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Introduccion.

Debido a la creciente demanda de agua, tanto para uso doméstico como industrial y mas en las
grandes ciudades, entre las décadas de los 20 y 30's se empezd a estudiar et uso de aire
atmosférico como medio de enfriamiento en lugar del agua y a partir de los afios 70 se ha
incrementado la tecnologia de los intercambiadores de calor con aire frio o comdinmente llamados
intercambiadores enfriados con aire. Estos son ampliamente usados tanto pars enfriar liquidos
como para condensar vapores.

En a utilizacion de! aire atmosférico como medio de enfriamiento existen tarito ventajas como
desventajas. Una de las ventajas principales es su disponibilidad ilimitada; no se necesitan los
sistemas de tuberia y bombeo asociados al agua de enfriamiento, tampoco existen los problemas
concemientes al tratamiento posterior de dicha agua, ni los efectos térmicos ¥ quimicos que
puedan afectar al medio ambiente. El aire es limpio y no reactivo, por lo que no requiere
pretratamiento para evitar el crecimiento de materia orgénica y bioldgica como ocurre con el agua.
El aire casi no ocasiona corrosidn en el material de construccidn de los enfriadores con aire.

Entre las desventajas del aire como medio de enfriamiento estdn su baja conductividad, baja
densidad y baja capacidad calorifica. Como resultado, los enfriadores con aire son mas grandes
que los de tubos y coraza por lo que requieren un soporte mayor y gran drea de contacto, por lo
tarte no son tan versétiles. Por ejemplo, seria dificil instalar este tipo de equipo en la parte
superior de columnas de destilacién para condensar vapores sobrecalentados.

En algunos {ugares ia temperatura ambiente del aire es afta y la diferencia de tempersatura en
relacién a la temperatura del fluido de proceso es, por |0 tanto, baja, necesitando como antes se
menciond, dreas de contacto de intercambio de cator més grandes.

El célculo de la mayoria de los equipos de proceso, incluso de los intercambiadores de calor, es
muy engomoso para ser realizado manualmente, por lo que las computadoras son una herramienta
importante para el célculo més répido y preciso de estos equipos. Existen varios programas
computacionales para estos intercambiadores incluyendo a los intercambiadores y condensadores
con gire, entre los principales se encuentran TASC y ACOL de Heat Transfer & Fluid Flow Service
(HT.F.5), pero estos son muy caros y por lo tanto dificiles de adquirir. De aqui, que sea
conveniente contar con un método corto de célculo para el disefio térmico de los intercambiadores
con aire que pueda ser facilmente implementado en una computadora personal y que permita una
estimacion preliminar aceptable del enfriador lo que posteriormente podria mejorarse en términos
de exactitud, con algunos de los programas anteriormente mencionados.
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En este trabajo se plantearda un programa de cémputo en FORTRAN 90 a partir de un
procedimiento de clleulo para el disefio preliminar de un enfriador con aire. Este programa
permitiré efectuar de manera rapida (método corto) el disefio térmico de intercambiadores solo
aire. El objetivo de centrarse en un método corto consiste en que el programa para disefio de
intercambiadores solo aire puede ser integrado (en forma de subrutina) en un paguete
computacional mayor.

En la Ingenieria de Procesos es necesario predimensionar un equipo, en este caso un
intercambiador sofo aire, como una forma de estimacidn preliminar para el disefio de una planta.
El método corto es una herramienta importante para conocer el tamafio del equipo lo mas cercano
al real, que posteriormente seria calculado con méas exactitud en [a Ingenieria de Detalle con
métodos comerciales mas grandes.

Objetivos

» Conocer en forma general en que consisten un enfriador y un condensador con aire y sus
aplicaciones como equipo sustituto de intercambiadores con agua de enfriamiento.

= Presentar los fundamentos tedricos y también un método coro para ef disefio térmico
preliminar de un emfriador con aire.

» implementar en base al método corte, un programa de computo para PC que permita efectuar
de manera ripida el disefio térmico de enfriadores con aire. El objetive de centrarse en un método
corto consiste en que el programa para disefio de enfriadores con aire puede ser integrado {en
forma de subrutina) en un paquete computacional mayor,
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Capitulo 1.
Descripcién general de un enfriador con aire.

1.1. Antecedentes.

Ef intercambiador de calor con aire descrito en este capitulo es un equipo tubular de
transferencia de calor en el cual el aire ambiental, pasando sobre los tubos, actiia como medio de
enfriamiento para enfriar y/o condensar un fluide de proceso dentro de los tubos. Al intercambiador
de calor con aire cominmente se le conoce como “enfriador con aire™. Este capitulo describe los
antecedentes y construccion de los “enfriadores con aire”. En otro capitulo se tratars lo referente a
los “condensadores con aire”. El aire se prefiere como medio de enfriamiento en lugar de agua, en
vista de que se dispone de éste en cantidades ilimitadas.

El concepto del enfriamiento con aire a gran escala en la industria de los procesos quimicos se
remonta a los aifos 20 en los campos petroleros de los estados del surceste de los Estados
Unidos. Estos efan haces de tubos montados verticalmente expuestos al viento y fueron usados,
ya que el agua de enfriamiento era escasa en las 4reas desérticas. En la década de los 30's, el
disefto cambié a unidades montadas horizontalmente en las cuales los ventiladores eran usados
para pasar el aire sobre los haces de tubos. Casi al mismo tiempo, los enfriadores con aire fusron
empleados por la industria quimica en Alemania.

El exitoso funcionamiento de los enfriadores con aire animé a los ingenieros a considerar el uso
del aire como medio de enfriamiento, en lugares donde el agua es escasa. La primera refineria
que utilizé enfriadores con aire fue en 1948 en Corpus Christi, Texas, USA y la primera refineria
europea en utilizarlos fue en Whitegate, Ifanda en 1958. La primera refineria en inglaterra en usar
enfriadores con aire fue en 1960, la de Milford Haven.

1.2, Comparacitn entre el agua y ¢l aire como medios de enfriamiento.

Aunque el agua ha sido el medio de enfriamiento mas utilizado para intercambiadores y
condensadores durante muchos aflos, el temor a la contaminacién térmica, la escasez de aguay
el ahorro en el disefio de nuevos enfriadores con aire han llevado a un cambio hacia fa seleccidn
de estos equipos. Hoy, cuando se dispone de agua de enfriamienlo, la seleccién entre
intercambiadores de calor convencionales y enfriadores con aire se basa principalmente en o
econdmico. Si el agua de enfriamiento presenta problemas, ésta no es seleccionada, por lo gue se
requerird de la utilizacién de enfriadores con aire.
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Una breve revisién de los coeficientes de transferencia de calor involucrados en el disefio de los
enfriadores con aire indica que el coeficiente totaf de transferencia de calor de los enfriadores con
aire estd regido por el coeficiente de transferencia de calor del aire, el cual es bajo -alrededor de
10 BTW/h pie? °F- mientras que una revisitn similar para intercambiadores de calor con agua de
enfriamiento indica que el coeficiente total esta regido por fos coeficientes de pelicula de ambos
lados de los tubos y que el coeficiente total de transferencia de calor puede ser de 10 a 30 veces
mayor que el de un enfriador con aire.

Ademds, el calor especifico del aire es aproximadamente 0.245 BTUANb *F, o solamente una
cuarta parte del agua. Por fo tanto, la misma funcién de transferencia de calor y rango de la
temperatura media de enfriamiento requiere 4 veces mas aire que agua. Como resultado, fos
enfriadores con aire son relativamente mas grandes que los intercambiadores de tubos y coraza y
&s necesario estimar su tamafio para un disefio especifico, evitando asj problemas posteriores en
su instalacion®.

Asimismo, es con frecuencia dificil obtener una temperatura de salida del fluido de proceso igual
o inferior que cuando se utiliza agua, ya que el enfriamiento con aire estd basado en la
temperatura de bulbo seco que es mayor que el agua, mientras que, en el caso de el disefio de
una torre de enfriamiento para tratamiento del agua de enfriamiento estd basada en ia temperatura
de bulbo hdmedo.

Por otra parte, los enfriadores con aire pueden hacer uso de tubos aletados que tengan una
superficie extema casi 20 veces mayor que 10s tubos lisos y esto nulifica parciaimente el efecto de
la baja transferencia de calor del aire. Los disefiadores de enfriadores con aire han desarmoilado
equipos que pueden ser facilmente ensamblados e instalados en planta, reduciendo 105 costos de
trabajo.

Los sistemas de agua de enfriamiento generalmente requieren como se ha mencionado
anteriormente, de una torre de enfriamiento. El espacio y costo de la tome debe afiadirse al
sistema de agua de enfriamiento, Cuando se usa agua de mar, esto ocasiona comosion, por lo que
se necesitan lubos de cuproniquel muy costosos. El aire, por otro lado, es casi Siempre limpio y
tiene un factor bajo de suciedad ya que el agua de {a torre de enfriamiento contiene mas suciedad
bioldgica. Finalmente, un punto que los ingenieros generalmente olvidan: el aire es gratis, no asi el
agua de enfriamiento.

Ventajas adicionales de utilizar aire frente al agua como medio de enfriamiento se muestran en
la tabla .1 y en {a tabla 1.2 se indican las desventajas.

4



Tabla 1.1. Ventajas del aire sobre el agua de enfiamientor™.

Disponibilidad.

El aire estd siempre disponible en cantidades
ilimitadas.

Seleccion del lugar de Ia planta.

La seleccién no se restringe si el aire es & medio de
enfriamiento, pero ia planta debe estar adyacente a la
fuente de agua utilizada.

Espacio para el sistema de enfriamiento compieto.

Si el sistema de agua de enfriamiento tiene una torre
de enfriamiento, el espacio requerido es similar,

Factores ambientales.

El aire fresco elimina ef calentamiento de lagos, rios,
efc.. debido a la descarga del agua de enfriamiento.

Material de construccion.

El aire es generalmente no comosivo, la seleccidn del
material estd regido solamente por el fluido de
proceso, mientras que en sistemas con agua de
enfriamiento deben considerarse tanto et fluido de
proceso como el agua,

Presién.

Los problemas de disefic mecdnico son sencillos en
los enfriadofes con aire, como el fluido de proceso
esta siempre dentro de los tubos y no requiere
envolventes de gran didmetro. E| espacio del tubo
mas ancho en Jos enfriadores con aire resuita en
espejos estacionarios mds delgados,

Falta de energia.

Los sisternas de agua de enfriamiento deben pararse
completamente, mientras que el tiro natural en
enfriadores con aire provee algo de capacidad de
enfriamiento.

Contaminacién.

El peligro de contaminacién de fluidos de proceso es
mucho mayor con sistemas de agua de enfriamiento.
La contaminacion posiblemente por fluidos de
proceso {oxicos es siempre probable en sistemas de
agua de enfriamiento.

Suciedad.

La suciedad en el aire es generalmente insignificante,
mientras que en el agua la suciedad es un problema
frecuente.

-}
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Tabla 1.1. Ventajas del aire sobre el agua de enfriamiento {cont ).

Limpieza.

La limpieza para el aire generalmente no se necesita,
pero cuando se requiere, el aire debe ser conducido
fuera durante ia operacion. Los sistemas de agua de
enfriamiento requieren limpieza frecuente en el lado
def agua.

Como el fluido de proceso esta siempre dentro de los
tubos en enfriadores con aire, la limpieza es facil
comparada con intercambiadores de tubos y comza,
cuando el fluido de proceso es conducido por el lado
de |a coraza. La limpieza de! lado de la coraza en
intercambiadores necesita una remocién completa del
haz de tubos.

Mantenimiento.

Los costos de mantenimiento para enfriadores con
aire se consideran alrededor del 25% de los costos
para sistemas de agua de enfriamiento.

Tabta [.1. Desventajas del aire

sobre ef agua de enfriamiento®.

Aire

Agua

El aire tiene bajo calor especifico y depende

El agua puede generalmente enfriar un fiuido

de su temperatura de bulbo seco, por lo que |de proceseo de 10 °F a 5 °F menos que et aire y
generalmente no puede enfriar fluidos de|el agua reciclada puede ser enfriada cerca de

proceso a bajas temperaturas.

la ternperatura de bufbo himede en una tomre
de enfriamiento.

Los enfriadores con aire requieren grandes| "E| agua de enfriamiento requiere mucho

superficies debido a su bajo coeficiente de

transferencia de calor y su bajo calor

especifico.

menos superficie de transferencia de calor.

La temperatura del aire esta sujeta a grandes y mas
rapidas fluctuaciones que el agua, particularmente
comao resuitado del sot y la lluvia, haciendo que el
control de la temperatura y funcionamiento sea més
dificil. Las aletas expuestas pueden ser dafiadas por
el granizo o polvo. En dreas sujetas a bajas
temperaturas del aire en inviemo, se necesita un
disefio cuidadoso para prevenir el congelamiento de
los fluidos de proceso.

El agua es menos susceplible a las
variaciones de temperatura climética.
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Tabia 1.1, Desventajas del aire sobre ef agua de enfriamiento {cont.).

Los enfriadores con aire no deben estar
localizados cerca de obstrucciones grandes
tales como edificios, &rboles, etc. Donde la
recircufacion det aire puede ser afectada.

Los intercambiadores
localizados cerca de otros equipos.

pueden estar

Los enfriadores con aire requieren de tubos
aletados lo que incrementa los costos.

Los disefios comerciales de los
intercambiadores de tubos y coraza son
satisfactorios.

Los enfriadores con aire ocupan un espacio
considerable, aunque ef espacio en |a parte de abajo
puede usarse para otro equipo o almacenamiento,

Los intercambiadores de tubos y coraza
ocupan menes espacio fisico.

El ruido es un factor principal de contaminacidn
acistica que debe considerarse en el disefio del
ventifador del equipo.

Los intercambiadores de tubos y coraza, por
lo general no generan demasiado ruido, solo el
equipo auxiliar como las bombas.

El costo de capital de una unidad enfriadores con
aire puede ser 2-4 veces mayor que el
correspondiente a una unidad de tubos y coraza.
Pero no requiere torre de enfriamiento, bombas,
tuberfas, vdivulas, filtros, planta de tratamiento.

Un intercambiador de tubos y coraza por Si
solo es menos costoso que una unidad de
enfriamiento, pero adn asi requiere de equipo
auxiliar.

1.3. Orientacidén del haz de tubos.

La figura |.1 presenta varias orientaciones del haz de un enfriador con gire. La orientacién més
comin del haz de un enfriador con aire es el plano horizontal. Una reduccitn importante en el drea
del terreno puede hacerse si ef haz es montado en el plano vertical, pero el comportamiento de la
unidad es influenciado principaimente por la direccion del viento predominante.

Las pantallas protectoras son necesarias algunas veces para mantener el rendimiento de! diserio.
En general, el uso de haces montados verticalmente es confinade a unidades pequeias y
compactas. Por lo tanto, si se requiere un espacio de temreno que ocupe la mitad de una unidad
horizontal son preferibles las unidades “A” o tejado y “V™. En estos dos tipos de haces, inclinados a
un dngulo de 30-45° de la vertical estdn unidos por cabezales arriba y abajo. El tipo "A" o tipo
tejado” es mas comin y es usado en servicios de condensacion.
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1.4. Tiro forzado vs. Tiro inducido.

Ademas de la orientacién del haz de fubos, se debe seleccionar si el flujo de aire sera mediante
tiro forzado o tiro inducide. En unidades de tiro forzado el aire es conducido por e! ventilador y

luege forzado a pasar a través del haz de tubos saliendo por la parte superior. En unidades de tiro

inducido, el aire se succiona primerc a través del haz de tubos y luego se expulsa por el

ventilador.

La tabla 1.3 indica las ventajas y desventajas de los sistemas de tiro forzade e inducido cuando
se usan haces horizontales. La figura 1.2 muestra un esquema de i0s tipos forzado e inducido y sus

partes principales.

Tabla §.3. Tiro forzado vs. Tiro inducido™.

Pasicidn del ventilador, transmisidn y motor,

Son mads accesibles en et tiro forzado como puedsn
montarse en el suelo o suspendido de armazones, El
de tiro inducido requiere ejes de transmisibn mas
grandes y cojinetes extras.

Seleccion del lugar de enfriamiento.

El tiro inducido es mejor por montarse sobre racks de
tuberia.

Temperatura de operacion del equipo.

El ventilador, transmisién y motor para el tiro forzado
operan a temperatura mas fria que en el inducido.

Salida dei aire circulado,

Es probablemente menor con el tiro inducido ya que
el aire sale vetticalmente del ventilador a alta
velocidad de manera que la proximidad de edificios y
arboles tienen poca influencia.

Efecto de la intemperie.

El tiro inducido provee mejor proteccidn contra la
intemperie. E! funcionamiento del tipo forzado es
influenciado por la lluvia y el sol, haciendo el control
mas dificil, ya que las aletas expuestas pueden ser
dafiadas por el granizo o el polvo.

Ambients,

El tire inducido es menos ruidoso.

Velocidad de flujo de aire.

El tiro forzado maneja aire mas frio resuftando en un
bajo volumen y en un consumo menor de energla. El
tiro inducido provee un flujo de aire mas uniforme.

Transferencia de calor para ef aire.

El tiro forzado provee coeficientes de transferencia de
calor mas grandes (para 10 filas y menos) debido a la
turbulencia de entrada.

Falla de potencia.

El efecto chimenea del tiro inducido provee algo de
enfriamiento.
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I.5. Esténdar 661 del Instituio Americano del Petréleo.

El AP| Standard 681, Air-Cooled Meat Exchangers for General Refinery Services tiene amplia
aceptacion. Este estidndar cubre las especificaciones minimas para disefio, materiales, fabricacion,
inspeccion, pruebas y preparacién para embargue de enfriadores con aire en refinerias e industrias
quimicas. El estandar especifica que el disefio de os componentes a presidn debe cumplir con la
Seccion VHI, Division 1 de la Sociedad Americana de Ingenieros Mecdnicos (ASME) del Cédigo de
Calderas y Recipientes a Presidn.

El propésito del estindar APl 681 es similar al de Ia Asociacién de Fabricantes de
Intercambiadores Tubulares (TEMA), en relacidn con los intercambiadores de tubos y coraza.

1.6. Construccién,

Un enfriador con aire comprende tres partes principales: el haz de tubos, la estructura y el equipo
de transmision mecdnico. La descripcién del haz de tubos ha sido dividida en cuatro partes:
tamafio y forma del haz, tubos, cabezales y armazén del haz. La descripcién del equipo de
transmisién mecénica se dividié en tres partes: ventilador, transmisidn y motores.

Un bay esta definido como uno o m4s haces de tubos, servido por dos o més ventiladores,
completado con la estructura y ofvo equipo auxiliar. Una unidad es definida como uno 0 mas bays
para un servicio individual. Un banco estd formado por una o mas unidades arregladas en
estructura continua. La figura 1.3 muestra estas definiciones.

1.6.1. Tamailo y forma del haz de tubos.

Los haces de tubos individuales para enfriadores con aire son generalmente rectangulares con el
lado mayor comespondiendo a la longitud del tube y el menor al ancho del cabezal. Este es
también rectangular y el lado menor de este commesponde al hueco donde se aloja el tubo, el cual
se relaciona con el nGmero de hileras de tubos en la direccion del flujo de aire. E! haz de tubos
ltega a alcanzar el 70% del costo total de instalacitn y comprende tubos, cabezales, paredes
laterales y soporte del tubo.

En analogia con los intercambiadores de tubos ¥ coraza, el haz de tubos para el enfriador con
aire puede estandarizarse hasta cierto grado. Cada fabricante tiene su propio rango de estAndares,
para longitudes tipicas de tubo tienen un rango de .2 a 15 m (4 a 50 ples), en incrementos de 0.6
m (12 pies) hasta 4.9 m (16 pies)y 1.2 m (4 pies) de aqui en adetante. El ancho lipico del haz es
de 1.2 m a 8.m (4 a 20 pies), aunque se construyen espesores del orden de 3.7 m (12 pies) en &l
sitio de instalacién,
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La profundidad del haz comesponde a hileras de 3-8 tubas dando una profundidad nominal del
haz de 150-457 mm (8-18 pulg.).Para profundidades mayores del haz de tubos, se requiere un
ameglo en ef que se efectda el hacinamiento de dos o mas haces uno sobre otro.

1.6.2. Tubos.

Debido a que e! aire es un medic de transferencia de calor muy pobre, los tubos son adecuados
con aletas para incrementar la velocidad de transferencia de calor. No obstante, cuando el
coeficiente de transferencia de calor del Ruido dentro de los tubos es bajo y de magnitud similar al
coeficiente de transferencia de calor por el aire, la efectividad de las aletas se reduce
considerablemente.

Material y geometria de la aleta.

Et aluminio es el material preferido para las alelas ya que posee alta conductividad térmica, bajo
peso y maleabilidad (de los metales solamente la plata y el cobre tienen mayor conductividad
térmica). Como la pared del tubo es generalmente acerc de baja aleacion o al carbono, fa
corrosion galvénica se presenta en ia unién aleta-tubo. No obstante, la experiencia indica que !a
comosion en la operacidn de enfriamiento no es tan seria como se esperaba; probablemente
porque los tubos aletados operan bajo condiciones ambientales.

La geometria tipica de la aleta es como sigue™:

Diametro extemo del tubo = 19.05-50.8 mm (075-2 pulg.)

Espesor de aleta = 0.3-0.5 mm (0.012-0.02 pulg.)
Altura de aleta - =6.35-19.05 mm (0.25-0.75 pulg.}
Ndmero de aletas = 276-433 x metro (7-11 x pulg.)

Relacidn aproximada de superficie: _superficie externa total/unidad de longitud = 17-24

superficie total desnudafunidad de longitud

Las dimensiones més comunes de tubos con aletas de aluminio usados en enfriadores con aire
tienen un diametro exterior del tubo de 25.4 mm (1 pulg.}, un espesor de aleta de 0.4 mm (0.016
pulg.), una altura de aleta de 15.875 mm (0.625 pulg.), didmetro externo de la aleta de 57.15 mm
(225 pulp ), asi como 433 por metro (11 por pulg.), la relacion de area superficial es de 23.3.

Acoplamiento aleta-tubo.

El método de acoplamiento de Ia aleta con el tubo es de vital importancia, ya que cualquier
aflojamiento ¢ hueco entre ambos cuerpos puede crear una resistencia adicional af flujo de calor.
Si |a aleta y el tubo tienen diferente coeficiente témmico de expansion, 1a unién puede fallar debido
al movimiento diferencial entre ambos.
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El efecto de Ia falla se incrementard cuando la temperatura de la unién aumente y se debe tomar
en cuenta la femperatura de la unién cuando se produzca una falla del ventilador. La unién
también falla debido al debilitamiento por la presién de la circulacion del aire y finalmente por la
comosidn en la unién del tubo y la aleta. Los limites de temperatura de operacién para varios
acoplamientos aleta-tubo se muestran en {a tabla 1.4 y la forma de estos se muestra en la figura
14,

Tabia I.4. Limites aproximados de temperatura para tubos aletadosc>.
Arreglo aleta-tubo Nimero de figura. Limite superior de temperatura (°C)

Estriado. 1.4 (a) 100 °C
Tipo L. 1.4 (b) 150 °C
Traslapada. 1.4 () 200°C
Integral. 1.4 (d) 250°C
Empotrada. 1.4 (&) 300 °C
Con separadores 1.4 (H) Limitado por el punto de fusién del metat
recubridor.
Aletas en bloque. 14 350 °C
Soldada. 1.4 (h) Limitadoe  solamente por factores

metaldrgicos a altas temperaturas.

Arreglo estriado.

La aleta de aluminio es insertada mecénicamente bajo tensién sobre el tubo, la superficie
estriada incrementa e! contacto aleta-tubo. Este amreglo simple es usado solamente para
temperaturas bajas y tiene la desvémaja que el metal del tubo no es de aluminio y la parte que no
estd en contacto con Ia aleta sino con la atmésfera se comoe si el ambiente es COmosivo.

Aletaen L.

La aleta de aluminio en forma de L se rola mecénicamente bajo tensién ai tubo. La base de la
aleta est4 en contacte con la superficie del tubo hasta cubrirla completamente, Este arreglo provee
un érea grande de contacto aleta-tubo. Mediante varias pruebas se ha demostrado que existe un
buen contacto e intercambio de calor tubo-ateta. En este disefio la superficie expuesta al aire son
aletas de aluminio.

Aleta trasiapada.

Esta es similar al tipo L, excepto que la base de cada aleta ests parciaimente traslapada por la
base de [a aleta adyacente, asi que provee una proteccitn mayor del tubo contra la atmésfera,
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Aleta integral,

Las aletas de aluminio integrales son extruidas de un tubo exterior de aluminio, pero en los
enfriaderes con aire se necesita un metal diferente para el tubo donde circuta el fluido. Una unién
mecdnica hermética es hecha entre ef tubo exterior de aluminio aletado y el tubo interno que
conduce al fluido de proceso. La superficie extema expuesta es de aluminio y no existen espacios
minisculos entre aletas adyacentes donde la humedad pueda penetrar. Como el tubo exterior y las
aletas son de una sola pieza no existe resistencia adicional a la transferencia de calor.

Aleta empotrada,

En la parte extena del tubo se hace una ranura de 0.2-0.3 mm (0.008-0.012 pulg.') de
profundidad. La aleta de aluminio se fija mecénicamente a la ranura y después las aletas se
pueden colocar en los lados opuestos del tubo, una frente a otra. £ espesor efectivo de la pared
del tubo es el espesor minimo de la ranura. Este tipo de aleta provee una excelente drea de
contacto, tanto ténmica como mecénica entre la ranura y la aleta. Aunque el metal del tubo sea
expuesto a ia atmoésfera, algunas pruebas bajo condiciones severas indican que se prefiere la
corrosion durante un largo tiempe antes de que ocurra una debilidad de la unién.

Aleta con separadores

En Alemania la empresa fabricante de intercambiadores de calor y enfriadores de aire GEA
Luftkuhlergesellschaft Happell GmBh desamolld un tubo aletado comprimiendo al tubo interno,
teniendo aletas rectangulares separadas®. De esta forma cada aleta es separada una de ofra y
cuenta con una base de contacto con el tubo para incrementar la superficie de unidn y tener el
maximo fluje de calor. Cuando todas las aletas estén en posicion sobre el fubo, entonces este se
cubre con una capa de zinc o titanio mediante electrodeposicion. Esta capa recubre todas las
superficies del tubo y las aletas y provee una unidn metilica totalmente hermética entre |a aleta ¥
el tubo. Este tipo de diseiio permite una considerable flexibilidad en la forma y tamafto de las
aletas y también de la seccion transversal del tubo.

Aletas en bloque.

En lugar de quedar en un solo lado del tubo, las alelas se extienden para quedar fijas en otro
tubo, quedando asi enire dos tubos, este arreglo se utiliza principaimente para gases y vapores
donde la velocidad de flujo es muy alta y por lo tanto existen vibraciones en el haz de tubos y se
requiere una mayor rigidez, ademas de controlar la dilatacion que sufre el tubo debido a las altas
temperaturas de los gases.
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Aleta soldada.

La aleta estd soldada a la base del tubo para proveer una union con baja resistencia. Estos tubos
son usados a temperaturas del orden de 400 °C y mayores, donde los tubos ariba mencionados
no pueden usarse. Las aletas son generalmente de material ferroso teniendo una conductividad
térmica de alrededor de una quinta parte del aluminio. Para incrementar la eficiencia de la aleta Yy
mantener fuerte la soldadura se necesita que las aletas sean gruesas.

Didmetro y soporte del tubo.

Aunque el rango del didmetro del tubo es de 19.05-50.8 mm (0.75-2 pulg.), el didmetro més
comin es de 254 mm {1 pulg.). E! metal del tubo, el cudl en muchos casos es acero de baja
aleacién o al carbono, es seleccionado segun el fluido de proceso. Los espesores de pared minimo
de los tubos mas comunes son fos siguientes™:

mm  pulg.  BWG

Acero de baja aleacion al carbono. 2.74 0.109 12
Acero femritico o austenitico. 1.65 0085 16
Aluminio y cobre. 21 0.083 14
Titanio. 1.24 0.049 18

Excepto para aplicaciones a alta presién, donde fos tubos en U son usados, ios tubos
generalmente son rectos. Estos normalmente estén amreglados en forma de triangulo equilitero,
aunque también algunas veces se adopta en forma de tridngulo isdsceles. El ameglo usual para e
tubo aletado es 60.3 mm (2375 pulg) y el espacio entre aletas en hileras adyacentes es
aproximadamente 3.2 mm (0.125 puig.).

Al igual que en un intercambiador de tubos y coraza, los tubos deben tener soportes en intervalos
a lo largo de estos para prevenir que cueiguen o se deformen. Es comiin porer jos sopories para
el haz de manera que la distancia méaxima entre un soporte y otro no sea mayor de 1.8 m (8 pies).
Ademas no deben daiiarse las aletas de los tubos por los soportes de cada haz. Una forma de
evitarlo consiste en enrollar una banda de aluminio de 12.7-19.05 mm (0.5-0.75 pulg.) alrededor de
cada tubo, de manera que las aletas queden separadas por 2 bandas. Este método simple tiene la
desventaja de que se aumenta el peso de los tubos. Un mejor método es moldear un anillo de
aleacion de zinc en el tubo para rodear ambos tubos y aletas, de manera que fos anillos del resto
de los tubos adyacentes descansen uno sobre otro y soporten la carga de las aletas. Estos anillos
tienen un didmetro del arreglo del tubo y un espesor de 12.7-19.05 mm (0.5-0.75 pulg.).
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Otro método similar, es el de rodear los tubos y aletas por una caja cuadrada hueca, hecha por 2
partes soldadas. La fongitud de los lados de {a caja deben ser iguales al del arreglo de los tubos,
teniéndose una profundidad de 19.05-25.4 mm (0.75-1.0 pulg.).

1.6.3. Cabezales.

Muchas aplicaciones involucran tubos rectos sujetos en ambos extremos por cabezales. El
cabezal de entrada es colocado en un plano lineal con un final similar al de un intercambiador de
tubos y coraza, en ef cual se aceptan dos o mas boquillas intemas y extemas. E| cabezal de salida
es semejante al cabezal flotante intemo de un intercambiador de tubos y coraza y fas boquillas
solamente se ensamblan si hay uno o més nGmeros impares de pasos. Similannente a un
intercambiador de tubos y coraza, las placas de particién soldadas dividen los cabezales en pasos.

La anchura del arreglo de los tubos usados en el disefto det enfriador con aire provee hileras mas
delgadas de tuberia similar &l de los intercambiadores de tubos y coraza. En un enfriador con aire
usando tubos de 25.4 mm (1.0 pulg.) de didmetro, por ejemplo, el espacio entre tubos adyacentes
es de 35 mm (1.375 pulg.), comparado con 6.35 mm (0.25 pulg.) en un intercambiador de tubos y
coraza. El espesor minimo de los accesorios es generaimente de 19.05 mm (0.75 pulg..) para las
hileras de los tubos y cubiertas de las tapas, de 25 mm (1.0 pulg.) para placas cubiertas y 13 mm
(0.5 pulg.) para otras placas.

Todos los cabezales tipo caja sujetan log espejos estacionarios de los tubos y placas superior e
inferior en tos cuales las boquillas son acopladas y las placas finales. Como en un intercambiador
de tubos y coraza, las piacas de particién de pasos se instalan si existen 2 o mas pasos para los
tubos. Los cuatro lados de la caja deben construirse de 4 0 2 placas soldadas en forma de L.
Opuesta a la capa de tubos esta una cubierta removible o una tapa, las funciones de estos se
describen a continuacién y se muestran en 1a figuras 1.5a y 1.5b.

Cabezal de placas con cubierta removible.

Esle es similar a un cabezal estacionario tipo N o canal de un intercambiador de tubos y coraza,
en el cual el cabezal es soldado al espejo estacionario de! tubo en un extremo, también es bridado
y atorniliado a una cubierta plana en el otro extremo. Remover la cubierta plana permite el acceso
& los tubos para su reparacitn y fimpieza, sin romper las uniones de la tuberia y las boquitlas. Este
lipo de cabezal es usado si la limpieza es frecuente, pero brdas rectangulares abiertas son
propensas a gotear en las esquinas.
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Cabezal con casquete removible.

Este es similar al cabezal o canal estacionario tipo B de un intercambiador de tubos y coraza, en
el cual el casquete completo provee acceso a los extremos del tubo para limpieza y reparacitn,
pero las uniones extemnas de la tuberia y boquillas deben romperse primero. Aunque es mas
barato que el de cubierta removible, [a brida esta similarmente propensa & gotear en las esquinas.

Cabezal atomillado.

El lado opuesto a la ldmina estacionaria de los tubos se fija con tomilles que coinciden con cada
extremo de! tubo. €l didmetro del orificio del tomillo es de 0.8 mm {0.031 pulg.) mayor que el
didmetro exterior del tubo y todas las operaciones involucran los extremos de tubo de manera que
la timpieza y acoplamiento de los tubos y la l4mina estacionaria deben llevarse a cabo quitando los
lomillos. Los tornillos tienen cabezas hexagonales y el asiento entre las roscas del tomillo yla
l4mina deben lograr un buen sellado. No abstante, el hecho de que [os extremos de los tubos no
pueden exponerse, el cabezal atomillado es el mas comiin ¥ usado a presiones hasta de 300 bar
{4350 I/pig 3.

Cabezal colector.

A altas presiones, donde el cabezal atomiliado es inconveniente, los cabezales coleciores son
usados, en los cuales los tubos son soldados dentro de los cabezales cilindricos 8 la entrada v
salida. Soldados en forma de U son usados para conectar un paso con el siguiente. Estos
cabezales se usan para presiones hasta de 700 bar (10150 ib/plg"). La Empieza solamente se
puede hacer por medios quimicos.

1.6.4. Armazén del haz.

El haz tiene platos longitudinales firmemente fijedos o canales, uno en cada tado para contener
los tubos. Ademds, dan la suficiente rigidez al haz completo, lo que permite que sea ligero y pueda
ser transportado sin dafios. Alomillado en la parte superior de fas estructuras, a los mismos
intervalos como los soportes del tubo, estos son asegurados por soportes 0 mamparas a lo largo
de la tuberia y se requieren cuando se necesitan sujetar los tubos del haz. Como el tubo final del
haz es simitar a un cabezal flotante o haz de tubo en U de un intercambiador de tubos ¥ coraza,
los tubos deben quedar libres para expandirse libre e independientemente de la estructura intema
y estructura del soporte. Para obtener esto, el cabezal de entrada se fija y el cabezal de salfida se
deja flotar. Deben existir grandes diferencias de temperaturas entre pasos elevados, el cabezal
llenc debe dividirse en 2 o mas cabezales separados para prevenir pérdidas de acoplamiento
tubos-ldmina estacionaria.
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Con el propésito de evitar que el aire se desvie del haz, conduciendo & una pérdida en la
eficiencia, los orificios o boquetes son sellados por fuera con ladminas metalicas. El APl 661
considera que cualguier ldmina debe tener un espesor maximo de 10 mm {0.375 pulg.).

1.6.5. Estructura.

La estructura representa alrededor det 15% del costo total y comprende la plataforma, escalera,
ventilador y cidmara la cudl es el ducto para conducir el aire hacia el ventilador. El peso de estos
componentes, ademéas de el haz de tubos aletados, es tomada para determinar el disefio de las
columnas de soporte. Si los ventiladores, transmisién y motores estan suspendidos de la
estructura, el disefio de las columnas debe lomar en cuenta esta situacion.

El ducto impelente es construido de acero con un espesor minimo de 2 mm (0.075 pulg.) si es
plano o 1.6 mm (0.08 puig.) si es estiado. Como se muestra en la figura 1.6, los ductos pfanos son
en forma de cajén, los cuales proveen un cambio repentino de la seccion entre la salida de 1a caja
del ventilador y {a entrada al ducto. Como su nombre {o dice, los ductos de transicidn mostrados
también en la figura 1.6 proveen una entrada gradual, en vez de un cambio repentino entre 1a
salida de la caja del ventitador y la entrada al ducto.

Aunque simple en apariencia, el diseiio de ductos ha sido objeto de considerable investigacion.
El objetivo ha sido producir un flujo uniforme de aire a través del haz de tubos para obtener la
méaxima eficiencia del ventilador. Aunque no existen dimensiones estindar, las dimensiones
tipicas del ducto se muestran como sigue®™: Ab = 4rea seccional normal del haz expuesto al flujo
de aire, Af = drea seccional del anillo del ventilador, Df = didmetre nominal del ventilador, Hp =
distancia entre el ventilador y e] haz de tubos, Hr = altura de !a caja del ventilador y @ = angulo
maximo de dispersién del aire; estas definiciones se muestran en la figura I.7. Del AP! 661 se
indica la siguiente relacidn:

Tiro forzado. Tiro inducido,
At/AD (min.) 0.40 0.30
Hp/Df (min.) 0.50 0.30
HEDS (min.) 0.16 0.18
8 (max.) 45° 45°

Como se supone, se obtiene mejor desempeiic si el flujo de aire se conduce en un ducto
cuadrado o seccidn rectangular. Un mejoramiento mas eficiente se obtiene si tas esquinas del
ducto son redondeadas por placas curvas.
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1.6.6. Ventiladores.
El equipo de accionamiento mecénico lo constituyen el ventitador, ta transmision y el motor que
representan cerca del 15% def costo total de! equipo.

Los ventiladores de flujo axial se utilizan preferentemente y excepto para unidades pequeilas se
emplea un solo ventilador, en unidades mayores deben estar 2 ventiladores sirviendo en cada
compartimiento; de modo que si uno falla, ¢l otro siga proveyende capacidad de enfriamiento. El
material mas comuin del ventilador es el afuminio, el cual se presenta en forma de ldmina, pieza
fundida o troquelada. Otros materiales incluyen fibra de vidrio reforzada, acero, acero inoxidable y
monel (aleacion de 70% de niquel, 28% de cobre y 2% de hiero; caracterizado por su alta
resistencia a la comosién). Los didmetros del ventiladorvande 1a 5 m (3 a 16 pies) y contienen 4-
10 aspas. Un motor directo es usado para ventiladores hasta de 1.5 m {5 pies) de diametro.

Las pérdidas de presitn aceptables para el aire en enfriadores se encuentran en el intervalo de
1.22 a 3.28 Ib/plg? y los ventiladores se disefian con base en estas condiciones. El APl 881 indica
que para [os limites de ruido, la velocidad para el ventilador es de 81 mvs (12,000 pies/min.) para
ventiladores de accidn indirecta y 81 m/s (10,000 pies/min.) para ventiladores de accienamiento
directo, No obstante, estrictas condiciones ambientales limitan la velocidad a 50 m/s {9843
pies/min.). El espacio entre el aro del ventilador y el aspa tiene considerable influencia en la
eficiencia del ventilador. El APl 861 especifica que el espacio radial no debe exceder el 0.5% del
diémetro del ventilador 0 19 mm (0.75 pulg.), se escoge el mas pequefio pero no debe ser menor
de 9 mm (0.371 puig.).

Excepto para ventiladores de accién directa, las aspas individuales del ventilador son disefian
para permitir un ajuste manual. En muchos casos el contro! de la unidad se obtiene por el uso de
aspas de control automético. Cada ventilador debe ser separado del siguiente por una lamina.

1.8.7. Transmisi6n.
La transmisidn es el medio por el cual se transmite la potencia del motor para hacer girar el
ventilador, en la figura 1.8 se muestran algunos arregios principales.

La forma méas comin de transmisién es con banda en V, el cual es usado en motores con
potencia hasta de 22 kW (30 HP). Los de banda tienen un costo inicial bajo, un buen registro o
periodo de operacion se obtiene si se instala y mantiene correctamente; en algunas refinerias su
uso es permitido hasta de 30 kW (40 HP). Sin embargo, ef APl 661 especifica que las
transmisicnes de engrane en Angulo reclo deben ser usadas para motores eléctricos hasta de 22
kW (30 HP) y potencias mayores, también en lodas las transmisiones con turbina de vapor.
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1.6.8. Motores.

Mis del 90% de los molores son eléctricos, aunque en ocasiones se utifizan turbinas de vapor,
motores hidrdulicos, motores a gasolina, etc. Pueden usarse otros tipos de motores que no sean
eléctricos como sustitutos en caso de falla de energia. Si las aspas del ventilador no son de
variacién automatica entonces el motor necesita comegir cuidadosamente el range de {as
revoluciones por minuto. En inviermo por ejemplo, debido a la baja temperatura del aire y el
comespondiente incremento de la densidad del aire es necesaric aumentar la potencia por que el
ventilador suministra un volumen constante, Ei incremento en la potencia es del orden de 25%.

1.7. Control de ia temperatura.
Varios métodos se usan para controlar ¢l funcionamienio de los enfriadores con aire para
safisfacer variaciones en las condiciones del clima y del proceso.

Los enfriadares con aire operando en climas extremadamente frios requieren atencion particutar,
Cada caso debe ser considerado con base en las ventajas y desventajas de cada une de elios,
Rubin (1982) y Monroe (1983)%? establecen el caso para aspas de paso variable para obtener
una reduccidn importante de energia consumida. Algunos métodos principales para controlar |a
temperatura son los siguientes.

1.7.1. Derivacidn.
Dispositivos de control instalados permiten derivar parte del fluido de proceso de la unidad: Este
método tiene la ventaja de bajo coste inicial y un control cortinuo pero no reduce el consumo de
energia.

1.7.2. Persianas.

En lugar de desviar parte del Auido de proceso, un sistema de persiana es instafado arriba del
haz de tubos para reducir el flujo de aire. El posicionamiento de las hojas de la persiana debe
obtener las condiciones de operacion predominantes mediante medios manuales o autométicos. El
control manual tiene la ventaja de simplicidad y bajo costo, pero en operacién continua el control
se obtiene por movimiento automatico, Ningin método reduce el consumg de energia.

1.7.3. Control del motor.
En una unidad grande conteniendo muchos ventiladores, el control se obtiene imtermmumpiendo el
funcionamiento de algunos de estos. La reduccion de energia se obtiene & un bajo costo de
capital, pero el control es de una forma muy brusca.
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Como altemativas, pueden usarse 2 velocidades o motores de velocidad variable. Este sistema
provée un control continug con reduccion de energia. El control del motor se restringe
cominmente & los ventiladores que tienen un paso fijo.

1.7 4. Ventiladores de amreglo variable.

El amreglo de cada ventilador puede ser modificado manualmente para obtener las condiciones
de operacidn del proceso, las cuales reducirén el consumo de energia. Aunque el diseiio del
ventilador penmite 1a modificacién del paso de las aspas, esta modificacién debe realizarse afuera
répidamente y el controf se efectia de forma brusca. Las aspas de paso variable automético
proveen un controf continuo pero tienen un costo maymm’.

1.7.5. Control para bajas ternperaturas del aire.

En ambientes extremadamente frios, el subenfriamiento de los fluidos de proceso pueden causar
su congelamiento. Esto puede ocasionar fa ruptura del tubo, en consecuencia se necesitaria parar
el proceso para su reparacion con pérdidas econémicas. Los enfriadores con aire han operado a
temperaturas de -50 *C y diversos métodos se han utilizado para prevenir el subenfriamiento de
1as corrientes de proceso® ¥,

Serpentines de vapor.

Pueden montarse en la base del enfriador para calentar el aire en la entrada, pero debe ser un
equipo separado de! enfriador y no ser parte de Ia tuberia de proceso. Los serpentines de vapor
son generalmente empleados también a la entrada del fluido al haz de tubos para reducir la
viscosidad de fluidos altamente viscosos,

Regirculacién de aire.

En este método, el cual es usado en unidades de tiro inducido, parte del aire caliente de salida
se recircula para calentar el aire frio de entrada. EI principio de este método se presenta en la
figura 1.9.

Como altemativa, un ventilador es instalado en un bay para suministrar aire en la direccién

Opuesta a la del aire de salida. Esto hace que el aire de salida caliente se mezcie con el aire frio
de entrada.
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Flujo paralelo,

Este método, aplicable a unidades de flujo en pasos miltiples, incluye el rearreglo del flujo de
aire, o flujo del fluide de proceso; de manera que el sistema es de flujo en paralelo, en fugar de
flujo a contracomriente. Por este método el aire de entrada fric se pone en contacto con el fluido de
proceso a la entrada.
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Capitulo 1I.

Condensadores con aire.

En procesos donde se requiere la condensacién de vapores, es necesaria la transferencia de
calor. Aunque es posible intercambiar atgo de calor del vapor a condensar hacia otra corriente de
proceso, en muchas aplicaciones industriales |a etapa final de un proceso -es la transferencia del
calor, ya sea al agua o ai aire. En este capilulo se tratara brevementse los condensadores con aire,
fio se mostraran detalles especificos de sus componentes ya que en gran medida son semejantes
a los enfriadores, solo de sus aplicaciones y tipos de arreglos mas comunes.

1.1, Aplicaciones de los condensadores con gire.
Los condensadores con aire pueden encontrarse en tres principales operaciones industriales:
1. Transferencia de calor en relacién con la generacién de electricidad mediante turbinas.
2. Condensacién de los vapores de una torre de destiiacion.
3. Servicios de condensacidn asociados con unidades de refrigeracion a gran escala.

Aunque se han ensayado varios disefios para condensadores con aire (incluyendo el montaje
horizontal convencional), la unidad llamada tipp A o tejado es la mas comin y tiene varias
ventajas ya que permite el drenado méas rapido del condensado. Esta unidad se muestra en la
figura I1.1. Las comientes que circulan se muestran en la figura 11.2.

Una discusion de tas ventajas generales de los condensadores con aire serian las mismas que
para los enfriadores. En relacion a el uso de estas unidades como medio de transferencia de calor
especificamente para condensacion, se muestran las ventajas a continuacién:

= El uso de aire como medio de enfriamiento elimina el uso de agua de enfriamiento y todas sus
problemas asociados, que incluyen los siguientes:

(&) El costo del agua y su tratamiento.

(b} El costo de inversién asociado con la construccién de torres de enfriamiento. (No obstante, el
costo total de inversién no siempre suele ser a favor de los condensadores con aire: la
combinacidn attemativa de una torre de enfriamiento y un condensador con agua de enfriamiento
puede algunas veces ser mas barato. Las dos opciones necesitan cotizarse para seleccionar la
mas econémica).

(c) Los problemas asociados con sistemas de agua de enfriamiento (biolégicos, particulas
suspendidas, incrustaciones y cormosion asociados a estos),

(d) Regulaciones ambientales con respecto a la descarga de aguas residuales.
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(e) Los problemas de posible crecimiento de bacterias en las condiciones de operacion, tales
como humedad y calor en las torres de enfriamiento {Donde el agua es escasa, tales como en
regiones desérlicas, la alternativa seria el uso de aire).

« La ampliacién y/o modificacién de Ia planta es més facil de realizar por que no existe sistema
de agua de enfriamiento ya que el condensador con aire ocupa menor superficie de terreno,

+ Se evitan lineas adicionales de tuberia para el agua de enfriamiento. Aunque la combinacién
de una torre de enfriamiento y un condensador con agua de enfriamiento es mas barato en
inversién, necesita a esto agregarse lineas de tuberfa, bombas y vdlvulas, ademas de
instrumentacién para estos equipos.

Aln con estas ventajas, existen ciertas desventajas. Por ejemnplo:

* La tuberia de salida del vapor es de gran didmetro y dificil de acomodar.

 El sistema de vacio asociado con la condensacién de vapor es mas susceptible a que no
permnita el paso del aire.

* Se necesita un gran volumen para evacuar fluidos al arranque.

I1.2. Montaje para condensadores con aire.
I1.2.1 Unided montada en columna,

Aunque generalmente los condensadores se montan en el suelo, existen ciertas ventajas al
montarse estas unidades en la parte superior de la columna de destilacién como unidad de
condensacion. Las figuras (1.3 y 1.4 respectivamente muestran unidades de flujo descendente y
reflujo, las unidades montadas en una tome de destilacién son generalmente de tiro inducido.

Dehne (1 969)‘“’ cita las ventajas del montaje en Ia torre de destilacion, que son:

« Eliminacién de la necesidad de suministrar agua de enfriamiento.

» Ahomo de superficie de terreno.

» Eliminacién de una red de tuberia para suministrar agua de enfriamiento a la parte superior de
la torre para un condensador con agua de enfriamiento.

* No instalar control de temperatura del condensado.

= Estabilizar la carga de vapor al rehervidor debido al mantenimients de las condiciones estables
del condensador.

+ Flujos constantes de la corrientes de reflujo y destilado ya condensado.

= Operacién tranquila y estable de la torre de destitacién.

« Eliminacién del refiujo de condensado, asociado a costos de bombas y problema de
incrustacién,



Las desventajas obvias en el costo para el montaje en la torre son las siguientes:

« E! peso de ta unidad hace necesario incrementar |a resistencia de la estructura donde se
montarén la tore de destilacion y el condensador con aire y la cimentacién debido a la carga
agregada lo que incrementa el costo de inversion,

» El servicio a el condensador con aire montado en la torre es menos conveniente comparado
con el de agua de enfriamiento debido a su gran volumen; aunque tiene un periodo mayor de
mantenimiento.

IL.3. Arreglos del flujo para condensadores
Los tipos bdsicos son condensadores con flujo descendente, condensadores con reflujo,
condensadores con flujo descendente y reflujo, condensadores horizontales y condensadores
verticales.

11.3.1. Condensadores con flujo descendente de condensado.

En este arreglo, el vapor entra al haz de tubos por artiba por medio del distribuidor de vapor y el
condensado desciende a la parle inferior del haz. Para unidades momadas en el suelo, es coman
que sea una construccion tipo "A” o tejado con dos haces de tubos aletados que sean alimentados
por et cabezal superior y el aire pasa a través de ellos mediante la acci6n de un vertilador de flujo
axial locatizado debajo de la unidad,. esta unidad se muestra en Ia figuras 1.1 y 11.2. Para unidades
montadas en columnas, se prefiere el flujo de aire inducido como se muestra en la figura 1.3, ya
que esto facilita la construccidn y el montaje de la columna y también asegura la maxima
transferencia de cator.

Dependiendo de las condiciones de operacién, particularmente a la temperatura del aire
ambiental, puede ocumir algo de subenfriamiento del condensado. En una columna de destilacion
esto no es deseable por que e reflujo debera entrar a la columna como liquido saturado. En el
caso de que la columna funcione en esta condicién, este déficit de calor sensible tendra que ser
compensado por calor latente de la condensacién de vapor en contacto directo en la columna
misma; la fuente de este calor sera el rehervidor. EY control sobre los efecios de subenfriamiento
pueden obtenerse mediante el yso de obturadores Yy persianas para restringir el flujo de aire. En
algunos disedlos mas sofisticados son usadas aspas de arreglo variable de los ventiladores, de
acuerdo con los requerimientos de enfriamiento, el flujo del aire puede controlarse cambiando el
éngulo de ataque de las aspas.
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Las distancias recorridas por e vapor y el condensado son relativamente cortas en unidades
montadas en torres de destilacidn comparadas con condensadores montados sobre el suelo o
equipe de agua de enfriamiento; también la caida de presidn promedio es relativamente mas
pequeiia. Para torves operando a bajas presiones es de una considerable ventaja.

il.3.2. Condensadores con reflujo.

En general, la apariencia del condensador de reflujo es similar al condensador con flujo
descendente excepto que el vapor entra por abajo y fluye a contracomiente con el flujo de
condensado. Los condensadores de reflujo son usados cominmente en columnas de destilacion
como lo indica la figura 11.4. El ameglo también permite tener bajas caidas de presion, lo cual
ayuda a mantener en operacitn estable la torre de destilacion. Persianas, obluradores o aspas de
arreglo variable pueden usarse para compensar los cambios en la temperatura ambiental de! aire
para mantener estables las condiciones de la tome.

11.3.3. Condensadores combinados de flujo descendente y reflujo.

El problema de venteo y conduccidn de gases incondensables {que se presentia en lodos los
tipos de equipo de condensaci6n) puede resolverse af combinar los disefios de flujo descendente y
reflujo como se muestra en [a figura H.5. Aqui, el vapor remanente después de la seccion de
condensacién principal (flujo hacia abajo) es condensade como reflujo desde la parte superior
donde los gases incondensables pueden ser venteados.

1.3.4. Condensadores de tubos horizontales,

Los enfriadores con zire de tubos horizontales son las més ampliamente utilizadas para unidades
sencillas montadas en el suelo. Tales unidades son algunas veces usadas para servicios de
condensacion {figura 11.6.), aunque estas tienen problemas con el drenado de condensado y un
exceso de liquido subenfriado. El condensado a menudo forma una capa estratificada en el fondo
del tubo y ccasiona un drenado relativamente lento. El problema puede ser dissninuido mediante
una pequeita inclinacién de los tubos en |a direccién del flujo de condensado de vapor.

También es dificil de evitar el subenfriamiento del condensado (lo cudl es un problema
importante en destilacién).Sin embargo, en la operacién de destilacién, no es usual emplear
unidades horizontales debido a la gran 4rea ocupada.
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i1.3.5. Condensadores con tubos verticales.

Los condensadores con lubo vertical (figura 11.7) son usados en algunas aplicaciones donde el
Area que se ocupa es mas restringida. Estos no tienen problemas de drenado del condensado ya
que los vapores entran por arriba de la unidad. Estos condensadores son més convenientes para
mortarse en e! suelo que en {a columna debido a la conformacion asimétrics ya que el ventilador,
por ejemplo esta locafizado a un lado de la ynidad.

Il.4. Efectos de mala distribucién del aire y flujos.

Los condensadores y los enfriadores con aire son disefiados considerando un flujo uniforme del
aire sobre el haz de tubos y una distribucién uniforme del fluide de proceso en el tubo entre las
hileras respectivas de un paso por los tubos y entre los tubos en una hilera, pero esto no siempre
es el caso. El disefio por computadora mas avanzado para enfriadores y condensadores con aire
puede tomar en cuenta aigunos aspectos de mala distribucién (por ejemplo, cambios de la
temperaturas del aire a medida que pasa por el haz de tubos). Aqui se considerarin brevemente
otros aspectos de los problemas del aire y del fluido en los tubos respectivamente.

11.4.1. Mala distribucion del flujo de aire.
tos ventiladores de flujo axial usados en condensadores y enfriadores con aire producen
naturalmente una velocidad mayor en la parte superior que en la parte inferior. Para obtener un
flujo uniforme se requiere un ducto de mayor profundidad que aquellos que se encuentran
cominmente en unidades comerciales. Por lo tanto, siempre se presentard alguna mala
distribucién. En casos extremos, donde el ducto es muy poco profundo, el aire puede realmente
pasar hacia abajo a través del haz en la regién central.

También se debe tener cuidado en la seleccion de la relacion del drea del ventilador (Sv)
operando sobre el érea del haz de tubos (S). Paikert (1990)"5’ da la siguiente expresidn para el
rango dptimo:

18 < i L2 e ettt e eeees e (.1}
Sv

En general, las unidades de tiro inducido dan una mejor distribucién del fAujo de aire que las
unidades de tiro forzado. Debido a que ef aire al circular en flujo cruzado a través del haz de tubos
se va calentando y por consiguiente reduciendo la diferencia maxima de temperatura al pasar por
la primera hilera de tubos, llegando a una temperatura mayoer en la segunda v asi sucesivamente
en las demés hileras. Esto reduce !a rapidez de condensacién y afecta la distribucién del flujo del
fluido de proceso.
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IL.5.2. Mala distribucién de los fluidos.
Existen otras causas de mala distribucidn y éstas se mencionan por Henry y Farrant {(1983)™ to
que incluye los problemas de diferencias en la longitud del tubo y esto ocasiona subenfriamiento
excesivo y posible congelamiento.

Citando articulos de Boyko y Kruzhilin (1965, 1967 ™, Henry y Farrant observan que donde
hay condensadores con tubos de diferente longitud (por ejemplo, en condensadores horizontales
con tubos en U), los tubos més cortos tienen mas vapor que condensado. En estos tubos, ¢l vapor
pasa por las salidas a los cabezales donde es parcialmente condensado por contacto directo con el
condensado subenfriado producido en los tubos mas largos en el condensador. El efecto total es
una reduccidn en ef rendimiento del que se espera oblener con una buena distribucion de vapor,
esto también produce una reduccién en la caida de presion,

Rozenman y Pundyk (1974)%7 reportan una investigacién del efecto de mala distribucién debido
a la introduccidn de gas inerte en el rendimiento de un condensador de seis hileras diselado para
condensacion total y subenfriamiento con distribucién uniforme de flujo uniforme entre las hileras.
Si 1a hilera superior consigue una condensacién total, entonces las otras hileras de tubos tienen un
gran incremento de subenfriamiento a medida que se acercan al ventilador. Esto origina un peligro
mayor de congelamiento en condiciones invemnales. Ronzeman y Pundyk (1974) calculan que bajo
estas condiciones de mala distibucién debe reducirse el tamafioc del condensador
aproximadamente un 16% del tamaito disefiado.

Un buen condensador con aire debe, continua y completamente, juntar y descargar todos fos
incondensables y gases inertes. Los incondensables e inertes estin dentro de los tubos y
cabezales; cuando condensa el vapor se acumutan si no son removidos del sistema rapidamente.

Et “entrampamiento” de incondensables causa problemnas de condensacién de vapor. Durante el
inviembo, los incondensables entrampados ocasionan el congelamiento del condensado; durante el
verano, cubren las superficies de intercambio de calor y reducen la capacidad de transferencia.
Ademas, los incondensabies son absorbidos por el condensado en las bolsas “entrampadas” y
ocasionan comosion det metal®™®.

La figura 1.8 muestra con mas detalle el entrampamiento de los incondensables en un
cendensador de vapor simple que tiene solamente dos hileras de tubos unidos a un cabezal de
enirada y otro de salida convencionales no divididos. Desde la primera hilera expuesta al flujo de
aire y una temperatura ambiental T, y saliendo a una temperatura T; entra en contacio con la
segunda hilera saliendo a una temperatura T,, entonces en la segunda hilera se condensa menos
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vapar que en la primera y por lo tanto tiene una menor caida de presién def vapor. La presidn en el
cabezal de salida es igual 2 ia presién del cabezal de entrada menos la caida de presidn en la
segunda hilera. La presién en el cabeza! de salida entonces excede ia presidn de! extremo de
salida de la primera hilera.

Entonces el vapor fluye en ambos extremos de la primera hilera en sentido inverso y los
incondensables comienzan a entramparse dentro. Estos no pueden fluir hacia el cabezal de safida
hasta que su presién sea igual a la presion del vapor en este cabezal. (Punto C en ia figura 11.8).
Por eso los incondensables se extienden por la longitud G-H del tubo. Por fo tanto es muy poco
vapor el que fluye por los incondensables, de modo que el metal del tubo dentro de esta longitud
comienza a enfriarse. El condensado comienza a congelarse en su reconido descendiendo por
gravedad hacia al cabezal de salida a través de la seccion fria.

Algunos métodos disponibles para superar problemas potenciales de mala distribucion han sido
discutidos por Schreg y Kem (1981)®". Estos son:

+ Estrangulacion selectiva del flujo de vapor en cada hilera de tubos.

» Uso de un condensador de vapor para eliminar los efectos del gas inerte tentendo un. flujo
definido de vapor a través de cada hilera de tubos.

= Analizar y modificar las caracteristicas de transferencia de calor de cada hilera de tubo para
producir una velocidad de transferencia uniforme de calor.
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Capitulo 111
Fundamentos de diseiio térmico de enfriadores con aire.

Una diferencia de temperatura es ta fuerza motriz, mediante la cual ef calor se transfiere desde
una fuente de mayor temperatura T, a otra menor T, ésla se representa por la diferencia de
temperaturas de las dos fuentes AT = T, - T,; estos pardmetros, ademas del coeficiente total de
transferencia de calor U dan la velocidad de transferencia de calor mediante la siguiente ecuacién:

G2 U (T = T et se e bt e aan e ea e s nn e e e eme et et anns (1.1}
donde g es ia velocidad de transferencia de calor.

HI.1. Coeficientes individuales y totales de transferencia de calor.

El concepto de coeficiente individual de transferencia de calor o, asi como el coeficiente total de
transferencia de calor U y la fuerza motriz de temperatura AT, son bésicos para los principales
métodos de disefio de intercambiadores de calor y también en enfriadores con aire. Debe
entenderse que el coeficiente individual de transferencia de calor no es una cantidad fundamental,
pero si una ayuda importante en la formulacién de las ecuaciones de disefo.

Una ventaja principal de el uso de o para cuantificar la velocidad de transferencia de calor es
que los valores individuales de « para dos fluidos diferentes intercambiando calor pueden utilizarse
para relacionar |la rapidez local de transferencia de calor y la diferencia de temperatura local y total
entre dos fluidos. Para e case mas comin de transferencia de calor en que dos fluidos estan
separados por una pared sdlida con depdsitos de suciedad en una o ambas superficies, el
coeficiente total de transferencia de calor U esta relacionado con el coeficiente individual y otros
pardmetros def sistema por la ecuacién [11.2"7,

14
Af 7 Apnnd} RﬁA . AJ ............... .2

donde los subindices i y o se refieren a los fluidos y superficies interiores y exteriores de la pared

U [l A +Rﬁ2+ZRw, A

respectivamente, R, es la resistencia debido a suciedad de la superficie de transferencia de calor
debido a polvo, productos de [a corrosidn, bacterias, etc.; ¥ TRpami {A"/Acama)) 5 la resistencia a la
transferencia de calor de la pared sdlida.




El concepto del drea de referencia A® y su relacion con A, y A, necesita desarrollarse con
detalle. Siempre et coeficiente de transferencia de calor, ya sea individual o total debe astar
relacionado con una drea especifica y no tendria sentido continuar con el disefio térmico sin tomar
en cuenta esta relacibn; para casos geométricos simples, la seleccion del drea de referencia es
directa. Por ejemplo, para flujos dentro de un tubo circular liso de longitud L, el drea de referencia
es ¢l &rea de contacto entre e! fluido y la pared inlema del tubo, A; = nDiL.

Una drea de referencia debe satisfacer dos condiciones.
1. Debe calcularse por técnicas o métodos directos, usando dimensiones medidas facilmente.

2. Debe ser claramenta definida por el autor (o el expositor) y claramente entendida por el lector
(u oyente),

Eil drea de referencia no necesita ser un 4rea fisicamente real; por ejemplo, es bastante
razonable definir el drea de referencia de un tubo rugoso como iguat a el drea exterior de un tubo
plano teniendo un didmetro igual at didmetro exterior del extremo no rugoso del tubo y la fongitud
total def tubo corrugado™®. Deben distinguirse también fas dreas de referencia para coeficientes
individuales {A; A,, en fa ec. ill.2] y aquella para el coeficiente total A*. Nuevamente, cualquier
drea de referencia conveniente puede usarse para A* sujetindose a los dos requerimientos
mencionados. Generalmente A* puede llegar a ser A; 0 A,, pero no necesariamente. Una relaci6n
general para cualquier coeficiente total y su drea de referencia es

U AU A=U, A7 U Ao e sesssssesmmssssien (1.3)

donde A, es el rea promedio de transferencia.

En la ec. ill.2, el {érming TR paeq {A*/Apare,) Puede incluir uno o maés tipos diferentes de téminos
dependiendo de !a construccién de la superficie. Algunos ejemplos son:

{a) Pared plana lisa.

R s = o et e e oot (n.4a)
pered /’Lmd

donde Ly, es el espesor de pared ¥ Anaws €S la conductividad térmica media del material de

pared. En este caso Ap.we 5 el drea de superficie total de la pared plana a través del cual el calor
es conducido,
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{b) Paredes planas lisas, compuesta de dos o mas capas de diferentes matenales, sin resistencia
de confacto entre las capas.

Ry = Z5 5

donde j se refiere a cada capa; A €5 €l mismo caso de (a).

(111.4b)

(¢} Pared cifindrica lisa.
Para el caso de paredes cilindricas, es mejor tratar el término drea superficial con el témino
resistencia
A _ L. A
Apmd' ﬂpmd [” X L(Do - D.) lﬂ(DO/D,-)]
€l término en corchetes de la ec. IIl.4¢ es la definicidn del drea media logaritmica de un cilindro
de didmetro extemo Do, didmetro intemo D:; vy longitud L. Para casos mds practicos en

intercambiadores de calor, el drea media artmética (1/2)xl(Dy*D) puede ser usada con ermor
aceptable.

Ruwea™

................................. (M.4c)

(d) Paredes cilindricas lisas compuestas do dos o mds cilindros de diferentes materiales, sin
resisfencia de contacto en la inferfase entre ellas.

Ry = A =y Lo, x A N (1 T
pared Apmd.f X L(Do,; - Di.j)/lq.Do,j - Di,j)

donde j se refiere a cada uno de los cilindros. Nuevamente, en el célculo del drea media aritmética

para cada cifindro puede considerarse un pequefio emor.

(e) Superficies aletadas.

Las superficies aletadas son usadas cuando se desea incrementar el drea de transferencia de
calor en contacto con un fluido, generalmente porque el fluido tiene un coeficiente de transferencia
de calor mas bajo que el otro. También existe una resistencia adicional al flujo de calor debido a
un medio de conduccién mayor requerido.

Esta resistencia adicional puede incorporarse dentro de la ecuacion de coeficiente total en
alguna de estas formas:

1. Eficiencia de aleta. La resistencia adicional puede interpretarse como ja reduccion de la
efectividad o eficiencia de la superficie aumentada y cuantificarse introduciendo un factor de
eficiencia de la aleta ry (O<nr <1).




En este caso no existe un cambio en Ia formutacion del términe de resistencia de pared en la ec.
Nl.2. Este es el método usuai de resolver el problema.

2. Resistencia de aleta. La resistencia adicional puede incorporarse dentro del ténmino de la
resistencia de pared en la ec. I1l.2 como un término de resistencia de aleta, el cual es funcion de la
eficiencia de aleta, la geometria de la aleta y el coeficiente de transferencia de calor de! fluido en
contacto con las aletas. Este tratamiento es mas complejo que la eficiencia de la aleta, pero tiene
la ventaja de que la resistencia de la aleta cambia muy poco con el coeficiente de transferencia de
calor para una geometria de aleta dada y el metal; valores de Ry, pueden calcularse para
configuraciones de aletas mas usados e incorporados en ja ec. .2 como una constante. La
formulacion de la resistencia de aleta tiene la ventaja conceptual de identificar la resistencia
agregada que comienza en la aleta y no en el proceso de conveccion.

() Resistencia de cortacto.

Siempre y cuando dos superficies sélidas estén en contacto mecanico, existiré cierta resistencia
al flujo de calor de una capa a otra en la interfase. Para incorporar en la ec. 1.2, el reciproco de la
conductancia de contaclo calculada se agrega a los ofros téminos de resistencia de pared, usanda
€l drea de contacto interfacial entre las dos superficies como Apame  para cada término.

I11.2. Ecuacién basica de disefio,

La rapidez jocal de transferencia se relaciona con la diferencia local de temperatura entre dos
corrientes por'®:

dO =1 (T.-T)dA oo et e (11.5)

Donde 7, y 7. son las temperaturas de las comientes caliente y fria respectivamente. Los
asteriscos en U/ y A indican que estos valores deben considerar un area consistente. La diferencial
se usa aqui para enfatizar que una serie dada de valores de U*, T, y T. deben ser vilidas
solamente en un punto en e! intercambiador de calor y que en este punto una cantidad de calor dQ
se transfiere a través de! elemento de drea A*.

La ecuacion 11.5 est§ fimitada a una operacidn en estado estacionario, esto es, las condiciones
en cualquier punto dado en e! intercambiador no cambian en funcion del tiempo. Aunque esta
condicion rara vez es verdadera, durante la operacién normal de varios intercambiadores la
cantidad de calor a ser transferida excede la capacidad de almacanamiento y esto es una muy
buena aproximacién. Algunos intercambiadores son operados al pringipio, en modo transiente y
requieren un analisis diferente.

47



L

€l problema de disefio es determinar el 4rea total requerida en un intercambiador de calor para
transferir el calor totaf especificado o Qy. La ecuacidn IN.5 puede integrarse para dar:

L O (1.8)
A=l U(T.-T)

La evaluacion del lado derecho de ta ec. IIl.6 puede efectuarse en principio por una combinacion
de los calculos de las ecuaciones de balance de calor y velocidad; para célculos de transferencia
de calor con cambio de fase, los balances de materia y la mecénica de fluidos son también
esenciales. Finalmente, para cambio de fase de mutticomponentes, son necesarias las relaciones
detalladas del equilibrio vapor-liquido.

El esquema de calculo requerido para evaluar la ec. 111§ depende tanto de la naturateza del
proceso de transferencia de calor como de la orientacién del flujo de la dos comientes a través del
intercambiador, pero es seguro decir que raramente es factible una solucidn manual de la ec. I11.6.
Las pequefias calculadoras programables son algo mas convenientes, especialmente para
problemas resueltos frecuentemente para un disefio preliminar. En su mayor parte, la integracion
de la ec. 1.6 esta limitada a computadoras programables con programas de disefic de
intercambiadores de calor que pueden ser disefiados adecuadamente por procedimientos mas
complejos y exactos.

1l1.3. Concepto de diferencia media de temperatura.
La ec. IIl.6 puede integrarse analiticamente si se hace un cierto nimero de consideraciones. El
resultado es el concepto de diferencia media de temperatura (MTD)™.

Las consideraciones principales que se hacen son las siguientes:

1. Todo elemento de fluido que entra al intercambiador en una comiente fija tiene una misma
oportunidad de encontrarse con la superficie de transferencia de calor. Esto es, que cualquier paste
de la corriente es capaz de tener contacto con la superficie de intercambio de calor en su paso a
través del intercambiador.

2. El intercambio de calor esta en estado estacionario.

3. Los calores especificos de las comientes individuales son constantes. Un cambio de fase
isotérmica (por ejemplo, condensacion de un vapor pure con caida de presién insignificante)
comesponde a un calor especifico infinito, el cual satisface la consideracién y simplifica el
resultado.

4. El coeficiente de transferencia de calor es constante.

5. Las péndidas o el aumento de calor a o de los alrededores son insignificantes.

6. El flujo de calor longitudinal es insignificante,

7. El arreglos de flujo estd siempre a contracorriente o siempre en paralelo.
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Bajo estas consideraciones, la ec. 1.6 puede integrarse analiticamente para dar
A -

donde

(T""' T, "") _ (T"“" T ""‘)  eeetss s s ase oo ee e eeemeee (tn.s)
T o= Ty (T~ T

para flujo a contracomiente y

(Tc.m B T_r.m) ~ (Tc,.m! B Tf,.u!)
1“[(Tc,m - T;,“)/ (Tc.ml - Tf.:d)]

para flujo en paralelo, donde T.. es la temperatura de entrada de! fluido callente, Tosw €5 la
temperatura de salida del fluido caliente, Tr.¢ ia temperatura de entrada del fluido frio ¥ Tiem 2
temperatura de salida del fluido frio.

AT =

ATu=

....................................................... (11.8)

Muchos intercambiadores de cator no operan en flujo a contracomiente purc o paraleto puro, sino
en alguna combinacién de los dos o en flujo cruzado. En muchos de estos casos s posible
integrar de nuevo la ec. 1li.6 analitica o numéricamente para obtener

A': QT = QT
U FAT. U AT,

donde M indica “media” o *media efectiva® como aplica a diferencia media de temperatura ATy
es definida por 12 ec. lIl.7 y F es una funcién del arreglo de flujos y de los pardmetros R yT:

R - Tc,cu - Tc.ml

........................................................................... (.10

.................................................................................................. {11)
Tf,sa! - Tf ent
y
P 01.12)
T: o Tf.ul’

Las gedficas y ecuaciones para F, R y P se presentan para una serie de los amreglos mas
importantes de enfriadores con aire al en el apéndice A.
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Las ecuaciones anteriores, obviamente ofrecen una solucién mas simple de la ecuacion de
disefio de intercambiador de calor, que una integracidn numérica. Sin embargo, pueden resultar
serios errores si la diferencia media de lemperatura es empleada bajo condiciones donde las
consideraciones no son satisfechas. Ciertas clases de intercambiadores de calor, por ejemplo
rehervidores de termosifon vertical y condensadores parciales, no satisfacen las consideraciones
anteriores y requieren la integracitn de la ecuacion basica,
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Capitulo IV.
Método corto para el disefio térmico de enfriadores con aire.

Aunque se han publicado varios articulos para el disefio y seleccion de enfriadores y
condensadores con aire (apéndice B), no existe aiin un método definitivo. Actualmente existen
varios programas para el diseiio y calculo de rendimiento de estos equipos, entre fos principales
son el ACOL de H.T.F.S. (Heat Transfer and Fuid Flow Service} Themnodynamic Division,
A.E.R.E.; los diagramas de flujo de este programa se muestran en e apéndice C.

Aunque este programa se encuentra disponible comercialmente, es atin costoso por lo que
algunas firmas realizan su propios programas para el célculo y disefio de estos equipos, tal es el
caso del Instituto Mexicano ded Petrdleo que realizé el programa “DIMPA" (apéndice D). A
continuacion se presenta un método para el célculo preliminar de Ia superficie de transferencia de
calor y 1a potencia requerida del moter para un equipo utilizado en el proceso de enfriamiento o
condensacidn de una comiente de proceso®.

IV.1. Sistema de tubos aletados para enfriadores con aire.

Los coeficientes de transferencia de calor det aire son relativamente bajos comparados con los
de las commientes de proceso a ser enfriadas o condensadas, por lo tanto deben compensarse
parciaimente por extensidn de la superficie en el lado de) aire. Mediante e! aletamiento de los
tubos, la superficie de intercambio de calor puede extenderse de 10 a 25 veces la superficie del
tubo sin aletar. La extensidn de la superficie es optimizada con base en consideraciones de
fabricacidr] y economia,

Un criterio para la optimizacidn es incrementar el rendimiento especifico de la transferencia de
calor alcanzable por unidad de costo C, el cudl primero aumenta con ia extension de la superficie
incrementada A/A; pero disminuye después de rebasar el valor éptimo (Fig. IV.1). El valor maximo
de esta funcién indica 1a extensién de superficie 6ptima, el cual aumenta junto con el incremento
del coeficiente de transferencia de cator para ef tubo.

El coeficiente de optimizacidn U A’S/C de acuerdo con Ia fig. IV.1, tanto A/S como U dependen
del &rea de la superficie. El pardmetro A/S, el drea en contacto con el aire por metro cuadrado de
superficie es simplemente un factor geométrico que puede determinarse de acuerdo al tipo de tubo
aletado. La cantidad U, el coeficiente de transferencia de calor, no obstante es muy compleja. De

acuerde & la ec. IV.1, ésta depende de un gran nitmero de parametros ademas de la extension de
la superficie A/A,.
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U €/S = Coeficiente de optimizacion.

U = Coef. total de tronsferencia de calor.

A = Area de referencic para el coeficiente
totol de transferencia de calor Uy,

A = Aren de la superficie interna de los
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A/S = Area en contocto con el aire por
metro cuadrado de superficie.

C = Unidad de costo.

Fig. IVl Extension de superficie éptima
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donde:

R e (VA }

oo = valor medio del coeficiente de transferencia de calor para el aire (W/m? *K). También

depende de las siguientes caracteristicas:
Velocidad del aire.
Espaciamiento entre las aletas.
Forma geométrica de las aletas (circular, eliptica, rectangular)
Grado de turbutencia del aire.
Turbulencia artificial intensificada en la superficie.

e = Eficiencia de la aleta como se define en la ec. IV.2 y en la fig. IV.3 dependiente de:

La geometria de la aleta (2ltura, espesor, forma seccional).
El material de la aleta (coeficiente de conductividad témmica)
El coeficiente de transferencia de calor.

oy = Coeficiente de transferencia de calor del fluido en los tubos (Wim? °K).

R, = Resistencias a la transferencia de cator del fluido en los tubos hacia la superficie de contacto
del aire (m* "K/W), las cuales consisten en la resistencia de contacto entre la aleta y el tubo base,
asi como la suciedad en el tubo que puede ser una cantidad esencial, mientras que la resistencia
de conductividad térmica de la pared del tubo y ia suciedad en el aire también se presentan perc
muy bajas.

A = Area de referencia para el coeficlente total de transferencia de calor U (m?). Esta area de
referencia es arbitraria y puede ser cualquier superficie real o considerada; por ejemplo, la
superficie externa del tubo, el 4rea de superficie tolal o una combinacitn de varias superficies. En
consecuencia, el valor del coeficiente de transferencia de calor total {/ no es exacto. Esto es
salamente admisible para una comparacién de varios tubos aletados donde el rea de referencia A
en [a ec. IV.1 es idéntica.

IV.1.1. Eficiencia de la aleta y distribucién de la temperatura en tubos aletados.
La calidad termodindmica de un tubo aletado se expresa por la eficiencia de la afeta, la cual
indica las pérdidas de calor en la aleta y se define como sigue

7. = diferencia efectiva de temperatura entre el centro de 13 aleta y el aire atmostérico

diferencia de temperatura entre la base de la aleta y el aire atmosférico




PV
7. 9;,7 = !92 ...................................................................................................... (IV.2)
donde
w = Temperatura en el centro de {a aleta.
3, = Temperatura del aire atmosférico.
Srr = Temperatura en la base de {a alets.
de acuerdo a la figura IV.2. Para muchos tipos de tubos aletados no existe una solucion

matematica definida para 7. La solucién conocida para el caso especifico de {a aleta ptana de
espesor constante es

tanh X
T?F = “‘7—— ......................................................................................................... (v.3)
donde
A
Zao ]
B e VS (IvV.4)
A0

Estos factores son:

h = altura de la aleta (m).

ao = coeficiente de transferencia de calor externo (W/m2 *K).

Ar = Conductividad térmica de! material de la aleta (W/m °K); para aletas en plato galvanizadas,
un valor combinado de a lamina de !a aleta y |a capa de zinc.

& = Espesor de la aleta (m), no siempre es constante.

La figura 1.2 muestra la curva tipica de temperatura a través de! tubo aletado. La variacién de
lemperatura es proporcional a la resistencia de fiujo de calor.

IV.2. Rango térmico.

La obtencidn del rango témico requiere primero una adaptacién razonable de los medios a
seleccionarse para una tarea especificada, esto implica poseer cierta experiencia de disefio. La
forma, tamafio, tipo de aletamierto y material de Ia aleta y el tubo deben ser compatibles con el
fiuido a enfriar o condensar y adaptarse a sus propiedades fisicas. El método para la estimacién
del rango es el siguiente!™™

V.2.1. Estimaci6n del coeficiente de transferencia de calor para el tubo oy.
Con base en [a tarea especificada, una suposicién inicial de valores de o pueden hacerse por
medios de las tablas IV.1 y V.2 o |a figura {V.3,
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Tabla IV.1. Coeficientes estimados de transferencia de calor para liquidos fluyendo
dentro de los tubos (velocidad del fluido 1-2 my/s).

Liguido o, Wim? °K
Agua de enfriamiento 2000-4000
Parafinas (CgHy4-C11Ha) ' 800-1200
Bencenoftolueno 1000-1500
Metanol 14001700
Etanol 1100-1500
Hexanol 600-800
Octanol 400-600

Tabta {V.2. Coeficientes estimados de transferencia de calor para cordlensacién de
vapor (velocidad de flujo entre 5 - 7 m/s).

Vapor condensado oy, Wim? °K
Vapor de agua. 3000-5000
Parafinas ] 800-1600

Bencenoftolueno 1400-1800
Etanol 1500-2000
Metanol 16800-2200
Amoniaco 2500-3000
Refrigerante R-12 1000-15000

IvV.2.2. Seleccitn de tubos aletados.

El coeficiente estimado de transferencia de cator da una primera idea de la relaci6n de rea de
superficie requerida y drea conveniente A/4; del tubo aletado seleccionado de acuerdo a la figura
IV.1. Los datos térmico e hidréulico del tubo aletado seleccionado deben estar disponibles como
una funcién de la velocidad del aire de enfriamiento v, como se muestra en |a figura IV.4 0 con la
ecuacién IV.2 donde los datos requeridos para su solucién se obtienen del fabricante del tubo
aletacto.

IV.2.3. Seleccién de 1a velocidad del aire u.

La velocidad del aire es fijada dentro de un estrecho limite, tomando en cuenta el incremento de
la caida de presién del aire con un aumento de ia velocidad y debido a la baja presidn de 100 a 20
Pa desarrollados por ventiladores convencionales. Esta debe estar en un rango de 2 a 4 nmv/s
dependiendo del drea, el nimero de hileras de tubos ng y la temperatura necesaria y disponible
del aire.
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IV.2.4. Coeficiente total de transferencia de calor U.

Después de que el valor de o; y la velocidad del aire han sido determinados, el coeficiente total
de transferencia de calor para un sistema de tubos aletados seleccionado puede obtenerse de la
fig. IV.4 o la ecuacion IV.1. Cuando un factor de suciedad adicional fied NECESIta ser tomado en
cuenta, el valor de servicio nuevo, a; s €5 primero determinado. Entonces:

La resistencia por suciedad ., debe tomarse de manuales apropiados de las propiedades del
fluido o de la experiencia propia. En el apéndice E se muestran los factores de suciedad para
varios liquidos, la suciedad para el aire no necesita tomarse en cyenta para el valor U, Aunque
debido a la suciedad en el aire puede afectar relativamente el flujo de aire a través de la unidad y
disminuir la diferencia efectiva de temperatura, desde luego tiene escasa influencia en el valor de
U por que {a velocidad de transferencia de calor en el aire es relativamente pequeno.

V.2.5. Nimero de hileras de tubos ng.

El nimero de hileras de tubos necesarios depende tanto de las condiciones de transferencia de
calor especificados como de la eficiencia del sistema tubo-aleta seleccionado. Estos dos factores
pueden expresarse por una cantidad a, la cual incluye Ia diferencia de temperatura entre el fluido
y la entrada del aire asi como el valor L(A/S) del tubo aletado (Fig. iv.5).

a=tﬂ.m.a¢-tdnm= A;Q,,
U A/S U 4/§

=G ac‘ .............................................................................................................. v.n

donde C, = 24 para tubos aletados en arreglo de acuerdo a la fig. IV.4
C; =049
8o = Diferencia de temperaturas del fluido y e! aire a Ia entrada.

IV.2.6. Nimero térmico del fluide O
Un elemento auxiliar para determinar el rango témico es el nimero adimensional

b, .= gﬁ" = L prido et~ & puscosai
= A '90 t}!mbmt - tm‘u.ml

Este es usado después para determinar la diferencia de temperatura media efectiva (EMTD) y el
drea de superficie necesaria.
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IV.2.7. Nimero de disefio del aire .
El nimero de disefio adimensional aplicable para una hilera de tubos es calculada en base a [a
ecuacion siguiente.
U 4/s
U Pue C,
‘donde ¢, es el calor especifico del aire a presién constante g K. -
Pury = Densidad del aire a la temperatura de bulbo seco (Kg/m?).
u = velocidad del aire en la entrada (m/s).
AJ/S = Area en contacto con el aire por metro cuadrado de supefficie.

Iv.2.8. Nimero de unidades de transferencia NTU.,
El nimero adimensional NTU (rimero de unidades de transferencia témmica) se obtiene del
producto de nimero de disefio del refrigerante y el ndmero de hileras de tubos:

TR e Tttt TERe RN et eee et bt e ree b aran e et s deensmmemeseaee (vV.10)

Para un disefio 6ptimo se maneja un rango de 0.8<NTU<1.5. Esta cantidad representa un control
para cantidades disponibles de u y np

IV.2.9. Nimero térmico del aire @y

El nimero adimensional ®ge = Atye/ASy para varios tipos de flujos en los enfriadores con aire
esté dado en las referencias™". Para los tres principales arveglos de flujo en enfriadores con aire
(1. Flujo cruzado, 2. Flujo en dos pasos y 3. Flujo en tres o mas Pasos); Ture €5 obtenido por las
ecuaciones IV.11, IV.12 y V.14 o de las figuras IV.8, IV.7 y IV.8. Ademas del NTU, las ecuaciones
también contienen el nGMero t = Ataoo/Atun, € cusl debe estimarse primero para obtener @pe. T
generalmente se encuentra entre 0 y 1, pero algunas veces es mayor. Para condensacion
isotérmica, Atsia, = 0 ¥ T =0, asi el mismo @, es obtenido para todos los tipos de fiujo.

Arregio 1: Flujo cruzado.

Uno o mis tubos pero solamente un paso del fluido de proceso lado a lado del haz sin retorno:
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Arraglo 2: Fiujo en dos pasos.
Es aque! donde existen dos pasos en el tubo y un codo de retomo, en el cuél el flujo es contrario
de la direccion del flujo de aire:

P, = 1—1+(1_¢:o/2)(e"¢._]) ............................................................. av.12)
con R
P,=1- L L e eens e v.13)

Arregio 3. Flujo en tres o méas pasos.
Cuando existen dos o més pasos por los tubos y el fivido circula en la direccidn contraria del flujo
de aire:
[ oUWy

—_—_—e
d,..= e g ST et 4745444441 e e R AR (Iv.14)

Los arreglos de flujo se seleccionan de acuerdo al volumen de fluido a enfriar o condensar ¥ la
diferencia de temperatura entre el fluido y el aire. Ei areglo 1 se aplica cuando un gran volumen
de fluido serd enfriado o condensado o cuando se presentan bajas diferencias de temperatura. E!
ameglo 2 se aplica para enfriar volimenes pequefios de liquidos y bajas diferencias de
temperatura. E! arreglo 3 es para comientes a alta presién o donde las temperaturas de los dos
flujos se aproximan o sobreponen.

1V.2.10, Diferencia media efectiva de temperatura EMTD.
El EMTD se obtiene de la definicién de NTU de acuerdo a [a ecuacion 11121 como sigue:

EMTD = _A%‘dﬁ:%& ................................................................... (v.15)

Para simplificar el célculo y evitar las suposiciones de prueba y error, ias ec. IV.12 - IV.15
puseden reagruparse para obtener la expresidn

EMID P,
A, = LT ——— (v.16)

ta cual puede resolverse gréficamente como una funcién de Aty y NTU. Esta se muestra en
las figuras {V.8, IV.10 y IV.11 para los tres ameglos.
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V.2.11. Area de transferencia de calor A,
El area de superficie necesana es:

a=—8&

en [a cual Q es el calor total transferido en ef enfriador.

IV.2.12, Superficie de contacto S.
El &rea de contacto necesaria es obtenida de la expresion siguiente:

Donde A/S se obtiene de la figura V.4 para un ameglo triangular y es diferente segin el arreglo
del haz de tubos y el tipo de aleta. Esta érea de contacto se reparte en la longitud y anchura de
forma que se obtengan las dimensiones del haz razonables.

IV.3. Suministro de aire por ventiladores.
IV.3.1. Seleccién del tamaiio y tipo de ventilador.

Para suministrar aire de enfriamiento, se usan principalmente los ventiladores de flujo axial ya
que pueden manejar grandes volamenes a baja presion. Para asegurar una buena distribucién del
aire, la siguiente relacidn entre el drea de contacto S y el drea transversal de! ventilador S, debe
quedar como sigue:

LB S €20 ettt (v.19)

Generalmente los ventiladores de flujo axial estén provistos de 4 a 8 aspas. Tanto e costo del
ventilador como el volumen de aire suministrado estan en relacifn directa con el incremento de
velocidad y ndmero de aspas. Cuando el volumen de aire permanece constante, las pm pueden
reducirse con un incremento del nimero de aspas. Esto tiene el efecto favorable de reducir el
ruido y aumentar la eficiencia.

V3.2, Consumo de potencia de los ventiladores.
El consumo de potencia de los ventiladores de flujo axial a menudo es entre 1% a 3% de la
capacidad de enfriamiento. Para una estimacion razonable, se relacionan el volumen suministrado
y la diferencia de presidn.

v (8p,+Ap,
y o)
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donde:

N = Potencia consumida, kw.

V = Volumen de aire suministrado, (m%¥s).

APeq = Diferencia de presion estatica (Pa).

Apan = Diferencia de presitn dinimica sobre la seccién transversal del ventitador {Pa) que debe

obtenerse de las gréificas del ventilador o del flujo de aire y la seccién transversal efectiva del
ventitador Syg, por lo tanto:

Ap‘" = —-V— ﬂ ........................................................................................... ov.21)

40 - 60 Pa

Ap,,

n. = eficiencia del ventilador (generalmente, v, = 0.6 - 0.7)

Cuando se lee la potencia det ventilador de las gréficas, debe notarse que éstas se aplican
solamente para ciertas temperaturas y que la potencia debe converirse a la temperatura del aire
sobre la seccién transversal del ventilador. La fig. IV.12 muestra una gréfica tipica para un
ventilador de flujo axial. Para reducir el trabajo de célculo, la gréfica incluye la eficiencia del
ventilador y la presién dinamica; por lo tanto, solamente se necesita la presion estética y el
volumen de aire a suministrar para obtener el dngulo de las aspas en la gréfica inferior y con el
valor leido ir a |a grafica superior para obtener el consumo de potencia el ventitador.

IV.3.3. Disefio det accionador del ventilador.

Los ventiladores y accionadores deben ser de bajo costo, sblidos y confiables. Por lo tanto, los
ventiladores con un didmetro de hasta 1.5 m son & menude montados directamente &n el eje del
motor. Cuando se usan ventiladores de didmetros mayores, las rpm del ventilador deben reducirse
para evitar el aumento del ruido al incrementar la velocidad. La solucidn més econdmica para
reducir fa velocidad es una transmisidn montada en V entre el mator y el ventilador. Los montajes
en V son usados para accionadores de 30 - 20 kW de potencia, Para accionadores de mayor
potencia, varios tipos de engranes de reduccién son usados. Estos pueden instalarse sobre el
suelo con un eje de mayor longitud o una estructura que soporte directamente al motor y
ventilador.

Ya que un ventilador suministra un volumen constante de gire, es necesdario un aumento en la
potencia cuando existen bajas temperaturas del aire, especialmente en invieme debigo al aumento
de la densidad del airo.
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Esto debe tomarse en cuenta cuando la velocidad del motor para e! ventilador no es
autoajustable. En este caso el moter debe tener un 25 - 30% de sobredisefio. Para ventiladores
donde las aspas estn ajustadas mecanicaments para operacién en verano € inviemo, el motor
debe estar un 15% sobredisefiado.

1V.3.4. Temperatura de diseiio del aire.

La temperatura de diseiio del aire de enfriamiento f., es de gran imporiancia para el disefio del
enfriador e influye en el costo de inversion, desde que [a diferencia de temperatura entre el fluido v
el aire a la entrada es directamente proporcional el drea de superficie requerida. Debido a las
variaciones sucesivas de temperatura en el aire atmosférico, una temperatura de diseiio debe
seleccionarse a un limite tolerable para el proceso de enfriamiento y aparecer con un bajo
porcentaje en el costo de inversién. En general, esta temperatura no es la temperatura estadistica
méxima del aire en la Jocalizacidn de la planta pero a menudo la temperatura no debe exceder de
un 94 - 86% del tiempo de operacién anual.

Si se renuncia a la capacidad de enfriamiento total para el 4 - 6% del tiempo de operacidn anual
restante, es posible reducir la temperatura de disefic del aire de 12 - 14 °C y el costo de Invercién
de 50 - 60%, por ejemplo, cuando la temperatura del producto a enfriarse es 60 °C y una grifica
de temperatura tipica del aire como {a mostrada en la fig. IV.13 es aplicable. Estas graficas de
temperatura anual del aire estan disponibles para muchos lugares o pueden obtenerse en las
estaciones meteoroidgicas.

Cuando exista una reduccidn de la capacidad de enfriamiento por una cuantas horas al aiio en
caso de que la temperatura del fluido sea muy baja al grade de existir subenfriamiento, ta
capacidad puede incrementarse por humidificacién del aire y entonces el proceso de enfriamiento
se lleva a cabo a temperaturas de bulbo himedo. Por ejemplo, Ia temperatura del bulbo himedo
del aire atmosférico a 32 °C es aproximadamente 20 - 24 *C dependiendo de la humedad relativa.
La humidificacién del aire debe practicarse durante periodos cortos solamente y debe ser en casos
especiales, de otro modo se pueden presentar problemas como comosion y depésitos en las aletas

1V.3.5. Operacién econémica y control de! flujo de aire.

Debido a las variaciones en la temperatura del aire atmosférico, un ventilador sin control
apropiado llega a suministrar una mayor cantidad de aire de la necesaria y esto sobre todo en
invierno presema el problema de subenfriamiento del fluido. En consecuencia, e! consumo de
potencia del ventilador para un fiujo total de aire es en gran parte innecesario.
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Para adaptar el volumen de aire a las necesidades nuevas, puede ahorrarse potencia reduciendo
hasta una tercera parte el volumen del aire. El volumen de aire puede reducirse mediante las
siguientes formas:

1. El paro individual de los ventiladores (vélido solamente cuande mds de tres ventiladores son
instalados).

2. Regulacién del motor por cambio del nimero de polos (procedimiento de regulacién que
pemmite obtener al menos 2 velocidades con un motor polifasico haciendo variar el simero de
polos). Reduciendo de esta manera las rpm a dos terceras partes, la potencia puede reducirse
aproximadamente un 70%.

3. Autoajustes de las aspas (en estos ventiladores se ajustan arlométicamente la separacion en
respuesta a la temperatura de salida del fluido).

£l ahorro anual de energia se cbieniene por estas tres fonmas y dependen de la diferencia entre
las temperaturas de disefio del aire y el fluido y del nimero de ventiladores instalados. La cantidad
de energia ahorrada varia en cada caso especifico y debe investigarse en forma independiente. Es
posible obtener ahorros de 20 - 80% de energia.

V.4, Casos especiales de enfriadores con aire.
IV.4.1. Potencia sonica y presion sonica.

El nivel de potencia sénica es el sonido total emitide por un sistemna al ambiente y el nivel de
presién sénica es el nivel de ruido recibido en una determinada distancia del origen de este. La
potencia sbnica emitida al ambiente por Jos enfriadores con aire se origina casi en su totalidad en
los ventiladores y motores, El ruido se origina por interrupciones del flujo continuo de aire y porla
turbulencia resultantes del nimero de aspas y las rpm. Todas las medidas buscan reducir el
vortice turbulento dentro de un rango que ayude a disminuir el ruido y aumente la eficacia del
ventilador. Esto se aplica principalmente a la entrada del aire.

La ecuacién aproximada para la potencia sénica es:
L.=c+30logw + lOIog-é—’i—SlogD .......................................................... {IV.22)
13600
donde
¢ = nivel bésico especifico; 44 dB para disefio normal, 37 d8 para disefi¢ con ruido bajo.
w = velocidad de disefio del aire (my/s).
Apey = presion estética (Pa).
V = Volumen de aire suministrado (m>s).
D = Didmetro del ventilador (m).
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Si n ventiladores idénticos son instalados en una planta, el ruido total es obtenido por la
expresion

(L), = L H10M0B ..ot ertcescsresss st oo (Iv.23)

El nivel de presién sénica a la distancia R (m) del ventilador es aproximadamente
Lo =Ly ~TO0LOB2% R ..ot eee s s (V.24)

Una prediccién vélida de la potencia sénica de los motores eléctricos y transmisiones no es
posible. La potencia sGnica en estas unidades es cercana a 10s siguientes valores:

Motores eléctricos Menores de 50 kW 80-70dB
50 - 100 kW 70 - 80 dB

Bandas en V. 20 - 40 kW 60-85dB

Cajas de transmision 40 - 60 kW 70 - 80 dB
60 - 100 kW 80-100d8

Con un gran ndmerc de pequefios ventiladores y motores, la potencia de sonido incrementada
debe tomarse en cuenta siempre aplicande | ec. IV.24. Esto resultard en un impacto adicional
considerable en el ambienta.

IV.4.2. Cuando son enfriadas o condensadas mezclas gas-vapor, el EMTD no puede
determinarse como se indica en la seccién IV.2.16 donde la determinacion de la EMTD estd
basada en una gréfica lineal de temperatura trazada junto con el calor total {gréfica 1-Q). Esto se .
aplica solamente para enfriar y/o condensar fluidos puros {fig. IV.14 (a) y (b)). Para mezclas gas-
vapor con gréficas curvadas temperatura-calor total similares a la fig. V.14 (c), el EMTD y la
superficie de intercambio debe calcularse en varios pasos después de que la curva {-Q ha sido
linealizada. Debido a la variacién de valores o; en las secciones individuales, la cuél disminuye
incrementando {a temperatura (aumento del contenido de gas), la siguiente expresidn debe usarse:

Am - i Al = i(U_gWTB] ............................................................................ (|V.25)

i=l i=1
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Ejemplo.

Se desea enfriar 500 m*h de agua de enfriamiento de 55 a 45 “C utilizando un enfriador con
aire cuya lemperatura es de 25 °C. LLos datos del equipo son los siguientes:

- Cuatro haces de tubos cada uno de 10 m de largo por 2.2 m de ancho.

« Dimensiones del enfriador: 11Tmx982m.

« Numero de tubos por haz: nrg = 128.

» Numero de tubos por paso: np = 258.

Determinar el calor fransferido, superficie de intercambio de calor y potencia de los
ventiladores.

Datos,
Fluido Caliente, Alre atmosférico.
Flujo = 500 m*h. Tamb=25°C
Tent = 55 °C.
Tsal = 45 °C
Tmed =50 °C
S1mes = 998.2 Kg/m?*
CPrmma = 4186.2 J/Kg °C

- Flujo masico del fluido caliene.

m’ (998.2Kg)( lhr )
=500—| —==|| ——1=138639Kg/
m hr\ 3600s. Kg/s

0= I38.639g(4186.9—-'£——)10°c =58 x10°W
s Kg°C

- Velocidad seleccionada del aire.
u=3mis
{Fig. 1V.4) AP aire = 18 Pa.

- Calculo del coeficiente parcial de transferencia de calor.
(Tabla IV.1) o; = 4000 W/m? K

(Apéndice B) Coef. sucio ry, = 0.0001 m?* /W

(Ec. IV.5)

L= L+,m =--l-—~+0.0001 =35x10™
o a 4000

a,, =285714 Wim'K




- Coeficiente total de transferencia de calor.
(Fig. 1V .4) U/ = 33 W/m2K

- Namero de hiteras de tubos.
Tent - Taire _ 55-25
U A/S 33x278

A/S = 27.8 Fig. IV.4)
(Ec. .7 1, = C,a®™ =24 x00327°® =449=5 hileras

(Ec.lV8) a= = 00327

- Nimero térmico del fluido.

Alpiw _ Tent—~Tsal 55-45

= = =0333
A8, Temt—Taire 55-25

(Ec. IV.8) @y, =

- Namero de disefie del refrigerante.
U A/S _ 33x278
u p Cp 3Ix125x1046
Pare = 1.25 Kgfm*
Cpue = 10468 J/Kg K

Ec. V9 x = =02339

- Nimero de unidades de transferencia.

(Ec. VAQ) NTU =g = -olen_ _ 502339 = 11695
EMTD

Como la diferencia de temperatura es baja se selecciona un equipo de 2 pasos.

(Fig. IV.10) = 0505

k-l

EMTD = 0505A9, = 0505(55-25) = 1515 °C

-Nimero témico del refrigerante.

EMID _ ¢,.. NIU«FEMTD  11695x1515 11695x1515
(Ec.V.18) ——— =" g = = =
AS NIU A9 Tent — Tsal 55-45

4 o

$mre = 0.590547
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- Area de transferencia de calor.

6
€c. A7) A= —2 5= S;XIOW =116105 m?
U BMID 33 ¥ ys515K
mK

- Superficie de transferencia de calor.

A 116105

Ec. IV.18) § = =
€ WD S =5 e 278x5

=8353 m?

- Célculo de [a velocidad del fuido en los tubos.

_ m _ 138.639
B 8 puialtpdim I 4 9982 x256% 002 x 7/ 4

’

Como el coeficiente eslimado de transferencia de calor o fue seleccionado de 1a tabla V.1
para una velocidad del fluido de 1-2 m/s, el coeficiente individual de transferencia de calor

v

=1L727m/!s

seleccionado es el comecto, en caso contrario se estima un nuevo valor del coeficiente de
transferencia de calor hasta que la velocidad se encuentre dentro del rango indicado.

- Volumen de aire requerido.
ATaire = NTU EMTD = 1.16985x15.15 = 17.72 °C
Tsal aire = ATaire + Tamb = 17.72+ 25=4272°C
V. = ( Sv) 273 + Tamb + AT,
. 273+ Tamb
V. =26549 m'[s
Se seleccionan 4 ventiladores de 70 m¥/s de capacidad cada uno.
(Fig. IV.12) Dy=365m
Dn=120m
rpm = 288

273+2541772

= (83.53m2 X 3’”/S) 273+25

- Pérdida de presion estatica.
Haces de enfriador=4 x 18 = 72 Pa
Pardid imada a | 8= 26 P
APest = 98 Pa

” EST" TESIS NG DEBE
ALl BE LA BIBLIGTECA




- Consumo de potencia.

(Fig. IV.12) Angulo de aspas = 7.5°
N=12 Kw

{Ec. IV.21 y v.20)

2 2
AP(L) é(__ZQ_J 25 rem

Sz’ 2 \m/4x365') 2
V(AP — AP, 70(98 - 2797
N= ( ot d"): q 2)=82KW
10007 1000(0.6)

- Nive!l de presidén sdnica.
(Ec. IV.22)

APV
L, =c+30logW +10log—2_ _5log D
w i g 1000 Og

98 x 70
L, =44 +30log55+101
- 8 o8 1000

—5log3.65
Ly, =101763 dB

Con los cuatro ventiladores.
(Ec. W.24) Lym=Lwy+1010g n=101.763 + 10 log 4
Lwn = 107.783 dB

- Presidn sdnica a 300 m.
(Ec.IV.23) Lp = Lwn - 10 log (2rR7) = 107.783 - 10 log (2nx300%) |
Lp = 50.26 dB |
En el siguiente capitulo se muestra el procedimiento de célculo de 1a caida de presion para el
fluido en los tubos, este método de clculo se encuentra integrado en ef programa ACOL, pero
sofo se aplica para un equipo en el que se conocen los datos de sus cabezales, boquillas de

entrada y salida, etc.; por lo tanto, se hard un calculo preliminar de la caida de presién en los
tubost™¥,

DATOS,
Enfriador. Fluido {agua)
Nr = 256 tubos, Flujo = 500 m3h
L=10m=32.808 f1. Tm=50°C
Di = 20 mm = 65.616 x 10 ft Prm = 898.2 Kg/m?
prm = 0.58 cp
s=1.0
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3
w=soo”"—(";’93“'Z Kg)[2.205 ”’): LI00S155 1b/h
h m Kg

1550 plg?
2

a'= f—df = %(20)( 10°)? = 314.159 x 10*:.-:’[ ) =04869 plg’
m

_ N,a,  256(0.4869)
Y 144n 144 x2

G, =2 LB _osi078073 nfh- f
a; 04328

D,=20mm( plg J( £ )=65.6!6x10" S
254 mm/\12 plg

DG, _65616x 107(2542780.73)
Re= =
2424 242x058

Con el numero de Reynolds, de Ia fig. 26, pp 941 de Kern(18) se tiene e factor de friccidn.
f = 0.00014 para tubos de intercambiador.

=04328 f*

= 118870383

s=1.0
. fGiln  000014(2542780.73)* (32.808)(2) 12354 1
T 522x10"Dsu 522 x10™(65616 x 107 (1242 x 058) plg?
I
AP, = 12354 —2 z{ 0454 Kg)( rlg ] = 0869 Kg/em’
plg U 254 eom
Donde:

a' = drea de ftujo por tubo (pig.?)

d,= érea de flujo (pies?)

D = didmetro intemo de fos tubos {pies)
d; = didmetro intemo de los tubos (plg..)
f =factor de friccitn

Gy = Masa velocidad (Ib/h pie®

L = Longitud del tubo (pies)

N = Ndmero de tubos

n = Niimero de pasos en |os tubos.

APy = Caida de presion en los tubos (Ib/pig.?)
Re = Nimero de Reynolds.

s = Gravedad especifica.

w = Flujo mésico (Jb/h)

u = viscosidad, (cp)

p = densidad (Kg/m®)
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PROGRAM ENFRIADORES_CON_AIRE

IMPLICIT NONE
! DECLARACION DE VARIABLES
REAL{KIND=38).:FV,TE,TS,DMF,CCF,TA, V.DPAIR, ALFA RF,UM,Q ALFAIL ALFIS AS A NR
REAL(KIND=8)::NI-IT,FI,DENAIR.CCA,K,NTU,DT,DVO.SIGM&EMID,FIAIILAREA,S,NP,DI.VRF
REAL(KIND=8)::DI'NT,DTAIR,TSA,VA[ILNVENT,CAP,De:d,DN,RmHAZ,PPE,DPE,EF,DPD,N
REAL(KIND=8)::C,W,NP$,NPST,DIST, RUIDO

PRINT* # UNAM. #

PRINT* ' F.E.S.-CUAUTITLAN #
PRINT* % r
PRINT*'#  CALCULO PRELIMINAR DE ENFRIADORES CON AIRE #
PRINT* ' #
PRINT*#  ELABORA: MONTOYA SOTO JUAN #
PRINT* ‘¢ #
PRINT*'#  ASESOR : M.C. VAZQUEZ COUTING GUILLERMO ARNULFO #
PRINTt, ......................................................................................................................................... "

'DEFINICION DE VARIABLES

1A =NUMERQ TEORICO DE HILERAS DE TUBOS

'ALFA = COEFICIENTE ESTIMADO DE TRANSFERENCIA DE CALOR (WmK)
IALFIS = COEFICIENTE DE SERVICIO DE TRANSF. DE CALOR (Wm*/K)
IAREA = AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR (m*)

fAS = RELACION (A/S) DEL EQUIPO

{C  =NIVEL BASICO ESPECIFICO DE RUIDO

ICCA = CAPACIDAD CALORIFICA DEL AIRE (Kg"C)

!CCF = CAPACIDAD CALORIFICA DEL FLUIDO (VKg°C)
IDENAIRE = DENSIDAD DEL AIRE (Kg/m*)

IDI = DIAMETRO INTERNO DE LOS TUBQ

'DINT = DIAMETRO INTERNO DE LOS TUBOS (mm)

IDIST = DISTANCIA DE ALEJAMIENTO DE LOS VENTILADORES {m)
IDMF = DENSIDAD MEDIA DEL FLUIDO (Kg/m’)

IDN  =DIAMETRO DEL E[E DEL VENTHLADOR (m)

IDPAIR = DIFERENCIA DE PRESION DEL AIRE POR HAZ (Pa)
IDFD = DIFERENCIA DE PRESION DINAMICA (Pa)

IDPE = DIFERENCIA DE PRESION ESTATICA (Pa)

IDT = PERDIDA DE TEMPERATURA DEL FLUIDO (°C)
IDTAIRE = AUMENTO DE TEMPERATURA DEL AIRE (°C)
DV = DIAMETRO EXTERNO DEL VENTILADOR (m)

{EF = EFICIENCIA DEL MOTOR

!EMTD = DIFERENCIA TERMICA MEDIA EFECTIVA

IFf = NUMERO TERMICO DEL FLUIDO

IFIAIR = NUMERO TERMICO DEL REFRIGERANTE

IFV = FLUJO VOLUMETRICO DEL FLUIDO (mn*h)

tHAZ =NUMERO DE HACES DE TUBOS

IK = NUMERQ DE DISENO DEL REFRIGERANTE

M =FLUJOMASICO DEL FLUIDO Kg/fs)

IN  =POTENCIA TOTAL DEL MOTOR (kW)

INHT =NUMERO REAL DE HILERAS DE TUBOS

IRFM = REVOLUCIONES POR MINUTO DEL VENTILADOR
INP5 = NIVEL DE PRESION SONICA (dB)

INPST = NIVEL DE PRESION SONICA TOTAL (dB)
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ITE =TEMPERATURA DE ENTRADA DEL FLUIDO °C)

ITS =TEMPERATURA DE SALIDA DEL FLUIDQO (°C}

INVENT =NUMERO DE VENTILADORES

U =COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR (Wm%K)
'PPE = PERDIDA DE PRESION DEL AIRE ESTIMADA A LA ENTRADA (Pa)
Q@  =CALOR INTERCAMBIADO (W)

V= VELOCIDAD SELECCIONADA DEL AIRE {m/s)

IVRF = VELOCIDAD REAL DEL FLUIDO (m/s)

'W = VELOCIDAD DE ENTRADA DEL AIRE {m/s)

PRINT* 'ENTRADA DE DATOS'
PRINT*,INDICAR EL FLUJO VOLUMETRICO DE FLUIDO A ENFRIAR (m*/h):
READ* FV

PRINT* TEMPERATURA DE ENTRADA DEL FLUIDO A ENFRIAR (°C): '
READ* TE

PRINT* TEMPERATURA DE SALIDA DEL FLUIDO A ENFRIAR (°C):
READ* TS

PRINT*, DENSIDAD MEDIA DEL FLUIDO A ENFRIAR (Kg/m’):

READ* DMF

PRINT*,CAPACIDAD CALORIFICA DEL FLUIDO A ENFRIAR (/Kg°C): *
READ* CCF

PRINT* TEMPERATURA DEL AIRE (°C). *

READ* TA

PRINT*,'VELOCIDAD SELECCIONADA DEL AIRE (m/s): *

READ* V

PRINT*,'CON LA VELOCIDAD DEL AIRE SELECCIONADA DE LA FIG. IV 4,
PRINT* INDICAR LA CAIDA DE PRESION (Pa): '

READ* DPAIR

30 PRINT®,'DE LA TABLA IV.1 INDICAR EL COEFICIENTE ESTIMADO DE'
PRINT* 'TRANSFERENCIA DE CALOR: '

READ* ALFA

PRINT*,'DEL APENDICE E INDICAR EL COEFICIENTE DE SUCIEDAD: *
READ* RF

PRINT*'DE LA FIG. IV.4 INDICAR EL COEFICIENTE TOTAL DE'

PRINT* TRANSFERENCIA DE CALOR (Wm¥K): *

READ* U

M=(FV*DMF)/3600

PRINT®,'EL FLUJO MASICO DEL FLUIDO (Kg/s) ES: ' M
Q=M*CCF*(TE-TS)

PRINT*'EL CALOR INTERCAMBIADO (Watts) ES: ",Q

!{CALCULO DE COEF. INDIVIDUAL DE TRANSF. DE CALOR
ALFAI=(I/ALFAY+RF

ALFIS=I/ALFAI

PRINT*,'COEF. INDIV. DE TRANSF. DE CALOR (Wm#/K),ALFIS

INUM. DE HILERAS DE TUBOS (EC. IV.6)

PRINT* INDICAR LA RELACION "A/S* DEL EQUIPQ EN LA FIG, IV.4: *
READ* AS

A=(TE-TAJ(U*AS)

PRINT*'LA CONSTANTE "a* £S; ', A

IEC. IV.7, PARA TUBOS ALETADOS
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NR=24*A**0 49
PRINT*,'INDICAR EL NUMERO DE HILERAS DE TUBOS ES;",NR

PRINT*’EN BASE AL RESULTADO ANTERIOR, INDIQUE EL. NUMERO REAL DE HILERAS: '
READ* NHT

INUMERO TERMICO DEL FLUIDO (EC. IV.8)
FI=(TE-TS)(TE-TA)
PRINT*'EL NUMERC TERMICO DEL FLUIDO ES: FI

INUMERO DE DISENO DEL REFRIGERANTE (EC. IV.9)

PRINT* 'INTRODUZCA LA DENSIDAD DEL AIRE (Kg/m?); *

READ* DENAIR

PRINT* ' INDICAR LA CAPACIDAD CALORIFICA DEL AIRE (J/KG®C): *
READ* CCA

K=(U*AS)(V*DENAIR*CCA)

PRINT*,'EL NUMERO DE DISENO DEL REFRIGERANTE ES:* K.

INUMERQ DE UNIDADES DE TRANSFERENCIA

NTU=NHT*K

DT=TE-T§

DVO=TE-TA -

PRINT*'EL NUMERO DE UNIDADES DE TRANSFERENCIA ES:' NTU

PRINT*,SELECCIONA DE ACUERDO A LA DIF, DE TEMP. DEL FLUIDO'

FRINT*'EL ARREGLO DE FLUK} CORRESPONDIENTE'

PRINT* 'L -"FLUJO CRUZADO" PARA BAJAS DIFERENCIAS DE TEMPERATURA'
PRINT*,"2.-"FLUJO CON UN PASO" PARA ALTAS DIFERENCIAS DE TEMPERATURA'
PRINT*,'3 -"FLUJO CON MULTIPLES PASOS" CUANDO LAS TEMPERATURAS FINALES'
PRINT*' DEL FLUIDO Y DEL AIRE SE APROXIMAN O iGUALAN'

ICALCULO DE LA DIFERENCIA TERMICA MEDIA EFECTIVA

PRINT*,'PARA EL "ARREGLO 1*, UTILIZAR LA FIG. [V.%

PRINT*'PARA EL "ARREGLO 2", UTILIZAR LA FIG. IV.10'

PRINT*'PARA EL "ARREGLO 3*, UTILIZAR EL FIG. FV.11'

PRINT*,'CON NTU Y FI, INDICAR LA RELACION (EMTD/DV0) DE LA GRAFICA CORRESP.: '
READ* SIGMA

EMTD=8IGMA*DV(

PRINT*'EL EMTD ES:" EMTD

tCALCULO DEL NUMERO TERMICO DEL REFRIGERANTE (EC. IV, 16)
FIAIR=(NTU*EMTDYD V0
PRINT*,'EL. NUMERQ TERMICO DEL REFRIGERANTE ES:" FIAIR

JWREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR (EC. IV.17)
AREA=Q/(U*EMTD)

PRINT* 'EL AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR (m?) ES: ' AREA
S=AREA/(AS*NHT)

PRINT*,'LA SUPERFICIE DE INTERCAMBIO DE CALOR (m?) ES: ' S

ICALCULO DE LA VELOCIDAD DEL FLUIDO EN LOS TUBOS
PRINT*'INDICAR EL NUMERO DE TUBOS POR PASO: '

READ* NP

PRINT*,INDICAR EL DIAMETRO INTERNO DE LOS TUBOS (m): '
READ* DI
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VRF=M/((DMF*NP*DI**2*3.1416)/4)
PRINT*,'LA VELOCIDAD DEL FLUTIDO EN LOS TUBOS (m/s) ES: ' VRF
DINT=DI*1000

IF (1.0<=VRF .AND. VRF<=2.0) THEN

GOTO 10

ELSE

PRINT*,'LA VELOCIDAD NO QUEDA ENTRE 1 Y 2, SELECCIONA OTRO COEF
PRINT* 'ESTIMADO DE TRANSFERENCIA DE CALOR'

GOTO 30

END IF

10 PRINT*,'COEF, ESTIMADO CORRECTO, AHORA SIGUE EL CALCULO DE LA'
PRINT*,' POTENCIA DE LOS VENTILADORES'

! VOLUMEN DE AIRE REQUERIDC

DTAIR=NTU*EMTD

PRINT*,'LA DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL AIRE ES (°C) DTAIR
TSA=DTAIR+TA

PRINT*,'LA TEMPERATURA DE SALIDA DEL AIRE (°C) ES: ' TSA
VAIR=(S*V}*((273+TA+DTAIR)Y/(273+TA))

PRINT*'EL VOLUMEN DE AIRE REQUERIDO (m?/s) ES:*, VAIR

PRINT*'CON EL VOLUMEN DE AIRE REQUERIDO INDICAR LAS CARACTERISTICAS DE'

PRINT*,'LOS VENTILADORES'

PRINT*,'INDICAR. EL. NUMERQ DE VENTILADORES: *

READ* NVENT

PRINT*INDICAR LA CAPACIDAD (m*s) POR VENTILADOR: *

READ* CAP

PRINT*, INDICAR EL DIAMETRO EXTERNOQ DEL VENTILADOR (m}: *

READ* Dext

PRINT*'INDICAR EL DIAMETRO DEL EJE DEL VENTILADOR (m): '
READ* DN

PRINT* 'VELOCIDAD DEL VENTILADOR (rpm): *

READ* RPM

ICAIDA DE PRESION EN LOS HACES DE TUBOS

PRINT*,INDICAR EL NUMERO DE HACES DE TUBOS DEL ENFRIADOR: *

READ* HAZ

PRINT*, INDICAR LA PERDIDA DE PRESION ESTIMADA A LA ENTRADA (Pa): '
READ* PPE

DPE=(HAZ*DPAIR)+PPE

PRINT*,'LA CAIDA DE PRESION ESTATICA (Pa) DEL AIRE ES: * DPE

PRINT*,'INDICAR LA EFICIENCIA DEL VENTILADOR: *

READ* EF

DPD=(CAP/((3.1416/4)*Dext**2))**2%[DENAIR/2)

PRINT*,'LA CAIDA DE PRESION DINAMICA DEL AIRE (Pa) ES: ",DPD

N=(CAP*(DPE-DPD))/(1000*EF)

PRINT* 'POTENCIA DE LOS VENTILADORES (kW) ES: * N

ICALCULO DE PRESION SONICA

PRINT*,'INDICAR EL NIVEL BASICO ESPECIFICO (44 dB PARA NORMAL Y'
PRINT*,"37 dB PARA RUIDO BAIQ): *

READ*.C

PRINT*,'INDICAR LA VELOCIDAD DE ENTRADA DEL AIRE (ms): *
READ* W
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NPS=C+(30*LOG10(W))}+10*LOG 10((DPE*CAP)/ 1000.0))<5*LOG10(Dext)}
NPST=NPSH10*LOG10{NVENT))

PRINT*,"A QUE DISTANCIA DESEA CONOCER EL NIVEL DE RUIDO (dB):’
READ* DIST

RUIDO=NPST-(10*LOG10(2*3.1416*DIST**2))

PRINT*'COEFICIENTE INDIVIDUAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR {(Wm¥K):',ALFIS
PRINT*,'COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR (Wm¥K):" U
PRINT*,'FLUJO MASICO DEL FLUIDO (Kg/m?*);',\M

PRINT*'CALOR INTERCAMBIADO (WY.Q

PRINT*’AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR (m):" A

PRINT* 'SUPERFICIE DE TRANSFERENCIA DE CALOR (m®):',§
PRINT*,'VELOCIDAD DEL FLUIDO EN LOS TUBOS (m/s):", VRF
PRINT*'VOLUMEN DE AIRE REQUERIDO (m¥s):', VAIR

PRINT*.’CAIDA DE PRESION ESTATICA DEL AIRE (Pa):,DPE

PRINT* 'CAODA DE PRESION DINAMICA DEL AIRE (Pa)..DFD
PRINT*'EFICIENCIA DE LOS MOTORES:* EF

PRINT* 'POTENCIA REQUERIDA (KW):' N

PRINT*,'NIVEL DE PRESION SONICA POR VENTILADOR (dB)',NPS
PRINT*,'NiVEL DE PREION SONICA TOTAL (dB)." NPST

PRINT* 'NIVEL DE PRESION SONICA A LA DISTANCIA DESEADA (dB): . RUIDO

sToP
END PROGRAM ENFRIADORES_CON_AIRE
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"RESULTADOS DEL PROGRAMA DE PREDIMENSIONAMIENTO DE"
"ENFRIADORES CON AIRE"™
COEFICIENTE INDIVIDUAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR (W/M? K):
2857.14285714286
COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR (W/M?! K): 33.000000000
FLUJO MASICO DEL FLUIDO (Kg/S): 138.638888888889
CALOR INTERCAMBIADO (W): 5803701.16666667
NUMERO TERMICO DEL FLUIDO: 0.333333333333333
NUMERC DE UNIDADES DE TRANSFERENCIA TERMICA: 1.16%40726577438
DIFERENCIA TERMICA MEDIA EFECTIVA: 15.150000000000
NUMERC TERMICO DEL REFRIGERANTE: 0.59055069216061
AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR (M?): 0.327011118378025d-0.001
SUPERFICIE DE TRANSFERENCIA DE CALOR (M?): 83.5148430910237
VELOCIDAD DEL FLUIDO EN LOS TUBOS (M/S): 1.72693767698634
VOLUMEN DE AIRE REQUERIDO (M"/S): 265.439754710108
CAIDA DE PRESION ESTATICA DEL AIRE (Pa): 98.0000000000000
CAIDA DE PRESION DINAMICA DEL AIRE (Pa): 27.9719584914160
EFICIENCIA DEL MOTOR: 0.6000000000000000000
POTENCIA REQUERIDA (KW): 8.16993817600147
NIVEL DE PRESION SONICA POR VENTILADOR (dB): 101.762657519612
NIVEL DE PRESION SONICA TOTAL (dB): 107.783257432892
NIVEL DE PRESION SONICA A LA DISTANCIA REQUERIDA (dB): 50.2590236472
"ESTOS RESULTADOS SON ESTIMADOS, NO DEFINITIVOS"
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Capitulo V.
Caidas de presi6n del fluido de proceso en tubos, cabezales, boquillas y

pasos.

Introduccidn.

La funcién principal de las boquillas, cabezales, y pasos es distribuir el fluido de proceso a fravés
del haz de tubos del enfriador como se muestra en la figura V.1 para que este transfiera su calor af
aire. Se debe de tomar en cuenta que el disefio de estos componentes no solo esta dictado por la
transferencia de calor, sino también por el esfuerze mecanico, bajo costo y facilidad de
fabricacion;. en resumen, por consideracicnes de a dindmica de fluidos. En muchos casos este
enfoque si no se toma en consideracion resulta en una mala distribucién de! fluido dentro del
enfriador con aire y los equipos de intercambio de calor en general.

La mala distribucién puede dar como resuttado un rendimiento insatisfactorio, el cusl en fe
pasado tenia una impertancia secundaria. Sin embargo, con el incremento del costo de energia y
materiales, es deseable utilizar equipo con la maxima eficiencia durante su tiempo de vida. Esto
requiere un balanceado, un aspecto del cudl es obtener una distribucién de fiujo mas uniforme.
Relacionado con esto, se tiene la necesidad de predecir Ia caida de presién lo mas exactamente
posible.

El propésito principal de una boquifla es proveer un punto de conexién entre el cabezal del
enfriador y la red de tuberia tanto a la entrada como a la salida. La boquilla de entrada suministra
ef ﬂuido'de proceso al cabezal de entrada, en donde es distribuido a los tubos del haz. La boqusilla
de entrada generalmente representa una expansién del flujo v Ia carga del fluido que entra liende
& crear un gradiente de presifn dentro del cabezal. Esto es, dependiendo de la posicién de la
boquilla en el cabezal, se puede predecir el comporiamiente en las arregios, (a) resultaran en un
perfil de diferencia de presi6n a través del espejo que soparta los tubos, ()] crea una diferencia de
la distribucién de flujo. En el arreglo (a) los tubos del fondo del haz tienden a conducir mayar flujo
que los tubos superiores, mientras que en arreglo {b) los tubos del centro del haz tienen mayor
flujo de liquido de proceso que la de los exiremos superior e inferior.

Una boquilla de salida generalmente representa una contraccién en el flujo. Su posicitn en el
cabezal de salida también afecta la distribucién de flujo por imposicion de una distribucién de
presion especifica a través del cabezal da salida de! haz de tubos. Es dificil tomar por separado el
disefio de estos componentes. Por lo tanto, el comportamiento de una combinacién de estos debe
considerarse.
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Una distribucién tolerable puede siempre obtenerse en flujos & una fase por el método simple de
incrementar fa caida de presién del sistema por estrangulacién o reduccién en ef flujo. Esto

. representa un aumento en costos de bombeo y capital, debido a una mayor potencia requerida de
bombeo. Una buena distribucién puede también obtenerse mediante la experimentacion; por
. ejemplo, pruebas de visualizacién de flujo, pero existen muchas configuraciones posibles para

cada caso. Es por io tanto decisidn del ingeniero de disefio asegurar que se tenga una buena
distribucion de Aujo y decidir qué tipo o clase de areglo es la més apropiada.

Existen métodos de célculo para estimar la caida de presion del fluido de proceso en un
intercambiador con aire (HTFS, Bell, etc.)®”, los cuales se encuentran en programas de coémputo
comerciales, pero estos métodos se utilizan para enfriadores en los cuales se tiene un
conocimiento exacto de las dimensiones intemas y extemnas de sus componentes, por {0 que ya
habiendo calculado el drea necesaria para el intercambio de calor se seleccionan las unidades
comerciales y posteriormente al introducir los datos de las dimensiones que requiere el programa
calcula con detalle la caida de presidn a través de los fubos, boquillas, cabezales, efc. que
componen at enfriador. Desafortunadamente no se obtuvieron datos de unidades comerciales para
seleccionar aqueta que cumpliera con el 4rea de transferencia calculada; por lo que en el ejemplo
del capitulo anterior no se indican las dimensiones especificas de los compenentes del enfriador y
solo se muestra la secuencia para el célculo preliminar del enfriador.

V.1. Caidas de presidn en los tubos.

En los enfriadores con aire, el cambio de presion del fiuido en los lubos tiende a ser calculado
para flujos liquidos o gas en una fase y para condiciones de flujo a dos fases todos con
intercambio de cafor. Los cambios de presion son debidos a la friccidn, cambio de momentum y
cambios de carga dindmica para tubos inclinados o verticales. E§ método generalizado para
determingar el cambio de presion esta dado por Claxton, Collier y Ward (1972)7. Este método se
encuentra infegrado en el programa ACOL; en el apéndice B se muestran el diagrama de flujo
generat y el I6gico del programa ACOL-3 que en la parte de caida de presion wiiliza la siguiente

ecuacion:
4f G* dx G*
L —dlzp ¢:‘P +Ep_¢" +gseﬂWPL¢,
P - L L
P Pz_‘[ v B e V1)
donde:

{ne® = factor del gradiente de presién a dos fases debido a la friccién.
¢a = factor del cambio de momentum a dos faces.
$y = factor del cambio de presion de la cabeza a dos fases.

91




y = @ngulo de inclinacion del tubo con respecto a ta horizontal.
My = nimero de Mach a dos fases.

Para valores pequefios del nimero de Mach a dos fases, el cambio de presion a lravés de Ja
longitud del paso de un tubo es:

dpP [4 f G, &G )
—= + L, T ESEDWO, @ | e {V.2)
z \d 2, I+ — o ¢.+gsenyp, 4,
friccidn momentum carga
Para tubes horizontales la ecuacion V.2 se simplifica a:
P (4f G* dx G*
~—-=[—f R e TSN v.3)
dz d 2p, dz p, .
donde:
dx = cambio de la fraccién vapor del fluide de proceso a través del paso.
Los detalles seréin dados en los siguientes secciones.
V.1.1. Gradiente de presion debido a la friccién.
El gradiente de presidn debido a la friccién es calculada de la ecuacidn general:
dP _4f G*
—= —f—¢;,, ........................................................................................................ (v.4)
dz d 2p
donde:
G = velocidad masica (kg./s m%).
p = densidad a las condiciones de operacién promedio.
d = didmetro interno del tubo (m).
f = factor de friccién de la tuberia.
¢ére® = factor de flujo a dos fases.
Estas variables pueden dividirse en tres grupos que son:
(i) Fase liquida.
p es la densidad del liquido p,.
=10
f es obtenido por las siguientes ecuaciones™"
Re <2100 f:-m—'0 ................................................ erverre et bes s s aebeeneeseaseenenaes {V.5)
Re
Re>2100 f=00035+0264Re ™ e (v.8)
donde: Re = ﬂ
Hy
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a“

W es |a viscosidad del liquido,

(i) Fase vapor o gas.
p 5 la densidad del gas pg.
$*=1.0
f es calculado mediante las ec. (V.5) y (V.6) anteriores usando el numero de Reynolds
Re = Gd/ug donde pg es ia velocidad del gas.

(iii) Flujo a dos fases.
Esta es calculada usando la correlacién HTFS para caidas de presidn de Claxton et al™™.
p es la densidad de la fase liquida p,.
¢ = &5 calculada de la siguiente forma:

2 (o de| €
$r =(1-x) I [Xw +m+l)(\l7)

donde:
x = fraccién de vapor en la comiente.
fi = factor de friccién considerando que solamente fluye la fase liquida.
fio = factor de friccidn del flujo total con propiedades del |a fase liquida.
X u = es el pardmetro de Lockhart-Martinelli"*:

(2 () o va

donde:
fa = factor de friccién considerando que solamente fluye la fase gaseosa.
PG ¥ m 50n las densidades de{ gas y del liquido respectivamente.
C se calcula de la siguiente ecuacion:

—(25+1og 2)’
C={28-03vGlex —(— et e a e e .9
( ¥6) p((2_4 -G x107) 9
donde A es un término de propiedad:
0.1
A= &[&) ........................................................................................................ (v.10)
P \Hg

donde p_y i son las viscosidades del liquido y gas.
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Los valores del factor de friccidn son calculados de las siguientes comelaciones de acuerdo a!
nimero de Reynolds:

{3}
' R 2l 00 = oo ee e e V.11)
Re
. Re>2100 £ =00014+0025Re ™ o eeeeeeeieeeeeeoeeoeeeeeoes \V12)
Los valores de fig, & ¥ fs S0n calculados usando los nimeros de Reynolds como sigue:
z f.o = factor de friccién del flujo total considerando que fluye con propiedades liguidas.
Gd
Re=—
Hy
f_ = factor de friccidn def liquido considerando que fuye solo en fa tuberia.
d
Re=(1- x)g—
Hy
fe = factor de friccion del gas considerando que fluye solo en la tuberia.
d
Re = g_
He

£l gradiente de presion debido a la friccibn a dos fases es luego calculada de ta ec. (V.4)
tomando f=foyp=gn.

V.2, Caidas de presitn entre los pasos y Ias entradas de los tubos.
E! fiujo volumétrico en los tubos es calculade como sigue:
(a) Para flujo en fase liquida es:

"
G=— B e e AR e e (V.13)

donde:

W, = flujo mésico total de la fase liquida (kg./s).
N, = nimero de tubos en el paso.

(b) Para flujo en fase vaporfgas es:

G W, +#,}
3
LW,




(c) Para flujo a dos fases:
G (W, +W, +W,)
T o2
Zd N‘p

V.21, Caida de presién en la entrada de los tubos.
(a) Flujo de liquido o vapor en una sola fase:
() Flujo en fase liguida.

1
AP, = 12{2(; ] ..................................................................................................... (v.18)
£
(i) Flujo de vapor o gas en una sola fase.
2
AR, = 1.25(2(; J ..................................................................................................... VAT
¥

(iii) Flujo a dos fases en la entrada de los tubos.

2
AP, = 1.25[26 JF,, ................................................................................................. (v.18)

Célculo de Fy,;

F, = |+:[fi-1] .................................................................................................. (V.19)
Py

- donde;

"

x = fraccion de vapor en el flujo.
pr = densidad de Ia fase liquida (kg./m>).
pv = densidad de ia fase vapor (kg./m™),
Fy = factor de flujo a dos fases.
En el célculo de la caida de presitn en la entrada del tubo y entre el paso, las densidades de las
fases liquidas y vapor son calcutadas a las condiciones de salida del paso.

V.2.2. Caldas de presion entre los pasos.
(a) Pasos conectados en U.
. (i} Flujo liquido en una fase, -
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donde:

G, = flujo masico por unidad de area transversal disponible para flujo en las uniones en U
(kg./s m¥)
W,
.’fd‘
4
W_ = flujo masico en un tubo (kg./s).
d = didametro intemo del tubo (m).
(ii) Flujo de vapor o gas en una fase.

2
AP, = K[%) ...................................................................................................... (v.21)
G

pvc = densidad del vapor o gas en la unién en U {kg.fm"),
(i) = Flujo a dos fases.

G, =

Gz

AP,:K( 'Jf«; .................................................................................................... (v.22)
2p,

donde:
W, +W, + W

G, A (v.23)
Ly
4

donde Wi, Wy y W son los flujos masicos de las fases liquida, vapor y gas respeciivamente
para un tubo (kg./s).

K=3 para flujo a una fase.
K=4 para flujo a dos fases.
(b} Pasos conectados con cabezales removibles y colectores.

Para tubos en una hilera en més de un paso o para todos los tubos en una hilera en un paso
dado:

(i} Flujo en una fase liquida,

z
AP, = K[ G ] ....................................................................................................... (v.24)
2p,

donde:

m = densidad de la fase liquida en el cabezal (kg./m®),

W,
G, = —*~
B4

(kg./s m?).

HP

Aup = &rea apropiada del cabezal perpendicular al flujo conectando los pasos (m®).
W, = flujo mésico total (kg./s).
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(i) Flujo de vapor gas en una fase.

donde:
pve = densidad det vapor/gas en el cabezal (kg./m?).

W, + W,
Gﬁr = .(-_.y-.._._Gl (kg.[s IT.I!).
A
Wy = flujo mésico total de vapor (kg./s).

(i) Flujo a dos fases.

I -
2p,

donde:

W, +W, +W,
AHP

W;; = flujo mdsico total de gases incondensables (kg./s).

Gy =

K=3 para flujo a en una sola fase.
K=4 para flujo a dos fases.

V.3. Caida de presion debido a las boquillas y cabezales de entrada y salida.
V.3.1. Caida de presion en la unién boguilla-tuberia.
(a) Boquilla de entrada.
(i} Flujo en una fase.
GZ
AP, _4f—2—(v27)
Dyy 2p
donde:
p = densidad de la fase liquida o vapor en la boquilla (kg./m?).
Lent = longitud de la boguilla de entrada (m).
Danr = didmetio de la boquilla de entrada (m).
f = factor de friccidn para la boquilla de entrada.
El factor de friccion es considerado como una valor constante de 0.007 y:
Wm

BT Aboquillag,, V29
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donde:
Wenr = flujo masico total del fluido de proceso hacia ef enfriador

= (Wi + Wi+ W) (kg /s).
Aboquillagyy = suma de las dreas transversales disponibles para el flujo de tas boquilla
individuates a la entrada (m?).
(ii) Flujo a dos fases.

Loy G

L ey o (v.29)
Dar 2p,
{b) Boquiila de salida,
(i) Flujo en una fase.
2
=4 f Ly G .......................................................................................... (v.30)
Dgy 2P

donde:
p = densidad de fa fase liquida o vapor en la boquilla con:
= ——WM
M Aboquillag,
Wasa. = flujo masico total del fluido de proceso que sale del entriador
= (W W +We) (kg /8).
Aboquillesa, = suma de las areas disponibles transversales para el flujo de las boquilia
individuales a la salida (m?).

(i) Flujo a dos fases.

2
APy = 4 f =S4 g f;ﬂ R (V.31) |
L

Boquilta de entrada.-Cambio de presién de la boguilla de entrada hacia el cabezal.
(i) Flujo en una fase.

Ghr Dy
AP,y = > o 5 Do [D’ ] ............................................................................. (v.32)

donde p es la densidad de 1a fase liquida o vapor en la boquilla.
(il Flujo a dos fases.

GL, Dk
APy, = 2 o Do [ o —I]Fh ........................................................................ (v.33)

Boquilla de salida.-Cambio de presion a la entrada de {a boguilla del cabezal.
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(i) Flujo a una fase.

%]
, L B L e O (v.34)
NOI 2p
. (i) Flujo a dos fases.
- Gt

AP, = 1.2{2—“)}7,, ............................................................................................ (V.35)
. P

V.3.2. Determinacion del cambio de presion en los cabezales de entrada y salida.
(a) Cabezal de entrada.
(i) Flujo a una fase.

Gt (D
AP, = NZ—*’:(D—?) ............................................................................................ (v.36)

{fi) Flujo a dos fases.

2 4

2p, D:f
donde N=1.5 para flujo a una fase
N=2.0 para flujo a dos fases.

(b} Cabezal de salida,
(i) Flujo a una fase.

2z 4
AP, =M Gz—”[%—%) ........................................................................................ (v.38)
4 H
(i) Flujo a dos fases.
2 2
AP, =M G&(&:ﬁ] ........................................................................................ (v.39)
2p\ Dy
donde M= 1.5 para flujo a una fase.
M=20 para flujo a dos fases.

V.4. Caida de presion del ftvido de proceso debido al espejo estacionario de tubos en ef

cabezal.
. La caida de presion del fluido de proceso debido al espejo estacionario de los tubos en el
cabezat es calculada como sigue:
X () Flujo 2 una fase liquida.
APP =K » G; ........................................................................................................ (V.40)
\ ZpL

98




donde:
m = densidad de la fase liguida (kg./m™.

Gy = Zl’- (kg./s m?).

HP
Avp = drea transversal total del cabezal perpendicular a las boquilias (m?).
W, = flujo masico total de la fase liquida (kg./s).
Ky = valor del nimero de pérdida de cabeza a través del espejo estacionario de 10s tubos.
(i) Flujo a una fase -vapor o gas.

F]
AP, = K, Cu

donde:
pve = densidad del vapor o gas en el cabezal (kg./m?).
(7 )

G
8 App

.(kg.fs m?).

Wy = flujo masico total de vapor (kg./s).

W = flujo mésico total de gas {kg./s).
(i) Flujo a dos fases.
Gy
2p,

AP, =K, PR oo eeee st e se e ee e ee et ees st eemr s v.42)

donde:
LAY A
AH’P

Fu = factor para flujo a dos fases.

Gy .(kg./s mA).

Una vez calculado y definitivamente seleccionado el enfriador con aire a utilizar, se procede a
llenar la hoja de datos donde se indican los datos del fluido de proceso, del aire, materiales y
equipo de construccién como se muestra posteriormeante.
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HOJA DE DATOS DE ENFRIADOR CON AIRE

PLANTA ORDEN DE REQUISICION No. BOJA DE
LOC. DE LA PLANTA EDICION FECHA HECHO POR APROBO
TRABAJO No.
CLAVE
LNo. UNIDADES
SERVICIO
TAMANO TIRG: TIRO INDUCIDO TIRO FORZADO
SUPERFICIE (112). TNTERNA /EXTERNA TUBO DESNUDO (/%)

CALOR INTERCAMBIADO

A TVA
VEL. DE TRANSFERENCIA, BTUAr 2 °F, SUP. EXTERNA
e —

BTUhr, MTE EFECTIVA (*F)

SUP. TUBO DESNUDOVSERVECIO LIMPIO
DATOS DE CORRIENTE DE PROCESO
VAPOR | LIQUIDO  VAPOR
FLUIDO CIRCULADG ENTRADA SALIDA
FLUJO DE ENTRADA {Ivhr) TEMPERATURACF)
VAPOR {Ibhr) CONDUCTIVIDAD (BTUkhr £t °F)
LIQUIDO {Ibi) GRAV, ESP.
GAS (Ibr) VISCOSIDAD (CP.)
VAPOR CONDENSADO (Itvhr) PESO MOLECULAR
NCN-CONDENSABLE (Tovhr) CALOR ESPECIFICO (BTUAL°F) _
AGUA (Ibhy) CALOR LATENTE (BTUAb)
DENSIDAD DE VAPOR (I} PESION (PSIA
RESIST. SUCTEDAD thr 2 °F/BTU) CAIDA DE PRESION FERM (PS1A)
- DATOS DEL AIRE
CANT. TOTAL DE AIRE (SCFM) ALTITUD (#t)
CANT. DE AIRE POR VENTILADOR (ACFM) TEMP, °F), ENTRADA SALIDA
PRESION ESTATICA (plg. H;0} TEMP. AMBIENTE MINIMA (°C)
VEL SUPERF. (SFM) MASA VELOCIDAD (b 69 _
CONSTRUCCION
PRES. DE DISENO (PSIG) PRES. DE PRUEBA (PSIG) TEMP, DE DISEND CF)
SECCION CABEZAL TUBO
TAMANO f plgx R xHILERA | TIPO DE CABEZAL MATERIAL
ARREGLO MATERIAL OD. (plg:) BWG  AVG _ PARED
SECCIONES PARAIELO _ SERIE _|No PASGS _ INCLINACION (plg/) NoSECCION
BAY PARALEQ SERIE MAT. DISEND ATORNILLADO LONGITUD
SECCION DE ARMADURA MATERIAL DE LA ARANDELA FITCH(plg) _
TIPO CORROSION PERM. (plg ) ALETA
ESTRUCTURA ESCALERA BOQUILLA DE ENTRADA (plg } MATERIAL
TECHO PASILLD BOQUILLA DE SALIDA (pig) QD (plgy
CONTRAVENTANA RANGO No. DE ALETAS
INTERRUPTOR DE VIBRACION CODIGO ASME TIPO
EQUIPO MECANICO
VENTILADOR IMPULSCR RED. DE VEL.
MODELO MFT ANGLULO DE PITCH TIPO TIPO
No. UNIDADES HP/VENTILADOR. No. UNIDADES _ HPMOTOR | No. DE UNIDADES
DIAMETRO () REM. RPM MODELO
No. ASPAS PITCH AJUSTADO AUX. CERCO RANGO DE POTENCIA
MAT. DE ASPAS VOLT/FASE/CICLO RELACION
MAT. DE CAJA MFR MFR
NOTAS

FECHA

REVISO

APROBO
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Capitulo VI

Conclusiones.

+ El agua ha sido tradicionalmente el medio de enfriamiento tradicional en la industria quimica,
pero recientemente debido a los problemas de contaminacién se ha considerado el uso de aire
atmosférico como medio de enfriamiento.

+ Existen varios métodos para calcular el disefio térmico de enfriadores con aire, pero estos
publicados en algunos arlicutos solamente indican el area estimada de transferencia de calor y

»

después en base a esta drea, escoger que equipo se utilizara.

+ El método mas completo para el disefio de enfriadores con aire son el ACOL de H.T.F.S. Este
programa opera mediante una simulacidén en la cual calcula las condiciones de salida de un
enfriador con aire especifico con condiciones de entrada conocidas considerando una distribucidn
uniforme de flujo del fluido de proceso a través de los tubos de haz. Este programa también tiene
buena aceptacion cuando se necesita determinar el tamafio del enfriador para una distribucion
probable del fluido de proceso en los tubos, pero solo aplica para enfriadores de un paso. Ademds,
este programa tiene un alto costo para ser adquirido comerciaimente.

¢El método desarroilado por Paikert es, desde ef punto de vista de rapidez, el que mayores
datos nos proporciona para el calculo del disefio térmico de los enfriadores con aire (ndmero
térmico del fluido de proceso, nimero térmico del aire, nimero de unidades de transferencia, etc.),
tanto para el Auido de proceso come del aire, por lo que no solamente se limita a calcular el area
estimada de transferencia de calor y la potencia de los motores a utilizar como en algunos
métodos propuestos en diferentes articulos, aungue como se menciond es solamente una
estimacion preliminar.

¢ En base a este método, se realizd un programa de cimputo en lenguaje FORTRAN 90, que
puede usarse en PC personales y que serd una ayuda para el diseflo preliminar de enfriadores con
aire.

+ Finalmente, aunque en un fuluro priximo no se muestre un cambio aprecihble en la utilizacion
de enfriadores y condensadores con gire en fa industria de procesos quimicos, el interés en ef uso
de estos equipos serd mayor y por lo tanto se debe tener un mejor método no solo para el disefio
térmico, sino también mecénico de estos equipos.,
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Apéndice A

Gréficas para correccion de diferencia media de temperatura.

A continuacidn se muestran graficas y ecuaciones para el célculo de F y P en la correccion de

la diferencia media efectiva de temperatura (MTD) para una serie de los principales arreglos de
enfriadores con aire!"®'"
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Apéndice B
Ejemplo de un articulo relacionado a la estimacién preliminar de un

enfriador con aire.

Se han escrito varios articulos en relacién a fos enfriadores y condensadores con aire
proponiendo distintos métodos para su disefio, seleccin, control, etc.%"' 712 uor 1o que seria
muy extenso hacer referencia a varios de ellos, solamente se tradujo uno como ejemplo del
céleulo estimado de un enfriador con aire.

Procedimiento de estimacién prefiminar.
Rabert Brown, Happy Div. of Therma Technology , inc.?
Las variables principales que afectan el disefio de un enfriador con aire comienzan con la
siguiente ecuacidn bésica:
Q=UAAT
donde:
Q = calor transferido
U = coeficiente total de transferencia de calor
A = érea de transferencia de calor
AT = Diferencia de temperatura def fluido de proceso a enfriar (T> y Ty) y del aire {tyty)
De estas variables, el disefiador solamente conoce Q, T», Ty y 11 . El disefiador del enfriador
debe considerar un flujo de aire que serd establecido por las condiciones t; y la diferencia media
de temperatura a través del intercambiador.

La caida de presion del aire a través del enfriador se incrementa en relacion directa con el
aumento de su velocidad, de mode que 1a potencia requerida por los ventiladeres se incrementa
en la misma relacién que el coeficiente de transferencia y la diferencia de temperatura media
aumentan. Finalmente, el tipo de aletas usadas para extender ja superficie externa de los tubos
afectan tanto el coeficiente de transferencia como la potencia, asi también el costo. Sin alguna
fuia, el disefiador sin experiencia puede tardar semanas de célculo y optimizacion.

Estimacién éptima.

£! siguiente procedimiento puede ayudar. La clave son fres consideraciones: primero, se
considera un coeficiente total de transferencia de calor, dependiendo det fluido de proceso y su
rango de temperatura; segundo, la diferencia de temperatura del aire {; - t,) &s calculada
mediante una férmula empirica; tercero, la estimacién se basa en tubos desnudos, con un disefio y
potencia del ventilador estimada, de manera que esto evita las peculiaridades de algin otro tipo de
aleta,
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Los coeficiente totales de transferencia de calor se muesiran en la tabla B.1.

Tabia B.i. Coeficientes tolales de transferencia de cator para fluidos de proceso™.

Enfriadores Condensadores
Liquido Coef. de transi. | Liquido Coef. de transt. | Vapor Coef. de transf.
de calor, de calor, de calor,
BTUM f* °F BTUMr 2 °F BTUM ft2 *F
Crudo, 20 "APL 10-16 Crudo pesado, Vapor solo 140 - 150
T prom 200 *F i0-18 8- 14 *API 10% inconden. 100 - 110
¥ prom 300 °F 13-22 T prom 300 *F 6-10 20% inconden. 95-100
T prom 400 °F 30 - 40 T prom 400 °F 10- 16 40% inconden. 70-75
Crudo, 30 "APt Diese! 45-55 Hidrocarburos
T prom 150 *F 12-23 Keroseno §5 - 60 ligeros puros 80 -85
T prom 200 °F 25-35 Nafta pesaxta 60 - 65 Hidrocarburos
T prom 300 °F 45-55 Nafta ligera 65-70 ligeros 65-75
T prom 400 °F 50 -60 Gasolina 70-75 mezciados
Crudo, 40 “API Hidrocarburos Gasolina 60-75
T prom 150 *F 25-35 ligeros 75-80 Mezcias
T prom 200 *F 50-60 Alcohol y gasolina-vapor 70-75
T prom 300 *F 55 -65 solventes Hidrocarburos
T prom 400 *F 60-70 organicos 70-75 medios 45 - 50
Amoniaco 100 - 120 Hidrocarburos
Salmuera al 25% medios con
Agua 90-110 agua 55-60
Etilenglicol  al 120 - 140 Solventes
50% organicos 75-80
100-120 | puros 100 - 110
Amoniaco
Condensadores de vapores.
Coef. de transf. de calor, BTUM 2 °F
Vi 10 psig 50 psiq 100 psig 300 psiq | 500 psig
Hidrocarburos ligeros 15-20 30-35 45-50 65-70 76-75
Hidrocarburus medios y solventes organicos | 15-20 35-40 45.50 65-70 70-75
Vapores inorganicos ligeros 0-15 15-20 30-35 45-50 50 -55
Aire 8-10 15-20 25-30 40-45 45-50
Amoniaco 10-15 15-20 30-35 45 - 50 50-55
Vapor 10-15 15-20 25-30 45 -50 55-60
Hidrogeno - 100% 20-30 45 - 50 65-70 85-95 85-100
-75% vol. 17-28 40- 45 60 - 65 80-85 85-90
- 50% vol. 15-25 35-40 55 - 60 75-80 85-90
- 25% vol. 12-23 30 - 35 45 - 50 65-70 80 - 85

Un anilisis de estos valores obtenidos experimentatmente a partir de los coeficientes de
pelicula intema pera estos fluidos y la ecuacién para et coeficiente total de transferencia de calor,
(1/U) = (1/Mg) + (1+hy);. indican que el coeficiente de transferencia efectiva de pelicula del aire
varia alrededor de un 75%, indicando que se requiere algin disefio especial de tubo aletado
difererite al de aleta plana que es el més usado.
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Una vez que el coeficiente total de transferencia es considerado, la temperatura de satida de}
. . (L +7)
aire puede estimarse como: ¢, = < 0.005(/, --2—— 4Lt +4,

La diferencia de temperatura del gire (1, - t,) calculada en esta forma puede usualmente ser
confiable para establecer un dimensionamiento cercano al Optimo. Este debe ajustarse aun mas
adelante la utitizacion de un factor de correccién tomado de ia fig B.1.

Después el drea estimada es calculada de la U considerada y una diferencia de temperatura
efectiva, el tamaiio de Ia unidad del enfriador con aire puede estimarse de la tabla B.11. Note que
esta tabla considera tubos desnudos de 1 plg. en arreglo triangular de 2 % plg., de esta manera
provee espacio para aletas de hasta 2 % plg., de didmetro exterior (por ejemplo, aletas de % plg..
de largo). La potencia del ventilador predecida del tamaiio de la unidad estimada y del area de
intercambio de calor se estima de la fig. B.3.

Célculo de la diferencia de temperatura.

La exactitud de este procedimiento de estimacién requiere de una correccion para la diferencia
efectiva de temperatura. Una vez que la temperatura de salida del aire t, es calculada, una forma
simple de calcular la diferencia media logaritmica de temperatura (LMTD) para flujo a
contracorriente por medio de una de las muchas grificas o empleando la formula conocida:

LMTD = (At; - Aty) / in{At/Aty)
donde:
Ab=Ty-13
Ay =T;-t4

Al igual que los intercambiadores de tubos y coraza convencionales, no solo el LMTD se aplica
para enfriadores con aire y debe comegirse de acuerdo al patrén de flujo seleccionado. Un namero
de dichos patrones estan dados en las Nommas de la Asociacién de Fabricantes de
intercambiadores Tubulares (TEMA) y los principales manuales de intercambiadores de cator. El
patrén de flujo y factores de correccitn considerados para este procedimiento de estimacién son
para flujo cruzado de un paso tanto del ftuido en [os tubos como del aire sin mezclar como el flujo
a través del intercambiador.
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Tabla B.Ii. Superficie aproximada de los tubos desnudos en fos arreglos de tubos.®

Tubo desnudo de 1 plg.. D. E. En arreglo Wangular de 2 7, pig.

N°._de hileras de tubos en profundidad
Ancho aproximado  Longitud del tubo, ft  Ventiladores por 3 4 5 -]
de unidad_ ft upidad
4 4 1 49 64 81 97
6 1 73 87 122 146
8 2 88 129 163 184
10 2 123 1682 204 243
] 6 1 121 160 201 240
8 1 161 213 268 320
12 2 242 320 402 481
14 2 282 374 469 561
8 8 i 224 297 373 446
10 1 280 372 466 558
12 1 338 446 559 669
14 1 3g2 520 652 781
16 2 448 595 746 892
20 2 560 744 932 1116
24 2 672 802 1119 1339
10 10 1 31 466 584 6§99
12 1 421 559 701 839
14 1 491 652 817 979
16 1 561 746 934 1119
20 2 702 932 1168 1399
24 2 842 1118 1402 16878
30 2 1053 1399 1752 2098
32 2 1123 1492 1869 2238
12 12 1 515 685 858 1028
14 1 601 790 1001 1199
16 1 687 813 1144 1370
20 1 859 1142 1430 1713
24 2 1031 1370 1716 2056
30 2 1289 1713 2145 2570
32 2 1374 1827 2288 741
385 2 1546 2056 2574 3084
40 2 1718 2284 2861 3426
16 16 1 887 11680 1492 1785
20 1 1121 1488 1865 2232
24 1 1345 1785 2238 2678
3e 2 1682 2232 2798 3348
32 2 1794 2381 2984 3571
36 2 2018 2678 3357 4018
40 2 2242 2976 3730 4464
18 20 1 1247 1655 2075 2483
24 1 1456 1887 2490 2880
30 2 1870 2483 3112 3725
32 2 1995 2649 3320 4470
36 2 2244 2080 3735 4967
40 2 2494 3311 4150 4987
20 20 1 1404 1865 2337 2798
24 1 1685 2238 2804 3357
30 2 2106 2798 3505 4197
32 2 2245 2084 3739 4477
36 2 2527 3357 4208 5036
40 2 2808 3730 4674 5596
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Notas:
1. Considere 4 hileras de tubos excepto para las siguientes condiciones

a. Si el rango de temperatura en el fluido de proceso es de 10 °F o menos, considerar 3 hileras,

b. Si el rango de temperatura del fluido de proceso del fluido de proceso se encuentra entre 10 y 20 °F y
materiales especiales de construccién son requeridos, considerar 3 hileras.

¢. Si el rango de temperatura de! fluido de proceso esta entre 100 y 200 °F yio el coeficiente de
transferencia de calor total es menor de 60, considerar 5 hileras.

d. Si el rango de temperatura del fluido de proceso es entre 200 y 300 °F ylo el coeficiente de
transferencia de calor es mencr de 40, considerar & hileras,

©. 5i el rango de temperatura del fluido de proceso es mayor de 300 °F y/o el coeficiente de intercambio de
cator es menor de 30, considerar 8 hileras.
2. En relacién a 14 BWG, el efecto del espesor de la pared del tubo en el costo es:

Didmetro nominal Factor de costo
12 BWG 1.025
14 BWG 1.00
16 BWG 0.99

3. En refacion a las hileras de tubos, €l efecto del nimero de hileras de tubos en el cosio es:

Hileras Factor de costo Hileras Eactor de costo

4 1.10 6 1.00
5 1.08 8 0.95
4. En relacién a ia longitud, e efecto de la lengitud def tubo en el costo es:
Longitud def Factor de costo Longitud del Factor de costo
tubo, ft tubo, 1t

10 1.15 24 1.00
12 1.13 30 0.95
14 1.4 32 0.83
16 1.08 38 0.89
18 1.06 40 0.85
20 1.055

5. Debido a limitaciones de embarque, el haz de tubos mas ancho puede fabricarse hasta 12 pies. Haces de
tubos mayores deben fabricarse en campo

Ejemplo de estimacion.

Se tiene Keroseno fluyendo a razén de 250,000 Ivh es enfiiado de 160 °F a 125 °F, con una
transferencia de calor de 4.55 x 10° 8Tu/M, £Qué tamaito de enfriador se requiere para este
servicio, si la temperatura de bulbo seco del aire es de 95 *F?

Solucién,

De la tabla B.|, se estima el coeficiente total de transferencia de calor para el Keroseno que es

55 BTU/h fi* °F. Entonces la diferencia de temperatura del aire es:
(tz - t1) = 0.005(55)[(180 + 125)/2 - 95]
=13.06
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De la figura B.1, el factor de correccidn para la diferencia de temperatura de! fluido de proceso
de (160 - 125) = 35 °F es 0.92; asi:
(2 - 1) = 0.92(13.08) = 12.02 y t; = 107.02
El LMTD es:
LMTD = ((180 - 107.2) - (125 - 85)) / In (160 - 107.2) / (125 - 95) = 40.41
De 1a fig. B.2, el facior de correccién para este LMTD es leido para una eficiencia de
temperatura de P = (107.02 - 85) / (160 - 95) = 0.185
y un faclor de correlacién de: R = (180 - 125) / (107.02 - 95) = 2.91,
de la fig. B.2 el MTD es 0.95, de manera gue el LMTD comregido es:  0.95(40.41) = 38.39
De esta diferencia de temperatura efectiva, el coeficiente total de transferencia considerado y
el calor intercambiado dado; ahora es posible calcular la superficie estimada del tubo desnudo:
A=QJUAT
= (4.55 x 10% / (55)(38.39) = 2154 @2
De la tabla B.Il, esta superficie estimada del tubo desnudo indica un enfriador de 12 ft de
ancho, con 4 hileras de tubos de 40 ft de largo con 2 ventiladores, para un superficie total del tubo
desnudo de 2,284 fi* o 5 hileras de tubes de 32 ft de largo con 2 ventiladores para una superficie
de 2283 1. De (a figura B.3, 1a potencia del ventilador serd de (22.84)(1.56) = 35.83 HP
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Eficiencia de temperatura, P = {tz - t)/(T4 - t))*

* T representa las temperaturas del fluido caliente y t la del aire,

y los subindices 1 y 2 las entradas y salidas respectivamente.

Fig. B:2. Factor de correccién MTD para fiujo cruzado de un paso.®
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PROGRAM ENFR_CON_AIRE
IMPLICIT NONE
REAL(KIND=8)::FM, TEF, TSF,Q,TA,U,DTA DTF.FC,DTAC, TSA LMTD,P,R. MTD LMTDC, A
PRINT* "PROGRAMA PARA LA ESTIMACION PRELIMINAR DE LA SUPERFICIE DE™
PRINT*, "INTERCAMBIO DE CALOR DE UN ENFRIADOR CON AIRE" '
IDEFINICION DE VARIABLES:
IFM = FLUJO MASICO DEL FLUIDO A ENFRIAR (fovh)
ITEF = TEMPERATURA DE ENTRADA DEL FLUIDO (°F)

ITFS TEMPERATURA DE SALIDA DEL FLUIDO (°F)

1Q = CALOR INTERCAMBIADO (BTU/H)

W = COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA DE
CALOR (BTU/h ft* °)

IDTF = DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL FLUIDO (°F)

IFC = FACTOR DE CORRECCION

ITSA = TEMPERATURA DE SALIDA DEL AIRE (°F)

ILMTD = DIFERENCIA TERMICA MEDIA LOGARITMICA

IP = EFECTIVIDAD DE TEMPERATURA

R = FACTOR DE CORRELACION

IMID = DIFERENCIA TERMICA MEDIA

ILMTD = LMTD CORREGIDO

1A = AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR (f?)

PRINT*,~CUAL ES EL FLUJO MASICO DEL FLUIDO A ENFRIAR (Tvh)?*
READ* FM

PRINT* "CUAL ES LA TEMPERATURA DE ENTRADA DEL FUIDO (°F)?*
READ* TEF

PRINT*,"CUAL ES LA TEMPERATURA DE SALIDA DEL FLUIDO (°F)?"
READ*TSF

PRINT*,"CUAL ES LA TEMPERATURA DE BULBO SECO DEL AIRE (°F)?*
READ*TA

PRINT*,"CUAL ES LA CANTIDAD DE CALOR A INTERCAMBIAR (BTU/)?*
READ*.Q

PRINT*, DE LA "TABLA I, ESTIME EL COEFICIENTE TOTAL DE TRANSFERENCIA®

PRINT*,' DE CALOR PARA EL FLUIDO '
READ* U

DTA=0.005*U*((TEF+TSF)/2-TA)

DTF=TEF-TSF

PRINT* LA DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL FLUIDO (°F) ES:,DTF
PRINT* 'CON ESTE VALOR, DE LA "FIGURA I* INDIQUE EL FACTOR DE CORRECCION °
READ* FC

DTAC=FC*DTA

TSA=TA+DTAC

PRINT* 'LA TEMPERATURA DE SALIDA DEL AIRE (F) ES: ', TSA
LMTD=((TEF-TSA)TSF-TA)YLOG((TEF-TSAW(TSF-TA))

PRINT* ‘EL LMTD ES: "LMTD

P=(TSA-TA}(TEF-TA)

R=(TEF-TSF)(TSA-TA)

PRINT* P="P

PRINT*,R="R

PRINT*,'CON "P* Y *R*, DE LA “FIGURA B2" OBTENGA EL MTD*
READ* MTD

LMTDC=MTD*LMTD

A=Q/(U*LMTDC)
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PRINT*,"RESULTADOS DE EL. CALCULO DE LA ESTIMACION PRELIMINAR™
PRINT®*, DE UN ENFRIADOR CON AIRE"™

PRINT*,'FLUJO MASICO (lbvh)= "FM

PRINT*, TEMPERATURA DE ENTRADA DEL FLUIDO (°F)= ' TEF

PRINT*, TEMPERATURA DE SALIDA DEL FLUIDO (°F= ' TSF

PRINT*,'CALOR INTERCAMBIADG (BTU/hr)= 'Q
PRINT*, 'TEMPERATURA DEL AIRE (°F)= \TA
PRINT*,'COEF. TOTAL DE TRANSF. DE CALOR’
PRINT*,'DEL FLUIDO (BTU/r fi* °F)= AL

PRINT*,'DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL AIRE (°F)= ' DTA
PRINT* 'DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL FLUIDO (°F)= ' DTF
PRINT*,'FACTOR DE CORRECCION= LFC

PRINT*,'DIF. DE TEMP. DEL AIRE CORREGIDA (°F)= “DTAC

PRINT*, TEMPERATURA DE SALIDA DEL AIRE (°F= "TSA

PRINT* 'DIFERENCIA TERMICA MEDIA LOGARITMICA (LMTD)= 'LMTD

PRINT*,'EFICIENCIA DE TEMPERATURA "P"= P
PRINT*,'FACTOR DE CORRELACION "R*= ‘R
PRINT*,'DIFERENCIA TERMICA MEDIA= "MTD
PRINT*'LMTD CORREGIDO= "LMTDC
PRINT*'AREA DE INTERCAMBIO DE CALOR (fi*= LA

PRINT‘:'EN BASE AL AREA RESULTANTE, DE LA "TABLA H™
PRINT*,' SELECCIONA EL ENFRIADOR A UTILIZAR'

STOP
END PROGRAM ENFR_CON_AIRE
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"RESULTADOS DE EL CALCULO DE LA ESTIMACION PRELIMINAR"

"DE UN ENFRIADOR CON AIRE"

FLUJO MASICC (1lb/h)=
TEMPERATURA DE ENTRADA DEL FLUIDOD ( F)=
TEMPERATURA DE SALIDA DEL FLUIDO ('F)=
CALOR INTERCAMBIADO (BTU/hr)=
TEMPERATURA DEIL AIRE ("F)=
COEF. TOTAL DE TRANSF. DE CALOR
DEL FLUIDO {BTU/ hr ft: “F)=
DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL AIRE ('F)=
DIFERENCIA DE TEMPERATURA DEL FLUIDO ( F)=
FACTOR DE CORRECCIQN=
DIF. DE TEMP. DEL AIRE CORREGIDA ( ‘F)=
TEMPERATURA DE SALIDA DEL AIRE (°F)=
DIFERENCIA MEDIA LOGARITMICA (LMTD)=
EFICIENCIA DE TEMPERATURA "P"=
FACTOR DE CORRELACION W“R"=
DIFERENCIA TERMICA MEDIA=
LMTD CORREGIDO=
AREA DE INTERCAMBIO DE CALOR (fti)=

EN BASE AL AREA RESULTANTE, DE LA "TABLA

SELECCIONA EL ENFRIADOR A UTILIZAR.
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250000.000000000
160.000000000000
125.000000000000
4550000.00000000
95.0000000000000

55.0000000000000
13.06249970801304
35,0000000000000
0.92000000000000
12.0174997313879
107.017499731388
40.4077761577293
0.18488461125212
2-.91241945148958
0.95000000000000
38.3873873498428
2155.06390089378
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Apéndice C
Diagramas de flujo del programa ACOL.

Como se menciond en ef capitulo IV, existen varios articulos para el dimensicnamiento preliminar
de enfriadores con aire, el programa mds reconocido para el disefio y cdlculo mas exacto de un
enfriador y condensador con aire es el ACOL de Heat Transfer and Fluid Flow Service HTF.S.).
A continuacion se muestran los diagrama de flujo de este programa.

( inicio )

Dotos incluyendo

las correlociones
del usuorio \

Programa pora
canfiguror los
subprogromas
FORTRAN de las \
correlaciones y Archivo de
archivo de aentrada dotos y
Usar los correlaciones
subprogromos Paso 1
de corretocion - T - = — =
Compilacion y
enlace de
nuevas rutinas
con el progrema
ACOL
e __Poaso 2
Colcule del
rendiniento Listado de
impresion de
resuitados
Paso 3

{Detener )

SECUENCIA DE TRABAJO ACOL3
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2 ir

]

inicio

iCorren
todos los
casos?

Detener

Calculo de lo
curva cde
condensacion y
propiedades
mixtas

Colculo de
area
preliminar

Condiciones en
los tubos

l
Presion y
temperaturae del
pire y condiciones
en cobezoles y
boquitias

-

Rendimiento
del ventilodor
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Apéndice D.
Programa DIMPA para el disefio de enfriadores con aire.

En este apéndice se muestra el programa "DIMPA”. Este programa efect(a fundamentalimente
el predimensionamiento del enfriador con aire que cumple con las condiciones de procesos. La
idea inicial de desarrollar este programa es original del Ing. Eduardo Gonzalez Flores quién fue
jefe del Dpto. de Disefioc Térmico de Cambiadores de Calor de la Divisibn de Ingenieria de
Cambiadores de Calor del Instituto Mexicano del Petrbleo. El programa fue codificado, compilado
y probado en lenguaje FORTRAN IV por el Ing. Guillermo A. Vazquez Coutifio™.

I @RUN/R GAVC100,E9352ECCARVA ECCA,1,50 . GVC.RVM.ILM

2 @LOG SIPPI A6 1 PRUEBA PD

3 @HDG OPTIMIZACIAN DEL SISTEMA AIRE-AGUA

4 @PRT,S RMMI.IMPAIPE4

5 @USE B, VCGARVMILM

6 @FTN,IS TPFS.MAINN,B.MAINN

7 CPROGRAMA PARA CALCULAR EL DIMENSIONAMIENTO PRELIMINAR DE UN ENFRIADOR
CON AIRE Y

8 C  DEUNINTERCAMBIADOR DE CALOR.

9  REAL LTCLTAKF!1 KFIKF2,KTKFKLMKLF1 KLF2 KVF2 NTC

10 DIMENSION TIF(20),CTS(20)

11  CHARACTER FLTUBI6,PLANT32,C0NT4,0CAL32,CLAVES CLIEN12,0PER4
12 COMMON/ESI/PLANT,CONT,OCAL,CLAVE,CLIEN,OPER

13 COMMON/CAR/MF,SDF,TIF,T2F PATM,PT1,QRT,FLTUB, PDIS PP, TDIS

14  COMMON/ES3/WLF1,DLF1,KLF1,CLF1,VLF1 PLFI,PCRI,

15+ WVF1,DVF1,KVF1,CVF1,VVFL PVFL,QVF],

6 * WLF2,DLF2,KLF2,CLF2, VLF2 PLF2, TCRI,

17 - WVF2,DNF2, X VF2,CVF2,VVF2,PVF2,QVF2

18  COMMON/COSTI/CTNVI/DINSTI,CAPI1,COPER1,CMANT1,CAW,COTTORR
19  COMMON/DIMEN/LTO,NTO,AW,NCP,NCS,APE,DMLT,UL,US NB,SB,DS,NEPU,CUT
20 COMMON/DIMEN2/NPS,NP,VE, VT, DPF 1, DPE,DPW, DPT,RDF,RDW

21  COMMON/COST/AMORTI,CAMANT,CSA,COPER,CINV,CINT,CAL Al

22 COMMON/ENFR/NBP,NBS,NVPB DIAV,REVE(2),NMPB, HPD,NRVPB HPN

23 COMMON/ENFRA/SPCH,H,APCM,T1A,PS, TE2,VS, TAM,DFF, DLMT

24 COMMON/ENFRE/ANCHOT,LTA,TIPO(2),NBA AA,UES,ULS,ULL, SUPUE

25  COMMON/ENFRUWE, NTH,NBTPB,NH,NPSE NBTP NBTS

26 COMMONFLYTIF1,T22F,QFI,RDF1,WF1,SDF1,DPF2

27 COMMON/PROPT/CPP,VFP,KFP ROFP,SFP

28 COMMON/FLZ/TIIF,T2F2, WF2,QF2,KF,CPF, VF,SF,SDF?

29  COMMOMNAGUA/TIW,T2W,WW,QW,KT,OPT,VTW,.ST

30 COMMON/CANB/DIC,DEC,IPC,IAN,ITC,PDISS,IE

31 COMMON/SAIRATIRO,DIA,DEA,ITE

32 NAMELIST/SI/PLAN,CONT,OCAL,CLAVE,CLIEN,OPER, FLTUB

33 NAMELIST/AR/PT1,QTR PDIS,PP,TDIS

34 NAMELIST/S¥WLF1,SLF1 KLF1,CLF1,VLF1,PLF1 PCRI,

s . WLF2 SLF2 XLF2 CLF2,VLF2,PLF2,TCR},
36 * WVF1,DVF1 KMF1,CMF1,VVF1,PVF1,QVFI1,
37 * WVF2,DVF2,KMF2,CVF2, VVF2 PVF2,QVF2
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38
39

41
42
43

45
46
47
48
49

51
52
53

55

57
58
59

6l

63

65

67
68

70
71
72
73
74
75
76

78

81
82
83

85

88
89
90
91

NAMELIST/FL/WF,WF,SDF LTC,DPF1,DPF2 RDF,[FL,11F,T2F,IM
NAMELIST/WAT/TIW, T2WRDW,DPW
NAMELIST/CAM/DIC,DEC,IPC,[AN,ITC,IE

NAMELIST/SAI/H, T1A,NVPB,TAM,LTA NBTPB,[TIRO,DIA DEA ITE
SLW(TI=(62.426-((T-40.0)**1.768)/3196.0/62 426
KLW(T)=0.2958+0.0803%((T-40.0)/100.0)-0.01765*((T-40.0)/100.0)**2
VLW(T)=1.0/(0.2812+0.723 T8*((T-40.0¥ 100)+0.51 13%((T-40.0)/100.0)**2

. -0.059984*((T-40.0)/100.0)**3)
CLW(T)=1.01862-0.046379*((T-40.0)/100.0)+0.03 1951 %{(T-40.0)/100.0)**2
* -0.005982*((T-40.0)/100.0)**3

PF(PF1,PF2,T1,T2, T)=PF1+(FF!1-PF2)*(T-T1)/(TI-T2)
C LECTURA DE LOS PARAMETROS DE DISE¥O

IW=6
READ(5,51)
REAINS,AR)
READ(5,53)
READ{(5FL)
READ(S,WAI)
READ(5,CAM)
READ{S5,SAT)
PATM=14.696*(1.0-6 8TE-06*H)**5.256
PDISS=PDIS
RDIT=0.001
RDF1=RDF
RDF2=RDF
SDF1=SDF
SDF2=SDF
WF1=WF
WF2=WF
TIFI=TIF
T2F2=T2F
NTR=10
DTF=(TIF-T2F¥NTR
TW=(T1W*T2W)/2.0
KT=KLW({TW)}
VIW=VLW(TW)
CPT=CLW(TW)
ST=SLW(TW)
IF (IFL, EQ. 3)GO TO 55
KF1=KLF1
KF2=KLF?
CPF1=CLF1
CPF2=CLF2
VFI=VLFI
VF2=VLF2
SF1=SLFI
SF2=SLF2
DLF1=SLF1%62.37
DLF2=SLF2%62.37
GOTO 65

55 KF1=KVF1
KF2=KVF2
CPFI=CVF!
CPF2=CVF2
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R
93
9%
95
96
97
98
99
100
101

119
120
I21
122
123
124
125
126
127
128
129
130
131
132
133
134
133
136
137
138
139
140
141
142
143
144
145

VF1=VVF1
VF2=VVF2
SF1=DVF1/62.37
SF2=DVF2/62.37

65 NTRI=NTR+1

=0
ICO=1

30 E=[+1

IF (IM .EQ. 2) I=NTRI

20 TIF(=TIF-DTF*(T-1)
T22F=TIF(l)
KFI=PF(KF1,KF2,TiF,T2F,T22F)
CPFI=PF(CPF1,CPF2,T1F,T2F. T22F)
WFI=PF(VF1,VF2,TIF,T2F,T22F)
SFI=PF(SF1,SF2,TIF,T2F, T22F)
KFP=(KF1+NFI)?2.0
CPP=(CPF1+CPFIN2.0
VFP=(VF1+VFI)}/2.0
SFP=(SF1+SFI¥2.0
ROFP=SFP*62.37
QF1=ABS(WF*CPP*(T1E-TIF()))
QA=QF1
IF (1 .EN. NGO TO 45
AA=D.0
CSA=0.0
CMANT=0.0
COPER=0.0
CINV=0.6
CINT=0.0
CAP=0.0
GOTO 10

45 CALL IMPA
IF (IM .EN. 2.0)GO TO 10
I=1.0
ICO=2.0

10 TIF=T1F-DTF*(T-1)
TPR=(TZF+TIF)/2.0
SF=PF(SF1,SF2,TIF, T2F,TPR)
KF=PF(KF1,KF2,TIF,T2F,TPR)
CPF=PF(CPF1,CPF2,TIF,T2F. TPR)
VF=PF(VF1,VF2,TIF,T2F TER)
QF2=ABS(WF*CPF*(T1IF-T2F)
QW=0F2
WW=QW/((T2W-T1W)*CPT)
CKW=0,040
[F (I EN. NTR1)GO TO 40
AW=0.0
CAW=0.0
CINVI=0.0
CINST1=0.0
CAPT1=0.0
COPER1+0.0
CMANTI=0.0
QW=0.0
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146
147

151

157

198
199

GOTO 15

40 CALL RATIN

15 CTS(NCAW+CSA

WRITE(6,25), TIF(I),QW,AW,CAW, QA AA,CSA,CTS(D)
IF (ICD .EQ. 2.0) GO TO 50

IF (I LT. NTR1) GO TO 30

COPT=DT(1)

DO 35 [0=1 NTR

IF (CTS(I0*1} .GT. COPT) GO TO 35
COPI=CTS(I0+1)

I=IO+1

35 CONTINUE

ICD=2
TOP=TIF-DTF*(I-1)
WRITE(6,60)TOP,CTS(I)
GO TO 20

50 CALL HODANI (IW)

CALL HODAN2 (IW)
CALL HODDAN¢4 (IW)
CALL HODANS3 (IW)

25 FORMATY(/,10,RESULTADOS PARA T="12,//,10X_'TIN=" 1PE10.4,
* ' QCAMMB',IPE10.4, A CAMB~,IPE104, COSTO CAMB=
*  IPEL0.4/,10X,'Q AIRE= 1PE.10.4 A AIRE="IPE10.4,

*  * COSTOS. AIRE=,IPE10.4, COSTO TOYAL=, IPE10.4)
FORMAT(//,10X,"**** TEMPERATURA OPTIMA="F8.2,'COSTO' F10.2)
STOP

END

@ , FTN,IS TPF5.IMPAIR, B.IMPAIR

SUBROUTINS IMPL

REALLT

COMMON/COST/AMORTI, CMANT,COSTAL COPER,CINV,CINST,CAP, Al
COMMON/ENFRO/NBP PBS, NVPB,FD,RE VE(2), NMPB, BMPPV,NR VPB, HPN
COMMON/ENFRA/WAIR H ACFNPV,TE1,PS,TE2 FAV, TAM,DPT,DMLT
COMMON/ENFRE/ANCHOT, LT, TIRO(2), NBAY,ATL, UG, ULS,ULL AT
COMMON/ENFRI/ANBT NTFB,NBTPB,NH, NPSE NBTP,NBS
COMMON,/FLITT1,TT2,QRT,RDT,WTT,SDT.OPTIMX
COMMON/SAIR/TIRO,DI,DO,ITE

COMMON/FINTUB/DF, MF,NF,PI

COMMON/PROPT/CPT, VIT,CTT,ROT SGT

DPAMN=0.35

DPAMX=0.70

NF=10

PT=2.1875

DF=2.000

HF=0.500

GOK=5500.0

C CALCULO DE LA "U" SUPUESTA

RD=0.1
WRITE(6,710)CPT, VIT,CTT,ROT,SGT,DP, TMX,TT1,TT2
710 FORMAT(5X,'CPT=", IPE12.4,"VIT=", IPE12.4 'CIT=" IPE12.4/,
* 5% 'ROT=,1PE12.4,'SGT='1PE12.4, DPT=' |PE12.4, TI="
* ' IE12.4'T2=,1PE12.4)

HI=HIT(DPTMX)

RIO=16.02/HI
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RDTC=RDI*16.02
US=1.0/(RD*RIO*RDTOC)
NIT=0.0

30 GDI=,0K

C CALCULO INICIAL DEL NUMERQ DE HILERAS

A=ABS((TTI-TTDATTI-TEL))

NHI=3

IF (Q .GT. 0.10) NHI=4

IF (A .GT. 0.48) NHI=5

[F {A .GT. 0.55) NHI=6

IF (A .GE. 0.75) NHI=8

IF (A .GE. 9.90) NHI=10

NBAY=0

IF (IE .GE. })WRITE(6,801)GDI,NHI NBAY US
801 FORMAT(//,2X,'GDI=" B15.5,3X,'NHI=", 12 2X,
X'NBAY=,12,2X,'US= E10.5)

C CALCULO INICIAL DE TEMPERATURA DE SALIDA DEL AIRE

40 TE2DIV=(TT1+TT2-(2*TB1))*47.7765*NHI
TE2DEN=47.7765*NHI+((0.48*GDI)}US)
TE2=TEI+TE2DIV/TE2DEN

C CALCULODEDMLT

IPA=(TEI-TE2)/2
DTA=TE2-TEl
DTF=ABSTT2-TE1)
DTC=ABS(TT1-TE2)
DMLT=({DTC-DTFY.
CALCULO DEL AREA DE TRANSFERENCIA
AT=QRT/US*DMLT)
CALCULO DEL NUMERO DE TUBOS
NTT=AT/(4.191*LT)
ATL=NTT*0.2618*LT
CALCULO DEL FLUJO DE AIRE
WAIR=QRT/(0.24*DTA)
CALCULO DEL NUMERO DE TUBOS POR HILERA NTPH
NTPH=WAIRAGDI*0.0877*LT)
CALCULO DEL NUMERO DE HILERAS
NH=NTT/NTPH
IF(NH .LT. 2)NH=2
NPSE=NH
I[F(IE .GE. 3)WRITE(6,802)TE2, DMLT, WAIR, AT NTT,NTPH,NH

802 FORMAT(//,2X_'TE2=" E10.5,2X, DMLT="E10.5,2X,

X'WAR="E15.5,2X 'AT="E15.5,2X, NTT="15.2X,
XNTPH=,15,2X, 'NH=,12)
AJUSTE DE NTPH
NTPH=((NTT-(NTPH*NH)¥NH)+NTPG
AJUSTE DE NTT
NTT=NTPH*NH
AT=NTT*4,19°LT
US=QRT/AT*DMLT)
AREA DE FLUJO
AFA=0.077T*NTPH*LT
MASA VELOCIDAD
GD=WAIR/AFA
IK(IE .GE. 3)WRITE(6,803)NTPH,NTT,AFA.GD
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803 FORMAT(/,2X,'NTPH=",15,2X 'NTT="15.2X
X'AFA="B10.5.2K 'GD="E15.5 /i)
C CALCULO DEL ANCHO TOTAL DE LA UNIDAD
90 ANCHOT=0.182292*NTPH
IF{(ANCHOT LT.15)GO TO 130
125 NBAY=NBAY+1
ANBAY=ANCHOT/NBAY
[F(ANBAY .DT. 14)GO TO 125
GO'TO 140
130 NABY=1
ANBAY=ANCHOT
C NUMERO DE BANCO DE TUBOS
140 NBT=NBAY*NBTPB
C  ANCHO DEL BANCO DE TUBO
ANBT=ANBAY/NBTFB
C NUMERO DE VENTILADORES
NV=NBAY*NVPB
NMPB=NV
NRVPB=NMFB
C NUMERO DE TUBOS POR BANCO
NTPB=NTT/NBT
C FLUJO POR LOS TUBOS POR BAY
WTPB=WTT/NBT
C CALCULO DE LA RESISTENCIA DEL AIRE
RD=47.4278*GO**(-0.71412)
IF([E. GE. 3)WRITE(5,777)NV,NTPB, WTPB,RD
810 FORMAT(/,2X,'NBAY="12,2X 'ANBAY= E10 5 2X,
SNET="12,2X,'ANBT="EI0.5)
IF(IE .GE. 3)WRITE(6,77T)NV,NTPB, WTPB,RD
777 FORMAT(/,2X,'NV="12,2X NTPE="16,2X,'WTPB="E10.5 2X,
X'RD="E10.5,))
CALL HIDP(WTPB,DPTMX,NTPB,LT,NH. DI HI, DPT,NPSE, [E)
C CALCULQ DEL COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSF. DE CALOR.
RIO=16.02/HI
UC=1.0/(RD+RIOC+RDTC)
ULS=UC*16.02
ULL=1.0/(1.0/ULS-RDT)
WRITE(S,812)US,UC,RD,RIO,RDTC, HI,NH
812 FORMAT{/, 10X,'US=" IPE10.4,'UC=", 1PE10 4,'RD~",|PE10.4,
* /110X, RIO=, IPE12 4, RDTC=',1PE10.4,'H]="IPE12 4,
. ' NH=',15)
IF(NIT .GE. 6)GO TO 300
F(ABS(US-UDYUS) -0.04)300,300,19
19 US=UC
NIT=NIT+1
GOTO 10
€ CAIDA DE PRESION DEL AIRE
300 DPH=0.41975E-07*GD*1.69373
PDR=ROATH(TPH,H)/0.075647
DPA=NH*DPH/PDR
IF(IE .GE. 3)WRITE(6,804)DPH,PDR DPA, DPAMX, DPAMN
804 FORMAT(//,2X, DPH="2X, E10.5,'PDR="E10.5,2X,'DPA~,E10.5,2X
O'DPAMX='E10.5,2X,'DPAMN="E10.5 i/}
IF(NIT .GE. 6)GO TO 303
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IF(DPA .GT. DPAMX)GO TO 85
[F(DPA LT. DPAMN)YGO TO 88
303 IFQTIRO £Q. NGO TO 91
IF(ITIRO .EQ. 2)GO TO 92
85 DPAL=DPAMNX
US=UC
NIT=NIT+1
SDK=GDI*(DPAL/DPA)**0.57143
GO TO 30
$8 DPAL=DPAMN
NIT=NIT+1
Us=Uc
BDK=GDI*(DPAL/DPA)**0.57143
GOTO 30
91 TDV=TEI
TIRO(1)=FOR'
TIRO(2)="CIDC!
GOTO 195
92 TDV=TE2
TIRO(1}=FCR'
TIRO)="ZADO
195 ROV=ROATH(TDV,H)
NBTP=NBAY
NBTS=1
NBP=1
NBS=1
DR=RDV/0.074934
VOLUMEN DE AIRE
ACFM=WAIR/(4.51*DR)

ADFPMV=ADFM/NV
PLOT AREA
PLOTA=ANCHOT*LT
AREA MININA DEL VENTILADOR

FAPF=0.4*PLOTA/NV

C DIAMETRO DEL VENTILADOR
FD=SQRT(FAPF/0.7850)

C VELOCIDAD DEL VENTILADOR
FAV=ACFMF/(50.0*FAFPF)

C VELOCIDAD PRESION
DPV=FAV**2*RDV/334 88
PS=DPA+DPV

C AIRHP

AHP=ACFMPV*(DPA+DPV)/6346.0

o 0 O 0

C POTENCIA POR VENTILADOR

BHPPV=AHF/0.70
HPN=BHPPV

C POTENCIA TOTAL RECUPERADA
TBHP=BHPPV*NV
WRITE(6, 701}/ NTT, WAIR NTPH

VOLUMEN DE AIRE POR VENTILADOR

101 FORMAT(/,2X,'AT=" E10.5,2X, NTPH=" 16,

12X,"WAIR="E10.5,2X,'NTPH=",16)
WRITE(6,702) NHLAFA,GD,ANCHOT

702 FORMAT(/,2X,'NR="I5,2X,'AFA="E10.5
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362 12X,'GD="E10.5,2X.'ANCHOT="E10.5)

363 WRITE(6,703)NBAY,NBT ANBT.NV

364 703 FORMAT{/2X, NBAY=',12,2X, 'NBT="11 2X

365 I = E10.5,2X,'NV="12)

366  WRITE(6,704)NTPB,ACFM,ACFMPV FD

367 704 FORMAT(,2X, 'NTPB=I6,2X,'ACFM="E10.5,3X,
368  1'ACFMPV="E10.53X,FD="E10.5)

369  WRITE(6,70S)FAV,DPV,AHP,BHPPV, TRHP

370 705 FORMATY{/,2X, FAV="E10.5,2X, DPV="E10.52X,
371 I'AHP='E10.52X,BHPPV=E10.5,2X TBHP=EI0.5)
372 C COSTOS

373 NHMX=NH

374  IF(NH .GE. 8)NHMX=8

375  BI=EACOST(LT,DONHMX NTT,TE)

37  B2=COPA(TBHP,PTR,B!,CAP,CMANT,AMORTLIE)
377 CINST=7.60*B1/100.0

378 COPER=B2

379 C  COSTOS ADITIVOS

i8¢ HP1=RVCOST(BHPPV)

381  HOSMO=HPI

382 WRITE(6,70T)HOSMO

383 707 FORMAT(/2X, 'HOSMO="F14.2)

384  HP?=EMCOST(PPM,BHPPV)

385  FAELE=HP2

38  WRITE(6,708)RPM FAELE

387 708 FORMAT{/2X, 'RPM-=F14.2,10X,FAELE=F14.2)
388 C COSTO TOTAL

389  CINV=BI+FAELE+HOSMO

3%  COSTAL=COPEN+CAMNT+CAP+CINST

391  WRITE(6,706)B1,B2,COSTAL

392 706 FORMAT(,2X,B1="F14.2,10X,B2="F14.2.//,
393 12X, '‘COSTAL=' F14.2)

394  RETURN

395  ENDPROGRAM

NOMENCLATURA.
ACFM = Volumen de aire {(pies*’min}
ACFMPY = Volumen de aire por ventilador (pies*min)
AFA = Area libre neta (pies?)
AFT = Area de flujo total {pies?)
AHT = Potencia del aire (HP)
ANCHOT = Ancho de la unidad (pies)
AT = Area total del haz de tubos (pies?)
BHPPV = Potencia por ventilador (HP)
CLT1,2 = Calor especifico de entrada, salida (BTUAL °F)
DMLT = Media logaritmica diferencial de temperatura (*F)
DO = Diagmetro exterior del tubo (plg. )
DPA = Caida de presion del aire (plg. agua)
DPH = Caida de presién por hilera (plg. agua)
DPL = Caida de presidn por tubos (Ib/pigd
DR = Densidad relativa
DPR = Caida de presién por retornos (1b/plg?)
DPAMN = Caida de presidn estitica minima (pig. agua)
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DPAMX
oPv

F

FAPF
FAV
FD

GOl
GT

(18]

HIT
KLT1,2
NBAY
NBT
NHI
NNU
NP
NTPB
NTPH

PDR
PLOTA
QTR
RDTC
RE

RIO
SLT1, 2
TBHP
TE1, 2
uc

us
VLT, 2
VPT
WAIR

WTPB

o

nuuwnondwnwn s gobbndgnnidonnn

oW NN nn

Caida de presién estatica méxima (plg. agua)
Caida de presion total (Ib/plg?)
Caida de presion estética del ventitador (plg. agua)
Factor de friccidn
a minima del ventilador (pies®
Velocidad del aire {pies/s)
Digmetro del ventilador (pies)
Velocidad mdsica (Ib/h pies?)
Velocidad masica por tubos {Itvh pies?)
Altura sobre nivel del mar (pies)
Coeficiente de pelicuta intema (BTU/ pies?® °F)
Conductividad térmica de entrada, salida (BTUM pie *F)
Ndmero de bays
Nimero de bancos de tubos.
NGmero de hileras
Nimero de Nusselt
Nimero de pasos por tubos
Nimero de tubos por bays
Numero de tubos por hilera
Nimero de tubos totales
Niumero de ventiladores
Densidad relativa promedio
Area total de la unidad (pies?)
Carga témica (BTUM)
Factor de ensuciamiento total (h pies? "F/BTU)
Nimero de Reynolds
Resistencia del aire {(h pies® "F/BTU)
Gravedad especifica de entrada y salida del fluido
Potencia total (HP)
Temperatura de entrada, salida del aire {°F)
Coeficiente global cafculado (h pies® *F/BTU)
Coeficiente global supuesto (h pies® *F/BTU)
Viscosidad del fluido (cp)}
Velocidad por tubos (pies/s)
Flujo del aire total (Ib/h)
Cantidad de flujo a enfriar (fv/h)
Flujo total por bay (Ib/h)
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DIAGRAMA DE FLUJO
PARA EL DISENO DEL
ENFRIADOR CON AIRE

LEER PARANETROS
Y VARIABLES

|

EL PRDGRAMA REALIZA EL

CALCULD DEL COEFICIENTE

GLOBAL DE TRANSFERENCIA
DE CALOR SUPUESTD

NOMERD DE HILERAS
INICIALES

NBAY = 0

TEMPERATURA DEL
AIRE DE SALIDA

MEDIA LOGARITMICA
DE LA DIFERENCIA
DE TEMPERATURA

AREA DE TRANSFERENCIA
TOTAL

NOMERDO DE
TUBOS TOTALES

CANTIDAD BE
ATRE TOTAL

NOMERD DE TUBOS
POR HILERA

NUOMERO DE
HILERAS
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AJUSTAR EL NOMERD DE
TUBOS POR HILERA Y
TUBOS TOTALES

VELOCIDAD MASA
DEL AIRE

ANCHO TOTAL DE
LA UNIDAD

NBAY ]

——[ NOMERD DE BAYS l proswm

OEL BAY

[ ANCHD DEL BAY _I

ANBAY |a

NOMERLD DE BANCDS
DE TUBOS

ANCHO DEL BANCO

NUMERD DE VENTILADORES
TuBOS POR BANCOS
FLUJDO POR TuBOS

RESISTENCIA DEL AIRE

COEFECIENTE DE PELICULA
POR LADO DE 0SS TUBOS

NOMERD DE PASQS

CAfDA DE PRESION POR
LADO DE LOS TuBOS

COEFICIENTE GLOBAL DE
TRANSFERENCIA DE
CALOR CaLCoLADD
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CAfDA DE PRESIAN
ESTATICA DEL AIRE

¥
DPA:DPAMX
DPA:DPAMN

DPAL = DPAMX

OPAL = DPAMN

{ DENSIDAD RELATIVA

B

VOLUMEN TOTAL DE AJRE

VOLUMEN DE AIRE POR
VENTILADOR

AREA TOTAL DE LA UNIDAD

AREA MiNIMA DEL
VENTILADOR

DISMETRQ DEL
VENTILADOR

VELDOC1DAD DEL AIRE
CajDA DE PRESIAN
ESTATICA DEL
VENTILADOR
POTENC]A DEL AIRE

POTENCIA REQUERIDA
DEL VENTIL.ADOR

POTENCIA TOTAL

138




[

Apéndice E.

Factores de suciedad.

Factores de suciedad de diversos fluidos de proceso’™, e [m? *K/W]

Agua de mar 0.0001
Agua destilada 0.0001
Agua de enfriamiento 0.0001
Aceites (industriales):
Combustéleo 0.0009
Aceite de recirculacién
fimpio 0.0002
Aceites para maquinarias
y transformadores 0.0002
Aceites vegetales 0.0005

Gases, vapores (industriales
Gas de homos de coque,

gas manufacturado 0.0018
Liquidos (industriales)
Omgénicos 0.0002

Liquidos refrigerantes,
catefaccion, enfriadores o
evaporantes 0.0002

Unidades de destilacién
atmosférica:
Fondos residuales, menos

de 25 "API 0.0009
Fondos residuales, de

25 "API 0 méas 0.0004
Gases de escape de

méquinas Diesel 0.0018
Vapores orgénicos 0.0001
Vapor (sin aceite) 0.00
Vapores de alcohol 0.00
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Vapor de escape

(con aceite) 0.0002
Vapores refrigerantes

{condensado de compresores
reciprocantes) 0.0004

Vapores superiores en condensadores

enfriados por agua:

De la torre de burbujeo

(condensador final) 0.0002

Del tangue flash 0.007
Cortes intermedios:

Aceite 0.0002

Para agua 0.0004

Fondos residuales,

menos de 20 AP 0.0009

Fondos residuales,

més de 20 *API 0.0004

Estabilizador de gasolina natural:

Alimento 0.0001
Vapores superiores 0.6001
Enfriadores de producto

e intercambiadores 0.0001
Calderetas de producto 0.0002

Unidades de eliminacién de HS;:
Para vapores superiores 0.0002
Caldereta 0.0003




[a}

Unidades de Cracking.

Alimento gas-oit:
Menos de 260 °C
Mas de 260 °C

Alimento de nafia:
Menos de 260 °C
M4s de 260 °C
Separador de vapores del
separador, tanque flash y
vaporizador)

Unidades de destilacion
atrosférica:
Vapores superiores sin
tratar

Vapores superiores fratados

Cortes intermedios

0.0004
0.0005

0.0004
0.0007

0.0011

0.0002

0.0005
0.0002

Unidades de destilacion al vacio:

Vapores superiores a aceite;

De la torre de burbujeo
{condensador parcial)
Deltanque flash (sin reflujo
apreciable) '
Aceite delpado

Vapores superiores
Gasolina

0.0002

0.0005
0.0004
0.0002
0.00001

Desbutanizador, despropanizador,

despentanizador y unidades de

alquilacion:

Alimento

Vapores superiores
Enfriadores de producto
Calderetas de producto
Alimento del reactor

0.0002
0.0002
0.0002
0.0004
0.0004
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Unidades de tratamiento de

lubricantes:

Alimento de aceite solvente  0.0004
Vapores supericres 0.0002
Aceite refinado 0.0002
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