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PRESENTACION

El objeto de este libro es proporcionar una instruccién fundamental sobre transferencia de
calor mediante el empleo de los métodos y el lenguaje usados en la industria.

La inclusion de los aspectos practicos de la materia como parte integral de la
pedagogia se hizo con el objetivo de que sirviera como suplemento mas que como
sustituto de la vigorosa fundamentacion bibliogréfica existente en torno a los procesos de
ingenieria.

En este libro, los temas introducidos han estado motivados por el deseo de incrementar
el alcance de las aplicaciones y realzar las exposiciones de los principios basicos.

El libro comienza con los principios fundamentales del intercambio de calor (Capitulo
1), que incluye, entre otros tépicos, los fundamentos de la transferencia de calor
convectiva, los métodos para el disefio térmico de intercambiadores de calor, el uso de la
norma TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association) el disefio y evaluacion de
intercambiadores de tubos y concha y la transferencia de calor en tanques agitados. El
Capitulo 2 esta dedicado al aislamiento industrial, que incluye el calculo de las pérdidas
de calor. Los principios del método Pinch (Capitulo 3), los principios de la radiacion
térmica y hornos quimicos (Capitulo 4), la cogeneracién de electricidad y calor en la
industria quimica (Capitulo 5), la cogeneracién en la industria azucarera (Capitulo 6), la
gestion energética en la industria quimica (Capitulo 7) muestran aplicaciones industriales
actuales de la transferencia de calor en la region central del pais.

Se espera que este libro constituya una fuente de consulta Gtil para consolidar los
conocimientos de los estudiantes y graduados de Ingenieria Quimica.

LOS AUTORES



CAPITULO 1 PRINCIPIOS FUNDAMENTALES DEL INTERCAMBIO
DE CALOR

1.1 Teorias del intercambio de calor

La seleccion de un intercambiador de calor no es una tarea trivial, pero esta seleccion
sera apropiada para un proceso determinado, cuando se tomen en cuenta una serie de

factores, tales como:

e Presion de trabajo.

e Temperatura de proceso.

e Tamanfo del &rea de instalacion.
e Factores de depdsito.

e Uso de fluidos corrosivos o toxicos.

Entre estos requerimientos, fundamentalmente la presion y la temperatura dictan el tipo
de intercambiador que se seleccionara.

Los intercambiadores de calor que operan a presion y temperatura extremas pueden
ser grandes y costosos. Por otra parte, los intercambiadores que operan a presion y
temperatura moderadas pueden ser pequefios y baratos. En general, para altas presiones
y temperaturas se utilizan intercambiadores de calor tubulares que cumplen regulaciones
de seguridad y codigos de fabricacién en correspondencia con la norma TEMA (Tubular
Exchanger Manufacturers Association).

Existen tres formas de transferir calor en la naturaleza: conduccién, conveccion y
radiacion, cada una de las cuales puede jugar un papel en la seleccibn de un
intercambiador de calor para una aplicacion determinada. Los principios basicos de
disefio son importantes también, entre los que se cuentan los métodos de calculos
empleados en el dimensionamiento de estos equipos.

La transferencia de calor es una ciencia que trata sobre la prediccion del intercambio
de energia calorifica entre materiales a diferentes temperaturas. Un intercambiador de
calor se disefia, verifica 0 evalla su trabajo mediante métodos que poseen los principios
de la transferencia de calor. Por tanto, es esencial la comprension de estos principios

para disefiar o seleccionar un intercambiador de calor. La eficiencia y la economia pueden



depender directamente de la forma efectiva en que se apliquen los conceptos béasicos y
principios de la transferencia de calor en el dimensionamiento de los intercambiadores de

calor.
Transferencia de calor por conduccion: ley de Fourier

Cuando existe una diferencia de temperatura en un cuerpo 0 entre cuerpos en contacto,
hay una transferencia de energia desde la region de alta temperatura hacia una de baja
temperatura, es el fenébmeno denominado transferencia de calor por conducciéon. Aunque
la conduccién ocurre también en liquidos y gases, la contribucién a la transferencia de
calor es pequefia cuando se compara con la conveccién o la radiacién en estos fluidos.
En un sdlido, tal como la pared de un tubo metélico o una pared plana de sélidos no
metalicos, la conduccién es el modo dominante.

En la mayoria de los intercambiadores de calor convencionales, la transferencia de
calor ocurre entre dos fluidos separados por paredes sélidas, que pueden ser tubos en
los equipos tubulares o paredes planas en los equipos de placas.

El calor (Q), por unidad de &area (A), en unidades de W/m? transferido por conduccién
es directamente proporcional al gradiente normal de temperatura, o en forma de

ecuacion, el calor (Q) se expresa como:

Q dT (1)

~
~

A dXx

donde la constante de proporcionalidad o conductancia unitaria (k) es la conductividad

térmica del material. Un signo de menos se requiere en la ecuacion 2 para asegurar que
la direccion de la transferencia de calor es positiva cuando el gradiente de temperatura es

negativo, siendo necesario que el calor fluya en la direccibn decreciente de la

temperatura.
dt

Q=kA— 2
dx ( )

Los valores de la conductividad térmica son dependientes de la temperatura y varian
ampliamente para diferentes materiales. La tabla 1.1 resume los valores de la

conductividad térmica de algunos materiales.



Tabla 1.1 Conductividad térmica (k) de algunos materiales

Materiales k( W/m °C)
Temperatura 20°C 100 °C 300 °C
Aluminio 204 206 228
Acero al carb6n 1,0 % C 43 43 40
Cobre 386 379 369
Bronce ( Cu 85 % y Zn 30 %) 111 128 147
Acero inoxidable AISI 304 14,9 17 19
Agua 0,613 0,683 -
Aire 0,0261 0,0331 0,0456

Para calcular el calor a través de una pared plana, la ley de Fourier se puede aplicar

directamente:

KA

OX=———((T, —T,) =

/A X

_T2

R,

donde Ax y A son el espesor y el area superficial de la pared plana respectivamente y k
es la conductividad térmica de la pared plana. Ry, es la resistencia térmica a la
transferencia de calor, que es igual a Ax/KA (figura 1.1 a).

Cuando la pared plana esté constituida por mas de un material sélido (figura 1.1 b), el

calor (Qx) sera:



T Fluido
HiTl — To kg //c/ o Te
M B NG|
E;?iledrﬂe ﬁ< Ls ;47%3 Te
Th
| Ax | ‘% X
Pared plana Pared plana mltiple

(2) (b)

Figura 1.1 Esquema de flujo de calor en paredes planas simples y multiples

La ecuacion 4 muestra el circuito térmico equivalente en serie.

1 Ly Ly L 1
h, A K A koA kA h.A
—0— " NWN—"O—" WO WO W—O— " WO
O TH T T T3 Ty Tc
Qx _ ATtotal TH _TC (4)

SR, [ A+ L, Ak A)+ Ly A(kg A)+ L Ak A)+1/(h. A)]
donde L;y k; son el espesor y la conductividad térmica de la pared, respectivamente. Las
resistencias que corresponden a los fluidos por conveccion (1/hyA) y (1/hcA) son incluidos

en el denominador y h es el coeficiente pelicular convectivo de transferencia de calor.

Coeficiente total de transferencia de calor

Para el dimensionamiento de los intercambiadores de calor, la carga de calor (Q) se
puede expresar como sigue:

Q=UAAT 5)

donde AT es la diferencia de temperatura local entre los dos fluidos y U es el coeficiente
total de transferencia de calor, y se define como:

1

= 6
ASR,, ©)

En pared tubular:



_ (Ti _To)
Q= |, (r,/r,)/2HLk

(7)

Los intercambiadores de calor tubulares se construyen utilizando un namero de tubos
circulares o no, de forma tal que la transferencia de calor a través de los mismos sigue la
ley de Fourier, donde T, es la temperatura interna del tubo, T, la temperatura externa del

tubo, r; el radio interno del tubo y r, el radio externo del tubo.
Transferencia de calor por conveccion: ley de enfriamiento de Newton

Este fendbmeno ocurre cuando el calor se transfiere desde una superficie sdlida a un fluido
en movimiento o viceversa y es producido por la diferencia de temperatura entre el sélido

y el fluido. Esta forma de transferencia de calor depende de varios factores, tales como:

¢ Diferencia de temperatura entre ambos.
e Velocidad del fluido.

e Conductividad térmica del fluido.

¢ Nivel de la turbulencia en el fluido.

e Rugosidad de la superficie del sélido.

Es necesario evaluar los coeficientes convectivos a través de datos experimentales que
son presentados frecuentemente en forma de correlacion dimensional.

Este tipo de forma de transferencia de calor puede ser clasificada en conveccion libre o
natural y conveccion forzada. La primera es producida por la diferencia de densidades del
fluido producto de diferencias de temperaturas entre dos zonas diferentes del mismo
fluido, y la segunda es producida por un medio externo, tales como una bomba,

ventilador, agitador, etc.

El calor por unidad de area es directamente proporcional a la diferencia de temperatura
entre el solido y el fluido, entonces, tomados de estudios empiricos, los valores de h son

mostrados en la tabla 1.2, los cuales son tipos para el aire y el agua.



Tabla 1.2 Valores de h para conveccién

Material Proceso h (W/m”°C)
Aire Libre 2-25
Aire Forzada 25-250
Agua Libre 50-1 000
Agua Forzada 50-20 000
Agua Ebullendo 2 500-100 000
Vapor de agua Condensando 5 000-100 000

En la transferencia de calor por conveccién forzada, el coeficiente pelicular de
transferencia de calor (h) depende principalmente de la velocidad del fluido, aqui la
contribucién de la conveccion natural es pequefia. La dependencia del coeficiente de
transferencia de calor (h) con la velocidad del fluido (v) ha sido estudiada empiricamente
y para flujo laminar dentro de tubos es h ~v'*; para flujo turbulento dentro de tubos, h ~

v¥*: y para flujos fuera de los flujos, h ~ v*°

. El flujo se puede clasificar como laminar o
turbulento.

El flujo laminar se caracteriza generalmente por bajas velocidades y el flujo turbulento
por altas velocidades. Es costumbre utilizar el nUmero de Reynolds (Re) para identificar si

un flujo es laminar o turbulento.

1.2 Nimeros dimensionales utilizados en el analisis de la transferencia de calor por

conveccion

El nimero de Reynolds (Re) caracteriza el flujo de fluidos y en particular la transmision
entre condiciones de fluidos laminares a flujos turbulentos. Se encontr6 que esta
transiciéon dependia de la velocidad del flujo, viscosidad, densidad, diametro del tubo y
longitud del tubo. EI nUmero de Reynolds se usa cominmente para describir si un flujo es
laminar o turbulento de la siguiente manera:

Re=pvDi/pu (9)

donde:

p- densidad del fluido

v: velocidad media del flujo

Di: diametro interior del tubo

u: viscosidad (dinamica) del fluido



Los tubos no circulares frecuentemente se usan en varios intercambiadores de calor
compactos y en estos tubos el nimero de Reynolds es de un interés particular. Para
tubos no circulares tales como tubos cuadrados, rectangulares, elipticos y triangulares, es
utilizado el diametro hidraulico, definido como:

Dy = 4A/Pm (20)
donde A y Pm son el area de la seccién transversal y el perimetro humedo del tubo,
respectivamente. Los tubos no circulares se utilizan en intercambiadores de calor
compactos, debido a su geometria es posible una mayor area superficial por unidad de
volumen del intercambiador.

Numero de Nusselt: Se pueden obtener correlaciones empiricas para un tamafo
particular del didmetro del tubo y para condiciones particulares del flujo. Para generalizar
tales resultados y aplicar las correlaciones a diferentes tamafios de equipamiento y
diferentes condiciones de flujo, el coeficiente de transferencia de calor (h) normalmente

se obtiene mediante el uso del numero de Nusselt (Nu), denominado asi por Wilhelm

Nusselt:

hL
N =— 11
0= (11)

donde L es la longitud caracteristica para la geometria de flujo bajo consideracién
(ejemplo: para un flujo dentro de un tubo, L = Di y kf es la conductividad térmica del
fluido).

Numero de Prandtl: El nimero de Prandtl (Pr) es la relacion de la viscosidad cinematica
v sobre la difusividad térmica.

p=U_ P4 (12)
a kf

Mientras que los nimeros de Re y de Nu dependen de las condiciones de flujo, el
namero de Pr es independiente de las condiciones de flujo y representa la propiedad
termofisica de un fluido. Los valores de Pr del aire y del agua a temperatura ambiente es
de 0,7 y 7,0 respectivamente. El nimero Pr del aire permanece constante con el
incremento de la temperatura, mientras que el Pr del agua disminuye significativamente.
Algunos fluidos tienen relativamente altos numeros de Pr, por ejemplo los de la glicerina,

el glicol de etileno y el aceite de motor son: 12,5; 204 y 10 400 respectivamente.



Coeficiente de friccién

En el disefio de un intercambiador de calor el requerimiento de bombeo es una
consideracion importante. Para un flujo laminar totalmente desarrollado la caida de
presion dentro del tubo es inversamente proporcional a la cuarta potencia del didmetro
interior del tubo. Para un flujo turbulento la caida de presion es inversamente proporcional
a Di" donde n se encuentra entre 4,8 y 5. En general el diametro interior del tubo (Di)
juega el papel mas importante en la determinacion del requerimiento de bombeo. Este
puede ser calculado por el coeficiente de friccion de Darcy (fy) definido como:

f| - (—dp/zdx)Di 13)

o2
donde dp/dx representa el gradiente de presién a lo largo de la direccién axial del flujo,

pes ladensidad y v es la velocidad media del fluido. El signo negativo es necesario para

hacer positivo el coeficiente de friccion de Darcy porque dp/dx es siempre negativo. La

definicion del coeficiente de friccion es validada tanto por flujo laminar como turbulento.
1.3 Fundamentos basicos de la transferencia de calor convectiva

En el disefio o dimensionamiento de un intercambiador de calor, tienen que ser
calculados los coeficientes particulares de transferencia de calor en las paredes internas y
externas del tubo y el coeficiente de friccion. En las tablas 1.3 y 1.4 se muestra un
resumen de varias correlaciones para los coeficientes de transferencia de calor
convectiva (flujos internos y externos) en términos de Nu. Ademas de esto, se ofrece el
coeficiente de friccion para la determinacién del requerimiento de bombeo.

El coeficiente de transferencia de calor y el factor de friccion para flujo laminar en
conductos no circulares se puede calcular a partir del nimero de Nusselt determinado
empiricamente, como se da en la tabla 1.5 para flujo turbulento. Pueden ser usados los

datos de conducto circular con el didametro hidraulico, definido en la ecuacién 10.



Tabla 1.3 Correlacion para conveccion dentro de tubos circulares del coeficiente

pelicular de transferencia de calor (h)

Tipo de flujo To Nu Pr
Laminar 64/R, 4,36 (3,66)
Turbulento (tubos lisos)
Re > 10° 0,027 Re>® (1 /165)* ™ 0.7 <P,< 16 700
Re < 2.10° 0,316 R, "% 0.6 < P,< 160
Re >2.10* 0,184 R, "* | 0,023 R, %P 0.6 < P,< 160

Tabla 1.4 Correlaciones para conveccion fuera de superficie del coeficiente

pelicular de transferencia de calor

Superficie con flujo laminar Nu Re C m

Plato fino 0,664 R P13

0,6 <P, <50

Cilindros mp 3 1- 40 0,75 0,4

0,4 < R, < 400 000 440 - 400 0,51 0,5
1,10°- 2.10° 0,26 0,6
2,10° - 10° 0,076 0,7

Tabla 1.5 Correlacion para los coeficientes peliculares de transferencia de calor y de

friccion de Darcy para flujo laminar en conducto no circular

Tipo de conducto Nuqg Nut fd. Re

Cuadrado 3,091 2,97 56,9
Rectangular

0,5 3,017 3,39 62,2

0,25 4,35 3,66 76,8

Triangular 1,89 2,47 53,3




El concepto de intercambio de calor convectivo abarca los procesos de transferencia de
calor y el movimiento del fluido. En este caso la transferencia de calor se realiza de forma
simultanea por conveccion y la conductividad térmica.

Qonv = - K At + pw H, W/m? (14)

Si se quiere calcular el calor que se transfiere desde un fluido hasta la pared sélida,
podemos aplicar la ecuacion de Newton-Richman:
o= h(t, - to), wW/m? (15)

Asimismo, como la resistencia principal esta en la capa estancada del fluido en la pared
del sélido donde se realiza un proceso conductivo, puede emplearse la ecuacion de
Fourier.

a

q,=- [EJH’ W/m? (16)

Igualando ambas ecuaciones y despejando h, tendremos:

h:L(EJ , W/m?°C (@7)
t,—t, (& ),

Aqui estan presentes las dos formas de transferencia de calor (convecciéon y
conduccién) inseparables, este es el concepto teérico de h y solo sirve para su definicion,
no tiene valor practico.

Supongamos que la superficie de un cuerpo sélido es recorrida por un fluido
incomprensible donde se conocen todas las condiciones de univalencia (contornos), es
decir: condiciones geométricas, propiedades fisicas, condiciones de fronteras,

condiciones iniciales, tal como se muestra en la figura 1.2:

Y
A
_—
_—
Liauido
P _— A
t :
A
--------------------------------------------------- [ \
_______________________
§ v .
TTTT77 777777777 77Z27K7 77777777 777778ZZZZZZy 7777 X
QAlidn tn
‘ g W.=0 ‘

I
Figura 1.2 Transferencia de calor sélido-liquido



Aqui:t, >t
d - capa limite de velocidad
A - capa limite de temperatura ( Prandlt)
Llamaremos a las fuerzas de empuje (convectivas):
Forp =99 30 0 =t, —t, (18)
do =dt

Las ecuaciones diferenciales aplicadas a este sistema donde el

incomprensible seran:

Ecuacion de transferencia de calor:

h-_X {éj (19)
t, -t XN y=0
Ecuacion de energia:
W X ﬁ + Wyﬁ =a %0
X 2 &’
Ecuacion de movimiento:
ANX ay  O*x
w + = +9.6.60
X TWY & L2 9.8
Ecuacion de continuidad:
@ + @ — O
X &
Aqui
k
a=———: m’/s
Cpp
L= ﬁ; m?/s
Y2,

Escribamos las condiciones limites:

1. Lejos del cuerpo (y = o)
0=6 =0 W, =W, w, =0

2. En la pared (y =0) 0<X<l,

(21)

(22)

fluido es



0 =46, =1,—1, = constante w,=w, =0

Las magnitudes que contienen estas ecuaciones pueden ser reordenadas y se
desarrollara para esto un método basado en la teoria de la semejanza (método de
conversion de escala).

Para ello asignaremos las siguientes magnitudes adimensionales:

X y W, w,, 0
Y =T W= W = 9=
I, I w Y ow o,

o o o

X =

entonces:
X=1x; y=1Ly; w,=ww,; w, =ww,; =80

transformamos la ecuacién de transferencia de calor:

o\eo
h=— k . ( p) :_h(ﬁj (23)
t, -1, é’(lo y)y:O L\ & y=0

hi, _ _(@j (24)

k &/,
La ecuacion de energia:
w, | o0 o0 726
MVo'o “ el 25

a (WX x Wz 2 (29)

La ecuacion de movimiento:

Wolo dNX alvyj - O’QWy |Og,8p9 26
o, 2, B 2 o
|, &
modificando matematicamente: I_ ' Z’
(o]
Wolo(y, ey, W) TV | 905 O
> - = <. -0 27
Ecuacion de continuidad:
W, ([ AN AN
O[ o yj =0 (28)
I, \ & A
entonces :
an, AN
x4 —>X_-0 29

X N



Analizando nuevamente las condiciones limites:

1. Lejos del cuerpo (y = )

ecuacion

2. Enlapared (y=0)

Los nimeros adimensionales obtenidos son los siguientes:

1. Caracteriza la transferencia de calor entre el fluido y la pared solida:

h,l
;)(O - u usselt)

2. Caracteriza la relacion entre el calor convectivo y el conductivo:

pe(peclet ) = % a= L, m?/s (Coef. de temp )
a C,P
WoloCop At _ WopC At (convecc.) (30)
k Atk At (conducc.)

0

Caracteriza la relacion entre las fuerzas de inercia y las viscosas:
OIO

=R, (Re ynolds) o=~£: m?/s (coef.de viscosidad cinemético )
Yo,

4. Grashoff: caracteriza las fuerzas de ascension producidas por la conveccion natural:

o1, 0,13 p*
G, (Grashoff ) = 9 P = 9 p2°p (31)
Y7,

,P_P R _WOIO é)_WOIO é)
aqul @ F, = g e — a a— P a
o Cyu
- = = 2
2=k~ (Prandlt) (32)

5. Caracteriza la semejanza entre las capas de velocidad y la de temperatura:
cuando: J=a P, =1 A=06
S=A =1 (lig. o gas )

entonces: Si | 0<A (”q )
S>A P <1 (gas)

Se puede particularizar:

a) Conveccion natural y régimen laminar:



N,= f (Re, Pr, Xp)

Ecuaciones fundamentales para los procesos convectivos:
a) Conveccion natural (libre):

1. En espacios infinitos:

A: tubos horizontales: 10° < (GrPr) < 10°

0,25
N, =05(G, - P )0'25(ij (33)

Pro

B: superficies cilindricas y placas verticales G;P; < 10°

0,25
Nu = 0’76(Gr ) Pr )0125(% j
Rp

Temperatura determinante (la del fluido).

Dimensién determinante: es funcién de la posicién del sélido, asi en:
Tubos verticales y placas: altura.

Tubos horizontales: diametro.

Placas horizontales: lado menor.

Entonces:

Q=h A(At); W (35)

2. En espacios finitos:

Temperatura determinante: tm.

Dimension: AX.

Se define un coeficiente de conductividad:

E, = k—kq (36)
keq = conductividad equivalente (seudoconduccion)

Q=k, -A%; w &7
aqui: 10° < Gr.Pr < 10°

Ec = 0,105 (Gr.Pr)*® (38)

si: 10° < Gr.Pr < 10"

Ec = 0,4 (Gr.Pr)°? (39)

si: (Gr.Pr) < 10° Ec=1y keg=Kk

(34)



Segun Mikheev para todo el rango Gr.Pr > 10°%:
Ec = 0,18 (Gr.Pr)*® (40)
b) Conveccién forzada:

1. Dentro de tubos:

0,25
NU= 0021 Re%® Pro“3 [FF:—R] (41)
Rp

El=1si: L/d >50
Para L/d < 50 E; - tabla 4.3 (Pavlov, 1981: 179)

Esta ecuacion se usa cuando:
Re > 10* 0,6 < Pr< 2500
2. Anulos (anillos):
d2 - d1
di
3. Tubos curvados (serpentines):

Nu = 0,021 Re%® Pro*

Nu = 0,021 Re® Pr°® (E,) (42)
d,

E, = 1+354 |3

donde:

do: diametro exterior del tubo (m).

D: didmetro espiral (m).

4. Bancada de tubos en flujo cruzado (90°):

a) Re < 10°
0,25
N, = 0,56 Re®*® PRO'%[iJ E, (43)
Pso
b) Re > 10°
Paso cuadrado:
P 0,25
N, =0,22 Re”** pPr®* (—RJ (44)
Rp

Paso triangular:



0,25
Fe

N, =0,4R *°P2%* E E, =1 dngulo 90° (45)

y
Rp

5. Ecuaciones para equipos:

Q =Up A, (At) vera (disefio) (46)
La (At) verqg depende del tipo de equipo y de la colocacion de los flujos.
a) Doble tubo (flujo a contracorriente o paralelo):

At, — At

At
LA

1.4 Método clasico para el disefio térmico de intercambiadores de calor

(At)verd = MLDT = (47)

Los principios basicos de la transferencia de calor del dimensionamiento y evaluacion de
intercambiadores son importantes para su disefio general. El dimensionamiento se refiere
a la determinacion de la cantidad de area superficial de transferencia de calor requerida
para transmitir una cantidad especifica de energia de un fluido a otro segln condiciones
dadas de este. Asi, casualmente se aplica al disefio de un nuevo intercambiador de calor.
La evaluacion se refiere a la determinacion del comportamiento de la transferencia de
calor para condiciones dadas de los fluidos a la entrada y geometria del intercambiador
de calor y por tanto se aplica al comportamiento de un intercambiador existente. Sin
embargo, los métodos de dimensionamiento y evaluacion se pueden usar de forma
intercambiable para obtener una u otra parte de la informacion del intercambiador de
calor.

El area superficial de transferencia de calor determinada por el método clasico de
dimensionamiento o evaluacion descrito aqui considera el area minima requerida. Existen
también requerimientos de area superficial adicional en el dimensionamiento final de un
intercambiador de calor.

La economia de fabricacion del equipamiento presupone un &rea superficial de
transferencia de calor minima en un arreglo compacto. Sin embargo, esto puede conducir
a una excesiva caida de presion, lo cual pudiera incrementar los costos de operacion de

equipos como bombas y ventiladores.



En este sentido, un disefio propio de un intercambiador de calor es una aproximacion
balanceada entre el disefio térmico y la caida de presion. Por lo tanto, se necesita un
método general para calcular las caidas de presion en intercambiadores de calor. Los
intercambiadores de calor considerados en esta seccion son aquellos en los cuales los

dos fluidos estan separados por paredes o tubos cilindricos.
1.4.1 Ecuaciones basicas de la transferencia de calor

Considere un intercambiador simple de un solo paso y flujo paralelo, en el cual los fluidos
caliente (calentante) y frio (calentado) fluyen en la misma direcciébn. Un balance de
energia sobre una longitud diferencial (dx) conduce a:

dQ = —Mh-cph - ATh=mc-cpcatc =U(p, | )T, -T.) (48)

donde Mh y mc son los flujos calientes y frios respectivamente; cph y cpc son los calores
especificos a presion constante para los fluidos calientes y frios; P,, es el perimetro del
tubo; T. y Ty, son las temperaturas caliente y fria de los fluidos; y U es el coeficiente total
de transferencia de calor, el cual se puede expresar en la siguiente forma:

1
U= A A A A (49)

+rf —+R, +rf, + —+ —
hit; A A hottio A,

donde la resistencia térmica de la pared del tubo (Rw) para una pared cilindrica se

expresa como:

27KkwL
y por una pared plana de espesor (t):
R, = (51)

Los subindices i y o comprenden la superficie interna y externa del tubo,
respectivamente. Nt es la eficiencia total de una superficie de transferencia de calor

aleteada y esta relacionada con la eficiencia de la aleta (nf) por:
Af

Nt=1-—(1—nf 52
A LN (52)

donde Af es el area de las aletas solamente y At es el area total de la superficie aleteada,

es decir, area aleteada mas el area base no aleteada.



La ecuacion 14 contiene dos ecuaciones independientes y tres variables desconocidas
(Q, Th, To).

La relaciéon adicional mencionada para resolver esta ecuacion se puede obtener al
escribir la ecuacion del balance de energia desde la entrada hasta una ubicacién
arbitraria (x):
mhCp(Thi —Th) = mcpc(tc —tci) (53)

Suponiendo que U, cp y Pm son invariantes respecto a la temperatura y al espacio, se
puede integrar la ecuacion 14 sujeta a la ecuacién 19 y obtener, después de un arreglo,

una ecuaciéon basica de transferencia de calor para un intercambiador de calor de flujo

paralelo (4):
. (Th, =Tc,)-(Th -Tc,)
Q=UA (Th, -Tc, ) (42
Im>_° 7/
(Th, -Tc,)
_uafTo=ATs _ UA(MLDT)) (54b)
AT,
Im
AT,
AT, =Th, -Tc,;ATb=Th, —Tc,
donde: ATa-ATb (55)

MLDt= ———
ImATa/ATb

La MLDT es la diferencia de temperatura media logaritmica entre los dos fluidos para la
transferencia de calor y es una funcién de la temperatura terminal en ambos extremos del
intercambiador de calor.

Se puede hacer una derivacion similar para un intercambiador de calor de simple paso
y flujo a contracorriente en el cual los fluidos frio y caliente fluyen en direcciéon opuesta

(ver figura 1.3). La ecuacion de transferencia de calor resultante seria:

Q = UA (MLDT) (56)

donde los términos ATay ATb para flujos a contracorriente son:
ATa=Th - Tc, (57)

ATb = Th, — Tc (58)

Las ecuaciones para flujo a contracorriente son idénticas a las ecuaciones para flujo

paralelo, excepto para las definiciones de las diferencias de temperaturas terminales. Los



intercambiadores de calor a contracorriente son mucho mas eficientes, es decir, estos
requieren menor area que los intercambiadores de calor de flujo paralelo.

De esta forma los intercambiadores de calor de flujo a contracorriente se prefieren
siempre en la préctica.

Para otros intercambiadores de calor que no sean de los tipos a contracorriente y
paralelo, las ecuaciones béasicas de transferencia de calor y particularmente las
diferencias de temperatura efectiva fluido a fluido se hacen muy complejas. Por
simplicidad, sin embargo, la ecuacion basica de transferencia de calor para un arreglo
general de flujo se puede escribir como:

Q=UAATm (59)

donde: ATm es la diferencia de temperatura media (DTM) y se expresa en términos de
MLDT del intercambiador a contracorriente (como se define por las ecuaciones 55, 57 y
58):

ATm = F; (MLDT) (60)

En la ecuacion 60, F; es el factor de correccién de la DTM y en general, es una funcion
de la configuracion de flujo y de dos factores:
_ T, Ty,

“(1s ) o

n_ (Ts; —Ts,) _ mcpt

~ (Tt,-Tt,) msps (62)

donde los subindices s y t se refieren a los fluidos de la coraza y del tubo,
respectivamente.

En la literatura se pueden encontrar ejemplos de los graficos F; (ver apéndice de Kern,
1978). F; es menor que la unidad, sefiala que todos los indicadores de calor son menos
eficientes que el intercambiador de flujo a contracorriente. De este modo, a partir del
factor de correccién de la DTM, se puede determinar el grado de ineficiencia relativa al
intercambiador de calor de flujo a contracorriente puro.

Las ecuaciones 55, 57, 58, 59 y 60 forman las ecuaciones basicas de transferencia de
calor para todos los intercambiadores, excepto para aquellos de flujo paralelo, para los
cuales se aplican las ecuaciones 54 y 55. Sin embargo, los siguientes son casos
especiales si tanto uno como ambos fluidos estan a temperatura constante (como es el

caso de ebullicion o condensacion), entonces F;= 1,0, si ATa es igual a ATh, entonces el



MLDT = ATa = ATDb, si las propiedades fisicas varian y el coeficiente total de transferencia
de calor (U), varia, o si el(los) perfil(es) de temperaturas de los fluidos no son uniformes a
lo largo de la longitud del tubo, entonces la longitud total se debe dividir en un minimo de
pequefios elementos de intercambio térmico, y las ecuaciones basicas de intercambio

térmico se deben tomar como siguen:

Q=2.Q =2 U/AAT, (63)
0 Q=) Q; = > U,AAT, (Ft; MLDT) (64)

donde i es un subindice que se refiere al elemento i-ésimo y ATi es la diferencia en la

temperatura promedio del fluido en el elemento i-ésimo.
1.4.2 Método para el calculo del numero de conchas

Los intercambiadores de calor de tubos y conchas de multipasos son equipos muy

usados en la industria quimica general. Los multipasos en los tubos deben usarse para:

e Incrementar la velocidad del fluido e incrementar su coeficiente de T.C.

e Para incrementar o disminuir el area de transferencia de calor sin incrementar la
longitud de la concha (tubos).

e Mejorar la temperatura media entre las corrientes frias y calientes para un
intercambio dado, en el cual el flujo de las corrientes no es a contracorriente ni

paralelo puro y por tanto para disminuir el espacio requerido para su instalacion.

La cantidad de pasos en la concha (Ns) y en los tubos (n) esta limitado por la caida de
presion permisible y el espacio a considerar. Ademas, el nUmero de pasos en los tubos
esta limitado por la cantidad de fluido a manipular y el didmetro méaximo permisible en la
concha.

La ecuacion fundamental para estos tipos de intercambiadores de calor (Bell, 1984) es:

. 65
A= U,F (MLDT) (63)

F. = Factor de temperatura
Este factor es graficado generalmente como una funcién del nimero de conchas (Ns),

namero de pases en los tubos (nt), la razon de capacidad (R) y la efectividad térmica (S):



R =razdn de capacidad

C. T,-T
Q=C.(t,—t)=—C— 1"
C\™2 1 Ch tz_tl
C =wcep; w/°c (66)

S = Efectividad térmica = Lot
Tl tl

del fluid o frio

Para un buen comportamiento termodinamico este factor debe ser mayor de 0,8,

incluyendo Ns = 6.
Costo minimo de intercambiadores de calor (IC) en calentadores y enfriadores

Para la estimacién del area de transferencia de calor asi como el correspondiente costo
de inversién de un intercambiador de calor multipaso, con Ns nidmero de conchas en
serie, no es importante conocer exactamente el nimero de fases (n) en los tubos, ya que
se puede tomar el doble de Ns (N = 2Ns) como la primera aproximacion. Esto es evidente
si se observan atentamente los graficos de las figuras 18 a la 23 (Kern, 1978) en funcién
de Ry S. Hay una diferencia despreciable entre los valores de F, para diferentes fases en
los tubos correspondientes a los mismos valores de Ns (Ry S).

Para determinar Ng que se corresponda con un costo minimo es necesario analizar dos

puntos:

1. Cuando se reemplaza un intercambiador de calor de simple paso a contracorriente
verdadero de &rea A' en m? y un costo de inversién a A® en $ por un intercambiador de
calor multipaso de Ns conchas en serie y una MLDT y F, el area de transferencia de
calor y el correspondiente costo de inversién de cada concha en serie se consideraran

idénticas cada uno e igual a A’/F; Ns en m? y a A'/F, Ns’ en $ respectivamente.

El costo total de inversién para N, conchas sera: A'/F; Ng (m®)
Ci=Ns.a (ATF .No)® ($) (67)

2. Para disefios termodindmicamente factibles de estos intercambiadores de calor

multipasos deben tomarse los siguientes valores:



08< F <10
2<Ny<8
0<b<l  (b~0,6)

A j <Ny +Da (68)

aA” <N a(
R =TV

A. b
|:Ft+1(NS +1):|
Esta inecuacion sugiere que el costo de inversidn del intercambiador de calor multipaso
de (Ns+1) conchas es siempre mas alto que para Ns conchas y por lo tanto mayor que
para un paso simple a contracorriente, disefiados para los mismos valores de Ry P(S).
Consecuentemente la clave de este paso es el disefio térmico de intercambiadores de
calor multipasos para un costo minimo, asi como el nimero de conchas (N;) realmente

necesarios en serie.
Estimacion del numero de conchas (Ns)

Bell en 1978 propuso un método grafico para determinar el nimero de conchas (Nsg), el
cual es similar al que utilizan la construccion de una linea de operacién, obteniendo el
namero de etapas tedricas para el disefio del proceso y asi obtener el valor de Ns.

El procedimiento utiliza las temperaturas de entrada y salida de ambos fluidos (caliente
y frio) contra la longitud total del equipo en fraccion. Todo lo anterior se ilustra en la figura
1.3.

X
=—(adm)
L
Ne—3 N=2.3—6 (€S S)]
+c T
ta o <D
ta
yv—O VA ~ > y— 1
><— O >x— L_

Figura 1.3 Método gréafico para determinar el nUmero de conchas
Ejemplificaremos como sigue (método de Bell):
Aceite = 358° F - 100° F (caliente)



Agua = 90°F — 120° F (frio)

Segun la gréfica y las figuras 18 a la 23 (Kern, 1978):
R=320-10_g4 s=120-90_4 415

120-90 358 -90

Liu (1985) encontré que para Ns = 3, este método no da con frecuencia una prediccion
acertada del numero de conchas (Ns).

Siguiendo el método usado por Kramer y citado por Warren L. McCabe (1976) se
muestra la forma de construccién de la linea de operacion mediante la siguiente ecuacion:

RP T,-T, R(1-R")
1-RP T,-t, 1-R

=R+R,+..R" = (69)

Una simplificacion de este método da la expresién para determinar el nimero de

conchas (Ns) para valores de R y P dados, por el método de Bell como sigue:

1-P
m(l—RPj
="/ ()

s InR
y (70)
1-R™

Para evaluar la aplicabilidad del método de Bell, P es calculada por la ecuacién b para
valores dados de Ng y R, entonces el valor de F; correspondiente a un amplio rango de R,
P y nt es leido segun las graficas de la 18 a la 23 del apéndice (Kern, 1978). Los
resultados muestran que:

(Ns=4-6) y=>R>2,0 paraS<0,5

Entonces, segun estas gréficas F; < 0,8, lo que no garantiza un disefio eficiente (cruce
de temperaturas). Basado en lo anterior se recomienda el siguiente procedimiento para
determinar el nUmero de conchas (Ns) en serie que seran usadas en un determinado

disefo de intercambiador de calor:

1. Suponer el valor de Ng < 8.



2. Determinar el valor de F, para valores de R y P dados en las curvas propuestas

por Kern.
Si el valor de F;< 0,8 se incrementa el valor de Ns (Ns + 1) hasta que F; > 0,8.
Cuando F; es muy sensible a pequefios cambios en valores de Ry S para Ns = 2-
6 o cuando F, < 0,8 a valores de R y P dados, es recomendable el uso de un
intercambiador de calor 1-1 0 2-2 contracorriente puro.

Apliguemos el método al ejemplo anterior para:

N, =1 yv R =8,6
1—(8,6)"

P —
1—(8,6)°
p_—_—76 _ 0,104
— 72,8
N o @ — 0,104)[1 — (8,6 - 0,104)]
s In 8.6
N _ In 0,9/0,04 __ In6,43 1,86
S In 8.6 In 8,6 2,15
N, = 0,875(Ilmposible) F < 0.80
— Para Ng =2y R =8.6
(SH P — 1— (8,6)2 _ —728 _ o116
11— (8,6) — 625
N _ iIn 0,884,/0,01 __In88,4 4,48
S In 8,6 In 8,6 2,15
N, = 2,0(= 2conchas es lo correcto)
Para Ng =3 R = 8,6
P — ﬂ = 0,116
— 5375
N, = 2(No Posible aumentar las

conchas para N4 igual 3)
Aqui F, = 0,99 vy Nn =2(2) =4

1.4.3 Método para determinar los posibles cruces de temperatura

¢ Cémo predecir el cruce de temperatura?

Tz _tz

Definamos: G = : Efectividad de aproximacion de temperaturas

1 1
Rangode G (+1a-1)

Si G>0(+) T, > t, (se transfiere poco calor)



G=0 (T2 =1)
G<0() (Ta<t)
G<0() T, (cruce) Posibles valores F; < 0,8 (alta transferencia de calor)

1.4.4 Método de dimensionamiento térmico (MLDT)

El dimensionamiento térmico de un intercambiador de calor significa la determinacion del
area superficial requerida de transferencia de calor para una cantidad dada de servicio
térmico y condiciones de entrada y salida de las corrientes fluidas. El procedimiento de
célculo para el dimensionamiento térmico utiliza las ecuaciones basicas de transferencia
de calor. Por ejemplo, dado el servicio térmico (Q), flujos y temperaturas de entrada y

salida de las corrientes frias y calientes, se ejecutan los pasos siguientes:

Seleccione el tipo de intercambiador de calor o configuracion.

2. Calcule los coeficientes de transferencia de calor basandose en la geometria del
flujo y las condiciones hidraulico-térmicas de los fluidos.

3. Calcule (estime) el coeficiente total de transferencia de calor (U) utilizando la
ecuacion 49.

4. Calcule la MLDT utilizando las temperaturas dadas de entrada y salida de los
fluidos mediante las ecuaciones 55, 57 y 58.

5. Calcule los parametros de temperaturas de P y R mediante las ecuaciones 61 y
62.

6. Lea el factor de correccion F, de la DMT utilizando la carta F; apropiada,
correspondiente a la configuracion del intercambiador de calor seleccionado. Un
valor de F, superior a 0,8 siempre es virtualmente utilizado para el disefio. Esto es
porque los valores de F, tienden a descender rapidamente por debajo de 0,8 - 0,9,

siendo ineficiente la operacion de intercambiador por debajo de este rango.

En otras palabras, ya que la eficiencia del intercambiador de calor cae draméticamente
en esta area, pequefios errores de calculo pueden tener terribles consecuencias. El uso
de este criterio (F, > 0,8) puede requerir la seleccion de una configuracién diferente del
intercambiador de calor: mas pases por la concha y por los tubos, con el fin de obtener un
F.>0,8.



7. Utilizando la ecuacién 26, calcule AT, = F..MLDT.

8. Calcule el area superficial requerida de la ecuacién 25:

Q

_ 71
UAT, (71)

9. Sivaria a lo largo de la longitud del tubo o el perfil de temperatura de la corriente
no es una curva uniforme, entonces divida la longitud total del tubo en un minimo
pequefio del elemento de intercambio térmico, aplique a cada elemento los pasos

del 2 hasta el 8 y sume los requerimientos de &rea resultantes como sigue:

A= Zp‘ zu (AT (72)

10. Traslade el area de transferencia de calor determinada en los pasos 8 0 9 a las

dimensiones del haz de tubos (nimero de tubos, didmetro y longitud del tubo).

En realidad, las dimensiones del haz de tubos se asumen antes del paso 29 con el fin
de calcular los coeficientes convectivos o radiantes de transferencia de calor. Los pasos 2
al 10 se repiten hasta que alcancen magnitudes cercanas entre los valores supuestos y
calculados.

Si el arreglo final de la superficie de transferencia de calor determinada en esta forma
no es satisfactorio, se puede cambiar la configuracion del intercambio de calor (paso 1) y
se repite completamente el procedimiento de célculo.

Los pasos de célculo pueden ser facilmente programados en la computadora mediante

la utilizacién del programa de Excel.
1.45 Método de la efectividad del intercambiador de calor

El método de la efectividad del intercambiador de calor es util en la determinacion o
evaluacion del comportamiento (operacién) de un intercambiador de calor dado. Este
método también se puede usar en el dimensionamiento de un intercambiador de calor
nuevo.

La efectividad del intercambiador de calor (E) se define como la relacion entre la
cantidad de calor real y la maxima transferidas en un intercambiador de calor que sea
termodindmicamente posible. La ultima cantidad se obtendria en un intercambiador de

calor de flujo a contracorriente con un area superficial de transferencia de calor infinita.



Para determinar esta cantidad maxima posible de intercambio térmico, considere dos
casos extremos como se muestran en la figura 1.4.
De este modo, Ch >> Cc, entonces la temperatura maxima de salida alcanzable por la

corriente fria sera la temperatura de entrada de la corriente caliente y por lo tanto:

Qméx = M.CPc (th, - TCi) = MnCPh (Th| - Tho) (73)
donde: Cc =m, . Cp,

En el segundo caso limite (figura 1.4 B), la capacidad térmica de la corriente fria es
mucho mayor que la de la corriente caliente; entonces la temperatura maxima de salida
alcanzable por la corriente caliente sera la temperatura de entrada de la corriente fria y
por lo tanto:

Qmax = MKCPn (thi — The) = Ch (Th; — Tc) (74)

donde: Ch = m;, . Cpy, denotando C, Y Cax COMo el menor y mayor valor de Ch y Cc.
Pueden combinarse las ecuaciones 73y 74 y se forma una Unica expresion:

Qmax = Crin (Thi = Tc) (75)

Por lo tanto, la efectividad del intercambiador de calor se puede escribir como sigue:

.. Q _Ch(Th -Th,) _ Ce(Tc, -Tc) (76)
Qméx Cmin (Thi _Tci) le’n (Thi _TCi)

Th
Tho
Teo Tco
Tho
Ta Tci
A  ch>>Cc (B) Ch<<Cc

Figura 1.4 Casos extremos de flujo a contracorriente con area infinita

En el primer caso (figura 1.4 A), la capacidad térmica (C) de la corriente caliente es

mucho mayor que la de la corriente fria.

Esta ecuacién se puede transformar para obtener:



Q =€ le’n (Thl - TCi) (77)
C

Th, =Th, —g —m" (Th, - T 78

&g (Th =Tc,) (78)

Tc, =T, g Cmn (Th, -Tc,) (79)
Cc

La importancia de las ecuaciones 78 y 79 esta en que una vez conocida la efectividad
del intercambiador dado, queda calculada la cantidad real de calor transferido y la
temperatura de salida de las corrientes a partir de condiciones de entrada especificadas.
Este proceso se conoce como evaluacién del intercambio del calor.

Se debe notar de las ecuaciones 78 y 79 que:

(Th, —Th,)
—(Th Tc) si Ch=C_, (80)
_(Te,-Tc)
(Th T.) si Cc=C,,, (81)

Para los casos en los cuales uno de los fluidos tiene una temperatura constante, ¢ se
define frecuentemente mediante la ecuacion 80 si Tc es constante (por ejemplo la
ebullicién), y mediante la ecuacion 81 si Th es constante (por ejemplo la condensacion).

Las expresiones para ¢ se pueden obtener utilizando las ecuaciones basicas que
gobiernan la transferencia de calor.

Las siguientes ecuaciones se utilizan para intercambiadores de calor simples, de un
solo paso, flujo paralelo y flujo a contracorriente:

Flujo paralelo:

1_ e—Ntu(l+CR)

= 82
“ 1+Cq (82)

Flujo a contracorriente:

1— ethu(l+CR)

&= 1—C.e Nw@+Cy) (83)
R

donde:



Ntu — —2 (84)
C

min
Ntu: nimero de unidades de transferencia de calor
C, =—mn (85)
méax

Como se indica en la ecuacion 82 y 83, ¢ es funcién de Ntu y Cg, por lo tanto es
también una funcién de la configuracién del flujo. Note que la efectividad es limitada
incluso para areas superficiales infinitas, para intercambiadores de calor de flujo paralelo-
a contracorriente.

Para el caso de Cg = 1,0, el valor limitante es 0,5 para un intercambiador de calor de
flujo paralelo puro y 0,586 para un intercambiador de calor de flujo paralelo-a
contracorriente. Asimismo, hay disponibles otras configuraciones de flujo.

Se consigue una 6ptima transferencia de calor cuando las capacidades térmicas estan
balanceadas, es decir, cuando Ch = CC o Cy = 1,0. La efectividad del intercambiador es
atil en la evaluacién de otros intercambiadores existentes. Este concepto también puede
ser utilizado en el dimensionamiento de nuevos intercambiadores de calor. Los
procedimientos de calculo para el dimensionamiento térmico utilizando el método ¢ - Ntu
son como sigue: dadas las condiciones de requerimiento térmico (Q, flujo y temperatura
de entrada y salida de las corrientes calientes y frias), se utiliza el siguiente procedimiento

paso a paso:

1. Seleccione la configuracién del intercambiador de calor.

2 Suponga la geometria y dimensiones del haz de tubos.

3 Calcule los coeficientes de transferencia de calor basandose en la geometria del
flujo y en las condiciones hidraulico-térmicas de los fluidos.

4 Calcule el coeficiente total de transferencia de calor (U) utilizando la ecuacion 49.
Calcule Ch y Cc y defina el menor y mayor como C,i, ¥ Chax respectivamente.
Calcule también Cg = Cpin/Cax-

6 Calcule la efectividad del intercambiador de calor (g) utilizando las temperaturas de
entrada y salida de los fluidos de la ecuacion 79.

7 Lea el Ntu basado en los valores de ¢ y Cr de un diagrama ¢ adecuado,
correspondiente a la configuracion del intercambiador de calor seleccionado.

8 Calcule el area superficial requerida de la definicion de Ntu mediante la ecuacion
84.



A = NtuEmin
U

9 Convierta el area de transferencia de calor determinada anteriormente en la
correspondiente a las dimensiones del haz de tubos. Si son diferentes a los
asumidos en el paso 2, repita los pasos del 2 al 8 hasta que se alcance un resultado
satisfactorio. EI método ¢ - Ntu no se puede aplicar en casos en los que U varia a lo
largo de la longitud del tubo o el perfil de temperatura no es uniforme, es decir, si se

incluye ebullicibn o condensacion.

Mas recientemente han sido presentados un grupo de diagramas que permiten realizar
tanto los calculos de disefios como de operacién utilizando un diagrama unico. Estos
diagramas tienen las curvas de pardmetros Ntu superpuestos sobre las curvas del factor
de correccién de la diferencia media de temperatura (DMT) estandar. Asi, los cuatro
grupos pertinentes (P, R, F;y Ntu) se disponen en la misma curva. El calculo de disefio se
reduce de esta forma a encontrar F; y Ntu, dados P y R, y el célculo de operacién
(evaluacion) se reduce a encontrar F,y P, dados R y Ntu.

Al area superficial de transferencia de calor determinada mediante los métodos de
dimensionamiento o evolucion se le considera el area minima requerida. Existen
requerimientos adicionales de éarea superficial para las margenes de disefio en el

dimensionamiento final de un intercambiador de calor.
1.4.6 Efecto delaincertidumbre en los pardmetros de disefio térmico

Los parametros que se utilizan en los célculos basicos de dimensionamiento de un
intercambiador incluyen los coeficientes de transferencia de calor, dimensiones de los
tubos, didmetro del tubo, espesor de pared, y propiedades fisicas de los fluidos
(conductividad térmica, densidad, viscosidad y calor especifico). En los calculos béasicos
de dimensionamiento se utilizan valores nominales o medios de estos parametros. En
realidad, hay incertidumbre en estos valores nominales. Por ejemplo, las correlaciones de
transferencia de calor a partir de las cuales se calculan los coeficientes de transferencia
de calor consecutivos tienen datos expandidos alrededor de los valores medios.

Debido a que los tubos de transferencia de calor no se pueden producir en

dimensiones precisas, los espesores de paredes de los tubos varian en un rango



alrededor del valor medio. A esto se afiade que la conductividad térmica del material de la
pared del tubo no se puede medir exactamente, asi como la incertidumbre en los célculos
de disefio y evaluacion.

Si un intercambiador de calor se dimensiona utilizando los valores medios de los
parametros de disefio, entonces la probabilidad o el nivel de confianza del intercambiador
para alcanzar su requerimiento térmico de disefio es solamente del 50 %. Por tanto, con
el fin de incrementar el nivel de confianza del disefio, se tiene que realizar un adecuado
analisis de incertidumbre por los principales parametros de disefio.

El grado de dispersién de datos alrededor del valor medio se puede cuantificar
utilizando el concepto de desviacion estandar (o). Si la dimension de los puntos de datos
para un cierto parametro tiene una distribucién gausiana o normal, la posibilidad de datos
distribuidos normalmente que esta dentro de +o del valor medio es de 0,68226 o
68,26 %. Hay un 68,26 % de posibilidades de tener un cierto parametro dentro de X +o,
donde X es el valor medio. En otras palabras, la desviacion estandar o requiere una
distancia con un valor medio en las direcciones negativas y positivas, de manera que el
namero de puntos de datos entre X - o y X + o es el 68,26 % del total de este nimero
de puntos. Las descripciones detalladas sobre el analisis estadistico utilizando la
distribucion gausiana se pueden encontrar en el libro de referencia de estadistica.

Los valores de o se determinan experimentalmente para todos los parametros inciertos.
Mientras mayor es el valor de o, mayor es la amplitud de los datos y mas grande el nivel
de incertidumbre, este efecto de dispersiéon de datos tiene que ser incorporado en el
disefio de un intercambiador de calor. Por ejemplo, considere el coeficiente de
transferencia de calor convectivo (h) donde la posibilidad del valor verdadero de h por
debajo del valor medio h es de interés. O considere el efecto del espesor de pared del
tubo donde un valor de t mayor que el valor medio de t es de interés.

Los efectos de dispersion de datos deben examinarse para todos los parametros
individuales. Estos efectos individuales normalmente tienen lugar simultdneamente, y el
efecto combinado se impone utilizando el método de la raiz de la suma de los cuadrados
(RSC).

El area superficial total adicional requerida para obtener un cierto nivel de confianza del

disefo se calcula mediante la siguiente férmula:

AA= \/Z(M‘ ) (86)



donde AA es el exceso de &rea de transferencia de calor sobre el area normal asociada
con cada una de las incertidumbres. AA; se determina a partir de los calculos de
evaluacion térmica del intercambiador basado en la incertidumbre de cada pardmetro
individual y en los valores normales del resto de los parametros.

En la bibliografia se puede encontrar un método detallado de asumir las incertidumbres
de los datos para el disefio del intercambiador de calor.

El efecto de mal distribucion del fluido en la concha se incluye normalmente en la
correccion de h.

El efecto de mal distribucién del fluido en el lado del tubo es relativamente pequefio en
la mayoria de los disefios porque las principales resistencias son la friccion del tubo y la
caida de presién de entrada/salida.

En cuanto al efecto del disefio, hay varios flujos de desvio, particularmente en el lado
de la coraza de un intercambiador de calor. Estos incluyen un flujo de desvio entre el haz
de tubos y la coraza (deflector), y un flujo de desvio entre la coraza y el reflujo del haz de
tubos. Algunos intercambiadores de calor nucleares de alta temperatura tienen refuerzos
en el interior de la coraza para protegerla de los efectos térmicos transientes.

El efecto del desvio es la degradacion de la operacion térmica del intercambiador de
calor. Por lo tanto, tiene que procurar un area superficial de transferencia de calor
adicional para compensar esta degradacion de la operacion.

Los métodos de disefio térmico presentados asumen que la temperatura del fluido del
lado de la coraza en el extremo de entrada de los tubos es uniforme y la misma que la
temperatura de entrada, excepto para intercambiadores de calor de flujo cruzado. Este
fendbmeno es resultado del método de andlisis unidimensional utilizado en el desarrollo de
las ecuaciones de disefio.

En realidad, la temperatura del fluido de la carcasa que sale del haz de tubos es
diferente de la temperatura de entrada debido a que la transferencia de calor tiene lugar
entre el fluido de la carga y el del haz de tubos. Este proceso tiene lugar en la medida en
que el fluido del lado de la carga fluye sobre los tubos para alcanzar la region en el
extremo del haz de tubos donde se encuentra la entrada del mismo. Un efecto similar
tiene lugar en el extremo de salida del haz de tubos.

Esto implica que la MLDT o DMT como se calcula en las ecuaciones de la 20 a la 26 no
puede implicar una diferencia de temperatura representativa entre dos fluidos
transferentes para todos los tubos. La MLDT o DMT ser4d mas pequefia que el valor

calculado, y consecuentemente requerird un area de transferencia de calor adicional. El



valor verdadero y efectivo de DMT puede ser determinado mediante el analisis hidraulico-
térmico bi o tridimensional del haz de tubos.
A continuacion se presenta un resumen de este método de calculo generalizado para la

caida de presion.
1.4.7 Calculo de la caida de presion

Para el calculo de la caida de presidn en los intercambiadores se recomienda el método
usado por Pavlov en el libro Problemas y ejemplos para el curso de operaciones béasicas y
aparatos en tecnologia quimica, o consultar la amplia bibliografia existente para estos
calculos hidrodinamicos.

Los costos principales a considerar en el dimensionamiento de un intercambiador son
el costo de fabricacion (inversion) y el costo de operacion.

A menor area de transferencia es menor el costo de fabricacion. El costo de operacion
depende fundamentalmente de la potencia necesaria para el movimiento y esta es
directamente proporcional a la caida de presién. Por tanto, un disefio 4ptimo es un
balance entre el dimensionamiento térmico y la caida de presion. De forma general se
hace necesario entonces un método para el célculo de la caida de presion.

La diferencia de presion entre la entrada y la salida, tanto de los tubos como de la
concha de un intercambiador, puede ser escrita como sigue:

1 . 1 .
P +[2pg j +(,OZ)i =P +(2pg j +(pZ)O +(AP)p (87)
i (o]

(0]

P-P, {@pgz) —Gpgzjo}[(pz)i ~(p2),]+(4aP), =

= (AP) energia cinética + (AP) elevacion T (AP) pérdidas (88)

Los dos primeros términos de la ecuacién 88 no son pérdidas de energia, pues ambas
son recuperadas en otras partes del fluido en el circuito cerrado.

El término de caida de presion se refiere a las pérdidas de presion no recuperables en
el sistema.

Entonces esta caida de presion o pérdidas serén:
(Ap)pérdida = (AP) friccion T (AP) cambio de direccion + (AP) cambio de area T (AP) miscelaneas (89)



aqui (AP) misceianeas representa la pérdida de valvulas, accesorios, etc., del circuito y que no

estan dentro del intercambiador.
Pérdidas de presion friccionales

Son producidas dentro del intercambiador de calor producto del movimiento de fluido
contra paredes de tubos, conchas, etc., y pueden ser calculadas como sigue:
L (1
(Ap)friccién = fD DH(Zpgzj (90)
donde:
fp: factor de friccion de Darcy = 4 f(fanning)

Dy: didmetro equivalente = 4 (area de flujo)/perimetro de flujo
1 L
Epg . presion dinamica

El factor de Darcy puede ser calculado en funcién de las condiciones del flujo, es decir:

Laminar f_ = 24 (91)

e

0,184
= —0’2

Turbulento  f, (92)

Esta Gltima puede usarse para 10* < Re < 12,10, también es funcion de la longitud del

conducto (ew/Dy) y puede ser encontrado en el diagrama de Movdy.
Caida de presion para cambiar de area
Es producida por las expansiones y contenciones sufridas por el fluido en su paso por el
intercambiador, es decir:
. , 1
(AP) cambio de &area = K( > PvZ..) (93)

donde:
K = coeficiente de pérdidas

Vmax = velocidad calculada en el area de flujo menor



Caida de presion para cambios de direccion

Se producen por los cambios de direccién que se originan dentro del intercambiador y

puede ser calculada como sigue:

1 L 1
AP)cambio de direccion = K | = =fy| —— - 94
( ) Poded (2 pg j D(DH jequivalenta[2 pg j ( )
Caida de presién en concha y tubos

La caida de presiéon en la concha es producida por la combinacién de friccion, el cambio

de area y el cambio de direccion. Por esto se recomienda la ecuacién de Donohue:

AP = (Ap)ﬂujo enventanas T (Ap)flujo cruzado (95)
1.087(Gw)’
(Ap)ﬂujoenvertanas = #7 KPa (96)
Y
donde:

v: gravedad especifica del fluido

Gw: flujo masico (Kg/m?® S)

(Ap)ﬂujo cruzado — SfO(N i 1) [;Pé’zmax J para Re max ¢ 100 (97)
( —1] Re
Do
3(N +1)

(aP)

flujo cruzado — ( S (% pgzméx) para 7500 1t Re max T¢ 30000 (98)
t

st ]<Rem>°'2

0
donde:

Tmax. Velocidad es el centro de la bancada de tubo por la concha
(N + 1): namero de cruces de la bancada

N: numero de tabiques del intercambiador

N = ;; y B —distancia entre tabique

L —longitud deuntubo

Otros detalles pueden ser encontrados en la bibliografia disponible que ha sido

anteriormente sefalada.



1.5 Seleccién y uso de la norma TEMA para intercambiadores de calor tubulares

Los intercambiadores de calor tubulares son numerosos y variados, tanto por su
destinacién tecnoldgica como por su forma constructiva. Segun el principio que se emplee
en su funcionamiento los dispositivos de intercambiadores de calor pueden ser

subdivididos en:

e Recuperacion: Aguellos en que el calor se transmite desde el portador caliente
hacia el frio a través de una superficie que los separa. Ejemplo: los generadores
de vapor, precalentadores, condensadores, intercambiadores en espiral, etc.

e Regeneracion: Aquellos en que una misma superficie de calefaccion se bafia
alternativamente por un portador caliente y después por uno frio. Ejemplo:
regeneradores de los hornos Martin y de fusién de vidrio calentadores de aire de
altos hornos, etc.

o Mezcladores: Se realiza por el contacto directo y el mezclado de los portadores
calientes y frios, ocurriendo la transmision de calor simultaneamente con el
intercambio de materiales. Ejemplos: torres de enfriamiento, lavadoras de gases,

etc.

Intercambiadores de calor de tubos y concha

Los intercambiadores de tubos y concha son los mas definidos en la industria quimica

actual, su disefio mecénico esta auspiciado por:

e Tubular Exchanger Manufacturers Association (TEMA).
¢ American Society of Mechanical Engineers (ASME).

e American Petroleum Institute Standard (APIS).

Cada una se complementa entre si y surge la norma TEMA de amplia aceptacién en
todo el mundo por su integracion mecanica y térmica a los intercambiadores de calor de

tubos y concha.



e Tubos en U

¢ Cabezal flotante exterior
e Calderetas

¢ Cabezal flotante interior

Bancada renovable

Intercambiadores
tubulares de tubos y

concha
Bancada fija o Cabezales fijos
Simple paso (1)
Tipos de Multipaso (2)—B max.
concha Flujo dividido (excede AP)

Criterios mecénicos para la concha:
e Aplicables cuando DI < 60 pulg (1,5 m).
e Presion de disefio maxima 3 000 psi (200 ata).

o Espesor de la concha 2’ (50 mm).

Este criterio puede ser aplicado a conchas de mas didmetro en la practica.

Tres normas son aplicadas:
e Clase R y 5: Satisface los requerimientos para los procesos en refinerias de
petréleo.
o Clase C: Satisface los requerimientos moderados en aplicaciones comerciales y
procesos en general.

e Clase B: Satisface los requerimientos para servicios en procesos quimicos.

Para altas presiones ver otras normas:
a) Para los tubos: Norma ASME:
e Diametro: %, 1,1 Y2y 2 % pulg. Calibres: 18-10 BWG
e Longitud: 8,10,12,16 y 20 pies.
e Paso: 1,25-1,5 do. Preferido: Pt = 1,25 do.

e Claro:¥s <C<1".



El diametro depende fundamentalmente de las caracteristicas incrustantes del fluido.
La longitud depende del tamafio del equipo (si L pequefia, n, crece).
El arreglo triangular produce una mayor APs pero aumenta también ho, por lo que hay

que llegar a un compromiso técnico-econémico.

b) Concha: Depende de los valores de h y AP que se requieran obtener. Estos
dependen del patrén de flujo en la concha (deflectores o tabiques).
e El espacio entre deflectores (B): 1/5 DI < B < DI.

¢ Como minimo B = 2" (50,8 mm).

Localizacion del fluido: Muchos factores pueden y deben ser tomados para esta

seleccion, estos son:
1. Corrosion: Mas corrosivo dentro de tubos.

Incrustacion: Mas incrustante dentro de tubos.
Areas de flujo: Mayor area, mayor masa evitan AP excesiva.
Viscosidad: Mas viscoso por la concha (mayor mezclado).
Toxicidad y fluidos letales: Ambos casos dentro de los tubos.
Temperatura: Mayor temperatura dentro de tubos.

Presion: Mayor presion dentro de tubos.

© N o 0 bk WD

AP: Para la misma AP se pueden obtener mayores valores de h para los tubos. El

fluido de menor AP puede ser pasado por los tubos siempre que sea posible.

Incrustaciones: Las variables de operacién que tienen una marcada influencia en los
dispositivos son:
1. Velocidad del fluido: Si W >; Rd.
2. Temperatura de la superficie: Puede ocurrir una cristalizacion o una reacciéon
guimica.
3. Temperatura del fluido: Afecta la velocidad de cristalizacion o de la reaccion
guimica.
4. Materiales de construccion: Catalizan la reaccién o la corrosion.

Superficie: Rugosas y porosas incrementan la deposicion.

Disefio de conchas: Los deflectores (mamparas) tienen dos propésitos:

¢ Guian el flujo en la concha obligandolo a cruzar los tubos.



e Aumentan la turbulencia del fluido exterior.

Tipos de mamparas: Los tipos de mamparas dependen del flujo del fluido y del estado
del mismo. Estas pueden ser:
e Horizontales.
e Verticales.
e Segmentadas.
¢ Tipo orificio.
e Enespiral.

e Otras configuraciones.
e Segmentadas horizontales:
\ : no hay cambios.
K e Segmentadas verticales:
no hay cambios de fase.

e Doble segmentadas:

C ) baja APs.

(Puede ser vertical u horizontal).

)

e Completa (alta APS).

[ e Longitud (pares en concha).

e Espaciadores.
Otros componentes ]
e Bogquillas.

e Carretes integrales.

Figura 1.5 Tipos de deflectores 0 mamparas

Para seleccionar adecuadamente un intercambiador de calor en un proceso
determinado es importante calcular no solo el area de transferencia de calor del equipo,
sino también obtener el tipo adecuado a utilizar.



El rango de intercambiadores de calor considerado en la clasificacién, aunque no es

completamente exhaustivo, incluye los tipos mas usados. Su caracterizacién se basa en

los siguientes parametros:

P o N PR

Presidn maxima.
Rango de temperatura.
Limitaciones del fluido.

Rango de tamafio obtenido.

Los intercambiadores de calor de tubos y concha son uno de los tipos mas usados en

la industria de procesos (aproximadamente un 60 % de los intercambiadores son de este

tipo).

La razén para esta gran aplicacion es que pueden ser disefiados para operar en casi la

totalidad de los rangos de P y T encontrados en esta industria, pueden ser construidos en

gran variedad de materiales y existen métodos de disefio y codigos mecanicos bien

establecidos con muchas décadas de experiencia en su aplicacion que conducen a un

alto grado de confiabilidad.

Los intercambiadores de calor de tubo y concha mas utilizados son:

1.

Tubos fijos: Este es probablemente el tipo mas usado, su construccion es simple y
economica y los tubos pueden ser limpiados mecanica o quimicamente; sin
embargo, la superficie exterior de los tubos es inaccesible, excepto a la limpieza
guimica.

Tubos en U: Este disefilo es mas costoso que el anterior, pero las diferencias
suelen ser pequefias, sus unidades pueden ser mas baratas a altas presiones. La
bancada de tubos puede ser removida de la concha para limpieza o
mantenimiento. La limpieza quimica interna de los tubos de forma mecénica es
dificil, por lo que este tipo se usa generalmente para fluidos claros. Las
expansiones térmicas son absorbidas por las U-bens. Se reduce el nimero de
uniones entre los tubos. Una de sus desventajas es que no se logra un flujo a
contracorriente puro (excepto con conchas tipo F), lo que provoca una disminucion
de la AT efectiva.

Cabezal flotante: Se usa para condiciones rigurosas de temperatura y presion. La

bancada de tubos es facil de remover para el mantenimiento y la limpieza, aunque



el cabezal flotante debe ser desmantelado antes de remover esta. Los tubos
pueden ser limpiados mecénicamente por dentro y por fuera. Este disefio de

cabezal flotante es un 25 % mas costoso que el disefio de tubos fijos.

Aunque estos son los disefilos mas usados existen otras configuraciones que son

descritas en términos de nomenclatura estandar, dada por la Tubular Exchanger

Manufacturers Association (TEMA). Esta es aceptada por la mayoria de los paises para la

integridad térmica e hidraulica de los intercambiadores de calor.

Las caracteristicas particulares de la norma TEMA se muestran a continuacion:

Para los tubos:

P méxima de trabajo del equipo: 3 000 psia (200 ata).
Didametro interior maximo: 60 pulg. (1 525 mm) (24 pie tubos).
Espesor méximo de la concha: 2 pulg. (50,8 mm).
Diametro maximo de los tubos: 3 pulg. (76 mm).
Se utilizaran tubos con los siguientes espesores: 2", %", 17, 1 V%", 2”. Pueden
llegar hasta 2 '/s” 0 2 en evaporadores quimicos.
Espesor de los tubos desde 10 BWG hasta 20 BWG.
Diametros de tubo pequefio (/" a %4”) solo pueden ser usados para fluidos no
incrustantes. Para intercambiadores de calor de tubos en U generalmente el
diametro es 1”.
La longitud de los tubos oscila entre 8, 10, 12, 16 y 20 pies (2,4; 3, 3,6; 4,88; 6 m)
y los mas usados se hallan entre 12 y 16 pies. Longitudes mayores requieren de
fijadores para evitar la flexion.
Formas o pasos de arreglar los tubos en los espejos pueden ser: cuadrado,
triangular, cuadrado rotado, triangular con espacio para limpieza.
Los materiales de construccion dependen de:

e Caracteristicas de los fluidos.

e Corrosion.

e Ataques geoquimicos 0 mecanicos.

e Economia.

e Preferencia del cliente.



Para la concha:

e Diametro hasta 24 pulg. (610 mm). Diametros mayores son rotados hasta 60 pulg.
(2 525 mm).
e Generalmente se construyen de hierro fundido o acero comercial.
e Los principales tipos de reflectores usados son:
¢ Completo: Vaporizacidon-condensacién sin gases no condensables.
e Longitudinal: Para pase en la concha.
- Vaporizacion, condensacién con dos fases para obtener buena distribucion.

- Se usa unido al completo.

e Espaciamiento de los deflectores: Desde 1/5 DI hasta DI de la coraza.

Espacio minimo: 0,2 Al 0 2” si Al es grande.

La norma TEMA sigue la nomenclatura siguiente: Cada intercambiador de calor es
simbolizado por tres letras:

® |a primera describe el tipo de cabezal frontal o de entrada.
® | a segunda describe el tipo de concha.

® |atercera describe el tipo de cabezal de salida.

Nomenclatura de la configuracion adoptada por el TEMA:

Cabezales de entrada:
e A: Canaly cubierta removible.
e B: Gorro o sombrerete (cabezal integral).
e C: Canal integral con barcada de tubos removibles y cubierta.
e D: Con espacios especiales de alta presion.
e N: Igual a C pero con barcada de tubos fijos.

e Y: Cabezal simple.

Concha:
e E: Un paso en la concha.
e F: Dos pasos en la concha con tabiques longitudinales.
e G: Flujo separado.

e H: Flujo separado doble.



e J: Flujo dividido.
e H: Caldereta Kehler.

e X: Flujo cruzado.

Cabezales de salida:
e L: Bancada fija tipo A con cabezal estacionario.
e M: Bancada fija tipo B con cabezal estacionario.
e N: Bancada fija tipo N con cabezal estacionario y empaquetadura exterior.
e P: Empaquetadura exterior con cabezal flotante.
e S: Cabezal flotante con dispositivo de soporte.
e T: Pull através del cabezal flotante.
e U: Bancada de tubos en U.

W: Bancada de tubos flotantes con anillos de oro.

Para llegar a la seleccién de las alternativas mostradas anteriormente es necesario
tener en cuenta una serie de cuestiones que se mostrardn a continuacién y que

posteriormente serdn resumidas en forma de diagrama heuristico.

Son considerables esfuerzos debido a las expansiones térmicas.
Es posible la limpieza mecanica.

Es alto el valor del coeficiente de depésito en la concha.

Es posible la limpieza quimica.

Es alto el valor del coeficiente de depdsito en los tubos.

Es F, (factor de correccion de temperatura) menor de 0,8.

Es posible utilizar corazas F o multiples corazas en serie.

Puede ser peligroso el mezclado entre corrientes.
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Si se usan cabezales de tipo P o W hay limitaciones de presion o temperaturas
diferentes a los limites especificados por el TEMA.

10. La cantidad de pases requeridos en los tubos es mayor de dos.

11. Es la frecuencia de remocion de la bancada alta o baja.

12. Se requiere acceso al final del tubo.



Los argumentos para los puntos 1 al 12 son los siguientes:

1. Son considerables los esfuerzos debido a las expansiones térmicas: Aqui es
necesario calcular el diferencial de temperatura entre la carga y el tubo. Debemos
asegurarnos de evaluar las condiciones no solo para las normales de trabajo sino
también para las paradas y arrancadas o cualquier otro cambio en la planta. Se
deben comparar los esfuerzos resultantes obtenidos contra los esfuerzos de los
materiales de construccion a utilizar.

2. Es posible la limpieza mecéanica: Esta debe ser usada en el caso de
incrustaciones. Es alto el valor de Rd en la concha. Puede provocar fallos en el
intercambiador de calor y problemas en las turbinas.

3. Si Rd > 0,00035 m’ k/w: La limpieza en esa zona del intercambiador es muy
necesaria cada cierto periodo de tiempo.

4. Es posible la limpieza quimica: Es muy utilizada tanto en la concha como en los
tubos, pueden usarse algunos hidrocarburos o Water Formed Scale.

5. Es alto el Rd en los tubos: Es similar al caso de la concha, pero en los tubos es
mucho mas facil. Sin embargo, el cambio en el disefio de los tubos fijos dependera
de la frecuencia con que sea necesaria la limpieza quimica. Si es frecuente es
mejor ir a disefios AEL y AEM donde los cabezales finales pueden ser removidos y
los tubos pueden limpiarse sin desconectar las conexiones de las tuberias de
trabajo del intercambiador de calor. Por esta razén los cabezales M se usan
cuando hay un gran nimero de pases y los disefios NEM se utilizan para altos
valores de Rd en los tubos.

6. Es F; menor que 0,8: Usualmente es inadmisible operar con una situacion donde
los menores cambios en las condiciones de operacién conduzcan a grandes
cambios de F.. En los intercambiadores de calor de tubos en U por definicién el
disefio es de al menos dos pasos, lo cual limita su uso para valores de F; > 0,8.

7. Es posible utilizar corazas F o mdltiples corazas en serie: Si la respuesta a esta
pregunta es si, entonces puede ser posible asegurar un suficiente incremento de
F. que permita el uso de tubos en U; si no es asi, entonces la Gnica alternativa es
ir a unidades de un solo paso, lo que implica el uso de cabezales flotantes.

8. Puede ser peligroso el mezclado entre corrientes: Todos los intercambiadores de
calor de tubos y concha estan disefiados para las corrientes de proceso si se
encuentran separadas, pero puede ser posible la mezcla debido a roturas, etc. Si

el mezclado se produce puede ser considerablemente peligroso, pero las



configuraciones en el disefio tienden a minimizar esto. El disefio de cabezales
flotantes complica el uso de cabezales de tipo P y W, donde ninguna mezcla
puede ir a la atmosfera.

9. Si se usan cabezales de tipo P o W hay limitaciones de presion o temperaturas
diferentes a los limites especificados por el TEMA: Estas limitaciones se producen
debido a los limites en la integridad de las empaquetadoras en la cara de la
concha en el tipo P, y en ambas caras en el tipo W. Los limites son
aproximadamente de 20 atmoésferas y de 200 °C de temperatura. Note que para
condiciones que exceden estos limites es necesario reconsiderar algunas de las
decisiones tomadas anteriormente.

10. La cantidad de pases requeridos en los tubos es mayor de dos: Si en la cara de
los tubos las consideraciones de velocidad dictan el uso de dos 0 mas pases, esto
limita el cambio para un disefio de cabezal flotante o tipo P.

11. Es la frecuencia de remocién de la bancada alta o baja: Si la frecuencia de
remocién es grande (mas de dos veces al afio) entonces es aconsejable el uso del
tipo P. Todos los dispositivos de cabezal flotante implican un area de recibo
considerable. En estos y otros cabezales flotantes es necesario insertar anillos
obturadores que minimicen el efecto del reciclo en la T de C.

12. Se requiere acceso al final del tubo: Si el Rd de los tubos es alto y la limpieza
guimica no es posible, entonces también se requiere otro acceso al final del tubo
por otras razones. Ejemplo: mantenimiento e inspeccion.

13. Otros conceptos:

e Para tipos finales el tipo C no se usa para altas presiones (tipicamente
mayores de 100 bar). Presiones mayores requieren ir al tipo D.

e En ocasiones el tipo N es mas econémico que el tipo A, aunque presenta
algunas dificultades en la manufactura y el mantenimiento.

e El tipo Y se usa cuando el intercambiador de calor es insertado en una

tuberia y minimiza los costos de bombeo.

Los tipos de concha G, H y J son usados frecuentemente en condensadores donde se
requiere minimizar la P de goteo; el tipo K se usa en calderas del tipo Kettle.

En afios recientes ha comenzado a ser popular un disefio con varillas deflectoras, en el
cual los tubos son apoyados por formaciones de varillas paralelas. Estas son puestas a

intervalos a lo largo de la bancada de tubos. Cada grupo de varillas alterno puede rotar



90°. Presenta la ventaja de ser muy estable ante las vibraciones de los tubos, brinda altos
coeficientes de T de C para una P dada.

Su principal desventaja radica en que para una bancada de tubos dada existe un limite
en el maximo coeficiente de T de C obtenido. Asimismo, este disefio tiene problemas con
el aseguramiento de la buena distribucion en el tipo de flujo axial en las zonas cercanas a

la entrada y la salida.

Intercambiadores de calor de doble tubo

Los intercambiadores de calor de doble tubo también son usados en la industria, aunque
en menor medida que los de tubos y conchas. Estos no se rigen para su disefio por la
norma TEMA; sin embargo, la nomenclatura adoptada por Brown Finetube tiene
aceptacion internacional y se muestra a continuacion.

Ejemplo:

53 - 1A018 - 420

Veremos qué significa cada término:

El segundo digito:

Digito Coraza (THK)
0 10 baja presién en ambas caras
1 40 baja presion en ambas caras
2 40 alta presion en tubos
3 40 alta presion en coraza
4 40 alta presion en ambos
5 80 alta presién en ambos
6 80 alta presion en tubos
7 80 alta presién en coraza
8 80 alta presién en ambos
9 especial
El tercer digito:
Digito Espesor del tubo (pared)
A 0,065”

B 0,083"




El cuarto digito:

0,109”

0,134”

Sch 40

T m| gl O

Sch 80

Digito

Material de la concha

Acero al carbono

Cromo-Molibdeno

Cromo-Molibdeno

Acero inoxidable

Niquel y aleacién de niquel

Aluminio

©| 0| N o of ] W[ N| | O

Especial

El quinto digito:

Digito

Material de los tubos

Acero al carbono

Admiralty

Cromo-Molibdeno

Cromo-Molibdeno

Acero inoxidable

Niquel y aleacion de niquel

Aluminio

Cobre-Niquel

Aluminio-Brass

©| 0| N| o g M| W] N| | O

Especial

El sexto digito:

Digito

Material de las aletas

Acero al carbono




Admiralty (aleacion)

Cromo-Molibdeno

Niquel

Acero inoxidable

Aleacién de niquel

Aluminio

Cobre-Niquel

Yellow-Brass (metal amarillo)

O] O N| of g M W] N|

Especial

El séptimo digito:

Digito

Long nominal aleta en pie

00

12

16

20

24

38

30

32

36

Especial

40

w| >| ©| o N o ;| »| W] M| »| ©

80




Frente y Retorno
Cabezales Estacionarios

Tpos de Conchas

Tipos de cabezales de
retorno

=

Cubierta Renovable

1

Un pase en la concha

cir'-?

==

Tubos fijos Cabezal

Estacionario A

=

10
el 1ty

Cubierta Integral

Dos pases enlaconchay
deflector horizontal

g

Tubos fijos Cabezal
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U
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Tubos E
- f
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Cabezal con tubos y cubierta

Renoyables
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FIXED TUBESHEET
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Espejos para tubos flotantes

Figura 1.6 Modelos de cabezales, corazas y tipos de entradas
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Figura 1.9 Diferentes tipos de intercambiadores y arreglos



1.6 Célculo de intercambiadores de calor de tubos y concha (método convencional)

Informacién preliminar

Para el método generalizado es necesario conocer:

1.

Flujo de fluido principal: t/h.

Temperatura de procesos: Ty, Ty, ty, t, (°C).
Flujo maximo del fluido secundario: t/h.
Posible area de ubicacion del equipo (m?).

Tablas nomogréficas, etc., para determinar las propiedades fisicas de ambos

fluidos.

Otros datos que el usuario quiera aportar (materiales que se disponen para la

construccion del equipo, otros posibles usos del mismo, etc.).

Balance térmico:

Q=WCp (T:-T,) =Wcp (t; —t,) (calor sensible)
Q =WA=wcp (t; —t,) (calor latente)

= Se desprecian las pérdidas al medio ambiente (~ 5 % Q). Depende del aislamiento.

2.

Temperatura de evaluacion:

Si: 1> 1,10 Pas (1cp) y el rango de temperatura > 38 °C (100 °F), entonces se usara

la temperatura cal6rica. Por debajo de estos valores se puede usar la temperatura

media aritmética.

3.

Célculo de (At)y:

(A = F(MLDT), donde F; = f (R, S, Ns, nt, tipo de flujo)

Ns = nimero de conchas

R = (T, — T,)/(t, — t1): razdn de capacidades calorificas
S = (t, — t))/(T1 -t ): efectividad del fluido frio

4.

Calculo del numero aproximado de tubos (Nt):

Seleccion de Up (segun lo propuesto por Donald Q. Kern en Procesos de

transferencia de calor).



BTU/h-p? °F
(Mayor)

i Y

Rango de Up Medi
edia

i) |

Menos

area area
Rdt = Rdreq

Rdt < Rdreq Rdt > Rdreq

Rd,: Coeficiente de depésitos de la tabla 8 (Kern, 1978).
Rd.q: Coeficiente de depdsitos de la tabla 12 (Kern, 1978).

Pueden tomarse valores < 200 o >700 (intervalos abiertos).

A
U, (at)verd area aproximada (m?)
at = n d, L; m*/tubo &rea del tubo

Nt' = A/at’; nUmero aproximado de tubos.

Segun seleccion de la tabla de conteo de tubos, se determina el nUmero de tubos

reales en «exceso» con el calculado y se obtienen:

e n=numero de pases en los tubos.

e DI = didmetro interior de la concha.

e Nt =numero de tubos reales.

¢ Ns = numero de pases en la concha.

e Pt=tipo de pasoy valor.

e d,= didmetro exterior y calibre BWG.

e L =longitud de los tubos.

e B = espacio entre deflectores. B =% DI.

Una vez formado el intercambiador de calor se procede a rechequearlo:
5. Rdq = Rd; + Rd, (ver tabla 12, Kern, 1978)
6. Seleccion del fluido de los tubos:

e Corrosion.

e Incrustacion.

e Areas de flujo.



e Otras normas TEMA.

7. Areas de flujo:
_DI-B-C

: m%/cruce (concha)
R

as

N
A=Al WT; m?/cruce (tubos)

W, = MaLﬂu'dO: m/s/pase(~ 1,0 m/s) (tubos)
P&
s = W: m/s/cruce (~ 0,5 m/s) (concha)
p-a;

8. Calculo de los coeficientes peliculares:

a) Por los tubos:

Re = £-dIWt Re > 10°
7
Pr:Cpk“ 0.6 Pr < 2 500

0,25
h; = 0,021 Re®® Pr®® Pr E,
Prp

E=1 L/d, > 50 para estandar
Ejemplo: L=4,88 m
do = (%2" hasta 2 %")

L/d,> 50
Pr 0,25
(P—) =1 Liquidos que se calientan o gases que se calientan o enfrian
rp
Pr 0,25
(P—j =0,93 Para liquidos que se enfrian
rp

El error que se comete es pequefio: < 3 %.



Para calculo aproximado:

\
Fig. 25 D.Q.Kern; /
solamente agua /

® >(No) cambio

de fase

gi .24 Ju L)
olucion y gases P

JH=f(Pr, Nu
H=T( ) Ke Y.

hioz hi DI/DE
a) Parala concha:
Se usaran las ecuaciones para bancada de tubos en flujo cruzado.

Para calculos aproximados:
A

Jh
Fig.28 D.Q.Kern /
(no cambio de fase)

JH :f(Pn, NJ)

Re

9. Calculo de Uc (se desprecia Rpeta, Si €l espesor < 3 mm):

UC — hio * ho

h,, +h,
10. Calculo de Uy, (ecuacion general):
U - Q

A(At)verd
A=mnd, L N
11. Célculo de Rdcalc:

_UC—UD

U.*U,



12. Comparacion de Rd:

Si Rdcalc > Rd.eq (hasta 30 %) y las APt y APs no exceden las permisibles:
APp (liquido) hasta 68 000 Pa (10 psi)

APp (gases) hasta 17 000 Pa (2 psi)

AP real > 20 % APp (20 % en exceso)

El equipo es apto para el proceso indicado.

Algunas consideraciones para el disefio de tubos y conchas:

e Si APt se excede es necesario disminuir el nimero de pases en los tubos (n) o
aumentar el nimero de tubos por pase (nt).

e Si APs se excede es necesario aumentar el valor de B (disminuir el nimero de
deflectores). Puede darse el caso en que no se necesiten los deflectores.

e SiRdcalc < Rd,q, hay que aumentar los tubos a partir de la relacion de un valor de
Up (tabla 8, Kern, 1978) mas pequefio. Si el Rdcalc < Rd,q en mas del 30 %,
aumenta el valor de Up (segun tabla 8, Kern, 1978).

¢ Si hay cambio de fase (vapor de agua u otros vapores), entonces:

T-T
F=10 R=-1 2

2 1

SiT;=T, entoncesR=0yF,— 1,0

1.0
0.2
F| 6. R
0
S
R=0

F.= 1,0 para cualquier valor de S

Para el caso de condensacion de vapor de agua a presiones bajas o medias:
h, = hi, = 10° W/m? °C

Si P > 70, alta h, = h, ~ 8,10* W/m?°C



Todo equipo de transferencia de calor donde condense vapor debe contar con una
pieza instalada en su parte superior que esté dotada de un buen sello para salida de
condensados (trampas, sifén, columna hidrodinamica).

Debe verificarse que todas las normas TEMA se cumplan en el disefio del equipo para
evitar malos resultados en la puesta en marcha del mismo.

Los AP de ambos lados deben calcularse por el método dado. Ejemplo:

Se desea enfriar 60 000 Ib/h de keroseno de 42° API de 400 °F, calentando un
destilado de 35° API desde 100 °F hasta 200 °F. Se disponen en el almacén de tuberias
para intercambiador de calor desde 2" DE y 16 pies de largo, en grandes cantidades y
diferentes calibres (BWG), asi como planchas de acero comercial desde 0,5 hasta 15 mm
de espesory 2 x 6 m.

Las presiones maximas de trabajo para ambos fluidos no exceden las 10 ata.

Seleccione el tamafio y arreglo del intercambiador de calor que llene las condiciones
del proceso desde el punto de vista térmico e hidrodindmico. Emplee equipos 1-2 siempre
gue sea posible.

Se requiere la solucion de esta tarea antes de veinte dias habiles.

Nota: El keroseno y el destilado son cortes intermedios de la torre de destilacion
atmosférica situada en la refineria X.

Datos:

Fluido caliente:

Keroseno: 42° AP

W =60 000 Ib/h (7,56 kg/s)
T, = 400 °F (204 °C)

T, = 225 °F (107 °C)

Tabla 12 (Kern, 1978): Rd = 0,00023 °C m*/W
P (trabajo) = 10 ata

Fluido frio:

Destilado 35° API

w= ?

t, =100°F(38°C)

t, = 200°F(93°C)

Tabla 12 (Kern, 1978) Rdq = 0,00023 °C m?*/W
P (trabajo) = 10 ata



Rd,eq = Rdy + Rdg = 0,00046 °C m?/W
Q=WCp(T, -T,) Figura 4 Kern
Cp, =0,612-4190
=2560J/kg °C

~155°C(312'F)

Tm— 204 ;— 107

Q =7,56-2560(204 —107) = 1883175W
(At),,, = Ft(MLDT)

Célculo del area aproximada:

FC FF dif.
204  Mayor 93 111 (Aty)
107  Menor 38 69 (Aty)
111-69 o
MLDT = 11 - 89°C
In===
69
R T,-T, _ 204 -107 _175
t, -t 93-38
_ t, -t _ 93-38 033
T,-t 204-38

Ft(Fig.18Kern)= 0,875 (1-2)
(At),,, =89-0875=78"C

Ng =1 R=1,75 (para Ny =2yR=175 N *° :1,56)
o_1-(L75) _-075_
1-(1,75)* -2,06

In( 1—Pj In( 1-0,36 ]
_\1RP 1-1,75-0,36 0989 %10

0,36

* In R In 1.75
_T,-t, 107-93 14
T,-t, 204-38 166
Seleccion de Up (tabla 8, Kern, 1978):
pk= 0,32 cp M= 2,2 cp = Fig. 14, p. 926

= 0,0844 (no hay cruce)

F.C. — sustancia organica ligera (keroseno)

F.F. — sustancia organica pesada (destilado)



Rango Up:

10 ‘ ‘ 40 BTU/hp 2 rF
Rd< Rdp 25 Rd > Rdp
Rdr= Rdg
Rdr = 0,00053 °C m*/W
Rdg = 0,00046 °C m*W
Rd: > Rdg
Debe relacionarse Up=60 BTU/h p>°F (339,6 W/m °C)
po B2 10
A>15m’

Rd moderadamente sucio (ambos)
P (trabajo) < 70 ata.
Segun el diagrama el equipo puede contar con un tubo y una concha de cabezal

flotante (facilita la limpieza por ambos lados y las bajas presiones):

e Seleccion del fluido interior:

- Corrosividad: (iguales) tubos de cobre (ver tabla 7.5, p. 355, del libro Heat
Exchanger Design de Arthur P. Fraas y Necati Ozisik). No. 78 (nafta):
bueno.

- Incrustaciones: (ambos iguales Rd).

- Area de flujo: De forma general el area de flujo de los tubos es menor que
el area de flujo de la concha, sobre todo en equipos de 1-2 0 mas pares en
los tubos.

Entonces:
e Keroseno (tubos) menor masa.

e Destilado (concha) mayor masa.

Asi se provee que la APs no exceda el valor permisible, ademas, segun la norma
TEMA:
e ElImas viscoso (destilado) debe estar en la concha (mayor turbulencia).

e EI de mayor temperatura (keroseno) debe ir por los tubos (materiales de

construccion).



Seleccidén de los tubos

Como el keroseno tiene un Rd relativamente moderado se pueden usar segun la norma
TEMA tubos de %"~ DE, ademas las presiones son bajas (< 70 ata), entonces:

% "~ DE 18 BW 6 (calibre ~ 14 BWG).

Longitud normal (estédndar): 4,88 m (14 pies).

Calculo de Nt aproximado.

Area de transferencia de calor de un tubo: ver tabla 10 (Kern, 1978).

Se usara Pt (paso cuadrado) de 1” (25,4 mm) para evitar que la APs se exceda, como
una primera aproximacion.

Segun tabla 9 (Kern, 1978) el valor mas préximo es:

Nt = 246 tubos

DI=21Y n=4 Equipo (1-4)

Seleccion de la temperatura de evaluacion:

A pk= 0.32cp Rango = 97°c (42°AP)
pnd=22cp Rango = 55'c (35°APl)
Rango > 38 % teval = T. cal6rica

Te = T2 + FC (Tl' T2)
Tc=T,+Fc (Tg' T]_)
ATy
Fc=| —,Kc
ATy
Ver Fc y Kc en figura 17 (Kern, 1978).
Kc se determina para el fluido de mayor viscosidad p (controlante).
Kc (destilado) Rango = 200 - 100 = 100 °F
35 °API: Kc = 0,24
69
ParaKc=0,24y — =0,63
111
Fc = 0,48 (fraccion caldrica)
Tc =107 + 0,48 (204 — 107) = 153 °C



T.=38+0,48 (93 -38) =64 °C
Comparar con las medias aritméticas:
Tm =155
Tm=655"
Analizar los valores en el area:
Rechequeo:
Velocidad en los tubos (keroseno):
1 Mt

a, =a, —

n a; =0,334pulg?(tabla 10)

d, = 3/6” (=19 mm) di = 0,652 (0,0165 m)

— 0,334(246) =0,1436p* =0,013m* / pase
4(144)
_ 756 0,83m/s p=0,71-1000 = 71()k_g3 (Fig. 6, Kern,1965)
710-0.13 m

Velocidad para la concha (destilado):

DI-C!.-B DI = 21,25"
Pt Pt=1
B = (3/4) DI = 16,6 C'=1-0,75=0,25
(C'=Pt—d,)
a, = 21,25:0.25-166 _ 0,62p? =0,056m?/cruce
144.1
Md 3 -
Wy =—— p=0,818-1000 =818k, /m* (Fig. 6, Kern,1965)
p-a
Balance térmico para calcular la Md:
__Q cpy = 2095J/kg°C  (Fig. 4, Kern,1965)
CPy (tz _tl)
Para B = DI :ﬂzo,%m/s
818(0,07)
- 18851 163k, /s
2095(93 — 38)
16,34

wd =——————=0,36m/s
818-0,056



1.SiB=1/3DI as= 0,26 p’/cruce
2.SiB=1/2 DI as= 0,036 m%cruce
De 2, wy = 0,55 m/s (> 0,5 m/s).

De 1, wq = 0,83 m/s (velocidades altas producen vibracion).

Calculo del coeficiente pelicular en tubos (keroseno):
Tc =153°C (308°F)
Cp=2520J/l °C...(fig. 4)

Kern
K =0,1314 W/m °C... (fig. 1)
u=0,32- 10 Pa.s... (fig. 14)
e, - 0,0165.0,8::710 _30.10° (3-10%)
0,32-10
Re > 10* L/Dzﬁ:250>50 El=1
0,019

_cpu 2520-032-10°
k 0,1316

Pr =614

0,25
Un = 0,021 Re®® pr®*? Pr El
Prp

0,25
o ; P
Keroseno: Para liquidos que se enfrian [ L J =0,93
rp

0,25
. - . P
Destilado: Para liquidos que se calientan y gases [—r] =10
rp

Nu =0,021(30.10° "* (6,14)"*(0,93) (1,0)
Nu =0,021(3816,7)(2,18)(0,93)(1,0)

Nu=162,5= %

Nuk _, _1625-01314
d 0,0165
0,0165

—1294W /m?°C

h, =1294- =11238W /m2°C



Célculo del coeficiente de la pelicula en la concha (destilado):
A t.=°C (148 °C)

2095-2,2-107
r= =3
0133

Cp =2 095 J/kg °C

n=2210%Pas

— 0
K=0,133 W/m-"C { Figura 28 Kern

_ 11 _
D. =0,95"=0,024 m Ec 7-4 pag. 173 Kern

Para flujo cruzado ¢ = 90° y el paso cuadrado:

818-0,24-0,36
Re =

so1g® o120 Re> 10°

0,25
Nu = 0,22 ReO'GS(Pr)O‘%[%j ap ap =1(90°)

0,25
[lj =1 liquido que se calienta
Prp

Nu = 0,22(3120)"**(34,6)"*° () ()

Nu =0,22(190,3)(3,58)1)1)
Nu =147
147-0133
h,=———""-814 W/ .°C
° 0,024 %nz

Célculo de Uc:

_hio-h;  11238-814 726

Uc=— = =
hio+h, 11238+814 m? °c

Célculo de Uo:

e
Vo= Aat)

rerd
A=H-d,-L-Mt=314-0,019-4,88-246 = 71,8m?

1883175
O —

=~ """~ —-336W/m’ °C
71,8-78



Uc-Vo

Rdcalc =
Uc-Vo

Rdcalc = 472,6-336 _ 8,6-10~*
472,6-336

Rdcalc = 0,00086°C m? /W
Rdreq = 0,00046°C m? /W

86— 46
0 — .100 =880
A exceso = 26 100=88 A

Caida de presion:

a) Tubos:
APt = APf + API
n-l pw’
APf =gl AV
ai 2
o
API=3%" 2 »Pa
[=64/Re laminar I:% turbulento
Re=3,6-10" I:Lﬁm =0,024
(36-10°)"

4,88-4 700(1.00)°

00165 2

APt =9940 Pa

En Pavlov (1981: 31), vea los siguientes datos:

APt =0,024

e Entraday salida de cabezales=1,5-2=3.
e Entraday salida de tubos =1- 8 = 8.
e Giros de 180° entre pases=25-3=75.

700(1,00)’

APl =185 = 6480 Pa

APt =9940 + 6480 =16430 Pa
= 24,2 % de lo permisible (ok)

Otros célculos:
Para B = DI = 21,25”



_21,25-0,25-20

. — 0,37 p? =0,66m?/cruce
144
= 16,34 = 0,36 m/s
818-0,066

818-0,024-0,36
Ke =

— = 2677 Re>10°
2,2-10
Nu = 0,22(2677)°°°(3,58)
Nu =133
W, = 133-0.133 _ 737W /m? °C
0,024

Uc — 11238737 — 445W /m? °C
1123,8+ 732

445 336 2
2497995 _ 5 00073 mM?'C
445336 A

73— 46
o _fo—70o _ o
AExc TS 100 SQA

Rcalc =

No podemos eliminar los deflectores, pues se ha colocado el fluido mas viscoso por la
concha producto de la turbulencia que producen los mismos; si los suprimimos esto no se
garantiza.

Se debe proceder a disminuir el Nt minimo de tubos en la tabla 9 (Kern, 1978),
manteniendo el nimero minimo de pases en los mismos.

Escogeremos el mas préoximo por defecto, pero manteniendo el valor de DI, entonces
quedara:

DI = 21,25" n =204 (1-4)
A=3,14-0,019 - 204 - 4,88 =59,5 m*



1883-175

y Ud = = 405W /m?°C
59,5-78
_ O':fzi(i()m) — 0,118 p?/ pase = 0,0106 m?/ pase
Wi 7,56

= =1,0m/s ase
710-0,0106 / /P

_ 0,0165-1-700
~ 0,32-10°°
Nu = 0,021(36-10° )"*(2,18)X0,93)

NU — 188 h — 188(0,1314)
0,0165

h, =1497 0.0165 =1300W /m?°C
0,019

Re

= 36.10°

t

=1497W / m?°C

Para la conchay B = % (DI):

h, =814w/m?°c
1300-814

Uc=———
1300+ 814

_ 495405
495 405

45-4,6
0] _ = T, —— 0
AAexc_ o 100 = 2,34

= 495W/m?°C

Rdcalc =0,00045°C m?/W

Como en la concha pueden colocarse 246 tubos totales se pueden disminuir 28 mas,
es decir, 7 tubos/pase, entonces Nt = 218 tubos.
a) Concha:
B =3 (DI)

L _16-12

= =12 tabiques
B 16,6

2
AP :Zé’p%

e Entraday salida de la concha: 1,5 -2 = 3.
e Giros de 180° en tabiques: 1,5 - 12 = 18.
e Cruces a 90° = 242,



-0,23
Cop =16+ 9(8)][%) (3120)°*° = 20,16

{op =20-16-13 =202
D ¢ =269

818(0,36)°

APl =269 - =14280Pa

Por ciento permisible = 21 %.
A = 63,5 m?, Up = 380 W/m? °C
El efecto en el area de flujo/pase es despreciable, pues:
a, = 0,0106 m*/pase
a’;=0,0110 m*/pase aumenta~ 2 %
w; disminuido = 0,98 m/s
Uc = 495 W/m* °C

Rdcalc = 495-380 _ 0,0061°Cm? /W
495-380

% Aexc = 61-46 .100 = 32%

Entonces:

(1-4) cabezal flotante.

Nt = 216 tubos (cobre).

DI = 21 1/6” (acero comercial).

Ho=1300w/m?°C W =1m/s

H,= 814 w/m*°C W = 0,36 m/s

APt = 16 430 Pa (24 %).

APc = 14 280 Pa (21 %).

Por ciento de exc. = 17,6 %, Rdg, = 0,00054 m” °C/W

Diagrama logico para la seleccion de los intercambiadores de calor normados
Se partira de las siguientes consideraciones:

Superficie pequefia < 15 m®.

Rai 0 Reo bajo < 0,00017 °C m*/W (limpio).

Presiones altas > 70 kg/cm? abs.



Célculo del area
aproximada

Doble tubo

Tubos y conchas
Conchas en U

Tubos y conchas
Cabezales limpios

Baja 0 media Tubos y conchas
Cabezal flotante

Figura 1.10 Diagrama para la seleccién de intercambiadores de calor de tubos y concha




En las tablas 1.6 a la 1.13 se muestra el conteo de tubos para intercambiadores de calor

de tubos y concha.

Tabla 1.6 °/s pulgadas de tubos de **/;s pulgadas. Paso cuadrado

TEMAPOS TEMA U

Concha | NUmero de pases Nimero de pases
DI
pulg. 1 2 4 6 2 4 6

8 55 48 34 24 52 40 32
10 88 78 62 56 90 80 74
12 140 138 112 100 140 128 108
13 Y% 178 172 146 136 180 164 148
15 Y% 245 232 208 192 246 232 216
17 Ya 320 308 274 260 330 312 292
19 Y% 405 392 352 336 420 388 368
21 Y, 502 484 442 424 510 488 460
23 610 584 536 508 626 596 562
25 700 676 618 600 728 692 644
27 843 812 742 716 856 816 780
29 970 942 868 840 998 956 920
31 1127 1096 1014 984 1148 1108 1060
33 1288 1250 1172 1148 1318 1268 1222
35 1479 1438 1330 1308 1492 1436 1388
37 1647 1604 1520 1480 1684 1620 1568
39 1840 1794 1700 1665 1882 1816 1754
42 2157 2112 2004 1968 2196 2136 2068
45 2511 2 458 2 326 2 288 2530 2 464 2402
48 2 865 2808 2 686 2 656 2908 2832 2764
54 3 656 3600 3462 3404 3712 3624 3 556
60 4538 4472 4310 4 256 4 608 4508 4 426



Tabla 1.7 ¥% pulgadas de tubos de **/35 pulgadas. Paso triangular.

TEMALOM TEMAPOS TEMA U

Concha [ Numero de pases Numero de pases Numero de pases
DI
pulg. 1 2 4 6 1 2 4 6 2 4 6

8 64 48 34 24 34 32 16 18 32 24 24
10 85 72 52 50 60 62 52 44 64 52 52
12 122 114 94 96 109 98 78 68 98 88 78
13 Y 151 142 124 112 126 120 106 100 126 116 108
15Y, 204 192 166 188 183 168 146 136 180 160 148
17 Ya 264 254 228 220 237 228 202 192 238 224 204
19 Y 332 326 290 280 297 286 258 248 298 280 262
21 Y 417 398 364 348 372 356 324 316 370 352 334
23 Y, 495 478 430 420 450 430 392 376 456 428 408
25 579 554 512 488 518 498 456 444 534 500 474
27 676 648 602 584 618 602 548 532 628 600 570
29 785 762 704 688 729 708 850 624 736 696 668
31 909 878 814 792 843 812 744 732 846 812 780
33 1035 (1002 944 920 962 934 848 840 978 928 904
35 1164 (1132 [1062 [1036 [1090 |1064 990 972 [(1100 |[1060 |[1008
37 1304 (1270 (1200 |1168 |1233 |119 |1132 [1100 (1238 (1200 (1152
39 1460 (1422 (1338 [1320 [1365 |1346 |1266 (1244 (1390 (1336 |[1290
42 1703 1664 1578 1552 1611 1580 1498 1464 1632 1568 1524
45 1960 (1918 (1830 [1800 [(1875 |1834 |[1736 |[1708 [1882 (1820 (1770
48 2242 (2196 (2106 (2060 (2132 |2100 1998 [1964 |2152 (2092 (2044
54 2861 |2804 |2682 |2660 |2730 |2684 |2574 |2536 |2748 |2680 |2628
60 3527 |3476 |3360 |3300 |3395 |3346 |3228 |3196 |3420 |3340 |3286
66 4292 (4228 (4088 |4044
72 5116 |5044 |4902 |4868
78 6034 |5964 |5786 |5740
84 7005 |6934 |6766 |6680
90 8093 |7998 |7832 |7708

96 9203 | 9114 | 8896 | 8844
108 11696 (11618 11336 |11 268
120 14 459 (14378 |14 080 |13 984




Tabla 1.8 % pulgadas. D, tubos de 1 pulgada. Paso cuadrado.

TEMAPOS TEMA U

Concha [ NuUmero de pases Numero de pases
DI
pulg. 1 2 4 6 2 4 6

8 28 26 16 12 28 24 12
10 52 48 44 24 52 44 32
12 80 76 66 56 78 72 70
13 Y 104 90 70 80 96 92 90
15 Y 136 128 128 114 136 132 120
17 Ya 181 174 154 160 176 176 160
19V, 222 220 204 198 224 224 224
21 Y 289 272 262 260 284 280 274
23 Y, 345 332 310 308 348 336 328
25 398 386 366 344 408 392 378
27 477 456 432 424 480 468 460
29 554 532 510 496 562 548 530
31 637 624 588 576 648 636 620
33 730 712 682 668 748 728 718
35 828 812 780 760 848 820 816
37 937 918 882 872 952 932 918
39 1048 1028 996 972 1 056 1044 1020
42 1224 1200 1170 1140 1244 1224 1212
45 1421 1394 1350 1336 1436 1408 1398
48 1628 1598 1548 1536 1640 1628 1602
54 2 096 2048 2010 1992 2108 2084 2 068
60 2585 2 552 2512 2476 2614 2584 2 558




Tabla 1.9 % pulgadas D, tubos de una pulgada. Paso triangular.

TEMALoM TEMAPOS TEMA U
Concha | NGmero de pases NUmero de pases NUmero de pases
DI
pulg. 1 2 4 6 1 2 4 6 2 4 6
8 42 40 26 24 31 26 16 12 32 24 24
10 73 66 52 44 56 48 42 40 52 48 40
12 109 102 88 80 88 78 62 68 84 76 74
13 % 136 128 112 102 121 106 94 88 110 100 98
15 % 183 172 146 148 159 148 132 132 152 140 136
17 % 237 228 208 192 208 198 182 180 206 188 182
19 Y% 295 282 258 248 258 250 228 220 266 248 234
21 Y, 361 346 318 320 | 320 314 290 276 330 316 296
23 438 416 382 372 400 384 352 336 400 384 356
25 507 486 448 440 450 442 400 392 472 440 424
27 592 574 536 516 543 530 488 468 554 528 502
29 692 668 632 604 | 645 618 574 556 648 616 588
31 796 774 732 708 741 716 666 648 744 716 688
33 909 886 836 812 | 843 826 760 740 852 816 788
35 1023 | 1002 942 920 950 930 878 856 974 932 908
37 1155 | 1124 | 1058 | 1032 (1070 |1052 992 968 (1092 |1056 (1008
39 1277 1254 1194 | 116411209 |1184 1122 |1096 |1224 |1180 |1146
42 1503 | 1466 | 1404 | 137211409 |1378 |1314 |1296 |1434 |1388 |1350
45 1726 1690 | 1622 | 1588|1635 |1608 |1536 |1504 |1652 |1604 |1560
48 1964 | 1936 | 1870 | 1828|1887 |1842 |1768 |1740 1894 |1844 |1794
54 2519 | 2460 | 2380 2352 (2399 (2366 (2270 (2244 (2426 (2368 |2326
60 3095 | 3058 | 2954 | 2928|2981 (2940 |2832 (2800 |3006 |2944 (2884
66 3769 | 3722 | 3618 | 3576
72 4502 | 4448 | 4324 | 4280
78 5309 | 5252 5126 | 5068
84 6162 | 6108 | 5964 | 5900
90 7103 | 7040 | 6898 | 6800
96 8093 | 8026 | 7848 | 7796
108 10260 |10206 | 9992 | 9940
120 12731 | 12648 | 12 450 | 12 336




Tabla 1.10 Una pulgada. D, tubos de 1 ¥ Paso cuadrado.

TEMAPOS TEMA U

Concha [ NuUmero de pases Numero de pases
DI
pulg. 1 2 4 6 2 4 6

8 17 12 8 12 14 8 6
10 30 30 16 18 30 24 12
12 52 48 42 24 44 40 32
13 Y 61 56 52 50 60 48 44
15 % 85 78 62 64 80 72 74
17 Ya 108 108 104 96 104 100 100
19% 144 136 130 114 132 132 120
21 Y 173 166 154 156 172 168 148
23 Vs 217 206 194 192 212 204 198
25 252 240 230 212 244 240 230
27 296 280 270 260 290 284 274
29 345 336 310 314 340 336 328
31 402 390 366 368 400 384 372
33 461 452 432 420 456 444 440
35 520 514 494 484 518 504 502
37 588 572 562 548 584 576 566
39 661 640 624 620 664 644 640
42 776 756 738 724 764 748 750
45 900 882 862 844 902 880 862
48 1029 1016 984 972 1028 1008 1004
54 1310 1296 1268 1256 1320 1296 1284
60 1641 1624 1596 1576 1634 1616 1614




Tabla 1.11 Una pulgada. D, tubos de 1 % pulgadas. Paso triangular.

TEMALOM TEMAPOS TEMA U

Concha [ Numero de pases NUmero de pases Numero de pases

DI

pulg. 1 2 4 6 1 2 4 6 2 4 6
8 27 26 8 12 18 14 8 12 14 12 6
10 42 40 34 24 33 28 16 18 28 24 24
12 64 66 52 44 51 48 42 44 52 40 40
13 Y 81 74 62 56 73 68 52 44 64 56 52
15 % 106 106 88 92 93 90 78 76 90 80 78
17 Ya 147 134 124 114 126 122 112 102 122 112 102
19% 183 176 150 152 159 152 132 136 152 140 136
21 Y 226 220 204 186 202 192 182 172 196 180 176
23 Y, 268 262 236 228 249 238 216 212 242 224 216
25 316 302 274 272 291 278 250 240 286 264 246
27 375 360 336 324 345 330 298 288 340 320 300
29 430 416 390 380 400 388 356 348 400 380 352
31 495 482 452 448 459 450 414 400 456 436 414
33 579 554 520 504 526 514 484 464 526 504 486
35 645 622 586 576 596 584 548 536 596 572 548
37 729 712 662 648 672 668 626 608 668 636 614
39 808 792 744 732 756 736 704 692 748 728 700
42 947 918 874 868 890 878 834 808 890 856 830
45 1095 |(1068 [1022 |1000 (1035 |1008 966 948 1028 992 972
48 1241 1220 [(1176 |1148 (1181 |1162 |1118 (1092 |1180 |1136 (1100
54 1577 (1572 (1510 (1480 (1520 (1492 (1436 (1416 (1508 (1468 |1442
60 1964 |1940 [1862 |1832 (1884 |1858 |1800 (1764 |1886 |1840 |[1794
66 2390 |2362 (2282 |2260
72 2861 |2828 (2746 |2708
78 3368 (3324 |3236 |3216
84 3920 (3882 |3784 |3736
90 4499 |4456 |4370 (4328
96 5144 (5104 |4986 |4936

108 6546 |6494 (6360 |6 300

120 8117 (8038 |7870 |7812




Tabla 1.12 1 % pulgadas. D, tubos de 1 %/16. Paso cuadrado.

TEMAPOS TEMA U
Concha [ NUmero de pases Nimero de pases
DI
pulg. 1 2 4 6 2 4 6
8 12 12 0 4 6
10 21 12 12 12 12
12 29 28 16 18 26 20 12
13V, 38 34 34 24 36 28 15
15Y 52 48 44 48 44 44 32
17Ya 70 66 56 50 60 60 56
19, 85 84 70 80 82 76 79
21Y, 108 108 100 96 100 100 100
23% 136 128 128 114 128 120 120
25 154 154 142 136 154 148 130
27 184 180 158 172 176 172 160
29 217 212 204 196 212 204 198
31 252 248 234 236 242 240 234
33 289 276 270 264 280 280 274
35 329 316 310 304 324 312 308
37 372 368 354 340 358 352 350
39 420 402 402 392 408 400 392
42 485 476 468 464 480 476 464
45 565 554 548 544 558 548 550
48 653 636 628 620 644 628 632
54 837 820 812 804 824 808 808
60 1036 1028 1012 1008 1028 1016 1008




Tabla 1.13 1 ¥4 pulgadas. Tubos de 1 °/3s pulgadas. Paso triangular.

TEMALOM TEMAPOS TEMA U

Concha | Numero de pases NUmero de pases NUmero de pases

DI

pulg. 1 2 4 6 1 2 4 6 2 4 6

8 15 10 8 12 13 10 0 6 4 6

10 27 22 16 12 18 20 12 14 12 12
12 38 36 26 24 33 26 26 18 28 20 18
13 Y, 55 44 42 40 38 44 34 24 34 28 30
15 % 66 64 52 50 57 58 48 44 52 48 40
17 Ya 86 82 78 68 81 72 62 68 72 68 84
19% 117 106 96 96 100 94 86 80 90 84 78
21 Y, 136 134 124 108 126 120 116 102 118 112 102
23 Y, 170 164 146 148 159 146 132 132 148 132 120
25 196 186 166 168 183 172 150 148 172 160 152
27 237 228 208 192 208 206 190 180 200 188 180
29 268 266 242 236 249 236 224 220 242 228 216
31 312 304 284 276 291 282 262 256 282 284 250
33 357 346 322 324 333 326 298 296 326 308 292
35 417 396 372 364 372 368 344 336 362 344 336
37 446 446 422 408 425 412 394 384 416 396 384
39 506 490 472 464 478 468 442 432 472 444 428
42 592 584 552 544 558 546 520 512 554 524 510
45 680 676 646 632 646 634 606 596 636 624 592
48 786 774 736 732 748 732 704 696 736 708 692
54 1003 980 952 928 962 952 912 892 946 916 890
60 1237 [1228 |1186 |1152 |[1194 |1182 |1144 (1116 |1176 |1148 |1116
66 1520 |1496 |1448 |1424
72 1814 |1786 [1736 |1724
78 2141 |2116 |2068 |2044
84 2507 [2470 [2392 |2372
90 2861 |2840 |2784 |2744
96 3275 [3246 |3158 |[3156

108 4172 [(4136 [4046 |[4020

120 5184 [5128 |5338 |[5000




1.7 Transferencia de calor en tanques agitados

1.7.1 Introduccidén

La transferencia de calor en recipientes agitados depende del tipo de agitador y de la
camisa o serpentines instalados. Un agitador se selecciona sobre la base de la sustancia
de trabajo y el procesamiento requerido.

En general, la transferencia de calor ocurre como parte de una operacion de
procesamiento, tales como: la separacién o disolucion de sélidos, la dispersién de un gas
en un liquido, la emulsificacion de liquidos inmiscibles, o la regulacién de reacciones
qguimicas. El tipo, dimensién, ubicacién y velocidad de un agitador se estableceran
normalmente por medio de un requerimiento de mezclado. En la mayoria de los casos el
agitador y la potencia que este requiere se determinan antes de que sean considerados
los aspectos de transferencia de calor.

Cuando el proceso esta controlado por la transferencia de calor, variables como la
diferencia media de temperatura logaritmica y el area de transferencia predominaran
normalmente sobre las variables de agitacion.

El mezclado puede afectar solamente la resistencia de la pelicula interior. Esta es una
de las resistencias que determinan el coeficiente total de transferencia de calor.

El reactor del tipo tanque agitado es exactamente lo que indica su nombre: un tanque
en el que se introducen los reactantes, del cual se extraen los productos y que debe
agitarse para mantener su contenido tan uniforme como sea posible. Se puede equipar
también con un serpentin de intercambio de calor o con una camisa de calefaccion o
refrigeracion.

Sus virtudes son su simplicidad de construccion y facilidad de control de temperatura,
ya que se entiende que la agitacion destruye cualquier falta de uniformidad, como por
ejemplo, puntos «calientes». Se utiliza mucho en la industria quimica organica para un
amplio intervalo de reacciones. Puesto que el mezclado hace que la composicion de todo
el reactor sea la misma que la del producto, la velocidad de reaccion es baja comparada
con la velocidad media de reaccién en un reactor no mezclado. Esto implica la posibilidad
de que un reactor del tipo tanque agitado deba ser grande para lograr la conversién
requerida, pero la simplicidad de su construccion hace que este inconveniente no sea

demasiado serio.



Semicontinuos

Este caso consiste en cargar parcialmente el reactor y controlar el curso de la reaccion

mediante la adicion de la parte remanente de la carga.

Discontinuos

El reactor discontinuo siempre trabaja en condiciones no estacionarias.

En la parte dedicada a «Transmision de calor en tanques agitados» se centran en
reproducir la ecuacién planteada en la literatura para el calentamiento o enfriamiento de
liquidos en un tanque cilindrico equipado con un solo serpentin. Del mismo modo,
incluyen la ecuacion para el calentamiento o enfriamiento de liquidos en un tanque
cilindrico encamisado. Estas ecuaciones se limitan a calcular el coeficiente de
transferencia de calor de la superficie de calefaccién hacia el liquido, y no son aplicables
a situaciones distintas de las planteadas .

Kasatkin en la parte dedicada a «Dispositivos de intercambio térmico en aparatos de
reaccion» hace referencia a los elementos mas usados en la industria quimica para el
intercambio de calor en aparatos de reaccion, principalmente aquellos en los cuales la
superficie de intercambio térmico la forman las paredes del propio aparato. Entre estos se
incluyen las camisas, embridadas o fijas mediante soldaduras a la pared exterior del
aparato.

La gran dificultad de estas soluciones es que el area de transferencia de calor se limita
por el area de las paredes y el fondo del reactor, cuyas dimensiones por lo general no
exceden de 10 m*.

Se hace referencia a los serpentines sumergidos en el liquido, aunque no los conciben
como solucién de intercambio de calor para los aparatos de reaccion.

En ningln caso se plantean ecuaciones especificas para el célculo del coeficiente de
transferencia de calor, ni métodos de calculo y disefio de los dispositivos de intercambio
térmico.

Debido a ello, en este apartado se hara referencia a los diferentes elementos de
intercambio térmico utilizados mas comunmente en los aparatos para reaccion en fase
liquida. La idea de seleccién de uno u otro tipo de dispositivo se hara teniendo en cuenta

las ventajas y desventajas de cada solucién constructiva de referencia. Finalmente, se



propondra un método para el célculo de la resistencia mecénica de aparatos
enchaquetados.

Se hara referencia a los trabajos de Chilton, Orew y Jebins, donde se plantea una
excelente correlacion tanto para recipientes enchaquetados como para serpentines, ya
sea para procesos en lote o en condiciones de régimen constante. Con estas relaciones
pueden determinarse los coeficientes de transferencia individuales para cada fluido, y con
ellos el coeficiente global. En este caso no se dan soluciones constructivas, ni se
proponen métodos de célculo y disefio de estos dispositivos.

Dulinin plantea métodos y relaciones dimensionales para el disefio de los dispositivos
de intercambio de calor, comlUn en los aparatos de reaccion, pero son métodos muy
generales y solo se refiere a la parte constructiva, sin el célculo de los coeficientes de
transferencia de calor.

Holland enmarca su trabajo en la influencia de la agitacion en la transferencia de calor.

Bondy y Lippa explican un grupo de procedimientos de facil uso para el calculo de la
transferencia de calor en recipientes agitados en operaciones continuas y discontinuas.
Estos procedimientos muestran cémo se establecen los coeficientes de transferencia de
calor, las areas especificas de transferencia de calor para chaquetas y serpentines, y
determinan las pérdidas de calentamiento y ciclos de enfriamiento. Para plantear estos
métodos de calculo hacen referencia a ilustraciones graficas de los dispositivos de
intercambio térmico mas utilizados. Este trabajo es muy importante por la gran cantidad
de soluciones que aporta, aunque carecen de criterios para la seleccion de los
dispositivos y elementos de agitacion adecuada, asi como el método para el disefio de los

mismos.

Proceso de transferencia de calor por conveccion

Por transferencia de calor por conveccién se entiende al proceso de transferencia de
calor que tiene lugar en virtud del movimiento de las macroparticulas del liquido o gas en
el espacio desde una region a otra de distinta temperatura.
La conveccion solo es posible en un medio fluido en el cual el transporte de calor esta
ligado al movimiento del propio fluido.
Se distinguen dos tipos de conveccion:
e Forzada: EI movimiento de liquido o gas se debe al efecto de un agente externo al

proceso (agitador).



e Natural o libre: EI movimiento se debe a la diferencia de pasos especificos entre
las particulas calientes y frias del fluido. En general la conveccion forzada se

acompana de la natural.

En la conveccion, el flujo de calor se dirige siempre hacia el lado de menor

temperatura.

Procesos homogéneos

Por el numero de fases involucradas las reacciones pueden ser homogéneas y
heterogéneas. En este trabajo se tratard de reacciones homogéneas que es cuando las
especies participantes y el catalizador (si lo hay) se encuentran en todo momento en una

misma fase (liquida en este caso).

1.7.2 Reactor tipo tanque agitado

La forma mas comun de este tipo de reactor es la de un recipiente cilindrico con una
relacion de longitud y didmetro entre uno y dos.

Estos reactores se utilizan solos o conectados en cascada, con un flujo continuo de
fluido reaccionante de entrada y salida.

La cascada se puede conseguir acoplando unidades semejantes, cada una de las
cuales se denomina como «una etapa». Esta forma de trabajo es muy utilizada por su
flexibilidad. En ella es posible intercambiar calor o alimentar fluido fresco en cualquier
punto sin mayores dificultades.

Una de las caracteristicas mas importantes en este tipo de reactor es la agitacion. El
modelo fisico mas simple que se puede proponer para caracterizar el fluido en un
recipiente sometido por cualquier medio a una intensa agitacion, es aquel en que se
asume que las condiciones de mezcla son tales, que la temperatura, la composicién y
cualquier propiedad dentro del recipiente son uniformes.

Este modelo se conoce como «modelo de mezcla perfecta» aunque de hecho es un
modelo de flujo ideal, representa condiciones a las que en realidad muchos reactores se
aproximan.

Los reactores continuos con agitacion se caracterizan por ser faciles de limpiar,

cualidad que resulta ventajosa en procesos que requieren limpieza periddica. Asimismo,



son faciles de mantener a temperatura constante y son inadecuados para reacciones en
fases gaseosas, se prefieren para reacciones lentas en fases liquidas.

La agitacion en medio liquido se emplea ampliamente en la industria quimica para
preparar emulsiones, suspensiones y obtener sistemas homogéneos, asi como para
intensificar los procesos quimicos, térmicos y difusivos.

La agitacion depende del objetivo que se quiera lograr y del estado de agregacion de
los materiales a mezclar.

La intensidad de la agitacién se determina por el tiempo necesario para lograr el
resultado tecnolégico preestablecido o para el numero de revoluciones del agitador.

La agitaciobn mecanica es la que se obtiene introduciendo energia mecanica de una
fuente exterior en el medio que se mezcla. Esta se efectia mediante agitadores
accionados directamente por el motor eléctrico, 0 mediante un reductor o una transmisién
y retroceso. En este proceso se usara el método de accionador directo mediante el motor
eléctrico y ademas los agitadores de turbina y hélice.

Agitadores de turbina: Son fijados por lo comun en un éarbol vertical. En los aparatos
con agitacion de turbina se originan principalmente flujos radiales.

Sin el funcionamiento de estos el nUmero de revoluciones es elevado, puede surgir una
corriente tangencial (circunferencial) en el aparato. En este caso se instala un tabique de
reflexion.

Estos agitadores pueden ser cerrados o abiertos, los cerrados originan un flujo radial
mas evidente. Si la relacion altura diametro del aparato es grande se utilizan agitadores
con multiples filas.

Los agitadores de turbina se pueden emplear para mezclar liquidos cuya viscosidad
varia durante la agitacion. Estos agitadores se utilizan para preparar suspensiones, para
efectuar reacciones quimicas, absorcion de gas, intensificar el intercambio de calor y
mezclar grandes volimenes.

En dependencia de los diametros de aplicacion, el diametro de estos impulsores suele
ser d = (0,15-0,65), donde D es el diametro del aparato (reactor). El ndmero de
revoluciones oscila entre los limites de 2 a 5 por segundo mientras la velocidad
circunferencial es de 3 a 8 m/s.

Agitadores de hélice: Se emplean para mezclar liquidos con viscosidades no mayores
de 2.10° m Pa.s, asi como para disolver y formar suspensiones, para la agitacién rapida,
para efectuar reacciones quimicas en un medio liquido, para formar emulsiones con

pequefia viscosidad y homogeneizar grandes volumenes de liquido.



El diametro del agitador d = (0,2-0,5) D; el paso de la hélice S = (1-3) d; la distancia
desde el agitador hasta el fondo del aparato h = (0,5-1,0) d; la altura de nivel de liquido en
el aparato H = (0,8-1,2) D; el numero de revoluciones alcanza el valor de 40 por segundo,

la velocidad rotacional 15 m/s.

Coeficiente total de transferencia de calor:
1

Se obtiene por: U = 1

1
hcalJFerathr

Donde: hey Y hy son los coeficientes de emision calorifica (de transferencia de calor) para
el agente portador de calor caliente y frio W/m?* K.
Yrpar: La suma de las resistencias térmicas de todas las capas que integran la pared,

incluyendo las capas de impureza m? K/W.

Para determinar el coeficiente de transferencia de calor:
1

V=TT

h

cal

1
+ erar +h7
fr

Los coeficientes de emision calorifica se determinan en funcién de los nUumeros

adimensionales tales como: Reynolds (Re), Nusselt (Nu), Prandtl (Pr).

Movimiento forzado:

Re =——
U
Donde:
w: coeficiente dinamico de viscosidad del agua a una temperatura dada (Pa.s).
p: densidad del agua a una temperatura dada (kg/m?®).
d: didmetro interior (m).
W: velocidad (m/s).

Si la corriente es turbulenta:
Re > 10 000 el numero de Nusselt (Nu)



Pr

0,25
Nu = 0,021 E;, Re®® Pro® (l]
par
Ei: Coeficiente de correccién E; que tiene en cuenta la influencia que la relacién de
longitud (L) y el diametro (d) ejercen sobre el coeficiente de emision calorifica y esta en
funcién del Re y la relacion d/L.

Los valores de Prandlt se pueden determinar en nomograma o mediante la siguiente

ecuacion:

Cpu

Pr=—->
K

Proar = €s el Prandtl de la pared que tiene en cuenta las direcciones de los flujos de calor,

r
para los liquidos que se enfrian: P—(l

par
Si la corriente esta en la zona de transicion:
2 300 <Re > 10000

Nu = 0,008 Re”® Pr"*

Si la corriente laminar: Re < 2 300

d 0.4 P 0,25
‘ r
Nu:1,4(Re—) Pro®| ——
L Pr e

Después de terminar el Nusselt, es posible determinar el coeficiente calorifico (o) del
liquido caliente o frio.
- Nuk

d
donde: k es el coeficiente de conductividad térmica a una temperatura media de liquido y
d es el didmetro.
La suma de las resistencias térmicas de todas las capas que integran la pared,
incluyendo las capas de impurezas, se calcula de la siguiente manera:
Z rpar = Pear + rimp, + rimp,

par

Donde:
opar: ESpesor de las paredes.
Ypar: Coeficiente de conductividad térmica de la pared.

rimp, y rimp,: Resistencia de las impurezas.



De la ecuacion de transmisién de calor, Q = UFAT[W], se deduce que dadas las
dimensiones de la pared y las temperaturas de fluido, la cantidad de calor transmitida solo
depende del coeficiente integral de transmision U, ya que para la transmision de calor
solo pueden hallarse soluciones correctas por medio del andlisis de todos los
componentes caracteristicos del proceso.

Si se tiene una pared plana:

1
U e 20
h 2 h
Donde:
h; y h, : Coeficientes de transferencia de calor del fluido caliente y frio respectivamente.
d: Espesor de la pared.
k: Coeficiente de conductividad térmica.

Si la relacion &/k tiende a 0, lo que puede suponerse en paredes delgadas de alta

conductividad, resulta:

TH—

1 1

hh
En general, los coeficientes pueden variar en la superficie de transmisién. Sin embargo,

para calcular la densidad de flujo es preciso conocer los valores medios de estos

coeficientes respecto a todas las superficies. Si o varia en dos direcciones, su valor

medio es el cociente entre los valores medios de la densidad de flujo y de la diferencia de

temperatura:

9 GCpa&t

AT A

Donde:

=

A: Area de intercambio.
C,: Calor especifico.

G: Flujo masico (kg/seg.)
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Donde:

A,: Superficie en la que se promedia.

Q =WC (t - ty).

Donde:

W = masa del liquido.

C: Calor especifico.

t; y t;: Temperaturas de entrada y salida respectivamente.
Q = hiA A

At;; Media logaritmica de la diferencia de temperatura.

AT, =MLDT
At, — At Q
AT, = 22 At,=tp-t, , q=—>
1T 23logAt, /At T
2,3q, DE
At,=tp-t, gp=tw———log—
=11, gp oA 995,
donde h; se puede determinar a partir del conocimiento del numero de Nusselt:
hD
Nu=——
k
DG % 04
Nu:0,0089[—j —£
Y7 k
L = Longitud.

A;: Superficie en pie®.

h;: Coeficiente de transferencia de calor basado en la superficie interna.
K: Conductividad térmica del liquido a enfriar que se considera constante.
D: Diametro interior.

Nu: Numero de Nusselt, adimensional.

G=W/zD?/4 Ib/h- pie?

C = Calor especifico.

u = Viscosidad.



Recipientes con agitacién mecanica:
e Recipientes enchaquetados: Los recipientes enchaquetados dependen de los
siguientes parametros: Z, D, Ly B.
Donde:
Z = Altura de la porcion hiumeda del recipiente.
D = Diametro del recipiente.
L = Longitud de la paleta del agitador.
B = Altura desde el fondo de la paleta hasta el fondo del recipiente.
El Reynolds modificado Re = L°Np/p.
Donde:
N: NUmero de revoluciones por hora.
p: Densidad promedio del liquido.

w: Viscosidad del liquido.
2 0,14
h, Di L’NP) %[ Gu) |
B ey o] 36( j (%} M
K H K/ \u,

0,14
[iJ Puede considerarse 1,0 paraagua
Hy

K: Conductividad térmica.

h;: Coeficiente de transferencia de calor referido al diAmetro interior.

h h io 0
= h ———L[BTU/h- pie? - °F]
U.: Coeficiente total de transferencia de calor limpio.
1 1
— =—+ Rd
UD c

Rd: Factor de obstruccion.
Up = Coeficiente total de transferencia de calor para el disefio.
Transferencia de calor para el disefio:
hio=hio AL
AE
Al: Diametro interior.

AE: Didmetro exterior.



1 U — U, hd
Rd P U, +hd

Recipientes con serpentines interiores:

hc Dr_087(L2Np]% (%)% (ijo,lll
K 7, \k/ Un

después se sigue el mismo procedimiento que el anterior.

Determinacion practica del coeficiente de transferencia de calor

La precision y disponibilidad de correlaciones de transferencia de calor para el disefio de
tanques agitados falla en alguna parte entre aquellas correlaciones para potencia de
impelente y flujo de impelente.

Los estimados de los coeficientes de transferencia de calor no son tan precisos como
los calculos de potencia. Para tipos de impelentes comunes la transferencia de calor es
mas medible que el flujo porque las temperaturas no estan tan sujetas a interpretacion
como las velocidades de los fluidos. Las correlaciones y los calculos de transferencia de
calor comunes suministran estimados adecuados de coeficientes. Otros métodos bien
documentados para estimar la conduccion por la pared y la transferencia de calor por la
chaqueta pueden ser usados para predecir el funcionamiento total.

El enfriamiento siempre es mas dificil que el calentamiento debido a la presencia de
viscosidades mas altas o de temperaturas mas bajas cerca de la superficie de
transferencia de calor.

Aungue las condiciones del proceso y construccion del vaso pueden necesariamente
limitar la transferencia de calor, estas no imponen limites adicionales en el
funcionamiento. Por ejemplo, si un fluido que transfiere calor es usado al lado de la
chaqueta de un paso de proceso, la buena practica de disefio aboga por un modelo de
flujo efectivo a través de la chaqueta del vaso. Serian considerados un bafle en espiral en
una chaqueta convencional, serpentines en el medio, chaquetas con hoyuelos y otras
chaquetas de flujo aumentado. Un modelo de flujo controlado que suministre velocidades
de flujo de 6-8 pie/seg en bafles en espiral al lado de las chaquetas optimizara la

transferencia de calor sin afectar la caida de presién a través de la chaqueta. La seleccion



de un fluido de baja viscosidad que transfiere calor con buenas propiedades en el rango
de operacién requerido también puede mejorar el funcionamiento total.

En la literatura aparecen algunos métodos, no muchos, para la determinacion préactica
del coeficiente de transferencia de calor, aunque ninguno ha sido aplicado a un caso
como el que nos ocupa. En este apartado describiremos los mas importantes, que
pueden servirnos de base para el trabajo futuro.

El coeficiente de transferencia de calor fue medido con un Thermistor calentado por si
mismo (autocalentado). Dicha probeta, de 3 mm de diametro, fue fijada al extremo de un
tubo horizontal de acero inoxidable. Las probetas Thermistor son muy sensibles y pueden
proporcionar resultados precisos aun cuando son autocalentadas a bajas temperaturas.

La temperatura del Thermistor estuvo regularmente en el rango de 24 a 29 °C para el
liquido en el rango de 23 a 26 °C. Esta pequefia diferencia de temperatura elimind todos
los problemas posibles con la conveccion térmica y la variacion de las propiedades del
fluido en la pelicula de transferencia térmica. Los experimentos demostraron que ese
aumento de la temperatura del Thermistor en algunos grados no afect6 la medicion del
coeficiente de transferencia de calor. Este calentado o Thermistor caliente alcanzé la
estabilizacion a los dos segundos de aplicacion de la corriente de autocalentamiento.

El Thermistor fue calentado con corriente constante (It), la temperatura fue obtenida a
partir de las mediciones de la resistencia eléctrica y del coeficiente de transferencia de

calor (U) del Thermistor colocado en la cama (bed) a partir de :

U-A= R I 2/6_Tl—lprmicfnr _-rl in)

Donde:

U: Coeficiente de transferencia térmica (kcal/hm?°C).
Rt: Resistencia eléctrica (ohm).

I: Corriente (Ampere).

Trhemistor: T€Mperatura del Thermistor (°C).

Teax: Temperatura del Balk del liquido (°C).

La anterior diferencia de temperatura entre el Balk (masa, volumen) del liquido, y el
Thermistor caliente fue mantenida algunos grados, aqui lo esencial es la medicion
simultdnea de la temperatura del Thermistor caliente y de la masa del liquido. La

temperatura del Thermistor caliente fue obtenida de su resistencia eléctrica, mientras que



la temperatura de la masa liquida fue obtenida de la resistencia eléctrica del Thermistor
«purox», el cual fue colocado justamente sobre la cama.

Producto de la violencia de los choques entre particulas que ocurren en la cama
fluidizada trifasica, el Thermistor fue protegido por un cuerpo (virola) de Epoxy. El
coeficiente de transferencia particula-liquido fue, por tanto, obtenido por la resta de la
resistencia térmica de la Epoxy de la resistencia térmica total:

11
h-A U-R,

Donde:
Re’: Resistencia térmica.

h: Coeficiente de transferencia térmica.

Para mayor precision en las mediciones del coeficiente de transferencia de calor, fue
necesario un doble procedimiento de calibracion.

La exacta relacion entre la transferencia del Thermistor y su resistencia eléctrica fue
determinada por la calibraciéon del Thermistor contra un termémetro de referencia con una
precisién garantizada de 0,05 °C. Esta calibracion fue realizada para ambos Thermistores.

El Thermistor caliente fue colocado en la alta velocidad del flujo liquido. El coeficiente
de transferencia de calor (h) fue de esta manera mayor que el coeficiente de
transferencia de calor cuando estaba limitado por la resistencia térmica de la virola de
Epoxy. Este coeficiente pudo ser medido de este modo. En este caso la ecuacién muestra
que:

Rezi
U-A

Otros métodos analdgicos. Analogia electrotérmica

Uno de los métodos experimentales usados en los procesos de conduccion es el
analogico. En este método se sustituye el fendmeno térmico por el estudio de un
fendbmeno similar, porque frecuentemente este Ultimo resulta mas simple que el estudio

directo del proceso térmico.



Los fenédmenos de conduccién del calor y de la electricidad obedecen a las siguientes
ecuaciones:

at
dQ=—x- df
Q K

t
t

Al
dl = oc—dfe
T

e
Donde:

dQ y dlI: Flujo de calor y carga eléctrica elemental por unidad de tiempo.
dft y dfe: Areas.

nt: Direcciones perpendiculares.

t: Temperatura.

u: Potencia eléctrica (fuerza motriz).

Cuando la temperatura adimensional y la potencia eléctrica adimensional son
numéricamente iguales en el punto cuyas coordenadas estan interrelacionadas de la
forma siguiente: Xt = CtXe; Yt = CtYe, siendo Ct una constante del sistema,

considerando:

At, Ay,
Aty Au,
At,  Au,
Aty Au,

De las que se obtiene:

A A A
h_ AL _ AL =c,,U=constante
Au,  Au, Au,

La relacion planteada demuestra que la distribucién de temperatura y la distribucion de
potencial eléctrico son semejantes bajo las condiciones dadas, esto es, existe analogia.
Las ecuaciones diferenciales para procesos en régimen transitorio y geometria

unidimensional son las siguientes:

ot o%u
—=a >
or, OX,
oU 1 &%

oz, R.C, ox.’

e




Donde:
Re: Resistencia eléctrica por unidad de longitud.

Ce: Capacidad eléctrica por unidad de longitud.

Del mismo modo que el coeficiente de difusividad térmica, estas magnitudes no
dependen de la temperatura.
Comparando las ecuaciones se deduce que existe analogia si se cumple la condicion:

4o 1
~ ReCe

La variacion del flujo de calor es proporcional a la capacidad del sistema y a la
variacion de la temperatura en el tiempo:
ot
dQ=C,—dr,
0

2

La variacién de la corriente eléctrica es proporcional a la capacidad y a la variacién del
voltaje, por lo tanto se representa mediante una ecuacion analoga:
ou
dl = Ce a— th

e

En consecuencia, la capacidad de calor puede reproducirse en el modelo mediante la
correspondiente capacidad eléctrica.

Hay dos métodos para desarrollar los modelos eléctricos analogos que simulan un
proceso de conduccion de calor. En uno se respeta la geometria del sistema térmico
original, usandose un material conductor continuo, ya sea un conductor eléctrico sdlido o
un electrolito liquido. Los modelos de este tipo se llaman de analoga geometria o modelos
con parametros continuos.

Ademas de este tipo, se usan modelos con parametros discretos, en los cuales los
sistemas térmicos se sustituyen por circuitos y mallas eléctricas analogas. Las
propiedades del sistema térmico se estudian en puntos individuales del circuito. Estas
mallas analogas se usan en la investigacion de los fendmenos més complejos.

Se fabrican modelos con parametros continuos o de geometria analoga, con laminas

delgadas conductoras o con capas conductoras aplicadas sobre vidrio o con algun otro



tipo de placas, mediante las cuales se reproduce la forma geométrica de la regién
térmica.

El modelo eléctrico debe fabricarse también de espesores y conductividades eléctricas
diferentes. Si la conductividad térmica de la capa interna, por ejemplo, es mas pequefia
que la externa, entonces su resistencia eléctrica se incrementa cortando agujeros
cuadrados, o mediante el empleo de placas de alta resistencia. La ausencia de
resistencia de contacto entre las capas se reproduce por su unioén intima. La estabilidad
de las propiedades eléctricas de las placas conductoras se asegura mediante el empleo
de materiales adecuados.

Las resistencias térmicas en las superficies del sistema investigado se tienen en cuenta
en el modelo eléctrico mediante las capas adicionales lel = K1/al y le2 = K2/a2. Debido
a que generalmente las condiciones son: K = constante y a = constante, las capas
adicionales tienen que ser también de espesor constante. A los modelos se les
suministrara energia conectando los electrodos extremos a una bateria.

Por analogia, el voltaje en cada punto del modelo eléctrico se corresponde con la
temperatura en un punto similar del sistema térmico. El potencial o voltaje se mide por
medio de un contacto de prueba.

Como voltaje de referencia puede tomarse el de cualquier punto: el voltaje del electrodo
interno, por ejemplo, se puede tomar como tensién cero.

En la practica es muy dificil obtener la distribucién de temperaturas por medida directa
de las mismas, porque requiere el empleo de un considerable nimero de termopares,
cuya presencia en el sistema afectaria esencialmente la distribucién actual de
temperatura. Ademas, la medida directa requiere de mucho tiempo.

Consideremos un modelo eléctrico con parametros discretos en la forma de una malla
anédloga. Para ello la region térmica se divide internamente en un determinado niumero de
volumenes elementales. La ecuaciéon diferencial inicial y las ecuaciones representativas
de las condiciones de unicidad son sustituidas por ecuaciones expresadas en diferencias
finitas.

La correspondiente malla analoga toma la forma de resistencias individuales que
simulan las propiedades de los elementos del modelo térmico. Entonces, el modelo
térmico, dividido en algunos volimenes elementales, se sustituye por un circuito eléctrico
con los correspondientes parametros concentrados conectados en serie.

La malla analoga puede fabricarse de cable reostato calibrado de 0,4 o 0,5 mm de

diametro. Los cables se extienden sobre el modelo de la pala, y sus intersecciones se



sueldan. Las resistencias eléctricas se escogen en correspondencia con la resistencia de
los elementos del sistema térmico, o sea, de la pala de turbina.

Consideremos ahora un caso de conduccién en régimen transitorio. Por ejemplo:
tomemos la pared con dos capas de materiales distintos, una de cuyas caras esta aislada
térmicamente. La distribucion de temperatura es uniforme en el instante inicial, entonces
la pared se sumerge instantaneamente en un medio de diferente temperatura, que es
invariable con el tiempo. El problema esta en reproducir el fendmeno térmico por medio
de un circuito eléctrico analogo. Para ello, cada una de las capas de la pared se subdivide
en otras dos. Sus resistencias térmicas internas se representan mediante las cuatro

resistencias:

_ 9 R - _ % R -
Rl_ZK’RZ ZK’Rts ZK’RM

gue se simulan mediante resistencias eléctricas:
Ru = Re1; Rz = Re2; Riz = Res; Ru = Rea.

5
2K

Las capacidades térmicas de las dos capas se reproducen mediante las capacidades
C,y C, y la resistencia térmica de la superficie con la resistencia externa Ra.

Por lo tanto, el sistema térmico queda reemplazado por un circuito eléctrico compuesto
por resistencias conectadas en serie y por capacidades conectadas en paralelo.

El estado térmico inicial del sistema se simula dejando el circuito abierto, y el siguiente
se simula aplicando una diferencia de potencial en los terminales. De este modo, los
voltajes medidos en tiempos y puntos arbitrarios del circuito se corresponden con las
temperaturas de los puntos semejantes de la pared.

La simulacién eléctrica se usa ampliamente en la actualidad y se dispone de una
extensa gama de calculadores analdgicos para resolver distintos problemas fisicos. La
incorporacion de resistores especiales no lineales permite simular no solo las condiciones
de contorno de la transmision superficial de calor por conveccion, sino también los casos
en los que esta estd acompafiada de otros modos de transferencia, por ejemplo, la

radiacion.
El principio de la analogia hidrotérmica

Puede usarse asimismo para investigar los procesos de conduccidn, ya sean

estacionarios o transitorios. Para ello se aprovecha la semejanza entre las leyes de



propagacion del calor y del flujo de fluidos. Como modelos es posible usar aparatos con
pardmetros fisicos continuos o discretos, en la forma de circuitos hidraulicos analogos. En
este Ultimo caso, los pardmetros del proceso térmico considerado se reemplazan en el
circuito analogo por parametros concentrados de la forma de resistencia y de las
capacidades hidraulicas.

Para ilustrar el empleo de la analogia hidraulica consideremos el campo de
temperaturas transitorio que se establece en una pared plana infinita, cuyas dimensiones
y propiedades fisicas conocemos. En el instante inicial existe una distribucién arbitraria de
temperaturas y unas condiciones de contorno dadas por las temperaturas de los medios
tfl y tf2 y los coeficientes de transmisién superficial al y a2. El modelo hidraulico se
construye a partir de la analogia formal que existe entre la ecuacién que define la
densidad de flujo de calor:

g = At/Rt

y la que expresa la densidad de flujo en el régimen laminar de un liquido:
v = Ah/Rh

Donde:

Ah: Energia hidraulica.

Rh: Resistencia hidraulica o caida de presion.

Puesto que los fendmenos que se comparan dependen del tiempo, es necesario tener
en cuenta las variaciones de la densidad de flujo de calor y de fluido que se expresan con
las ecuaciones analogas:
dQ = Ctdt
dv = fdh
Donde:

Ct: Capacidad calorifica del sistema.

f: Area de paso del canal hidraulico.

Comparando estas ecuaciones se observa que el anélogo de la densidad de flujo de
calor (q) es la densidad de flujo fluido (v); el de la diferencia de temperatura (At) es la
energia hidraulica (Ah); el analogo de la capacidad calorifica es la capacidad hidraulica y
el de la resistencia térmica (Rt) es la resistencia hidraulica (Rh) o caida de presién a

través del modelo.



Para construir el circuito hidrulico suponemos, para simplificar, que las escalas del
modelo y del fendmeno térmico son iguales. La pared se divide en un namero finito de
capas, por ejemplo cuatro. Cada capa se representa mediante una vasija cuya seccion
recta corresponde a la capacidad calorifica de la respectiva capa de pared:

Ct; = fhy; Ct, = fhy; Cts = fhg; Cty = fhy

La resistencia térmica de cada capa se representa también mediante una resistencia
hidraulica:
Rtl = Rhl, th = ha, Rtg = Rhg, Rt4 = Rh4

Estas resistencias hidraulicas se construyen mediante capilares que unen las vasijas.
Se llenan con un liguido cuyo nivel se corresponde con la distribucion inicial de
temperatura en la pared:
hh;=1t3; hhy, = t5; hhs =t3; hhy =t

Las condiciones de transmision en la superficie se reproducen mediante vasijas de
nivel constante AV1 y AV2 cuyos niveles de liquido representan las temperaturas de los
fluidos en ambos lados de la pared. Si estas temperaturas son constantes, los niveles
deben ser permanentes.

Las resistencias térmicas se simulan mediante las resistencias hidraulicas de los
capilares Ral y Ra2, conectados a los que representan las capas externas de la pared.
Cada capilar tiene una valvula y todas ellas estan cerradas en el instante inicial. Los
niveles de liquido en las vasijas reproducen la distribucion inicial de la temperatura en la
pared. Todas las valvulas se abren entonces simultdneamente y se registran las
variaciones de los niveles con el tiempo, o sea, fotografian diferentes instantes. Estos
niveles dan los valores numéricos de la temperatura en cada capa; cuantas mas capas se
emplean, tanto mas exacta sera la reproduccién de la distribucion de la temperatura en el
interior de la pared.

Cuando se usan escalas distintas para el modelo y el fendmeno térmico, el paso de
uno a otro se efectta mediante la conversion de escalas. Para ello las expresiones
matematicas iniciales deben reducirse a la forma adimensional mediante el método que

se aplico anteriormente.



1.7.3 Métodos experimentales para determinar los coeficientes de transmisidon

superficial de calor

La investigacion experimental de la conveccién pretende hallar el valor de los coeficientes
de transmision superficial de calor.
Partimos de la ecuacion:

dQ q 20
h= = W/ mC
GwW—tf HA  tw—tf /

Las cantidades de q, tw, tf, pueden hallarse experimentalmente, y a partir de ellas
puede calcularse el coeficiente de transmision superficial h.

En general, no se encuentran indeterminaciones en estos célculos, o en la seleccion de
los valores locales de g y tw, que se miden en la superficie. La temperatura del fluido es
variable dentro del flujo y la ley de Newton no especifica cuél es el valor de tf que debe
escogerse para el calculo. Por lo tanto, es necesario fijar la temperatura del fluido que
debe introducirse en la ecuacién. Esta puede ser la temperatura de la corriente libre sobre
el sdlido, o la temperatura media del flujo en la tuberia o0 en la seccién transversal de esta
gue se considere, o la temperatura media de entrada del fluido. El valor de q puede
calcularse de varias maneras.

Segun las ecuaciones:
q=—x (f W
q:_’(sol(Vtsol)/\/

Experimentalmente se encuentra la distribucién de temperaturas en el fluido tf (x, y, z) o
en el sdlido ts, (X, Y, Z); asi es posible determinar los valores de los gradientes de
temperatura en él, o en la superficie de contacto. Multiplicando los gradientes por las
respectivas conductividades térmicas k; 0 Kso;, S€ encuentran los valores de la densidad de
flujo de calor en la pared.

En el caso de flujo en una conduccién, el flujo de calor o la densidad de flujo se calcula

mediante la ecuacion:
d
dQ=Cd =Gepdt o q:a?:ch

Donde:

t: Temperatura media del fluido en la seccion transversal del tubo.



G: Flujo masico en kg/seg

En el balance anterior se usan generalmente valores finitos, tanto para la superficie
total de transmision de calor como para las secciones particulares en que se divida. La

densidad media de flujo de calor se calcula, entonces, para la superficie total o para sus

secciones:
q- 9 B GepAit
A A

Este valor puede usarse para hallar el del coeficiente de transmisién superficial medio
en los dos casos.

La densidad de flujo de calor y el coeficiente de transmision superficial pueden
calcularse también mediante otros procesos fisicos. Por ejemplo, puede calcularse la
densidad de flujo en una superficie de transmision calentada eléctricamente, si se conoce
la intensidad de la corriente y la resistencia del calentador.

Los métodos de célculo del coeficiente de transferencia de calor existentes deben ser
organizados metodolégicamente con el fin de facilitar el trabajo de mesa, llegar a
conformar los algoritmos y automatizar las metodologias.

Las mediciones practicas del coeficiente de transferencia de calor descritas en este
trabajo, aunque no han sido aplicadas en recipientes agitados, abren un camino a

posteriores investigaciones y aplicaciones para estos casos.

1.7.4 Método de célculo para determinar el coeficiente de transferencia de calor en

reactor tipo tanque agitado

A continuacion se relacionan los principales métodos de célculo del coeficiente de
transferencia de calor recopilados de la bibliografia:
Q=U-A-ATm(W)
Se determina la carga térmica ya sea cedida o ganada:
0 =wept - 1) =wede —£) W)
Donde:

W: Masa del fluido (kg/s)
Cp: Calor especifico (J/kg °C)



T, t1 y Ty, to: Temperaturas de entrada y salida de los fluidos respectivamente.

Se determina el area del equipo y de intercambio:
A=mn.Ds.L

Dy = 0,5 ( dex + diny)

Donde:

D,: Diametro.

L: Longitud.

Se determina la diferencia media logaritmica de temperatura:

ATmay — AT
ATm = Y men
ATmay

2,3 1log
ATmen

ATmay =T, —¢t,
ATmen =T, — ¢,

ATma ATmay + ATmen
si —2-1aY (2el ATm = 24

ATmen 2

Se determina el calor ganado y cedido:
Q=W.cp[Ti- Tl =W.cp (tz - tu); [J/S = W]

Los términos de la ecuacion tienen el mismo significado que en las metodologias
anteriores.
Célculo de la diferencia media logaritmica:
ATm = M. L.D.T

At, — A
M.L.D.T = AL~ A4
1n At,/At
En paralelo los At se determinan de la siguiente forma:
Foco caliente Foco frio
Ty ty At,=Ti-1

T2 t2 Atl = T2 - tz



Se calcula el area total del equipo que comprende la camisa y el fondo:

7 - d’
4

A =

Fondo

camisa = % - d L
Para determinar los coeficientes de transferencia de calor hay que determinar los
valores de los niumeros adimensionales.
Célculo de Reynolds (Re):
w-d-p
U
Calculo de Prandtl (Pr):
o - u

K

Re =

Pr =

Donde:
k: Conductividad térmica.

Céalculo de Nusselt (Nu):

0,25
Pr
Nu =0,021 Re”®. Pr”%| ——— - &
Pr par

L
& =1 cuando — ) 50
D

Célculo del coeficiente individual de transferencia de calor del fluido interior:

hidi
Nu =
K
, Nu. kK
hi = — pr/nt - od

Se calcula el coeficiente individual de transferencia de calor del fluido interior referido al
didmetro exterior:
DI

= hi —
DE

h

10

Donde:
DI: Diametro interior.

DE: Didmetro exterior.



Célculo del coeficiente individual de transferencia de calor del fluido exterior:

Nu - K
h =
DE
Calculo del coeficiente total de transferencia de calor limpio:
_ hiO . ho
u, = ————
hy, + h,
Calculo del coeficiente total de transferencia de calor:
1 1
— = — + Rd
UD c
Donde:

Rd: Factor de obstruccion.

Se determina la densidad del flujo de calor que depende de la masa de fluido, del calor

especifico y de las temperaturas:
Q= f(W,Cp,Tm,,Tm,)

Se determina el flujo térmico especifico:

_Q
a A
Donde:

A: Area de transferencia de calor.

Se determina el coeficiente individual de la fase caliente y fria:

q=h, @, —tw) I
q :hchfz —tV\é) ]
Donde:

tfy, tfo y twy, twy: Temperaturas del fluido y de la superficie de la pared respectivamente.
En regimenes estacionarios esta misma cantidad de calor se transmite.

Sumando:
q =h1(tfl —tV\i)
q =h2(tfz —tV\é)

se obtiene:

1
qh— = tfl— —th

1



20
15 1 W/m*°C
h1 k h,
U= L W/m?*°C
T
h k h
C 4/3
k=A pp1/3
M
Donde:
p: Densidad.

A: Absortividad.

M: Masa molecular.

h = ﬂNLI)
Nu = H
ok

Lo: Dimension lineal de referencia.
d: Espesor de la pared.
Los coeficientes individuales h¢y Y her Se determinan partiendo de Re, Nu, Pr:

0,25
Pr
Nu = 0,021 E, Re®®. Pro'{?j

par

Para determinar h, que esta en funcion de la velocidad del fluido (W), su densidad (p) y
viscosidad (u), variables que determinan el régimen de movimiento de los fluidos, sus
cualidades térmicas (calor especifico [Cp], conductividad [K]) y el coeficiente de dilatacion

(By) de los pardmetros geométricos (forma y dimension) determinados de la pared



(didmetro [d] y longitud [L]) y también la rugosidad de la misma E, se toma de la siguiente

forma:

h=f(W, &, p,cp.k,4.d,L,E)

Hay que determinar la cantidad de fluido y su velocidad.

Debe determinarse la viscosidad (u), la densidad (p), el calor especifico (Cp), la
conductividad del calor (k) y el coeficiente de dilatacién (B) que son parametros que
dependen de la temperatura.

Debe determinarse el didmetro (d) y la longitud del aparato.

Se determina:

_ Pug 77dzaqiT
Hiig

Re

Donde:

d: Didmetro del agitador.

n: Numero de revoluciones del agitador por segundo.

wio: Viscosidad del medio agitado bajo la temperatura media entre las temperaturas del
ambiente t;q y de la pared del aparato tpq.

piq: Densidad del liquido.

Prandtl (Pr) se determina:

_ Cpu
k

Nusselt (Nu) se determina:

Pr

0,14
Nu = CRe"lig-Pr’ qu[ﬁJ

par
Donde:

Wear: Viscosidad del medio bajo la temperatura de la pared ty,, el coeficiente C y los
exponentes m y n para aparato con camisa (m = 0,67 y n = 0,33) y para agitacion con
paleta C = 0,4.

Nu = —
K

Para determinar el coeficiente de transferencia de calor global, procedimientos de facil
uso establecen cémo calcular la transferencia de calor en recipientes agitados para

operaciones continuas y discontinuas. Ellos muestran como establecer el coeficiente de



transferencia de calor, especificar &reas de transferencia de calor para camisas y
serpentines, y determinar los tiempos de calentamiento y enfriamiento.

La transferencia de calor en recipientes agitados depende del tipo de agitador y de la
camisa o serpentines interiores. Un agitador se selecciona sobre la base de las
propiedades del material y el procesamiento requerido. Algunos agitadores tipicos se
muestran en la figura 1.11, mientras que en la 1.12 se muestran algunos arreglos
comunes en la camisa y en los serpentines.

En general, la transferencia de calor ocurre como parte de una operacion de
procesamiento, tales como: la suspensién o disolucion de sélidos, la dispersion de un gas
en un liquido, la emulsificacion de liquidos inmiscibles, o la regulacién de reacciones
qguimicas. El tipo, dimensién, ubicacion y velocidad de un agitador se estableceran
normalmente por un requerimiento de mezclado. En la mayoria de los casos el agitador y
la potencia que este requiere se determinan antes de que sean considerados los
aspectos de transferencia de calor.

Cuando el proceso esta controlado por la transferencia de calor, variables como la
diferencia media de temperatura logaritmica y el area de transferencia predominaran
normalmente sobre las variables de agitacion.

El mezclado puede afectar solamente la resistencia de la pelicula interior, la cual es
una de las resistencias que determinan el coeficiente total de transferencia de calor.

La transferencia de calor en recipientes agitados que tienen una camisa externa sigue
la relacién Q = U . A . At. El coeficiente total de transferencia de calor (U) se determina de
una serie de cinco resistencias a la transferencia de calor:

1 1 X 1
— = —+ ff, + - ff, + — (1)
u h, K h,

Ademas de aplicarse solamente a recipientes encamisados, esta ecuacion también es
vélida solo cuando el didmetro del recipiente es muy grande en comparacién con el
espesor de la pared, es decir, las superficies internas y externas de transferencia de calor
son casi iguales (paredes delgadas), como sera el caso con casi todos los recipientes
encamisados.

Sin embargo, cuando el calor se transfiere mediante serpentines internos o deflectores
tubulares, la diferencia entre la superficie de transferencia de calor interna y externa es

significante.
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Figura 1.12 Algunos arreglos comunes en camisas y serpentines

El término h; representa el coeficiente de transferencia de calor en el lado del proceso,
es decir, la pared interior de un recipiente que tiene camisa. Sin embargo, en la pared
exterior de un serpentin dentro de un recipiente con serpentines internos, el coeficiente U
tiene que ser referido a la superficie interna o externa del serpentin.

El coeficiente superficial exterior (U,) se establece también de una serie de cinco
resistencias, pero es calculado mediante la ecuacion 2, en la cual interviene el didmetro
del serpentin:

1 1 X\ dg 11(dg
Gozh_i+ffi+(§)(d j+[h_](d_j+ﬁd 2

cm Cl ci

Note que esta ecuacion representa el coeficiente pelicular en la parte exterior de los

tubos del serpentin.

Operacion continua contra operacién discontinua

Cuando el recipiente y su camisa (0 serpentin) se operan continuamente bajo condiciones
isotérmicas, la ecuacion general Q = U-A-AT se aplica directamente. Cuando el recipiente
se opera continuamente con sus contenidos a temperaturas constantes, pero con
temperaturas de entrada y salida de la camisa diferentes, la ecuacién general se

transformaen: Q=U - A- ATIm.



En ambos casos, U es constante, pero en la ultima la diferencia de temperatura es la
diferencia de temperatura media logaritmica entre la temperatura del recipiente y las
temperaturas de entrada y salida de la camisa.

En el caso de operacion discontinua, con el contenido del recipiente a la temperatura t;
inicialmente, t, después de 6 horas, la ecuacion 3 representa la relacion para el

calentamiento y la ecuacion 4 para el enfriamiento:
T-t U-A
In( 1) = ( )6’ (3)
T-t, mcp
t,-T U-A
In( L j =( j@ (4)
t,-T mcp

Aqui, T es la temperatura constante del serpentin o la camisa, m es la masa y Cp es el

calor especifico de los contenidos del recipiente.

Cuando la temperatura de la camisa no es constante, las ecuaciones 3 y 4 aun pueden
utilizarse si la diferencia entre la temperatura de entrada y salida es pequefia comparada
con la ATIm entre la temperatura promedio de la camisa y las temperaturas de los
contenidos del recipiente.

Sin embargo, para usar la temperatura promedio de la camisa (T), el cambio en las
temperaturas de entrada y salida en la camisa no debe ser mayor del 10 % de ATIm.
Cuando el cambio es mayor, la ecuacion 5 puede ser utilizada para el calentamiento y la 6

para el enfriamiento:

AZ=E) = (Z)(EHe ©
A=) (2)( Y0 o

Donde:

T.: Temperatura de entrada a la camisa (°F) y U = (©-7jrc)

Con las ecuaciones 3, 4, 5y 6 el coeficiente U se asume constante.
Si durante el calentamiento o enfriamiento, el rango de temperatura de la operacion es
grande y U varia significativamente, el rango tiene que ser dividido en incrementos

pequefios y el tiempo que esto requiere debe ser calculado separadamente.



Al aplicar las siguientes ecuaciones para el calculo de los coeficientes peliculares en
recipientes agitados, se debe tener cuidado con dos consideraciones primarias:

Los datos de propiedades fisicas deben ser precisos, particularmente los de la
conductividad térmica (k), la cual no siempre esta disponible. El valor de k puede tener un
impacto grande en el coeficiente pelicular calculado y puede variar ampliamente. Por
ejemplo, a 86 °F es 0,080 BTU/h (pie®) (°F/pie) para el hexano, y 0,356 BTU/h (pie®)
(°Flpie) para el agua.

El sistema que se va a disefiar debe ser geométricamente similar a los recipientes
agitados para los cuales fueron desarrolladas las ecuaciones.

Todas las ecuaciones presentadas son para recipientes con fondo de plato (R = D
aproximadamente), con las excepciones de las ecuaciones 23 y 24, las cuales son para
recipientes con fondo plano.

Sin embargo, estas dos Ultimas ecuaciones pueden ser utilizadas con recipientes de
fondo de plato (R = D aproximadamente), sin causar una inexactitud seria en la

estimacion del coeficiente pelicular interior.
Coeficientes interiores de recipientes agitados

Si se tiene una turbina de paleta plana para el mezclado a NRe > 400 en un recipiente
con camisa y deflectores interiores, calcule el coeficiente pelicular interior mediante la

ecuacion 7:

Nu =0,74(N Re)"*"(N Pr)***(u/ s (7)
hD;

Nu= "

D’Np
U

_Cpu
k

N Re =

N Pr

Para el mezclado, NRe < 400 en recipiente con o sin deflectores, utilice la ecuacion 8:

hiII(DT _ 0,54( NRE)0,67( Npr)o,sa( ,U/,UW)OM

(8)



Las ecuaciones 7 y 8 fueron desarrolladas con turbinas de seis paletas. Ambas
ecuaciones se aplican a recipientes de geometria estandar, en los cuales la relacién del
nivel de liquido (nivel medio desde el fondo del plato) y el diametro del tanque (Z/At) es
igual a 1,0 y la relacion del diametro del impelente y el diametro del tanque (D/DT) es
igual a 1/3.

Una forma mas general de la ecuacion 7 para NRe > 400 y geometria no estandar es la
ecuacion 9:

hiET =0’85(NRE)0,66(NW)0,33 (Z/DT)—O,SG( D/DT)

0,13( )0,14

1/ )

El término de correccién de la viscosidad (p/pw)>**

en las ecuaciones 7, 8 y 9, asi como
en la ecuacién que sigue, requiere que la temperatura de la pared se estime.

Cuando un liquido se esta calentando, el término ser4 mayor que 1,0 y h; corregida
serd mayor que h; no corregida, ya que la viscosidad del liquido disminuye con el
incremento de la temperatura. Cuando un liguido estd enfriAndose, ocurre lo contrario.
Por lo tanto, cuando un liquido cuya viscosidad varia significativamente con la
temperatura a causa de su calentamiento o enfriamiento, es aconsejable aplicar el
término correccion de la viscosidad, de lo contrario se asume que sea 1,0.

La temperatura de la pared (Tw) se estima por el método de tanteo y error mediante la
ecuacion 10. Esta se basa en igual flujo de calor a través de las peliculas del lado de la
camisa y del lado del recipiente, y en la caida de la temperatura despreciable a través del

metal de la pared del recipiente (Tw = tw).

tw="T—{(T~1)/[1+(hjao/ hiai)]| (10)

Aqui Ao es el area de la camisa basada en el diametro exterior del recipiente, y Ai es el
area basada en el didmetro interior. Existe una expresion similar para serpentines
interiores.

Si la diferencia entre Ao y Ai es despreciable (normalmente en el caso de recipientes

con camisa), la ecuacion 10 se simplifica a:

tw = T — {(T ~t) /[t + (nj/ hi)]} (11)

0,14

En el primer tanteo para estimar h;, se asume (W/pw) " = 1,0 cuando se utilizan las

ecuaciones para el coeficiente pelicular interior.



A menos que el término varie grandemente de 1,0, una interaccion debe ser suficiente
para establecer tw. La viscosidad en la pared (uw) se toma de los datos de viscosidad en
tw con el fin de calcular el término de correccion.

Turbina de paletas de curvas: Cuando se mezclan en recipientes con camisa y

deflectores, con una turbina de 6 hojas curvas, h; se calcula mediante la ecuacién 12:

My, (12)

0,33( )0,14

hiET ~0,68(NR,)"”'(NP)

Holland y Chapman realizaron una discusién sobre la geometria del recipiente. No esta
disponible una ecuacién que tenga en cuenta la geometria no estandar en términos de
Z/DT y D/IDT para turbinas de paletas curvas.

Para un recipiente con camisa y deflectores en el cual el mezclado se hace mediante

un impelente de acero vidriado que tiene tres paletas curvas, h; se calcula mediante la

ecuacion 13:

hiET =0,33( NRe)o,m( Npr)o,ss('u/ﬂw)o,m (13)
Con un impelente aleado similar:

hiIE)T :0737< NR9)0,67( Npr)o,ss( /»l/,UW)O’M (14)

La constante mas baja para el impelente de acero vidriado se atribuye a que se
produce un mayor deslizamiento alrededor de las superficies curvas que alrededor de las
esquinas agudas del impelente aleado.

Hélice (propela): Cuando el mezclado se realiza mediante un impelente tipo hélice de

cuatro paletas situadas a 45°, h; se calcula mediante la ecuacién 15:

], (15)

0,25( )0,14

hiET ~054(NR,)"”'(NP)

La ecuacion 15 estd basada en datos limitados con independencia del angulo de la
propela y el deflectamiento o no del recipiente. Para el propdésito del disefio, divida el valor
de h; obtenido con esta ecuacién por un factor de aproximadamente 1,3.

Paleta: Para NR. > 4 000 en recipientes encamisados con o sin deflectores, utilice la

ecuacion 16:



h‘ET ~0,36(NR,)"”'(NP)

0,33 ( )0,14

Kty (16)

La geometria del recipiente se discute por Holland y Chapman.

Bajo condiciones similares, pero con NR. entre 20 y 4 000 utilice la ecuacioén 17:
h D,

k

0,33( )0,14

=0415NR )""(NP)

1 1y, 17)

La geometria del recipiente es similar a la descrita por Holland y Chapman, excepto en

el hecho de que no fueron utilizados serpentines.

Ancla: A 30 < NR, < 300 y para una distancia de la pared al ancla menor de 17, utilice:
h D,
k

0,18

=L0(NR,)""(NR)"*( 4/ 1, (18)

Para condiciones similares, excepto 300 < NR. < 4 000
hD,
k

0,18

=038(NR )" (NP)"™( 1/ 1, (19)

A 400 < NR¢ < 37 000 y para una distancia de la pared al ancla de 1” a 5 74"
h D,
k

0,25 ( )0,14

=055 NR,)""(NP) (20)

u/

El coeficiente total (U) varia inversamente a la distancia de la pared al ancla.

Cinta helicoidal: A NR. < 130, calcule h; mediante la ecuacién 21:

#/ )" (e/D)

0,33( —0,22( )0,28

NBr _ o 248(NR,) (NP

” i/D (21)

A NR.> 130, calcule h; mediante la ecuacion 22:

h' D 67 0,33 0,14 (- —0,25
Dt _0.238(NR, /(NP (s, i/ D) ° @2)




Coeficientes interiores de serpentines interiores

Turbina de hojas planas: Cuando el calentamiento o el enfriamiento es a través de un
serpentin helicoidal interno, y el mezclado es mediante una turbina de seis hojas a 400 <
NRe < 1 500 000, se utiliza la siguiente ecuacion:

hd

e _o17(nm," ()

0,37(

D/ DT)O'l(dco/DT)OYS( ,u//"w)” (23)

Aqui, n es una funcion de p. La ecuacion 23 se considera aplicable a todas las
dimensiones de tanque con una turbina de seis hojas rectas, tanto para aquellas que
tienen deflectores o un serpentin helicoidal interior, si los didmetros del tubo son: 0,018 <
deo/DT < 0,036 a un rango de viscosidad alrededor de 10 000 cP.

La correccion de viscosidad para la ecuacién 23 se aplica a todos los tamafios de
tanque.

El espaciado de los tubos enrollados de 2 a 4 didmetro de tubo ha mostrado un efecto
poco apreciable en el coeficiente, con una turbina de cuatro hojas planas y tubos
verticales como deflectores y a 1 300 < NR. < 2 000 000:

0,14(

hd 0,65 0.3 0,33 02
= 2 =0019(NR.) (NP )™ ( 1/ ) (D/Dr ) (2/B) (24)

k

Turbina de hojas curvas: Con tubos helicoidales internos y un impelente de seis hojas

curvas, se calcula segun la ecuacion 25:

th — 07 8(1\7353,62 (NE;)3,33 (Ll/,uwyu (25)

Propela: Para serpentin interior de calentamiento o enfriamiento, y mezclado con

hélice, calcule h; segun la ecuacién 26:

L CYNCO N @)

La ecuacion 26 estad basada en datos limitados con independencia de la forma de la
propela y de la colocacion o no de deflectores. Cuando se utilice en el disefio, divida el h;
obtenido por un factor de 1,3.

Paleta: Para el mezclado con una paleta:



RGO NCO NP, @

No existen correlaciones disponibles para el calentamiento con serpentines internos y
el mezclado con anclas o cintas helicoidales.

Los factores de obstruccion (ffi, ffj, ffci y ffco) para determinar el coeficiente total de
transferencia de calor (U) deben ser estimados a partir de la experiencia operacional
anterior o segun criterios de la severidad de obstruccion.

Las resistencias de la pared pueden ser significantes y deben ser calculadas.
Coeficientes exteriores de recipientes con camisas

Camisa anular con deflectores en espiral: Un liquido de transferencia de calor circula a
través de este tipo de camisa. No es utilizado con vapor condensante.

Para propésitos de transferencia de calor esta camisa puede considerarse un caso
especial de tubo helicoidal, si ciertos factores son incorporados en las ecuaciones para
calcular los coeficientes peliculares exteriores. En las siguientes ecuaciones, el diametro
de transferencia de calor equivalente (D), para una seccién transversal rectangular, es
igual a 4 w (w es el ancho del espacio anular). Se calculan las velocidades de la seccién
transversal real del area de flujo (p.w, siendo p el paso del deflector en espiral), y a partir
del flujo masico efectivo (W), a través del conducto.

Las pérdidas alrededor de los deflectores en espiral son considerables, alcanzando
hasta el 30 y el 50 % del flujo masico total (W). Para obtener el coeficiente pelicular
exterior conservativo y evitar hacer laboriosos tanteos y errores de los balances de
presion, para establecer flujos y velocidades precisas en el conducto en espiral, el flujo
masico efectivo debe tomarse como un 60 % aproximado del flujo masico total que va a la
camisa (W= 0,6 W).

A un numero de Reynolds dado, los coeficientes de transferencia de calor de los tubos
(serpentines), particularmente de aquellos con flujos turbulentos, son mas elevados que
los de los tubos rectos largos, debido a una mayor friccion.

El flujo a través de una camisa anular con deflectores en espiral actia de forma similar.
Por lo tanto, a NR. > 10 000 la ecuacion de Sieder-Tater para tuberias rectas,
multiplicadas por un factor de correccion para serpentines en flujo turbulento, 1 + 3,5

(De/D¢), puede ser utilizada para calcular el coeficiente pelicular exterior:



hD

= - 00210R ) (2) (/rs,) | + 35(0./0.) (28)

A NRe < 2 100, la ecuacion 29, también para tuberias rectas, puede utilizarse:

hfe =18 6|:(1\@XN5XDe/ L)]BB(#/ w) (29)

En la region de transicion, 2 100 < NR, < 10 000, obtenga h;, de lo contrario utilice las
ecuaciones 28 y 29 para mayor exactitud.

Camisa anular sin deflectores: En el caso de condensacion de vapores, un coeficiente
pelicular (h) de 1 000 BTU/(h) (pie®) (°F) es una suposicién segura. En el caso de
circulacion de liquidos, variaran muy poco debido a la gran area de flujo de la seccién
transversal.

Los coeficientes exteriores para camisas sin deflectores se pueden obtener para flujo
turbulento, laminar y de transicion mediante las ecuaciones 28 y 29, excepto que el factor
de correccién para flujo turbulento en serpentin (1 + 3,5 [D/D.]), no esté incluido en la
ecuacion 28. En este caso, el didmetro equivalente de transferencia de calor (De) se

encuentra mediante la ecuacién 30, y el area de flujo mediante la ecuacién 31:

b, = [(Djo)2 - (Dji)z]/Dji (30)
A, =7 [(Djo)2 - (Dji)z]/4 (31)

A numeros de Reynolds muy bajos (region de flujo laminar), la conveccion natural
ayudara, si se limita la transferencia de calor. La ecuacién 32, desarrollada para flujo
laminar de agua en anulos, ofrece un coeficiente pelicular aproximado:
hD

= = L0AR) @) @) /0. ) i) @) @2

El nimero de Grashof (NGr) tiene que evaluarse a partir de las propiedades del fluido a
la temperatura promedio (T).

Para la ecuacion 32 evalie D, como:

De = D - D; (33)

La ecuacién 33 es solo para flujo laminar. Para flujo turbulento, obtenga D, mediante la

ecuacion 30, para ser utilizado en la ecuacion 28, como se notd previamente.



Para tubos verticales, se han desarrollado factores de correccion mas complejos para
la conveccion natural.

Sin embargo, se recomienda que tanto los factores de correccion como la ecuacion 32
sean aplicados a camisas, serpentines internos o deflectores tubulares en los cuales el
flujo es laminar, debido a su complejidad, en funcion de obtener valores de h; mas
conservativos.

Asimismo, se recomienda que sean instaladas una o mas boquillas de agitacion en la
entrada de las camisas, porque los coeficientes peliculares son muy bajos con un liquido
que circula a través de una camisa sin deflectores (incluso a velocidades razonables). Los
coeficientes peliculares para camisas anulares equipadas con boquillas de agitacién se
pueden obtener de los fabricantes.

Para lograr un coeficiente pelicular exterior de por lo menos 400, las boquillas para una
camisa anular deben seleccionarse para suministrar una potencia hidraulica por pie
cuadrado de area de transferencia total minima de 0,01. La potencia hidraulica se da en:
HHP = (gpm) (psi)/1,715, donde gpm es el flujo volumétrico total a través de la camisa y
psi es la caida de presion a través de la boquilla (o boquillas), basada en el flujo a través
de cada una de estas.

Para caidas de presion y caracteristicas del flujo de varios tamafios de boquillas de
agitacion Pfaudeler, como por ejemplo, para una camisa que tiene 135 pie” de area de
transferencia de calor, se requiere una potencia hidraulica igual a 1,35.

Si el flujo necesario en la camisa para transferencia de calor es de 117 gpm (basado en
una elevacién permisible de la temperatura del fluido en la camisa), son adecuadas tres
boquillas de 1 %2” con una caida de presion de 20 psi y un flujo de 39 gpm, porque:

HHP

2
ie

= 3(39)(20)/(1715) (135) = 0,01

Camisa de medio tubo: Se calculan los coeficientes peliculares exteriores mediante las
ecuaciones 28 y 29 para flujo laminar, turbulento y de transicion, respectivamente.

Los enrollados de tubos se hacen con un angulo central de 180° (seccién transversal
semicircular) o con un angulo de 120°. Para el primero, D, = (n/2)dci. Para el célculo de la
velocidad A, = (n/8) (dci)®, con dci = DI. Para medio tubo de 120°, D, = 0,708 dci y
A, = 0,154 (dci)>.



Camisa dimple: Los coeficientes peliculares en este caso se determinan también a
partir de las ecuaciones 28 y 29 para flujos turbulentos, laminares y de transicion,
respectivamente.

Cuando se utiliza la ecuacién 28 se omite el factor de correccion del flujo turbulento
debido a la turbulencia creada por los dimple en la corriente de flujo. Los coeficientes asi
obtenidos no son muy precisos, con probabilidad de error en el lado bajo. Deben utilizarse
coeficientes basados en datos experimentales si estan disponibles.

Para dimensiones tipicas de los conductos de los fluidos suministrados por el fabricante
el diametro equivalente para transferencia de calor es aproximadamente 0,66 pulgadas.

El area de flujo es 1,98 plg®/pie de circunferencia del recipiente. Un recipiente dimple de

6 pies de didametro, por ejemplo, podra tener un &rea de flujo de n(6) (1,98) o 37,3 plg®.
Coeficientes exteriores de tubos interiores

Los tubos interiores deben disefiarse por flujos turbulentos.

Para casos especiales en los que intervienen fluidos viscosos de transferencia de calor
el flujo laminar o de transicién serd inevitable.

Utilice las ecuaciones 28 y 29 para calcular los coeficientes peliculares exteriores de
tubos interiores (h) para flujos turbulentos, laminares y de transicién, respectivamente,
como se indicé con anterioridad, excepto en la ecuacién 28, donde se debe sustituir la

razon:

2
dci De ' : ' dci
. Por -, ecuacion (29) sustituir 5 por (D/1)

c c c

Para el caso especial del agua, cuando el tubo se disefia para flujos turbulentos, la
ecuacion 28 brinda coeficientes peliculares que no son conservativos.

En todos los casos, hg tiene que convertirse a h,, (coeficiente pelicular exterior del

tubo) antes de calcular V,.



Area de transferencia de calor

El &rea superficial para recipientes agitados con calentamiento y enfriamiento puede ser
provista tanto de camisas externas como de serpentines (deflectores tubulares).

Normalmente se prefiere la camisa debido a:

e Materiales de construccion mas baratos y no tendencia a ensuciarse, facil limpieza
y mantenimiento, menores problemas en acumular catalizadores y fluidos
viscosos, y mayor superficie de transferencia de calor.

e Los serpentines deben considerarse solamente si:

- La camisa sola no cubre el &rea de transferencia de calor.
- Lapresion en las camisas excedera los 150 psig.

- Se requiere procesamiento al vacio y alta temperatura.

Bajo las dos ultimas condiciones, un serpentin ofrece las ventajas de un coeficiente
total mas elevado, debido a que sus paredes seran mas delgadas.

Camisa anular: En este caso el area de transferencia de calor efectiva (con o sin
deflectores en espiral) es aquella que esta mojada tanto por los contenidos del recipiente
como por el fluido de transferencia de calor.

Camisa de medio tubo: Estos serpentines estandares vienen de 2,3 y 4". El
espaciamiento entre tubos adyacentes es normalmente de 34".

El area entre los medios tubos (no mojados por el medio de calentamiento) no es
completamente efectiva en la transferencia de calor, porque las paredes del recipiente
transmiten el calor longitudinalmente. Multiplicando el area entre los medios tubos por 0,6
y afiadiendo el producto del area bajo los medios tubos, se obtienen valores
conservativos para el area efectiva total. Este método conduce a las siguientes
relaciones: area de transferencia de calor efectiva a area total de transferencia de calor
(A’/A) para los diametros de tubos: 2"-0,90, 3”-0,93 y 4”-0,94.

Camisa dimple: Para un dimple soldado de 2" en un patrén de 2 %", la relacion
A'/A =0,92.

Serpentines internos: El area de transferencia de calor efectiva es el area total mojada,
basada en la superficie exterior del serpentin. Esta area de transferencia exterior (A¢,) se

calcula como:



s
e . . . 2 -2 2
A, =md, - H, H[(?Z’ Dc) + n (34)
Aqui n es el numero de vueltas del serpentin por pie de altura y es igual al inverso del

paso del serpentin (p).
Caida de presién del medio de transferencia

Las caidas de presion en las camisas y serpentines pueden ser significativas cuando se
requiere un alto grado de turbulencia (alta velocidad), con el fin de mejorar el coeficiente
total mediante el incremento del coeficiente pelicular (h;) del medio de transferencia de
calor. Esto puede suceder cuando el coeficiente pelicular interior (h;) no puede mejorarse
mas adelante (ver ecuaciones 28 y 29) para el efecto de la velocidad en h;. Tal
circunstancia ocurre cuando la caida de presién en una camisa o serpentin tiene que ser
disefiada para operar dentro de limites impuestos por un sistema de transferencia de
calor continuo, que sirve a mdultiples equipos y que tiene un diferencial de presién fijo
entre el suministro del fluido y los cabezales de retorno.

Para obtener el flujo masico deseado a través de la camisa o serpentin en funcion de
transportar el calor transferido dentro de un limite de caida de presion, podria ser
necesario dividir la camisa o serpentin en un numero de zonas paralelas (multipases).

Mediante esta accién se incrementara el flujo masico total hacia las zonas y se
incrementara asimismo la velocidad en la camisa o serpentin en una menor extension. Sin
embargo, si el objetivo es incrementar la velocidad para obtener un coeficiente pelicular
mas elevado, el multipase podria tener como resultado un flujo volumétrico excesivo si se
aplica este procedimiento. En este caso es mas aconsejable acudir a una camisa o
serpentin de simple pase e incrementar la presion y velocidad del fluido mediante una

bomba reforzadora.
Camisa anular con deflectores en espiral

Este tipo de camisa puede considerarse similar a un serpentin que tenga una seccion

transversal rectangular en lugar de la circular.



Preferiblemente, el sistema debe disefiarse para el flujo turbulento del fluido de
transferencia de calor. La ecuacion de Fanning (ecuacion 35) puede utilizarse para

calcular la caida de presion si:
e Se utiliza un didmetro equivalente para fluidos en una seccidén transversal
rectangular cuando se determina el nimero de Reynolds y el factor de friccion y;

e Sise aplica un adecuado multiplicador al factor de friccion (o se utiliza una longitud

equivalente) para aplicar la curvatura del conducto helicoidal.

oo - e )0 - <(Z)2)D

El diametro equivalente (De’) para los calculos de flujo de fluido esta dado por:

e

b = 4[area de flujo de lasec cion transversalj _[ 4p j B [ 2P, j
(36)

perimetro mojado parael flujo 2p + 2w - p+w

Note que para el conducto rectangular, De’ difiere del diametro equivalente para los
calculos de transferencia de calor (De), el cual es igual a 4 w. Para De, de la pared
interna de la camisa solamente se considera el perimetro mojado, porque la transferencia
de calor se limita a esta superficie y ofrece resultados mas conservativos de h;cuando se
aplican las ecuaciones 28 y 29.

Hay un nimero de vias confiables para determinar la curvatura del conducto helicoidal.

La figura 1.13 muestra la resistencia de los tubos de angulo de 90° al flujo de fluido en

términos de longitud equivalente de tubos rectos.
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Figura 1.13 Resistencia al flujo de fluidos de tubos curvos (90°)

La resistencia de los tubos de angulo mayor de 90° se calcula de la siguiente forma:

f/p} = R + (n - 1R, + (r,/2) (37)

Donde:
n: Nimero de curvaturas de 90° en un serpentin.

Rt: Resistencia total debido a una curvatura de 90° en L/De’.

Como ejemplo, determine las longitudes equivalentes en diametros de tuberias de
curvatura de 90° y en una de 270° ambos con un radio relativo de 12.

La curva de resistencia total de indica la longitud equivalente de una curvatura de 90°
de 34,5 pies de diametro. La longitud equivalente de una curvatura de 270° es L/De’ =
34,5+ (3-1)[18,7 + (15,8/2)] = 87,7 diametro del tubo.

La pérdida calculada sera menor que la suma de las pérdidas a través de un numero
especifico de curvaturas de 90° separadas por tangentes.

Se sugiere que el radio exterior del recipiente sea sustituido por el radio medio del
conducto del flujo helicoidal (r) (figura 1.13) al aplicar este método. Utilizando el radio
medio (el cual es igual al radio exterior del recipiente mas la mitad del ancho de la camisa

anular) se obtienen resultados més conservadores.



Sustituyendo la ecuacion 37 en la ecuacion 35 e incluyendo las pérdidas por entrada y

salida se obtiene:

DP, = fm(;/—gzj[Rt + (n - 1)(Re + R, /2)](#24) - 2(!—5{)(%} (38)

Aqui, un total de dos cargas de velocidad se asume en el segundo término para las
pérdidas por entrada y salida (incluyendo expansién, contraccién y giros bruscos del
fluido).

Para encontrar la caida de presion a través de la longitud desarrollada del serpentin

para flujo laminar recto utilice primero la forma siguiente de la ecuacion de Poiseville:

AP = 0,0167uL v/(D,) (39)

Posteriormente, multiplique la AP de la ecuacién (39) por el factor F g, obtenido del

gréafico inferior en la figura 1.14 para obtener la caida de presion del flujo laminar curvo.
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Figura 1.14 Caida de presion en serpentines

Debido a la pérdida considerable alrededor de los deflectores en espiral (a la cual se
hizo referencia en la discusion anterior sobre el calculo de los coeficientes peliculares
exteriores para camisas anulares con deflectores en espiral), se recomienda que la

velocidad en las ecuaciones 35 y 38 también esté basada en el flujo efectivo (60 % del



flujo total). Sin embargo, el flujo total se utiliza para determinar las caidas de presion en
las lineas de suministro y retorno, valvulas de control, accesorias, etc.

Camisa anular sin deflectores: El flujo en este tipo de camisa puede considerarse
aproximadamente el mismo que el flujo en el anulo de un intercambiador de doble tubo.

La ecuacion de Fanning (35) puede aplicarse a este tipo de camisa (cuando no se
aplica a boquillas de agitacién), con un adecuado diametro equivalente.

El didametro equivalente para calcular el flujo de fluido (De’) puede encontrarse

mediante la siguiente férmula:

Areade flujode lasec cion transversal (7[/4)(Dj02 - Djiz)
4 =4 = D, - D.; (40)
A5, o)

Note que el diametro equivalente para calcular el flujo de fluidos (De’) difiere del

perimetro humedo parael flujo

diametro equivalente para calcular la transferencia de calor tal como se da en la
ecuacion 30. Solamente la pared interior de la camisa se utiliza como perimetro himedo
en la ecuacién 30, porque la transferencia de calor se limita a esta superficie.

Utilizando la pared interior de la camisa se obtienen también valores mas conservativos
para los coeficientes peliculares de las ecuaciones 28 y 29.

Como se notd antes, los coeficientes peliculares serdn normalmente bajos para este
tipo de camisa sin boquillas de agitacion. Los datos de caida de presién para boquillas de
agitacion, tales como se muestran en la figura 1.15, pueden obtenerse de los fabricantes,
y la caida de presién en chaquetas en la figura 1.16.

La caida de presion total en la camisa es igual a 1,25 por caida de presion en la

boquilla.
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Figura 1.15 Caida de presion para las boquillas de agitacion
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Figura 1.16 Caida de presion en chaquetas
Camisa de serpentin de medio tubo

Los célculos de flujo y caida de presién para este tipo de camisa son similares a los
descritos previamente para una camisa anular con deflectores en espiral. Esta camisa
debe disefiarse para el flujo turbulento del fluido de transferencia de calor.

Note que el diametro equivalente para el calculo del flujo de fluido (De’) difiere del que
se utiliza para el calculo de la transferencia de calor (De), donde el perimetro mojado en
la pared interior de la camisa es dci en lugar de: dci + & dci/2.

Para serpentines de medio tubo de 120° el didmetro equivalente para el flujo de fluidos
(De’) es igual a 0,321 dci. Este difiere del diametro equivalente para transferencia de calor

(De), el cual es igual a 0,708 dci.
Camisa dimple

Los calculos de la caida de presién son complejos y podrian no dar resultados exactos.
Es aconsejable obtener tales datos de los fabricantes. Para predecir la caida de presion,
basada en los ensayos de Brighton Corp, para camisa dimple con deflectores internos,

deben tomarse en cuenta también los estudios de Kaferle.



Serpentines internos

El procedimiento para calcular la caida de presion a través de serpentines es similar al
descrito para camisas anulares con deflectores en espiral y para camisas de serpentines
de medio tubo. En este caso los diametros equivalentes para transferencia de calor y flujo

de fluido son los mismos (es decir, igual al diametro interior del serpentin).

1.7.5 Orden metodologico para determinar los pardmetros de transferencia de

calor en recipientes agitados

Datos generales del proceso:
e Propiedades fisicas de la sustancia.
e Medio de calentamiento o enfriamiento.
e Material de construccion del recipiente.
e Paradmetros del proceso quimico.
e Tipo de proceso.
o Temperatura del proceso.
e Presion en el interior y en el exterior del recipiente.
e Flujos en el recipiente y en los elementos de transferencia.
e Régimen de turbulencia.
e Caracteristicas constructivas del aparato y sus accesorios.
e Forma geomeétrica del vaso principal y del fondo del recipiente.
e Tipo de impelente utilizado en la agitacion.
¢ Tipo de elemento de transferencia de calor.
e Pasos para la determinacién del coeficiente global de transferencia de calor:
o Coeficiente pelicular por el lado interior del proceso.
o Coeficiente pelicular por el exterior del proceso.
e Coeficiente de obstruccion.
e Célculo del coeficiente global de transferencia de calor.
e Determinacion de las caidas de presion en los elementos de transferencia de
calor.

e Calculo de los tiempos de calentamiento o enfriamiento.



Definiciones de los datos generales:
a. Propiedades fisicas de las sustancias: Las principales propiedades en este caso
son: densidad, viscosidad, estado de agregacion, conductividad térmica, etc.
b. Propiedades fisicas del material de construccién del recipiente: Las propiedades
principales que deben conocerse en este caso son: la densidad y la conductividad

térmica.

Los tipos de proceso pueden ser: continuos, semicontinuos y discontinuos.
La temperatura del proceso es la temperatura maxima en el proceso quimico que se
ejecuta.
Presion exterior o interior.
Los valores de los flujos en el recipiente y de los elementos de transferencia son
medidos o conocidos en el proceso.
En el proceso quimico el régimen puede ser:
e Laminar: Re <2 100.
e Transicion: 2 100 < Re <10 000
e Turbulento: Re > 10 000.

Presion maxima (interior o exterior) en el proceso quimico que se ejecuta.

Forma geométrica del vaso principal y del fondo del recipiente: Es necesario conocerla
para determinar si el recipiente es estandar o no estandar.

Tipo de impelente utilizado en la agitacién: Los impelentes mas comunes y que se
disponen en los metales anteriores son: turbina de paleta (hoja) plana, turbina de paleta
(hoja) curva, propela (hélice), paleta, cinta helicoidal, ancla.

Tipo de elemento de transferencia de calor: Los elementos de transferencia mas
comunes y que se disponen en los métodos anteriores son:

e Camisa (convencional o con espirales [deflector]).
e Serpentin interior.
e Camisa dimple.

e Camisa de medio tubo.

El orden metodologico planteado para determinar el coeficiente global de transferencia
de calor en recipientes agitados facilita el trabajo con los procedimientos de calculo

propuestos.



El procedimiento planteado es el mas completo y apropiado para los reactores del tipo
tanque agitado, aunque, como se sefialdé anteriormente, los datos de propiedades fisicas
deben ser bien precisos y no siempre estan disponibles. Por otra parte, las ecuaciones
pueden ser aplicadas solo a sistemas geométricamente similares a los descritos, estas
limitaciones hacen pensar en la necesidad de lograr métodos de mediciones préacticas del

coeficiente global de transferencia de calor en recipientes agitados.

1.7.6 Algunas consideraciones para la determinacion practica del comportamiento

térmico de los liguidos agitados

Partiendo de los métodos estudiados y referidos en este capitulo, se considerd llevar a
cabo algunos experimentos que demuestren las posibilidades potenciales existentes para
medir practicamente el coeficiente de transferencia de calor en recipientes agitados.
Aunque en este caso no se llega a métodos concluyentes, es posible tomar como base
estas recomendaciones para trabajos futuros.
Equipos utilizados en el experimento:
e Un recipiente estandar vertical de acero inoxidable con tres cortacorrientes
interiores a 120° y chaqueta convencional.
e Agitacion con impelente de cuatro paletas planas.
e Equipo electronico para las mediciones térmicas (desarrolladas por los autores de
este trabajo).
e Con resistencia eléctrica para el calentamiento local y dos sensores de

temperatura tipo termisores.

Es posible calentar el medio en un punto cualquiera con la resistencia eléctrica que
posee:

R = 24 k ohm 1=9,17.10° Ay V con 220 V

Es posible ajustar la temperatura que se desea obtener en el punto caliente (calentado
por la resistencia) y en el punto frio (que debe calentarse por transferencia térmica al
cabo de un tiempo Y).

Es posible conocer el tiempo empleado en alcanzar la diferencia de temperatura
deseada entre los dos puntos referidos mediante un cronémetro ajustado al equipo de

forma manual.



A partir de lo anterior y de una serie de consideraciones que a continuacion
relacionamos se montd el experimento.

Conociendo que:

Q =R-1%?=U - A-At,segunleydeJoule — Lens
T

Kcal .
ueU = ———,Pordefinic.
¥q m?h°C

Se considera que la transferencia de calor entre los dos puntos concluye cuando se
estabiliza el proceso con el logro del equilibrio termodinamico.

Definicién del experimento:

Comenzamos a calentar un punto en el interior del recipiente hasta alcanzar la
temperatura (t,); en la chaqueta del recipiente la temperatura (t;) es conocida. Una vez
estabilizadas las temperaturas t; y t, comenzamos la agitacién del liquido en el interior del
recipiente, manteniendo constante t, con ayuda de la resistencia que actla
automaticamente. A continuaciéon comienza a medirse la temperatura.

El crondmetro automético comienza a marcar cuando se llega al valor de t, y se detiene
cuando la diferencia de temperatura es la deseada. El tiempo registrado es el que se
considera necesario para que concluya la transferencia de calor en las condiciones
descritas. Con el crondbmetro manual se registra el tiempo mediante la ayuda de los focos
de sefializacion que muestran el momento en que se alcanzan los valores de temperatura
referidos.

Cada sustancia con las mismas condiciones debe diferenciarse de otra en el tiempo
requerido para que ocurra la transferencia de calor y que puede medirse en esta

instalacion.

2

Para estas condiciones es posible considerar asimismo que la = constante que

: , kca
llamaremos constante del equipo (feq) y que esta expresada en

| -
> } El coeficiente de
m

transferencia de calor quedaria expresado por la siguiente relacion:

U= feq en{ 2k(():al }
At 7. |m2°C-h

donde 1,4 Se expresa en horas, y es en definitiva el parametro a medir con precision para

cada sustancia o sustancias que intervengan en la transferencia de calor.



A partir de la validez de estos resultados podran realizarse ensayos con diferentes
instalaciones, soluciones constructivas de impelente y recipientes, velocidad de agitacion,
sustancias, etc.

Experimento No. 1:

Se utiliz6 agua como liquido agitado y como medio de enfriamiento.

T.=30°C,,=36°C

At=3°C (final de la transferencia de calor o diferencia de temperatura de equilibrio).

Proceso en forma estacionaria, o sea, sin agitacion y sin circulacion de agua por la

chaqueta.
Tabla 1.14 Datos del experimento No. 1
No. T, (°C) t, °C) T (min) At (°C)
1 30 36 0 6
2 32 35 60 3
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Experimento No. 2:
Se utiliz6 agua como liquido agitado y como medio de enfriamiento.
T,=32°C t,=36°C
At = 2 °C (final de la transferencia de calor o diferencia de temperatura de equilibrio).
Proceso dinamico en el interior del recipiente, o sea, agitado, pero sin circular agua por
la chaqueta (chaqueta llena de agua).
Tabla 1.15 Datos del experimento No. 2

No. t (°C) t (°C) T(min) At (°C)
1 32 36 0 4
2 33 35 20 2
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Experimento No. 3:

Se utiliz6 agua como liquido agitado y como medio de enfriamiento.

t,=32°C t,=37°C

At =~ 4 °C (final de la transferencia de calor o diferencia de la temperatura de equilibrio).

Proceso dindmico en el interior del recipiente y en la chaqueta.

Tabla 1.16 Datos del experimento No. 3

No. t, (°C) t, (°C) T(min) At (°C)
1 31 38 0 7
2 32 37 5 5
3 33 37 10 4
4 32,5 34 15 1,5
5 32 34 20 2
6 30,5 34 25 3,5
7 30,5 34 30 3,5
8 30,5 34 35 3,5
9 30 34 40 4
10 30 34 45 4
11 30 34 50 4
12 30 34 55 4
13 30 34 60 4
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Determinacién experimental del coeficiente global de transferencia de calor.
D, =122mm =0,122m

D =120mm=0,12m

H, =125mm = 0,125m

R = 240000hm
V =220v
| =9,17-107° Ampere
2
feq _ R-1
A

Areal = ﬂDex : Hch
A, =7-0122-0125
A, =0,0479m?

Kcal
feq = 42’1?
U - feq [ Kcal }
" At-r,, [ m*h°C
feq 42.1 Kcal BTU
Uml = = =7 2 =4 a2
6°C -1h 6 m-h°C pie“h°F
f
Umz _ eq _ 421 ~ 3157 chal — 6,556 BIU
4°C-0,33h 1,32 m?°C h pie“h°F
f
Um3 _ eq _ 42,1 _ , chal _ 7’492 BIU
7-0167 1167 m*=°Ch pie“h°F

Determinacion tedrica del coeficiente global de transferencia de calor para las
condiciones de los experimentos realizados.

Datos generales del proceso:

Las propiedades fisicas de la sustancia (agua) son:

Densidad: p = 62,003 Ib/pie®.

Viscosidad: u = 1,71 487 Ib/pie - h.

Estado de agregacion del agua: liquido.



Conductividad térmica: K = 0,366 BTU/h pie” (°F/pie).
Las propiedades fisicas del medio de enfriamiento son las mismas del punto (a).
Las propiedades fisicas del material de construccion del recipiente que deben
conocerse en este caso son:
Densidad: p = 7 850 kg/m®.
Conductividad térmica: K = 9,1 BTU/h pie® (°F/pie).
Pardmetros del proceso quimico:
e Eltipo de proceso es discontinuo.
e Latemperatura maxima del proceso quimico que se ejecuta es de 38 °C.
e La presiébn maxima interior en el proceso quimico que se ejecuta es la atmosférica.
e Los flujos en el recipiente (Vr) y en el elemento de transferencia (Vt) son:
- Vr=0,05 562 pie’.
- Vt=0,06 294 pie’/s.

Régimen de turbulencia:
NRe = D2 . N p/p = 11 770.
NRe > 10 000: Determina el régimen de turbulencia.
Caracteristicas constructivas del aparato y sus accesorios:
e La forma geométrica del vaso principal es un cilindro de fondo plano, el recipiente
es estandar.
e El tipo de impelente utilizado en la agitacion es el de paleta con una velocidad de
8 400 rev/h.

o Eltipo de elemento de transferencia es una chaqueta convencional.

Determinacion del coeficiente global de transferencia de calor:
e Coeficiente pelicular por el lado interior del proceso (h)).

e Coeficiente pelicular por el lado exterior del proceso.

E _ 0,67 0,33(ij0'14
DU g as( e () £

D?-N-p (019685 pie)”-8400R,, /h-62,0031b/ pie®
T a4 1,71457 Ib/ pie-h
—11770

NR




Cp- 2 0,99861BTU/Ib-°F -1,71457 Ib/ pie - h

NPr =" = 0,366 BTU /h - pie?(°F/pie)
— 4,68
(2/12,) =1

Dt = 0,3937 pie

h, =0,36(11770)°° -(4,68)"*.1.0,9296
=297,32BTU/h- pie®*-°F

P2 oo e (22)]
R cha

D,
2 2
De = [(0’597) —(0.4) ]= 0,49Pie
0.4
N .. — De-V - o
y7;
Vo - 5,3
V=Yoo V, =5l/min = 8,335-10 °m?3 /s
0,785d
d — 0,012m
—5 3
v = 83838510 "'m" /S 4 73734m/s — 870,88 pie/h

0,785-1,44-10 “*m?
N _ 0.49Pie -870,88pie/h-62,003lb/ pie
Re 1,714571lb / pie - h
N.. =15430,88

0.33
h; = 1,86|:15430,88 -4,68 - 0’49:| .0.366

0,41 0,41
Btu

h. =70,6——
hpie®°F

J

Los coeficientes de obstruccion de la sustancia (ft) y del medio de enfriamiento (ft) son
iguales, donde: ft;= ft;= 0,001.

Célculo del coeficiente global de transferencia de calor:
—1=—1+fti—l—x—l—ft»—f—1

U I’-]i m ! I’-]j

L = __x + 0,001 + L —+ 0,00l—!—;

() 297,32 9,1 70,6

ui = 0,003363 + 0,001 + 0,109890 + 0,001 + 0,071792
1 0129417 — u-— 7,726%

U hpie~© ° F

Resultado del coeficiente global de transferencia de calor:
Por el método tedrico: U = 7,726 BTU/h pie® °F.
A partir de las mediciones practicas: Um =7,492 BTU/pie” h °F.



Se puede observar que los resultados obtenidos para el coeficiente global de
transferencia de calor mediante el calculo tedrico son muy similares a los valores
obtenidos a partir de las mediciones préacticas, lo que permite valorar, al menos
preliminarmente, el potencial futuro del método practico que se propone.

Nomenclatura:

A: Area de transferencia de calor (pie?).

A’: Area de transferencia de calor efectiva (pie?).

Ax: Area de flujo de la seccién transversal (pie?).

B: Numero de deflectores.

Cj: Calor especifico del fluido de la camisa (BTU/Ib °F).

Cp: Calor especifico del contenido del recipiente (BTU/Ib °F).

D: Didmetro del impelente (pie).

Dc: Diametro medio o linea del centro del serpentin (pie).

De: Didmetro equivalente para transferencia de calor (pie).

De’: Diametro equivalente para flujo de fluido (pie).

Dji: Didmetro interior de camisa (pie).

Djo: Didametro exterior de camisa (pie).

DT: Diametro interior del recipiente (pie).

dci: Diametro interior del tubo o serpentin (pie).

dco: Diametro exterior del tubo o serpentin (pie).

dcm: Diametro medio logaritmico del tubo o serpentin (pie).

e: Espaciado (AT - A)/2 (pie).

F: Flujo volumétrico en camisa o serpentin (gal/min).

ff: Factor de friccion de Fanning (adimensional).

fm: Factor de friccion Moody = 4 ff (adimensional).

ffi: Factor de obstruccién dentro del recipiente (h pie* °F/BTU).

ffj: Factor de obstruccion dentro de la camisa (h pie” °F/BTU).

ffci: Factor de obstruccion del lado del serpentin referido al interior de este
(h pie’ °F/BTU).

ffco: Factor de obstruccion del lado del serpentin referido al exterior de este
(h pie’ °F/BTU).

g: Aceleracion debido a la gravedad (4,17 x 10 pie/h?).

Hc: Altura total del serpentin (pie).

h: Coeficiente pelicular (BTU/h pie” °F).



hci: Coeficiente del lado del serpentin referido al &area del serpentin interior
(BTU/h pie®°F).

hco: Coeficiente del lado del serpentin referido al area exterior de este (BTU/h pie” °F).

hi: Coeficiente del lado del proceso (BTU/h pie® °F).

hj: Coeficiente dentro de la superficie o camisa (BTU/h pie” °F).

i: Paso del impelente de cinta (pie).

K = e"N (adimensional).

k: Conductividad térmica (BTU/h pie® °F/pie).

L: Longitud del serpentin o conducto de la camisa (pie).

m: Masa de material en el recipiente (Ib).

N: Velocidad del agitador (rev/h).

Gr: Ntimero de Grashoff (De’p? g At/u? adimensional).

Nu: Numero de Nusselt (hi - D/K, adimensional).

Pr: Namero de Prandtl (Cp - w/K, adimensional).

Re: NUmero de Reynolds: D° * N - p/u en recipiente; De - V - p/u en camisa
(adimensional).

n: Numero de vueltas por pie de altura de serpentin (1/pie).

AP: Caida de presion en tubo recto (Ib/pulg?).

APc: Caida total de presién en serpentin (Ib/pulg?).

APj: Caida total de presién en camisa (Ib/pulg?).

P: Paso de la espiral del deflector (pie).

Q: Calor transferido (BTU/h).

T: Temperatura en camisa o serpentin (°F).

T.: Temperatura de entrada en la camisa o serpentin (°F).

T,: Temperatura de salida en la camisa o serpentin (°F).

T.. Temperatura de la superficie de la pared en la camisa o serpentin (°F).

AT: Diferencia entre ty T (°F).

ATim: LMTD (°F).

t: Temperatura media del contenido del recipiente (°F).

t;: Temperatura inicial del contenido del recipiente (°F).

t,: Temperatura final del contenido del recipiente (°F).

t,: Temperatura de la pared dentro del recipiente (°F).

ATg: (T - T,) para calentamiento y (T,,- T) para enfriamiento (°F).



U: Coeficiente total de transferencia de calor en recipiente con camisa (BTU/h pie” °F).

U,: Coeficiente total de transferencia de calor en recipiente con serpentin
(BTU/h pie®°F).

V: Velocidad en serpentin interno o camisa (pie/h).

W: Flujo mésico en camisa o serpentin (Ib/h).

W'’: Flujo masico efectivo en camisa (Ib/h).

w: Ancho en camisa convencional o espiral (pie).

X: Espesor de la pared del recipiente o serpentin (pie).

Z: Altura del liquido (pie).

B: Coeficiente de expansion volumétrica (1/°F en Gr).

0: Tiempo del ciclo del calentamiento o enfriamiento (h).

u: Viscosidad a temperatura media (Ib/pie . h).

uw: Viscosidad en la pared (Ib/pie . h).

n: Exponente de correccion o viscosidad (adimensional).

p: Densidad (Ib/pie®).
1.8 Intensificaciéon de la transferencia de calor convectiva

1.8.1 Introduccién

Ya se conoce el concepto de intensificacién de la transferencia de calor convectiva, se
explicara ahora su uso en estos procesos. Estos pueden clasificarse principalmente en:

e Intensificacion producida por aumento del area de transferencia de calor.

¢ Intensificacion producida por aumento del coeficiente pelicular de transferencia de

calor.

De forma general la intensificacion del intercambio de calor convectivo puede posibilitar
lo siguiente:
¢ Reducir las dimensiones de la superficie de transferencia de calor para lograr mas
compactacion en los equipos.
e Aumento del calor transferido, producido por un aumento del area de

transferencia, pero ocupando el mismo espacio o similar.



En ambos casos hay un aumento de los gastos de potencia de bombeo, para alimentar
los fluidos a los equipos donde ocurre el intercambio de calor.
Aumento del area de transferencia de calor (superficies extendidas).
Se justifica el uso de superficies extendidas cuando:
e Intercambian fluidos muy viscosos y a baja velocidad (generalmente por la
concha).

e (Gases con bajo intercambio térmico (k).

El método se fundamenta en el aumento del area de transferencia donde se
encuentran estos fluidos, con vistas a incrementar el intercambio de calor (Q), mediante
el aumento del area en el mismo espacio disponible.

TQ=4Us. AT (AD) verd.

Tipos de aletas (superficies extendidas).
Si el flujo de fluido es paralelo a los tubos, se usan las aletas longitudinales.
Si el flujo de fluido es perpendicular a los tubos, se usan las aletas transversales.

Tipos de aletas transversales:

e Espina.
e Estrella.
e Delta.

e Estrella modificada.

e Cilindrica.

El método de calculo para estos equipos difiere del convencional, porque se debe
referir el coeficiente total de transferencia de calor al area interior de los tubos. Ademas,
los coeficientes de depésitos deben afiadirse a cada fluido en particular y no a U..

El coeficiente pelicular para las aletas puede ser determinado a través de las figuras
16.10 (Kern, 1978: 603) para aletas longitudinales, y la figura 16.18 (: 635) para aletas
transversales. De estas figuras se determina el valor de hf (coeficiente para la aleta y el
tubo).



Jf

Jf = f(Nu,Pr) re

Figura 1.17 Coeficiente para la aleta y el tubo

Como la eficiencia de la aleta es mas baja que la eficiencia de la tuberia no cubierta por
la aleta, entonces:
hfi = (QAf + Ao) hf/Ai
Donde :
Q =tanh mb/mb, siendo b = altura de la aleta (m).
ym = (hf.P/k.ax)"
P: Perimetro de la aleta (m).
Conductividad térmica de la aleta.

dx: Area transversal de la aleta (m°).

hf

hi7'_>

hfi

Figura 1.18 Perimetro y area transversal de la aleta

La eficiencia de la aleta () puede ser calculada a través de las figuras 16.13a, b, cyd
(Kern, 1978: 621), para diferentes geometrias de aletas.

Para afadir los depésitos se procedera del modo siguiente:
hdo = 1/Rdo Rdo — ver tabla No. 12 (Kern, 1978).
hf' = hdo . hf'/(hdo + hf)



Entonces: hfi' = (Q . Af + Ao) hf/Ai
Para el céalculo de hf = f (Re), use las figuras 16.10 y 16.18 (Kern, 1978), teniendo
cOmo parametros :
Re=p.w.deg/p deq=2(Af + Ao)/r (perimetro proyectado).
Vea el ejemplo 16.5 (Kern, 1978: 636).
Para el fluido que va por los tubos, se utilizaran las ecuaciones o las figuras 25 o 24 del
apéndice (Kern, 1978), entonces:
hdi=1/Rdi Rdi — ver tabla No. 12 (Kern, 1978).
y hi' = hdi . hi/(hdi + hi)
Entonces: Udi = hfi'. hi’/(hfi’ + hi')
Ai = Q/Udi (At) verd.
(At) verd = Ft (MLDT) Ftn — ver figura 16.17 (Kern, 1978: 629).

Ft: Factor de temperatura para flujo cruzado.

Para intercambiadores de doble tubo: (At) verd = MLDT.

Se recomienda el estudio de los ejemplos resueltos 16.3 y 16.5 (Kern, 1978: 609 y
635).

Nota: hf puede ser calculado para bancadas de tubos en flujo cruzado mediante la
ecuacion de Schmidt (1963).

hf . do/k = K (do . p. wmax/p)>*® (Rf) *" (Pr)**

K = 0,45 (paso triangular)

K = 0,30 (paso cuadrado)

w'méx.: Velocidad del fluido para el area de flujo minima entre tubos adyacentes.

Rf = (Af + Ao)/Ao’

Ao': Area exterior de los tubos sin aletas.

Las propiedades fisicas de los fluidos se calculan a la temperatura media, es decir:
tm = (t, + t,)/2

Aumento del coeficiente pelicular de transferencia de calor cerca de las paredes del
conducto.

La intensificacion del intercambio de calor en este tipo de proceso demanda un

aumento de los gastos de energia eléctrica para bombear al portador de calor a lo largo



de la superficie de calentamiento. Debido a esto los métodos de intensificacion del
intercambio de calor se caracterizan por el grado de eficiencia econémica.

Para un portador de calor de una fase la intensificacion del intercambio de calor puede
alcanzarse a costa del aumento de forma artificial del grado de turbulencia del flujo. Los
métodos de turbulizacion artificial pueden dividirse en dos grupos fundamentales:

Primer grupo: Se utilizan métodos que preveen la turbulizacién artificial de todo el flujo
del portador de calor.

Segundo grupo: Se utilizan los métodos que preveen el aumento del grado de
turbulencia del flujo solo en una zona cercana a la pared sélida.

La turbulizacién de todo el flujo se alcanza por lo general a costa del estrechamiento
periédico de la seccion del canal mediante arandelas, cintas metalicas o aplastamientos
colocados a cierta distancia uno del otro. Por lo general, estos dispositivos le transmiten
un movimiento relativo al portador de calor. Todos ellos contribuyen a la elevacion de la
intensificacion del intercambio de calor.

También debe afiadirse como método para el aumento del grado de turbulencia total, el
incremento directo de la velocidad del portador de calor, ya que la intensificacién del
intercambio de calor es funcion del nimero de Reynolds (Re).

Los métodos de intensificacidon del intercambio de calor, basados en la turbulizaciéon del
flujo solo en la zona cercana a la pared sélida, preveen la creacién de una rugosidad
artificial en la superficie de calentamiento, en forma de saliente con pequefas alturas,
ubicadas transversalmente respecto al flujo del portador de calor. Estas asperezas
artificiales pueden ser:

e Bidimensionales.

e Dispersas.

Las asperezas dispersas pueden crearse en la superficie de calentamiento por medio
de un tratamiento mecénico, corrosion quimica o eléctrica. Las bidimensionales pueden
formarse por medio del moleteo de la superficie de calentamiento en un torno.

Desde el punto de vista de la aplicacion practica de estos dos tipos de asperezas, la de
mayores perspectivas es la bidimensional. En el caso de una pared cilindrica, este

saliente puede ser una espiral continua, caracterizada por un paso (S) y una altura (h).



Figura 1.19 Saliente en forma de espiral continua

En esta esfera se han desarrollado algunas investigaciones: basandose en un método
de analogia termo-hidrodindmica se obtuvieron las ecuaciones para el calculo de las
caracteristicas térmicas e hidraulicas de este proceso de intensificacién del intercambio
de calor, con el uso de asperezas bidimensionales.

Se investigd la intensificacion de la transferencia de calor bajo la influencia de la
rugosidad artificial anular y rectangular. Este canal rectangular fue creado en el interior
del tubo y se utilizé como medio de calentamiento un método eléctrico. Se instal6
conjuntamente un tubo liso.

Las caracteristicas de las superficies con rugosidad artificial se exponen en la
tabla 1.17:

Tabla 1.17 Caracteristicas de las superficies con rugosidad artificial

No. tubos h (mm) Ancho (mm) S (mm) S/h A/A liso
1 0,30 0,30 2,45 8,2 1,24
2 0,30 0,30 4,90 16,4 1,12
3 0,68 0,68 20,00 29,5 1,05
4 0,68 0,68 40,00 59,0 1,63

Como agentes portadores de calor se usaron agua destilada y aceite para
transformador.

Los autores de estos trabajos obtuvieron la intensificacion del intercambio de calor para
todas las superficies que fueron investigadas, donde el grado de intensificacion mayor

resulté para S/h = 13. Los resultados se exponen en la figura siguiente:



Kf Tubos moleteados

" Tubos lisos

~ Nu=0,021Re**Pr*(Pr/Prp)°®

Kf = Nuf . Prf **(Prf/Prp) %% Ref

Figura 1.20 Intensificacién del intercambio de calor en las superficies

El autor llevd a cabo el calentamiento del agua y prepard soluciones azucaradas al
20y 30 % en peso, en un rango del flujo de calor (q) entre 7 x 10* y 3,5 x 10° W/m? en
tubos de latén 30-70, con un diametro de 22/13,8 mm y una longitud efectiva a la
transferencia de calor de L/D = 101,4. Los turbulizadores artificiales se formaron en la
pared interna del tubo, como resultado de la utilizacion de rodillos (moletes). Aqui los
tamafios de los diafragmas anulares formados (d/D) estuvieron entre 0,93 y 0,85,
mientras que el paso de los diafragmas varié el diametro del tubo (D) entre 0,678 y 2,24
veces. El trabajo se llevé a cabo mediante la utilizacion de tres portadores de calor vy el
uso de vapor saturado como medio calentante. Las soluciones utilizadas fueron las
siguientes:

e Sistema vapor-agua destilada.
e Sistema vapor-solucién azucarada al 20 %.

e Sistema vapor-solucién azucarada al 30 %.

Segun los resultados obtenidos se pudo concluir lo siguiente:

Para la intensificacion de la transferencia de calor producida por el uso de asperezas
bidimensionales de diferentes caracteristicas:
S/h =13.
Nuf = 0,021 Ref®® Pri®*® (Prf/Prp)°*® Eg.
Donde: Eg = 2,5 Pro®.

Para el rango de 0,670 < S < 2,24, se determiné la correlaciéon entre Nu/Nuo y este
parametro, donde:
(NU/Nu0), = 2,76 — 0,6 (S/D) y (NU/NU0)304,= 3 — 0,73 (S/D).

De forma general, para todos los tubos puede usarse la misma expresién anterior, pero

con un cambio en Eg, esto es:



Eg = 1,04 Pri®® e *%°

Si S/h > S/hy,:  entonces P = (S/H)o,/(S/h)

Si S/h < S/hg,:  entonces P = (S/h)/(S/h)op: Y S/hope = 13
Todo lo anterior esta representado en la figura siguiente:

A

Kf = Un,(Pr) **(Prf/Prp) °®

B - Para sistemas con tubos lisos

Figura 1.21 Resultados de la intensificacion de la transferencia de calor
Utilizacién del tubo calérico (capilar)

La tecnologia del intercambio de calor se orienta hacia el empleo de dispositivos cada vez
mas eficientes y de mayor sencillez en cuanto a mantenimiento y operacion. En este
sentido resulta de gran interés el intercambiador de pared capilar (tubo calérico), el cual

consiste en un haz de tubos como los descritos en la figura.

Corriente caliente

A - Para tubos moleteados.

\Relleno capilar \

Condensa. \evaporauon

N AN

‘Retorno del liquido ‘

Corriente fria ‘

Figura 1.22 Intercambiador de pared capilar (tubo cal6rico)



En la pared interior se dispone de un recubrimiento empapado por el liquido utilizado
como agente intermedio en la transmision de calor. La corriente gaseosa caliente se pone
en contacto con el haz de tubos en uno de sus extremos, con lo que el calor cedido
evapora el liquido que empapa la pared capilar. El vapor formado circula por su interior,
hasta llegar a la seccién que esté en contacto con la corriente gaseosa fria a la que cede
su calor latente y se condensa, siguiendo de nuevo por el conducto capilar de la pared
hacia la zona de evaporacion.

El rendimiento del proceso depende de la inclinacién de los tubos respecto a la
horizontal (entre 40 y 50°), del tamafio del sistema, del recubrimiento capilar y de la
tension superficial del fluido de trabajo. Por otra parte, la cantidad de calor transferido
viene dada por el calor latente del mismo y la cantidad de tubos colocados.

La adecuada seleccién del fluido utilizado como agente de trabajo permite la
recuperacion de energia calorifica en un amplio nivel de temperatura. Estos fluidos
pueden ser:

e Hidrocarburos fluorados.

e Acetona.

e Compuestos organicos de elevada temperatura de ebullicion.
e Agua.

e Metales liquidos para temperaturas > 400 °C (Na, K) ~ 800 °C.

El tamafio estandar varia como sigue:

Diametro y longitud: De 0,3 x 0,6 a 1,5 x5 m.

Los haces de tubos no cuentan con mas de ocho filas, estos pueden fabricarse de los
siguientes materiales de construccion: cobre, aluminio y acero inoxidable.

Velocidad de disefio para los gases: de 2 a 4 m/s.

Estos equipos son faciles de operar, de limpieza relativamente facil y de bajo costo. El
tiempo de recuperacion no excede de tres afios y en la mayoria de los casos es de
menos de un afo.

Una mejora importante es la posibilidad de la utilizacion de un gas inerte para el control
del caudal de calor transferido. En cada tubo se introduce un cierto volumen de gas inerte
en la seccion de condensacion.

Al variar la temperatura de la corriente gaseosa caliente, se produce una variacion en la
presion de vapor obtenido a partir del fluido de trabajo, lo que desplaza la interfase vapor-

gas inerte, aumentando o disminuyendo la superficie de intercambio de calor, como sigue:
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Figura 1.23 Proceso de variacion de la corriente gaseosa caliente y de la presion de vapor

Existen referencias de su uso en fabricas de cemento donde se ha construido el

siguiente sistema térmico (México). Tiempo de recuperacién: 1,5 afios.

‘ ] — Gases frios
150-200 °C

| vapor 20 ata
I'| 300 °C

N1/

Tubos
caloricos

tv 1,5 MW

Caldera de
recuperacion

agua
\ | condensados .—_>

<«——— Gases calientes del horno
380 a 450 °C

Figura 1.24 Sistema térmico con tubos cal6ricos

Intensificacion de la transferencia de calor en equipos evaporadores

Se partird de los conocimientos para la evaluacion de un multiple efecto. Para ello es
necesario auxiliarse de los balances de materiales y energia térmica, con vistas a calcular
los parametros (indices) de trabajo de estos equipos y conocer su comportamiento. Estos
parametros son:

e Economia (depende del numero de efectos).

¢ Capacidad (depende de las concentraciones de entrada y salida).

e Coeficiente de evaporacion (depende del numero de efectos).



e Coeficiente de transferencia de calor (depende del AT eq)-
e Eficiencia del area de evaporacion (depende de V,).

e Presion en el condensador (depende del agua en el condensador y su

temperatura).
E; E, Es
T T ) . — gases
2 g B (s Y i
Py 1 2 3 4
S th t t3 t4
tv Y
N L Brw o _ piscina
ot | [we | [Cws | [
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- proceso

calderas

Figura 1.25 Diagrama de un cuédruple efecto

Procedimiento para la evaluacién de un multiple efecto:

Balance de materiales:

F=V,+ B, F.Xe=Bs. X4 Bs=F . Xe/X4

V., = F — B4 (capacidad o productividad).

Aty = Atgp — 2 EPE EPE: Elevacion del punto de ebullicién.
Atz =th -t

Atgii = Aty + Aty + Atz + Aty Y Aty = tb (calandria) — tb (ebullicion).
(EPE)n = tby — 1,

Balance de calor:

Efecto1l: S.As=V;+F.cp (thy—tp)

V,;=F—-B,

S =[Vi.A/As + F.cp (tby — tg)/AS].X



X — 1,02 a 1,05. Depende del aislamiento.

Economia = V/S Vit =F(1 — Xg/Xp)

Coeficiente de evaporacién = V/At (simple, 50-60 kg/h - m?).
Coeficiente total de transferencia de calor:

Qi=S.As, Qu=Vi. A1, .. Qn=Va-1.0-1

Up: = Q1/A; . Atgin, asi el resto de los efectos.

Valores nominales para fabricas de azucar crudo.

En la tabla 1.18 se incluyen los valores de Up para mdultiples efectos

Tabla 1.18 Valores de Up para multiples efectos

Efectos Triple, kcal/hm?°C Cuédruple, kcal/hm?°C
Efecto 1 2 000-2 200 2 000

Efecto 2 1 400-1 500 1400

Efecto 3 600-700 900-1 000
Efecto4 | - 400-500

Eficiencia del area de evaporacion:

Ef=(1-V./Vy) - 100 debe ser > 75 % hasta el 92 %.

Depende del vapor al condensador.

Si se practican extracciones en el mdultiple efecto para equipos del proceso, a la
ecuacion para el calculo de S se le debe afiadir el término AS, como sigue:

AS=(n-1DE/mM +(nN=-2)E/n+...+1.E/n.

Hay un mayor consumo en el mdltiple, pero disminuye el consumo general de vapor del
sistema. La economia tiende a disminuir un poco.

El andlisis y comparacién de todos estos parametros daran la efectividad del trabajo de
estos equipos.

Puede usarse el concepto de e-NTU, partiendo de su concepto:

¢ = Calor actual/calor maximo.

NTU = Uq - A/Chin., para evaporadores Cpax = .

Y Cumin/Cmax =0, entonces: e=1—-e """
Rango para un multiple efecto: De 0,75 a 1,0.
Decrece hacia el ultimo efecto, ya que las condiciones mas adversas estan en los

ultimos efectos. Lo mismo ocurre con los valores de NTU.



Algunas formas de intensificar la transferencia de calor

Las posibles formas de intensificar la transferencia de calor en equipos evaporadores se
pueden dividir en tres tipos: mejoras en el disefio, mejoras en la transferencia de calor,
mejoras en el reparto y usos de los vapores.

Mejoras en el disefio:

Este método contempla la forma de distribucion eficiente del area de transferencia de
calor en estos equipos, por ejemplo: evaporadores de canasta (BM), evaporadores
peliculares, evaporadores de tubos largos, evaporadores de tres pasos.

Todos producen un mejor intercambio de calor entre ambos fluidos y se logran
coeficientes totales mayores que en equipos convencionales.

Mejoras en la transmision de la transferencia de calor:

El método se basa en disminuir la formacion de las incrustaciones mediante diversos
procedimientos:

e Utilizacion de aditivos secuestrantes de sales que impiden que estas precipiten y
se depositen en los tubos.

e Utilizacion de tubos de acero inoxidable en lugar de cobre, debido a que el
espesor de aquellos es menor (1,2 mm frente a 2,5 mm). De esta forma aumenta
Up Yy bajan los costos, la superficie del tubo de acero inoxidable es mas pulida y
tarda mas tiempo en incrustarse, consumiendo menos vapor.

e Utilizacion de resinas especiales que recubren la superficie interna de los tubos
(Epoxy y Melamina 30-70). No hay variaciones de Up para espesores de la resina
entre 0,03 y 0,05 mm.

e Pueden ser eliminadas las incrustaciones formadas con agua y una brocha

plastica.

Determinadas pruebas han dado tiempos de limpieza entre treinta y cincuenta y siete
dias, en dependencia del tipo de incrustacion.
Los solventes para preparar la resina son isobutanol o xileno (ambos). Se aplican
actualmente en fabricas de azlcar crudo y refino (Japén y Australia).
Mejoras en el reparto y uso de los vapores:
Distribucion de los vapores y del jugo en la calandria:
e Leonard.

e Golding-Joulbert.
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Uso racional de las extracciones en otros equipos de la fabrica
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Figura 1.26 Esquema de termocompresion
Evaporacion pelicular

Evaporadores de placa de flujo descendente: El evaporador de placas de flujo
descendente fue desarrollado con el fin de obtener alta eficiencia energética y una
disminucion del tiempo de limpieza. Se introdujo en Alemania en 1992, desde entonces
fue el equipo seleccionado en la mayoria de los proyectos de evaporacion de la industria
azucarera de remolacha en Europa y Estados Unidos. Las primeras experiencias
obtenidas en ingenios de cafia hacen pensar que este modelo ofrece mas ventajas en el
procesamiento de la misma.

La primera ventaja es su mayor eficiencia en la transferencia de calor. Los valores del
coeficiente total de transferencia de calor (Up) estan entre 1,2 y 1,5 veces mayores que
los valores ofrecidos por los evaporadores de flujo descendente. Asimismo, los valores de
este tipo de evaporador pueden ser mayores entre 1,5y 5,0 veces que los del evaporador
Robert.

La segunda ventaja es en cuanto a la formacion de incrustaciones y la posible
caramelizacion. Los cortos tiempos de residencia y el efecto de autolimpieza minimizan la
formacion de incrustaciones, permitiendo la operacién del equipo durante un largo tiempo

(en fabricas de remolacha, durante toda la zafra).



Los esquemas siguientes dardn una visibn mas directa de las ventajas de estos

equipos evaporadores.

Figura 1.27 Evaporadores convencionales
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Figura 1.28 Evaporadores de placa y flujo descendente formando doble efecto
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CAPITULO 2 AISLAMIENTO TERMICO INDUSTRIAL

2.1 Introduccion

En general, el aislamiento térmico industrial trata esencialmente de reducir el flujo de
calor o de frio y de prever sus mdltiples incidencias por medio de métodos apropiados.
Para ello, el conocimiento de las leyes de transmisién de calor es determinante para el
dominio de esta técnica.

Son muchas las razones que justifican la necesidad del aislamiento térmico, entre estas
pueden mencionarse las de caracter econdémico, técnico y social (seguridad y confort). En
el orden préactico una incidencia directa la constituye la fuga de energia térmica y por
tanto, de costo. De ello se deriva que reducir la pérdida o suprimir el despilfarro se
traduzca en menores pérdidas econdémicas. Entre las incidencias indirectas se pueden
sefalar las siguientes: las fluctuaciones en la temperatura de los fluidos transportados o
almacenados, que pueden provocar variaciones de sus propiedades (en la viscosidad), y
el cambio de su fase fisica. Ademas, el calentamiento o enfriamiento de las paredes trae
como consecuencias la condensacion, corrosividad, quemaduras, inhalaciones
excesivamente calientes o frias (especialmente en locales habilitados para la vida o el
trabajo). Por ejemplo: el aislamiento de una tuberia de calor sobrecalentado suprime las
condensaciones sobre la pared interna y salvaguarda la mala convectividad del fluido,
disminuyendo doblemente la fuga radial de calor, lo cual implica una economia de
combustible, una mejor calidad del vapor y mejora las condiciones ambientales.
Adicionalmente contribuye a disminuir las vibraciones y los problemas asociados con la
expansion.

Los materiales termoaislantes tienen una estructura realmente porosa, con una
densidad aparente por debajo de 700 kg/m® y un coeficiente de conductividad térmica no
mayor de 0,28 W/m °C. Se crean a partir de sustancias con estructura amorfa, debido a
gue las estructuras cristalinas son buenas conductoras de calor.

Es conocido por todos que el aire en reposo es la sustancia que tiene mayor poder
aislante, a excepcion del vacio, de ahi la importancia de la porosidad del material. En la
practica los materiales aislantes son cuerpos de composicién heterogénea de apariencia
porosa, celular u hojaldeada, contienen numerosas células de aire aprisionadas entre los

elementos sélidos constituyentes (fibras, granos, etc.).



La funcién esencial de los materiales y elementos termoaislantes es la de ofrecer la
maxima resistencia a la transmisién de calor, pero ademas se requiere que posean otras
cualidades complementarias, acordes con las condiciones de su empleo. Entre estas se
encuentran las siguientes:

e Adecuada resistencia mecanica.

¢ Comportamiento relativamente estable en relacion con las temperaturas
empleadas (que no sufra modificacion su estructura).

e Adecuada conservacién de sus propiedades con el paso del tiempo (que no
envejezcan prematuramente).

¢ Que no originen efectos corrosivos.

e Ausencia de reacciones quimicas con los materiales con los que entran en
contacto.

e Resistencia a los diferentes agentes de destruccién (resistencia a los roedores, a
los gusanos, etc.).

e Resistencia al fuego (inflamabilidad o autoextinguibilidad).

¢ Facilidad operativa en el trabajo.

De acuerdo a las propiedades requeridas se procederd a la eleccion entre los
diferentes tipos de aislantes y en muchos casos a una seleccion entre las diversas
densidades de una misma especie de aislantes.

No obstante, si por determinadas razones un aislante no cumple todos los
requerimientos, siempre es posible utilizarlo completandolo con la ayuda de un
revestimiento complementario (envolvente o conchas), para que el conjunto asi logrado

responda a las condiciones requeridas.

2.2 Clasificacion de los aislantes

En el ambito industrial son muy numerosos los aislantes utilizados y aunque en este
sentido los autores y especialistas exponen diferentes criterios, las diferencias no son
sustanciales y prevalecen los elementos comunes.

A nuestro juicio la clasificacion mas funcional es la ofrecida por Gasquet y Margarida,
en la que los materiales aislantes se clasifican por su origen, estructura y rango de

temperatura, esta Ultima en funcién de los parametros anteriores.



Por su origen:

a) Animal o vegetal: Corcho, balsa, fibras y virutas de madera, lino, coco, paja, algas,
etc.

b) Mineral (obtenidas por la extraccion directa o por aplicaciones industriales): Fibras
de amianto, de cristal, de roca, silices fosiles (diatomea, kieselgulu), marquesita,
silicato de calcio, escoria de altos hornos, etc.

c) Sintéticos: Espumas de cloruro de polivinilo (PVC), de poliestireno, de poliuretano,

de goma o caucho celular, resinas de funal ferinol y urea formol, etc.

Por su estructura:
a) Pulverulentos: Corcho, silice fésil, peslitas y remiculitas.
b) Fibrosos: Fibras de amianto, de vidrio, de roca, animales y vegetales.
c) Espuma: De origen mineral, como los hormigones celulares, de origen sintético

con células abiertas y cerradas, y los aglomerantes.

Por su temperatura:
a) Refractarios: Capaces de resistir temperaturas superiores a los 1 400 °C.
b) Semirrefractarios: Pueden resistir temperaturas entre 1 000 y 1 100 °C (fibras
ceramicas).

c) Ordinarios: Capaces de resistir a lo sumo temperaturas de 800 °C.

De acuerdo con esta clasificacion, el presente trabajo se enfoca hacia el campo de los
aislantes ordinarios, de origen animal, vegetal o mineral, y de estructura pulverulenta o
fibrosa, tomando como patrones de referencia los aislantes constituidos por amianto,
magnesita, silicato de calcio y silice fosiles, que son los mas difundidos en el pais.

Sobre la base de los resultados obtenidos por diferentes especialistas, teniendo en
cuenta que el poder aislante de un material depende esencialmente de su estructura, se
hace necesario prestar especial atencion a la influencia que ejercen los materiales
aislantes sobre la conductividad térmica, la estructura del material y los factores

asociados con la misma.



2.3 Coeficiente de conductividad térmica

Segun la ley de Fourier el flujo de calor se expresa por:
dQ = -k A dt/dx @)

La veracidad de esta ley ha sido demostrada en numerosos experimentos y la
ecuacion 1 es la expresién mas tematica de la ley basica de la conduccién, la cual postula
que «la densidad de flujo de calor es proporcional al gradiente de temperatura.
Experimentalmente se ha demostrado que el factor de proporcionalidad de esta ecuacion
es una propiedad fisica de la sustancia que define la capacidad de la misma para
conducir el calor. Esta propiedad se denomina conductividad térmica, y se representa o
simboliza por k, siendo una magnitud fisica positiva, cuyo valor minimo depende del
sistema de unidades elegidas.

La conductividad de los materiales termoaislantes, a causa de su estructura alveolar,
granular o fibrosa, no es una conductividad verdadera, sino mas bien aparente, basada
en determinados factores que son producto de mecanismos de transferencia de calor
diferentes, mediante los cuales el calor se transfiere a la vez en un aislante:

e Por conduccion a través del aire inmavil en las células.

e Por conveccion en el gas (aire) saliendo de las células (a pesar de las pequefias
dimensiones de estas). Verdaderamente, la influencia de estas corrientes
convectivas es mucho mas importante de lo que se creia hasta hace unos afios
atras.

e Por conduccién a través de los materiales que aprisionan las células de aire.

e Ademas, los elementos solidos del material al estar a temperaturas diferentes

intercambian entre si energia en forma de radiacion.

De lo antes expuesto se deduce que dada la estructura de los aislantes, la ley de
Fourier resulta limitada, pues su porosidad impide considerarlos como medios continuos.
En vista de ello, se hace necesario determinar su conductividad térmica (k) de forma
experimental. Por tanto, la medida de los coeficientes de conductividad térmica (gas) es
una operacion importante, pues permite obtener valores de k de los diferentes tipos de
aislantes, a fin de poder determinar de forma racional los espesores de los aislamientos
necesarios, o de lo contrario la magnitud de las pérdidas de calor que permitiria un tipo de

aislamiento dado.



Si se tiene en cuenta que los aislantes son materiales heterogéneos, se entiende por
gué en muchos casos no se vuelven a encontrar las mismas propiedades de una muestra
a otra. Rigurosamente hablando, resulta logico el hecho de que dos laboratorios puedan
obtener resultados a veces divergentes. En relacion con esto, el hecho de que el espesor
obtenga resultados con una presion superior al 5 %, es poco comun.

Las mediciones de la conductividad en el laboratorio tienen como objetivo fundamental
determinar las caracteristicas de los materiales estudiados y en particular las de los
elementos termoaislantes. Respecto a los métodos de mediciéon se hard referencia mas
adelante en este capitulo.

Los elementos expuestos hasta aqui permiten reafirmar que la eleccién de un aislante
depende esencialmente del valor de su conductividad: mientras mas pequefio sea este
valor, mas reducido serd el espesor del aislante a utilizar. Los materiales termoaislantes
se clasifican de acuerdo a su conductividad en tres clases:

a) De pequefia conductividad: k < 0,058 W/m °C.
b) De mediana conductividad: 0,058 < k < 0,116 W/m °C.

c) De elevada conductividad: no mayor de 0,28 W/m °C.

Por otra parte, se comprende que el flujo de calor a través de un aislante es un
fendmeno sumamente complejo que depende de mdltiples factores, entre los cuales se
encuentran la porosidad, la masa volumétrica aparente del material (Pa), la humedad

contenida por el aislante y la composicién quimica del material.

Influencia de la porosidad

Las propiedades de los materiales aislantes son gobernadas no solamente por la
porosidad, sino también por la naturaleza de los poros, su distribucién, su tamafio y si
estdn o no abiertos. Los mejores materiales termoaislantes son aquellos que tienen un
gran numero de poros finos cerrados y llenos de aire.

Cuando el aire esta inmdvil tiene una conductividad de 0,023 W/m °C, por lo que las
celdas con aire separadas por una fina pared sirven como barrera a las pérdidas de calor
transferido y hacen que el material como un todo sea poco conductor de calor.

En materiales de estructura cavernosa con poros grandes y elevados, la corriente de
conveccion del aire se eleva mas facilmente, lo que incrementa la transferencia de calor a

través del material debido a que la conductividad de las capas aéreas crece lentamente al



aumentar su espesor. En este caso, el calor se transfiere a través de la capa aérea por
conduccién térmica (ky), conveccion (k) y radiacion (k;), razén por la cual el coeficiente
equivalente de conductividad térmica de la capa (k¢) estd compuesto por tres sumandos:
Ke = ki + K¢ + k¢ (2)

Se aprecia un aumento del k. como consecuencia del incremento brusco de la
transferencia de calor por conveccion y radiaciébn a medida que aumenta el espesor de la
capa aérea. Por esta razon la tecnologia del aislamiento tiende a obtener poros mas finos
o0 con menor volumen de aire encerrado en su interior, para favorecer las propiedades

aislantes del material (figura 2.1).

o.8
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= 0.4
= K,
=y
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T Ke
o1 P K,
//
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Espesor de la capa aérea en metros

Figura 2.1 Dependencia entre la k y el espesor de las capas aéreas

Las propiedades termoaislantes de un material dependen de la relacion entre el
volumen de aire aprisionado en los poros y el volumen de la materia que sale, por unidad
de volumen de los materiales.

Cuando se compara la conductividad térmica de materiales de la misma composicion,
pero de diferentes porosidades, se hace evidente que esta propiedad es casi proporcional
a la densidad aparente del material, por ejemplo, a la materia sélida que contiene.

El factor de porosidad se denomina E. Este se define como la fraccion del volumen total
gue es ocupada por los huecos en el seno del medio poroso. La permeabilidad especifica
(P) de un aislante poroso puede definirse por el caudal del fluido que atraviesa por unidad
de seccion, bajo el efecto de una diferencia de presion unitaria, con un espesor unitario y
una viscosidad dinamica (u). Esta férmula se expresa por:

K - E’

©$? (1-E)?

Donde:



S: Superficie desarrollada por unidad de volumen de base solida.

K: Coeficiente adimensional que es funcién de la estructura del material.

Teniendo en cuenta lo anterior, para facilitar el estudio de la evolucién de k en funcién
de P y de la masa volumétrica aparente (Pa) por parte de los estudiantes, resulta factible
trazar familias de curvas.

En los materiales fibrosos la direccion de las fibras juega también su papel, pues
cuando estas estan orientadas la conductividad térmica depende de la direccién del flujo
de calor. Si este se evacua paralelamente, el flujo de calor sera perpendicular a ellas. Por
otra parte, las propiedades termoaislantes de los materiales pulverizados se afecta
notablemente por el tamafio de los granos, aunque la densidad aparente permanezca
constante.

A partir de estas consideraciones sobre la naturaleza general de los materiales
termoaislantes, se llega a la conclusion de que su baja conductividad térmica se debe a

los poros llenos de aire.

Influencia de la masa volumétrica

Debido a que la masa volumétrica aparente de un aislante comprende el aire ocluido en
los poros, esto determina que la masa térmica esté en relacién con la de porosidad. Un
volumen de aire en reposo actuara tanto mejor cuanto que las células en que esta
aprisionado tengan dimensiones mas pequefias. Pero inversamente, por debajo de un
cierto limite, la influencia de las partes soélidas es la que predomina, en detrimento del aire
aprisionado. En los aislantes de variacion de la conductividad térmica (k) en funcién de la
masa volumétrica, esta influencia tiende a pasar por un valor minimo (para un valor propio

de cada tipo de aislante) y después crece ligeramente (figura 2.2).
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Figura 2.2 Dependencia entre la k y la masa volumétrica (kg/m®)

En lineas generales la masa volumétrica es seno de los pardmetros fundamentales que
define la conductividad térmica (k).

A modo de ejemplos se exponen los siguientes:

La conductividad térmica (k) del amianto crece de 0,105 a 0,248 W/m °C cuando la
masa volumétrica crece de 400 a 800 kg/m?®, lo que se explica teniendo en cuenta que la
del aire que llena los poros es mucho menos que la del constituyente pesado del material
poroso. En la figura 2.2 se aprecia la variacion de la conductividad térmica (k) en la masa

volumétrica.
Influencia de la humedad

La humedad ejerce una influencia notable sobre la conductividad térmica (k) de los
materiales porosos, pues crece bruscamente al humectarlos, debido a que la
conductividad térmica (k) del agua es mucho mayor (aproximadamente veinticinco veces)

gue la del aire.

( ) e agua OC

k) del hielo = 2,32 Vy
(k) - 0c

De ahi la importancia de proteger los materiales aislantes de la humedad. Dentro de

ciertos limites, la conductividad térmica (k) aumenta en proporcion directa al crecimiento



de la humedad volumétrica (W,, en %), lo que permite calcular esta propiedad para el
material himedo (kw) de acuerdo a la siguiente férmula:
Kw=Kks + O W,

Donde:

ks: Coeficiente de conductividad del material seco.

d: Incremento de la conductividad térmica por 1 % de la humedad volumétrica (W,),
valor que representa para los materiales inorganicos, siendo la temperatura positiva
0,002 W/(m °C) y la negativa, 0,004 W/m °C. Para los organicos las temperaturas positiva
y negativa son 0,003 y 0,004 W/m °C, respectivamente.

Para los aislantes fibrosos se ha comprobado que cuando la humedad pasa del O al
2 9%, la conductividad térmica (k) aumenta considerablemente, acompafada del

crecimiento del por ciento de humedad. En la figura 2.3 se muestra este fenémeno.

0 2 % Humedad

Figura 2.3 Influencia de la humedad en la conductividad térmica

Puede explicarse por el hecho de que los primeros trazos de humedad se difunden en
estado de vapor desde las fibras mas calientes hacia las mas frias, donde este vapor se
condensa y las moja. Logicamente, parte de estas aguas a veces se vaporizan de nuevo
sobre las fibras mas calientes. A partir del 2 % de humedad, para las fibras minerales el
fendbmeno tiende a estabilizarse, o sea, las células entre las fibras se llenan de aguay el
aumento de la conductividad térmica (k) se debe a la sustitucion del aire por el agua, por
lo que la conductividad del aislante mojado se hace muy mala (altos valores de k).

También se ha demostrado que existe una notable diferencia de conductividad térmica
(k) entre aislantes que han sufrido un secado absoluto a 110 °C en estufa y otros,
aparentemente secos, que se han dejado a la temperatura y a la humedad ambiente. Es
necesario sefialar, en lo que al aislamiento térmico industrial se refiere, que la humedad

solo tiene influencia en el momento del montaje del aislante, por lo que su colocacion



debe realizarse de manera que la humedad absorbida durante el montaje se evapore a la
puesta en marcha de la instalacion y de modo que el aislante permanezca seco de forma
perdurable, por lo que es necesario que su proteccion exterior sea adecuada.

1. Materiales inorganicos.

2. Materiales orgéanicos.

1 Kcal/lhm °C =1,163 W/m °C

2.4 Espesor 6ptimo econémico

Ademas de conocer el tipo de aislante mas adecuado para un sistema en funcion del
radio critico, es necesario conocer el espesor econdmico de estos aislantes. Si un tubo
descubierto fuera a conducir vapor, habria ciertas pérdidas de calor cuyo valor puede
determinarse por el costo de producir calor en la planta generadora.

A menor pérdida de calor, es mayor el grueso del aislante; por tanto, es mayor el costo
inicial y son mayores los cargos anuales (mantenimiento y depreciacion), lo que debe
afiadirse a los cargos fijos de calor.

Los cargos fijos en el aislante de tuberia seran cerca del 20 % del costo inicial del
mismo.

Tabla 2.1 Costos de varios aislantes

Aislante Costo ($/t)
Amianto en polvo 155
Mezcla de amianto-bagazo (40-60) 117
Lana de vidrio 200
Magnesio al 85 % 190
Silicato de calcio 252
Corcho desmenuzado 180

Estos precios de la tabla 2.1 son oscilantes, es decir, se actualizan periédicamente.

Las ecuaciones simples son las siguientes:

Ci=C+C,
C:;=0,2 MAL
Donde:

M: Costo del aislante ($/m°).



A: Area del espacio anular del aislante (m?).
L: Longitud real del aislante (m).

C. Costo anual ($).

C,: Costo de operacion ($).
86,4-q-L-D,-($/kg),

CO
A, -(1.G)

Donde:

g: Calor perdido (W/m).

L: Longitud aislada (m).

D,: Dias de trabajo/afios.

($/kg).: Precio del combustible.

A\y: Calor latente del vapor (kJ/kg,).

(1.G.): indice de generacion (kg./kge).

El indice de generacién seré:

Bagazo o lefia: —2,15 + 2,5

Petréleo (fuel oil): —12 + 16.

Este procedimiento se realiza para diferentes espesores y se selecciona aquel que dé
el costo total minimo.

Pasos a seguir para cada espesor:
sup :t_s

2

Determinar el valor de h, (ecuacién o graficos).

1. Suponer: tq

Aplicar ecuacién general.

calc

Aplicar ecuacion para el aislante y despejar t;

Sit,°"" + 5 °C t,°* conclusion del calculo.

2L O

Si no se cumple 5, entonces: t;°* = t,°* iniciando el calculo por 2.
Si la tuberia no esta aislada:
q-= haTCdo (ts‘tl), W/m
. g-l
% de pérdidas :6 -100

Se calcula el costo total para cada espesor seleccionado. Este aspecto sera detallado a

continuacion.



2.5 Célculo de las pérdidas de calor (combustible) por ausencia total o parcial de

aislamiento en una planta quimica

Para realizar un calculo aproximado de las pérdidas por mal aislamiento o ausencia total
de este, se puede trabajar también con didmetros, presiones y longitudes promedios para
diferentes secciones dentro de una fabrica. En el caso de tuberias de vapor y agua
caliente, asi como de condensados, se tomarian estos datos para cada seccion, asi como
la temperatura promedio. De esta forma se reduce el célculo de las pérdidas y la exactitud

es satisfactoria. Se vera un ejemplo a continuacion:

Tabla 2.2 Ejemplo No. 1 Tuberias de vapor saturado sin aislar

Datos Tuberia 1 Tuberia 2 Tuberia 3 Dimension
Diametro nominal (DN) 60 100 100 mm
Presion (P) 6 13 6 kg/cm?
Longitud (L) 50 80 20 m

Diametro nominal promedio (DN):
(60-50) + (100-80) + (100 - 20)

(ON) - =87mm
50+80+20

Presion promedio:

_ (6:50)+(13-80) +(6-20) gy /o2

50+80+ 20

Suma de las longitudes de las tuberias:

L=50+80+20=150m

Para el calculo de las pérdidas (g,) se procede de la forma ya explicada con estas
magnitudes promedios.

Las tuberias de dimensiones diferentes se consideran, por tanto, como una tuberia de
150 m de longitud con un didmetro nominal de 87 mm y vapor saturado de 9,7 kgf/cm®.
Analogamente se pueden reducir a un valor promedio las cifras de los diferentes tiempos
de explotacién por afio.




Tabla 2.3 Ejemplo No. 2 Tuberia de vapor caliente sin aislamiento

Datos Tuberia 1 Tuberia 2 Tuberia 3 Dimension
Diametro nominal (DM) 60 100 100 mm
Temperatura (t) 200 220 425 °c
Longitud (L) 50 80 20 m

El diametro nominal, el nimero promedio de horas de explotacion al afio y la longitud
total se calculan como en el ejemplo anterior:
(= (200-50) + (220-80) + (425- 20)

=275 °C temperatura promedio del vapor caliente
50+80+20

Nota:

El 80 % de las pérdidas calculadas pueden ser eliminadas con aislante:

gp real = g, (0,8) = kcal/h

=0 (0,8) (Hg) = kcal/afio
Hg = nimero de horas al afio en que son operadas las tuberias o tanques.
5 - G (08)(H,)
HU N K

Donde:

B: Sobreconsumo de combustible por concepto de tuberias.

Hy: Valor calérico del combustible (kcal/kg).

Nk: Grado de eficiencia de la caldera.

En el caso de diametros diferentes en las tuberias, presiones o temperaturas de vapor
diferentes (en tuberias de vapor sobrecalentado) puede simplificarse calculando con
valores promedio, por ejemplo:

p= (P *Ly) + (P *L,) +(P*Ly)

kgf/cm?
L +L,+L, g
d:(dl*L1)+(d2*L2)+(d3*|—3) Mo mm
L, +L,+L,

Ejemplo No. 3 Tuberia aislada
Una linea de vapor de diametro de 168 x 7 mm (6” IPS) conduce vapor a una presion

de 7,15 atm manométrica; dicha linea esta aislada con amianto con un espesor de



una pulgada. La temperatura del medio ambiente es de 21 °C (70 °F). Calcule las
pérdidas de calor por metro de tuberia. ¢ El aislante empleado es correcto?
Solucion:
L =1 m (base)
Tubo de 6” IPS: D" = 6,6 “ =168 mm
D;=6,6+2=8,6"=219 mm
a Pas = 8,15 atm: p = 120 Ib/pulg

to = 341,2 °F = 172 °C (ver figura 2.4)
0
ta: 21 C (aire)

Vapor 1-»
A
Ic

= e e = 2
> =<Dn D
[0} T 1

172 C e - S - - v

EEm—

Figura 2.4 Calculo de las pérdidas de calor por metro de tuberia
Pasos a sequir:
1. Suponer: t; = 172/2 = 86 °C = 153 °F. Puede tomarse 67 °C, para facilitar el calculo
de este ejemplo.
2. Cont;-70=83°FyD;=28,6": h,=2,06 BTU/h pie °F Figura 2.6 (Kern, 1978)
h,= 11,68 W/m*°C

z(t, —t.)
= : =W/
=71 Db, 1 m
-In +
2.k, D, h,-D,

314(172 - 21)

%= "33 219 1
-log +
2.(0151) 168 11,68-(0,219)
gp = 374,5 W/m

Comprobacion:
2Tckc (ts B tl) .
gp=374,5= — p - 3,58 (172 - ty) (para el aislante)

233log 7,




ty=172 - 374,5/3,58

t,=172-104,6 =67,4°C (67 °C) supuesta

t; supuesta = t; calculada

Pérdidas = g’ = 374,5 W/m

Calculo del radio critico:

r. = ko/h, = 0,151/11,68 = 0,0129 m < 0,084 m r.<r; aislamiento correcto

De acuerdo con los resultados anteriores, determine el costo total del calor perdido
para las condiciones siguientes:

Dias de trabajo al afio = 100

Longitud del tubo = 100 m

I.G. = 14 kgv/kg petréleo (indice de generacion de las calderas)

d, = 168 mm (tubo sin aislar)

d; =168 + 50,8 = 218,8 mm (tubo aislado)

h, =2 056 kJ/kg = (p = 8,08 ata) (Pavlov, 1981)

Solucion:

Ci= 0,2 MAL C, = 86,4 (Q)(L)(D)/A(1.G.)

Cr=Ci+C,

Célculo de M ($/m®):

Para amianto: 155 $/t = 155 $/1 000 kg

=577 kg/m®

$ Q _ 155-(577)

M(@$/m%) = —>
(®/m’) 1000kg m* 1000

=89,43

Para mezcla de amianto-bagazo:
117 -(256)
1000
Célculo del area del aislante:

A= (d? —d? _ (0,218% —0,168%)
4 4
Ci=0,2 MAA L =0,2(89,43)(0,015)(100)

Ci=$ 27/afio
Célculo del costo de operacion:
C, = 86,4 (Q)(L)(D)/A(.G.)

M ($/m°) = =299

=0,015m?



_ 86,4(374,5)(100)(100)

(o]

Ejemplo No. 4

2056(14)
Cr =11 300 + 27 = $ 11 327/afio

= $ 11 300/afio

Se desea conocer las pérdidas de calor para el esquema energético mostrado en la

figura siguiente:

20 ata

caldera

Agua

Tanque
de
agua a
caldera
80 °C
V=10m?

V.R.
13 ata
Colector principal
V.R. V.R. V.R.
6 ata 6 ata 13ata
1 3 2

2

[4]

Figura 2.5 Pérdidas de calor en el esquema energético (ejemplo No. 4)

Datos generales del sistema energético mostrado.

Tanque de agua de alimentacion a caldera.

Diametro = 1,6 m
H=5m

Tabla 2.4 Tuberias de interconexion

Datos Tuberia 1 Tuberia 2 Tuberia 3 Tuberia 4 Dimension
Didmetro nominal (DN) 60 100 100 48 mm
Presion (P) 6 13 6 22 ata
Longitud (L) 50 80 20 85 m




e Accesorios: Linea: 1, 2 y 3 (3 valvulas y 3 bridas para cada tramo) Linea 4:

5 valvulas y 3 bridas.
e Parte de la base en que el sistema no esté aislado.
e Combustible fuel oil VCN = 10 300 kcal/kgc.
e Desprecie el tramo entre la caldera y el distribuidor por ser corto.
e Temperatura ambiental = 30 °C.
e ¢ Qué pasaria si colocaramos un aislante con una eficiencia térmica del 80 %?

¢ Analice el sistema si trabaja 7 000 h por afo.

Solucion:

Este sistema se dividira en tres subsistemas:
1. Tanque.
2. Del distribuidor a procesos.

3. Condensados.

Subsistema 1:

Célculo del area de transferencia de calor (TC) expuesta al medio ambiente:

z-d* ,_(16)*-314
4 4

b) Cilindro del tanque: Ac=n-d-H=3,14-16-5=25m"

a) Fondoytapa (2): Af = .2 =4m?

Awoa = 4 + 25 =29 m?
Célculo de las pérdidas de calor en tapa y fondo:
Qs = h, -At (Tt - ta)
Calculo de hg:
a) ha=h.+h,
b) h,=9,4 +0,052(t1 - ta), para cilindros
c) hya=9,7+0,07(tl1 - ta), para planos

Para fondo y tapa: h, = 9,7 + 0,07(80 - 30) = 13,2 W/m* °C
Para el cilindro: h, = 9,4 + 0,052(80 - 30) = 12 W/m? °C
Q (fondo y tapa) = 13,2 - 4(80-30) =2 640 W



Q (cilindro) = 12 - 25(80 - 30) = 16 000 W

Qi = 18 640 W

Equivalente a combustible por afio:

186401- 3600s 7000h kcal kgc 13020 kcal
S a 41903 10300kcal a

Es decir: Pc =13 tc/a.

Subsistema 2:

Para los tramos de las tuberias 1, 2 y 3:
~ 60-50+100-80+100-20

Dm 87mm
50+80+ 20

Pm — 6-50+13-80+6-20 _97ata
50+80+ 20

Lt =50+ 80 + 20 =150 m

Para 9,7 ata la temperatura de saturacion es 176 °C.

Calculo de hg:

h, = 9,4 + 0,052(176 - 30) = 16,9 W/m” °C

Q (tubos) = At - hy(Tv - ta)

At=314-d-Lt=3,14-0,087 - 150 = 41,8 m°

Q (tubos) = 41,8 - 16,9(176 - 30) = 10,42 - 10° W

Equivalente en combustible:

10,42 - 10*- 0,7/10° = 72,8 tc/a

Para el calculo de las pérdidas en valvulas y bridas se usara la siguiente longitud
equivalente (tabla 2.5):

Tabla 2.5 Pérdidas en valvulas y bridas

Valvulas o Long. equivalente (L")
bridas
1” 0,5m

2 1,0m
4” 20m
6
8

3,0m
40m




Para el caso analizado:

3Vde2’=3m 6Vded4d’=12m
3Bde2"=3m 6Bded4”=12m
L’ (total) = 30 m

Entonces se tendré :

Aax = 3,14 - 0,087 - 30 =8 m’

Qax =8 -16,9(176 - 30) = 19,8 - 10° W
Equivalente en combustible:

19,8- 10° - 0,7/10° = 13,5 tc/a

Total de consumo en tuberias de vapor:
Pct=13+ 72,8 + 13,5=199,3 tc/a

Subsistema 3:

Para la tuberia de condensado:

At = 0,048(3,14)85 = 12,8 m°

Calculo de hg:

h, = 9,4 + 0,052(80 - 30) = 12 W/m’ °C

Q (cond.) =12,8 - 12(80 - 30) =7 680 W

Long. equivalente = 5(V) + 3(B) =8 m

Aeq.=0,048 -3,14-8=12m"

Q' (cond.)=1,2-12(80-30) =730 W

Q (cond. total) =8 410 W

Equivalente en combustible:

8,41 - 10° - 0,7/10° = 6,1 tc/a

Gasto general de combustible por pérdidas:

99,3 + 6,1 = 105,4 tc/a

Considerando el precio del combustible de $ 190 por tonelada, el gasto seria de
$ 20 026 por afio.

Si se utilizara un aislante de un 80 % de eficiencia térmica, entonces las pérdidas
serian un 20 % del sistema no aislado, es decir:

105,4 - 0,2 = 21,08 tc/a

Lo que representa un ahorro de $ 16 021 por afio.

Porcentaje de pérdidas por aislamiento:

Tanque de agua 12,4 %




Tuberias de vapor 70 %
Accesorios 12,9 %
Condensado 4,7 %

Algunos aspectos del sistema para analizar:

e Las pérdidas de energia térmica de un sistema no deben ser mayores del 5 %.

La VR principal solamente, la No. 2 no es necesaria.

La temperatura del agua para alimentar la caldera debe estar muy baja.

De las dos V.R. de 6 ata solo es necesaria una de mayor capacidad.

Nota: Este método es aplicable a cualquier tipo de aislamiento.

2.6 Investigaciones en aislantes térmicos cubanos

De acuerdo a las propiedades que se enumeran a continuacién, se procedera a la
eleccion entre los diferentes tipos de aislantes, y en muchos casos a una seleccion entre
las diversas densidades de una misma especie de aislantes.
Los aspectos mas importantes que deben cumplir los aislantes térmicos son:
e Adecuada conservacion de sus propiedades con el tiempo (que no envejezcan
prematuramente).
¢ Que no originen efectos corrosivos en los materiales cubiertos.
e Ausencia de reacciones quimicas con los materiales con los que entra en
contacto.
¢ Resistencia a los diferentes agentes de destruccion (resistencia a los roedores, a
los gusanos, etc.)
e Resistencia al fuego (inflamabilidad o autoextinguibilidad).

¢ Facilidad operativa en el trabajo para ser colocados.

Sin embargo, si por determinadas razones un aislante no cumple todos los
requerimientos, siempre es posible utilizarlo completandolo con la ayuda de un
revestimiento complementario, para que el conjunto asi realizado responda a las
condiciones impuestas.

De acuerdo con la clasificacion, el presente material se enfoca hacia el campo de los

aislantes ordinarios, de origen vegetal y de estructura pulverulenta o fibrosa, tomando



como patrones de referencia los aislantes constituidos por amianto, magnesia y bagazo,
gue son los més difundidos en el pais.

Los resultados obtenidos por diferentes especialistas sobre la dependencia del poder
aislante de un material determinado respecto a la estructura de este, son validos en
numerosas ocasiones. Sus otras propiedades son funcion de su naturaleza (resistencias
a las temperaturas mas o menos elevadas, propiedades mecéanicas y quimicas, etc.) Se
hace necesario prestar especial atencion a la influencia que ejercen estas propiedades
sobre la conductividad térmica, la estructura del material y los factores asociados a la
misma.

Se ha logrado obtener un aislante cubano a partir de la mezcla del bagazo y el amianto
del pais, adecuado para las tuberias de vapor y jugo, asi como para equipos de la
industria azucarera. EI mismo ha sido evaluado con magnificos resultados que se
corresponden con las necesidades de esta importante industria. Estos materiales
aislantes se corresponden con la patente nimero 33771.

Es importante saber en qué grado la conductividad térmica depende de la temperatura,
ya que esta varia en el curso de la propagacién del calor. Para muchos materiales esta
dependencia es lineal. En calculos practicos la conductividad térmica es usualmente
determinada por una media aritmética de las temperaturas limites de la sustancia, y esta
media es considerada constante.

Para calculos donde se necesita exactitud, la conductividad térmica puede ser
determinada por un procedimiento experimental del material en cuestion. En célculos de
ingenieria, los valores de conductividad térmica (k) son usualmente obtenidos de fuentes
bibliograficas. La conductividad térmica (k) para sélidos solo puede ser determinada por
métodos experimentales.

Recordemos que la ecuacion que expresa la ley de Fourier puede ser descrita de la
siguiente manera:

Q = k A At/AX

Partiendo de esta ecuacion y considerando un flujo de calor a través de una seccion de
espesor (dx) y una distancia (x) del centro de un cilindro, se tendra:

-kdt = Q dx/A

Max Jakod sugirio la siguiente ecuacion:

Q=KkAm (t; - t)/®

Donde:

®: Factor de curvatura, que aparece graficado en funcién de d»/d; en la literatura.



Luego, para determinar la conductividad térmica (k) solo faltan los valores de
temperaturas, el espesor del aislante y la razén de flujo térmico.

En las investigaciones se utiliza el método del tubo, que consiste en utilizar un tubo de
cobre de un metro de longitud efectiva, dentro del cual se sitla una resistencia eléctrica
de 8 ohms, que sera la que suministrara el calor necesario.

Las mezclas aislantes que se investigaron se colocaron sobre el tubo en forma de
medias cachas y con diferentes espesores. Antes de colocar las mezclas se situaron seis
termopares (Cu-Co), separados de la superficie del tubo por laminas de mica, para
obtener de esta forma la temperatura media interior del aislante. En la superficie exterior
del aislante se colocaron dieciocho termopares, correspondiendo tres a cada termopar
interior."

En las tablas 2.6 y 2.7 aparecen los resultados experimentales. Tomando como
patrones al asbesto como A, la magnesita al 85 % como B, y la mezcla tierra-diatomea-
asbesto-aglutinante como C, se puede notar que las mezclas estudiadas 5, 6, 7, 8, 11, 12

y 13 son intermedias entre los patrones Ay C, y no se hallan muy lejanas del B.

Tabla 2.6 Comparacion de las mezclas estudiadas con los patrones

Mezclas Valores de Relacién Densidad Relacién
patrones Kmedia mezcla/patrén aparente mezcla/patrén
No.5
A menor 0,53 mayor 1,06
B mayor 1,68 mayor 2,60
C mayor 1,20 mayor 2,10
No.6
A menor 0,67 menor 0,93
B mayor 2,05 mayor 2,30
C mayor 1,43 mayor 1,86
No.7
A menor 0,73 menor 0,58
B mayor 2,23 mayor 1,43
C mayor 1,24 mayor 1,15

! Esta técnica aparece detallada en el articulo: «Mezcla de aislantes con bagazo», publicado en la revista

Centro Azucar, IV (1), Universidad Central «Marta Abreu» de Las Villas, Santa Clara, ene.-abr., 1977.



No. 8
menor 0,59 menor 0,79
B mayor 1,81 mayor 1,95
C mayor 1,25 mayor 1,58
No. 11
(40-60)*
A menor 0,69 menor 0,44
B mayor 2,10 mayor 1,09
C mayor 1,47 mayor 0,89
No. 12
(30-70)**
A menor 0,47 menor 0,53
B mayor 1,40 mayor 1,30
C mayor 0,87 mayor 1,11
No. 13
A menor 0,65 menor 0,51
B mayor 2,03 mayor 1,26
mayor 1,41 mayor 1,02

*Porcentaje de bagazo tamizado usado
**Porcentaje de amianto cubano

Tabla 2.7 Contenido de cada mezcla estudiada

Mezcla No. 5

Hidrato de cal 20-22 %
Yeso 30-32 %
Feldespato 30 %
Bagazo de molienda 16 %
Mezcla No. 6

Hidrato de cal 35-37 %
Yeso 32-34 %
Bagazo de molienda 30 %
Mezcla No. 7

Amianto cubano 76 %
Bagazo tamizado 7 mesh 24 %
Mezcla No. 8

Hidrato de cal 30 %




Yeso 47 %
Bagazo tamizado 7 mesh 23 %
Mezcla No. 11

Bagazo tamizado 10 mesh 40 %
Amianto cubano 60 %
Mezcla No. 12

Bagazo tamizado 8 mesh 40 %
Amianto cubano 60 %
Mezcla No. 13

Bagazo tamizado 7 mesh 35 %
Amianto cubano 65 %

Los resultados generalizados aparecen en la figura 2.6.
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Figura 2.6 Conductividad térmica de los aislantes

Todas las mezclas fueron sometidas a altas temperaturas (100-400 °C).

Todas estas mezclas estan compuestas por dos 0 mas de los solidos siguientes:
e Feldespato (40-60 %).
e Bagazo natural (2-15 %).
e Bagazo tamizado (5-40 %).



e Hidrato de cal (2-5 %).
o Yeso (2-4 %).

¢ Amianto cubano (Escambray, 20-60 %).

Las mezclas que contienen bagazo en cualquiera de sus dos formas dan valores de
conductividad térmica (k) y de densidad aparente mas bajos que cuando estos
componentes no estan presentes (mezclas 11, 12, 6, 8 y 5).

Para las demas mezclas, aunque posean una densidad aparente mayor que el patron
A, el valor de la conductividad térmica (k) a temperaturas moderadas es inferior. Se nota
también que las mezclas 6, 8, 11, 12 y 13 superan a este patrén en los dos aspectos
mencionados, sobre todo en el valor de la conductividad térmica (k) para cualquier
temperatura media.

En cuanto al valor de la densidad aparente, el patron C solo es superado por la mezcla
No. 11, y en cuanto a los valores de la conductividad térmica (k), a temperaturas medias
sobre los 120°C, es superado por la No. 12.

De las mezclas investigadas, las que mejores resultados generales han dado son las
No. 7, 11, 12 y 13, dentro de las cuales la 11 es la de menor densidad aparente (40 % de
bagazo tamizado).

Todas las mezclas con un aumento de la temperatura tienden a disminuir el valor de la
conductividad térmica (k), lo que constituye una propiedad intrinseca de estas, contraria a
los dos patrones y favorable para t,, moderadas y altas.

En la mayoria de las mezclas que contienen bagazo y amianto, su variacion respecto a
la temperatura es lineal, no ocurriendo asi con las que contienen feldespato. El por ciento
maximo de bagazo esta condicionado por el aglutinamiento de la mezcla (40 %).

Para el bagazo tamizado los mejores resultados se obtuvieron para un tamiz entre 9 y
10 mesh, aunque estos estan en dependencia del por ciento en peso del bagazo en la
mezcla.

Se puede decir como regla general que el bagazo tamizado da valores de k;,, mas bajos
gue el bagazo comun para un por ciento en peso similar. Para valores de mesh menores
de 7, el por ciento de meollo sobrepasa al por ciento de fibras cortas del bagazo. Este
ocupa la mayoria de los pequefios poros, provocando un aumento de k;,. Es de notar que
a medida que aumenta el numero de mesh, el valor de k., tiende a disminuir hasta un

valor aproximado de 12 mesh.



En la tabla 2.8 aparecen algunos resultados de las pruebas mecanicas, donde se
puede constatar las ventajas de las mezclas sobre los patrones. Las mezclas restantes

dieron valores superiores a los expuestos.

Tabla 2.8 Pruebas mecanicas

Compresién (kg/cm?) 22 [32[74 19 [36 ] 58 [ 29
Cortante (kg/cm?) 21 |16 (22 |18 15 | 27 | 20
Flexién (kg/cm®) No [ No| No | No | No | No | No
Traccion (kg/cm?) 263 | 20 | 166 | 22 | 60 | 65 | 103

Conclusiones:

e Se puede utilizar el bagazo para formar mezclas aislantes, para la proteccion
ambiental de equipos y tuberias, siempre que sea en proporciones definidas.

e Las mezclas que contienen un alto por ciento en peso de feldespato no son
recomendables como aislantes térmicos de equipos y tuberias, debido a su alta
densidad aparente, y a los valores de conductividad térmica.

e Pueden ser utilizadas para temperaturas interiores entre 100 y 400 °C.

e Todas las mezclas poseen valores de resistencia mecdénica superiores a los
patrones, por tanto, pueden usarse en lugar de estos.

e Estas mezclas pueden clasificarse en:

a) Aislantes masicos.

b) Aislantes de altas temperaturas.
Esta metodologia se aplicé en un central azucarero, en el cual, después de lograr el
estado de aislamiento y de aplicar el sistema de ecuaciones propuesto, se pudo obtener

la informacién que se muestra a continuacion en la tabla 2.9.

Tabla 2.9 Caracteristicas del aislamiento en este ingenio (espesor, mm)

Elemento a aislar Real Norma 600-16 Calculado
Tuberia de VD a turbo 45-48 90 75
Tuberia VE en C.calderas 20-36 60 50-55
Condensados varios 0-30 35-50 35
Equipos tecnolégicos 28-38 50 40




La determinacion del espesor 6ptimo del aislamiento de una tuberia o equipo reclama
un profundo analisis técnico, econémico y social, pues si bien a medida que se aumenta
el espesor, las pérdidas de calor y el costo de operacion disminuyen, por otro lado los
costos en material y montaje se incrementan. Su valor éptimo seria entonces aquel que
proporcione los menores costos totales anuales. Pueden calcularse los valores promedio
de los diametros nominales, las presiones y longitudes para las diferentes tuberias de
vapor y los condensados de la fabrica, con el fin de determinar los costos por pérdidas de

calor con exactitud satisfactoria cuando no existe el espesor adecuado.



CAPITULO 3 PRINCIPIOS DEL METODO PINCH (ANALISIS DE
INTERCAMBIADORES DE CALOR EN CASCADA)

3.1 Introduccién ala sintesis de redes de intercambiadores de calor

La sintesis de redes de intercambiadores de calor (RIC), conocidas como HEN (Heat
Exchanger Network) es un método termodinamico que tuvo su debut a mediados de los
afios sesenta y su desarrollo en los setenta, a raiz de la crisis energética mundial
imperante en esos momentos. Los resultados obtenidos en el terreno préctico en varias
empresas petroleras han estado, desde el punto de vista econdmico, aproximadamente
entre el 20 y el 30 % del ahorro energético. Es por ello que la aplicacién de este método
se ha extendido no solo a refinerias de petréleo, sino también a cualquier industria de
procesos quimicos. No obstante, si bien la tendencia en el mundo contemporaneo en
cuanto a la lucha por el ahorro energético se centra fundamentalmente en el
perfeccionamiento del aislamiento y en técnicas de recuperacion de energia residual que
permitan mejorar la eficiencia térmica de los equipos instalados, no se puede olvidar que
desde el comienzo de la era industrial, los ahorros de energia més espectaculares se han
logrado mediante la modificacion del esquema tecnoldgico de procesos.

Este método de sintesis de RIC constituye una poderosa herramienta que encierra un
procedimiento termodindmico bien estructurado para una optimizacién técnico-
econdémica de una red de intercambiadores de calor.

Los objetivos que se pueden alcanzar con la aplicacion de este método de retroajuste a

una red de intercambiadores de calor son, entre otros, los siguientes:

e Obtener la maxima eficiencia termodindmica con los calores intercambiados
técnicamente entre las corrientes frias y calientes del proceso.

e Obtener el minimo consumo energético a partir del intercambio térmico entre las
corrientes del proceso y las corrientes utilitarias de calentamiento y enfriamiento.

e Obtener una sintesis de RIC que sea lo mas econ6mica posible, con un nimero

de equipos minimos.



La cuestion mas importante en el proceso de disefio de sintesis de redes de
intercambiadores de calor es el poder transferir el exceso de energia de una gama de
corrientes calientes a otra gama de corrientes frias que lo requieran.

Este problema de sintesis de RIC esta formulado como sigue:

Dado un numero de corrientes calientes de proceso para ser enfriadas desde la
temperatura de entrada (T,) hasta la temperatura de salida (T,), y un numero de
corrientes frias de procesos para ser calentadas, desde una temperatura de entrada (t;)
hasta la temperatura de salida (t,), debe encontrarse una red de recuperacién de
intercambiadores de calor que opere en régimen permanente, de modo que minimice el
costo total, previendo que el flujo masico de las corrientes y sus cambios de entalpia sean
dados o puedan ser calculados. También son conocidos los datos de las utilidades de
calentamiento y enfriamiento aprovechables del proceso.

Varias suposiciones y/o simplificaciones se imponen usualmente para llevar a cabo las

sintesis de RIC:

e El costo de una RIC es la suma del costo de inversion anualizado de los
intercambiadores de calor (CAP) y del costo anual de las utilidades (cu):
CT =r.(CAP) + cu ($/afio) (1)
Donde:
r: razon de retorno

e Los costos de inversion son reducidos al costo de los intercambiadores de calor,
ya que faltan los costos de tuberias y bombeo, los cuales pueden ser los mismos

en un retroajuste de redes.

NHU
CAP = ) ai +bi(Ai)® )
i=1
Donde:
NHE: Numero de parejas o corazas, dependiendo del modelo de intercambiador de
calor aplicado.

e El costo de las utilidades se calcula por la siguiente expresion:

NHU NCU

CU = > (phu-Qhu), + X (pcu-Qcu) 3)
K=1 i=1

Donde:

NHU: NUumero de tipos de utilidades de calentamiento

NCU: Numero de tipos de utilidades de enfriamiento



Qhu/Qcu: Calor de las utilidades de calentamiento/enfriamiento

phu/pcu: Costo unitario de las utilidades de calentamiento/enfriamiento.

En 1969, una definicion convencional de los problemas de sintesis de HEN fue
presentada por MASSO y RUDD. Liu y Pehler introdujeron el problema de la sintesis de
RIC multiobjetivos en 1982 y 1983 respectivamente, cuestion cuyos puntos esenciales se
resumen a continuacion:

Existen Nh corrientes calientes Shi (i = 1, 2..... Nh) que seran enfriadas, y Nc
corrientes frias Scj (j = 1..... Nc) que seran calentadas. Con cada corriente se asocian las
temperaturas de salida (Tj) y de entrada (Ti) (en °C), y la razén de capacidad calorifica
(ci), donde ci = MfCpf (en kwW/°C). Existen también corrientes de calentamiento utilitario
(Nhu) y corrientes de enfriamiento utilitario (Ncu).

También el método de sintesis de RIC en general prevé que el costo de inversion de Ns
intercambiadores de calor, que se denota Cei, CHi y Cci respectivamente, pueden estar
correlacionados por expresiones empiricas.

El costo total segun la expresién No. 1 puede ser escrita de la siguiente forma:
b b b
Ct =r(Za AEi+za AHi+aACi)+ Y (phu-hu), +32(pcu-cu) (4)
K

Donde:
r: Por ciento de retorno inicial (10-20 %).
ay b son constantes y b varia tipicamente entre O y 1.
Las simplificaciones que se usaban para la solucién de estos problemas en los inicios
del desarrollo de este método eran las siguientes:
e Uso de un solo paso a contracorriente en intercambiadores de calor de tubo y
conchas.
e No hay cambios de fase.
e Igual valor de Uq en todos los intercambiadores de calor.
e Temperaturas independientes de las capacidades calorificas de las corrientes del
proceso.
e Temperaturas minimas de aproximacion constante entre las dos corrientes de

proceso y entre las de procesos y las utilitarias.

Este método sufri6 grandes progresos durante la década de los ochenta y ya no es

necesario introducir ninguna de estas simplificaciones en la actualidad.



La evolucion de la tecnologia Pinch al analisis Pinch

En los afios setenta surgid la tecnologia Pinch (TP) como una herramienta para el
mejoramiento del disefio de procesos contra la generalizada crisis energética mundial.

Su principal contribucion fue dar al ingeniero conceptos simples, los cuales fueron
usados de forma interactiva. Utilizando los conceptos de la tecnologia Pinch el ingeniero
puede ser un controlador.

Ellos pueden usar blancos (objetivo), tomar en cuenta la operabilidad, disposicién en
planta, seguridad, etc., y guiar el disefio hacia la solucién, donde no solo se toma en
cuenta la eficiencia térmica, sino que también sea industrialmente aceptable (entrada del
ingeniero).

A mediados de los afios ochenta Gunderson y Naess publicaron un trabajo sobre esta
tecnologia aplicada al disefio de RIC. Estos investigadores dieron principalmente atencion
a la tecnologia Pinch, enfatizando en su contribucién a la definicion de la estructura del
intercambio.

Sus principios se basan en conceptos de calor y en principios termodinamicos
analizados, y su estrategia principal es numerar a priori blancos (objetivos) del disefio
central (analisis de las reglas termodinamicas).

En sus comienzos esta tecnologia surgi6 como una herramienta de trabajo para el
disefio de redes de intercambiadores de calor y su caracteristica principal consistia en
darle al disefiador conceptos simples para interactuar con el disefio. Difiere de los
métodos de caja negra; el que los usa siempre conoce con detalles y profundidad el
control de los mismos. La tecnologia Pinch fue reconocida como una herramienta que no
se restringia solamente a la conservacion de la energia, sino que podia aplicarse a la
ingenieria de procesos en general y tenia mucho que expresar acerca del disefio de
reactores, reciclajes de procesos, esquemas de separacion, disefios de sistemas de
servicios, focos de emisién, procesos a bajas temperaturas, integracion de procesos
discontinuos, optimizacion de la caida de presion, disefio multibases, sistemas
combinados de calor y potencia, esquemas de separacion, integracion de destilacion,
integracion de hornos, disefio general de procesos, etc.

Esta tecnologia y el conocimiento de como debe ser usada en el concepto general de la
ingenieria de procesos se encuentran en continua evolucién. En los momentos actuales
se aprecia que el disefio de planta de proceso y el sistema de servicios pueden ser

conducidos simultaneamente, logrando sistemas 6ptimos.



El resultado es una herramienta propia de la ingenieria de procesos, que ha sido
aplicada sucesivamente a industrias de procesos tales como: petréleo, petroquimica,
pulpa y papel, cemento, acero, farmacéuticas, etc. También se ha dirigido a objetivos no
energéticos, entre los que se encuentran: costo capital (inversion), operabilidad vy
emisiones, etc. A partir de aqui ha surgido una teoria general para la integracion del
disefio de sistemas y procesos energéticos.

El sentir de la metodologia ha cambiado. En esencia se ha ampliado y el énfasis se ha
colocado sobre los objetivos en lugar del disefio. En la practica esta se utiliza
primeramente para el andlisis de procesos, para ello se acerca mas a un andlisis Pinch
gue a una tecnologia Pinch.

Morgan explica que esta metodologia es usada para ampliar opciones de alternativas
antes de entrar en el disefio integral del sistema analizado.

Es usada para antes del disefio y no esta restringida a la RIC solamente.

3.2 Metodologia del analisis Pinch

La tecnologia Pinch comienza con el analisis del flujo de calor del proceso.
Tradicionalmente los disefiadores calcularon la integracién del calor sobre la posicion de
los perfiles de las corrientes frias y calientes en un diagrama de temperatura-entalpia.

Como se muestra en la figura 3.1, esto es facil: se lleva a cabo sobreponiendo
justamente una corriente caliente y una fria, estas son operadas por la diferencia minima
de temperatura (Atmin).
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Curvas de conposicion
caliertes

Figura 3.1 Curvas compuestas simples

La gran curva compuesta es construida con los mismos datos con los que se

construyen las curvas de composicion simples. Esto se realiza aproximando ambas



curvas (fuente y sumidero) (Atmin/2) y restando ambas entalpias en cada temperatura
objetivo.

En este caso, mediante las curvas seleccionadas se pueden determinar las utilidades y
el lugar aproximado para los equipos del proceso. Determinar el acomodo aproximado es
una necesidad para cualquier operacion unitaria en cualquier proceso.

La figura 3.2 muestra un ejemplo donde se utilizan bombas de calor y maquinas de

vapor. El lugar apropiado para la bomba de calor es a través del Pinch del proceso.

Cald > i
aldera ‘1 ) {;:VV

Bomba
Calor

Figura 3.2 Gran curva compuesta

En las dos etapas (1 y 2) sobre el Pinch del proceso se consume vapor de las calderas
y se libera vapor al proceso (AP y MP), generando trabajo de eje. Este proceso, sin la
turbina con extraccion, requiere calor de cualquier forma.

El trabajo de eje generado es adicional y suple a una valvula reductora con una mayor
eficiencia. Las etapas 1 y 2 estan en un lugar apropiado. El trabajo de eje es generado
uno a uno.

La etapa 3 debajo del Pinch esta también en un lugar apropiado, puesto que se genera

trabajo de eje que de otras formas seria condensado con una actividad fria (agua).



Finalmente, la bomba de calor (termocompresién) esta en el lugar apropiado, pues
toma calor debajo del Pinch y lo suministra al proceso con un mayor potencial sobre
aquel. Este vapor intercambia calor con corrientes del proceso.

El concepto de lugar apropiado se aplica a los siguientes procesos o equipos:

¢ Maquinas de vapor.

e Bombas de calor (termocompresion).

e Columnas de destilacion.

e Evaporadores.

¢ Hornos quimicos.

e Cualquier otra operacion unitaria que pueda ser representada en sus términos de

fuente y sumidero.

En las curvas de composicion simples (ver figura 3.1), el calor puede ser recuperado
donde los perfiles se sobreponen, mientras que el excedente (abertura de los terminales)
muestra las necesidades de las utilidades de calentamiento y enfriamiento. Con mas de
dos corrientes se necesita un procedimiento mas complejo, como el que ofrece la
tecnologia Pinch.

Las corrientes son combinadas en términos de sus contenidos de calor para construir
un perfil de composicién de calor al igual que las corrientes frias.

El resultado de las curvas de composicion simples muestra el perfil general de la
disponibilidad de calor y de los requerimientos del proceso como un todo. Esencialmente,
todos los flujos de calor del proceso han sido reducidos a un simple disefio a
contracorriente. Ademas, la aproximaciébn mas cercana es la diferencia de temperatura
minima permisible (Atmin). El punto donde esta aproximacién mas cercana ocurre es
denominado calor recuperado Pinch (ahorrado).

Los extremos en las curvas de composicién grandes determinan los requerimientos
minimos de calentamiento y enfriamiento del proceso en general; estos se denominan
blancos (objetivos) y son fijados antes del disefio. Se basan en los datos de flujo del
proceso y no en la conformacion de los intercambiadores de calor.

La figura 3.3 muestra que el Pinch divide el sistema en dos subsistemas
termodindmicamente separados, cada uno de los cuales es un balance de entalpia con

sus blancos utilitarios (enfriamiento y calentamiento). Esto nos lleva a la observacion de



gue los blancos utilitarios solo seran obtenidos si no hay transferencia de calor a través
del Pinch.

-~

T

Qcmin

I

Figura 3.3 Separacion en subetapas

Para ello solo tenemos que buscar una estructura de red que minimice el consumo de
energia y que garantice la no transferencia de calor a través del Pinch. Con este principio
es facil disefiar plantas eficientemente energéticas.

Realizar el célculo del costo de inversiébn mediante la utilizacion de un valor para Atmin
y basandose solo en la experiencia es un procedimiento imperfecto para obtener este
valor. Con el moderno desarrollo logrado, no es preciso hacer esto. Ahora tenemos la
posibilidad de predecir, aun antes del disefio, el costo de inversibn minimo aproximado
(costo de inversion como meta) desde las curvas de composicion: la aproximacién del
modelo de intercambio de calor a contracorriente verdadera en un intercambiador simple.

Dada la capacidad para estimar las necesidades utilitarias y el costo de inversion para
un valor determinado de Atmin, podemos, antes de la realizacion del disefio, determinar el
valor Optimo para Atmin. También se tiene conocimiento del disefio béasico para la
minimizacion del costo de inversion.

Esto puede ser visto en la figura 3.4, donde la condicién de flujo a contracorriente
requiere de calor para ser transferido verticalmente entre las curvas de composicion.
Otros arreglos pueden tener ventajas locales, pero estos pueden traer como resultado

una degradacion general en las fuerzas impulsoras de transferencia de calor.



En la mayor parte de las circunstancias se requiere un crecimiento del area general
para la mayor parte de los disefios. La transferencia de calor vertical o casi vertical entre
las curvas de composicion reduciria los requerimientos generales del area superficial.

La estructura del espaguetti es una estructura de parejas en intervalos de entalpia, que
imitan parejas verticales de la composicion de supercorrientes. Estas se hallan
compuestas por corrientes individuales con diferentes valores de CP.

Para cada estructura se utiliza la también llamada formula Bath para el blanco a Atmin.

Aer\tes frias

Figura 3.4 Calculo del Ayin

A través de ambas se puede determinar el area minima de transferencia de calor, es
decir, como si se tratara de un intercambiador a contracorriente y 1-1. Esta ecuacion tiene
la siguiente forma:

inltrv corriente ,
. 1 ql
Amin= ¥ |——— z — (4a)
. MLDT . hj
i i
Donde:
gi: Carga de cada corriente.

hj: Coeficiente pelicular de cada corriente.

e Determinacion de los requerimientos minimos de las utilidades (calentamiento o

enfriamiento) y el punto de pellizco.



En la sintesis multiobjetivo, también es fundamental la determinacion de los
requerimientos minimos de las utilidades (calentamiento o enfriamiento) y el punto Pinch

antes de la sintesis del HEN. Los requerimientos utilitarios se determinan en base a:

e Larazodn de flujo de la capacidad calorifica y las temperaturas de entrada/salida de
las corrientes frias y calientes del proceso.
e Las temperaturas de aproximacion de los intercambiadores entre las corrientes de

procesos y entre estas y las utilidades.

El método mas simple para determinar los requerimientos minimos utilitarios es el uso
de la tabla propuesta por Hoffmann y sumarizada por Linnhoff y Flower, llamada tabla de
la posibilidad o tabla problema.

El procedimiento para aplicar el método de sintesis de HEN se desarrolla como sigue:

e Usar los requerimientos minimos de calor en las utilidades.
e Usar el concepto de punto de pellizco (pinch point) cuando se requieran ambas

utilidades.

Determinacién del nimero minimo de equipos mas probables.

Segun Hoffmann, puede determinarse para una sintesis dada por:

Nmin = NH + NC + NHu + NC,, - 1 (5)

Donde:

NH y NHu: Numero de unidades (corrientes) calientes y utilitarias respectivamente.

NC y NC,: Numero de unidades (corrientes) frias, de proceso vy utilitarias
respectivamente.

El numero de corrientes frias y calientes (NH, y NC,) que se sustituye en la ecuacion
anterior debe relacionarse con la pregunta: ¢qué utilidades de calentamiento o
enfriamiento son realmente necesarias? La respuesta esta en la tabla de probabilidades.

Esta ecuacion supone que parejas de corrientes pueden ser confeccionadas con una
corriente fria y una caliente. Esta ecuacién ignora la ATmin supuesta y la posible
existencia de las temperaturas del Pinch. Por esta razon, se aconseja su aplicacion de
forma separada por encima y por debajo del punto Pinch. Esta ultima conclusion sugiere
una prueba especial para minimizar el nimero de unidades (sintetizando un ndmero de

utilidades o una energia 6ptima).



En el contexto practico, una red de intercambiadores de calor podra incorporar tan
pocas unidades de intercambio como sea posible. Esto garantiza usualmente el
abaratamiento de la red en términos de cambio en el equipamiento, trabajo de tuberias,
mantenimiento, control, etc. La inspecciéon de ecuaciones de costo simplificadas que se
utilizan en los problemas tratados en la literatura revelan, no obstante las simplificaciones,
una justificacion similar para redes que incorporan el minimo de unidades.

Se puede identificar cuél sera el nimero minimo de unidades aplicando la regla
matematica de Euler:

U=N+L-S

Donde: (6)

L: Numero de lazos independientes.

U: Namero de unidades.

N: Numero total de corrientes (de procesos y utilitarias).

S: NUumero de componentes de separacion en una red.

Regla termodinamica de las parejas

Es necesario crear una RIC inicial que maximice la eficiencia termodinamica de
intercambio de calor entre las corrientes de proceso y las utilitarias y que minimice el
costo de inversion de las unidades; este paso depende de las siguientes cuestiones:

e ¢ Cuantas corrientes calientes y frias son intercambiadas?

e ¢ Cuantos calentadores y enfriadores deben ser usados?

Para obtener una mejor eficiencia o acercarnos al intercambio de calor entre las
corrientes calientes y frias, se recomienda el uso de la siguiente regla termodinamica de
las parejas, que establece que las corrientes calientes de procesos utilitarios deben ser
aparejadas consecutivamente en un orden decreciente de las temperaturas promedios de
las corrientes.

Aqui esta regla se describird no solamente con el aparejamiento de las corrientes de
proceso, sino que si las temperaturas finales de las corrientes no logran alcanzarse por el
intercambio entre ellas, esto se llevara a cabo mediante un equipo auxiliar (calentador o
enfriador) utilitario. Es decir, que este aspecto se tomara en cuenta cuando se entrelacen

dos corrientes de proceso/utilitario como ultimo recurso.



Es importante el cumplimiento de esta regla de las parejas para lograr un sistema que
sea termodindmicamente aceptable.
En resumen, para obtener la solucion primaria de una RIC deben satisfacerse los

siguientes criterios multiobjetivo:

e Usar las cantidades minimas de calentamiento y enfriamiento utilitario.
e Usar las cantidades minimas de unidades por debajo y por encima del Pinch.
e Aproximarse a un intercambio de calor eficiente entre las corrientes frias y

calientes.

Sintesis evolutiva de una RIC perfeccionada.

Este es uno de los pasos determinantes en la sintesis multiobjetivo de una RIC y en el

perfeccionamiento evolutivo inicial de la red, el cual tiene como objetivos:

e Arribar a una eficiencia termodinamica con los calores intercambiados entre las
corrientes calientes y frias.

e Obtener una RIC econédmicamente atractiva con un nidmero minimo de unidades.

Debido a las consideraciones anteriormente mencionadas, este método es denominado
aproximacién termodinamica.
Consiste en los siguientes pasos clave:
a) Determinacién de los requerimientos minimos de calentamiento y enfriamiento
utilitarios del Pinch y del numero minimo de unidades més probables (Npin).
b) Minimizacion del nimero de unidades para la reduccién del costo de inversion a

través de la amalgama sistematica de unidades.

La idea basica de este paso es actualmente muy simple y puede ser ilustrada a partir
de la expresion del costo como una funcion de las areas de transferencia de calor.

A partir de la expresion del costo de inversion para intercambiadores de calor (tomado
como 0,6), podemos escribir las siguientes desigualdades:

a (A°H; + A’H, + A°H,)) > a (AH; + AH; ..... + Ahy)° (7)

para0<b<1

a (A’H; + A°H, + ...+ A’Hy) > a (AH; + ... AH,)® + a (AH; + .... AH,)” + a (AH, + 1+

..... + Ahj)° (8



Estas ecuaciones implican que en un crecimiento del area total de transferencia de

calor de los intercambiadores, el costo de inversion de estos puede reducirse si:

e Pueden unirse varios intercambiadores de calor.
e Serd usado un numero pequefio de intercambiadores de calor.
e Se aplica la regla termodindmica de las parejas a la RIC con una modificacion de

un numero minimo de unidades.

Para la implementacion del segundo y tercer pasos de la aproximacion termodindmica,
se introdujo un minimo béasico de reglas evolutivas, asi como los conceptos de
rompimiento del poso y lazo. Estas reglas son de aplicacion secuencial en su orden
numeérico:

1. Regla No. 1: Suprimir, cambiar o combinar unidades, asi como reducir el nimero
de unidades en una sub-RIC local seleccionada, y minimizar los cambios
requeridos en las sub-RIC adyacentes, debido a cambios en las cargas de

calentamiento o enfriamiento.

Cuando se seleccionan candidatos para modificaciones de unidades se escogen
inicialmente un calentador o un enfriador excesivo que exceda los requerimientos de
calentamiento o enfriamiento minimos A partir de aqui ocurrird un intercambio excesivo
con una pequefia carga de calor que excedera el nimero casi minimo de unidades (debe
evitarse cualquier modificacién en intercambios simples de parejas a corrientes frias o
calientes).

Si una modificacion a una unidad seleccionada en una sub-RIC da una extension de
modificaciones estructurales para otras sub-RIC adyacentes, entonces debe ser evaluado

otro candidato para modificaciones de unidades.

2. Regla No. 2: Cambiar calentadores o enfriadores para aproximarse a un
intercambiador de calor entre corrientes termodinamicamente eficientes, a través
del siguiente procedimiento:

a) Cuando cambiamos un calentador (o enfriador) entre parejas de corrientes
de procesos frias (0 calientes), siempre cambiamos el calentador (o

enfriador) de la porcién de temperatura mas baja (0o mas alta) a la porcion



de temperatura mas alta (o0 mas baja) de la pareja de corrientes frias (o
calientes).

b) Cuando cambiamos dos parejas de calentadores (o enfriadores) con dos
corrientes diferentes de proceso frias (o calientes), siempre cambiamos el
calentador (o enfriador) de una corriente a otra, de forma tal que la
combinacioén resulta un calentador (o enfriador) con una temperatura media

alta (o media baja) en sus temperaturas de entrada y salida.

3. Regla No. 3: Reducir el numero de unidades mediante la eliminacion de parejas
repetidas entre dos corrientes frias y calientes de proceso en una RIC dada en
particular. Si un numero dado de RIC en particular contiene una sub-RIC local, en
la cual las corrientes calientes (o frias) aparejan las mismas corrientes frias (o
calientes) que han sido aparejadas antes, debe eliminarse una de ellas (parejas
repetidas).

4. Regla No. 4: No dividir una RIC ya dividida para minimizar el nimero de unidades

y reducir la pérdida de energia disponible durante el intercambio de calor.

Basado en el costo de inversion de los equipos (segun el area de intercambio de calor)
y en el costo de las utilidades (dadas las curvas de composicion), es posible determinar el
costo total para cualquier Atmin a priori del disefio final. De esta forma, el ingeniero puede
optimizar el proceso. Es decir, el método Pinch guia al disefiador a integrar los costos de
inversion y de energia con vistas a optimizar el proceso para cualquier etapa. Ademas de

tener en cuenta los costos, cuenta con basamentos termodinamicos (figura 3.5).
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Diagrama de cebolla y principio mas/menos

Ambos conceptos estan muy relacionados. El principio de mas/menos se halla
relacionado con cambios en el proceso (pero no con cambios quimicos). El diagrama de
cebolla es usado para representar la jerarquizacion del disefio del proceso.

Por ejemplo, segun el diagrama se comienza por el reactor necesario para la sintesis y
conversion de la alimentacion en productos. Una vez que el disefio del reactor ha sido
ajustado, comprendemos la necesidad de separar los productos de la alimentacién no
convertida, entonces disefiamos el proceso de separacion (destilacion, evaporacion y
otras) cuando el disefio del separador es ajustado, y tendremos los datos de las
corrientes.

Otros datos son:
e Superfocos.
e Diagrama de cebolla.
e Curvas de composicion balanceadas.
e Diagrama de rejilla balanceada.
® Principio mas/menos.

e Aproximacion total.

Este método es equivalente a la corteza de la cebolla que protege todo su interior. Se

comienza por el reactor centro; una vez conocidos las reacciones, reciclo,



concentraciones y productos, se puede pasar a un disefio del proceso de separacion
(segunda capa de cebolla). Tenemos ahora los balances basicos de masa y calor,
entonces pasemos al célculo del sistema de recuperacion de calor (RIC). Finalmente, se
necesita conocer el sistema de utilidades, es decir: ¢qué cantidad?, ¢cudles?, ¢dbénde?
La piel de la cebolla esta constituida por el sistema de curvas de composicion grandes.

El concepto del principio de mas/menos es esencialmente una generalizacién del
acomodo apropiado. Utiliza las curvas de composicion para identificar los cambios en el
proceso, retrocediendo al diagrama de cebolla.

En una columna de destilacion sometida a cambios, si la presién de la columna se
reduce, las temperaturas de condensacion y ebullicion descenderan también y cambiaran
la distribucion de la energia.

El condensador no atraviesa el Pinch, entonces hay un menos (=) y un mas (+) en el
balance de la entalpia de la corriente caliente debajo del Pinch. El efecto se cancela. No
hay un cambio neto en la utilidad resultante del cambio de temperatura del condensador.

La caldereta por contraste estaba originalmente «acomodada» sobre el Pinch como
resultado de un cambio de presién. Hay un menos (-) sobre el Pinch y un mas (+) debajo
de este en el balance de la entalpia de la corriente fria, lo que da como resultado una
reduccién de los focos calientes y frios de las utilidades.

Esencialmente, la columna de destilaciéon puede funcionar ahora sobre un flujo de calor
integrado (figura 3.6).

El principio de mas/menos es la formulacion deseable para los cambios en el proceso
(relativos a la destilacién, reactores, etc.), lo que proporciona al disefiador una guia

valiosa.
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Figura 3.6 Principio de mas/menos

Curvas de composicién balanceadas y rejillas balanceadas

Las curvas de composicion balanceadas representan las corrientes de proceso y las
utilidades en una sola construccion. Las utilidades se integran a las corrientes de proceso,
asi como el balance cercano de entalpia total. Estas curvas son las requeridas para una
visualizacion clara de la transferencia de calor total (utilidad/proceso y proceso/proceso) y
para los Pinch utilitarios (figura 3.7).

Figura 3.7 Curva de composicion balanceada



El diagrama de rejilla balanceada consiste en datos de corrientes de procesos y
utilidades, del mismo modo que en las curvas de composicién balanceadas. La base de
este tipo de diagrama son los cambios en el proceso y los valores optimizados para

ATmin, obtenidos a través del superblanco (superobjetivo) (figura 3.8).
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Figura 3.8 Rejilla balanceada

El error mads comin que se comete, segun la experiencia del uso del método del
andlisis Pinch, es considerar la selecciéon de las utilidades antes del disefio. El disefio
debe llevar como basamento las curvas de composicion balanceadas y la rejilla
balanceada. Todo esto debe obtenerse antes de poner los objetivos utilitarios y los

cambios posibles en el proceso de optimizacion.

Aproximacion total

Se presentara la forma l6gica de usar esta metodologia de andlisis Pinch, donde se
integran todos los conceptos expuestos hasta el momento.

Siguiendo la secuencia légica de la figura 3.9, el disefiador se percatara de que se
debe hablar de una metodologia para el andlisis Pinch y no de una tecnologia Pinch. Al
inicio, el diagrama de la rejilla da las reglas del disefio para las RICs; este paso es el mas
importante dentro del proceso. El analisis Pinch se ha evaluado dentro de una
metodologia general para todo disefio de procesos.

El enfoque siguiente ha resultado muy efectivo para el desarrollo de proyectos de

retroajuste en planta dirigidos a la reduccién del consumo de energia:



e Andlisis sistemético de las operaciones y del disefio de procesos de las unidades
importantes y el sistema de utilidades, con la ayuda de modelos realizados por
computadora. Los modelos se alimentan comunmente con los datos de la planta y
forman una base para cuantificar los incentivos y costos de las mejorias
propuestas.

e Desarrollo de mejorias operacionales y de disefio que requieren poca 0 hinguna
inversion inicial.

e Desarrollo, mediante simulacién, de un proceso alternativo como parte de un plan
estratégico general para la renovacion de la planta.

e Definicibn y disefio detallado de planes individuales de retroajuste, dentro del
contexto del plan general. Una consideracién importante es mantener los
proyectos con una magnitud razonable para asegurar la terminacion dentro de los

planes para la planta.

El algoritmo para el célculo del area general esté referido en la figura 3.9.
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Figura 3.9 Metododologia de aplicacion de la tecnologia Pinch

Uso de la tecnologia del pellizco para el proceso de retroajuste

El retroajuste de proyectos ha sido por lo general algo improvisado. Para esto hay varias
razones: una posicion comun es que un buen retroajuste llevara a cabo el proceso
existente de forma muy semejante al actual disefio Optimo original. Esto no es
exactamente asi: un candidato al retroajuste tiene «idiosincrasia». Esto puede ofrecer
buenas oportunidades, asi como imponer determinadas restricciones. Un buen retroajuste

explota las oportunidades y puede hacer que el proceso parezca bastante diferente del

disefio 6ptimo original.




Por tanto: ¢,cémo se abordan los proyectos de retroajuste?

Aparecen tres enfoques actuales:

1. La inspeccion de la planta y seleccion de un proyecto de forma intuitiva. Este
enfoque se llama «recogida de cereza». El resultado nunca es bastante seguro;
comunmente permanece una duda acerca de que «podria existir una mejor
respuesta».

2. Busqueda por computadora: Aquellos que tienen programas de sintesis de
procesos por computadora pueden generar muchos disefios nuevos alternativos.
Tentativamente, uno de estos puede ser similar a la planta existente, y devendria
un proyecto razonable de retroajuste. Este enfoque consumiria mucho tiempo de
codmputo y seria muy caro. Asimismo, no es capaz de proveer ninguln
conocimiento acerca del problema y no generara una buena solucion.

3. Tecnologia del pellizco: Aplica los principios de esta tecnologia e incorpora los
conocimientos del proceso durante el disefio. Aunque este enfoque se ha usado
industrialmente con algun éxito, este es, estrictamente hablando, una
improvisacion sobre la metodologia apuntada en el disefio original. La experiencia

del usuario es crucial en este caso para la obtencién de un buen resultado.

Frecuentemente se asume que un buen retroajuste debe conducirse para apuntar hacia
el nuevo disefio 6ptimo; sin embargo, esto no tiene sentido, pues el disefio 6ptimo nuevo
requiere menos area. Nuestro objetivo, por tanto, debe ser usar el area existente de
forma més efectiva. En otras palabras, nosotros debemos tratar de mejorar el uso ineficaz

del area instalada mientras acercamos las curvas compuestas para ahorrar energia.

3.3 Casos de estudio

Caso de estudio No. 1: Unidad de destilacién de crudo (te6rico)

El procedimiento de retroajuste de objetivos descrito aqui ha sido exitosamente empleado
en varios proyectos industriales. Uno de ellos fue la renovacién de una unidad de

destilacion de crudo en la segunda refineria mas grande de petroleo del Reino Unido,
propiedad de la Shell Ltd.



Ademas de buscar ahorro de energia, Shell estaba interesada en usar la planta para
procesar crudo con diferentes caracteristicas y obtener mejoras en el rendimiento. El
problema era complejo, pues habia 26 fluidos calientes que requerian enfriamiento y 16
corrientes frias que requerian calentamiento.

Se efectu6 un analisis detallado de los aspectos del control y la operabilidad. Se
destacaron algunas consideraciones operacionales importantes y finalmente la red se
redisefié para el arreglo final; se insertaron cinco intercambiadores de calor nuevos y dos
unidades fueron propuestas. El resultado fue un arreglo que cumple los objetivos
requeridos de inversion, reemplazo y energia.

Usando este procedimiento, se logré un periodo de recuperacion de la inversion de
1,6 afios, mas bajo en comparacion con la restriccion que habia propuesto la Shell, que
establecia que el retroajuste debia proporcionar un periodo de recuperacién de la
inversion de menos de dos afios.

Este estudio, emprendido en 1984, tomé 900 horas de trabajo para completar la técnica
de retroajuste. Esta nueva metodologia de trabajo se sustenta en la combinacién de cierta
dosis de experiencia, algunos adelantos técnicos y algunas conjeturas inspiradas.

El resultado incluye proyectos de retroajuste que van desde aquellos que se pagan a si
mismos dentro de unas semanas, hasta otros que, poco tiempo después de ser
instalados, devienen una rémora al mejoramiento adicional. En este sentido, debe
sefalarse que no hay una metodologia establecida para lograr una prediccion objetiva de
lo que es posible en un retroajuste.

En este epigrafe se ha introducido una metodologia para retroajuste que se traza
determinados objetivos. La misma no esta basada en ensayos computacionales de caja
negra, sino en el analisis y en conocimientos fisicos. Desde la perspectiva de la eficiencia
con que un disefio usa su &rea instalada de intercambio de calor, si pueden hacerse
estimaciones de los reembolsos y ahorros para cualquier nivel determinado de inversion.

Este procedimiento esta sujeto a suposiciones simplificadas pero funcionales.

Caso de estudio No. 2 (refineria de petréleo)

Este caso se basa en el retroajuste del sistema de calentamiento del crudo en la torre de
destilacion atmosférica de una refineria X.
En la figura siguiente se puede ver la red de intercambio de calor actual para el

precalentamiento del crudo en dicha refineria.



La tabla 3.1 muestra los datos de proceso de las corrientes presentes en la etapa de
destilacion atmosfeérica.

Tabla 3.1 Datos de proceso

Corrientes Flujo (kg/s) CP(kJ/kg°C) C (kw/°C) t,°C t,°C
C, 104 1,92 200 35 365
hs 53,2 3 159 350 100
hy 18,2 9,97 53,9 304 60
hs 6,2 2,84 17,6 242 57
h, 7,66 2,63 20,14 196 55
hy 8,51 2,59 22 149 45
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Figura 3.10 Esquema actual de la etapa de destilacion




El primer paso es el de la conformacién de la RIC inicial o red inicial, y para ello hay
gue responder las siguientes preguntas en la practica: ¢ cuantas corrientes calientes y
frias serdn usadas? y ¢ cuantos calentamientos y enfriamientos deben ser usados?

En este caso, las corrientes calientes seran:

h;: nafta
h,: RT turbo
hs: keroseno
h,: diesel
hs: fuel oil
Las corrientes frias seran:
Cy: crudo

El nimero minimo mas probable de equipos a utilizar se determina facilmente mediante
la siguiente ecuacion:

Nnim = NH + NC + Nhu + Ncu - 1

Para este caso tenemos que existen cinco corrientes calientes y una corriente fria, un
calentador con fuel oil y cuatro enfriados; por lo tanto:

Nmin =5+ 1+1+4-1=10unidades.
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Figura 3.11 Red inicial de intercambio térmico



Solo se cuenta con un enfriamiento por aire muy deficiente. Asimismo, es necesario
aclarar que el enfriamiento por aire puede ser relativamente barato en comparacién con el
enfriamiento por agua, pero no cumple con los requerimientos operacionales, por lo que
para este trabajo partimos de que el enfriamiento fuera por agua, porque ademas de ser
la variante adecuada, se cuentan con datos para analisis econémicos posteriores.

El calculo efectuado define 10 equipos de intercambio de calor; sin embargo, el sistema
de la red inicial consta de 14 unidades.

Ademas de la misma figura, se puede visualizar lo siguiente:

e Solo se cuenta con enfriamiento por aire.

e Las temperaturas de salida de las corrientes calientes hy, hz, hy y hs no son las
temperaturas mas seguras para el almacenamiento de los productos (entre 40 °C
y 45 °C).

Por lo tanto, se puede desde ahora reajustar el sistema para que enfrie las corrientes
mencionadas hasta lograr las temperaturas recomendadas de almacenamiento.

La figura 3.12 muestra el sistema de precalentamiento del crudo, ajustado a las
condiciones reales de trabajo.
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Ahora se haré un analisis total del sistema (retroajuste de la red) para determinar las

siguientes cuestiones:

o ¢ Serd este realmente el nimero de unidades de intercambio de calor que lleva el
sistema reajustado?

e ¢;Serdn las temperaturas reflejadas en la red de la figura 3.12, las temperaturas
intermedias reales del proceso?

e /;Seran realmente esos los consumos utilitarios del sistema?

Para efectuar el retroajuste de la RIC se utilizara la siguiente metodologia, basada en la
determinacion del nimero de sub-RIC o de intervalos de temperaturas en que se dividira
el sistema analizado de forma general.

En la figura 3.13 se muestra una parte de las curvas de contenido de calor, donde se

indican los intervalos de temperatura de la red:

(350-304)  (304-242) (242-196) (196-149) (149-40) (40-35)

400
360
340

320

T T T T T T T —T T L T T T T T T T T T T T
O 51015202530 3540 45 50 55 60 65 70 75 80 85 90 95 100 105 110 120 125 130 135 140

Figura 3.13 Composicion de las corrientes calientes

Q1 = 159 (350 — 304) = 7 314 kW

Q2 = (53 + 159) (303 — 242) = 13 199,8 kW

Q3 = (17,6 + 53 + 159) (242 — 196) = 10 561,6 kW

Q4 = (20,14 + 17,6 + 53 + 159)(196 — 149) = 11 780 kW

Q5 = (22 + 20,14 + 17,6 + 53 + 159) (149 — 40) = 29 619 kW



e Determinacion del pinch y confeccion de la tabla problema: Con las temperaturas
caracteristicas determinadas anteriormente y para Atmin arbitrarios de 10 °C,
20 °C, 30 °C y 40 °C, confeccionamos la tabla problema.

¢ Determinacion de las sub-RIC o intervalos de temperaturas en que se dividira el

sistema para cada Atmin en especifico.

Estos sub-HEN o intervalos de temperaturas se pueden obtener confeccionando las
curvas de composicion para cada Atmin segun las figuras anteriores. A partir de estas
curvas de composicién se determinan los intervalos de temperatura caracteristicos para
cada Atmin arbitrario, los cuales se hallan reflejados en la tabla problema.

Esto se ejecutdé con el programa de computaciéon Target Il para determinar los
diagramas de rejilla, las curvas de composicion y las tablas problemas, las cuales son las
bases para la aplicacion del método. Estos resultados se reflejan en las tablas 3.2, 3.3,
3.4y3.5.

Tabla 3.2 Intervalos de temperatura para AT = 10 °C

AT =10°C
No. de Corriente Amplitud Corriente caliente Amplitud
intervalos | fria t; (°C)  t(°C) t, (°C) t, (°C)
1 H,O 30 50 hi+hy,+hg+h,+hs |92 40
2 C, 35 108 hy+hy+ hg+h,+hs |149 90
3 C: 108 175 h, + h3+ hy+ hsg 196 149
4 C: 175 223 hy+ hs+ hg 242 196
5 C: 223 283 h,+ hs 304 242
6 C: 283 330 hs 350 304
7 C: 330 365 Gases 1200 370




Tabla 3.3 Intervalos de temperatura para AT = 20 °C

AT =20°C
No. de Corriente Amplitud Corriente caliente Amplitud
intervalos | fria t.°C) t(°C) t, (°C) t, (°C)
1 H,O 30 50 hy+ hy+ hz+ hg+ hsg 96 40
2 C: 35 101 hy+ hy+ hz+ hy+ hsg 149 96
3 C: 101 161 hy + hg+ hy+ hg 196 149
4 C, 161 211 hs + hy + hs 242 196
5 C, 211 284 hy + hs 304 242
6 C; 284 319 hs 350 304
7 C; 319 365 Gases 1200 370
Tabla 3.4 Intervalos de temperatura para AT = 30 °C
AT =30°C
No. de Corriente Amplitud Corriente caliente Amplitud
intervalos | fria t; °C) t, (°C) t; (°C) t, (°C)
1 H,O 30 50 hy+h,+ha+h+hs 104 40
2 C, 35 89 hy+hy+ha+hy+hs 149 104
3 C, 89 159 h, +hs+hy+hs 196 149
4 C, 159 204 ha+h,+hs 242 196
5 C, 204 274 h,+hs 304 242




6 C; 279 311 hs 350 304

7 C; 311 365 Gases 1200 370

Tabla 3.5 Intervalos de temperatura para AT = 40 °C

AT =40°C

No. de Corriente Amplitud Corriente caliente Amplitud
intervalos | fria t:(°C) t, (°C) t, (°C) t, (°C)
1 H,O 30 50 hi+hy+ hg+ hs+ hg 114 40
2 C, 35 82 hy+ hy+ hs+ hy + hg 149 114

3 C, 82 147 hy + hg+ hy + hs 196 149

4 C, 147 197 hs + hy + hs 242 196

5 C, 197 262 hy + hs 304 242

6 C: 262 301 hs 350 304

7 C: 301 365 Gases 1200 370

Célculo de las areas (Amin) para cada Atmin

El célculo de las areas teodricas de transferencia de calor para cada Atmin se efectud a
partir de los balances de calor que se basan en la ley de conservacién de la energia y en
la ecuacién ya dada:

intervalo corriente

Amin = x> [ L J P ﬂ
i MLDT i hj




Para efectuar esos calculos se utilizaron los siguientes coeficientes peliculares:
hj = 0,73 kW/m? °C para intercambio proceso/proceso.
hj = 1,8 kW/m?” °C para intercambio proceso/agua.

hj = 0,1 kW/m? °C para intercambio proceso/gases de combustion.

El procedimiento de célculo ya ha sido descrito. Todo lo anterior fue tomado de

investigaciones similares sobre productos derivados del petréleo.
Célculo del costo de inversion tedrico

Este paso consiste en determinar cual es el costo total de cada area tedrica calculada
para cada Atmin. Para ello utilizamos la ecuacién siguiente:

Cinv + inst = 10 000 + 350 (A) (42)

A: area total (m?)

Esta ecuacion contempla la suma de los costos de adquisicion e instalacién de cada
equipo.

Los resultados obtenidos se reflejan en la siguiente tabla.

Tabla 3.6 Costo de inversion tedrica para cada ATmin

ATmin Area Costo de Costo de inversiéon anualizado
(°C) (m?2) inversion ($) ($/afo)
10 6 621 129 722 2 327 350
20 4475 87 944 1576 250
30 4123 80 500 1 453 050
40 3815 743 611 13 452 550

De la misma forma, se muestran los consumos minimos utilitarios de calentamiento y

enfriamiento en la tabla 3.7.



Tabla 3.7 Consumos minimos de servicios de calentamiento y enfriamiento

ATmin | Calentamiento (kW ) | Costo Enfriamiento Costo Costo total
($/ario) (kW) ($/ario) ($/ario)

10 6 810 796 770 23120 231 200 1027 970

20 8 886 1039 662 15728 157 280 1196 942

30 10 002 1170234 17 694 176 940 1347 174

40 12 798 1497 366 21 626 216 260 1713626

Se toman los datos de phu y pcu de la fabrica: 177 $/t y $ 10/kW, respectivamente.

Determinacion del superobjetivo

Con este paso se determina el Atmin éptimo para el retroajuste de la red mediante la

graficacion del costo total ($/afio) vs. Atmin, partiendo de los datos obtenidos de las tablas

anteriores.
Tabla 3.8 Costo total vs. ATmin
ATmin Costo servicios Costo inversion Costo total
($/afio) (%) ($/afio)
10 1027 970 232 350 3355 320
20 1196 942 1576 250 2773192
30 1341174 1 453 050 2 800 224
40 1713 626 1 345 260 3058 876

La figura 3.14 muestra que el Aty,, éptimo es de 20 °C.
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Figura 3.14 Diagrama de superblanco
Procedimiento de reajuste de la red para Atmin = 20°C

Para este procedimiento debe identificarse la red actual para Atmin = 20 °C. En la

figura 3.15 se muestra el diagrama de rejilla.
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Figura 3.15 Diagrama de rejillas
Se observa que:

e Los equipos de intercambio estan transfiriendo calor a través del Pinch.



e Las parejas de intercambiadores de calor 1y 2, y 3y 4, forman lazos-paso, lo cual
resulta perjudicial para la flexibilidad del sistema.
e Se viola la ley del contenido calérico, ya que para los intercambiadores 1y 2 no se

cumple que Ch < Cc.

Desarrollo de nuevas mejoras de la red (RIC evolutiva)

Este es el paso mas importante del método, ya que permite obtener la estructura
definitiva, y por tanto el HEN perfeccionado. Para esto aplicaremos los siguientes
conceptos:
RIC evolutiva (reglas):
e Aparejar las corrientes que tengan igual contenido caldrico.

e Rompimiento del paso-lazo.

Un paso-lazo ocurre cuando en el intento de transitar de un paso a otro adyacente, el
recorrido formado es ciclico, pudiendo ser cerrado o abierto.

La importancia de este concepto es que un lazo constituye una desviacion de la carga
de calentamiento o enfriamiento, y como consecuencia de ello, cualquier perturbacién que
se produzca en uno de los equipos del grupo que esta contenido en el lazo, repercute de
forma directa en todos los demas y esto altera los parametros de salida del proceso.

Una vez roto el lazo, cada equipo queda aislado de las posibles perturbaciones y el
sistema seré estable.

El procedimiento para romper el lazo consiste en:

e Suprimir equipos.

e Cambiar equipos de posicion.
e Cambiar equipos del proceso.
e Agregar equipos nuevos.

e Corrientes divididas.

Este paso consiste en dividir la corriente o corrientes de mayor contenido calérico en
varias corrientes paralelas.
Durante la aplicacion de todos estos conceptos no se pueden variar las condiciones de

frontera termodinamica, es decir, las temperaturas de entrada y salida y el flujo general.
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Figura 3.16 RIC modificada

Ademas, por lo general se cumple la ley del contenido energético, que establece que
por encima del pinch el Ch < Cc, y por debajo del pinch se cumple lo contrario (Ch > Cc).

Hay dos corrientes que no lo cumplen, pero esto no representa ningun desajuste
porque no hay cruce de temperaturas.

La RIC modificada que muestra la figura 3.16 presenta las siguientes caracteristicas:

¢ No hay equipos intercambiando calor a través del pinch.
e Hay un intercambiador de calor operando por encima del pinch y seis operando
por debajo del pinch.
e Ya no existen lazos cerrados en el sistema, puesto que fueron eliminados de la
siguiente forma:
- Los intercambiadores 1 y 2, que formaban un lazo, fueron unidos para
formar un solo equipo: el actual intercambiador C1.
- El intercambiador 3 fue removido de la corriente 4 a la corriente 5y es el
actual intercambiador de calor 2, con lo que se elimind el lazo que

formaban con el actual.



- La corriente C, fue dividida en cuatro por debajo del pinch para aparejarlas
con las corrientes 1, 2 y 3 respectivamente.
¢ Ningln equipo presenta cruce de temperatura.
e El numero de unidades es once.

¢ Modificaciones al esquema.
Se tiene que el sistema esta constituido por seis bloques de intercambiadores de calor
desde E101 hasta E106. Este sistema cuenta con un area instalada de 4 746 m?

distribuidos de la siguiente manera, tal como se muestra en la tabla 3.9.

Tabla 3.9 Distribucion del area de transferencia de calor

Intercambiadores No. de equipos Area unitaria (mz) Area total (m2)
E101 4 119 476
E102 4 99 396
E103 3 214 642
E104 4 214 856
E105 4 119 476
E106 12 160 1920

Es decir, existen 31 unidades con un area de 4 746 m°.
Sin embargo, la red perfeccionada no cumple con el nUmero minimo de unidades, por
lo que debimos calcular su area de transferencia de calor. Segun los resultados, la red

tendréd una nueva distribucién de area, tal como se muestra a continuacion (tabla 3.10).

Tabla 3.10 Distribucion de areas optimizadas

Intercambiadores No. de Area de la red Area real % exceso

equipos optimizada (m2) (mz)




El 12 1671 1760 12 %
E2 9 1356 1356 0%
E3 3 617 642 4%
E4 4 717 856 19%
ES 1 77,4 99 16 %
E6 1 77,5 99 16 %
E7 1 169 214 25%

Existiran 31 unidades con un area de 4 746 m°.

Analisis de inversiones

Para poder obtener los resultados previstos con la red final de intercambiadores de calor

mostrada en la figura 3.16, hay que realizar algunas inversiones, que son las siguientes:

1. Intercambiador de calor A =528 m° Cinv = 35 064 $/afio
2. Enfriador 1 A =384 m’ Cinv = 25 992 $/afio
3. Enfriador 2 A =139 m’ Cinv = 10 557 $/afio
4. Enfriador 3 A=389m’ Cinv = 4 250,7 $/afio

Costo de utilidades

Red inicial:

Consumo de combustible (fuel oil), Mc = 24 042,8 t/afio

Precio = 117 $/afio Costo = 2 813 014 $/afo
Agua

Q=21 710 kW

Precio = 10 $/kW afio Costo = 217 100 $/afio

Costo total de utilidades (CTU) = 3 030 114 $/afio



Red perfeccionada:

Consumo de combustible = 6 010 t/afio

Precio = 117 $/t Costo = 703 170 $/afio
Agua
Qr = 13 190 kW

Precio = 10 $/kW afio Costo = 131 900 $/afio

CTU: 835 070 $/afno

Ahorro: 3 030 114 — 835 070 = 2 195 044 $/afio

Costo total de inversion = C. total = Cinv + CTU = 75 863,7 $/afo
Costo total = 910 933,7 $/afio

% retorno = 2195044%/ afio = 240 TR- 421465

— = ——=2,3Meses
910933%/ afio 2195044

De acuerdo con estos resultados, teniendo en cuenta que el tiempo de operacion de
este tipo de fabrica oscila entre los 18 y 20 afios, se puede plantear que es factible
realizar esta inversion, ya que se obtiene un por ciento de retorno alto y por tanto, un

corto tiempo de recuperacién de la inversion.

Andlisis general del proceso

Los resultados muestran el diagrama de rejillas de la red perfeccionada, el cual,
comparado con el diagrama de rejilla de la red inicial, presenta las siguientes

caracteristicas:

¢ No hay equipos intercambiando calor a través del pinch.

e Hay un intercambiador de calor operando por encima del pinch y seis operando
por debajo del pinch.

e Ya no existen lazos cerrados en el sistema, puesto que fueron eliminados de la
siguiente forma: los intercambiadores 1 y 2, que formaban un lazo, fueron unidos
para formar el equipo del intercambiador de calor 1. Asimismo, el intercambiador 3
fue removido de la corriente 4 a la 5, para eliminar de este modo el lazo que
formaba con el actual intercambiador de calor 3; la corriente C; fue dividida en
cuatro por debajo del pinch para aparejarlas con las corrientes 1, 2 y 3,

respectivamente. De esta forma se logré que la red pudiera operar con tres



enfriadores en lugar de cinco, ya que las corrientes hl y h2 no requieren
enfriamiento porque salen a la temperatura adecuada para el almacenamiento.
Esto es favorable desde el punto de vista econ6mico, porque representa un
considerable ahorro de los requerimientos utilitarios de enfriamiento (agua).

e Ningun equipo presenta cruce de temperatura.

e Se logro que la temperatura de entrada al horno aumentara desde 225 °C hasta
330 °C. Esto posibilita un ahorro energético de 29 952 kW, equivalente a
18 032,8 t/afio de combustible.

e Elintercambiador 1 presenta un 12 % de area en exceso.

e El 2 presenta un 0 % en exceso de area.

e El3tiene un 4 % en exceso de area.

e Elintercambiador 4 tiene un 19 % en exceso de area.

e EIl5tiene un exceso de 16 %.

e EIl6tiene un 16 % de exceso.

e Elintercambiador 7 tiene un 25 % en exceso.

Las &reas en exceso son para garantizar la flexibilidad de operacion:

e El ahorro utilitario total del sistema es de 2 195 044 $/afio. Con respecto al fuel oil
el ahorro global seria de 18 032 t/afio.

¢ No se requieren de muchas areas nuevas porque se pretende aprovechar las
areas instaladas, solo habra que realizar un movimiento de reordenamiento segin

los requerimientos del proceso.

Caso de estudio No. 3 Refineria central

En la figura 3.17 se puede apreciar la red de intercambio de calor actual, y en la
tabla 3.11 se reflejan los datos de proceso de dichas corrientes.
Al efectuar un analisis del contenido de calor en cada corriente, se desprecio las que

tenian un bajo contenido calorico; en este caso resulto ser la nafta.
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El nimero minimo mas probable de equipos a utilizar se determiné
Hoffmann:
Nmin=6+2+2+2—-1=11 unidades

Figura 3.17 Diagrama de rejilla actual

Tabla 3.11 Datos de las corrientes de proceso

Corriente kw/°C T.(°C) T, (°C)
Crudo (K1) 6,95 30 164
Crudo (K2) 7,37 30 170
Fuel oil (h1) 5,13 310 158
Fuel oil (h2) 5,44 310 158
Diesel (h3) 1,17 280 60
Diesel (h4) 1,24 280 60

por el método de



Keroseno (h5) 1,24 200 40

Keroseno (h6) 1,31 200 40

Analizando la figura 3.17, se puede visualizar lo siguiente:

e Existen 12 equipos en lugar de 11.

e El sistema no esté trabajando a su capacidad nominal (33 t/h).

e Elsistema est4 trabajando en dos subredes en paralelo.

e Las temperaturas de salida de las corrientes hl, h2, h3 y h4 no son las méas

seguras para el almacenamiento de estos productos (40-45 °C).

Por tanto, ya se puede ajustar el sistema para que trabaje con una sola red y enfriar el
fuel oil hasta la temperatura recomendada; del mismo modo, puede trabajarse a plena
capacidad (30 t/h de crudo). Todo lo anterior se muestra en la figura 3.18 y en la
tabla 3.12.

Tabla 3.12 Datos de las corrientes de procesos ajustados

Corrientes C (kw/°C) T,(°C) T, (°C)
Crudo K 18,50 30 330
Fuel oil (h1) 13,70 310 40
Diesel (h2) 3,10 280 40
Keroseno (h3) 3,30 180 40
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Figura 3.18 Diagrama de rejilla ajustado
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Se efectuara el redisefio de este sistema utilizando la metodologia del analisis Pinch

mediante la aplicacion del concepto de cascada de calor, con la ayuda de la tabla

problema. Las sub-RIC o intervalos de temperatura obtenidos permitieron determinar los

costos totales para cada uno de ellos, lo cual se refleja en la tabla 3.13.

De esta forma se logré obtener el Atmin Optimo para reajustar la red, graficando el

costo total para cada tmin mediante el uso de los costos de inversion y de las utilidades.

Tabla 3.13 Costos totales para cada Atmin

Atmin Costo utilidades Costo inversioén Costo total
(°C) (%/ario) ($/ario) (%/ario)
10 62 462 124 773 187 235
20 77 132 100 700 177 832
30 91 803 87 223 179 026
40 106 473 78 992 186 465




Se puede tomar como Atmin éptimo un valor de 20 °C. Aplicandole a este valor las

reglas del método evaluativo, es decir, mediante la supresion de equipos de los lazos

creados, la combinacion de equipos de posicién, la divisibn de corrientes, etc., se

encontré el HEN perfeccionado segln se muestra en la figura 3.19.
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Figura 3.19 RIC perfeccionada

Este HEN perfeccionado presenta las siguientes caracteristicas:

No hay intercambio de calor a través del pinch.

No existen lazos cerrados en el sistema.

Solamente se utilizan tres corrientes calientes y una fria.

El sistema puede trabajar a su capacidad nominal.

C
KwC

13,70

3,10

3,30

18,50

Hay dos equipos operando por encima del pinch y tres por debajo.

Las corrientes aparejadas tienen capacidades calorificas semejantes.

744

La carga de enfriamiento utilitario del sistema aument6 en un 7 % (25,5 kW) con
respecto a la red inicial y estd de acuerdo con la carga deducida para Atmin de

20 °C.



e La carga de calentamiento utilitario de la red (RICs) disminuyé en un 45,2 %
(1 278,4 kW) con respecto a la red inicial.

e El nimero de unidades es 10.

El andlisis econdmico comparativo entre la red inicial y la propuesta da los resultados

se incluye en la tabla 3.14.

Tabla 3.14 Datos comparativos entre el area tetrica y la real

Atmin = 20 °C Area (m?) Inversion ($) Costo inversion ($/afio)
Area teodrica 12725 559 447 100 700

Area real 1032,8 858 058 154 450
Diferencia (%) -18,8 +53,4 +53,4

Como se observa en la tabla anterior, el area real es un 18,8 % menor que la tedrica,
mientras que el costo aumenté en un 53,4 %. Esto se debe a que en el célculo del area
real se tuvo en cuenta el nimero de conchas de cada equipo, que encarece légicamente
al mismo. El area real instalada en la fabrica es de 1 475,5 m?, por lo que es un 13,8 %

superior al area tedrica, y 30 % superior al area real calculada.

Tabla 3.15 Datos comparativos de los costos de las utilidades

Atmin (°C) Costo calentamiento Costo enfriamiento ($/afio) Costo total ($/afio)
($/afio)
Red inicial 161 670 3807 165 477
Red redisefiada 37077 4 065 77 142
Diferencia (%) -54.8 +6,8 -53,4




Los resultados anteriores reflejan que:

e El consumo utilitario del calentamiento de la red redisefiada disminuy6 un 54,8 %
respecto a la inicial . Esto reporta un ahorro de 88 593 $/afio.

e EIl consumo utilitario del enfriamiento de la red redisefiada aumenté en un 6,8 %
respecto a la inicial. Esto reporta un gasto adicional de 258 $/afio.

e EIl costo total del sistema disminuye en un 53,4 %, lo cual reporta un ahorro de
88 335 $/afio, es decir, 1 246 kW, lo que es equivalente a 760 t/afio de fuel oil.

e El tiempo de reemplazo es de once meses, con una tasa de retorno mayor del
20 %.

Por tanto, se considera que la red redisefiada multiplica las ventajas de la red instalada
con una buena justificacién técnico-econdmica, factible de realizar.
Reglas generales para la integracion de potencia y proceso.
Reglas heuristicas:
¢ Afadir calor al proceso sobre el pinch.
e Remover calor del proceso bajo el pinch.

e Un aparejamiento sobre el pinch requiere: CpaMa < CpcMc.

Lo opuesto debajo del pinch:

Para eliminar unidades es preferible romper el lazo-paso que incluya las cargas mas
pequerias.

Cuando se rompe un lazo-paso que atraviesa el pinch, con el propdsito de eliminar

unidades, normalmente se viola la condicion de At,; entonces hay que restituirla:

e Sise suministra calor extra a una red, hay que eliminarlo en el enfriamiento.

e Es posible instalar maquinas térmicas sobre o bajo el pinch.

e Pueden instalarse bombas térmicas a través del pinch.

e Es posible instalar columnas de destilacién sobre o debajo del pinch.

e Se puede instalar evaporadores sobre el pinch.

e El tipo de grafico a usar (composicion, rejilla o grande) depende de lo que se

guiere evaluar del sistema en estudio, ya sea un disefio 0 un retroajuste.



Por ejemplo, en la industria azucarera los mas usados son el diagrama de

composicion y el grande.

Estudio de la sensibilidad de una red

La flexibilidad esta relacionada principalmente con operaciones factibles para diferentes
modos de operacion. La controlabilidad, por su parte, esta relacionada con la estabilidad
para un modo de operacion y con la transicién segura de un modo a otro.

Generalmente, para estudios de operabilidad se establece primero una estructura de
procesos flexibles, y a partir de ahi se procede a una simulacién detallada para garantizar
la estabilidad y una buena respuesta dinamica al control de lazos.

Actualmente, el disefio flexible de procesos esta enfocado al disefio de redes de
intercambiadores de calor. Esto es asi, probablemente, porque los procesos generales
también se consideran complejos. Asimismo, el control de temperatura constituye el
mayor factor determinante en la operabilidad de los procesos generales.

Por lo general, el objetivo de cada investigacion ha sido encontrar RIC que sean
rigurosamente flexibles. Uno de los criterios usados, por ejemplo, es que la operacion de
la red sea garantizada a través de cambios y combinaciones de las desviaciones, con una
energia requerida determinada, basada en asumir una temperatura permisible de
aproximacion (AT min).

Este es uno de los objetivos exigidos. De cualquier modo, esta claro que esta no puede
ser una practica Unica. Esto no puede constituir un costo efectivo para garantizar el
maximo de energia recuperada para todas las circunstancias.

El método de disefio Pinch se puede utilizar para problemas de flexibilidad de las RIC.
De cualquier modo, este potencial nunca se utiliza verdaderamente. La tecnologia Pinch
ha alcanzado una etapa de desarrollo en la que los objetivos (consumo de energia y
costo de inversiéon) pueden ser fijados. Esto puede utilizarse para evaluar el compromiso
entre inversion y energia, y asi minimizar el costo anual.

Cuando una operacion estad implicada, la tecnologia Pinch puede ser usada para
determinar exactamente el compromiso energia/inversion en un proceso que se lleva a
cabo antes del disefio de las actividades. Infortunadamente, cuando mas de una
operacion esta implicada, la determinacion de este compromiso se hace mas dificil

porgue es una funcion del disefio de la red.



Por tanto, se necesita una herramienta que permita evaluar el compromiso
energia/inversion, asociado con los diferentes casos de operaciones sobre una estructura
de red fija. La introduccion reciente de las tablas sensitivas proveen esta herramienta. La
combinaciéon del método de disefio Pinch y de las tablas sensitivas permite responder al

problema general. La estrategia es:

e Usar la tecnologia de disefio Pinch para obtener alternativas eficientes de disefio.
e Usar las tablas sensitivas para garantizar la flexibilidad requerida de la red y para

minimizar el costo total anual de la planta.

En el concepto basico, las tablas sensitivas son similares a las tablas usadas por
Hohmann para el andlisis de temperaturas en redes con lazos libres (anillos libres). Sin
embargo, este concepto ha sido tomado con mucha mas amplitud. Las tablas sensitivas
pueden ser generadas asimismo para una estructura de red que tenga lazos o no.

Estas tablas son generadas usando un simple software a priori del disefio. Se requiere

de los siguientes datos:

e Los datos de las corrientes del caso base.

e La estructura de lared.

La siguiente figura muestra un intercambio de calor simple. Las ecuaciones del balance

de calor seran:

T2

CO— —» CPy
« D AE CP:
Q, UA
Figura 3.20 Intercambio de calor simple
Q=CPy(T,—Ty) (43)
Q=CPc (T,—-Ty (44)

CP: Capacidad calorifica (W/°C)
Segun la ecuacién de disefio se tendra:
Q =U-A (AtML) (45)



Las ecuaciones anteriores pueden ser transformadas en las siguientes expresiones:

(1-RB)T, +(B—1)RT; +(R-1)T;=0 (46)
R(1-RB)T, + B—1)RT, + (R-1)BRT;=0 (47)
Donde:

R = CP¢/CP}, (48)

B = exp[(U - A/CPo)(R — 1)] (49)

Estas ecuaciones son lineales respecto a la temperatura, pero no son lineales respecto
a la capacidad calorifica CP y U - A. Si se supone que se conocen los valores de CP;,
CPc, U - A, y dos de las cuatro temperaturas de proceso (Ty, T,, T3, T4), Siempre se hace
posible la solucién de este sistema de ecuaciones sin interaccion y la determinacion de
las otras dos temperaturas.

La siguiente figura muestra una red de intercambio de calor con dos unidades Ay B.

lFD T1 To
l >

Figura 3.21 Red de intercambio de calor con dos unidades

Se espera un disturbio D en la corriente 1, es decir, un cambio en T, hasta T,". En los
pasos situados corriente abajo debe esperarse un cambio en todas las temperaturas, con
excepcion de las temperaturas de entrada de las corrientes 2 y 3. El propésito sera
calcular las temperaturas cambiantes T,, T4, Ts ¥ T7, suponiendo que no hay cambios en
CPy U - A entodo el proceso.

Hay dos temperaturas conocidas en la unidad B (T, y Ts). De este modo, aplicando el
sistema de ecuaciones anteriores, se puede calcular T, y Te, y después con los valores de
T3y Te de la unidad A, se calcula T, y T;. Basicamente este método es aplicado unidad
por unidad en toda la red estudiada.

Se vera lo que ocurre en otra red distinta a la anterior: esta tendra tres unidades y

formara un lazo; se mantendra la misma cantidad de corrientes.
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Figura 3.22 Red de intercambio de calor con tres unidades y la misma cantidad de corrientes

Se introduce una perturbacion en la corriente 1 (incremento en T,); consecuentemente,
corriente abajo cambiaran todas las temperaturas, menos las de entrada de cada una de
las otras corrientes.

En este caso, habrd mas de dos temperaturas desconocidas en las unidades de
intercambio, lo cual dificulta la aplicacion del sistema de ecuaciones si no se usa la
interaccion como algo necesario.

Se recomienda la utilizacion del sistema como un todo. Se tendran seis temperaturas
desconocidas (T2, Tz, Ts, T7, Tg y Tg ), Y seis ecuaciones, es decir, dos por unidad.
Entonces pueden resolverse simultdneamente las ecuaciones para todas las
temperaturas sin interaccion. Esto es real para cada estructura de redes de intercambio

de calor. Para generar las tablas de sensibilidad, los datos requeridos son los siguientes:

e Los datos de las corrientes del caso base.

e La estructura de la red.

Si hay variacion en las temperaturas de suministro, se procedera de esta forma para
cada variacion en T3, ya que las ecuaciones son lineales respecto a T. Para cambios en
(CP)s y (U - A)s, esto puede hacerse formando para cada caso un nuevo caso basico.
Cada uno de estos nuevos casos dard un campo de resultados que pueden ser
analizados a través del caso base original. En este sentido, debe recordarse que todas

las tablas son generadas a priori del estudio de flexibilidad.



Estudio de la sensibilidad de una red ajustada basado en el caso de estudio No. 3

Un problema importante que hay que resolver en el redisefio de un HEN lo constituye el
andlisis de la flexibilidad de la misma, es decir, como puede responder la red a cualquier
variacion (disturbio) que puedan tener las corrientes presentes en el proceso
(principalmente la temperatura), cdmo se puede controlar y cémo afecta el costo de la
misma.

En la figura 3.23, que muestra la red ajustada del caso de estudio No. 3, los disturbios
se sefialan mediante la letra D, y las temperaturas a controlar con la letra C. Por otra
parte, en la tabla 3.16 se muestran los datos de las corrientes de la red analizada (caso

A) y los datos de la misma red, pero trabajando en otras condiciones de operacion

(caso B).
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Figura 3.23 Diagrama de rejillas (caso de estudio No. 3)



Tabla 3.16 Datos de las corrientes para los casos Ay B

Corriente Ts (°C) T.T (°C) C (kW/°C)
Caso base A
hl 310 40 13,7
h2 280 40 3,1
h3 180 40 3,3
K 30 330 18,50
Caso B
hl 320 40 13,7
h2 300 40 3,1
h3 200 40 3,3
K 30 340 18,5

Usando el concepto de paso corriente abajo, se puede determinar como los disturbios
D afectan a los controles C, lo cual es conocido como respuesta pasiva de la red. En la

tabla 3.17 se muestran los datos de la red redisefiada.

Tabla 3.17 Datos de la red redisefiada

CTT1 CTT2 CTT3 CTT4
DTS1 si no no si
DTS2 no si no si




DTS3 no no si no

DTS4 - - - -

Para poder garantizar la operabilidad de la red, para las condiciones del caso B se
puede modificar la estructura de la red. A esto se le denomina cambio de disefio y existen

tres formas de hacerlo:

¢ Romper el paso corriente abajo.
e Insertar un elemento a contracorriente.

e Aplicar la manipulacién de la red.

Para evaluar la magnitud de los cambios introducidos en la red por las variaciones de
las temperaturas de entrada de las corrientes, hay que analizar las tablas sensitivas que
se muestran en la tabla 3.18.

Observando los datos de la tabla 3.16, se ve que, para el caso B, la temperatura de
salida del horno de la corriente de crudo (K) es de 340 °C, lo que conduce a un consumo
adicional de 185 kW.

Analizando las tablas sensitivas, pueden deducirse las variantes de solucion siguientes:

1. Se puede incrementar la temperatura de la entrada de la corriente K al horno
(aproximadamente en 10,7 °C), sin afectar las temperaturas pinch caliente de las
corrientes hl y h2. Esto permite ahorrar aproximadamente 198 kW en el consumo
de la utilidad del calentamiento. Sin embargo, para lograrlo hay que aumentar el
area de transferencia de calor de los intercambiadores E1 y E2. Por debajo del

pinch todo se mantiene constante para las corrientes.

Tabla 3.18 Tablas sensitivas

TS1 TS2 TS3 TS4

T2 0,106 0 0 -




T3 0,023 0 0 -
T4 0,024 0 0 ]
T5 0 1 0 -
T6 0 1 0 -
T7 0 1 0 -
T8 0 0 1 -
T9 0 0 1 -
T10 0,095 0 0 -
T11 0 1 0 -
T12 0 0 1 -
T14 0 1 0 }
T15 0,75 1 0 -
T17 0,292 1 0 -

2. Para la corriente h3 y para no violar la temperatura pinch fria del proceso, puede
colocarse un desvio por encima del equipo E3. Esto disminuye el area efectiva de
transferencia de calor del mismo, pero aumenta el area de intercambio de calor
para el enfriador C3 y el consumo de agua de enfriamiento se incrementa en
66 kW.

3. Se puede mantener la temperatura de entrada de la corriente h3, pero hay que
aumentar el area de transferencia de calor del equipo E3 y violar la temperatura

pinch fria del proceso. Sin embargo, esto permite que la temperatura de entrada




de la corriente K al horno aumente aproximadamente en 3,5 °C y que haya un

ahorro adicional en la unidad de calentamiento de 64,75 kW.

Comparando las variantes:

Variante 2:

Costo adicional = Costo del area adicional del enfriador C3 + Costo adicional del
consumo de agua = 618 + 660 = 1 278 $/afo

Variante 3:

Costo adicional = Costo adicional del area E3 — Costo por horno de consumo de
fuel oil = 2 231 — 4 487 = 2 256 $/afio

Es decir, existe un ahorro adicional de 2 256 $/afio; por tanto, se queda la variante 3,

combinada con la 1. La nueva red flexible aparece en la figura 3.24.
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Figura 3.24 Diagrama de rejilla redisefiada con andlisis de flexibilidad efectuado

Esta red flexible tiene las caracteristicas siguientes:

e El intercambiador de calor E2 tiene un area adicional de 13,8 m2, equivalente a
1 143 $/aio.



e El intercambiador E3 tiene un &area adicional de 29,5 m2, equivalente a
2 231 $/afio.

e La temperatura de la corriente K del horno es de 340 °C, mientras que la
temperatura de entrada al mismo puede llegar a alcanzar hasta 287 °C. Esto
permite obtener un ahorro adicional de 259 kW, equivalente a 17 949 $/afio del
combustible.

e La temperatura pinch caliente aumenta ligeramente a 163 °C, al igual que la
temperatura pinch fria, que aumenta a 63 °C. Esto no afecta sensiblemente al
proceso.

e No obstante, el Atmin se mantiene en 20 °C.

e [Esta inversion tiene un reemplazo de 2,4 meses con un alto por ciento de retorno.

e Problema resuelto.

Tabla 3.19
Capacidad calorifica kVV
Corriente K t. ent. (°C) t. obj. (°C)
H1 200 150 50
H2 100 170 40
H3 300 50 120
H4 500 80 110
Atmin =10 °C
Utilidad caliente (vapor 180 °C) Utilidad fria (agua 30-38 °C)

Cu = Suc (Cud) + Sun Cu). ¥,
Tiempo de vida de la planta = 6 afios

Razon de intereses del 10 % anual = 5 afios
Costo de vapor = 110 $/Kw afio

Costo de agua = 10 $/Kw afio

Ct =6 (Cinv) + Cu



Area minima aproximada:

Amin=z i Z |:%:|’m2

At J
Tabla 3.20
Corriente Qui (Kw) Qout (Kw) Carga (kW)
H1 30 -10° 10 - 10° 20 - 10°
H2 17 - 10° 4.10° 13 - 10°
C3 15 - 10° 36 - 10° 4-10°
c4 40 - 10° 55 - 10° 15 - 10°

Te (corrientes frias) = 120, 110, 80, 50

Th (corrientes calientes) = 170, 150, 50, 40

Atmin =10 °C

Te (corrientes frias) = 130, 120, 90, 60

Th (corrientes calientes) = 160, 140, 40, 30

Tb (todas las corrientes) = 160, 140, 130, 120, 90, 40, 30

Son siete intervalos. Estos pueden observarse en la tabla 3.21

toCa Corrientes Calientes A Corrientes Frias
200_)
175 _L1L
150 _L
125
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T 1 I i I ™ T T 11 ™
10 20 30 40 50 60 10 20 30 40 50 60
Q(Kw) -10°3

Figura 3.25 Corrientes calientes y frias




Tabla 3.21

Intervalo MLDT H, H, Cs Cy Vap Ag
1 18,00 1000 + 2 000 1 000 - - - 4 000
2 10,64 6 000 3 000 9 000 11 500 - -
3 25 12 000 6 000 6 500 1 600 - -
4 58 - 2 000 400 5520 - -
5 69 - - 1480 7 000 -
Datos:

h = 340 W/m?°C para corrientes de proceso
h = 100 W/m?°C para gases de combustion
h = 1 500 W/m?°C para agua calentandose

h = 7 800 W/m?°C para vapor de condensadores
At, At 22-10 12

MLDT1 = = = =18°C
ImAt, /At,  Im22 0,60
MLDT1 = 22-10 =18°C
Im2.2

3
At 1/3 +At 1/3
Atm = [% cuando At; = At,

Atl = Atzz 10

MLDT2 = 10,64 °C

mLpT3 = 20-10 40 5ooc
Im5 16

MLpT4= 20720 _ 16 g
im 8 0277

50




76-60 16
=69°
76 0,231

Im—
60

Entonces se tendria:

MLDT5 =

1 (3000 1000 4000} 1 (6000 3000 9000
Am|n=—8 +

+ + + +
034 034 15 10,64\ 0,34 0,34

0,34

Js

— + +—=
25\ 0,34 034 034 034 ) 58

1480 5520 7000
69 034 0,34 7800

Anmin = 10 954 m? (aproximado)
Célculo del Anin (RIC inicial):
63-10 53

MLDT()= == == =288°C
63 184

|\/|LDT(2)_M 30 _ 207
n46 152

MLDT(3)=10,64°C
MLDT(4) =10,64°C

H, MLTE)=""0_1 g5
n 73 019
n -
60
H, MLDT@)="2"0__5 _75c
76 008
70
20-15

C, MLDT(7)=""22=20C
0,28

C, MLDT(8)= % =15,6°C

1 (12000 6000+6500+11500 1 2000 400 1600
0,34 034 0,34

Js
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Figura 3.26 Esquema del proceso

E, — 200 (150 —90) =12 000 kW H; — C4
E; — 200 (90 — 60) = 6 000 kW H; — C;
C1 — 200 (60 — 50) = 2 000 kW C, — agua
E, — 100 (170 — 90) = 8 000 kW H, — C;
E, — 100 (90 — 60) = 3 000 kW H, — Cs
Calculo de E;:
200 (150 — 90) = 500 (t, — 80)

12 000 = 500 t, — 40 000

% ~104°C

Calculo de E;:

100 (170 — 90) = 300 (t, — 80)
8 000 = 300 t, — 24 000
(32000

, =106,6°C
300



Para los calentadores:
H,: 500 (110 — 104) = 300 kW
H;: 300 (120 — 106,6) = 400 kW
Qumin = 7 000 kKW
Calculo de Es:
200 (90 — 60) = C;3 (80 — 50)
6 000 =30 C;
C, =200kw/°C
Calculo de E4:
100 (90 — 60) = C, (80 — 50)
3000=30C,
C, =100kw/°C
Calculo del numero minimo de equipos:
Sobre el pinch:
Nmin=Nhy + Nh¢ + Ny—1=2+ 2 +1 -1 = 4 unidades
Debajo del pinch:
Nmn=2+ 1+ 1-1 =3 unidades
Total = 7 unidades

Calculo del area minima aproximada:

A = Q8000 _qq5n
(U MLDT), 0,2(288)0,8
_ 12000 _ 500
> 0,2(20,7)08
A, = 0000 _ 3504m?
0,2(10,64)0,8
A =—900___4769m?

* " 0,2(10,64)0,8



400

Hyg = ————— =14,6m’
®) " 0,5(68,5)0,8
26) = _ 3000 =100m?
0,5(75)0,8
2000
CA) = ———~— = 250m?
A 0,5(20)0,8
2000 _4po

%) 0,5(156)0,8
Area Total =11440m?

% Error = %100 =3,3%

Costo de inversién = C;,, = v 430A%%%= v = 0,18

Cinst = 3,5 Gy = 43° (10 995) 0,88 - 0,88 =0,42 - 10° $/afio

Costo de utilidades = 4 000 (10) + 7 000 (110) = 40 000 + 770 000 = 0,81 - 10° $/afio
Costo de instalacion = 3,5 (0,42 - 10°) = 1,47 - 10°$

90°C Kw/°C
150°C i .
. : (3) 60°C @_’SOOC (200)
170°C : 2000
@ : 60°C 40°C
2 @ ; (4) @ >~ (100)
! 2000
120°C !
< : 2000 50°C Cs (300)
12000 ! 000 100(/
110°C i ¢ / 50C
H, — 4 3000 (500)
(700) (8000) ;
1 80°C

Figura 3.27 Esquema del proceso

Costo total = 0,81 - 10° + (0,42 - 10° + 0,47 - 10%0,1 = 2,7 - 10° $/afio
Siguiendo las reglas de la RIC evolutiva, se tiene que varian solamente E; y E,, y se

unen H; y H, = Hy.
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MLDT(1) = =" =19,4°C
In3 1,09
MLDT(2) = 74710 _ 64 490
In7,4 2
MLDT(H,) = 84-70 _ 14 _7g0¢
In 84 018
70
Costo utilidades = 0,81 - 10° $/afio
A = 12000 _ 3474m? ]
0,2(19,4)0,8 Costo inversién = 0,428 - 10° $/afio
A - 8000 _1563m? Costo instalacion = 1,50 - 10° $/afio
0,2(32)0,8 CT = 2,738 - 10°$/afio
2 TO0 e
0,5(78)0,8
Area Total =11003m?
Qnmin(180 °c) = 7 000 KW o
170 °C I 160 °C
1
150 OC ; 140 OC
v 9 000 MW
2
v 15000
3
120 °C 15 000 110 °C
\4
4
90 °C | 80 °C
v
5
60 °C I 50 °C
v
6
50 °C I 40 °C
v
;
40 °C , 30°C
v

Qcmin = 4 000 kW(30° — 45°)

Figura 3.28 Diagrama de temperaturas y valores de potencia



Tabla 3.22 Problema No. 2 (disefio base)

Corriente tentrada (CC) Tobjetivo ("C) C (kw/°C)
Hi 150 60 2
H, 90 60 8
Cs 20 125 2,5
Cy 25 100 3
ATmin. =20 °C
Tabla 3.23 Datos para realizar las curvas de composicién T vs. H
Corriente H1 (kW) H2 (kW) Ah (kW) T, T,
(2H1 300 120 +180 150 60
(8)H2 720 480 +240 90 60
(2,5)C3 50 312,5 —262,5 20 125
(3)C4 75 300 —-225 25 100
—67 - 5 Kw
Tabla 3.24 Calculo del Ay, segun el grafico de curvas compuestas
Intervalo MLDT (2) (8) (2,5) 3)
H1 H2 C3 Cc4 W
1 34,5 8 32 - - 40
2 42 2,5 10 12,5 - -




3 30 46 184 115 115 -
4 38,5 120 60 60 -
5 84 22,5 22,5 45
6 68 62,5 62,5
Datos: h (proc.) = 0,34 kW/m?® °C
h (agua) = 1,5 kW/m* °C
h (vapor) = 7,8 kW/m?® °C
Up (proc - proc) = 0,2 kW/m® °C
Up(proc - agua) = 0,5 kw/m? °C
Up (proc - vapor) = 1,5 kW/m® °C
Precios: agua: $ 10 kW/afo
Vapor: $ 110 kW/afio
C, =y 430 (A)*® y = 0,10 (retorno)
Cinst= 315 (CI)
t °C4 : . t°C,
150 Corriente caliente 150
1 ] Cotrrientes frias
T 125]
125l 1= 2(150 — 90 ) ] -
} H./ Qi =120kW 10 1 1=2(150-90)
100L i Qu.=.]20 KW
90 9]
T C,
751 H., 75
50! 50) /" Qx=(2 + 8)(90 — 60)
+ 1 2= —+ —
| Q2=(2 + 8)(90 - 60) Q2= 300 kW
251 Q2= 300 kW 25} -
i L, Q3 =2,525 - 20)- Qs = 12,51
’ ’ —t—t—— » coooooocooo
2858888288388 nKkE28EE8BSE88 Haw
Figura 3.29 Corriente caliente y corrientes frias




Figura 3.30 Esquema del proceso

intervalo 1 corriente qi
Avin = Z MLDT Z h

1( 8 32 40) 1(25 10 125
Ain = + +— |+—= + + +
345\034 034 15) 421034 034 034
1( 46 184 115 115 1 (120 60 60
— + + + + + + +
301034 034 034 034) 385\034 034 0,34
1(225 225 45) 1(625 625
— |t — || ==
84034 034 78) 68(034 78
A =7338m?

Calculo de N (nimero méximo de unidades):
Nmin = Nh + N + Nyp + Nye — 1

Sobre el pinch:

Npmn=1+2+1-1=3

Debajo del pinch:

Nmn=2+2+1-1=4

Total =7

Vapor = 180 °C

Agua =15-40°C



Area total para la red:

A =20 _ogem?
0,2(0,8)26
19,5 2

E,:A =——~ _ =6,65m

2+ R 0,2(0,8)18,3

115

E,:A =— -~ =233m?

s+ R 0,2(0,8)30,8
E,:A, = 15 e

0,2(0,8)30
17,5

H, A = ~_=6,2m?

A 1,5(58,5)

90

H,: A =—— =0,63m?

2+ A 1,5(95)
C:A . Ry

0,5(0,8)43
A =87,88m*  %error = 87.88-7338 100 - 20%
73,38

Datos:
Atpin=20 °C

C = 430 (87,88)*% . 0,10 = $ 2 212/afio
Cinst =3,5(2212) =$ 7 741/afio

C. =110 (107,5) + 10 (40) = $ 12 225/afio
C.=$ 22 178/afo

Para Atmin = 10 °C

Tabla 3.25

Tabla de posibilidades: no hay pinch 67,5 Qumin

97,5

85

15




150

12,5

QCmin (OC)

@

G

(25)

©)

Aorar = 107 m?

Cr =$%$19 415/afio
Para Atmin = 30 °C
Qu = 162,5 kW
Qc = 95 kW

Ar = 53,4 m?

Cr = $ 24 495/afio
Para Atmin =5 °C
Qu = 67,5 kW

Qc = 0 kW

No hay pinch.

150°C 1210
H, E E) C1) 560
7
H, (579 (cheo
20°C
H G
(67.5) (57.5) (138) 55C
110°C 50°C
1004 . C
(129 (100)

Figura 3.31 Esquema de temperaturas




45

E, : = 5,1m?
7 0,2(0,8)55 m
75
E. : = 21,3m?
2"0,2(0,8)22 m
102,6 2
E,: =19,4
®"0,2(0,8)33 m
47,4 2
E, : = 26
*70,2(0,8n1.4 m
137,5 2
E, : = 22,6
°"0,2(0,8)38 m
.89 __o72m?
1,5(73)
12,5 2
—————— =0,87
0,5(0,8)36 m

Tabla 3.26 Resumen de los calculos para diferentes Aty

Atmin Energia ($/afio) Inv. ($/afio) C, ($/afio)
10 7975 11 440 19 415
15 8 925 10 160 19 085
20 12 225 9 953 22178
30 18 825 5670 24 495




Costo $ -

o =
:: Inversion + irnstalacion
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Figura 3.32
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Figura 3.33



Caso de estudio No. 4 Andlisis de redes de intercambio térmico en un proceso de

separacion de aire con la utilizacion de la tecnologia Pinch

La industria de los gases constituye una de las esferas vitales para el funcionamiento del
pais. Del suministro estable de sus productos depende la salud publica, la industria
azucarera, la construccion y la fabricacién de equipos, entre otras actividades.

Reducir los altos indices de consumo energético, con el consiguiente aumento de la
eficiencia térmica del proceso, constituye una de las premisas fundamentales de cualquier
planta generadora de gases. La planta de gases industriales de Cienfuegos cuenta con
tecnologia alemana y evidencia actualmente elevados indices de consumo de energia
eléctrica, lo cual afecta su eficiencia y rentabilidad.

El propésito de este trabajo fue realizar un analisis termoenergético, principalmente
desde la etapa de compresion del aire hasta el fraccionamiento de este en sus tres
componentes fundamentales, a partir de lo cual se justificaran las pérdidas de frio que
ocurren en el proceso.

En toda instalacion de licuacién de aire tienen lugar tres operaciones fundamentales:
purificacién del aire, licuacion parcial de este mediante intercambiadores de calor y
expansiones, y la separacion en oxigeno y nitrdgeno por medio de destilacion
fraccionada.

La tecnologia del pellizco también esta siendo ampliamente utilizada en el analisis de
procesos a baja temperatura.

En trabajos como los de Linnhoff, Dhole, y el de Castillo, relacionados con la
integracion de procesos, se aplica el Analisis de Pellizco tradicional (Pinch) al disefio de
procesos de bajas temperaturas. El disefio completo de sistemas como estos es
complejo. Lo normal es utilizar el Analisis de Pellizco para establecer las cargas caléricas,
identificar los niveles y cargas de refrigeracion, y disefiar el sistema.

La planta de gases industriales opera actualmente en condiciones que se alejan de las
de disefio. Las anomalias estan presentes tanto en el propio proceso como en las
instalaciones auxiliares. Para llevar a cabo este estudio se optd por utilizar como
herramienta el método de Andlisis del Pellizco, auxiliado por un programa computacional
denominado TARGET, el cual es de gran utlidad para viabilizar el analisis
termoenergético de procesos.

La aplicacion del método exige que, primeramente, se disponga de toda la informacion

requerida, o sea:



e Las corrientes que intervienen en el proceso (excepto las corrientes
de servicio).

e Temperatura de entrada y salida de las corrientes.

e Capacidades calorificas de las corrientes.

e Flujos masicos de los fluidos.

La etapa inicial del método es el balance de materiales del proceso, a partir del cual se
obtiene la magnitud de cada uno de los flujos que intervienen en el intercambio.

El segundo paso consiste en caracterizar térmicamente las corrientes del proceso.

Los datos anteriores se le suministran al programa con aproximaciones minimas
globales de temperatura (ATi,) progresivas; en el caso que se analiza, van desde 5 °C
hasta 60 °C espaciados. Con ayuda del mencionado programa se pueden obtener
diferentes informaciones, tales como: las tablas problemas, los reportes del pellizco, las
curvas de composicion, la gran curva de composicion, entre otros datos, para cada AT i,

El otro paso fundamental es el célculo del area minima de transferencia de calor
mediante las expresiones del método y las curvas de composicion.

Después se determinan los calores (q), para lo cual es necesario partir de los
diagramas de composicion para cada AT, Yy proceder como se ejemplifica en la
figura 3.34. Es decir, la curva se divide en intervalos, cada intervalo esta delimitado por
los diferentes cambios de pendientes en cada curva y para cada uno de estos se halla la
MLDT.

 orrientes
calienites

v

C ortiente s
frias

E equerimi ento
irm o de
etafriamiento

________\

Figura 3.34 Curvas compuestas



El paso siguiente es determinar los costos de inversion (Cg) y de las utilidades (Cy).
Posteriormente, para cada AT, se suman los términos de forma progresiva para obtener
el costo total de la red de intercambio térmico.

En la figura 3.35 se muestra el grafico de AT, vs. CT con el objetivo de determinar el

ATmin Optimo. Esta figura fue ajustada por el programa computacional TABLE CURVE.

o sto

total "\
Zosto \

TuTiry
+ ______ :N_'_d//

‘ ATminopt=1311"C AT min

Figura 3.35 Grafico de costo total vs. AT min

Como se pudo observar en la figura 3.35, el AT, Optimo es 13,11 °C, valor para el que
se aplicé nuevamente el software TARGET, obteniéndose el diagrama de rejillas (figura
3.36), la gran curva compuesta (figura 3.37), las curvas de composicion, los reportes del

pellizco y la tabla problema.

. 38 —-162 1=
1
' 38 —38 2=
1
' —160 —184 3>
1
H —154 —184 4>
1
i
' —172 —190 5=
i
i —191 < &
32 :
1
1
30 ! —1828 <=7
—12%8 —195% <8

31.44

Figura 3.36 Diagrama de rejillas



En los reportes del pellizco se evidencia la existencia de un punto de pellizco
fundamental para el AT, Optimo de 13,11 °C, el cual fue determinado a través del
programa computacional TABLE CURVE. Este punto de pellizco es 31,44 °C.

A través del diagrama de rejillas (figura 3.36), la cual es una representacion gréfica de
la disposicion actual de la red de intercambio térmico, se observa que existen cuatro
corrientes que intercambian térmicamente cruzando el pellizco, lo cual constituye una
violacion de los principios del método. Esto se indica mediante lineas discontinuas: las

corrientes que cruzan el pellizco son H2, H3, H4 y C3.

1. R eguerimmiento min. calentamiento.
2. Reguerithiento min. enfriamiento.

1 z /

3.37 Gran curva compuesta

Con el objetivo de determinar los requerimientos de refrigeracion de la corriente de aire
se obtiene la gran curva de composicion (figura 3.37), el cual es uno de los reportes del
programa TARGET. Este es un grafico de entalpia vs. temperatura, donde se obtiene la
magnitud minima de requerimiento de enfriamiento del proceso (148,25 kW), y la
magnitud minima de requerimiento de calentamiento del proceso (24,50 kW). En la
figura 3.38, para una aproximacion minima de 13,11 °C, se observa que la temperatura
umbral es de 6,13 °C, siendo menor que el AT, 6ptimo. Una de las exigencias para que
el método de andlisis pueda ser aplicado es que el AT, Optimo sea mayor que la

temperatura umbral, condicion que se cumple en este caso.
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Figura 3.38 Grafico de energia

Reajuste de la red de intercambio térmico actual

Tomando como base los resultados que ofrecen el diagrama de rejillas y la gran curva de

composicion, se pueden definir tres posibles maodificaciones al esquema térmico actual en

pos de eliminar las violaciones de los principios del método de analisis del pellizco:

Una de las corrientes que cruza el punto de pellizco es H2 (gas residual para el
enfriamiento de los absorbedores), o sea, que intercambia de 80 °C a 15 °C al pasar
por los intercambiadores de calor W10 y W11 y los absorbedores, donde esta
corriente debe enfriarse a -20 °C para ser utilizada en el enfriamiento de los
absorbedores. Para evitar el cruce del punto de pellizco (31,44 °C), es necesario
hacer un desvio del flujo de gas residual que proviene de la linea de W03, W06 y
W08, ya que esta corriente, al intercambiar térmicamente con el aire en el equipo
W03 sale a -20 °C, por lo que podria aprovecharse el frio de esta corriente
desviandose 850 m® n/h de los 1 920 m® n/h que provienen de los intercambiadores.
Para esta modificacion es necesario utilizar una valvula en la salida del desvio, pues
esta se usaria solamente cuando se realice el enfriamiento de los absorbedores; de
esta forma se eliminan los intercambiadores W10 y W11.

Para evitar que las corrientes H3 y H4 crucen el punto de pellizco es necesario
instalar un equipo de intercambio térmico después del compresor, para disminuir la
elevada temperatura del aire a la salida de este como consecuencia del mal
funcionamiento de las torres de enfriamiento y del deficiente tratamiento del agua que

alimenta a este equipo para su operacion. Para este tipo de intercambio se utilizan



intercambiadores de calor de tubos (serpentin) vertical y carcasa. Por los tubos debe
circular aire a alta presion y por la carcasa gas residual, el serpentin esta formado por
tubos de cobre y el flujo es a contracorriente. Este equipo tiene como objetivo
preenfriar el aire aprovechando el frio del gas residual, el cual sale a una temperatura
aproximada de 30 °C al intercambiar con el aire. El flujo de gas residual se tomé de un
desvio ubicado después del desvio correspondiente de gas residual para el
enfriamiento de los absorbedores, lo que representa el 30 % del flujo, o sea,
214 m*n/h.

El equipo de intercambio térmico instalado tiene un area de transferencia de calor de
3,72 m?, donde el aire, al intercambiar con el gas residual, sale con una temperatura
aproximada de 30 °C. Seguidamente se procede al calculo del area tedrica del equipo de
intercambio W01 de una forma aproximada, utilizando un coeficiente total de
transferencia de calor de 52 W/m?°C. En realidad este coeficiente es aproximado, pues el
verdadero no fue posible encontrarlo en la bibliografia revisada.

La corriente caliente es el aire que debe enfriarse de 30 °C a 18 °C, poniéndose en
contacto con el gas residual a -20 °C.

MLDT = 13,9 °C

A =0,99 - 1,011 - 12/0,052 - 13,9 = 16,51 m*

El area de transferencia de calor calculada por este procedimiento es mucho menor
gue el area del equipo instalado, ya que los requerimientos de enfriamiento se reducen
considerablemente, debido a la disminucién del rango de temperatura de la corriente a

enfriar de 30 °C a 18 °C. El area de transferencia de calor del equipo instalado es 50 m>.

e Como resultado de la primera modificacion, es necesario hacer pasar la corriente de
gas residual C3, que tiene una temperatura de -20 °C, por el intercambiador de calor
donde se realiza el intercambio térmico entre gas residual y agente refrigerante. De
este intercambiador el gas residual sale a una temperatura aproximada de -38 °C; la
corriente se introduce nuevamente en el intercambiador de calor WO1,
aprovechandose con mas eficacia el frio que esta aporta para el intercambio con el
aire proveniente del compresor. El equipo a que se hace referencia es el que se
elimind en la modificacion A, el cual tiene un area de transferencia de calor de
13,75 m’.



A través de las modificaciones realizadas en la red de intercambio térmico actual se
eliminan los cruces de las corrientes H2, H3, H4 y C3.

Con la instalacion de un equipo de intercambio térmico después del compresor se logra
que el aire entre mucho mas frio a los absorbedores, aproximadamente a 5 °C, siendo
esta temperatura la establecida por el disefio para la entrada del equipo de separacion de
humedad y CO,. De esta manera se obtendria en la caja fria una mayor fraccién de aire
liquido, con lo cual se incrementaria la eficiencia de la produccion.

Para las tres modificaciones que se realizaron en la red de intercambio térmico se
procede a aplicar nuevamente el software TARGET, para lo cual fue necesario
caracterizar térmicamente las corrientes una vez mas, tal como se muestra en la
tabla 3.27.

Tabla 3.27 Datos de las corrientes

Corriente* Flujo masico T1 T2 Capacidad C(kW/°C)=m - Cp
(kg/s) (°C) (°c) calorifica
(kJ/kg °C)
N,(RES)ADSC (H1) 0,27 350 170 1,011 0,27
A2 (H2) 0,99 30 -38 1,011 1
A3 (H3) 0,99 30 -162 1,011 1
0,(L) (H4) 0,06 -160 -184 1,68 0,1
N,(1) (H5) 0,31 -164 | -183,4 2,01 0,62
A(L) (H6) 0,56 -172 -190 1,68 0,94
N,(RES)ADSC (C1) 0,27 30 350 1,011 0,27
N,(RES)ADSE (C2) 0,27 -20 15 1,011 0,27
0,(g) (C3) 0,09 -182,8 30 1,011 0,008




N,(RES)WS (C4) 0,62 -191 30 1,011 0,62
N,(L) (C5) 0,12 195 | -188 2,01 0,24
N,(RES)W | (C6) 0,07 -20 5 1,011 0,07

*Corrientes calientes (H) y corrientes frias (C)

Con los datos de la tabla anterior y auxiliado por el software TARGET se introdujeron

los datos necesarios.

Del mismo modo, con la aproximacion minima global de

temperatura (ATm,) Optimo igual a 13,11 °C, se obtuvieron los diferentes reportes que

este nos brinda, como las tablas problemas y las curvas de composicion.

A través del diagrama de rejillas se pudo observar que existen cuatro corrientes que

cruzan el punto de pellizco, el cual tiene una temperatura de 23,44 °C. Las corrientes que
lo cruzan son H2, H3, C3 y C4.

]
I
]
|
—

Figura 3.39 Curvas de composicién para AT opt. = 13,11 °C

1475 KW

A través de las curvas de composicion se determiné cuanto se necesitaba como

requerimiento minimo de utilidad de enfriamiento; en este caso 147,5 kW.




Andlisis econémico

Para la realizacion de una evaluacién econémica preliminar de las modificaciones del
sistema de refrigeracion, se determind lo que era necesario invertir en la adquisicion e
instalacion del equipo de intercambio térmico después del compresor. Para ello nos

apoyamos en las siguientes expresiones reportadas por Douglas.

Tabla 3.28 Expresiones reportadas por Douglas

Costos UsD
Adquisicion 8 759
Instalacion 2375,5

Costo total de la inversion 11 164,5

A través de las curvas de composicion para el ATy, 6ptimo de 13,11 °C sin modificar,
se determiné que la red de intercambio térmico actual necesita como requerimiento de
utilidad de enfriamiento 160,5 kW, y para la red de intercambio térmico modificada a
través de la curva de composicion (figura 3.39), se necesita como utilidad de enfriamiento
147,5 KW.

A través de estos valores se puede determinar el beneficio por concepto de reduccién
del consumo de electricidad, ya que se necesita menor requerimiento de enfriamiento

para la red ajustada, como se demuestra a continuacion:

¢ Red de intercambio térmico sin modificar: 104 004 $/afio

¢ Red de intercambio térmico modificada: 95 580 $/afio

e Ahorro = 104 004 — 95 580 $/afio = 8 424 $/afio

e Periodo de pago = Inversién/ahorro = 11 164,5 $/afio, 8 424 $/afio
e Periodo de pago = 1,3 afios

e Por ciento de retorno = 75 %



Andlisis de los resultados:

El esquema tecnoldgico actual no se corresponde con los principios de aplicacion
del método de Analisis del Pellizco a la red de intercambio térmico seleccionada.
Tomando como base los resultados obtenidos en el analisis del pellizco a la red
de intercambio térmico actual, se demuestra que existen violaciones de los
principios del método de analisis.

Es necesario instalar un intercambiador de calor adicional en la red de
intercambio térmico actual, ubicado entre la etapa de compresion y el primer
enfriamiento del aire. La necesidad del mismo queda demostrada a través de los
diferentes reportes del pellizco y econémicamente por el ahorro que implica y por
el periodo de pago de la inversion.

Asimismo, al tomar como base los resultados obtenidos en el andlisis del pellizco
aplicado a la red de intercambio térmico modificada, se demuestra que también
existen violaciones de los principios del método de andlisis.

El andlisis del pellizco, aplicado a la planta de gases industriales, constituye un
valioso procedimiento para determinar las posibles anomalias, niveles de
refrigeracion, asi como para el disefio del sistema de refrigeracién y de la propia

red de intercambio térmico.



CAPITULO 4 PRINCIPIOS DE LA RADIACION TERMICA Y HORNOS QUIMICOS

4.1 Introduccion

En un cuerpo caliente, parte de la energia térmica se transforma inevitablemente en
energia radiante, producto del resultado de disturbios moleculares y atémicos.

La temperatura del cuerpo es la causa primaria de estos disturbios interatdbmicos; por
ello, la cantidad de energia irradiada tiene como dependencia principal la temperatura.

Un cuerpo o sustancia puede emitir energia radiante a partir del llamado cero absoluto
(-273 K); de ahi que todos los cuerpos a temperatura ambiental emitan energia radiante.

La conduccion del calor se produce por micromovimientos, mientras que la conveccion
lo hace por macromovimientos; ambas formas requieren de un medio para transportar el
calor. La radiacion térmica puede transferirse a través del vacio. La energia radiante es
realmente propagada por ondas electromagnéticas con un rango de longitud de onda (\)
de:

A=0,2 - 800 u (micrones)

Este rango de longitud de onda abarca desde los rayos ultravioleta hasta los infrarrojos,
pasando por la luz visible. La longitud de onda que mas se produce en los equipos
industriales esta entre:

A=0,4 - 400 p (micrones)

4.2 Naturaleza de la radiacion térmica

La energia radiante se origina dentro de las moléculas de un cuerpo; los &tomos de estas
moléculas vibran con un movimiento armonico simple, comportandose como «osciladores
lineales». Una disminucién en las amplitudes de las vibraciones causa una emision de la
energia radiante.
Existen varios criterios sobre la naturaleza de la energia radiante que pueden resumirse
Ccomo sigue:
e Planck demostré6 que la energia asociada a un cuanto es proporcional a la
frecuencia de vibracibn y que si la velocidad de propagacion se considera
constante, este seria inversamente proporcional a la longitud de onda ()):

l,, = f(1/)) para wpo, = constante



e El esquema atémico de Bohr tiene gran utilidad para comprender mejor la

naturaleza de la energia radiante y su origen.

Los electrones viajan alrededor del nucleo formando 6rbitas elipticas. Estas poseen dos
energias bien definidas:
¢ Cinética: Rotacion alrededor del nucleo.

e Potencial: Distancia hasta el ntcleo.

Si ocurriera una perturbacion, tal como la colisién entre dos a&tomos o electrones, estos

pueden ser desplazados de una 6rbita y podrian:

e Volver a su 6rbita original.
e Pasar a otra de diferente energia.

e Abandonar el sistema influido por el nucleo.

El ajuste de energia se produce en el sistema mediante la emision o absorcion de
energia radiante.

Otro origen de la energia radiante puede hallarse en los cambios de las energias de los
atomos y moléculas, sin referencia a los electrones individuales.

Como la temperatura es una medida del promedio de la energia cinética de las
moléculas, a mayor temperatura, mayor energia radiante podra ser emitida por una

sustancia. Ello se resume en los siguientes principios:

e Enlos soélidos, solo la energia emitida desde la superficie sera considerada.

e La energia emitida por un gas constituye una funcién de la presién y la longitud
recorrida por el rayo radiado.

e En los liquidos se presenta una situacion intermedia entre las dos anteriores; en

este caso dependera de la naturaleza del liquido.
4.3 Leyes fundamentales de la radiacion térmica
Hasta el momento se conoce cOmo se genera la energia radiante, pero ¢qué ocurre

cuando la energia radiante incide sobre un cuerpo?

Se analizara el esquema siguiente:
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Figura 4.1 Incidencia de la energia radiante sobre un cuerpo
Donde:
Qo: Energia total incidente (W)
Qr: Energia reflejada (W)
Qa: Energia absorbida (W)
Qd: Energia transmitida (W)

Se designara la magnitud E como potencia emisiva total:
E = Q/A1 (kcallh m?), BTU/h — p* (W/m?)

Al — Area de transferencia de calor del emisor

l,, — Intensidad de la energia radiante monocromatica (W/m? )
Es decir:

Qo=Qa+ Qr+Qd

Dividiendo ambos términos entre Qo, se tendra:
1=A+R+D

A: Absorbencia

R: Reflexividad

D: Transmisividad

Se analizaran los casos siguientes:

A=1
Si R=0 CUERPOS — Todo buen absorbedor
D=0

NEGROS es buen radiador
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D=1
Si A=0 CUERPOS
R=0 TRANSPARENTES — aire puro y seco
Si D=0 CUERPOS OPACOS
A+R=1 O GRISES ~ cuerpos reales

Las leyes de la radiacién mas importantes son las siguientes:

e Ley de Planck: Esta ley establece la siguiente funcion: I, =f (A, T).

Esta funcion se determiné con la ayuda de una termopila y de un prisma dispersor, con

lo que se obtuvo el gréfico siguiente:

Tk 1 0
Tl >T2 E= j |}“d Y

» A, micron

Figura 4.2 Representacion grafica de la ley de Planck
Donde:

Am: Longitud de onda maxima para la temperatura del emisor
La siguiente ecuacién define tedricamente la ley de Planck ya planteada:
A =C1- 2% - 1)

e Ley de Wien: Basada en la figura anterior, esta ley expresa que:
«El producto de la longitud de onda maxima (Améx) y la temperatura absoluta de la
superficie de todos los cuerpos es una constante».
AmaxT =2 886(u - °R)



e Ley de Kirchoff: Esta ley establece que:
«En el equilibrio térmico la razén de la potencia emisiva total a la absorbencia, para
todos los cuerpos, es la misma (constante)».
E1/A1 =E2/A2 =... = En/An
Entonces, a la relacion entre la potencia emisiva de un cuerpo real respecto a la
potencia emisiva de un cuerpo negro, se le llama emisividad térmica.
E1/Eb=¢ (vertabla 4.1, Kern, 1978: 94)

o Ley de Stefan-Boltzman o cuarta potencia: Esta ley da solucion a la ley de
Planck, quedando como sigue:
Qb =06 A1 Tb* (cuerpo negro)
Q=06 £AlT" (cuerpo real)
6=57-10° Wim*K* =0,173 - 10® BTU/h p’R*

e Ley de los cosenos de Lamer: Se ocupa de la correccién de la cantidad de calor
radiado por dos cuerpos que ocupan una posicion relativa en el espacio,
guedando:

Qb =06 Al (T -T,%) cuerpo negro

Q=cFe-Fa-AL(T.*-~T,% cuerpos reales

Fe: factor de emisividad

Fa: factor de forma o geométrico

Se recomienda analizar la tabla 4.2 y las figuras 4.7 a 4.9, para el calculo de Fa (Kern,
1978: 106).

La expresion final generalizada para la transferencia de calor entre cuerpos reales y
radiantes sera:

Q=ocFa:Fe AlL(T,"-T,)

A: Area de transferencia de calor del emisor (m?)

T,: Temperatura absoluta del emisor (K)

T,: Temperatura absoluta del receptor (K)
4.4 Algunas aplicaciones de laradiacion térmica en la industria

Algunas de las aplicaciones de la radiacion térmica en la industria son las siguientes:



e Célculo y evaluacion de hornos quimicos.
e Existen varios métodos de disefio y evaluacion de hornos quimicos, pero el mas
difundido a nivel internacional es el de Lobo-Evans, que se fundamenta en la

ecuacion de la cuarta potencia modificada y en el balance térmico del horno.

Q =0 F Ap(T1* = T2%) + he - A(tg —ts)

Aqui se le afiade el calor transferido por conveccion en la seccion convectiva de dicho
horno. El balance térmico practicado en el horno sera:

Q=0f +Qa+Qr+Qs+Qw-Qg

El significado de cada variable de esta ecuacibn puede estudiarse con mayor
profundidad en la literatura correspondiente, asi como el disefio de un horno quimico en
el ejemplo 19.1 del libro Procesos de transferencia de calor, de Donald Q. Kern. Esta

cuestién sera abordada de forma mas detallada en paginas posteriores del presente libro.
Pérdidas totales de calor en sistemas aislados

Se conoce la forma de calcular el coeficiente combinado ha (conveccion y radiacion) para
el caso de procesos convectivos en espacios infinitos (tuberias aisladas):

ha =hc + hr

Donde: hc = C(Gr,Pr)", aqui los valores de C y n dependen del producto Gr,Pr.

Para el caso de hr, puede calcularse a partir de la ecuacion de la cuarta potencia.

Para una seudoconveccion:

Q=hr- AL(T1* = T2%

y también: Q = o. £ (T1* = T2%)/(t1 - t2)

Esta ecuacion esta graficada en la figura 28.2 del texto Transferencia de cantidad de

movimiento, calor y materia, de C.O. Bennetty J. E. Myers.
Errores en la lectura de los termopares industriales
Suponga una tuberia de acero dentro de la cual circula un gas a 500 °C, entonces se

coloca el termopar de forma natural; la lectura en el instrumento sera de 480 °C, como se

indica en la figura 4.3.
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Figura 4.3a Medicion de temperatura mediante termopar

Si se coloca una pantalla, se disminuye el intercambio de calor radiante (50 %) entre la
cabeza del termopar y la superficie de la pared de la tuberia. Puede colocarse una
pantalla de un material que refleje el calor radiado (aluminio); de este modo el error de

lectura se reduce notablemente.

> Pantalla de aluminio
Gas 500°C g

T _ 495°C

Figura 4.3b Medicién de temperatura mediante termopar

N: NUumero de pantallas

Qn =Q/(n + 1) (ver Kern, 1978: 100)

Donde:

Qn: Calor transferido al colocar n pantallas en el sistema

Q: Calor transferido sin colocar pantallas

Para el caso propuesto en el ejemplo:

Qn = % Q, es decir, el calor disminuira aproximadamente en un 50 % y en esta

magnitud se reducira la influencia de la radiacion de las paredes del tubo.



Pérdidas de calor por aberturas de puertas de observacién o limpieza en los hornos de los

generadores de vapor

Se tomara el esquema siguiente:

HORNO

S auemado
/
7 Z

< X >

Figura 4.4 Abertura en el horno del generador de vapor

Se empleara la ecuacion generalizada siguiente:
Q=cFaTg"Aa (W)

Donde:

Aa=y-x (md

Fa: Factor de intercambio total

Tg: Temperatura de los gases (K)

Este factor se encuentra graficado en la figura 4.5.

A

Fa
) Ovalada
Geometria cuadrada
de la rectangular
abertura triangular

XY

Figura 4.5 Factor de intercambio total

Con el valor de Q se puede calcular el costo de estas pérdidas de calor del siguiente

modo:



Pérdidas = Q/VCN - Ncg.  (kgc/h)

Conociendo el precio del combustible, pueden estimarse los gastos anuales por este
concepto.

Ncag = 0,65 a 0,75 para bagazo o lefia

Ncag = 0,75 a 0,85 para fuel oil o diesel

VCN = 10 300 kcal’lkg para petroleo

VCN =2 100 kcal/kg para bagazo al 50 % de humedad

44.1 Céalculo de hornos. Método tradicional

Hasta el momento se conocen que las aplicaciones practicas mas importantes de la
transferencia de calor radiante se encuentran en el calculo y disefio de calderas
generadoras de vapor y de hornos usados en refinerias de petréleo o similares.

Existen dos tipos de calderas generadoras de vapor:

e Calderas de tubos de agua.

e Calderas de tubos de fuego.

Las calderas de tubos de fuego raras veces exceden los 8 pies de diametro y la presion
de vapor esta en un rango de 100 a 150 psig (7 a 10 ata). Se utilizan para demandas de
baja capacidad, usualmente entre 15 000 y 20 000 Ibs/h (7 a 9 t/h) de vapor para uso
industrial. Pueden utilizar como combustible carbén, petréleo o gas.

Las calderas de tubos de agua se pueden clasificar en:

e Domo longitudinal.
e Domo cruzado con tubos rectos.

e Domo cruzado con tubos curvados.

Pueden producir vapor a baja, media o alta presiéon, y generarlo saturado o
sobrecalentado. Se utilizan para generar grandes cantidades de vapor para la produccion
y los servicios.

Los hornos para la industria petrolera se utilizan para precalentar y/o calentar el crudo

en las operaciones de destilacion atmosférica y al vacio, ademas de que pueden usarse



para calentar cualquier otra sustancia que requiera una temperatura alta durante el
proceso de produccién. Pueden manejar temperaturas hasta de 760 °C y 1 600 psig
(109 ata). Pueden alcanzar eficiencias térmicas superiores al 80 %. Los mismos cuentan
con dos secciones principales:

¢ Radiante.

e Convectiva.

Se pueden clasificar de forma general en:

Tipo caja.

Circular.

Tipo caja de doble seccion radiante.

Horno simple con banco de conveccién superior.

Horno tipo A.

Estos tipos de horno pueden apreciarse en las figuras siguientes:
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Figura 4.6 Horno tipo caja
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Figura 4.8 Horno tipo caja de seccién radiante doble
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Figura 4.10 Horno tipo A para calentamiento

La ecuacion general para la transferencia de calor puede representarse como sigue:
Q = FaFeAo(T1* —T2%)

Q= FoA'(T1* —T2%)

Donde:

Q: Flujo de calor por radiaciéon solamente hacia A’ (W)

T1: Temperatura de la fuente (K)



T2: Temperatura de la superficie receptora (K)

F: Factor que toma en cuenta la geometria del sistema y las emisividades de cuerpo
gris de los cuerpos calientes y frios (magnitud adimensional)

A’: Superficie efectiva de transferencia de calor del cuerpo receptor o frio (m?)

o: Constante de Stefan-Boltzmann (W/m® K*)
De forma general un horno se compone de las partes siguientes:

e Receptor de calor o sumidero.
e Fuente de calor radiante.

e Superficies que la contienen.

El receptor de calor de los hornos industriales estd compuesto por multiples tubos
colocados sobre las paredes del mismo, en la parte central de la cAmara de combustion.
Pueden estar dispuestos en una hilera simple o en varias hileras en forma de trebolillo.

Para evaluar la superficie efectiva de transferencia de calor se utiliza la teoria
presentada por Hottel de forma exclusiva. Este factor de evaluacion (o) puede ser

calculado como sigue:

De la siguiente figura pueden analizarse las ecuaciones que se muestran:

90° — A1° — A2° — A3
90°

oA, directo =
90° — N1° — N2° —N3° — N4°
o0°
aA, directo + oB, directo+...+aN, directo
N

ol ,directo =

a,directo =

a,total = «,directo + «, directo(1— «, directo)

En la figura 4.11 se muestra la evaluacion del factor de efectividad a.
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Figura 4.11 Evaluacion del factor de efectividad o

Debe determinarse un plano equivalente de superficie fria que se conceptla de la
siguiente manera:

Acp: Paso longitudinal *(longitud de los tubos)*, nUmero de tubos
Incluye ademas:

(aAcp) = Acp*a*Fc*Fs*Fe

Donde:

Fc: Factor de conductividad (adm.)

Fs: Factor de escoria (adm.)

Fe: Factor de emisividad (adm.)

La figura siguiente ofrece una vision mas precisa de la distribucion de la tasa de
radiacion en la circunferencia del tubo. Se evalla la efectividad de cada incremento de

area de la superficie circunferencial A del tubo, y la suma de estas areas efectivas deben
dividirse entre Acp para obtener a.
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Figura 4.12 Evaluacion de o sefialando la distribucién del flujo de calor en la circunferencia del tubo

Los valores précticos de los factores F son:

Fc = 1,0 para tubos lisos y aleteados, y 0,7 para placas de metal ancladas en los tubos

Fe=1,0

Fe: Varia entre 0,6 y 0,9; sera 1,0 para calderas bien operadas. Puede suponerse este
valor para célculos practicos entre 0,8y 0,9.

El calor en un horno proviene de una reaccion de combustion y del calor del aire de la
combustién si ha sido precalentado. Los diferentes combustibles generan llamas de
diferentes caracteristicas.

La integracion de procesos y el sistema de utilidades son problemas a tratar de forma
simultanea. Los gases de combustién de un horno o del escape de una turbina de gas
(aceite caliente, crudo caliente, vapor a varias presiones de una caldera central, turbinas
de vapor, agua fria, etc.), deberan ser seleccionados y tratados de forma simultanea en el
disefio de un horno para un proceso determinado. Se consideraran los gases procedentes
de un horno como una utilidad y se incluirdn en la integracién de procesos térmicos.

Los hornos tubulares pueden ser clasificados de acuerdo con el mecanismo de
transferencia de calor radiante y/o convectivo. En base a la experiencia, el calor que
proviene de la reaccion de combustion (entalpia del aire y del combustible) hace posible

dividir al horno en las partes siguientes:



e Seccion radiante (45-55 %).
e Seccibn convectiva (25-45 %).

e Seccion de pérdidas en gases en la chimenea (10-20 %).

El perfil de temperaturas de un horno se muestra en la figura siguiente:
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Figura 4.13 Perfil de temperatura en un horno

En general, la cantidad de calor suministrado por el combustible puede ser
representada a través de la siguiente ecuacion:

QF = Qhmin + Qchim

Donde:

Qhmin: Calor requerido por la utilidad caliente (w)

Qcim: Representa las pérdidas en la chimenea (w)

Se puede decir que el calor total transferido en un horno sera:

Qhmin = Qrad + Qconv = Qabsorbido

Solamente la corriente principal a calentar lo hara en la seccion radiante. El
precalentamiento de proceso, la generacion de vapor, el precalentamiento de aire, etc.,
seran usualmente colocados en la seccion convectiva.

Un balance en un horno es representado en el diagrama de Sankey que se muestra en

la figura siguiente:
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Figura 4.14 Diagrama de Sankey
Donde:
Qc: Calor de reaccion (W)
Qcomb: Calor de combustién (W)
Qa: Calor del aire para la combustion (W)
Qchi,fg: Pérdidas por combustible no quemado (W)
Qpérd: Pérdidas al medio ambiente (W)
Qdis: Pérdidas por combustion quimica (W)

Qchim: Calor en gases de la chimenea (W)

El balance de calor puede ser usado para la determinacion de la temperatura actual de
la llama (AFT), la cual depende del valor cal6rico del combustible, el quemador y su
modelo, las temperaturas del combustible y del aire, las pérdidas y la combustion de

productos disociados. Entonces, la expresion general para representar este proceso es

como sigue:
Hc + Hcomb + Haire = Hfg + Hchi,fg + Qpérd + Hdis
Donde:
Hc: Calor de combustion normal (J/kg)
Hcomb: Entalpia del combustible (J/kg)
Haire: Entalpia del aire de combustién (J/kg)
Hfg: Entalpia del combustible gaseoso (J/kg)
Hchi,fg: Pérdidas por combustion incompleta (J/kg)
Qpérd: Pérdidas al ambiente (J/kg)

2chi, fg
2perd
cdis

Zchim



Hdis: Pérdidas por combustion quimica (J/kg)

Las entalpias del combustible, de la combustién del aire y de los gases de combustion,
pueden representarse como sigue:

Hcomb = cpm,f (Tcomb — To)

Haire = cpm,aire (Taire — To)

Hfg = cpm,fg (Trer — To)

La AFT puede ser calculada a través de la siguiente formula:

Hc+ Hcomb + Haire + Hchi, fg —Qperd — Hdis
Cpm, fg -Vfg

AFT =

Donde:

Vfg: Volumen de gases (m®)

En la préactica el calculo de esta ecuacion se dificulta por causa de algunas variables
cuyo valor no es exactamente posible; por tanto, se supondra lo siguiente:

Hchi,fg = 0 (combustiéon completa)

Qperd = 0 (combustion adiabatica)

Hdis = 0 (valor despreciable)

Entonces se calculard en su lugar la temperatura adiabética de la llama (TFT):

TET = Hc + Hcomb + Haire +To

Cpm, fg -Vig

Donde:

To: Temperatura de referencia (°C)

Los combustibles gaseosos generan llamas no luminosas. Los combustibles derivados
del petréleo pueden generar llamas de luminosidad variable en funcion del disefio del
guemador, de la atomizacion y del exceso de aire. Los combustibles sélidos generan
llamas luminosas con particulas incandescentes de alto grado de luminosidad. Hay una
gran diferencia entre las emisividades de los gases emitidos a una misma temperatura;

por ello se puede afirmar que:



e Los gases diatdbmicos (O,, N,, H,) tienen emisividades muy bajas, por lo que
puede considerarse gque estas tienen un valor cero para el disefio y evaluacion de
hornos.

e Los gases triatbmicos (H,O, CO,, SO,) tienen buenas emisividades.

e El CO tiene una emisividad media.

Ordinariamente el CO, y el H,O son considerados como los Unicos constituyentes
radiantes para el disefio y evaluacion de hornos, mientras que el CO es generalmente
bajo y se desprecia.

La longitud de la trayectoria media del rayo radiado (L) es la profundidad media de la
capa de gases de combustion en todas las direcciones y en cada uno de los puntos
circundantes del horno, y se usa como la media cubica del volumen. Esta depende de la
concentracion de las moléculas radiantes, es decir, de la presion parcial de cada
constituyente del gas, y se utiliza para el célculo de la emisividad de cada uno de ellos.

La longitud de la trayectoria puede ser estimada por la tabla siguiente:

Tabla 4.1 Longitud de la trayectoria del rayo

Relaclones dimenslongles * Longpitud media, I, pies
Horrmue recrangular—
1. 1-i-1 & 1-1-3 wvolume i
s o men del horzmo, pies
2, 114 a 1-1u gy 14 % o menar dissseidn
A 123 g 128 1.2 ¥ la mesor dimensidn
3, 133 & lowg-m 1.8  Ya menor dlmensién

Homven dlindrices

5. dxd %y didmeirg
Good B s d o pd 1 ¢ dikoetn

Banra = 10bos

7 Comvi en los secorones convenciooales L {pies) = 0L.4F, - 0.587 Dk, plyg
«  En cualguier orden.

Para la seccion convectiva: L(pies) = 0,4 Pt — 0,567 DE (plg)
Las emisividades de los gases son determinadas a través de los graficos mostrados y

de la ecuacion siguiente:



_ (qC + CIW)Tg — (qc + qw)Ts 100— %
9= (ab)Tg —(gb)Ts 100

Aqui se inserta la correccion por la interferencia entre moléculas adyacentes,
simbolizado por el signo de %, y que puede ser determinado en los graficos que se

muestran en las siguientes paginas (figuras 4.15y 4.16).
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Las superficies envolventes son aquellas formadas por las paredes, techos y piso del

horno; las mismas constituyen un recinto cerrado donde la mayor parte del calor liberado

por el combustible es transferido a los tubos por radiacion térmica.

Métodos de disefio: A continuacion se enumeran los métodos mas usados en el calculo

de hornos:

Método de Lobo-Evans: Consiste en el uso de una ecuacion del tipo de Stefan-
Boltzmann modificada y de un balance de energia en el horno. Se puede utilizar
en el disefio y evaluacion de hornos quimicos de refinerias y para calderas que
gueman petroleo o gas. En mas de ciento veinte pruebas practicas realizadas en
hornos diferentes, la desviacién promedio fue de 5,3 % y la maxima alcanzé el
16 %.

Método de Wilson, Lobo y Hottel: Es un método empirico y se usa en el calculo de
hornos de refinerias de petréleo para determinadas condiciones de trabajo.
Método de Orrok-Hudson: Es un método muy antiguo que data de 1925 y tiene un
valor limitado en el disefio de hornos para calderas de tubos de agua y refinerias.
Método simplificado de Wohlenberg: Es un método empirico que se utiliza para el

célculo de hornos que queman carbdn, aunque es mas confiable que el anterior.

De todos estos métodos, el mas usado es indudablemente el primero, por ser el mas

confiable y el de mayor exactitud en las aplicaciones industriales.

Método de Lobo-Evans:

La ecuacion del tipo Stefan-Boltzmann modificada es la siguiente:

Tg Ts

Q = 0,173Ftot (—j —(—j aACp

100 100

En la seccion de radiacion tiene lugar también la conveccion en mas de un 30 %; por

tanto, hay que afadirle a esta ecuacion un término para su consideracion. Entonces

quedara:

TgY (Ts)
Q =0,173Ftot (_g) —(—j a,CpPACp + hcA(Tg —Ts)

100 100



Donde:

A: Superficie total del tubo (m?)

Acp: Superficie equivalente del plano frio (m?)

Ftot: Factor de intercambio total (adm.)

Hc: Coeficiente de conveccion (W/m? °C)

%Q: Calor total transferido a la superficie fria (W)

Tg: Temperatura del gas de la combustion a la salida de la seccion radiante (K)
Ts: Temperatura de la superficie del tubo (K)

o Factor para multiplicar Acp y obtener la superficie fria real (adm.)

Se puede simplificar el término de conveccion, suponiendo que Hc = 2 BTU/hp® °F. De
esta forma, A sera igual a 2 (o Acp). Ademas, si se dividen todos los términos por Ftot y

se supone un valor de 0,57 para el término de conveccion, entonces se tendra:

2R _0173 (T—gj —(Ej +7(Tg-Ts)

aAcpFtot 100 100

Esta ecuacién esta representada en la grafica que se muestra en la siguiente pagina.

Ademas de esta ecuacion es necesario desarrollar un balance energético en el horno
para solucionar el problema de absorcion de calor; este puede representarse de la
siguiente manera:

Q=QF+QA+QR+QS-QW -QG

Donde:

Q: Carga de calor en la seccion radiante (W)

QF: Calor liberado por el combustible (VCN ) (W)

QA: Calor sensible sobre 15 °C (60 °F) en el aire de combustion (W)

QG: Calor de los gases de la combustién que salen de la seccion radiante (W)

QR: Calor sensible de los gases reciclados (W)

QS: Calor sensible del vapor atomizado (W)

QW: Pérdidas de calor a través de las paredes del horno (W) (valor practico 3 %)
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Figura 4.17 Representacién gréfica de la ecuacién de la pagina anterior

Esta ecuacién también se puede simplificar de la siguiente forma:

QS = 0 (no hay atomizacién de vapor); entonces el calor liberado neto sera:

Qneto = QF + QA + QR — QW

El calor perdido en los gases de combustion a su temperatura de salida sera:

QG =W (1 + G’) Cav (Tg — 520)

W: Consumo de combustible (kg/s)



(1 + G’): Razon de gases que abandonan la seccion radiante en relacion con el

combustible quemado (kg/kg)
G’: Razon entre aire y combustible (kg/kg)
Cav: Calor especifico medio de gases de combustion entre Tg y 288 °C (520 °F).

El valor de a puede ser encontrado, ademas de las ecuaciones, por la figura siguiente:
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Figura 4.18 Valor de o

Para el célculo del area del refractario puede usarse la ecuacion siguiente:
Ar = At — o Acp

Donde:

Ar: Superficie efectiva del refractario (m?)

At: Area total de la superficie del horno (paredes, piso, techo, etc.) (m?)



o Acp: Superficie equivalente del plano frio (m?)
Ademas, el factor de intercambio total (Ftot) puede ser encontrado en la figura

siguiente:
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Figura 4.19 Factor de intercambio total
Por ultimo, la eficiencia de un horno esté dada por:
e = (2Q/QF) 100 %
La transferencia de calor radiante en la seccién convectiva puede ser evaluada por el
método de Lobo-Evans, siendo el mismo procedimiento que se utiliza para el célculo de la

seccion radiante, con la excepcién de que la temperatura de los gases de combustién ya



es conocida a la entrada de la misma. Se considera que la temperatura de los gases en

esta seccion es muy similar a la de entrada en la misma.

Esta radiacion puede alcanzar del 5 al 30 % del calor transferido en toda la seccion de

conveccion y puede ser calculada por la ecuacién siguiente:

Qrc = 0.173[[100) [100 } [egj +1( 1)

es

Qrc: Flujo de calor radiante en un punto de la seccion de conveccion (w)

Con poca pérdida en la exactitud, puede usarse la ecuacion siguiente:

Qrc

A

100 — %)

~ e (ac - aw),, —(ac+ aw).. [ *%s

Esta ecuacion utiliza una correcciobn para el coeficiente pelicular combinado de

radiacién y conveccion:
Hm =hc + hr

El horno debe disefiarse teniendo como base los quemadores. Si se alimenta por
el extremo de las cabezas de manera que las llamas se desplacen paralelas a los
tubos, el horno debe ser suficientemente largo para que las llamas no toquen
aquellos. Deben estar a una distancia minima de 1 a 1,5 m; se debe proveer un
espacio adecuado entre los quemadores y los tubos.
El método de limpieza de los tubos, ya sea con turbina o mediante vapor y aire,
puede determinar la seleccion de la longitud de los tubos.
En los quemadores de petréleo, cuando se utiliza la atomizacién, se recomienda
una relacion de 0,3 kg de aire por kg de combustible.
A mayor exceso de aire se requerira mayor cantidad de combustible para una
carga térmica dada.
Para realizar los calculos cuando se utiliza bagazo como combustible, se
procederd como sigue:

Para bagazo con un rango de humedad de 42 al 52 %, se pueden utilizar:

En condiciones de 0 °C y 769 mmHg.

Peso:

(kg aire/kg bag) = 5,75 (1 —w)m



(kg gases/ka bag ) =5,75(1 —w)m + 1

Volumen:

(m® aire/kg bag ) = 4,42(1 — w)m

(m® gases/kg bag ) = 4,47(1 —w)m + 0,572 w + 0,672

Donde:
w: Humedad del bagazo, fraccion para 13 % CO,, m = 1,51
m = (0,196/y) + 0,0126; ademasy=10y 19,6 %
Para cualquier temperatura (°C):
Vt = Vo - (273 + 1)/273
Vo: Volumen a 0 °C
Temperatura de combustion de la llama:
aA(VCN)
[= Pc];

a = 0,95 - 0,99 (sélidos quemados)

T = Tac +

B =0,98 — 0,99 (radiacion al medio)

Tac: Temperatura del aire de combustién (°C)
VCN =4 250 — 4 850(w) (kcal/kg bag)
SPclo’ = (Pc)CO; + (Pc)H,0 + (Pc)CON; + (Pc)O,

Los valores de los calores especificos de cada constituyente pueden consultarse en el

Manual para Ingenieros Azucareros, de Emile Hugot (1967: 629). Para los gases puede

ser tomado el valor de Cpg = 0,3 kcal/kg bag.

Las velocidades radiantes promedio pueden ser tomadas de la tabla siguiente:

Tabla 4.2 Velocidades promedio

Tipo de horno Velocidades (BTU/h piez)

W/m?

De crudos 10 000 - 16 000

32 000 - 51 200

Al vacio 5000 - 10 000

16 000 - 32 000




Reformador de nafta 1 000 - 18 000 3200 - 57 600

Craking 10 000 32 000
Calentamiento 10 000 - 15 000 32 000 - 48 000
Empape
Fraccionamiento de 10 000 - 12 000 32 000 - 38 400
viscosidad

Lugar apropiado para hornos en procesos integrados

Tradicionalmente, en el disefio de los procesos se definen de forma individual las
utilidades, las cargas, y posteriormente los hornos y/o calderas; estos son disefiados para
satisfacer las necesidades del proceso.

El desarrollo de la tecnologia Pinch permite disefiar de forma simultanea los procesos y
los hornos como un sistema térmico unificado.

Antes de proceder a la integracién de hornos, se necesita un modelo para conocer la
variacion del perfil temperatura-entalpia, que esta asociado con el horno. No es necesario
un modelo detallado, solo representativo.

En el horno el combustible reacciona con el aire y produce una mezcla de gases de
combustién a alta temperatura. El calor obtenido de estos gases es usado para generar
vapor, calentar corrientes de proceso, etc. Los gases comienzan a ceder su calor hasta
gue abandonan el mismo, casi agotado por la chimenea. Para un buen disefio, estos
gases deben abandonar el sistema con una temperatura que se encuentre sobre el punto
de rocio acido de los mismos, para evitar la corrosién de la chimenea y las partes que
estan en contacto con ellos.

La temperatura de los gases formados después de la combustién es una funcién de:

e Eltipo de combustible.

e Cantidad de aire en exceso.

La temperatura tedrica de la llama puede ser calculada por la ecuacion:



TFT
AH. =] Cp(productos) - dt(TFT — To) @

T

En la practica esta temperatura no se puede lograr, pues a altas temperaturas ocurre
una disociacion de la reaccion. Estas disociaciones son endotérmicas y reducen el calor
disponible en la llama, con lo que la temperatura se reduce, de forma general, en un 10 %
aproximado de la calculada.

Aqui:

TFT: Temperatura adiabatica de la llama (°C)

To: Temperatura ambiental (°C)

Ttft es una temperatura representativa y puede ser calculada si se conocen los datos
del calor de combustién y el calor especifico molal de los productos.

En la siguiente figura se muestra un modelo de T vs. H para un horno convencional,
donde se representan las zonas convectiva y radiante, y la posible disminucién de la

temperatura Ttft, hasta Tf actual.

T“

TFT|

radiante T
Tf actual

convectiva l

To

Figura 4.20 Relacién entre Tgy H

Todo lo anterior puede ser representado por la curva de composicion grande, donde se

comparan las curvas de los gases de combustion trazadas en funcién del célculo.
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Figura 4.21 Gran curva compuesta

Aqui:
a: Curva de composicion grande construida por modelos matematicos
b: Linea simple de los gases

o arctan(F/TFT) = arctan (Qmin/[TFT — Tchim]

También es necesario determinar cuales son las limitaciones de la temperatura de los

gases de chimenea; esto puede hacerse mediante diferentes vias:

a) Por el proceso.
b) Por la temperatura de pellizco.

c) Por la temperatura de rocio.



T

TFT

Figura 4.22 Gran curva compuesta, a, by c

Si ademas se desea afadir un calentador de aire, este proceso puede ser visualizado a

través de las curvas compuestas grandes del modo en que se ilustra en la siguiente
figura:

rea para
el pre-calt.
del aire

(-t |
Tdp

To

_ - hmin ——| "
(T | £ 1alr, ma

LT air, b

Figura 4.23 Gran curva compuesta con calentamiento de aire

Como es natural, en todo lo anterior juegan un papel fundamental los costos que

intervienen en el proceso. En la tabla siguiente se muestran los costos de estos equipos
en la seccion convectiva:



Tabla 4.3 Coeficientes para la determinacion del costo en la seccidén convectiva

Material Coeficientes
a b c
Acero comun 43 740 1065 0,81
Acero inoxidable 43740 2330 0,81
Titanio 43 740 6 260 0,81

Costo (aire) = a + b - Aaire® (USD)
Los costos totales para estas condiciones de proceso quedaran como sigue:

:;:E-Stc-
oital

pars
[~ — aire

-Osto
Comb

Teer

T Tajr ok Toirmam

Figura 4.24 Costos totales
Ctotal = Cop + Cutl + Cinv
Si el precalentamiento del aire ocurriera a traves de corrientes del proceso, entonces se

tendria lo siguiente:



Frooc - FProc

Tair=
Ta

s

H

Figura 4.25 Curvas compuestas

De todo lo anterior se puede deducir que el limite inferior de la temperatura de los
gases de escape de la chimenea debe ser la temperatura de pellizco, segln se aprecia

en la figura siguiente:

TTFEFT

T s

TEroc:
T =hirm

T poiraec:Fe
F:.TE:!.#I?
T

GL:hi Qn:n:nnv! v=ar = I

e —

Figura 4.26 Gran curva compuesta

Considerando todos los aspectos, la integracion de hornos depende fundamentalmente

de tres grados de libertad:

1. Temperatura de los gases de la chimenea.
2. Nivel de exceso de aire.

3. ATnin global del proceso.



Estos tres conceptos deben ser explorados para hallar sus valores 6ptimos, aunque

ellos son interdependientes.

4.5 Integracién de las calderas a procesos utilizando el método Pinch

El costo de la energia representa una considerable proporcion del costo de produccion en
una fébrica de azucar y en cualquier fabrica quimica.

De esta forma, la optimizacion del consumo de energia constituye un objetivo
importante, pero el suministro y la recuperacion de la misma deben ser considerados en
el mismo contexto. En el proceso de produccién de azlcar es necesaria la energia para el
movimiento de equipos mecanicos, la evaporacién de jugos y la coccion de los
azucarados. Antes de ser usada en el proceso, la energia debe ser transformada en calor

a un nivel bajo. De esta forma, deben tomarse en cuenta tres procesos, en combinacion:

e Suministro de energia.
e Consumo de energia.

e Remocion de energia.

Hoy en dia no es necesario subrayar la necesidad de mejorar la eficiencia en el uso de
la energia. Esta también se relaciona con la disminucién de la contaminacién ambiental y
el ahorro de recursos naturales. Es necesario también reducir los costos de inversion, lo
cual significa que el proceso necesita desarrollarse con bajos costos de energia e
inversion.

La tecnologia Pinch provee una metodologia, la cual produce la integracion del proceso
gue sera estudiado de manera cientifica y sistematica, termodinamicamente avalada y
con un andlisis de energia-inversion que puede ser realizado antes del disefio.

Normalmente los disefiadores tienen la posibilidad de seleccionar entre varias utilidades
disponibles (gases de combustion, gases de turbinas, vapor a varias presiones, agua fria,
vapor de turbinas, refrigerantes, etc.). En este caso, se estudiara la forma de aplicar esta
tecnologia a una unidad generadora de vapor, usando gases de combustion como utilidad
y su integracién dentro del proceso. El combustible usado sera bagazo. Una caldera de
vapor utiliza eficientemente la energia térmica de los gases de combustion si usa todos

los auxiliares para su funcionamiento, es decir:



e Calentamiento del agua de alimentacién desde taa hasta tb (temperatura de
saturacion a la presion de trabajo).

e Transformacion del agua en vapor saturado a la presion de trabajo.

e Sobrecalentamiento del vapor formado a niveles prefijados.

e Calentamiento del agua de alimentacion hasta niveles practicos que mejoren la
eficiencia del generador.

e Calentamiento del aire para la combustion.

e Calentamiento del combustible usado siempre que sea posible.

Para una mejor comprensién del método a usar, consultese el libro User Guide on
Process Integration for Efficient Use of Energy, de Bodo Linnhoff (1997).
Para el balance en calderas se usara el método dado por Hugot.

Datos tomados del generador de vapor:

indice de generacion = 2,2 kgv/kgc.
e tg=310°C.

e Bagazo al 50 % de humedad.

e Por ciento de bagazo en cafia.

e Cafia molida = 100 t/h.

e Vapor sobrecalentado a 24 ata 'y 250 °C (220 °C de saturacion).
e Calentador de aire (30 a 140 °C) (ta).

e Agua de alimentacién (80 a 120 °C) con economizador.

e Coeficiente de exceso de aire; m = 1,5 (segun el Orsat).
Célculo de la temperatura adiabatica de los gases de combustién

TFT =ta + o - B(VCN)/ZWCp] o 2)

a=0,99 B=0,98

Segun los valores expuestos en las tablas de la siguiente pagina, y suponiendo
Tgc~1200a1300°C

CpCO, = 0,297 kcallkg °C

CpH,0 = 0,655 kcal/kg °C

CpN,,CO = 0,27 kcal/kg °C



CpO; = 0,24 kcal/kg °C

TFT=1232°C

VCN =4 250 + 4 850(0,5) =1 825 kcal/kgb
Bagazo disponible = 26 t/h (se quema todo)
Masa de aire para la combustién (wa = 112 t/h)

Masa de gases de combustion (wg = 138 t/h)

Tabla 4.4 Gases de combustion

GASEE DE COMBLUHETION

Calor cpperificr medio =nte

Temp. .
. Calor sapecitternr & T Qo T
Ly LES T My, LR 7y ity gk Mew, W e
12 0. L 0. 408 L3 A Q234 .15 13 Ak 13,2468 o.lea
¥ oy 045y n14n LnIne o0 1 4Th 12 247 mans
| W 0.x135 0.0 0.1 %4 =g §:| |- Rrinky D15 1. 248 D204
[t ] . 2T4 D.ils [T ] 45 20 {211 LW 1o I W.2LT
Xl 1232 F_530 o2 Sl e 2x2 i2LE LU L= O 240 O 2LE
24 A 240 ik, S 256 LY FE 0zl 0. 537 AL a.zZ1w
Ll .2 .62 0,258 .25 0.4 13,535 0.1%2 .2 2w
150 0. 25mM o.ivy L el 0o.x27 O.X2R 11,423 L2153 |l |
ik 0. 2r=d Q.53 . Ihae L L e e 11 3Mr 13,54 O.2rx2
450 0.x721 L1 &1l =RrcT 02%| 0,236 0.1%n = et 0.x2%
S 0. EHL .24 M1 [l b i} 0. Faalk 0.5 13,2 3t 0123
1 e 12,2649 11834 [N 0] 0.1g G Ll D.5E4 o157 .1k
GLWr 0.xa7 [N %] .2 D238 D.24E I 5s2 i 25H 0 1x%
%t N.305 DTk 3,272 23N 15222 L Sedl D159 L ikt ]
0k o3l LK 0,xrT4 0, 2k 10 2 M STT 4320 D_2x7
P 1) 0.3zl .7l 0.21TE 241 13 26E0 17 553 Lh 251 o.31XH
OO a.31%D a.T13 0,x78 Q.2ak 0.6 0498 o.ha2 [Py
=50 2. 138 0. 733 0. Bk 0. k45 0. :%h [eN | ] @,y 0L
TN 1345 0.T4a8 O.TE31 0. T47 4312 [ NNl ] 0, ka4 1M L 1Y
=250 33354 0. T o _FHd 1. rad 0.x737 OG5 g " | | fe e
1 CaDDy d.3482 o= 0BG [l ] O.X8| [ ] 0. B |+ s
§ A @ 3Tk 1.79% [ERF- 1. | 3252 [ 13531 [0 iy «0.21%
1 LCWr 2.3TH DA ([l L] .24 n.zea Ls3 0. haH DX
1 LM 1.3%7 DHIA 12,292 3235 L2913 [N D259 nl13s
B o.39s f,84] .25 3.2 >H [F Ry 12525 D27 [FRrEY, |
[ 1) Q.40 0.HA? 2, X 3,234 13,301 La fua X 271 D237
L 3] Dbl D BT2 . 2%H 241 R 1. 5T 1. 2TE i.238
L 1540 o419 _HEH 03] 2ak LR OETE O 2T L1 Rl =]
L &G OAXT O 0 o302 2GS LR B O faEk D iTa O 0
L -A30 o435 LR b 0. 3o 2nT o.aLv i 427 o34
1 ¥m] A D935 0 Mh 258 {11 O Ml 2706 o0 241
1 350 o452 12,5 M) Q.304 [y ] b 315 7o 27T LBl )
1 GO [ER L] 01, et L Rch L1 272 D330 TET e ITE 243
1 G5O %] P12 D 2Ta o, A3 LIRS ] 2T LIE-1 2 )
1 Tk DATE 7 P b 278 LIS Kk L L8 i i 280 LLA-L 5]
1 TS0 0. 454 1.2 03e QX717 032 4.740 28] LLR-E 2]



Tabla 4.5 Datos generales

Corriente kw/°C tl t2
C1(v.s.) 47 220 250
C2(a.a.) 66 80 120
C3(v) 0-29 500 220 220
C4(aire) 31 30 140
C5(agua sat.) 71 120 220
Hg(gases) 48 1232 308

En la curva de composicién grande se puede apreciar, para un AT,, = 15 °C, las
secciones en el horno y la posible ubicacién de los auxiliares agregados. Aqui puede
utilizarse un analisis econdmico para estos equipos y seleccionar el mas rentable.

Esta curva compuesta grande queda dispuesta para colocar los auxiliares y realizar un

analisis de costos riguroso y real antes del disefio final.
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Figura 4.27 Gran curva compuesta

4.6 Integracion de hornos a procesos

El consumo de combustible de un homo se puede reducir en mas del 50 % respecto al
consumo inicial del mismo. Sin embargo, a pesar de estos buenos resultados, el horno no
esta completamente optimizado, porque, por ejemplo, el aire de combustiébn no se
precalienta, lo cual constituye uno de los elementos mas importantes en el disefio de
hornos quimicos, ya que aumenta la eficiencia térmica de los mismos y reduce el
consumo de combustible.

Primeramente se utilizara el método tradicional de recalentamiento del aire para la
combustién, a partir de los gases de chimenea, y después se utilizara el método de

andlisis Pinch a partir de los calores del proceso.

Método tradicional de precalentamiento del aire de combustion

Célculo de la temperatura media de la llama (TFT):

En la practica, la temperatura tedrica de la llama (TFT) no es alcanzable, debido a que



con estas altas temperaturas de llama ocurren reacciones de disociacién endotérmicas,
gue reducen el calor aprovechable y la temperatura. También la TFT se calcula
considerando una combustion completa. Sin embargo, la relacion temperatura-entalpia
permite representar los gases de combustion como una linea recta de CP = MC,
constante, que se enfria desde TFT hasta TO. Ademds, esta representacion da
resultados cercanos de temperatura en la secciébn de conveccion, porque en esta la
temperatura es mas baja y el CP tiende a mantenerse mas constante. La representacion
correcta en esta region es esencial, porque es aqui donde el pinch general tiene lugar.

La TFT puede ser calculada a partir de la ecuacion integrada, quedando de la siguiente

manera:
TET — Hc + Hcomb + Haire “To
Cpgc -VVgc
De datos:

Hc = 40 643 kJ/kg (dato de fabrica)

Cpgc - Vgc = 28,2 kJ/kg °C

Hcomb = Cp - comb (Tcomb — To)

Hcomb =198,1 kJ/kg

Haire = 0 (no hay precalentamiento del aire)

TFT =[(40 643 + 198,1 + 0)/28,2] + 30 =1 478 °C

Si los gases de combustion abandonan la seccion de conveccién a 350 °C, se puede
precalentar el aire de combustién hasta 160 °C. Ademas, el AT, seria de 77 °C y el
pinch estaria en 311,5 °C. Utilizando las ecuaciones anteriores, donde puede ser
calculada la TFT, Cpa/Cpgc = 0,9.

Cpa
Cpgc
TFT=1478+0,9(160-30) =1478+117=1595°C

TFT =TFT + (Ta—To)

De este comportamiento se puede determinar que:

e Para aire sin precalentamiento: Qchim = 145,0 kW.

e Para aire precalentado: Qchim = 130,0 kW.

Es decir, las pérdidas en la chimenea disminuyeron en un 10,3 %.



Ahora hay que ver qué pasa realmente en el horno.

Balance de calor en el horno F-101:

a) Sin precalentamiento del aire:
Qhmin =507,3 kW
Qchim = 145,0 kW

Sustituyendo en la ecuacion correspondiente:

Comb =507,3 + 145,0 Comb = 652,3 kW

Mcomb = Comb/Hc; Mcomb = (652,3/11,29) = 57,8 kg/h
Qhmin = 130,0 kW

Sustituyendo en la ecuacion correspondiente:

Comb =507,3 + 130 =637,3 kW

Mcomb = (Comb/Hc) = 637,3/11,29 = Mcomb = 56,4 kg/h

Qcomb = Mcomb - Hcomb = 56,4 - 189,1/3 600 = 3,1 kW (despreciable)
Maire = Mcomb (relacion aire/Comb) = 56,4 (15,6) = 879,8 kg/h

QA = Maire * [Haire = 879,8(0,24)(4,18)(160 — 30)]/3 600 = 31,9 kW
Mv = 56,4 (0,3) = 16,9 kg/h

Mg = Mcomb + Maire + Mv = 56,4 + 879,8 + 16,9 = 953,1 kg/h
Resumiendo:

Qrad = 0,5 (comb) = 318,9 kW

Qcon = 0,3 (comb) = 188,4 kW

Qchim = 0,20 (comb) = 130,0 kW

Aplicando la ecuacion correspondiente, se puede calcular el consumo de combustible
cuando no se precalienta el aire. Es decir:

Comb =507,3 + (350 — 30) [(976,8(1 256)/3 600] Comb = 616,4 kW

Aplicando la ecuacién correspondiente, puede calcularse asimismo el consumo de
combustible cuando se precalienta el aire. Es decir:

Comb =507,3 + (350 — 30) [(9 511(1,256)/3 600] Comb =5 74,8 kW

Comparando ambos datos numéricos puede constatarse que el consumo de
combustible con aire precalentado disminuy6 en un 6,7 % respecto al consumo con aire

sin precalentar.



Balance de calor en el horno F-102:

b) Sin precalentamiento del aire:
Qhmin = 547,2 kW
Qchim = 145,0 kW

Sustituyendo en la ecuacion correspondiente:

Comb =547,2 + 145,0 > Comb = 692,2 kW

Q‘comb = Mcomb * Hcomb = 61,3(198,1)/3 600 Q’ = 3,4 kW (despreciable)
Maire = Mcomb (relacion aire/Comb) = 61,3 (15,6) Maire = 956,3 kg/h
Mvapor = 61,3 (0,3) > Mvapor = 18,4 kg/h

Mgc = Mcomb + Maire + Mvapor = 61,3 + 956,3 + 18,4

Mgc =1 036,0 kg/h

Resumiendo:

Qrad =0,5 (comb) = 346,1 kW

Qcon = 0,29 (comb) = 201,1 kW

Qchim = 0,21 (comb) = 145,0 kW

¢) Con precalentamiento de aire:
De la figura 2: Qhmin = 547,2 kW.
De la figura 3: Qchim = 130,0 kW.

Sustituyendo en la ecuacion correspondiente:

Comb =547,2 + 130,0 > Comb = 677,2 kW

Mcomb = Comb/Hc = 677,2/11,29 > Mcomb = 60,0 kg/h

Q'comb = Mcomb * Hcomb = 60(198,1)/3 600 Q'comb = 3,3 kg/h (se considera
despreciable).

Maire = Mcomb (relacién aire/Comb) = 60,0 (15,6) Maire = 918,0 kg/h

Mvapor = 60,0 (0,3) > Mvapor = 18,0 kg/h

Mgc = Mcomb + Maire + Mvapor = 60,0 + 918 + 18,0 Mgc = 996,0 kg/h

Resumiendo:

Qrad = 0,5 (Comb) > Qrad = 338,6 kW

Qcon = 0,31 (Comb) > Qcon = 208,6 kW

Qchim = 0,19 (Comb) > Qchim = 130,0 kW



Aplicando la ecuacion correspondiente, se puede calcular el consumo de combustible
cuando no se precalienta el aire. Es decir:

Comb =547,2 + (350 — 30) [(1 036 - 1 256)/3 600] = 662,9 kW

Aplicando la ecuacion correspondiente, se puede calcular el consumo de combustible
cuando se precalienta el aire. Es decir:

Comb =547,2 + (233 — 30) [(996 - 1 256)/3 600] = Comb = 617,7 kW

Comparando ambos datos numéricos, el consumo de combustible con aire
precalentado disminuyd en un 6,8 % respecto al consumo con aire sin precalentar.

Considerando el precalentamiento del aire en el contexto del andlisis Pinch, se puede,
aplicando el concepto del principio de (+)/(-), introducir una corriente de aire frio por
debajo de la temperatura pinch del proceso y precalentar el aire de combustion hasta esa
temperatura, en este caso hasta 160 °C. Esto, por supuesto, incrementa los cambios de
entalpia en las corrientes frias debajo del pinch y reduce los requerimientos de
enfriamiento del proceso en un 71,7 % (291,3 kW).

Ademas, el principio de (+)/(-) también plantea que la temperatura maxima a que se
puede precalentar el aire de combustion es hasta la temperatura pinch fria del horno, es
decir, hasta 273 °C. Para esto pueden utilizarse los gases de combustién que entran a la
chimenea a 350 °C. Por supuesto, esta nueva TFT se puede calcular mediante la
ecuacion correspondiente. Es decir:

TFT = 147,8°C + 0,9 (273 — 30) => TFT = 1 697 °C

Como el combustible solo se precalienta hasta 100 °C, se puede calcular el nuevo
consumo de este.

Por tanto:

* Para horno F-101:
Comb =507,3 + 0,33 (350 — 273) + 0,04 (273 — 100) = 539 kW
La temperatura a la salida de la chimenea, para CPa/CPgc = 0,9, es la
siguiente:
Tchim =350 °C - 0,9 (273 — 160) = 248 °C

e Para horno F-102:
Comb =547,2 + 0,35 (350 — 273) + 0,04 (273 — 100) = 58,1 kW

La temperatura a la salida de la chimenea es la misma que para el horno F-10.



La tabla 4.6 que se muestra a continuacion da el comportamiento de la eficiencia de los
hornos sobre la base de los tres métodos usados:

Para horno F-101:

TPH =350 °C Tpc =273 °C Cpa/CPgc. =0,9

Tabla 4.6 Comportamiento de la eficiencia del horno F-101

Método TFT (°C) Qhmin (kW) Cons. Comb. Eficiencia
(kw)
Sin precalentamiento del aire de 1472 507,3 616,4 82,3
combustion
Con precalentamiento del aire de 1595 507,3 574,8 88,3

combustion. Método tradicional

Con precalentamiento del aire de 1697 507,3 539,6 94
combustién. Método de Analisis Pinch

El horno, visto en su forma general, aumenta la eficiencia desde 72,5 % hasta 94,1 %.
La temperatura de entrada aumenta asimismo desde 167 °C hasta 273 °C, lo cual
posibilita un ahorro energético de 2 176 kW, equivalente a 192,7 kg/h de combustible
(66 %).

El intercambiador de calor No. 1 presenta un &rea adicional de 30,5 m* para garantizar
la flexibilidad de operacion de la corriente No. 1 (hl). Esta corriente se divide por debajo
del pinch para precalentar la corriente de aire de combustiéon y disminuir la carga de
enfriamiento utilitario a cero. Se coloca un nuevo equipo de intercambio de calor.

El intercambiador de calor No. 2 tiene un &area adicional de 13,8 m” para garantizar la
flexibilidad de operacion de la corriente No. 2 (h2).

El intercambiador de calor No. 3 tiene un area adicional de 29,5 m® para garantizar la
flexibilidad de operacion de la corriente No. 3 (h3).

La corriente de aire de combustion eleva su temperatura hasta 160 °C, intercambiando
calor por debajo del pinch con la corriente hl, con un flujo calérico de 1,70 kW/°C. Por

encima del pinch el proceso solo necesita 0,63 kW/°C para trabajar en el horno, por lo




que hay un sobrante de 1,07 kW/°C que puede ser utilizado para otros requerimientos del
proceso.

La corriente No. 5 (C1), por debajo del pinch, est& dividida en tres subcorrientes, y por
encima del pinch en dos subcorrientes, para poder garantizar el intercambio cal6rico
global del proceso y alcanzar las temperaturas previstas de intercambio y las
temperaturas pinch de proceso. La figura 4.28 muestra una corriente de aire frio que se
introduce por debajo del pinch.

El consumo utilitario de enfriamiento disminuyé en un 81,4 %, equivalente a 507,3 kW.

Es necesario colocar un calentador de aire en el area de hornos para aprovechar el
calor de los gases de combustion y precalentar el aire de combustién desde 160 °C hasta
273 °C.

El ahorro total de utilidades del sistema es de $ 150 797,00/afio en calentamiento, y de

$ 5 073,00/afio en el enfriamiento, para un total general de $ 155 870,00/afio.
e Ahorro en fuel oil: 1 349 t/afio.
o Tiempo de recuperacion: 1,01 afio.

e Retorno en %: 98,7.

Todo lo anterior indica la factibilidad de su construccién y puesta en marcha.
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CAPITULO 5. COGENERACION DE ELECTRICIDAD Y CALOR EN LA INDUSTRIA
QUIMICA

5.1 Introduccién

En todo proceso quimico donde ocurre una reaccion, existe una sustancia limitante. Por
ejemplo: entre las energias térmica, mecanica y eléctrica, para la industria azucarera, la
limitante es la térmica. Derivado de ello, existe una relacién que es la siguiente:

., calor < KW
relacion (R) = — -
electricidad > \ KW —h

Cuando:
R > 1: se impone la energia térmica.
R = 1: ambas tienen la misma importancia.

R < 1: se impone la energia eléctrica.

En el caso de la industria azucarera, esta relacibn es mayor que la unidad, pues
siempre prima la produccién de la energia térmica en primer lugar; después pueden ser
utilizadas la mecénica y la eléctrica. Para otras industrias este valor variara.

El término cogeneracion indica la produccion simultanea de electricidad y calor (vapor)
Gtiles para un proceso. Este sistema se contrapone con el convencional, que consiste en
comprar la electricidad y los combustibles a otras entidades.

Es evidente que el sistema convencional (SEN) es el mas cémodo, ya que presenta las

siguientes ventajas:

e EIl fabricante se dedica a un proceso, no se preocupa de los problemas de la
electricidad.

¢ No invierte en instalaciones que son ajenas a su producto fundamental.

¢ No tienen riesgos ajenos a su propia produccion.

Por supuesto, los sistemas de cogeneracion tienen también sus propias ventajas, que

son, entre otras, las siguientes:

e Ahorra energia primaria al pais de forma general.



e Ahorra costos energéticos al fabricante y hace mas rentable su producto.

El problema energético es bésico para la produccion y por tanto debe tomarse en
cuenta su importancia para este proceso.

La propuesta consiste en tratar de llegar a un compromiso con el fin de obtener
resultados favorables para el fabricante y para la poblacion.

No obstante, las instalaciones de cogeneraciéon deben cumplir como minimo los

siguientes requisitos:

e Coexistir con el sistema convencional (SEN) trabajando en paralelo con el mismo.
Es decir, deben poder trabajar indistintamente el uno o el otro, incluso ambos.

e Deben estar disefladas para utilizar toda la energia térmica y eléctrica que
produzcan, evitando excesos de energia térmica que no pueda ser utilizada.

e Simplicidad y fiabilidad del sistema para reducir al minimo los problemas que

puedan afectar al proceso y al fabricante.

De forma general, los sistemas de cogeneracion son instalaciones auxiliares que
ayudan a:

e Ahorrar energia y costos energéticos mientras estan funcionando, y a no causar
ningun perjuicio cuando por cualquier razén no estan en funcionamiento.

e Asegurar una capacidad minima de energia eléctrica (segin la maxima térmica),
en caso de fallo de suministro de otras fuentes.

e Posibilitar la compensacién de la energia reactiva de la industria, ahorrando el

costo de la energia eléctrica por este concepto.

El primer punto es evidente, ya que una instalacién de cogeneracion bien concebida
producira cada kW/h a un costo similar al de la energia del combustible, si el calor de los
gases de combustién se aprovecha en su totalidad, y especialmente si el combustible
utilizado es liquido. En la practica el valor es mucho menor.

El segundo principio es obvio, por cuanto permite contar con una capacidad de

generacion eléctrica que no estaria disponible de no cumplirse este requisito.



El tercer punto es una ventaja adicional, ya que con el alternador es posible

suministrar, sin costo adicional, la energia reactiva que precisa la fabrica en forma

automatica.

5.2 Clasificacion de los sistemas de cogeneracién

Solamente se presentaran los sistemas mas usados, aunque siempre pueden existir

nuevas posibilidades que pueden escapar a una clasificacion general mas amplia. Estos

sistemas pueden clasificarse de la siguiente forma:

Por la ubicacién en el proceso:

Sistema superior: Cuando el motor principal se alimenta directamente con el
combustible o con vapor de alta presion obtenido de una caldera convencional. En
estos sistemas, la electricidad generada se conecta a las barras de la planta y el
calor de escape del motor se recupera en forma de vapor de escape de baja
presion, que puede llegar hasta 3 kg/cm® manométrico.

Sistema inferior: Cuando el motor principal es movido por vapor obtenido en

calderas de recuperacion o por combustibles residuales del proceso.

Por el tipo de motor principal:

Turbinas de gas: Este tipo de motor se inicia especialmente cuando se dispone de
biogds o gas natural como combustible. Como los gases de escape se hallan
entre 450 °C y 600 °C, las instalaciones de recuperacion son muy simples. La
ausencia de necesidades de refrigeracién contribuye a una mayor interrelacion
entre todos los componentes.

Motor diesel o de gas: Realiza el mismo proceso que el anterior, aunque la
complejidad de la recuperacion aumenta por el enfriamiento del motor (adicional).
Con el uso de combustible diesel el proceso es mas caro.

Turbina de vapor: Se indica cuando en la industria se consumen grandes

cantidades de vapor a baja 0 mediana presion, generado a altas presiones.

5.3 Economia de la cogeneracién

De forma general, todos los sistemas anteriores son eficientes si se logra recuperar todo

el calor residual. De ser asi, los consumos adicionales por cada kW/h producido por



alternador se hallarian en el orden de 1 000 a 1 100 kcal frente al rango de

2 500-3 000 kcal de una central térmica convencional. Sin embargo, no siempre es

posible recuperar todo el calor debido a determinadas circunstancias del proceso, que

deben ser estudiadas en cada caso particular.

Otro factor relevante es la economia en la inversion, que se sitla alrededor de 320 a

400 USD $/Kw/h instalado. Este valor puede ser algo mas bajo en las turbinas de vapor.

El valor de la recuperacion de la inversion esta alrededor de los 2,5 a 4 afios en

industrias que trabajen aproximadamente 6 000 horas al afio. Para esto deben tenerse en

cuenta los siguientes datos:

Precio de la electricidad.

Precio del combustible.

Simultaneidad y uniformidad del uso del calor y la electricidad en el proceso.
Facilidad de uso del calor residual en el proceso.

Horas de trabajo al afio de la instalacion de cogeneracion (> 5 000 h).
Servicios de mantenimiento disponibles.

Relacion con el SEN y otras entidades.

Puede darse un orden aproximado de prioridad para lograr una rentabilidad aceptable

en estos sistemas, es decir:

Superior:

Usuarios con necesidades de calor con una temperatura menor de 500 °C en
forma de gases calientes (secado) o vapor a baja presion.

Continuidad del trabajo de la instalacién por mas de 5 000 h/afio.

Que la potencia eléctrica instalada sea de mas de 50 kVA y que el consumo de
combustible en los casos anteriormente mencionados se halle entre 1 160 vy
5800 kw.

Que por razones de seguridad debe disponerse de un sistema de emergencia.

Inferior:

¢ Que existan posibilidades de recuperar calor a temperaturas suficientes para mover
una turbina (> 200 °C).

e Que se produzcan combustibles residuales dificiles de eliminar.



e Que puedan consumir cantidades apreciables de vapor a baja presion procedentes

de calderas de recuperacion.

Los posibles mercados para sistemas de cogeneracion hay que buscarlos en las

industrias siguientes:

e Azucareray derivadas.

¢ Quimica general de procesos.
e Secado, aceites, piensos.

¢ Amoniaco.

e Alimentacion.

o Texitil.

e Ceramica.

e Hospitales, hoteles, etc.

e Universidades y escuelas en el campo.

5.4 Balance termoenergético en la industria guimica

En la actualidad reviste gran interés la forma en que se puede ejecutar el analisis, control,
operaciéon y la forma de introducir mejoras en los esquemas térmicos de las fabricas
guimicas. Todo parece indicar que la blusqueda de ahorro de energia se dirige en lo

fundamental a los siguientes objetivos:

e Mejoras en el aislamiento.

e Técnicas de recuperacion de energia residual (medio ambiente).

¢ Uso de fuentes de energia renovable.

e Otras técnicas para mejorar la eficiencia de los equipos instalados.
e Mejoras en el sistema de cogeneracion.

¢ Integracion de potencia y procesos.

Estas consideraciones y otras mas podrian hacerse sobre casi todas las industrias,
pero fundamentalmente sobre la quimica. Las mayores posibilidades de ahorro de

energia se encuentran en el andlisis y modificacion de los procesos, incluyendo la



integracion de potencia y procesos, Yy la creacion de equipos y sistemas térmicos mas
eficientes y de bajo costo, con un reemplazo no mayor de tres afios.

Una vez situado ante un proceso concreto especifico, el primer problema que se
presenta es la determinacién de las posibilidades de ahorro energético que existen
realmente. Lo anterior es posible determinarlo mediante un analisis integral energético

gue puede contemplar los aspectos siguientes:

e Meétodo de control del proceso.
e Balance de calor (energia térmica).

e Balance exergético (energia (til).

Para el control general del proceso pueden establecerse los siguientes puntos:

e Aplicacion de los balances necesarios de materiales y energia térmica para la
determinacion de los consumos especificos de los equipos que componen el
proceso.

e Calcular en funcion de los balances los indices de consumo termoeconémicos y de
calidad del proceso.

e Comparar los indices reales de consumo y de calidad con los teéricamente
posibles para un funcionamiento eficiente del proceso.

e Restablecer las magnitudes de los parametros normales de trabajo que
manifiestan variaciones apreciables que pudieran hacer ineficiente el proceso.

e Proponer mejoras que redunden en una mayor eficiencia del proceso y que los

costos de produccion disminuyan.

El balance de calor de un proceso de produccién ya ha sido tratado por varios autores,
y es la informacion fundamental para conocer el rendimiento térmico de este, valorar las
pérdidas de calor existentes y realizar las acciones necesarias para que puedan ser
reducidas. En resumen, este procedimiento consiste en una comparacion entre las sumas
de las diferentes formas de energia que entran y salen del proceso, todas referidas a la
misma unidad de tiempo y expresadas en las mismas unidades térmicas, bien con
relacion a la unidad de peso de produccion (por ejemplo: tonelada de clinker) u otra mas
conveniente.

El balance de calor se apoya en el de masa (materiales), y este a su vez se halla

condicionado por el diagrama de flujo de la fabrica, donde deben estar presentes todas



las corrientes, ya que ciertas anomalias en los célculos pueden explicarse en la mayoria
de los casos por los flujos no controlados.

Si se quiere obtener resultados significativos, deben tomarse las precauciones
siguientes:

e Procesos discontinuos: Se deben tomar los datos durante una carga completa, y
debe realizarse de la misma forma cuando los procesos son ciclicos.

e Procesos continuos: Se deben tomar los datos una vez que se estabilicen las
condiciones de operacion y debe continuar durante un periodo de tiempo tal, de
modo que pequefas variaciones no influyan marcadamente en los resultados. De
forma general deben usarse métodos estadisticos para el procesamiento de estos

datos.

Debe prestarse especial atencion al sistema de medidas usado (SI, MKS, etc.), pues
pueden cometerse graves errores en ese sentido.

El balance de calor siempre debe estar acompafiado por un estudio econémico, con el
fin de obtener la informacién necesaria para acometer los proyectos de reforma de
proceso analizado a largo, mediano o corto plazo.

El balance exergético se apoya en la segunda ley de la termodinamica, y su
representacion en un diagrama T-S seria el siguiente:

Energia = Exergia + Anergia

Exergia es la parte de la energia transformable en trabajo util. La energia mecanica y
eléctrica es totalmente exergia, puesto que no existen limitaciones teéricas para su

transformacion total en trabajo (til.

T
-~
T, Foco caliente
Energia EXERGIA = Q. (T, —TY/T; (D)
util
T Temperatura ambiental
Q :
Energiano |
utilizable | ANERGIA=Qy. TJ/T; (2

's

Figura 5.1 Representacion del balance exergético

La energia térmica solo es transformable en trabajo util con un rendimiento limitado que

depende fundamentalmente de las temperaturas del foco caliente y de la ambiental. En la



mayoria de los casos es mas interesante conocer la exergia disponible que la energia.
Para la realizacién del balance exergético se debe seguir una técnica analoga a la
empleada en el balance de calor.

El balance exergético, en sentido general, es el complemento del balance de calor,
pues ofrece una situacion real mas amplia del sistema analizado. La aplicacién del mismo
ya ha sido tratada por varios autores.

De forma general, existen dos métodos para el analisis exergético de un proceso:

¢ Método de las corrientes exergéticas.

e Meétodo de las pérdidas exergéticas.

Se analizara brevemente el primer método, partiendo de la definicién de exergia:
(Entrada)e e = (H; — Ho) — To (S1 — So);  kcallkg (4)
(Salida) € e = (H, — Ho) — To (S, — So); kcal’lkg (5)
H,: Entalpia de entrada al equipo (kcal/kg)

Hu: Entalpia a la temperatura ambiental (kcal/kg)

To: Temperatura ambiental (°K)

H,: Entalpia a la salida del equipo (kcal/kg)

S;: Entropia a la entrada del equipo (kcal/kg K)

S,: Entropia a la salida del equipo (kcal/Kg K)

So: Entropia a To y una atmésfera.

Trabajo atil: Latil = H; — H, (6)

La eficiencia exergética de equipos que producen trabajo util (turbinas de vapor,

bombas reciprocantes, etc.) sera:

Nex=—1 100 (7)
26 —7s

Cuando no se produce trabajo util (calentadores, evaporadores, etc.) sera:
AS
Nex=—-100 (8)
AL
Para equipos de bombeo:

Nex="2=" 100 (9)
Luatil

Para el proceso A, =Y A, =0 (10)



A continuacion se daréan algunos valores de la eficiencia exergética de varios equipos
gue componen un proceso azucarero:
Equipos Nex (%)
Calderas 40/45
Tuberias 98/99
Turbogeneradores  85/90
Valvula reductora ~ 95/98

Bombas de alimentar calderas 90/95
Evaporadores y calentadores 10/11
Desareadores 9/10

La politica a seguir en cuanto al ahorro y la reduccién del consumo de energia depende
de varios factores. Entre estos deben mencionarse:
e Tipo de proceso.
e Consumos especificos.
¢ Vida de la planta y rigurosidad en el mantenimiento.

e Productos que se manejen: toxicos, corrosivos, etc.

Todos los factores influyen en su conjunto o por separado en las acciones a seguir para
la confeccién de un programa adecuado de ahorro energético, donde debe estar presente
el analisis del sistema de cogeneracion usado.

Son totalmente exergia la energia mecanica y la eléctrica, ya que no existen
limitaciones tedricas para su transformacién total en trabajo, mientras que la energia
térmica tiene un rendimiento limitado que depende fundamentalmente de la temperatura y
del foco ambiental. Desde el punto de vista practico es mas importante conocer la exergia
disponible que la energia.

Para realizar el balance exergético debe utilizarse una técnica analoga a la utilizada en
el balance de calor.

La realizacion del mismo nos permite obtener una argumentacion completa acerca del
estado actual de la fabrica y nos corrige determinados errores en los que podemos
incurrir si utilizamos solo el balance energético; algunos de estos se relacionan a

continuacion:



e Consideraciones erroneas acerca de la distribuciéon real y jerarquizacién de los
subsistemas del proceso, de acuerdo con el peso relativo de sus pérdidas
respecto al subsistema general.

o Deficiente integralidad en el estudio de la energia disponible en el proceso.

e Valoracion incorrecta del precio de la energia utilizada en cualquier estado del

sistema.

Posterior al balance energético es importante seguir una metodologia capaz de
alcanzar ahorros y reducir el consumo de esta energia, la cual depende del tipo de
proceso, de la vida de la planta, rigurosidad en el mantenimiento, consumo especifico,
control sistematico de los parametros de operacion y de las incidencias y productos que
se manejan.

Las medidas encaminadas a reducir la demanda de energia pueden potenciarse en la
fabrica a través del cumplimiento de los siguientes aspectos:

Todas las industrias no cuentan con el presupuesto econémico para realizar
transformaciones importantes; por esta razén, en determinadas fabricas se hacen
cambios significativos y en otras solo se aplican mejoras que no impliquen grandes
inversiones. Por ello podemos decir que existen inversiones a corto y largo plazo.

Cuando se realizan mejoras a corto plazo el balance termoenergético ofrece:

e Energia no recuperada en afluentes o disipada a través de otros agentes.
e Situacién de la industria respecto al consumo actual y tedrico.

e Puntos de consumo maximo y minimo.

e Cambios o0 mejoras en la operacion.

e Optimizacion del proceso o de parte del mismo.

e Mejoras en el aislamiento.

e Mejoras en la distribucion de vapor.

e Ejecucion de pequefios proyectos.

Cuando se realizan mejoras a largo plazo, estas pueden suponer un ahorro de hasta el

30 %, las cuales pueden situarse en las siguientes areas:

e Mejoras en los ciclos termodinamicos.



e Generacion de vapor.

¢ Mejoras en el aprovechamiento del calor.
e Cambios sustanciales en el proceso.

¢ Recuperacion maxima de la energia.

e Uso de la cogeneracion (energia total).

e Utilizacion de otros combustibles.

e Cambios de la materia prima.

e Bases de la integracién de procesos.

En sentido general, la integracién de procesos se ha utilizado durante muchos afios.
Sin embargo, recientemente ha sido transformada en una herramienta primordial a través
del uso de la experiencia de la ingenieria y de la observacion de modelos especificos en
determinados procesos. En los sistemas de energia, los calculos se basan
fundamentalmente en las leyes de la termodindmica. La primera ley (ley de la
conservacion de la energia) describe los flujos de la energia a través de las fronteras de
un sistema, mientras que la segunda ley describe la pérdida de potencial.

La segunda ley de la termodinamica es calculada generalmente en términos de
variaciéon de entropia y a partir de esta el trabajo util (exergia). Estos términos son
evaluados para cualquier sistema a través de ecuaciones bien argumentadas. Los
primeros trabajos que popularizaron las aplicaciones de esta segunda ley, basados en el
equilibrio termodinamico en términos de energia obtenible, entropia o exergia, fueron
realizados por Keenan, Bosnjankovic, Rant, Grassiman, y muchos otros.

Las aplicaciones industriales han contrarrestado el entusiasmo académico, pues con
excepcion de determinados sistemas a bajas temperaturas y los ciclos de potencia, los
procesos industriales no pueden interpretarse totalmente a través de la segunda ley.

Existen tres causas fundamentales para esta aparente falta de resultados practicos:

e Cambios de equipamientos: La seguridad, materiales y otras restricciones limitan
el cambio del equipamiento obtenible practicamente. Estas ineficiencias y las
pérdidas son también parcialmente inevitables.

e Interaccion entre redes: Los sistemas complejos usualmente contienen un ndmero
de unidades de operaciones diferentes con mudltiples interconexiones e
interacciones no triviales. Esto, en el contexto de las pérdidas en las redes, se

produce muy raramente donde ellos ocurren, y la magnitud de las pérdidas en muy



pocas ocasiones relacionan todas las ganancias que se obtendrian si las pérdidas
se eliminaran.

e Costo de inversion: La interrelacién entre la energia y los costos de inversion
requieren de una cierta ineficiencia en términos de la segunda ley para lograr

velocidades de procesos y tamaiio de equipos finitos.

Las relaciones numéricas entre la eficiencia del proceso, su velocidad, el tamafio del
equipamiento y los costos de inversion estan fuera del equilibrio termodindmico, por lo
que las ineficiencias y las pérdidas son inevitables.

Con la aplicacion de la tecnologia Pinch (TP) esto se ha transformado, porque permite
gue la integraciéon de procesos sea conducida de una manera cientifica y sistematica. Las
ventajas en los costos en términos de energia e inversién han sido significativas.

Las formas de la energia total pueden ser las siguientes:

a) Motor Diesel (figura 5.2):

| Vapor_a 4%
Agua R proceso
caliente Cald. recup.
Motor
®— Gases
20% DIESEL escape X ‘
[ I Electricidad 40 % .
Pérdidas
Agua Combustible Calor 24 % 26 %
refrigeracion Gas oil Relacion Q/E= 0,6
100 %
Energia térmica Nc=64 %
Figura 5.2 Motor Diesel
b) Turbina de gas (figura 5.3):
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