizaci6n de Swecomex, S.A. de C.V.} 

- Caja enfriadora: $ 5'100,000.00 

Total de inversi6n inicial 

b) Costos fijos anuales (CFA) 

b.l) Depreciaci6n (DEP) 

DEP = PTC[l - (~ + 

i = 15% semestral 

n == 20 

$ 5'100,000.00 

DEP = 5 1 100,000.00 
o .1s· __ __;. _____ = 814, 784.00 $/semestre 

l - (1 + 0.15)-20 

Como los períodos son diferentes a un año, para que la a­

mortizaci6n sea anual, se harS un ajuste multiplicando el resultado 
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por el número de perfodos que hay en un año 

DEP = 814,784.00 $/Semestre (2 semestres) = 1 1 629,568.00 $/año 
1 año 

b.2) Mantenimiento lMA). 3% de la inversión inicial 

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

CFA = 1'629,568 + 153,·ooo .. 1'782,568.00 $/año 

e) Costos de operaci~n anual (COA) 

c.l) Energ1a electrica (no se considerará porque la potencia de la 

bomba es la misma para las dos alternativas) • 

c.2) Agua de reposici6n (considerando 50 dfas de operaci6n al año) 

500,857 lb/h = (500,857 lb/h) ( pie
3 

) ( o.o2e.3 m
3
H12ºº h) = 268,537 m3/año 

63.34 lb pie3 año 

c.2.1) 5% en la caja enfriadora (reportes de operaci6n en plantas 

de PEMEX) 

ARC = 268,537 m3/año (O.OS) = 13,427 m3/año 

CARC = 13,427 m3/año (27.00 $/m3) 362,525.00 $/AAO 

COA= CARC = 362,525.00 $/año 

d) Costos totales anuales (CTA) 

CTA = CFA +COA= 1'782,568 + 362,525 = 21 145,093.00 $/año 
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e) Valor presente (VPl 

VP 2'145,093 [l - (l + o. 3 ¡~lOJ=--$6'631,fi40.00 
0.3 

5.3.4.3 Alternativa N! 2 

a) Inversi6n inicial (cotizaci6n de Swecomex, S.A. de C.V~l 

- Entriador de tromb6n: $ 3'380,000.00 

Total de inversi6n inicial: $ 3'380,000.00 

b) Costos fijos anuales (CFAl 

b .1) Depre ciaci6n (DEP) 

DEP = PTT 

i = 15% semestral 

n = 20 

DEP = 3'380,000.00 [
1 

°· 15 
] = 540,000.00 $/semestre 

- (1 + 0.15)-20 

DEP = 540,000.00 $/semestre (2 semestres), = 1 1 000,000.00 $/año 
1 año 
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b.2) Mantenimiento (MA). 3% de la inversi!Sn inicial 

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

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

c) Costos de operaci~n anual (COA) 

c.l) Energ!a eléctrica (no se considerar§ porque la potencia de la 

bomba es la misma para las dos alternativas) 

c.2) Agua de reposici6n 

c.2.1) 7% en el enfriador de tromb6n (reportes de operaci6n en pla~ 

tas de PEMEX) 

ART = 268,537 m3/año (0.07) = 18, 798 m3/año 

CART = 18,798 m3/año (27.00 $/m3) = 507,546.00 $/año 

COA= CART = 507,546.00 $/año 

d) Costos totales anuales (CTA) 

CTA = CFA +COA= 1'181,400 + 507,546 = 1'688,946.00 $/año 

e) Valor presente 

! ') -10] VP = 1 1 688,946 l - (l + o. 3 - = $ 5'221,443.00 
0.3 
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5.3.5 Tabla comparativa de costos 

Inversión Inicial ($) 

Costos fijos ($/año) 

Costos de operación ($/año) 

Costos totales anuales 
($/año) 

Valor presente ($) 

Alternativa N~ 1 

s•100,ooo.oo 

1'782,568.oo 

362,52s.oo 

2'145,093.oo 

6~631,640.00 

Alternativa N~ 2 

3•300,000.00 

l '181, 400 .oo 

507,546.00 

1'688,946.oo 

s 
1
221, 443. ºº 
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N O M E N C L A T U R A 

CAPITULO V 

~· As Superficie de transferencia de calor requerida, y su 

ministrada, pies 2 • 

ARC, ART 

cp 

CARC, CART 

Agua de reposici6n en la caja enfriadora y en el en­

friador de tromb6n, m3/año. 

Calor espec!fico del agua, Btu/(lb) (ºF). 

Costo del agua de reposición en la caja enfriadora 

y en el enfriador de tromb6n, $/año. 

CFA, COA, CTA Costos fijos anuales, de operaci6n anual y totales 

o, ºo 
ºo 
DEP 

f 

g 

h , h' c c 

hi,hi h'. o, lO 

anuales, $/año. 

DUmetro interior y exterior de los tubos, pies. 

DiSmetro del tubo distribuidor, plg. 

Depreciaci6n $/año. 

Diámetro de la perforación en el distribuidor, plg. 

Fracci6n calórica, adimensional. 

Factor de diferencia de temperatura, dt = FT(MLDT), 

adimensional · 

Factor de fricci6n, pies 2/plg2 • 

Masa velocidad del aceite de calentamiento, lb/(h) 

(pie2 ). 

Aceleración debida a la gravedad= 4.18 x 108pies/h2 

Coeficiente de transferencia de calor por convección 

natural, valor de n
0 

de servido, Btu/(h) (pie 2) (ºF). 

Coeficiente de transferencia de calor para el aceit~ 

de calentamiento, valor de hi 1·eferido al diámetro 



i 

Kc 

kf 

L 

Ltubo 

LO 

MA 

MLOT 

Nu 

n 

n 

PO 

PI 

Pr 

PTC, PTT 

llP, tiP0, llPf 

llPr, llPT 
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exterior del tubo y valor de hio de servicio, respe~ 

tivamente, Btu/(h) (pie 2 ) (ºFl. 

Coeficiente de transferencia de calor para agua en 

flujo por gravedad, valor de h de servicio, -
w 

Btu/ (h) (pie 2 ) ( ºF) • 

Interlis. 

Constante cal6rica, adimensional. 

Conductividad tlirmica a temperatura de película, ---

Btu/(h)(pie2 ) (ºF/pie) 

Longitud total de tuberta requerida, pies. 

Longitud de un tubo, pies. 

Longitud del tubo distribuidor, pies. 

Mantenimiento, $/año. 

Media logarttmica de la diferencia de temperatura, ºF. 

Número de Nusselt, adimensional. 

Número de perforac~nes del tubo distribuidor. 

Número de periodos. 

Presi6n a la cual descarga el agua en el distribui­

dor, lb/plg2• 

Presi6n de entrada del agua al distribuidor, lb/plg2 • 

Número de Prandtl, adimensional. 

Precio total de la caja enfriadora y del enfriador 

de tromb6n, $. 

Ca!da de presión en general, en el distribuidor, por 

fricci6n, en los retornos y total, respectivamente, -

lb/plg2 • 
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R 

Rd 

Re, Rel, 

Re0 

s 

sl, s2 

Tl, T2 

Ta 

T e 
T w 

tl, t2 

ta 

te 

t.t 

lit 

tite' Hh 

ºe' u s 

0s.ef 
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ü· n 

Re 2 
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Flujo de calor, Btu/h. 

Grupo de temperatura, (T1-T2)/(t2-t1l, adimensional. 

Factor de ensuciamiento, (h) (pie2 ) (ºF)/Btu. 

Nürnero de Reynolds, de entrada y salida, respectiva-

mente, adimensional. 

Namero de Reynolds del agua en el distribuidor, adi-

mensional. 

Grupo de temperatura, (t2-t1l/(T1-t1 ), adimensional. 

Densidad relativa de entrada y salida, adimensional. 

Temperatura de entrada y salida del aceite de calen 

tamiento, ºF. 

Temperatura promedio del aceite de calentamiento, ºF. 

Temperatura cal6rica del aceite de calentamiento, ºF. 

Temperatura de la pared del tubo referida al aceite 

de calentamiento, ºF. 

Temperatura de entrada y salida del agua, ºF. 

Temperatura promedio del agua, ºF. 

Temperatura cal6rica del agua, ºF. 

Diferencia verdadera de temperatura, ºF. 

Diferencia de temperatura para el agua, ºF. 

Diferencia de temperatura terminal fría, y caliente, ,ºF. 

Coeficiente global de transferencia de calor calcu­

lado y supuesto, Btu/(h) (pie2 ) (ºF). 

Valor de U referido a A , Btu/(h) (pie2 ) (ºF). 
s s 

Velocidad del agua entrando al distribuidor, pies/s. 

Velocidad del agua saliendo de la "n" ava perforació.n 

del tubo distribuidor, pies/s. 
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velocidad del agua saliendo de la primera perforaci6n 

del tubo distribuidor, pies/s. 

velocidad del aceite de calentamiento, pies/s. 

Vapor presente, $. 

Flujo de aceite de calentamiento lb/h. 

Factor= f/l.58 a, adimensional. 

Flujo de agua, lb/h. 

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

Factor= nd
0

2 /4 o0L0 , adimensional 

Coeficiente de expansi6n t~rmica evaluado a tempera-

tura de pel!cula, l/ºF. 

Factor= n d0
2/D~ = 4a L0/o0, adimensiona1· 

Densidad de un fluido, en el distribuidor, evaluado 

a temperatura de pel!cula, respectivamente. lb/pie 3• 

Relaci6n de viscosidad (µ/¡Jw) O· 14, adimensional. 

Número puro = 3.1416. 

Viscosidad, a temperatura de película, a temperatura 

de pared, respectivamente, centipoises x2.42=lb/(pie) 

(h). 

'Viscosidad del agua en el distribuidor, lb/(pie) (s). 



C A P I T U L O VI 

CONCLUSIONES 
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e A p I T u L o vr 

e o N e L u s I o N E s 

l. Es importante establecer los fundamentos te6ricos básicos que 

gobiernan el comportamiento de un enfriador atmosférico tomando 

en cuenta las principales areas de la Ingenierta Química que i~ 

tervienen, como son: termodinámica, mecánica de fluidos y trans 

ferencia de calor. 

2. Es fundamental conocer detalladamente los diferentes tipos de e~ 

friadores atmosf~ricos existentes y las aplicaciones de cada uno 

de ellos con el prop5sito de seleccionar y especificar adecuada­

mente el tipo de equipo. El grado de detalle del conocimient~­

de los enfriadores atmosf~ricos implica saber cuales son las pa~ 

tes que integran el enfriador atmosf~rico y su funci6n particu-· 

lar. 

3. El desarrollo de procedimientos de cálculo para el diseño de equ.!_ 

pos de proceso es extremadamente importante para los patses en -

desarrollo ya que generalmente se encuentran con el problema de­

depender de compañtas extanjeras que les proporcionen la tecnol~ 

gta para diseñarlos. El desarrollo de estos procedimientos de -

cálculo requiere de mucho tiempo y del análisis exhaustivo de la 

informaci6n publicada, con el fin de poder tomar decisiones en -
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aquellos puntos que no est~n planteados en la literatura abier-

ta. 

4. El enfriador atmosf~rico se encuentra en la situaci6n planteada 

en el punto anterior, ya que es un equipo pr5cticamente descon~ 

cido para la mayoría de los ingenieros de diseño en México, a -

pesar de que tiene ciertas características 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 o est!n a una temperatura muy elevada. 

S. El uso de los enfriadores atmos~~ricos se ha incrementado en 

los altimos años, con particular ~xito en la industria de refi­

naci6n y petroqu!mica, y se espera una mayor aceptaci6n en el -

futuro, en la medida en que sus ventajas y desventajas sean re­

conocidas m:is ampliamente, 

6. Las ve~tajas y desventajas que tienen los enfriadores atmosf~ri 

cos son: 

a) Ventajas 

a.l) Su construcci6n es barata 

a.2) Su operaci6n y mantenimiento es econ6mico 

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 enfriamiento de fluidos con elevada -
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temperatura. 

b) Desventajas 

b.l) Requieren mucho espacio 

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

7. El desarrollo de un procedimiento confiable de diseño, cuando -

hay que p.H:tir casi desde cero, es muy difícil, y los obst4cu -

los que se encuentran son numerosos, particularmente en lo refe 

rente a la informaci6n básica de diseño que en parte se conside 

ra confidencial. 

a. El contar con una metodolog!a para el diseño térmico de enfria­

dores atmosf~ricos perfectamente bien delineada contribuirá sen 

siblemente a incrementar la eficiencia tanto en la ejecución 

del trabajo y consecuentemente en la operación del equipo. 

9, considerando la inversi6n inicial de un enfriador atmosf~rico,­

los costos totales anuales que implica su operación y las repe! 

cusiones que tiene una falla del equipo, es necesario contar 

con una metodología confiable para su diseño. 

10. Aunque el m§todo de diseño desarrollado es básicamente teórico, 

se ha comprobado su validez, ya que se han realizado estudios -

con los siguientes equipos que estdn actualmente en operación,­

cumpliendo satisfactoriamente con el servicio para el cual se -

diseñaron: 
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a) Enfriador atmosf~rico de la unidad reductora de viscosi 

dad en azcapotzalco, D. F. (Plant.a PEMEX). 

b) Enfriador atmosférico de la unidad reductora de viscosi 

dad en Ciudad Madero, Tamps. (Planta PEMEX) 

11. Aunque en este trabajo no se presentan, se tienen estudios en 

el Instituto Mexicano del Petr6leo (IMP) que demuestran que -

los enfriadores atmosf~ricos 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, 

12, De acuerdo a los datos obtenidos en el desarrollo num~rico 

presentado, se observa que la alternativa No. 2 (enfriador de 

tromb6n) representa la mejor opci6n para un servicio de estas 

características, ya que su uso es más econ6mico. 

13. Uno de los objetivos de este trabajo fue pretender que el le~ 

tor tenga una idea general de un enfriador atmosf~rico, pu- -

diendo ser para un diseñador una base de selecci6n de alterna 

tivas para decidir el tipo de equipo a usar. 



13B 

B I B L I O G R A F I A 

l. Ackermann, G., "Forsch. Gebiete Ingenieurw"., 2_, (l932)P.42-50 
(Citado en ref. 25 p. 177}. 

2. Adarns, F.W., G. Groughton, y A.L. Conn, "Ind. Eng. Chem.", 28 
(1936) P. 537-541. 

3. Bays, G.S., T.B. Drew, '.f W.H. Me Adams, 11T,rans. ASMEl' g (1940) 
P, 627-631. 

4. Boelter, L.M.K., y F.W. Dittus, "Univ. Calif. Publ. Engng"., 2 
(1930) P. 443-461. 

S. Bowman, R.A., A.C. Mueller, y W.M. Nagle, "Trans. ASME"., 62 
(1940) P. 283-294, 

6. Chilton, T.H., A.P. Colburn, R.P. Generaux, y H.C. Vernon, --
"Trans. ASME"., Petroleum Mech. E·ng., 55, 5 (1933) P. 7-14. 

7. Colburn, A.P., "Trans. Am.I.Ch.E.", 29 (1933) P. 174-210. 

8. Donohue, O.A., "Petroleum Processing", 11, 3 {1956) P. 104. 

9. Drew, T.B., E.e. Koo, y W.H. Me Adams, "Trans. Am.I.Ch.E.", 28 
(1932} P. 56-72. 

10. E.S.D.U., "Eng. Sciences Data Unit", Item N~ 67016, (1967). 

11. E.S.D.U., "Eng. Sciences Data Unit", Item N: 68006, (1968). 

12. 

13. 

,, 14. 

:is. 

,.16. 

Gonzalez, E., y P. Robles, "Curso de Transferencia de Calor", 
Tomo 1, I.M.P., M~xico, 1982. 

Hausen, H. , Z. Ver. Deut. Ing., Beiheft · Verl;ahrensteehnik 4 
(1943) P. 91-98 (Citado en ref. 25 P. 241). -

Hermann, R., Forschungsheft, 7(319), (1936) P. 1-24 (citado en 
ref. 25 P. 175). 

Hirata, Kato y Nishiwaki, "International Journal of Heat and 
mass transfer", 11 (1968) P .1117. 

Jodlbauer, K.,"Forsch. Gebiete Ingenieurw~·, i (1933) P. 157-172. 
(citado en ref. 25 P. 175), 

1' 1 

117. Kallam, F. L. "Refiner and Natural Gasol.ine Manufacturer", 19, 
\, 10 (1940} P. 59-70. 
r ¡; 

B .. Kern, D.Q., y D.F. Othmer, "Trans. Am.I.Ch.E." 39 (1943) P. 517-
555. 



1J9 

19. Kern, D.Q., "Proeess Heat Transfer", la. Ed., Me Graw-Uill 
Book Co. New York, 1950. 

20. Lenoir, J.M., M. Nakada,yD.L. Voss, "Hydroeurbon Proeessing and 
Petroleum Refiner", i2• 7 (19641 P. lJO-lJ4. 

21. Ludwing, E.E., "Applied, Process Design for Chemieal and Petro-
1.~i~~eal Plants"/vol J, la.Ed.,Gulf Publishing Co., Houston, -

22. Martinelli, R.C., "Trans. A;n.I.Ch.E.", ~ (1942) P. 94J. 

2J. Me Adams, W.H., M. Seltzer, y R.E. Wilson, "Ind. Eng. Chem!', 14 
(1922) P. 105-119. 

24. Me Adams, W.H., "Heat Transmission", 2da. Ed., Me Graw-Hill 
Book Co., New York, 1942. 

25. Me Adams, W.H., "Heat Transmission", Jra. Ed., Me Graw-Hill 
Book Co., New York, 1954. 

26. )2ikheyev, M. I "Peaee Publishers", tl964) P. 92-94. 

2.7. Nelson, W.L., "The Oil and Gas Journal", N~ 94 in series. (cit~ 
do en ref. 21 P. 56). 

28. Nelson, W.L., "TheOilandGasJou.rnal", Dic. 7 (1946)P.112. 

29. Nelson, W.L., "Petroleum Refinery Engineering", 4a. Ed., Me Graw­
Hill Book Co., New York 1958. 

JO. Perry, H. John, "Chemieal Engineers Handbook", 5a. Ed., Me Graw­
Hill Book Co., New York, 197J. 

31. Peters, M.S., y K.D. Timmerhaus, "Plant Design and Economies for 
Chemical Engineers", Ja. Ed., Me Graw-Hill Book Co. 

J2. Ray, B.B., "Proc. Indian Assoe. Cultivation Sei.~" ! 95 (1920). 

JJ, Sieder, E.N., y G.E. Tate, "Ind. Engng. Chem", 28, 12 (19J6) 
P. 1429-1435. -

J4. T.E.M.A., "Standars of T~bular Exehanger Manufaeturers Associa­
tion", Ja. Ed., 1952, 

JS. Thomson, A.K.G., "J. Soc. Chem. Ind.," 56 (1937) P. 380-384. 

36. Woulfenden, L. B., "Thesis in Chemical Engineering", Massaehusetts 
Institute of Teehnology, 1927. 

37. Zens, A., "Hydroearbon Processing and Petroleum Refiner", 41, 
12 (.1962). P. 125-130. 



TABLA DE FACTORES DE CONVERSION DE UNIDADES 

SISTEMA 
UNIDAD DE SISTEMA BRITANIOO FACI'OR INTE™l!CIOOAL 

Flujo lb/h 0.453592 Kg/h 

GPM 0.227124 m3/h 

Dens.i.dad lb/pie3 16 .01846 ·Kg/m 3 

Cond. ténnica Btu/h pie2 ºF/pie 1.7307 W/m ºC 

Calor especificx:> Btu/lb ºF 4186.05 J/Kg ºC 

Viscosidad Centipoises 0.001 N s/m2 

Presión Psig o .689474 N/cm2 (roon) 

Tenp=ratura ºF (ºF-32)Íl.8 ºC 

Velocidad pies/s 0.3048 mis 

F. ensuciamiento h pie2 ºF/Btu 0,1761 m2 ºC/W 

Carga ténnica Btu/h 0.29307 w 

Cbef. transf, 2 Btu/h pie ºF 5,67826 W/m2 •e 

Longitud pies o ,3048 m 

Area 
2 6,4516Xlo-4 2 plg m 

pies 2 0.0929 2 
m 

Masa veloci..;c1d lb/pie2 h 0.0013562 2 Kg/m s 

MU.11' ºF 0.55555 ºC 
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