y 1
T, L \Y \
T, V2
Si reemplazamos esta Ultima ecuacién en la (13-46) tenemos:

s e
= (13-48)
20 - |
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A-v
Vv

De la ecuacion de continuidad es evidente que: m =

Donde: m- es el caudal mésico [Ky , A = area transversal [m2], v = volumen especifico Lms/ |.
1/ s€eg - /Kg

Por lo tanto:

V=

m
Teniendo esto en cuenta, la ecuacion (13-48) se convierte en:

2 2 yRT, ! yr1]
B_n o ‘h (A \ (13-48))

20 PN (V I)D {Azf(/z J
PM(y 1)

———— ydespejando el area de la garganta Az:
2yg. RIT;

n-Coh du |

Para obtener la velocidad en la garganta es necesario pensar en la garganta como punto de minima sec-
cién por lo que sera necesario encontrar el minimo de A2 expresado como funcién de 7%. Para ello es preci-
so derivar:

A, 2CA LA i
" lyl%[l Clee” ") r,fl[l . u’)7 =0

Llamando C a

1
71

®—2C1A;VL L cpr? ul)r = /';;—qf[l cf,” Wjﬁ@
®2Cf(/é [1 Cf{é W jl—:1®2]c-:f(/yé _C(%zzq/l)l

Despremando Ia velocidad de entrada 74, empleando el subindice g para la condicion que impera en la gar-
ganta (es decir llamando 14 a 12) y el subindice i para la condicion de entrada tenemos:

___Cl, 1l®wv L1 _
Y =75¢ (1) 94( 2C J >c ©
22 1+79) 1 1 2 1
® V2 _? _7 _
e T Tol R i o “To+D)

2y 12yg.RT 2yg. RT, 2yQc R'T;
= = N 13-49
Y= MG )T PMGsn) © Y PMGLD) (13-49)

Esta ecuacion merece una consideracion cuidadosa ya que se ve que para un gas ideal, en la expansion
isentropica en una tobera la velocidad en la garganta sélo depende de la temperatura de entrada del gas, el
Cp y el peso molecular del gas y es constante e independiente de las presiones.

Como generalmente es posible conocer las condiciones en la entrada, llamando Pi, Ti y vi a las propiedades
en la entrada tenemos de la ecuacion (13-49):

Vy" PM 1

20.yRIT;,  p+1

Reemplazando en la ecuacion (13-46) y substituyendo los subindices 1y 2 por i y g respectivamente obte-

nemos despreciando la velocidad de entrada:

y1

2 il fl }V‘ yl] i Ig“ (13-51)
Ty 1|!u J\U | I!D |

(13-50)

1_1.LJ_P9

y+1 y 1# {P._
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y 1_1 LP)% Py _|, 2 \ﬁ )
o (p) R o

(13-53)

r 1 4 T_9® L_2 (13-54)

y+1 Ti Ti  y+1

Nétese que la ecuacién (13-52) nos proporciona la relacion minima de presiones, obtenida a partir de la
ecuacion (13-49) que nos da la velocidad maxima. Se la llama relacion critica de presiones. No depende de
la temperatura y de la presion en la entrada. Sélo depende de Cp y Cv, es propia de cada gas.

Lo mismo ocurre con las demas relaciones criticas (13-52) a (13-54). El término minimo aqui se emplea en
el sentido de la seccién minima de la garganta. Si se reemplaza Ti tal como resulta de calcular por la ecua-
cion (13-54) en la ecuacion (13-49) se observa que la velocidad en la garganta es precisamente_la veloci-
dad sénica, lo que nos indica que en estas condiciones de flujo limite méximo el flujo es sénico. Esto no im-
pide superar la velocidad sénica en el interior de una tobera, como ya hemos explicado.

La tobera De Laval con una presion Pi en la zona de entrada a la boquilla convergente se puede esquema-
tizar del siguiente modo.

t;"\ =

d| P d P,

min |
filee——" ] ;
=r

Veamos los nlimeros que obtenemos para gases y vapor de agua.

vapor saturado © =1.135 [ Pmin= 0.577Pi 1% =3.227 [P Vi (*)
vapor recalentado  © = 1.3 [ Pmin = 0.545Pi 14 =3.345 PI \'A
aire y gases biatébmicos © = 1.4 [1 Pmin = 0.527Pi 14 =3.387 P. \'A

Por lo tanto, cuando la presiéon P2 es menor de la mitad de la presion inicial Pi, la tobera de De Laval esta
funcionando estrangulada.

Esta discusion esta enfocada desde el punto de vista ideal pero si tenemos en cuenta el rozamiento en la
ecuacion (13-49) la velocidad verdadera tiene entre un 3 y un 6% menos que la tedrica asi que hay que
afectar por un factor de correccion de 0.94 a 0.97 dependiendo del disefio y la calidad de la terminacién.
Notemos también que comparando la ecuacién (13-49) y la ecuacion (*) para vapor saturado la velocidad
en la garganta se acerca peligrosamente a la velocidad sénica para pequefias variaciones de Pi, lo que por
suerte no ocurre con valores de © mayores de 1.135. De todos modos no es normal usar vapor saturado en
una boquilla cinética, y en el peor de los casos el titulo nunca es menor del 80% en una turbina valor para el
cual el vapor esta casi exhausto y la presion de entrada asegura no alcanzar la velocidad sonica.

Para distintas relaciones de presiones se puede calcular la relacion de secciones A2/Amin en funcion de ©. Asi
por ejemplo para vapor saturado (© = 1.135) es:

P/P2 1.732 2 4 6 8 10 20 50 80 100 |
A2/Amin 1 1.0151.349 1.716 2.069 2.436 3.966 7.9 1.55 13.8 ‘

Para vapor recalentado (© = 1.3):

'PY/P2 1.832 10 20 50 100 |
| AoJArin 1 2.075 3.214 5.958 9.68 |

La experiencia demuestra que para velocidades no muy superiores a la velocidad critica (por ejemplo 600-
700 m/seg para el vapor) las pérdidas de la expansion libre son pequefias por lo que la forma del difusor
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puede ser poco o nada divergente (podria muy bien ser un tubo recto) y la diferencia en rendimiento con
respecto a una tobera divergente es despreciable. En el caso del vapor de agua el angulo de divergencia se
puede fijar entre 5y 10° dependiendo la eleccion del grado de pérdida por friccion que se esta dispuesto a
tolerar.

Ejemplo 13.8 Céalculo de las dimensiones de una tobera de De Laval.

Determinar las dimensiones de una tobera de De Laval que sea capaz de transportar 360 Kg/hr de vapor
entre las presiones de 10 Kgi/cm ¥ 0.1 Kgi/cm ,’suponiendo que circula vapor saturado seco.

Solucién

En una tabla de vapor encontramos para el vapor saturado seco v = 0.194 m /Kg.

De la ecuacion (*) tenemos: Vy =3.227 Fi v; =3.227 ,ﬁO 5.0.194 =453 I%eg
1

1
y 1\ T 1+1.135)0135 3
De la ecuacién (13-53): Vg =V, k s \\ = 0.194L(+7\| -0.315M
{2) {2) “
En la seccién de salida tenemos por la ecuacién (13-46) despreciando 7::
1] | 0435
279, Py p,) 7 2-1.135-9.8-10°-0.194 | }0.1\1-135 |
R et o T = 1 [ — =
y 1 ﬁ %Pl 0.135 {7 %10) M
- m
72 =1161 Aeg
11
P, 7 1 )
De la ecuacion de la evolucion adiabatica tenemos: Vo = Vy h P—l\) L_—Q)\jl?iy ” =11.21 m%g
2 A
360 Kg 031 3
m-Vg 3600 seg K 5 2
En la garganta: Ay = = =695-10 " m
" 453 M
seg
. . 4 4
El diametro de garganta es: Dy = Ay = ,|——69.53 =9.4 mm
T 3.14
Kg m?>
v 01— - 11.21K—g
- se
A la salida: Pp=— = 9 = 9.655-10"m?
i 1161 M
seg
- , 4 4
El diametro es: D, = Ay = [—965 = 3.5mm
T 3.14
Si el angulo de la seccidn divergente es a tenemos que la longitud es:
) D, Dy
- 2tga
Asumiendo a = 10° tenemos: L = 3506 94 = 72.8mm
2tg10°

13.7 Salida de gas por un orificio de un recipiente

Existen dos casos de interés practico en este problema: cuando la relacion de presiones es moderada y
cuando es elevada. Veamos el primer caso.

El tanque es grande, contiene gas en condiciones P1, T1 con volumen especifico vi y podemos suponer que
la salida de gas no afecta a la presion P1 que suponemos constante.
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Despreciando la velocidad en el interior del tanque (donde el gas esta estancado) respecto de la de salida,
aplicamos la ecuacion (13-46) despreciando el efecto de la velocidad inicial, que por ser la que corresponde
al interior del recipiente se puede considerar nula.

Al
]
]

279 RT, Ll L( )

v= ey |

PZ‘
e

El caudal masico es:
m. A-V
A

Donde: A es la seccion del orificio, y v2 es el volumen especifico en las condiciones de salida. Pero, por la
ecuacion de la evolucion adiabatica es:

(13-55)

V2 =V1L[EW
{P2)
1
P
am= 222 ) (13-55)
Vi 1
Reemplazando v tenemos:
r1 P 1
A (2 P i P- 17 2|y

279, P L. -
m=A V—J,v?-(—lrwpz'l = (13-56)

Como ya observamos anteriormente en el apartado 13.6, el caudal mésico méaximo para un valor determi-
nado de la relacién de presiones se obtiene cuando el peso molecular es menor. En otras palabras, los ga-
ses mas livianos se escapan con mayor facilidad por un orificio practicado en la pared de un recipiente de
presion. Esto explica la “fuga” de gases muy livianos (hidrégeno, helio) a través de paredes metdlicas del-
gadas. También explica la penetracion de los gases en el interior de la estructura del metal.

Ahora nos detenemos a examinar el comportamiento de m dado por la ecuacién (13-56) en funcion de la
relacién de presiones I1 = P2/P1. Es obvio que cuando I1 =0 es m = 0 porque la expresion se anula. ¢,Qué
significa que IT = 0?. S6lo caben dos posibilidades: puede ser P2 = 0 (expansion en el vacio) o P1 = «. Esta
ultima posibilidad no tiene sentido fisico, porque no puede haber presion infinita en el tanque, pero existe
una situacién aproximada para la que IT E O que es cuando P1 >> P2. El caso de expansion en el vacio es
muy raro, ocurre muy de vez en cuando. El caso de P1 >> P2 es mas comun y tiene mayor interés.

Si I1 = 1 también tenemos m = 0 porque cuando las presiones son iguales no hay flujo, pero esta situacion
es trivial y carece de interés practico. De modo que m =0 para IT =0 y para IT = 1 por lo que debe tener un
maximo entre ambos, ya que sabemos que no se anula para puntos intermedios. En esto encontramos una
discrepancia entre las curvas de tipo experimental y tedrico. Entre el maximo (que llamaremos mwmax y le co-
rresponde a una relacion de presiones Ilvax) y IT = 1 la curva debiera descender pero los valores experimen-
tates demuestran que m permanece constante e igual a m max.

La unica explicacion tedrica a este hecho es que cuando IT toma el valor critico ITc el flujo esta estrangulado
y es indtil reducir la presion en la salida o aumentar la presion en el tanque porque ello no incrementa el va-
lor de caudal masico. La relacion critica de presiones Ilc es aquella para la cual m = mwma. Ahora tiene inte-
rés determinar cuando ocurre que m = mwma. En la ecuacion (13-56) se ve que siendo P1 y vi constantes, el
caudal masico se hace méaximo cuando la diferencia:



adopta el valor maximo.
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Por lo tanto, derivando:

4 I V+1HF_’;|| l=0®2u_“u =+ 2

2LP\51 [ V5 P LP\f
V{ Py )c )c < Py )c 4 Py )c
m PV 7 _y+1 LP V V
. CutvRgal 2 (P {2 {P2)e {r+1)
m,. ™ ,
: Para y =1.4 11, =0.53
; (aire, gases biatomicos)
1
|
:
Curva teorica :
0 IT, 1 II

Esta Gltima ecuacion no es otra que la (13-52, lo que nos indica que el flujo maximo es soénico, o estrangu-
lado. Cualquier valor menor que el critico de la relacion de presiones no producira aumento de caudal, por-
gue el caudal que corresponde al flujo sénico es siempre el maximo posible.

La curva real de m en funcion de la relacion de presiones I1 es la gue vemos a continuacion.

¢ Porqué se puede superar la velocidad sénica en una tobera pero no en un orificio?. La explicacion esta en
los efectos disipativos. La tobera permite acomodar gradualmente la corriente de modo que los cambios de



direccion se producen sin transiciones bruscas. En cambio en un orificio la transicion es brusca y el cambio
de direccién se produce en forma subita, lo que genera mucha turbulencia extra, ademas de la que nor-
malmente existe. Este es un efecto disipativo adicional que no esta presente en la tobera. La turbulencia es
un fendmeno irreversible y disipa energia que de otro modo se manifestaria como energia cinética. Dicho
en otras palabras, la turbulencia adicional producida por un orificio frena el flujo y produce una condicion es-
trangulada parecida a la que se alcanza en la expansion libre en un conducto de seccién uniforme como lo
describe la curva de Fanno.
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CAPITULO 14
INTERCAMBIO DE CALOR POR CONDUCCION

14.0Introduccién. Modos de transmision del calor

El calor es una forma de transferir energia que se manifiesta por causa de la diferencia de temperatura.
Imaginemos una fuente de calor en un dia muy frio. Si tenemos frio nos colocamos ante ella de frente o de
espaldas, pero muy raramente de perfil, porque intuitivamente sabemos que el calor que recibimos es direc-
tamente proporcional a la superficie expuesta. El calor emitido por radiacion es inversamente proporcional
al cuadrado de la distancia a la fuente y directamente proporcional a la superficie que la recibe, por eso si
tenemos mucho frio tratamos de acercarnos lo mas posible a la fuente. Pequefias diferencias de temperatu-
ra de la fuente influyen mucho en la cantidad de calor recibida, por lo que intuimos que depende de la tem-
peratura elevada a una potencia grande, mayor que uno.

Parte de la energia de la fuente es absorbida por el aire que la rodea, que al calentarse se dilata, esto es,
disminuye su densidad. Por lo tanto recibe un empuje del aire frio que lo rodea mayor que su propio peso, y
asciende. Este proceso se llama conveccién. Por eso los ambientes altos son mas frios que los de techo
bajo. Si el movimiento del fluido se ayuda con medios mecanicos se dice que hay conveccion forzada y
cuando el origen del movimiento es la accion gravitatoria pura se denomina conveccion natural.

Ademas todas las sustancias que estan en contacto con la fuente calida tienen una energia de vibracion
mayor en las moléculas que estdn expuestas a la fuente o en contacto con ella que en las moléculas mas
alejadas. Esta energia, asociada en los gases y liquidos a modos traslacionales, se puede transferir por
choque entre particulas. A este modo de transferir calor se lo llama conduccion.

14.1 Transmision del calor por conduccién

En todos los procesos de transporte (flujo de calor, electricidad, fluidos, etc.) se encuentra que la cantidad
de lo que fluye es directamente proporcional a la diferencia de potencial e inversamente proporcional a la
resistencia. Esta diferencia de potencial en el caso de flujo de electricidad es la diferencia de potencial eléc-
trico, en el caso de flujo de fluidos es la diferencia de presiones, y en el de flujo de calor es la diferencia de
temperaturas. En cuanto a la resistencia, en el caso de la electricidad es la resistencia eléctrica. En el de
flujo de fluidos la origina la viscosidad del fluido, las caracteristicas del conducto y la formacién de torbelli-
nos. En el caso de flujo de calor se debe a la rigidez de las moléculas que obstaculiza la vibracién o a pre-
sencia de huecos en el material. En todos los casos se puede plantear la ecuacion generalizada:

Potencial
Re sistencia

Intensidad de Flujo = (14-1)

En 1822 Fourier estudi6 los fenbmenos de transferencia de
calor y establecié su conocida ecuacion:

Q Tka_

T X
Donde: Q = calor transmitido por conduccion;
X = espesor de material;
A = area normal al flujo caldrico;

(14-2)

}--—--—-
i
i
s &
Ry
t
|
1
i
R R A >
o 4
I
]
|
I

k = conductividad térmica del material;
7 = tiempo;
;. 901 .-..9\<t’ T = temperatura
7L d;T P En forma abreviada, usaremos la siguiente notacion:
/ - R
) = g & yi' dA q :_Q De este modo la ecuacion de Fourier queda:
/,, s 1”/ T
’
4 q =kAT
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14.2 Tipos de régimen
Se distinguen dos tipos de régimen de flujo de calor.
# Si ( es constante se dice que el régimen es estable, estacionario o permanente.

# Si ( es variable con el tiempo decimos que el régimen es transitorio.

En la mayoria de los casos de interés practico se alcanza el régimen estable si se espera un cierto periodo
de tiempo, y nosotros vamos a asumir régimen estable salvo que aclaremos expresamente lo contrario.

En general, las situaciones de transferencia de calor en régimen transitorio son algo mas complicadas que
las de régimen estable y se analizardn mas adelante en detalle. Tienen importancia en el arranque y parada
de equipos, asi como en todos los casos en que se presentan variaciones importantes y relativamente brus-
cas en las condiciones de operacion.

¢,Como podemos usar la ecuacién de Fourier (14-2) para deducir qué condiciones producen el régimen
transitorio de flujo de calor?. Para razonar sobre la base de la ecuacion (14-2) es necesario comprender
gue en esencia propone un modelo en el que la intensidad de flujo de energia en forma de calor se calcula
en funcion de tres términos bésicos: la conductividad térmica del material, el area disponible para el flujo y
el gradiente térmico. Cualquier variacion de alguno de estos elementos produce un cambio en la intensidad
del flujo de calor. Pero si tenemos un sistema dado, tanto la conductividad térmica del material como el area
de intercambio de calor son pardmetros dimensionales y constructivos que no pueden variar de manera que
el Unico término variable con las condiciones operativas es el gradiente térmico dT/dx. En consecuencia, Si
la distribucion de temperaturas es uniforme e invariable con el tiempo, el flujo sera estable, en tanto que si
la distribucion de temperaturas es variable con el tiempo, el flujo sera transitorio.

14.2.1 Régimen estable, permanente o estacionario

T
g=kA— (14-3)
L
Usamos la notacion ( para identificar la cantidad de calor transferida por unidad de tiempo.
ar - Q =constante
T

14.2.2 Régimen transitorio
En régimen transitorio el flujo calérico depende del tiempo, es decir que en distintos momentos tendra un
valor diferente. En general:

q=9(c)
Para poder evaluar el flujo calérico seré preciso conocer la forma de la funcién matemética [ 1.
El régimen transitorio de transmisién de calor por conduccion se presenta con menor frecuencia que el ré-
gimen permanente, por las mismas razones invocadas para el régimen transitorio de flujo de energia que se
estudié en el capitulo 3. Véase la discusién sobre el particular en el apartado 3.5.3.

14.3 Conductividad térmica
De la ecuacion (14-3) se deduce:

o4 ® [k]= Kcal  Kcal
At m2hr 2C  mhreC
L m

Los valores de k se pueden obtener en los textos especializados o se pueden estimar.
Generalmente k varia linealmente con la temperatura en los sélidos, de modo que resulta valida la interpo-
lacion lineal. En los solidos k es independiente de la presion. En los liquidos k depende de la presiéon pero
muy poco; varia en forma no lineal con la temperatura pero en pequefios intervalos se admite la interpola-
cion lineal, aunque se aconseja la polinémica.
En los gases k varia bastante con la presion y la temperatura. Uno de los problemas mas importantes de la
transferencia de calor es la estimacion de la conductividad térmica de gases. Existen muchos métodos, y
ninguno es sencillo. La conductividad térmica presiones para gases puros no polares y polares se puede
estimar por métodos que se explican en detalle en la bibliografia especializada, y que por razones de espa-
cio no podemos tratar aqui. Nos limitaremos a comentar Unicamente la estimacion del nimero de Prandtl.
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14.3.1 Estimacién del numero de Prandtl

Los nimeros de Prandtl son importantes para estimar coeficientes de transmision del calor por conduccién
y conveccion. Para los gases el nimero de Prandtl es practicamente independiente de la temperatura por-
gue tanto Cp como U y k aumentan con la temperatura del mismo modo, o casi. También es casi indepen-
diente de la presién, para presiones bajas y moderadas. Esto permite hacer estimaciones muy rapidas de
conductividad térmica. El nimero de Prandtl se define de la siguiente manera:

Ner = Q};_u (14-4)
A continuacion damos una tabla de los nimeros de Prandtl mas comunes a 100 °C y 1 ata.

Gas Ner Gas Npr Gas Ner

aire 0.74 C2H4 0.83 N2 0.74

NHs 0.78 Ho 0.74 02 0.74

SO2 0.80 CHa 0.79 SH2 0.77

CO2 0.84 Cco 0.74 H20 0.78

En la teoria de Eucken para gases a baja densidad es posible obtener la siguiente formula que permite cal-
cular el nimero de Prandtl para cualquier temperatura y a baja presién, partiendo de datos experimentales
0 estimados de Cp'® a la misma temperatura.

Cpr
Np, = L (14-5)
Cp! +2.48
Cp'° debe estar en Kcal/(Kmol °K). También se puede emplear la siguiente férmula:
N 4
Pr = —= (14-5)
9 =
4

Cualquiera de las dos férmulas da resultados coincidentes con los experimentales (tabla anterior) para ga-
ses “casi ideales” como el aire, N2 u O2 pero sus resultados difieren algo para gases polares o asociados
(NHs, vapor de H20, etc.). Se puede esperar que este valor no varie mucho con un aumento moderado de
presion.

Para gases polares es preferible adoptar un valor de Ner = 0.86 ya que no responden a la teoria de Eucken,
gue idealiza moléculas al considerarlas no polares. Para gases puros a alta presion esta formula es poco
confiable, y es preferible estimar por separado cada componente del Ner y calcularlo como producto de los
valores individuales, dado que en particular para moléculas complejas es dificil estimar bien el valor exacto
de Ner dado que el Cp varia mucho mas que las otras variables con la presién. Igual procedimiento se debe
adoptar para mezclas de gases, estimando cada propiedad para la mezcla y luego a partir de ellas el Ner.

14.3.2_ Estimacion de conductividades térmicas de mezclas liguidas
Las reglas dadas por Kern permiten obtener algin valor, aunque se debera preferir un valor experimental
siempre que sea posible.
a)_ Mezclas o soluciones de liguidos miscibles (una sola fase)
Se puede usar la suposicion (a veces razonable) de que la conductividad térmica es aditiva. Por
ejemplo, para una mezcla de dos componentes A y B tenemos:
K, = kA-%AijB - %B

100 100

b)__Dispersiones coloidales
Emplear 0.9 veces la conductividad térmica del liquido dispersor.
c) Emulsiones de liguidos en liquidos
Emplear 0.9 veces la conductividad térmica del liquido que rodea a las gotas.
d)__Soluciones salinas
Emplear 0.9 veces la conductividad térmica del agua, siempre que la concentracidon no sea mayor
del 3%.

(14-6)
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14.4 Flujo por conduccién en régimen permanente
Se denomina régimen permanente o estacionario al que ocurre cuando en la ecuacién de Fourier la canti-
dad de calor no varia con el tiempo, es decir cuando q no es una funcion del tiempo. Dicho en otros térmi-

nos, cuando la temperatura de un punto cualquiera de la masa atravesada por el flujo calérico no varia con
el tiempo, lo que permite suponer un k constante. Lo opuesto al régimen permanente o estacionario es el
régimen transitorio: es el caso de un cuerpo que esta siendo calentado y cuya temperatura no se ha estabi-
lizado aun. Cuando su temperatura no cambia con el tiempo se encuentra en régimen permanente.

14.4.1 Resistencia a la conduccién en paredes compuestas

La frecuencia con que aparecen fendmenos de intercambio de calor a través de paredes compuestas por
dos o mas materiales distintos justifica el tratamiento en detalle de esta cuestion. Solo nos ocuparemos de
las geometrias mas simples.

14.4.1.1 Paredes planas compuestas
Combinando las ecuaciones (14-1) y (14-3):

Intensidad de Flujo = Pot_e—nma! =k A_T
Re sistencia L
obtenemos:
q= £ (14-3)
L
k

Comparando las ecuaciones (14-3) y (14-1) vemos que son andlo-
fa K gas. Puesto que la intensidad de flujo es en nuestro caso el flujo de

calor por unidad de tiempo, es evidente que At representa el po-
tencial y la resistencia seré:

R= L (14-7)
k A

Como la transmision de calor ocurre en estado estacionario no hay

acumulacion de calor en ninguna parte del sistema: por todas las

paredes circula la misma cantidad de calor por unidad de tiempo.

En consecuencia:

g kA b oAl b ak b b &
Ly L, Ls L

Donde ke es el coeficiente combinado de laparedy: L=Li+L2+Ls
Despejando las respectivas diferencias de temperatura obtenemos:

-L -L -L -L
b bed g a2y o 95 _4-t
ki - A ky - A ks - A k.- A
Sumando las tres primeras diferencias de temperatura, el resultado es igual a la Ultima. En efecto:
th L+ti L+t =t

q—

th &

Pero por otra parte tambiénes: t, t; = & = ﬂh [L_l +_ 1+ ||

L LLL, 3
4= _=2==2 3 .
i + " +k3 (14-8)

En consecuencia se deduce facilmente que:
qu@tg

T L. L. . (14-9)
— + — —

ki ko ks

Reordenando:
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gk e L L \‘:q. L
A kA kA kA

Denominaremos “resistencias” a los sumandos de la relacién anterior.

R, = I‘l;RZ: I‘2;R3: I‘3;Rt: L
kl A kz A k3 A kc A
tenemos:

Ri=R1 +R2 +Rs3

Ejemplo 14.1 Calculo de la pérdida de calor por conduccién, pared plana compuesta.
La pared de un horno estd compuesta de tres capas de ladrillo. La interior es de 8 pulgadas de refractario
con un k = 0.68 BTU/(pie hr °F), la segunda de 4" de ladrillo aislante (k = 0.15) y la Ultima y externa es de 6"
de ladrillo comun con k = 0.40. El horno opera a 1600 °F y la pared externa permanece a 125 °F. ¢ Cuanto
calor se pierde por conduccién por pie cuadrado de superficie y cuales son las temperaturas de las interfa-
ses de cada capa?.
Solucién

a) Célculo de las resistencias por pie cuadrado de superficie.

L, %2 OFhr

Para refractario Ry = —— = —%=4— =0.98
" KA 068-1 BTU
] L, %2 °Fhr
Paraaislante Ry = — = ‘4= -222 ——
ky A 015-1 BTU
] i Ls %2 °Fhr
Paraladrillocomin Ry = —— = —£=5— -125 ——
ks A 040-1 BTU
. . °Fhr
Resistenciatotal = R; + R, + R; =R, =445 ——
BTU
b) Calculo del calor perdido por conduccion
A BT
q= _t _ 1600 125 _ 332 U2
Ry 4.45 hr pie

c) Calculo de las temperaturas de las interfases
Para refractario: At = 1600 — T1 = g*-R1 = 332-0.98 = 325 °F 4 T1 = 1600 — 325 = 1275 °F
Para aislante: At =1275-T2= q--R2=332-2.22 =738 °F
4 T,=1275-738 =537 °F
d) Comprobacién
Para ladrillo vulgar: At =537 — Tz = q~Rs=332-1.25=415°F
4 T3=537-415=122 °F
Como la temperatura real en la cara externa es por dato 125 °F, hay una pequefia diferencia atribuible a
error por redondeo, que no es relevante.

14.4.1.2 Paredes planas compuestas con grandes diferencias de temperatura

En el apartado anterior tratamos la cuestion de la conduccion de calor en régimen estacionario para pare-
des compuestas considerando constantes la conductividad térmica que, estrictamente, es variable y depen-
de de la temperatura.

Normalmente en casos de diferencias de temperaturas no tan pequefias como para considerar constante el
k pero no tan grandes como para justificar un tratamiento riguroso, se puede tomar un valor medio, pero en
casos extremos hay que tomar en cuenta la variacion de k con la temperatura.

Sea un elemento de pared de espesor uniforme, compuesto por un solo material. Si el espesor de pared Li
no es demasiado grande, y las temperaturas de las interfases que limitan el elemento de pared ti y ti+1 no di-
fieren mucho entre si entonces la temperatura media t ‘obtenida por interpolacién lineal, es decir:

ti + ti+l

2

f= no se aparta gran cosa de la temperatura media verdadera del elemento de pared.
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Vamos a suponer que k varia linealmente con la temperatura. Nuevamente, el hecho de que At sea peque-
fio para el elemento nos autoriza a hacer una aproximacion lineal sin cometer por ello un gran error. Esto
nos permite corregir los estimados de temperatura y, mediante un procedimiento de aproximaciones sucesi-
vas, obtenemos mayor exactitud. La ecuacion lineal es:

k=a+b-t (14-10)
Veamos ahora cémo obtener las temperaturas medias de cada elemento de pared. De la ecuacion (14-2):

g _t bt t__ta

= = = .= @)
A L L L
ks K, K,
De la ecuacion (14-9):
v t
12 (0)
A L;
kK
=1
Por lo tanto, de las ecuaciones (a) y (b) podemos construir una sucesion:
L tv t, L L t,
oty St=tp S0t 2
A kl Li kl kl Li
i1 kl I—l o1 ki
t, =t ﬂﬁ:tl E,.il‘_zztl b &
A 2 Li k2 k2 " Li ( )
— — — 14-11
i=1 ki L, i=1 ki
...... —— -
tj=tj; — T —J:tj_l S para cualquier j/0< j<n
[ ki kj "L
i=1 ki Lj i=1 ki
Luego es f4cil calcular las temperaturas medias:
foh+t t, +t tia+t;
f1= O-i-l;t.2= 1+2; fj= j1+ L
2 2 2
Pero:
t
ty +t 1 th t, th t,
f1=021:§to+to On =t On
L L
L L, Ki | L, ki
| i=1 J_ i=1
l
t, 4+t
k b2 L
L Lz Ki | Lz ki
i=1 J i=1
Y, generalizando es:
T =ty b & para cualquier j/ 1< &n
2kj " Li
Lo, K
Ji=1!
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donde: L1, L2, Ls, ...., Ln son los espesores de materiales 1, 2, 3, .... , n, cuyas conductividades son ki, kz, ks,
.... , kn. Ahora, una vez estimadas las temperaturas medias, es inmediato obtener los coeficientes k:

ki =a1+ b1-ti;
k2 = a2 + b2-t2;

kn = an + bn-tn
. . . . 7 q. .'
Estos valores se usaran para corregir el calor total intercambiado por unidad de area A porque su magni

tud afecta el calor que atraviesa la pared, y por ende a las temperaturas intermedias de cada interfase entre
dos materiales sucesivos, de modo que el célculo es iterativo y finaliza cuando se obtienen dos valores su-

Ll' e . e .
: gue no difieran significativamente.
cesivos de A

14.4.1.3 Aire: el mejor aislante
El ejemplo siguiente demuestra que si no hay problemas de resistencia de materiales o estructurales que
impidan dejar espacios vacios el aire es un aislante muy efectivo.

Ejemplo 14.2 Célculo de la pérdida de calor por conduccion, pared compuesta con capa de aire.

Si en el ejemplo anterior se deja un espacio de 1/4" (0.635 cm) y las otras dimensiones permanecen inalte-
radas, la solucién se modifica como sigue.

Solucién

En una tabla de un libro especializado tenemos un dato de k para el aire a 572 °F: k = 0.265 BTU/(pie hr °F).
Como esa temperatura se acerca a la que hay en la interfase ladrillo aislante-ladrillo comun, ubicamos alli el
espacio de aire.

La resistencia adicional que ofrece el aire por pie cuadrado de superficie es:

L /
KA
Por ello la resistencia total ahora es:

Raire =

°F hr
Rt=Rit+R2+Rs+ Rare =4.45+0.79=5.24 —
BTU

At 1600 125 BTU

R, .24 hr pie”

Comparando las cifras: una pared compuesta de 18" (45.7 cm) de espesor de ladrillo grueso, sélido, pesado
y caro deja pasar 332 BTU/hora por pie cuadrado de superficie, mientras el agregado de 1/4" (0.635 cm) de
aire que no cuesta nada ha reducido la pérdida en un 15%. Esto es asi porque el aire retenido entre dos
capas de aislante esta estancado; si estuviese en libertad de movimiento tendria posibilidad de escapar y
transmitir su calor al medio ambiente, lo que en lugar de reducir las pérdidas las aumentaria. Este hecho se
usa en los aislantes porosos, como la lana de vidrio, el telgopor y otros que contienen poros e infinidad de
pequefias camaras de aire que aumentan las cualidades aislantes, aunque a expensas de la resistencia
mecanica de estos materiales, que tampoco son aptos para resistir altas temperaturas. Una alternativa usa-
da antes era el asbesto, que consiste en largas fibras de una sustancia mineral que puede aplicarse sola o
combinada con otras, pero que hoy estd en desuso por ser una sustancia cancerigena. Otro ejemplo es la
magnesia al 85%, que es una mezcla de 85% de COsMg y 15% de asbesto, se puede aplicar como un ce-
mento y para temperaturas del orden de 260 °C es ideal por su bajo costo y facil aplicacién. En la actuali-
dad se reemplaza el asbesto por otros materiales dado que el asbesto es cancerigeno, aunque el aislante
retiene su nombre de magnesia al 85%.
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14.4.2 Resistencia a la conduccién en tubos

En el caso de tubos la ecuacién de Fourier se plantea desarrollando el area de flujo de calor. Aqui el area
es el perimetro de la circunferencia media del tubo. Se entiende por circunferencia media aquella que pasa
por un punto equidistante de los radios exterior re e interior ri. Sea este radio medio r.

El gradiente de temperatura se expresa en funcién del radio de la circunferencia media del tubo ya que el
flujo de calor sera perpendicular al eje longitudinal del tubo. En el siguiente croquis se muestra un corte
transversal de un tubo. El flujo de calor se produce por efecto de la diferencia de temperaturas entre el
interior del tubo ti y el exterior te. No nos interesa cual es la mayor temperatura, ni el sentido del flujo
calorico. Este se puede escribir:

g =27Lk _t
{ r

te

e

li

Dividiendo por L:

Q=27 Qj t (14-12)
r

gL es el calor que fluye a través de las paredes del tubo por unidad de tiempo y por unidad de longitud. La

ecuacion (14-12) es una ecuacion diferencial a variables separables de modo que separando variables re-
sulta:

q = orkdt

r
Integrando:

re dr ) nri k
qL+ - = 27Z'k+dt®q |_| =2r (t| te)
i I
Operando:
_ 2n k(tI te)
e
In=
I
Esta ecuacion se debe usar con cuidado cuando los radios interno y externo tienen valores muy parecidos,
es decir cuando el espesor de pared de tubo es muy pequefio. En estos casos el error aumenta a medida
gue ri tiende a ser igual a re.
En efecto, en la expresion anterior se puede verificar facilmente que el calor que atraviesa un tubo se hace
infinito cuando el espesor de pared tiende a cero, o0 lo que es lo mismo cuando re tiende a ser igual a ri. Esto
es absurdo.¢ Porqué deberia ser infinito el calor que atraviesa un espesor infinitesimal de material?. A me-
dida que el espesor dr tiende a cero, también lo hace el incremento de temperatura dt, de manera que el
cociente es finito. Esto sucede por un defecto matematico de la ecuacion (14-13), que no describe exacta-
mente la realidad fisica.
De hecho ademas en la practica hay otras razones para que el calor no sea infinito, en primer lugar porque
para ello seria necesario que la fuente tuviese una capacidad caldrica infinita de emitir energia, y en segun-
do término porque ademas de la resistencia por conduccién normalmente también existe una resistencia
adicional por conveccion, que limita el flujo de modo que no puede ser infinito. En el proximo capitulo volve-
remos sobre esta cuestion.

L (14-13)
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14.4.2.1 Tubos compuestos de varias capas
Supongamos tener un tubo compuesto con varias capas de distintos aislantes tal como se ilustra en el si-
guiente croquis.

s
A Material C
Material B
Material A
r4
ri
v r2
I3
\\
L
277: kA (tl tz ) 27T kB(tZ t3 ) 277: kc (t3 t4 )
&= r - r B r
In= In= In=
r I I
Como hicimos antes, postulamos un coeficiente de conduccién medio para todos los materiales km tal que:
*)
o e )
I
De la primera, segunda y tercera relaciéon obtenemos:
q-LInQ q-LInQ q-LInE
r r r
o e —2 ot i ——2 = ——
2 kA 2 kB 27[ kc
r
In M2 In LER _“W
qL I’1 I’2 I’3 ‘

tt L+t G4t =t L= _—
4t L+h L+t L= U Zﬂ(kA+kB+kc

)

De la ecuacion (*) despejando la diferencia de temperaturas:

r, r, r, rs r,
|nr— |nr— _ _ _
, o N L
27 Kkn K,
2n(t, 1,
o, = t )
In< InZ Int
+ +
Ka
k
B
k
C

Aqui observamos una situacion analoga (pero no igual) a la de la pared plana compuesta y el razonamiento
es similar: asumiendo régimen permanente de flujo calérico no hay acumulaciéon en ningln punto y las
temperaturas no varian con el tiempo.
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Ejemplo 14.3 Calculo de la pérdida de calor por conduccién, tuberia compuesta.
Calcular las pérdidas de calor por pie de longitud en un tubo de 3" de diametro nominal aislado con 1" de
magnesia al 85% si la temperatura de la superficie interna del aislante es 500 °F y la temperatura de la cara
externa es 100 °F.
Solucién
Para obtener la conductividad térmica del aislante usamos la temperatura media de la aislacion, ya que po-
demos suponer que varia linealmente en un intervalo de temperatura tan pequefio.

tl + tz

t = =300 °F
2

BTU
De tablas 2300 °F: k = 0.043 ——— ® Q| =
hr pie °F

14.4.3 Esfera hueca

o y perficie .
hRE Al A UPERRSENIER R MEYBbIGIRF he 2 m%&fvlmen o RAGRRAFTBIFLCEBIP SURRTB Se
costo de material. Ademas se usa preferentemente cuando se trata de minimizar el &rea que permite entrar
0 escapar el calor, por lo que muchos recipientes de transporte de materiales a muy baja temperatura son
esféricos. Aplicando la ecuacion de Fourier con un razonamiento similar a casos anteriores obtenemos:

47Tk.(ti 1te)
onr
Donde: ri = radio interno; re = radio externo.
Nuevamente encontramos la misma situacion que en el apartado 14.4.2. Cuando los dos radios son casi

iguales el flujo calérico que atraviesa el muy pequefio espesor de pared es enorme, tendiendo a infinito a
medida que el espesor tiende a cero. Ver la discusion al final del apartado 14.4.2.

(14-15)

Ejemplo 14.4 Calculo de la pérdida de calor por conduccion, esfera hueca.

Se desea determinar la conductividad térmica de un material. Para ello se le ha dado forma de esfera hue-
ca, colocando una resistencia eléctrica de calentamiento en su centro y midiendo la temperatura de la su-
perficie con pares termoeléctricos cuando se alcanza el régimen estable. El radio interno de la esfera hueca
es ri=1.12", el radio externo es re = 3.06” y el suministro de energia eléctrica a la resistencia es de 11.1 W.
Se han medido las temperaturas interna (ti =203 °F) y externa te = 184 °F.

Determinar: a) la conductividad térmica del material. b) la temperatura en un punto intermedio de la pared.
Solucién

a) De la ecuacién (14-15) podemos despejar la conductividad térmica.

L 12 12 \
At t, k’ﬂ, . )1W 11.1- 3.413 BTU
T O :iﬂ@ L) | 4- 3.14({26%*718330'5/‘ _ 108 pie*hroF
MiTe
b) El valor medio del Eldio_de la esfera es:
r+re _ 3.06+1.12 — 2.09 pulg

1 2 2
r =
Planteamos la ecuacion (14-15) entfe dos puntos, uno situado en la cara interior de la esfera y el otro en
el radio medio. Obtenemos:

1) |12 12)
11.1- 3.413
Ank(ti o I Te 112 3.06)
q= ®t t, =B+ 2= —— |-138°F®
11 Ark 4-3.14-1.08
lim

®t, =203 13.8=180.2 °F
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Aqui encontramos una situacion novedosa. Cuando pensamos en una pared plana de gran espesor, es ob-
vio que cuanto mayor sea el espesor de la misma tanto menor cantidad de calor la atraviesa. En el limite
cuando el espesor tiende a infinito el flujo calérico tiende a cero. Esta nocién intuitiva que es correcta para
paredes planas resulta equivocada en el caso de una esfera hueca. En la ecuacion anterior:

. . 47l'k(t| te ) 4rk (t, te )
limg= lim = =Azkri(t t 14-16
L 1 il ) (14-16)

ri I I

Es decir que en una esfera infinita (cuya pared tiene espesor infinito) el flujo calérico no es cero, sino que
depende de las temperaturas externa e interna, del material y del radio interno de la esfera. Esto es asi
porque a medida que crece el espesor de pared de la esfera aumenta el area externa de modo que el limite
no es nulo. Entonces se plantea una incégnita: si un espesor infinito deja pasar un flujo limite finito, ¢ cuél es
el espesor que se puede usar?. La respuesta requiere un estudio de costos que minimice el costo global re-
sultante de la pérdida de calor y el costo del aislante para cada espesor. El minimo costo total corresponde
al espesor 6ptimo para ese aislante y esa disposicion geomeétrica en particular.

Ejemplo 14.5 Calculo de la pérdida de calor por conduccidn, esfera hueca.
Calcular la velocidad con la que entra calor a un recipiente esférico de 5" de diametro que contiene oxigeno
liquido, aislado con 1" de espesor de silice de diatomeas (tierra de Fuller) pulverizada y compactada hasta

una densidad de 10 libras/pie 3sila superficie interna se debe mantener a —290 °F y la externa esta a 50°F.
¢, Cudl es la pérdida minima tedrica obtenible con un espesor infinito de aislante?.

Solucién
De tablas a la temperatura media de —120 °F:

- 0. BTU
k:O.OZZB'_I'_U@q. 47 -0.022( 290 50) _ 820 BTY

hr pie °F 1 1 hr
25 35
La pérdida minima tedrica obtenible es: q;, = 47 - 0.022 - 2.5( 290 50): 235 BT
hr

14.4.4 Casos mas complejos de geometria compuesta
Los casos de formas geométricas compuestas se pueden resolver usando un area media siempre que el
espesor L a atravesar sea constante; la formula basica es:

t
q = kA, _ 14-17
T ( )

A continuacién trataremos algunos casos sencillos de geometria compuesta.

14.4.4.1 Superficies semiesféricas concéntricas

Es el caso de los extremos de ciertos recipientes cilindricos, aunque no se trate de una semiesfera sino de
un sector esférico. Los cabezales torisféricos ASME también se pueden tratar de este modo. El area media
es:

A, = /Al - A (14-18)

14.4.4.2 Hornos rectangqulares de paredes gruesas

Se considera que tienen “paredes gruesas” los hornos con espesor de pared superior a la mitad de la arista
interior minima. Este caso no se puede analizar descomponiendo el horno en paredes simples porque las
aristas constituyen una gran proporcion de la pared y a veces se pierde mas calor en las aristas que en las
paredes planas. Sea el horno un paralelepipedo de espesor de pared constante x y sea Yy la suma de to-
das las aristas internas, Ai el &rea interna total, Ae el rea externa total y Am el area media. Podemos distin-
guir varios casos, que resumimos en la tabla de la pagina siguiente.
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Dimensiones relativas de Am Observaciones
las aristas interiores
Todas las aristas

menores que 2x A, = A +0.542x y+ 1_2X2 (14-19)

y mayores que x/5

Enlayyno
Cuatro aristas A, = A +0.465x Y+ 0.35x° (14-20) se consideran

menores que x/5 las 4 aristas
menores que x/5
Ocho aristas Ay = m% (14-21)
log;0 —
menores que x /5
Todas las 12 aristas
menores que X /5 A, = 0.794/Ai - A (14-22)

Si el horno no tiene espesor de pared constante se pueden analizar en los dos primeros casos cada una de
las paredes por separado. En el primer caso el rea media de cada pared es:

An=A +0271x  y4+0.2x° (14-23)
En el segundo caso el area media de cada pared es:
An=A +0.233x  y+0.06x° (14-24)

En ambos casos se toma Yy como la suma de las cuatro aristas que limitan la pared en cuestién. Cabe aco-
tar que no es en absoluto normal tener un horno que no tiene espesor de pared constante, ya que la mayor
pérdida se da en las paredes de menor espesor. Lo mas légico y habitual es construir hornos de espesor de
pared constante.

14.5 Conduccion del calor en estado transitorio

El estado de régimen transitorio se caracteriza porque la temperatura depende de dos factores: el tiempo y
la posicion, a diferencia del régimen estacionario o permanente, donde la temperatura sélo depende de la
posicién. Aqui vamos a analizar un caso simplificado, en funcién del tiempo y una sola coordenada, con ge-
neracion interna de calor, para luego extender a tres coordenadas. Supongamos tener un cuerpo prismatico
de area A transversal al flujo de calor q -(cal/hr) que se orienta segun la direccion x.

El volumen del cuerpo es:
O V=A X
Donde: x = espesor del cuerpo;
A = area transversal, medida en la direccion per-
AX pendicular al flujo de calor.
El calor que se genera en el interior del cuerpo
(por ejemplo por medio de una resistencia eléctri-
A ca) a una velocidad de % cal/(hr m ¥ lo supone-
Ox+Ax mos producido por el cuerpo en su integridad; es
decir que % es una medida de la velocidad con
gue se produce calor por unidad de volumen de
todo el cuerpo, que suponemos isétropo a tal
X efecto.

Si el flujo calérico es gy al ingresar al cuerpo y
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sale del mismo en una magnitud gy, , es obvio que la diferencia entre el calor que sale q,,- , y el ingre-

sante g, en un tiempo Ar es:

™+ T

+ (G x Oy )dr (14-25)

T

Recordemos que el teorema del valor medio del calculo integral (Cauchy) es:
b
+f(x)dx:(b a)f(g‘) con € (a,b) osea a<¢<b
a

Por lo tanto, aplicando el teorema del valor medio la integral (14-25) queda:

™+ T

_I_(qx+ O )d‘[ = [qx+ X qx]r -7 (14-26)
Se recordara que la funcién q- debe estar evaluada en un instante 7 “perteneciente al intervalo abierto (z,
T+AT).

Aplicando el mismo teorema del valor medio, la variacion de energia interna especifica del volumen consi-
derado durante el tiempo Az es:

+KOA U) . @-upAdx=(-uh -u) A (14-27)

X
Donde (p u) = energia interna especifica por densidad = energia interna por unidad de volumen. Aqui X €s
un valor que pertenece al intervalo abierto (X, X+Ax).
Por otra parte el calor producido internamente dentro del cuerpo en el instante Az es:
Qi = 1w AAXAz (14-28)
Por dltimo, el Primer Principio de la Termodindmica nos dice que la energia que llega al cuerpo menos la
energia que sale del cuerpo mas toda la energia que se genera internamente debe ser igual a la variacion
e energia interna, de donde:
q q T T+WA X r:[(p-u)ﬁr (p-u)T]XA_X (14-29)
X+ X X e
Pero recordemos que el teorema del valor medio del célculo diferencial (Cauchy) establece que:

f(bg—f(a) =f){) con { (ab)

De esto se deduce:

( \
q q
Cxe xx|, J(EI\
X { ij,z
Es decir:
q)
A, x  Yx :&_ijm- X

De modo similar se puede deducir que:

e T

Xr =

Reemplazando en la ecuacién (14-29) tenemos:

i\‘ xT+WAXr:[Li—Lp-u\) AXrt
X Jr- X e

Si Ax—0 entonces X[ X si Az—0 entonces 7T 1 r yambos tienden axyz.

Por lo tanto:
! -u;
A= £ A
X

X
Pero por la ecuacion de Fourier:
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q =K 'JN—;[(\J yademas u=Cvt

En esta expresion nos apartamos algo de la notacion usada en la ecuacion (14-3) poniendo el gradiente de
temperaturas respecto al espesor a tiempo constante.

Pero como vimos en el apartado 3.7.3 del capitulo 3 los calores especificos a presién y a volumen constan-
te de un sélido no son muy diferentes, de modo que podemos considerar Cv = Cp = C de donde:

u=C_Ct

_)%Am rwas S0,
X7 X

En consecuencia:

X)I

Dividiendo por A:

\( t)] SR
— Ik —| |[+w= (14-30)
X7 { X X

En el caso de que la variacion de temperatura no sea demasiado grande o tomando valores medios se

puede sacar p, C y k fuera de las derivadas:
2

t t
k 7 + =pC — (14-31)
T
La extension al sistema de tres coordenadas es inmediata y ocurre naturalmente:
%t %t w pC ot
+ + LAY (14-32)

2 2 2

X y Z k k 1

La ecuacion (14-32) se denomina ecuacion diferencial de Laplace y ha sido muy estudiada. Se puede re-
solver por métodos analiticos o numéricos; para configuraciones especialmente complejas se han usado
con éxito modelos eléctricos construidos con papel conductor. En las aplicaciones de ingenieria son muy
comunes las situaciones en un solo eje y menos habituales las que requieren dos o tres ejes. Vamos a es-
tudiar un método de calculo para paredes planas (un solo eje) que pese a su antigliedad (E. Schmidt 1924)
tiene gran utilidad préactica por su simplicidad que se presta para el calculo a mano y también es muy facil
de programar.

14.5.1 Método numeérico de Schmidt
T N Sea un cuerpo plano. Se divide en n laminas iguales de espesor

Ax cada una. Se prefiere que n sea grande. El error tiende a ce-
ro para n tendiendo a infinito, aunque se debe tener en cuenta
también que si Ax es demasiado pequefio hay errores de re-
dondeo que hacen que la solucién numérica se aparte de la real
para n muy grande. La discusién de este problema escapa a
nuestro proposito y a los limites de este tratamiento pero acla-
remos que a medida que n se hace mas grande (0 Ax mas pe-
quefio) el error disminuye hasta que a partir de un punto co-
mienza a crecer, y sigue haciéndolo cada vez mas. El valor de n
para el cual el error es minimo es el éptimo y depende de varios
factores, entre ellos las caracteristicas del algoritmo de calculo,
del lenguaje compilador usado y del equipo.

t' = temperatura del lado cdlido

t" = temperatura del lado frio

Se suponen constantes C, k y p.
Si observamos la figura de la izquierda se impone una reflexion.
La curva descendente de temperaturas desde t' hasta t3 es
compatible con la hipétesis de conduccion del calor porque la resistencia del cuerpo la hace disminuir en
forma constante. Pero a partir de ahi se encuentra un minimo de temperatura y luego comienza a crecer, 1o
gue solo se puede deber a la presencia de una fuente de calor en el interior del cuerpo. Sin embargo, en lo
sucesivo supondremos que no se genera calor en el interior del cuerpo, sino que existe conduccion pura.
Si tomamos la (14-31) dividiendo por k:

S

o ol L el ok bt Vi ol
’ g LS,

LSS

/

7

—

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambio de Calor por Conduccion 595

> =
X k 1
Pero en este caso = 0 (es decir, hay conduccion pura), por lo tanto:
2
_t_pCt

x? k ¢

¢Cual sera el Ar para el cual At = 1?. Reemplazando el operador derivada por diferencias finitas hacia ade-
lante tenemos:

t pC t t pC

CEARR S
Haciendo: _tzl
2t 2

Esto se justifica por razones matematicas para asegurar la convergencia numérica. Entonces:
2
X
= ﬁ_Lﬁ (14-33)
2 Kk

El grupo que tenemos a la derecha es interesante por sus propiedades. Si tomamos la inversa del grupo de
la derecha resulta la llamada difusividad térmica:

k
a=— (14-34)

pCp

El nombre de a deriva del hecho de que tiene las mismas unidades que el coeficiente de difusividad
de masa. En efecto, el flujo de masa por difusién mutua entre dos especies Ay B es:

Ny — Dug 9

dx
Donde: Na = cantidad de masa que fluye a lo largo de una distancia dx por unidad de tiempoy por
unidad de superficie de contacto entre ambas especies (moles/(segundo cm );

Ca = concentracién molar de la especie A (moles/cm );

x = distancia a lo largo de la cual se produce la difusion (cm);

Dae = coeficiente de difusividad de masa (cm /5eq).
Esta ecuacién se conoce como ley de Fick de difusién. Comparando la ley de Fick y la ecuacion
(14-2) de Fourier encontramos analogias provocativas.
Es interesante observar que las unidades de la difusividad térmica también son las mismas que las
de la viscosidad cinemética v. En efecto:

K] _ mssgte m »
o Pl R M
m? Kg°C

Esto se suele interpretar en la teoria de fenédmenos de transporte como una analogia entre el trans-
porte de cantidad de movimiento y el transporte de energia en forma de calor. La viscosidad cine-
matica expresa la capacidad de transporte de cantidad de movimiento, la difusividad térmica expre-
sa la capacidad de transporte de calor, y el coeficiente de difusividad de masa expresa la capacidad
de transporte de masa.

Es ahora necesario determinar las temperaturas to, ti, tz, ...... , th en intervalos de tiempo Az, 2Az, 3Az,...etc.

Si no se conocen las temperaturas internas de la particion ti, t, ...... , 1 se pueden asumir a partir de to y tn.

Si tampoco se conocen to y tn se pueden estimar a partir de t' y t" (temperaturas del medio caliente y frio)

usando el coeficiente combinado de radiacién y conveccion a partir de una buena estimacion de las tempe-

raturas t1 y t1 que deben ser conocidas o estimarse de modo que corresponde en este caso usar un proce-

dimiento iterativo, de aproximaciones sucesivas.
hlAxtl + kt;

b (14-35)

0 =
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h) AX2 1K t,.
t = Jﬁ (14-35)

Donde h't y h"t son los coeficientes combinados del lado calido y frio respectivamente. Luego se obtienen
las temperaturas internas asumiendo que la distribucion se rectifica por una poligonal, es decir aproximar
suponiendo que el salto de temperaturas en cada una de las laminas de espesor Ax es lineal.
Entonces:
=0 =0
tl(af) +t3(a1‘) .

(O e 41,0 4, @0 _ .
2 2
£, @ :tzmpm +1,07 L.thaﬁmo :tffapm +1;,,0
2 2
tl(azzzAr) _ to (az=a) +1, @e=ho) : 2(az=2Ar) _ tl(aI:Ar) +1; (@r=a) ;
2 2
e _ 2 I [ _ £ 4t
2 2
Y asi sucesivamente. Esto equivale a construir una tabla donde las temperaturas to, ti, tz, ......, th S& conocen

0 Se asumen en una suposicion razonable para r = 0 y los demas valores se determinan en base a esos da-
tos y a datos conocidos de to a distintos tiempos o de tn a distintos tiempos o de ambos.
La tabla en cuestién es:

Tiempo temperaturas \
horas to t to t3 ta t5  te....|
0 o, O, O O 0O 0O oI |
At O, m ENE EE EE NN &N \
2A\t0, O,mm mmO, O,mm mEE =N \
A0, O,Em EN EE EE NEE =N ‘

Los simbolos o," o," identifican valores conocidos y los "um" a valores calculados.
El sentido de célculo es desde las casillas superiores y a los lados hacia abajo y hacia el centro.
Por ejemplo el casillero identificado ( o,) tendré un valor de temperatura dado por:

t t2 At +t4 At
32At =
2
En general, la formula de recurrencia que se debe usar para calcular cualquier temperatura es:
ieli<n
tigjy o+l
=Tl (14-36)

i,j T 2

jel
En realidad, la suposiciéon de que las propiedades C, k y p se mantie-
nen constantes tiene poco fundamento. Una estimacién mas exacta
debiera tomar en cuenta la variacién de estas propiedades con la tem-
peratura, en particular cuando la diferencia de temperaturas entre lado
frio y lado célido es muy grande. En su momento hicimos una reflexion
sobre este particular para el caso de paredes planas compuestas en
1 régimen permanente, puesto que cuando se trata este problema se
acostumbra suponer constancia de propiedades (apartados 14.4.1.1 y
14.4.1.2). Las dos mas sensibles a la temperatura son C y k, dado que
la densidad es relativamente independiente de la temperatura. Supon-
gamos la lamina que vemos en la figura. La temperatura media t se
s e obtiene por interpolacion lineal. Si Ax es muy pequefio y las temperatu-
Ax ras ti y ti+1 no difieren mucho entre si entonces t "no se aparta gran
cosa de la temperatura media verdadera de la lamina.
Vamos a suponer que k, por ejemplo, varia linealmente con la temperatura. Nuevamente, el hecho de que
At sea pequefio para la lamina nos permite hacer una aproximacion lineal sin cometer por ello un gran error.

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambio de Calor por Conduccion 597

Esto nos permite corregir los estimados de temperatura y mediante un procedimiento de aproximaciones
sucesivas obtener mas exactitud. Las ecuaciones lineales son:

k = a+ bt (14-37)

C = a2+ hit (14-37)
Sea un espesor de pared uniforme, compuesto por un solo material. Si estd compuesto por mas de uno el
tratamiento se modifica un poco dentro de las mismas lineas generales y siguiendo idéntico razonamiento.
Lo dividimos en n laminas de espesor Ax. Como toda la pared estara compuesta de un solo material pero
cada lamina tiene una temperatura distinta, y el coeficiente k depende de la temperatura, asumimos un va-
lor distinto de k para cada lamina.

En un instante Az suficientemente pequefio suponemos que no hay acumulacion de calor en ningin punto,
es decir que en ese instante el sistema se comporta en todo sentido como si estuviese en régimen estacio-
nario. O, dicho en otros términos, si el régimen estacionario se caracteriza por la variacion de las temperatu-
ras en el tiempo, en un lapso de tiempo suficientemente pequefio las temperaturas no cambian y por ende
el régimen transitorio se puede considerar como una infinita sucesion de una gran cantidad de estados de
régimen estacionario, todos diferentes entre si.

De la ecuacién (14-2):

g b b b t__mb 6)
A AX AX AX
¢ K, K,
De la ecuacion (14-9):
1o
t q _ tO tn
g tef o - =— (b)
Al
Ox tn-14 AX —
B — tn i1 ki
Por lo tanto, de las ecuaciones (a) y (b) podemos
construir una sucesion:
ki' ko " ks " ka ' -=—o- Kn
oty GLbi_g b b AX ¢ b b
Ak " k "
' AX i ' ky i
i=1 ki i=1 ki
=t %t_zztl %Aklﬂl b &
? AX i ? k, i
i=1 ki i=1 ki
...... (14-38)
t0 t, Lj tO t, . . .
tj =t —Lk—_:tj_l ———— para cualquier j/0< j<n
— K, L
i=1 ki i=1 ki

Luego es facil calcular las temperaturas medias:
to+1;. L+t ti1+1;
f]_ = 0 + ! lr2 = ! + 2 H t-] = L
2 2 2

Pero:
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\
—
; ki |
Y, generalizando para cualquier j/1 <jdn es:
tr—tn
=t ——
2k; 1
ok
hora, una vez estimadas las temperaturas medias, es inmediato obtener los coeficientes k:

ki =a+bt;k, =a+bty...... 'k, =a+bt, _
y los valores de C:
Cl = a.2 + bztl,Cz = a.2 —+ bltz"_ ...... ,Cn = 32 =+ bztn _

Ejemplo 14.6 Célculo de la pérdida de calor por conduccion, horno en régimen transitorio.

Hay que construir un horno que opera cinco dias y se apaga el fin de semana para repararlo. Se calienta
eléctricamente y su temperatura de trabajo es 1800 °F (0 980 °C). Se ha estimado que las paredes han de
tener un espesor de 9" y se ha suscitado una discusién sobre cual seria el mejor material aislante. Unos di-
cen gque hay que usar ladrillo refractario porque es mas robusto. Otros dice que hay que usar lana de vidrio
porque es mejor aislante. Se calcula que en el arranque se tardarian dos horas para llevarlo desde 80 °F
(27 °C) hasta la temperatura de trabajo. Para dirimir la cuestion se ha de calcular la pérdida de calor por
unidad de superficie con cada material en una semana de trabajo de 120 horas.

%ando una temperatura media de pared del orden de 1000 °F, para el ladrillo refractario tenemos:
k=0.67 BTUO , C=0.29 EhTBL;_, p =125 Lba .

Para la lana de vidrio es:

k=0.16 BTLi , C :0'2313:;5’ p:38p|i_eb3—'

El coeficiente combinado de radiacién-conveccion superficial depende de la temperatura de la superficie y

variara bastante. Parece sensato asumir para la superficie externa un valor medio de hl =3 B_T;Jo . El
. hrpie” °F
cémputo de h" y h' se vera en detalle en el préximo capitulo.

Solucién

Nos concentraremos en exponer un esbozo de calculo no muy elaborado (suponemos constantes las pro-
piedades) para el ladrillo, porque el de la lana es idéntico y nos ocuparia demasiado espacio. Elegimos la-
minar la pared en cuatro tajadas imaginarias, aunque un nimero mayor de laminas seria preferible, diga-
mos por ejemplo dieciséis. El célculo con gran cantidad de tajadas se hace muy laborioso si se hace a ma-
no, de modo que resulta preferible hacer un pequefio programa de computadora. Con cuatro tajadas tene-
mos:

91 . ? pC 018752 0.29-125
X = =0.1875pies = ( x) -
2 k 2 067

124 =0.95hora
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El problema de determinar las temperaturas de la pared lo resolvemos asi: en el instante 0 el horno esté to-
tal y uniformemente frio a 80 °F, y como tarda dos horas y media en alcanzar la temperatura interna unifor-
me de 1800 °F, durante esas dos y media horas asumimos que to aumenta linealmente. Esta suposicion pa-
rece razonable porgue la superficie interna recibe energia en forma constante. Las temperaturas interiores
las obtenemos por interpolacion lineal tal como explicamos precedentemente, lo que es facil porque la tem-
peratura del otro extremo (lado frio) permanece constante e igual a 80 °F (temperatura ambiente).

tiempo temperaturas Flujo caldrico %
[horas] [°F] [BTU/(pie *hr)]
to 1 2 13 ta
000 80 80 80 80 80 0

095 734 80 80 80 80 2340
1.90 1388 407 80 80 80 3510
2.85 1800 734 244 80 80 3810
3.80 1800 1022 407 162 80 2780

4.75 1800 1104 592 244 169 2490
5.70 1800 1196 674 381 243 2160
6.65 1800 1237 789 459 286 2010
7.60 1800 1295 848 538 328 1805
8.55 1800 1324 917 588 356 1700
9.50 1800 1359 956 637 382 1575
1800 - - - 475 1185

La temperatura to a las 0.95 horas se obtiene por interpolacién lineal, teniendo en cuenta que a las 2.5
horas del arranque el horno tiene una temperatura to uniforme de 1800 °F y suponemos (no tiene porqué
ser de otro modo) que esta crece linealmente:

tpa0.95horas =

% 0.95 + 80 = 734 °F

Para las primeras 4.75 horas se pueden calcular las temperaturas intermedias por promedio aritmético de
las temperaturas precedentes. El valor de t4 (temperatura de la superficie externa del horno) para ese mo-
mento y tiempos sucesivos posteriores se puede obtener de la siguiente igualdad:

h2AXT) + K ts
k1 hlAx

Y
Las intermedias (11, t2, t3) por promedio aritmético como se explico. Los valores de A que aparecen en la
tabla se determinan por aplicacion de la ecuacion de Fourier, ecuacion (14-2), a la primera lamina (flujo que
sale del horno). Por ejemplo a las 3.8 horas tenemos:

9 _0g71800 1022 57g, BTU.
0.1875 hr pie
Para t = o« se alcanza estado estacionario. Todo el flujo calérico que pasa por la primera lamina sale por la

dltima, por lo tanto si la pared libera calor al medio ambiente a razén de 3 BTU/(hr pie °F) (que es el valor
de h't) es para ese instante:

. 1800 t
g =hn A(1800 t4) 4)

=3-1
y también: (
q- kA1800 ty _0.67 _11800 ty
y
12
por lo tanto operando:
BTU
t, =475 F®d —1185 = —_
! A hr pie

De igual forma trabajamos para el caso de la lana de vidrio. La pérdida total de calor en cada material a lo
largo del periodo total es:

Q=_I_th
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Dados los valores de las tablas esta integral se puede resolver en forma numérica o grafica. La dificultad
mayor para ello reside en el hecho de que el intervalo de tiempo Az es demasiado grande, lo que a su vez
proviene de haber elegido un Ax demasiado grande del cual depende Ar por la ecuacion (14-33). Si quere-
mos tener mayor exactitud debemos elegir una laminacion mucho mas fina, en 12 o 20 tajadas. Para el la-
drillo refractario se obtiene Q/A = 154,700 BTU/pie % para el material de lana de vidrio Q/A = 43,300
BTU/pieZ, ambos por semana.

Observemos que cuando el horno se esta calentando, durante la mitad del primer turno, la pérdida es mu-
cho mayor que en régimen estable lo que se debe a la gran masa del ladrillo refractario que se debe calen-
tar. Esto, que es una desventaja en el arranque y en la parada porque hay que esperar mucho para poder
cargar, tiene la ventaja de que cualquier corte de energia eléctrica lo afecta mucho menos que si se emplea
lana de vidrio, que tiene menor inercia térmica.

Existen varios programas de célculo de intercambio de calor por conduccién en estado transitorio en varias
versiones: para refractarios, para aislamiento térmico, etc.
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CAPITULO 15
INTERCAMBIO DE CALOR POR CONVECCION

15.1 Introduccidn

Ya hemos visto que el calor se puede transferir por tres mecanismos fundamentales: por conduccién, que
ya hemos examinado, por conveccion, que estudiaremos aqui, y por radiacion, que estudiaremos mas ade-
lante. Basicamente el mecanismo de conveccién se basa en la creacion de corrientes en el seno de un flui-
do, por lo que se distingue nitidamente de la conduccién, que se puede dar en los fluidos y en los cuerpos
rigidos, y de la radiacién, que no requiere medio conductor. Las corrientes producidas en el seno del fluido
reconocen dos origenes:

a) natural, por efecto de la gravedad sobre zonas del fluido que tienen distintas densidades causadas
por diferencias de temperatura entre las mismas, es decir cuando las corrientes son causadas por
diferencias de energia potencial (flujo por gravedad o termosifén) y

b) artificial o forzada, cuando las corrientes se originan en diferencias de energia cinética (elemento
impulsor: bomba, ventilador). En el primer caso se dice que hay conveccién natural y en el segundo
conveccion forzada.

En este capitulo nos ocupamos del intercambio de calor sensible por conveccion. Se denomina transmision
de calor sensible a cualquier proceso en el que el fluido usado para calentar o enfriar no experimenta cam-
bio de fase. Estudiaremos los procesos de intercambio de calor con cambio de fase en el proximo capitulo.
El andlisis de los mecanismos de conveccion es complejo y ante el fracaso de los métodos analiticos clasi-
cos se ha usado el Andlisis Dimensional con éxito. No podemos tratar aqui el Analisis Dimensional en pro-
fundidad, para lo que se debe recurrir a la literatura, pero superficialmente podemos decir que se trata de
una herramienta teérica cuya principal utilidad reside en que permite encontrar la forma del modelo mate-
mético que describe una situacion fisica por medio de la homogeneidad dimensional que atribuimos al mo-
delo en una cierta base dimensional predefinida. Se denomina base a un conjunto de unidades
fundamentales que bastan para describir totalmente las variables que intervienen en el modelo. En nuestro
caso, la base estad integrada por las unidades fundamentales: Fuerza, Longitud, Energia (o Calor),
Temperatura y Tiempo, porque elegimos plantear nuestro modelo usando el sistema mixto de unidades
usuales. Si elegimos como sistema el Sl, la base esta integrada por las unidades fundamentales: Masa,
Longitud, Temperatura y Tiempo. Toda magnitud que interviene en un problema de transmision de calor se
puede describir en términos de las unidades de la base. (Ver “Termodinamica” de Julio Palacios). El
Analisis Dimensional a partir de los trabajos de Bridgman usa mucho los nimeros adimensionales, que son
agrupaciones de variables que se combinan entre si por medio de productos y cocientes de modo que las
unidades de las mismas se cancelen mutuamente entre si, resultando un valor numérico sin unidades.

15.1.1 Régimen del flujo

Se conoce como régimen del flujo a la manera como se mueve el fluido, desde el punto de vista del mayor
o menor desorden del flujo. Para visualizar esto, los fumadores pueden hacer el siguiente experimento (y
los no fumadores también, reemplazando el cigarrillo por un sahumerio aromético): en una habitacién ce-
rrada, sin corrientes de aire, dejar un cigarrillo encendido en reposo durante unos cuantos minutos. Si el ai-
re se encuentra totalmente estancado, se observara que el humo asciende rectamente por espacio de al-
gunos centimetros, para interrumpirse luego la columna en un punto a partir del cual el humo asciende en
forma desordenada. En el sector de flujo ordenado en el que el humo se mueve en una columna uniforme,
encontramos un gradiente continuo de velocidades desde el centro de la columna (donde la velocidad del
ascenso es maxima) hasta la periferia, donde el aire en reposo que rodea la columna tiene velocidad cero.
Este se llama régimen de flujo laminar.

El sector de flujo desordenado en el que la corriente se desplaza formando torbellinos irregulares se dice
gue esta en régimen de flujo turbulento. Estos conceptos ya son familiares, puesto que los tratamos en el
capitulo 13.
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15.1.2 Coeficiente de pelicula
Pensemos por un instante en la situaciéon que ocurre en un proceso de calentamiento de un fluido, de los
miles de procesos similares que hay en cualquier industria. Generalmente el calentamiento ocurre desde un
medio sélido (que a su vez puede recibir calor de una llama, o de otro fluido calido, como vapor) hacia el
fluido a calentar.

Pared De modo que tenemos una pared sdlida, supon-
gamos que limpia, con un cierto grado de rugosi-
dad que depende del material, grado de uso, etc.

t » Luego esta la capa laminar que siempre esta pre-
Capa sente, mas gruesa 0 mas delgada, y en seguida la
lannar zona de turbulencia totalmente desarrollada, que

Zona domina en toda la masa del fluido. Es evidente

turbulenta ¢ que la mayor resistencia al paso del calor esta en
* la capa laminar, porque el sélido suele ser buen

dx conductor del calor, y en régimen turbulento los
torbellinos se encargan de transmitir eficazmente

el calor mezclando totalmente el fluido calido de

las cercanias de la pared con el resto. Analizando

o la cuestién desde el punto de vista de la conduc-
e cién a través de la capa laminar, es claro que,

A
Y

\\'\\\\\“;\\‘\\\\\\\\\'\\\\'\\\\\\\N\)L\\\\\\\‘}

aplicando la ecuacién de Fourier a la capa de fluido es:

— — — = hAdT -
—kdx—dxdl—hdl ® 9— (15-1)

El primero en usar la ecuacion (15-1) fue Newton en el siglo XVIII, precisamente en 1701. Las unidades de

h son:
[ f] [Energia] [Potencia]
- [Superficie ][Tiempo ][remperatura QUp{rficie Tem][eratura ]

Llamamos h al coeficiente de pelicula del fluido. Se debe evaluar individualmente para cada situacion parti-
cular por las siguientes razones:

1) El valor del coeficiente de conduccion k depende del fluido y de la temperatura media de la capa

laminar, que a su vez depende de su espesor;

2) Elespesor de la capa laminar es extremadamente dificil de estimar.
En efecto, se debe pensar que el espesor de la capa laminar depende de muchos factores: dependera de la
viscosidad del fluido y de su velocidad, puesto que a altas velocidades el espesor es menor que a bajas ve-
locidades; de la rugosidad de la superficie; de su disposicion geométrica, es decir, si esta horizontal o verti-
cal, y si esta vertical de si el fluido corre de arriba hacia abajo, de abajo hacia arriba o cruzado; de si el flui-
do se calienta o se enfria, o hierve, 0 se condensa; en fin, hay muchisimas posibilidades. El problema es
muy complejo y escapa al andlisis tedrico por lo que solamente contamos con correlaciones experimentales
gue permiten estimar un valor aproximado, en el mejor de los casos, de manera que no se puede pretender
una gran exactitud aun contando con datos bibliograficos modernos.
Nuestra principal herramienta para tal fin es el Analisis Dimensional. Provee una base que permite analizar
el problema y predecir la forma que tendra el modelo matematico que lo describe. Posteriormente, apoyan-
dose en ese modelo, es mas facil proyectar los experimentos y procesar la informacién que permita arribar
finalmente a una correlacion precisa.
Los nimeros mas usados son:

NUmero de Nusselt: Ny, = h? (15-2)
Cpu
NUmero de Prandtl:  Np, = ‘ (15-3)
Numero de Reynolds:  Ng, = Lvp v Blo Al (15-4)
M v p o auD
Numero de Grashof:  Ng, = D" p /)’2g r_b /jg U (15-5)

u v
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NUmero de Péclet:  Np, = Nge - Npr = Dv pCp = Dv (15-6)
k a
Ndmero de Stanton:  Ng = N = N = h (15-7)
Nepe  Nge-Npr  pCp
2
Numero de Graetz:  Ng, = Z Nee _z Nre - Nex T D" vpCp (15-8)
4 y 4L / 4k L
D D
3 3 2
Numero de Rayleigh: Ngs = Ngr - Npr = D ,Bg TCpu = D fg Tp Cp (15-9)
vok pk
K’ p g
Ngo = 244 (15-10)
Ndmero de Condensacion:
D u T b \ 0.14
FATLA (15-11)
NUmero de transferencia de calor: Ji; = Ng - Np, { Hw )
Donde:
7= velocidad de flujo [1] = [m/seq] o [pies/seq]
p = densidad [p] = [Kg/mJ o [Lb/pie I
h = coeficiente pelicular  [h] = [Kcal/(m 2hr °C)] o [BTU/(pie *hr °F)] o [W/(m 2K)
D = didmetro o didmetro equivalente o magnitud longitudinal [D] = m o pie
k = coeficiente de conduccion [K] = [Kcal/(m hr °C)] o [BTU/(pie hr °F)] o [W/(m °K)
Cp = calor especifico  [Cp] = [Kcal/(Kg °C)] o [BTU/(Lb °F)] o [Joule/(Kg °K)]
G = caudal masico superficial: G = ¥p = Am = ﬂzﬁ
nzD? 7D
[G] = [Kg/(hr m3] o [Lb/(hr pie §] o [Kg/(seg m )}
M = caudal masico en [Kg/hr] o [Lb/hr]
| = viscosidad dinamica [l] = [Kg/(m seg)], [Lb/(pie seg)] o [g/(cm seg)](poise)
v = viscosidad cinematica [v] = [m¥seg] o [pie #seg] o [cm Aeg](stoke)
1| V)
B = coeficiente de dilatacién térmica: f = vVIT J| [8] = [1/°C] o [1/°F]
Hw = viscosidad dinamica medida a la temperatura de la pared (wall) o en la capa laminar
a = difusividad térmica a = % [a] = [m /seg] o [pie /seq] (15-12)
pLP

(ver también ecuacion (13-34)).
A = calor latente de ebullicion o condensacién [A] = [Kcal/Kg] o [BTU/Lb] o [KJ/K(g]

¢Qué significan los numeros de Nusselt, Grashof y Prandtl?

Estos numeros adimensionales tienen una importancia extraordinaria en las aplicaciones préacticas del in-
tercambio de calor. Tratemos de arrojar un poco de luz sobre la naturaleza de estos nimeros para intentar
aprender un poco sobre el papel que juegan en la descripcién de este complejo fenémeno.

Vale la pena detenerse a reflexionar un instante sobre el nUmero de Nusselt para analizar su significado fi-
sico. De acuerdo a la definicion que acabamos de dar en la ecuacion (15-2), es:

N, 1B
Por otra parte, cuando tratamos el coeficiente de pelicula lo definimos en la ecuacion (15-1) asi:
_ Kk
dx

Introduciendo esta igualdad en el nimero de Nusselt obtenemos:
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k dx k dx
De esto se deduce que el nimero de Nusselt representa un cociente de una dimension lineal caracteristica
de la geometria del sistema (didmetro D o longitud L) sobre el espesor equivalente de la pelicula de fluido
en la que se encuentra la mayor resistencia al transporte de energia.
Con respecto al niumero de Grashof lo podemos comparar con el nimero de Reynolds que ya hemos trata-
do en el apartado 13.1.1 del capitulo 13. Como se recordara, en este apartado se plantea el nimero de
Reynolds como una forma de expresar un cociente de dos tipos de fuerzas: en el numerador las fuerzas di-
namicas y en el denominador las fuerzas de resistencia que tienen su origen en la viscosidad. El nimero de
Grashof es analogo al de Reynolds, en el sentido de que asi como el nimero de Reynolds representa un
valor que caracteriza el comportamiento dinamico de un fluido con respecto a la transferencia de cantidad
de movimiento, el nimero de Grashof caracteriza el comportamiento dinamico de los fluidos con respecto a
la transferencia de energia como calor en conveccién natural.
Tal como se define en la ecuacion(15-5) el nimero de Grashof es:

D’y pa T
NGr = 2
M
Un examen detenido de esta expresion demuestra que cuando una masa de fluido se calienta experimen-
tando un incremento de su temperatura AT esto produce una variaciéon en su densidad (en tantos por uno)
gue se puede computar como el producto (5-AT) ya que S es el coeficiente de dilatacion térmica. En conse-
cuencia, la aceleracion que sufre el fluido como consecuencia de este cambio de su densidad es (g-3-AT)

donde g es la aceleracién de la gravedad. Al recorrer el fluido una distancia vertical D o longitud L se ve
acelerado hasta una velocidad tal que su cuadrado es:

2
Cuando sustituimos esta expresion en la anterior, obtenemos:
2
Dpv/)
NGr aal — ‘
b

Pero si examinamos el término entre paréntesis vemos que no es otro que el nimero de Reynolds. Esto
nos dice a las claras que el numero de Grashof cumple el mismo papel con respecto a la transferencia de
calor por conveccion natural que el que cumple el nimero de Reynolds con respecto a la transferencia de
cantidad de movimiento. Desde el punto de vista practico, podemos ver que valores pequefios del nUmero
de Grashof significan capacidades reducidas de transporte de calor por conveccién natural, puesto que es-
tan asociados con viscosidades elevadas o con gradientes térmicos demasiado pequefios para poder trans-
ferir cantidades importantes de calor.

El numero de Prandtl que fue definido en la ecuacion (14-4) del apartado 14.3.1 del capitulo anterior, de
acuerdo a la ecuacién (15-3) es:

Si dividimos el numerador y denominador por la densidad obtenemos:

y
Np = -£P
Pr y
pCp
El cociente Wpv = v (viscosidad cinematica) representa la difusividad de cantidad de movimiento, en tanto
gue en el numerador encontramos la difusividad térmica que se define en la ecuacion (14-34) del apartado
14.5.1 del capitulo anterior. En ese apartado se discute en detalle el significado fisico de a. De modo anélo-
go, el cociente pp se puede describir como la capacidad de transporte de cantidad de movimiento.
Desde esta perspectiva, el nimero de Prandtl representa la capacidad comparativa del fluido para la trans-
ferencia simultdnea de energia en forma de cantidad de movimiento y de calor. En términos cuantitativos,
cuanto mas grande sea el nimero de Prandtl tanto menor cantidad de energia se puede transferir en forma
de calor, a menos que se gasten grandes cantidades de energia en incrementar su velocidad porque los va-
lores altos del nimero de Prandtl se producen cuando el fluido es muy viscoso o cuando su conductividad
térmica es muy pequefia.

| <
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15.2 Conveccion natural

En el caso de la conveccion natural se deben tomar en cuenta muchos factores que influyen fundamental-
mente en la forma que adopta el movimiento del fluido. Para este caso la mayoria de los coeficientes de pe-
licula (pero no todos) se pueden predecir por medio de una ecuacion de la forma:

Nyw = o(Nor ) Ner ) (15-13)

Donde ¢ es una funcion que depende de la forma, tamafio y disposicion de la superficie y a y b son reales
gue también dependen de esos factores. En base a experiencias de laboratorio se han obtenido correlacio-
nes del tipo (15-13), y en casos que no seguian esa forma, se obtuvieron férmulas empiricas. Hay una gran
cantidad de férmulas, algunas de ellas de gran valor. No podemos por razones de espacio tratarlas a todas,
y s6lo estudiaremos los casos mas comunes.

15.2.1 Conveccién natural dentro de tubos horizontales
Kern y Othmer han corregido la ecuacién de Sieder y Tate para flujo laminar. La ecuacion de Sieder y Tate
para Nre < 2100 es:

<198 NPTWM?E’ M g)x[uum\u

h D _1. 8é|ém pr

Al pai @ QO@;_M inares a bajas velocidades la conveccion no es natural sino forzada, por lo
que la hmer consiste en multiplicar por el factor:

10015 (N ) -

Y= (15-15)
Donde Ner se evalla a la temperatura media: tn = tl—ztz

Siendo t1 la temperatura de entrada y t2 la temperatura de salida del fluido_frio dentro de tubos horizontales.
Validez: esta férmula es valida para: Ng. < 2100 [—L) >2 U > 1 centipoise

15.2.2 Conveccién natural fuera de haces de tubos
El caso de conveccion natural en el interior de corazas de intercambiadores de tubo y coraza, que se puede
confundir con el que tratamos en el punto anterior no es comudn. Es una situacién excepcional, que se pro-
duce a Nre < 10, y a velocidades tan bajas se puede producir seria deposicion de soélidos y gran ensucia-
miento. No hay forma segura de estimar coeficientes de pelicula para el caso de conveccion natural en el
interior de corazas.
Se puede psar la ecuacion de McAdamsD ~p g/ T Cpp!
N =a (I-\IlGr - Np ® = dl ’ 025 (15-16)

o5 hiD e M K

2 J

Donde De es el diametro exterior de tubos o es un real que varia desdq 0 4»[£Jara tubos de pequefio diame-
{finmayiseaisbBpevaltisics lgianes: avuasitopaliatdmetros que IIeT/anfLsuhmdlce f se refieren a la pelicula

2

Donde tw es la temperatura de pared caliente de haz de tubos (promedio de entrada y salida) y ta es la tem-
peratura [e[(omedlg gel fluido a‘calentar Otra ecuacion empirica que da muy buen resultado para haces de
tubos es: P bT

h—llG‘—
‘ f r“zf f do‘

0 ]

Donde W't esté en centipoises y las otras variables en unidades inglesas. Consultar la bibliografia para mas
detalles.

‘025

(15-17)
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15.2.3 Criterio para determinar cuando hay conveccion natural

En la seccion anterior se ha comentado que se ha detectado experimentalmente la existencia de régimen
de conveccién forzada a Nre tan bajo como 50. Es decir, la existencia de régimen viscoso o laminar no ga-
rantiza que la conveccidn sea natural. Aun en régimen laminar pleno (digamos por ejemplo Nre en la zona
de 100 a 1000) puede existir conveccién forzada cuando el flujo es horizontal y el fluido es poco viscoso.
Supongamos para simplificar que tenemos un fluido con temperatura de entrada tfi y temperatura de salida
tf2, siendo la de salida mayor que la de entrada, fluyendo por el interior de tubos. Es la practica acostumbra-
da hacer circular el fluido a calentar por el interior de tubos si es un liquido, porque la viscosidad de la ma-
yoria de los liquidos disminuye con la temperatura, por lo que se favorece el flujo. Supongamos también pa-
ra simplificar que la temperatura de la pared de tubo es constante e igual a tc. Llamamos temperatura media

tfy o tf ty +t
del fluido a: t; = £ Denominamos temperatura media a;: t,, = e

2 2
Entonces un criterio seguro para determinar si el fluido se calienta en régimen de conveccion natural es el
siguiente: si el nimero de Rayleigh (es decir el producto de Ner por Ner) calculado a tn es mayor de 8-10
entonces la influencia de la conveccion libre es decisivamente gravitante. Es decir, si:
5
(NGr - N,,,)m >8-10 (15-18)

Entonces hay conveccion libre predominante en el intercambio de calor.

5

15.2.4 Conveccién natural en fluidos estancados
Cuando el fluido en el cual esta sumergido el cuerpo en estudio se encuentra estancado, se puede usar la
ecuacion de McAdams:

0.25

(N Nu)r = C(NGr - NPr - W\IP” (15'19)
% NPrs

Nota: en el caso de tubos, Nnwu y Ner se calculan en base al diametro de tubo d pero en el caso de pared ver-
tical se calculan en base a la altura de pared Z. Se encuentran variantes de esta ecuacion sin el término co-
rrectivo del cociente del nUmero de Prandtl.

Los valores de coeficiente C y exponente n son los siguientes:

0 Para tubos horizontales Unicos:

C=0.53 n=0.25 Validez: 10 3< (Ner-Ner)t < 10 °
0 Paratubos verticales Unicos:

C=0.59 n=0.25 Validez: 10 “< (Nor-Ner)r < 10 °

C=0.13 n=0.333 Validez: 10 °< (Nor-Ner < 10
7 Para pared vertical:

C=0.75 n=0.25 Validez: 10 *< (Ner-Ner)t < 10 °

C=0.15 n=0.33 Validez: (Nor-Neor £6-10 *°

En este caso particular existe buena concordancia entre las distintas fuentes. El subindice f indica que las
variables se obtienen a la temperatura del fluido. El subindice s indica que las variables se obtienen a la
temperatura de la superficie. El coeficiente pelicular h obtenido esta basado en las temperaturas del fluido, tf
y de la superficie, ts y asi resulta:

q = h(ts tf)

El Ners se calcula a ts. Esta ecuacion se puede simplificar extraordinariamente para aire, obteniendo asi una
serie de ecuaciones dimensionales muy conocidas. Asi tenemos, para aire solamente:
7 Cilindro dnico horizontal:

hoofAl)  _Keal

/D) m’ hr°C
Validez: 1.27cm 6D 825.4cm, 26 t3370°C
7 Cilindro anico vertical:
At) %% Kcal

h=2.84—| —
D) m~hr°C

(Aten°C,Dencm) (15-20)

(Aten°C,Dencm) (15-21)

Validez: 0.58cm 8L 82.64m, 1.278Dd17.5¢cm
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En medidas inglesas:

0 Tubo horizontal:
0.25

At) BTU
h=0.25{ — ———— (Aten°F,Denpulgadas 15-22
D)| pie” hr °F (Aten®F, Denpulgadas) (o22)
Validez: 10 ?< D, t<10°
h=0.18(At)* .BZL (Aten®F) (15-23)
pie” hr °F

Validez: 10 °<D, t<10 3

J Chapas verticales de 0.27 a 0.37 m 2de superficie (medidas métricas)

h—1.69(At\% Kcal ]
69(At) o (Aten®C) (15-24)

7 Chapas horizontales con la cara de intercambio hacia arriba (medidas métricas)

h = 214 At 25 Lal Aten OC (15'25)
A === (atenC)
7 Chapas horizontales con la cara de intercambio hacia abajo (medidas métricas)
h=1.13( tf® Kcal tenoC (15-26)
(97 e (O

7 Superficies verticales pequefas de hasta 0.60 m. de largo (medidas métricas)

t) °% Kcal
h= 11% %} m (At en OC, H en m) (15'27)

También las siguientes en medidas inglesas:
7 Placas verticales

h_0.20/AL) _BTU
validez: 10 < H’. t<10®
h_0.21/A) _BTU

validez: 10 %<’ t<10°

J Placas horizontales, cuadradas, cara caliente hacia arriba (cara fria hacia abajo)
0.25

h=0.27 A—t\| E;T_U (Aten®F, Lenpies) (15-30)
L) pie” hr°F

Validez: 0.1 <L t<20
AL\ BTU :
h=0.22{— i Aten®F, Lenpies 15-31
ii T pehreE ¢ pies) (15:31)
Validez: 20 < L°- t < 30000

Las ecuaciones anteriores en medidas inglesas dan resultados razonablemente buenos para aire de 100 a
1500 °F y también para CO, COz, N2, Oz y gases de salida de hornos.
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Otro criterio aplicable a superficies horizontales es usar la ecuacion (15-19) usando para el célculo de Nnu y
Ner el lado menor de la placa. Cuando la placa esta ubicada con la cara caliente hacia arriba incrementar el
valor de h en un 30%, cuando esta con la cara caliente hacia abajo disminuir h en un 30%. También se
puede usar la grafica que se da a continuacién, donde se ha incluido una correccion para la velocidad del
aire en millas por hora.

6.0 r
h [ ‘ ] i l
L | Factor de
ie” hr “F actor
" : | correccién
5.0 3
Factor de ‘ |
muitiplicacion 2 |——— ol | ==1
(aire quisto = 1) |
40 |— 1 l | |
0 5 0 15
Velocidad del viento, milias/hi
30

20

|
X L LI

ImEEREEN ] | B |

10 20 30 40 50 60 80 100 150 200 300 400 500 600

Diferencia de temperatura entre el aire y la superficie, °F

Las distintas curvas de la gréfica hacen referencia a la siguiente tabla.
Curva Objeto
A Tubo horizontal desnudo, didmetro de 1”
B Tubo horizontal desnudo, diametro de 3”
C Tubo horizontal desnudo, didmetro de 10”
D Tubo horizontal desnudo, diametro ¢ de 24”
E Superficie vertical no aislada > de 4 pies
|_F_Superficie vertical > de 4 pies ‘aislada con 1.5” de magnesia |
G Tubo horizontal, didmetro de 17, aislado con 1.5” de magnesia o |

H Tubo horizontal, didmetro de 10”, aislado con 1.5” de magnesia ‘
I Tubo horizontal, diametro de 6”, aislado con 1.5” de magnesia

J Tubo horizontal de cobre barnizado, diametro de 0.5”
K Tubo horizontal de cobre barnizado, diametro de 1”
L Tubo horizontal de cobre barnizado, diametro de 4”
M Tanque grande de agua no aislado

N Tanque de 10000 galones de agua, aislado

Otra importante aplicacién del andlisis de la conveccion se encuentra en el es-
tudio de los espacios de aire dejados ex profeso en una aislacion para aumentar
la eficacia del aislante. Se puede obtener el coeficiente modificado de conduc-

I ’,. cién térmica ke mediante la siguiente relacion:
ke 0.25
m = 0.18(NGr - Np, (15-32)
f

ki, Ner y Ner se calculan a tr. Para el computo de Ner y Nnu Se debe usar 6 en lu-
gar de D. El célculo del calor intercambiado a través de la capa de aire se calcu-
la con la siguiente ecuacion.

AAASANANARARARAVARAAAAAAAAAA AN

ANNUAARARRUIAAA AR TRARARA N
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kg,
‘(6 b)

Esta ecuacion se puede aplicar con éxito a fluidos distintos del aire.

15.2.5 Pérdidas de calor de una tuberia 0 superficie aislada

Es evidente que cuando estudiamos la aplicacion de aislante a un objeto con el propésito de disminuir sus
pérdidas de calor no tuvimos en cuenta el efecto de la conveccion. Sin perjuicio de lo que acabamos de ver,
gue considera las pérdidas de calor desde objetos al aire por efecto de la conveccion, en realidad también
se debe tener en cuenta el hecho de que el objeto esta emitiendo energia por radiacion. La magnitud de es-
ta emision depende de la temperatura de la superficie emisora, y sera baja cuando la temperatura sea pe-
qguefia. La practica industrial es emplear un coeficiente combinado de radiacion y conveccion, que llamamos
ha.

15.2.5.1 Pérdidas por conveccién y radiacién en una tuberia aislada
La cantidad de calor perdida en una tuberia aislada situada en aire estancado
(poco o nada de viento) se calcula por la siguiente ecuacion:

o 7r(tS ta)

q = D; (15-33)
"Bn
2k. ' h.D;

Donde: ts = temperatura del fluido en la tuberia.

ta = temperatura ambiente del aire.

¢ = coeficiente de conductibilidad del aislante.

D1 = diametro exterior del aislante.

D"s = diametro interior del aislante.

ha = coeficiente combinado de conveccién-radiacion.
El valor del coeficiente combinado ha se puede obtener de la siguiente grafica (D. Q. Kern, “Procesos de
Transferencia de Calor”).
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El valor de ha estd basado en la suposicion de que la temperatura del aire ambiente es 70 °F (21 °C) pero
se puede usar bastante bien con temperaturas distintas ya que la influencia de la temperatura del aire en el
valor de ha no es decisiva. Esta grafica solo es valida para tuberias horizontales.
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Ejemplo 15.1 Célculo de la pérdida de calor por conveccion en una tuberia.

Un tubo de acero de 2" IPS conduce vapor a 300 °F. Se recubre con 0.5" de lana de vidrio (k¢ = 0.033
BTU/(pie hr °F). El aire esta a 70 °F. ¢ Cuanto se pierde del calor que transporta el vapor?.

Solucion

Como no conocemos la temperatura de la superficie del aislante que necesitamos para determinar el valor
de ha, que depende de la diferencia (t1 — ta) siendo t1 la temperatura de la superficie y ta la temperatura del
aire, debemos suponer un valor de t1 y operar por aproximaciones sucesivas. Suponemaos para comenzar ti
=150 °F. De la figura obtenemos para t1 — 70 = 80 °F que ha = 2.25 BTU/(hr pie °E). La pérdida de calor por
pie de longitud de tubo es:

3.1416(300 70) BTU
q = =105
3.375 hr pie
g2
2.375 1
+

2-00333 5,5 3375

Hacemos ahora una comprobacion para ver si hemos elegido bien ti; con un poco de experiencia ti se pue-

de elegir tan cerca del verdadero valor que sélo requiera una pequefia correccion. Para ello calculamos la

cantidad de calor que atraviesa el aislante que, l6gicamente, debe ser igual a la cantidad de calor que se

disipa desde la superficie p

or radiacién y convecciénzk, (ts tl) 2 -3.1416 - 0.033(300 tl)
= =105 =

Q= ——=

D, 3.375
Inb——

n
D

i 2.375

U

Es evidente que el valor de 150 (primera suposicién) es demasiado alto. Como el método de aproximacio-

nes sucesivas en este caso suele dar una sucesion oscilante, si volvieramos a calcular con t: = 123.5 °F ob-

R BRYEERIRuET valor de ti en la siguiesn e E%r 6'8” gy resultaria demasiado alto, de modo que asumi-
= 125° LR ) 51 v = g5 0, - 70 = 55 -

remos t1 = 125 I2: con lo que esppramos esta S cerca/Si t1 = 135 1 — 70 = 55 °F. Obtenemos ha =

®t; =123.5%F

2.375

| 3375 T hr pie

n 2.1- —

2-0.0333 3.375

27k, (ts tl) . 2-3.1416 - q.933(300 tl)
Repitiendo el calculd-de @ cantidad e car QUE afraviesa el aislante:
=125.8°F
D, 3.375 ®1h =1258
In In

DI, 2.375

El valor de t1 es muy parecido al supuesto, de modo que no seguimos calculando y aceptamos la pérdida de
calor por conduccion, radiacion y conveccion combinadas como 103.2 BTU/(hr pie). Notese de paso que la
pérdida de calor no ha cambiado mucho con una variacién de t1 de 150 a 125 °F. Esto es porque ha es bajo,
comparado con la resistencia del aislante que es el mayor obstaculo que se opone al paso de calor. Dicho
en otras palabras, la resistencia limitante mayor es la debida al aislante. Si la pérdida de calor hubiera va-
riado mucho es sefial de que el espesor de aislante es insuficiente.
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15.2.5.2 Radio critico de una tuberia aislada

Si se comienza a agregar aislante a un tubo y se sigue agregando en capas sucesivas, habra un valor de
espesor de aislante para el cual la pérdida de calor es maxima.

Este hecho se puede interpretar asi: al aumentar el espesor au-
menta también proporcionalmente la superficie emisora, que esta
disipando el calor que llega a ella por radiacién y conveccion. Pa-
ra espesores pequefios, la superficie es comparativamente pe-
guefia pero como el aislante deja pasar mucho calor, la tempera-
tura de la superficie es elevada y por lo tanto también lo sera el
coeficiente combinado ha. Al ir agregando espesor, la cantidad de
calor transmitida por el aislante por conducciéon disminuye en re-
lacién inversa al espesor de aislante (y por ende al radio de la su-
perficie externa) pero la cantidad de calor disipada por la superfi-
cie aumenta en proporcién directa al radio de la superficie exter-
na. Si se sigue aumentando el espesor, se llega a un valor tal que
el aislante no deja llegar a la superficie todo el calor que esta
puede disipar, por lo tanto la pérdida de calor disminuye.

La resistencia debida al aislante por unidad de longitud de tuberia

es:
r
In r—
1
Raisl =
2nk
La resistencia ofrecida por la capa laminar que rodea a la superficie, a temperatura del aire constante es:
1
Raire =
h, 2zr

La pérdida sera maxima cuando la resistencia total (0 sea la suma de las dos) sea minima. La condicion de
minimo se obtiene derivando respecto del radio e igualando a cero:

In r
R = Raist + Raire = h + !
27k hy2ar
R_1gn's 1l ol 1 g
dr 2k rn h.2r r 27kr  h,2nmr
r = L (15-34)
ha

El valor de r para el cual la pérdida es maxima se llama radio critico.

Observe que si k es elevado (aislante de pobres cualidades de aislacién) podemos obtener un valor de ra-
dio critico tal que para una tuberia dada se necesite un espesor de aislante tan grande que su costo resulta-
ria excesivo.

Lo ideal seria lograr un valor de radio critico menor que el radio externo de la tuberia, con lo cual asegura-
mos que cualquier espesor de aislante empleado disminuya las pérdidas en lugar de aumentarlas. Esto es
obvio que se puede lograr usando un aislante de bajo valor de k.

15.2.5.3 Pérdidas por conveccion y radiacién en superficies aisladas planas
El caso de superficies planas aisladas en aire estancado es similar al que
acabamos de ver, donde la superficie emite por radiacion y conveccion, Las
pérdidas vienen dadas por:
KA ta)
Q= (15-35)
—
L+—
ha
Donde: L = espesor de la aislacion; ha = ¢ (ts, ta) ; ts = temperatura de la superficie; ta = temperatura del aire;
k = conductividad térmica de la aislacién a su temperatura media (que se puede asumir como el
promedio aritmético de ta y t1 siendo t1 la temperatura de la cara interna de la aislacion).
Los otros simbolos tienen el significado habitual. ha se obtiene de la siguiente tabla.
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Tipo de superficie Temperatura de la superficie ‘
100°F 150°F 200°F 250°F 300°F |
ha, BTU/(pie *hr °F)
Superficies planas:

Verticales 168 2,07 238 267 295
Horizontales hacia arriba 186 232 266 298 3.28
Horizontales hacia abajo 146 177 203 229 254 |
Superficies cilindricas: '
Verticales 168 207 238 267 295

Horizontales, 2" de diametro externo 198 240 273 3.03 332
Horizontales, 4" de diametro externo 182 220 251 279 3.06
Horizontales, 6" de diametro externo 175 210 240 266 293
Horizontales, 8" de diametro externo 169 203 232 258 285
Horizontales, 10" de diametro externo  1.66 199 227 253 279 |
Horizontales, 12" de diametro externo  1.63 195 223 248 274

Ejemplo 15.2 Calculo de |la pérdida de calor por conveccién en una superficie plana.

Una superficie vertical de chapa a 500 °F esta revestida de 2" de magnesia al 85%. Hallar la pérdida de ca-
lor por unidad de superficie horaria al aire.

Solucién

Supongamos que la temperatura de la superficie del aislante es de 100 °F. Luego la temperatura media del
aislante es de 300 °F y a esta temperatura k = 0.043 (unidades inglesas). En la tabla para ts = 100 °F, te-
nemos ha = 1.68.

Aplicando la ecuacion (15-35) tenemos:

Q 00430500 70) BTU
AT T 0043 T T hipie?
12" 168
Ahora chequeamos la temperatura asumida para la superficie del aislante:

q 96.1
G=ha(ty )=961®t =t,+ - =70+ 2= =127°F
 u) Wt 1o

Como el valor asumido y calculado difieren, es necesario corregir el valor asumido. Probamos con ts = 125
°F. Debemos obtener ha de la tabla por interpolacién lineal:

ha = -1.88
0.043(500 70) BTU
q= =975 ——
121
88
Repetimos el chequeo de ts: t _t 4+ d 97.5
S — ta -_ _—
"\ _704+  —1220F

Repitiendo el célculo con ts = 123 °F obtenemos q = 97 BB8/(pie hr). Considerando la escasa influencia
2
gue tiene el ajuste de valores de ts sobre valores de q podemos dar por terminado el célculo.

15.3 Conveccion forzada
El analisis dimensional qTerﬂuf:stra en este caso que la ecuacién que describe el fenémeno tiene la forma:
n
b

Ny = a(Nre ) (N Ll (15-36)
a u
Pr
{w)
Donde: a es un real, a y b son reales que dependen de la geometria del sistema y n es un real que varia s6-
lo cuando se cambia de calentamiento a enfriamiento y practicamente es independiente de la geometria del

sistema. Examinando algunas formulas publicadas en distintas épocas observamos que son muy parecidas
entre si.
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a=0024 a=08 b=04 n=0 (15-36")
(Dittus y Boelter, también Sherwood y Petrie, 1930. Calentamiento en el interior de tubos, liquidos, flujo tur-
bulento).

Validez: esta férmula es valida para:10000 <« Ng. < 120000 0.7 <« Np <120 [—L) > 60
a=0.0225 a=08 b=04 n=0 (15-36")
(McAdams, 1954).

a=0.0225 a=08 b=03 n=0 (15-36™)
(Dittus y Boelter, enfriamiento de liquidos en tubos horizontales y verticales, 1930). _
a=0.023 a=08 b=1/3 n=0 (15-36")
(Colburn, enfriamiento o calentamiento de liquidos dentro de tubos, 1933).

a=0.027 a=08 b=1/3 n=0.14 (15-37)

(Sieder y Tate, Nre > 10 liquidos dentro de tubos, enfriamiento o calentamiento, 1936).

Ejemplo 15.3 Calculo del coeficiente de transferencia.

En un condensador de vapor se usan 500000 Lb/hr de agua de enfriamiento que entra al equipo a 70 °F y lo
deja a 80 °F. El condensador esta construido con cien tubos de 1” de diametro exterior BWG 18 arreglados
en paralelo, de modo que el agua circula dividiéndose corrientes iguales en los cien tubos. Cada tubo tiene
16 pies de largo y el vapor se condensa en el exterior de los mismos. Calcular el coeficiente de transferen-
cia de calor.

Datos

, . t,+t, 70+80
D =0.902". La temperatura media del agua es: t,, = = = 75°F

2 2
A 75 F las propiedades del agua son: p = 62.2 Lb/pie ;}1= 2.22 Lb/(pie hr); k = 0.352 BTU(pie hr °F).
Solucién
Lo primero que hay que hacer es calcular el nUmero de Reynolds para determinar el tipo de régimen que
tiene el flujo de agua. Para ello debemos calcular la velocidad. De la ecuacion de continuidad:

mﬂ(/p@q/:m: 500000~42~144 18100 pies
p  100-0.902°-62.2 hr
N = DVp _ 0.902-18100 - 62.2 _ 0.0,
M 2.22

Puesto que supera ampliamente el valor limite de 2000, el régimen es claramente turbulento. En conse-
cuencia se debe usar una ecuacién adecuada para régimen turbulento. Para determinar cual se debe usar
conviene calcular los parametros clave para los rangos de validez. Calculamos el nimero de Prandtl.

Ny - CPH _1-222 L 12-16
) :
k 0352 D 0902

Elegimos la ecuacién de Dittus-Boelter ya que los parametros clave dan dentro del rango de validez. De la
ecuacion (15-36") tenemos:

0

Ny, = 0.024 (N Re )0-8(N Pr) 0-4“&%

0.024

- 381

000.8

-6.3"

o2

2®

}N pri

i
Ny =028 (N (Masp - J HTMJ) BTV
D 0.902 pie” hr °F

Examinando la literatura rusa encontramos un planteo algo distinto, pero que en el fondo es bastante similar
en resultados para la mayoria de los casos practicos. Asi por ejemplo, Mijeiev y Mijeieva (“Fundamentos de
la Termotransferencia”, Moscu, 1973) dan la siguiente formula para liquidos en el interior de tuberias y con-

ductos cuyo tratamiento puede racionalizarse mediante el diametro equivalente, para flujo turbulento.
0.25
0.8 0.43



(15-38)

{ )
Donde el subindice f indica una propiedad o nimero adimensional integrado por un conjunto de propieda-
des evaluado a tr = (tfi + tf2)/2 siendo tfi la temperatura de entrada del fluido y tf2 la temperatura de salida.
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El subindice w indica que la propiedad o nimero adimensional esta evaluado a la temperatura de pared tw;
esta es una temperatura promedio de pared y se puede aproximar también por un promedio aritmético entre
temperaturas de extremos. Los célculos de cantidad de calor son similares a los ya conocidos:

f, tf
g=nh-At At = ti—ttzfl— (15-39)

In
t, ff,

La correccion L es la prevista para el tramo de estabilizacion, y para tubos o conductos largos vale uno. Se
puede obtener de la siguiente tabla.

Nref L/D ‘
1 2 5 10 15 20 30 40 50

& |

1-10" 1.651.501.341.231.17 1.13 1.07 1.03 1.0 |

2-10" 1.511.401.26 1.18 1.13 1.10 1.05 1.02 1.0 |

5.-10" 1.341.271.181.131.10 1.08 1.04 1.02 1.0 |

1-10° 1.281.221.151.10 1.08 1.06 1.03 1.02 1.0 |

Para L/D > 50 e vale 1 para todos los valores de Nref.
Otra ecuacion, que se afirma da resultados mas exactos (Petujov y Kirilov, 1958) esta basada en una ana-
logia similar a la de Martinelli y es valida para Nret > 10 8 Nprt > 5.

f

g N Ref N Prf l-lf n
N = — (15-40)
127 = Nox % 1+1.07
Donde: 7
1 (15-40)

- {1.821- Iogm(N ) 1.61] 2
R
ef
fes el coeficiente o factor de friccion para la ecuacién e Darcy-Weisbach. La ecuacion (15-38) esta basada
como la anterior en .. No obstante, es mas facil e igualmenta correcto calcular en base a ti y tw:

q = htW tf
En cuanto al valor de n, depende de si hay calentamiento o enfriamiento.
n = 0.11 para calentamiento n = 0.25 para enfriamiento.

5}3 literatura es muy comun el us% de %a ecuacion de Sieder y Tate para el caso de liquidos en el interior

dé tdberigyp GE?GNIFP()? mmstr?ley tta dcuacion gueda entonces asi: (15-37)

0.14
3

Ki { w)

El subindice f indica que se evalla a la temperatura t: promedio del fluido, y el subindice w indica que se
evalla a la temperatura promedio de pared tw. La razon de la popularidad y general aceptacion de la féormu-
la de Sieder y Tate reside en dos hechos importantes. El primero es que, a diferencia de otras formulas
(Colburn, por ejemplo) no se evalla a temperaturas distintas que la promedio del fluido o promedio de pa-
red, mientras en otras variantes de escasa aceptacion era necesario evaluar a una temperatura de pelicula
definida por el promedio aritmético de tr y tw. Esto para fluidos muy viscosos (cortes pesados de petréleo,
por ejemplo) es de dudosa eficacia. El segundo es que introduce un término de correccién en forma de co-
ciente de viscosidades, que no se encuentra en otras ecuaciones. La ecuacion (15-38) de Mijeiev y Mijeieva
introduce dicho término en forma de cociente de nimeros de Prandtl; sin embargo para muchos fluidos de
interés industrial el efecto de la variacion de temperatura en Cp y k es mucho menor que en , de donde re-
sulta que el cociente de nimeros de Prandtl sigue muy de cerca al cociente de viscosidades en la mayoria
de los casos.

be S8 #iscosos. Si el criterio (Ner-Ne)m > 8-10 ) dado por la
Si bien esta situacién tlene poco mteres practico industrial se puede presentar en ciertos casos particular-

ecuacion (15-18) se cumple y ademas es Nre < 2100 se puede aplicar la siguiente ecuacion.
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| X ||% X 1L Mo %
Ny, =131/ — 1+ — & (15-41)
JJNM D. | Neen De Ji it ||
\ % 0.42
1 X 1
£=0.35 x| }1+ 285 L X (15-41)
NRe e J ‘ Re e
f { f
€ €S una correccion que solo se aplica si: 1x — < 0.064
Re ¢ e

El nimero de Péclet, como se sabe, es:  Npem = Nrem Npm
De es el diametro equivalente de tubo. El subindice m indica que la propiedad o nimero adimensional se
evalla a la temperatura media del fluido dada por:

tm:m
2

e . tf, 4 tf
El subindice f indica evaluar propiedades a: t; = g siendo tf1 y tf2 las temperaturas de entrada y sa-

2

lida del fluido. El subindice w indica evaluar las propiedades a la temperatura de pared tw. El valor constante
tw se debe evaluar en base de aproximaciones sucesivas, puesto que la ecuaciéon (15-41) esta fundada en
la suposicion de flujo de calor uniforme a lo largo del tubo. El esquema de aproximaciones sucesivas fun-
ciona asi: se inicia el calculo asumiendo un valor inicial de temperatura de pared tw, se estima h y se calcula
el calor intercambiado g de otra correlacién. Como q = h(tw — t) ® tw = tr + g/h de donde se puede recalcular
gy asi sucesivamente.

Validez: esta férmula es valida para:

1 X 004 0.04 <t o1
NRef De . . uf

La variable x es la distancia desde el punto de comienzo del calentamiento hasta el punto o seccion del tu-
bo donde se desea evaluar h. Por lo tanto el coeficiente h obtenido es puntual y no global, debiendo eva-
luarse en varios puntos de la longitud a estudiar para asi obtener un valor de h global o balanceado (es de-
cir, promedio). Esto es especialmente Util en el flujo viscoso de fluidos de muy alta viscosidad o cuya visco-
sidad sea fuertemente dependiente de la temperatura, casos en los que la obtencién de coeficientes h glo-
bales esta desaconsejada si no es de la manera que acabamos de describir.

Nge < 2300

15.3.2 Conveccion forzada de agua en el interior de tubos, régimen turbulento
El caso del agua se puede tratar como una ecuacion adimensional (excepto la de Sieder y Tate que suele
dar resultados pobres) pero lo mas comun es usar ecuaciones dimensionales, como la siguiente en medi-
das inglesas (McAdams),OdBerivada de la ecuacion (15-36"):

150(1+ 0.011t, y/ '

h= - (15-42)
D
Donde: h estad dado en BTU/(pie Hr °F), D en pulgadas, ¥ en pies/seg, t en °F.
En medidas métricas, la férmula de McAdams es:
3097.02(1+0.0145t, )V“S
h= 07 (15-42)
D

Donde: h esta dado en Kcal/(m *hr °C), D en cm., tr en °C, ¥ en m/seg.

Ejemplo 15.4 Calculo de la longitud de tubo de un calentador.

Por un tubo de 38 cms. de diametro circula agua a una velocidad de 9 m/seg. La superficie interior del tubo
se mantiene a temperatura uniforme de 90°C. El agua entra a 16°C y sale a 24°C. Determinar la longitud de
tubo necesaria para obtener este efecto.

Solucién
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A efectos comparativos vamos a calcular los coeficientes peliculares h usando las féormulas (15-36"), (15-
36"), (15-37), (15-38), (15-40) y (15-42"), pero no esperamos obtener con ella una magnitud diferente de la
obtenida con la (15-36") de la cual proviene la (15-42"). Primero recopilamos la informacion necesaria.

th,+tf, 16+ 24

La temperatura media del fluido es: t; = = 20 °C.
2 2
6 M’ 3 Kg
At =20 °C tenemos: vi =10  — Y =1.003 - 10
seg mseg
cp; —1.K¢a ke =0.1431.10 3 _Keal
Kg°C mseg°C
Atw=50°C tenemos:  Cpy = 0.9972 K¢ W, = 0.549 K9 _
Kg°C mseg
k, = 0.1548 _Keal__
mseg°C
3
Calculamos Nrer Npes = Dv _9-38 '610 =3.42-10°
v 10
Calculamos Neri y Nerw:
No . Cp¢ Hr _1-1.003-10 ° Kcal- Kg _701
rf = 3 '
k - Kcal
f 0.1431- 10 Kg-°C- m- seg-
m- seg-°C
C - - 3 .
Ner, = Pw by _ 0.9972-1.003 io Kcal- Kg — -353
. cal
Ky 0.1431- 10 Kg-°C- m- seg-
m- seg-°C

Aplicando la ecuacio

M.~ 'b-%aﬂgf¥ﬁ°'g(w5 0’)80'4 ~00243.42-10 | (701) -13087

P

rf 38-10 m seg°C m hreC
Nwor Ke 1398.7-0.1431-10 3 Kcal Kcal

hi = 5 = 5 =5.267 5 =18961 )

Ny = 0.0225 (N Re) (N ) _ 0.024(3_42 .10 ) (7.01)

Aplicando la ecuacio
-36) 038
n (15-36”) de McAda 0.80.45 080.4 131197

ms: 38-10 m seg°C m hreC

P
r

o 01 (307 0144 " oum ! | ov)s 11

Aplicando la ecuacion (15-37) de Sieder-Tate:

_ 0.14 0.14
o 38 02.1210( \ m seg°C5 08gg M m.r(%&ﬂ
| ~ 1503.6
o [ 0.594 |
Nnor Ke 1503.6-0.1431-10 ° Kcal Kcal
h = A 6-01431 566 = 20384

Observe‘nos qu} los dos pr(meros Qesultados, del mismo orden de magnitud, difieren con el tercero.
Aplicaremos ahora la ecuacion (15-38) de Mijeiev y Mijeieva. Nos encontramos con una dificultad: debemos
evaluar aunque sea en forma aproximada L (la longitud del tubo) porque lo necesitamos para estimar la co-
rreccion e.. Para ello usamos el valor de h de la ecuacion anterior. Aplicando un balance aproximado de
energia tenemos:



Q=hAt, t; :h(nDL)tW ts :mef(tf1 tfz)

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambio de Calor por Conveccion 618

Ademas:
2 2
. _prD" ¥V X _pxD" ¥V
m- = 4 ®k(7rDL tw tf)_ . Cpf(tfl tf2)®

® L:pf(/Cpf Ffl tf, ):103 -9-38-10° e4 16 ):4.03m

4nlty ty | 4.566(56 20)
En consecuencia:
L_408 106-50@ ¢ =1
D 0038

Aplicando ahora la ecuacion (15-38) tenemos:

0.25 0.25
N prt 0.8
Nn = 0021, PN ) *° 1| o —00218.42-10 °| " (Fo01) Wﬂm _ 1540
N | 353)
1540 - 0.1431- 10 ° Kcal Kcal
h = - =5.799 ——— = 20877.5 ————
38-10 m~ seg°C m-hr°C
Aplicando la ecuacién (15-40"):
1 2
f= 5= =1.405- 10
1.821- logyo (N Ref ) 161 J ‘}1_821.|0g1013.wz-1u l.b’ld
J
Aplicando la ecuacién (15-40):
f
—N Ref N Prf U n
8 f
N Nuf = —] =
127 | LN 2 2li1071 Ha
8l U
1.405 - 10 ° 5
——————342-10" -7.01 bfl 003 ) 0.11
_ a = | —18086
- 2 .
12_7\/1.405 10° 7oy | +1.07< )
8 U
. _18086-01431-10° o) Keal G
t 38-10° m’ seg°C mZhroC
Aplicamos por ultimo la ecuacion (15-42):
3097.02 @+ 0.0145t; 7} 08 3097.02(1+0.0145 - 20)9 °# Kcal
h= 02 = 0.2 = 177412_0
D 3.8 m* hroC

Como dijéramos, este valor es muy parecido al que proporciona la ecuacion (15-36").

Vamos a usar los valores calculados de h para estimar longitudes. En el caso de las ecuaciones (15-36"),
(15-36"), (15-37), (15-40) y (15-42") el calculo se basa en un balance de energia usando la diferencia de
temperaturas medias (tw — t
). pvCprffh tf2) 19339.3g.10 (24 16) 684
T L hAt

4ht, ty 4-h-At
En el caso de la ecuacion (15-38) la diferencia es la media logaritmica, ecuacion (15-39).

Uy, U, 24 16

At, = - -208
30 16
In In

t, tf, 30 24
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Asi obtenemos la siguiente serie de valores:
ecuacion (15-36)  (15-36") (15-37) (15-40) (15-42")
L (m) 4.3 4.6 4 3.96 4.6

Discusion

Hemos hecho este célculo usando varias formulas principalmente con fines ilustrativos. Estrictamente la
ecuacion recomendada en la literatura para agua es la ecuacion (15-42'). Ademas la tendencia es a sobre-
dimensionar algo para tomar en cuenta el posible ensuciamiento o incrustacion. Si bien suele hacerse pre-
vision de este hecho, siempre cabe la posibilidad de que la prevision no sea suficiente. Por lo tanto es obvio
gue la eleccion de longitud debe ser (con un margen del 10%) de 4.65 metros. Toda disminucién de veloci-
dad de flujo perjudicara seriamente el intercambio de calor, asi como la deposicién de sarro o incrustacion.
Una observacion interesante es la dispersion que tienen los valores calculados. Entre el valor mas alto y el
mas bajo hay un 30% de diferencia. Esto es un llamado de atencién para abandonar nunca la cautela con
que se deben tratar los modelos matematicos en transmision de calor o en cualquier rama de la ingenieria.

15.3.3_Transmision del calor por conveccion forzada en serpentines

Un serpentin es un tubo enroscado siguiendo la envolvente de un cilindro, que se usa ampliamente en la
industria por su facil construccion y mejor comportamiento de termotransferencia con respecto a la tuberia
recta. Existe acuerdo en la bibliografia respecto a los valores que se deben adoptar. Asi Heshke (1925)
hall6 para aire:

h = h‘t1+ 3501
0 G |

Donde: hs es el coeficiente para el serpentin y h es el coeficiente que tendria la tuberia recta, que se puede
estimar por cualquiera de los métodos conocidos; “d” es el didmetro de la tuberia y “ds” el diametro del ser-
pentin, tomado desde el centro de curvatura del mismo hasta el eje de la tuberia.

Isachenko, Osipova y Sukomiel (“Procesos de Termotransferencia”) afirman que se puede utilizar el coefi-
ciente h correspondiente a tuberia recta sin modificar si se cumple que:

0.28 d
164 <18500Hd_ﬂ v Y410t Sier\]?or s
s2 |

< Npe
a (ds ds
fs
Si por el contrario se verifica:
0.28
d L d ]|
> 18500&((1_} ar P=hL3S 0 (15-43)

15.3.4 Conveccién forzada, gases dentro de tubos

Se recomienda (Kutateladze, “Fundamentos de la Teoria del Intercambio de Calor’) la siguiente modifica-
cién de la ecuacion (15-38): 03

N = 0021(N Re )OB(N Pr ) . €€y (15-44)

Se ha reemplazado el cociente de nimeros de Prandtl por el factor ¢g, siendo el resto de los simbolos los
mismos que en la ecuacién (15-38). El valor de ¢y se calcula de la siguiente relacion:

. Ty t,+273
=127 0.270 si ——
&g 05860061 0 Tt 273

0.55

&g =0 si 1860835

La validez de la ecuacion (15-44) es la misma de la ecuacion (15-38).
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15.4 Flujo de fluidos con transmision de calor por conveccion
En el capitulo 13 se trat6 el flujo isotérmico de fluidos y el flujo adiabatico de fluidos compresibles. Aqui nos
ocuparemos del flujo anadiabatico y anisotérmico.
i Se puede describir cualitativamente el efecto de la transferencia
| de calor estudiando la ilustracién adjunta. El aumento o disminu-
| cion de temperatura en la pared del tubo respecto del fluido circu-
| lante en el tubo afecta la viscosidad lo que distorsiona la curva iso-
térmica de distribucién de velocidades, que aqui vemos como la
clasica parabola laminar (curva en linea llena). En los liquidos la
viscosidad en general disminuye al aumentar la temperatura, y en
los gases aumenta al aumentar la temperatura. La curva a mues-
tra el efecto del calentamiento de la pared de tubo sobre un liqui-
do, o del enfriamiento sobre un gas. La curva b muestra el efecto
del enfriamiento de la pared de tubo sobre un liquido o el calenta-
miento sobre un gas, mientras que la curva dibujada en linea llena
muestra el perfil isotérmico de velocidades en régimen laminar. Se
puede observar claramente que la curva a se parece mas a la dis-
tribucion turbulenta de velocidades, mientras la curva b es la con-
secuencia del engrosamiento de la capa laminar por efecto del
aumento de la viscosidad en las adyacencias de la pared, aumen-
Distribucion de velocidades en tando asi la resistencia al flujo de calor y paralelamente la resis-
flujo no isotérmico tencia al flujo. Por eso la practica industrial aconseja calentar li-
quidos o enfriar gases en el interior de tubos, y enfriar liquidos o
calentar gases en el exterior de tubos, a menos que haya otros factores importantes en juego.
Todos los métodos de célculo de la influencia del calentamiento de liquidos (o del enfriamiento de gases)
para el interior de tubos se basan en la correccién del factor de friccion f de la ecuacion de Darcy-Weisbach
calculado para flujo isotérmico. En los tubos de intercambiadores de calor, que suelen ser de muy baja ru-
gosidad, se puede usar la correlacién de Churchill para todo el rango de Nre desde 0 a 10 (Ver ecuacion
(13-7) del capitulo 13) pero por lo general es practica comun usar correlaciones mas sencillas aungue sélo
aptas para tubos lisos. Para flujo laminar isotérmico es, de acuerdo a la ecuacion (13-7") del capitulo 13:

f=64

Re

Para flujo turbulento (Nre » 2100) se puede usar la correlacién de Drew, Koo y McAdams (Transactions
American Institute of Chemical Engineers, vol. 28, pag. 56-72, 1932):

f =0.0056 + NO 2 (15-46)

para Ng. < 2100 (15-45)

0.32
Re

1
[1.821-log,,(N ) 1.61] °

Re

O la ecuacion (15-40": f =

f

Llamando fic al factor de friccion con transmisién de calor y f al factor para el flujo isotérmico calculado me-
d,i{':ml_e ﬁpu\@ciones (15-40" o (15-46), existen varias correlaciones Utiles.
Céo (“Int biadores de Calor”, Edigem, Bs.As., 1983, pag. 20) aconseja:

a
| (15-47)
{ Hw)
Donde a = —0.14 para Nre » 2100 y a = —0.25 para Nre < 2100 (calentamiento o enfriamiento).
Keevil y McAdams (Chem. & Met. Eng. vol 36, pag. 464, 1929) para hidrocarburos y derivados del petréleo
en flujo laminar, calentamiento o enfriamiento, aconsejan usar la ecuacion (15-45) pero evaluando la visco-

sidad p a la tfemperatura: tf, = temperatura de salida
fi + tf, ?(f
siendo

" 1 = temperatura de entrada

ts t
=t + 4 donde t; =

ara aie@ 5@(1!% rzmar Deissler (Nat. Advisory Comm. Aeronaut. Tech. Note 2410, julio 1951) para en-
|*i‘am nto 6 caléhtardiénto en el interior de tubos, aconsejan usar la ecuacién (15-45) pero evaluando la

viscosidad a la temperatura ty dada por:
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En las dos ecuaciones anteriores tr es la temperatura media del fluido, y tw es la temperatura media de la
pared de tubo.

Para flujo turbulento en tubos lisos, muchos liquidos respondieron (Keevil y Deissler concuerdan en sus re-
sultados) al calculo directo mediante las ecuaciones (15-40") o (15-46) si se evalla la viscosidad a la tempe-
ratura media tm dada por la siguiente relacion:

tm:m
2

Esta temperatura se usara tanto en el calculo del Nre como en el computo de f.
Otro tratamiento, propuesto por Sieder y Tate (Ind. Eng. Chem. vol. 28 pag. 1429, 1936) evalla el Nre con la
viscosidad pr calculada a tr (temperatura media del fluido), obteniendo f mediante las férmulas isotérmicas y
luego haciendo:

0.14

Te = ThHe )
{

Para aire en tuberias lisas con Tw/ Tt < 2.5 (Humble, Lowdermilk y Desmon, Nat. Advisory Comm. Aeronaut.
Rept. 1020, 1951) aconsejan calcular el Nre del modo siguiente:

D
Ny, = — X PV (15-49)
Mt vim

Twy Tt son temperaturas absolutas; vm se estima a la temperatura:
_ tf + tW
2

Posteriormente, se puede usar el valor N're para calcular el factor de friccion f del modo acostumbrado, para
por ultimo obtener fc del siguiente modo:

(15-48)

tn

Ty
ftc = f ﬂ (15'50)
Petujov y Krasnoschiackov aconsejan usar para flujo laminar de liquidos viscosos la siguiente relacion:
n
M
fe = f}_w (15-51)
[T

0.062
ponae: N==u ‘hu oo D] "Hllf

T b

fse calcula por la ecuacion (15-40"). Nre1 es el nimero de Péclet calculado a tfi. Los valores de C y m son:
C=23 m=-03 si N % 51500

C=0535 m=-0.1 si Npy % > 1500

Para el régimen turbulento de liquidos viscosos, Petujov y Muchnik aconsejan usar:

o fHB ]
{H)
con n = 0.14 para calentamiento, y:
0.28 B tf, 4 tf,

= ——% paraenfriamiento, t
NPrf 2

(15-52)

H
Validez:0.38 838 1.38 Ny 5178

M
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Discusion

Las ecuaciones (15-51) y (15-52) son mas exactas para liquidos viscosos que las demas, que sélo se pue-
den usar como aproximaciones. Para liquidos de baja viscosidad o en los que la variacion de viscosidad
con la temperatura es pequefia la discrepancia es menor. Por ejemplo, tomando los valores extremos de Ner
para los que es valida la ecuacién (15-52) tenemos: para Ner = 1.3 resulta n = 0.26, lo que es muy parecido
al exponente de la ecuacion (15-47) para enfriamiento; en cambio, tomando Ner = 178 resulta n = 0.077. Es-
to nos indica que para fluidos muy viscosos (aceites, cortes de petréleo) resulta conveniente usar las ecua-
ciones (15-51) y (15-52). Veamos dos ejemplos para ilustracion.

Ejemplo 15.5 Calculo de |la pérdida de presidon con transmisién de calor.

Calcular la pérdida de presion por pie de longitud en una tuberia de 1" que transporta aire a una temperatu-
ra media de 200 °F a presién atmosférica (14.5 psia) y a una velocidad de 20 pies/seg, con una temperatura
media de pared de 800 °F.

Solucién
a) Evidentemente el gas se calienta. Usamos el método aproximado de Humble y otros. Para ello cal-
culamos:
te +t, 800+ 200 , -
th = . > =500 . El empleo de este método esta justificado pues Tw/ Tt = 1260/660

< 2.5y el flujo es turbulento, como veremos. Obtenemos las propiedades del aire a tr, tm y tw.
t; =200 t, =500 t, =800

Lb 0.052 0.068 0.081
pie seg

Lb 0.061 0.0413  0.0315

p . 3
pie
pie? 0.864 1.63 2.56
Y seg
Dy -10% -
Nge = bt~ 7:2-10 -00601 _ 5935 2100 (régimen turbulento).
s 12 - 0.052
Dy y
Nge = — 2171 _ 69352804 _ 3676
T 1.63
De la ecuacion (15-46):
f =0.0056 + o.ggz =0.0056 + LOBZ =0.04175
Nge 3676
De la ecuacion (15-50):
T 2
fo=f 200417590 _ o087 @ P12 Y _
0 960 L D 2g.
, Lby
20 piez
=0.0287 - 12 - 0.0601 ———— =0.1286 —£—
2-32.2 pie

b) Por el criterio de las ecuaciones (15-47), (15-48) y (15-52) se tiene:

0.14
fe = f 5 H—W donde f se calcula a partir de Nref (ecuacion (15-46)):
f
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0.14
0.5 0.5 0.081
f =0.0056 + =0.00566 + ——_ =0.0351® f_ = 0.03515 _\| =0.03735 ®

NRe 0.32 6935 0.32 0052)

, , Lty ;
20 -
P _t2Y  _003735-12-0.0601 —— — 0.1673 _£P€_

L

L D 2g. 2-322 pie

Como vemos existe una diferencia del orden del 23% entre los dos resultados. En este caso la diferencia no
€s muy sustancial, pero tampoco se puede despreciar. Tenga en cuenta que se trata de aire, donde las di-
ferencias de viscosidad no son grandes. El siguiente ejemplo demuestra que en el caso de liquidos visco-
sos la diferencia puede ser muy importante.

Ejemplo 15.6 Calculo de |la pérdida de presién con transmisién de calor.

Se transportara un aceite de petréleo por un tubo de 8 mm de diametro y un metro de largo con temperatu-
ra media del fluido de 80 °C y temperatura media de pared de 20 °C a una velocidad de 0.6 m/seg. El aceite
entra al tubo con una temperatura de 82 °C y sale a 78 °C.

Solucién

Es evidente que el aceite se enfria. Determinemos primero el régimen de flujo.

Dvps  8-10 ®m- 0.6m/seg - 858.3Kg/m>

Ref = =122.4 (régimen laminar)

TP 3.365Kg/(m seq)
Como metodologia aproximada elegimos la de Keevil y McAdams, que aconsejan medir p a:
ty t 20 80 Kg
t =t + =80+ =65°C ® p=0.0625
4 4 m seg
N DY pt ve  0.008m- 0.6m/seg- 858.3Kg/m’
. = —

Por la ecu%fciénv(iS-Sl) a tfi = 82 °C tenemos:
D Dvp @®uD>— &— =0.969697
L pk L T kL
Atf1=82°Cesp=857.2 CB:%338'1 k =0.127. Reemplazando:
B 2% g6.8572 381
N Pel =
L 0.127 -1

8 .10 0310026 - 10 * )
- 4

Pel

- 606 (< 1500)® C=23ym= 03

0.062
=0.273

0.273

Berdg/iamtos n = 2?:(6?6) <' %Tb

Aqui la discrepancia enfgpdes des Yesultados es muy grande, puesto que antes obtuvimos fic = 0.969697 y

ahora tenemos fie—4- Encia de 70%.
Nuevamente advertimo ‘este tej{to no puede ser mas que introductorio. No puede pasar inadvertido

gue resulta imposible realizar una exposicion exhaustiva de una cuestion que ha sido tratada por numero-
sos especialistas, en una bibliografia sumamente extensa. No podriamos hacer un examen detallado de to-
dos estos temas sin caer en la desmesura. La necesaria profundizacién por parte del lector, posterior a la
lectura de este texto, se debe hacer teniendo en cuenta que sélo se puede llegar a conocer intimamente un
tema si se le dedica el tiempo necesario para familiarizarse con todas sus facetas.

Los ejemplos anteriores nos dejan la ensefianza siguiente: confiar ciegamente en una correlacién o una
férmula nos puede conducir a errores importantes que si no se corrigen antes de la etapa de ejecucion me-
canica o compra de un equipo se manifiestan posteriormente en un funcionamiento ineficaz, defectuoso y
antieconémico o lo que es peor el equipo lisa y llanamente no funciona. Esto no pasa solo con correlacio-
nes antiguas sino también con alarmante frecuencia sucede con correlaciones modernas, especialmente
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cuando se las utiliza mal ya sea por emplearlas fuera de su rango de validez o para un fin distinto del que
se intentd cuando fueron disefiadas.

Nuevamente, el hecho de que los datos se hayan manipulado en computadoras no garantiza absolutamen-
te nada hasta que se haya comprobado su exactitud mediante la drastica prueba de confrontarlos con la
realidad. Esta nos depara sorpresas que pueden ser extremadamente desagradables si no se actGa con
cautela. Recordemos ademas que los paquetes de célculo y simulacién por computadora no son la reali-
dad, solo la simulan. La Unica virtud de una computadora no es la inteligencia, sino la rapidez.

15.5 Transmisién de calor por conveccidén y conduccién combinadas

En este punto nos ocuparemos de la presencia conjunta y simultanea de conduccién con otro mecanismo
de transferencia de calor. Estas combinaciones pueden ser: conduccion y radiacion o conduccion y convec-
cion. Esta Ultima tiene mayor interés practico porque se presenta en muchos equipos en los que dos fluidos
intercambian calor separados por una pared soélida a temperaturas moderadas. El problema se puede plan-
tear del siguiente modo. Supongamos tener una pared sélida plana, compuesta de dos materiales distintos.
A cada lado de la pared circula un fluido. Supongamos que el fluido cdlido esta a la izquierda. El calor va
desde el fluido calido hacia la pared, venciendo la resistencia de la pelicula; luego atraviesa la pared por
conduccion y por ultimo va hacia el fluido frio, venciendo la resistencia de pelicula del mismo.

Pared
X, X,
[
Fluido{é J‘/\/; 4
célido ) —

El croquis representa la situacion fisica. Las temperaturas del fluido calido y frio son tc y tr. La temperatura
de la cara célida de la pared es t1, la temperatura de la interfase entre ambos materiales es t2 y la tempera-
tura de la cara fria de la pared es ts. Los espesores de ambos materiales son xi1 y xz, siendo las conductivi-
dades ki1 y kz. Los coeficientes de pelicula del fluido célido y frio son he y h.

El flujo de calor que atraviesa la pelicula del fluido calido es:

Q = hc Ac (tc t1) (a)
El mismo flujo de calor atraviesa el material 1 por conduccion:
dt
Q = kl A]_ - (b)
dx
El mismo flujo de calor atraviesa el material 2 por conduccién:
dt
Q= kA = (©
dx
Por ultimo este flujo atraviesa la pelicula del fluido frio:
Q =hy Af(tB tf) (d)

Asumiendo conduccioén en régimen estable, integrando la ecuacion (b) obtenemos:
x1 t2 dt
Q_i_ dX = kl A]_ _|_
0 t

1 dx
Haciendo lo mismo con la ecuacién (c) obtenemos:

X2 t3 dt
Q_|_0dX = k2 A2 '|'tz d_X

De estas relaciones obtenemos:

Q- :kl Au (tl tz) Q :kz A2 (t2 ts)
X1 Xz
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Pero puesto que el flujo de calor ocurre en régimen estable, no puede haber acumulacién de energia por lo
gue el calor que atraviesa todas las resistencias debe ser el mismo, de donde:

Q =h At t)=KAG t)- K&¢ t)-h Af t )

1 Xz
Si despejamos la diferencia de temperatura de cada término obtenemos:
1
t. =0
i he Ac
X
t L,=Q !
I(1 Al
X
b =0 2
k2 Ag
1
tz t=Q —
hf Af

Sumando las diferencias de temperatura en cada etapa:
[ 1 X1 X2 1

b h+t L4t et ti=t t=Q N 4 4
i i !hccA kl Al k2 AZ hf Af

Por lo tanto:
tc tf

I L +
he Ac  kiAr ke A hi A

1 (15-53)

15.5.1 Coeficiente global de intercambio de calor
Aplicando el concepto que rige para todos los fendmenos de transporte en base a la ecuacién que expresa
la intensidad del flujo de calor como el cociente del potencial sobre la resistencia tenemos:

Potencial
Re sistencia
En este caso: Intensidad de Flujo = Q" y Potencial = At =tc — tr.
Esté claro que la resistencia total del sistema es igual a la suma de las resistencias en serie.

1 X X 1
R=R.+Ri+R; + R = NEA A
hC Ac kl Al kz A2 hf Af
Denominando ¢ al flujo calérico por unidad de tiempo y por unidad de superficie y U a la conductancia o
coeficiente global (es decir la inversa de la resistencia) podemos escribir la relacién anterior de este modo:

q= % _U At (15-54)

Intensidad de Flujo =

Comparando las ecuaciones (15-53) y (15-54), por ser At =tc — t es obvio que:
1 Ix:%1 1

i U= 15-55
U hA kKA A A (15-55)

1 X1 Xo 1
o T ES
h. Ao kiAr ke Ay he A

15.5.2 Coeficiente global para paredes planas
En el caso especial de paredes planas, donde todas las areas son iguales se tiene la siguiente ecuacion
mas sencilla.

. :Q _ tc tf
q AT - X1X+ » T (15-56)
he ki ko hy

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambio de Calor por Conveccion 626

Aplicando el mismo razonamiento anterior resulta inmediatamente la siguiente expresion para el coeficiente
global.

1 1 xx1, 1
_—— —_— —_— —_— U: -
T y 1+xlx+2+1 (15-57)
he ki h;
k2

K

1

k

2

h

f

El calculo de los coeficientes de pelicula en la ecuacién (15-57) es un tema que no hemos tratado, y que
estudiaremaos detalladamente mas adelante.

15.5.3 Coeficiente global para tubos

El caso de las tuberias es distinto, ya que podemos afirmar que las superficies nunca seran iguales. Pode-
mos aplicar la ecuacion (15-55) para evaluar el coeficiente global. También se suele usar mucho una simpli-
ficacion basada en una de las superficies, generalmente la externa.

15.5.3.1 Coeficientes basados en el diametro externo de tubos

En los tubos, donde las areas no son iguales, se plantea el siguiente problema.

Para estandatizar el caldilo se acostumbra basar los coeficientes en una sola superficie. Es asi que en mu-
chos textos y técnicas de célculo se basa todo el calculo en la superficie externa de tubo. Esta préactica se
basa en el hecho de que los tubos de condensadores e intercambiadores de calor se fabrican con didmetro
externo constante para cada didmetro nominal, variando el didmetro interno (y en consecuencia el espesor)
en funcion del calibre de tubo. Esto implica que la ecuacién (15-54) se puede escribir del siguiente modo.

Q=U A At (15-58)
Aqui Ae es el area o superficie externa de tubo, basada por supuesto en el diametro externo. En este tipo de
técnicas, una,vez calculgdo el coeficiente interno se refiere al didmetro externo haciendo la transformacién
ifeal sigutene.—— +— —— — ——

hie = h; A _ hi D (15-59)
A. D.

donde Ai y Dison el area y diametro internos respectivamente.

15.5.3.2 Coeficientes basados en el diametro interno de tubos

Otros en cambio basan el calculo en el area interior de tubos. Esta practica es menos frecuente por las ra-
zones antes mencionadas. En este caso, las ecuaciones que describen el coeficiente global son las siguien-
tes.

1 1 x A x A 1 A
= +

U hc kl Aml k2 Am2 hf Amf

Donde: Ai es-el-area interna del tubo, Am: es el area media del material 1 basada en el area interna, Amz es el
area media del material 2 basada en el area interna y Ant es el area media del fluido externo también basa-
da en el area interna.
Para tubos lisos, las areas se pueden reemplazar por los correspondientes didmetros de modo que la ecua-
cién (15-60) se puede escribir:

1 U 1 h. X D Ki Dm

(15-60)



X 1
+
D; D;
k, hi D
Dm2 mf
D
Doy = —
D
Dm2 = 2
In
D
Dmf = f
In
In

D,

D+

(15-62)

(15-63)

(15-64)
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15.6 Fluidos usados para la transmision de calor sensible

La seleccion del fluido para intercambio de calor depende de varios factores entre los que el mas importan-
te probablemente sea la temperatura de operacion. Otros factores importantes son: el costo del fluido, el
grado de toxicidad, la inflamabilidad y la estabilidad a la temperatura de operacién. También se debe tener
en cuenta que el fluido no sea corrosivo para los materiales usados en el sistema, ni produzca incrustacién
o suciedad que puedan dificultar el intercambio de calor.

Cuando se calientan fluidos existen muchas alternativas entre las que podemos citar el agua para el rango
de temperaturas de 0 a 100 °C. Por encima de 100 °C la presion operativa es demasiado elevada para un
funcionamiento rentable del sistema. Por debajo de 0 °C el agua se congela y si bien se puede operar algu-
nos grados por debajo de 0 °C mediante la adicion de sustancias anticongelantes, el costo se incrementa.
Aun teniendo en cuenta estas limitaciones, el agua sigue siendo el fluido de intercambio mas usado para la
transferencia de calor sensible. Es una sustancia muy abundante, que no contamina ni es toxica, y de costo
muy bajo. La otra sustancia que comparte estas ventajas es el aire, pero por el hecho de ser un gas y por lo
tanto de mucho menor densidad, los costos de impulsién resultan superiores a los del agua. No obstante,
en muchos casos en los que el agua no es abundante se usa aire, fundamentalmente para enfriamiento.
Para servicios frigorificos (a temperaturas inferiores a 0 °C) se suelen usar salmueras, es decir, soluciones
acuosas de sales inorganicas y algunos silicatos organicos, que quimicamente son ésteres de grupos alqui-
licos o aromaticos.

Para servicios de altas temperaturas se pueden usar aceites minerales y algunos fluidos sintéticos como el
Dowtherm A. En los sistemas que operan a muy altas temperaturas se usan las sales fundidas. Para tempe-
raturas superiores o0 en los casos en que no se pueden usar sales fundidas se pueden usar metales liqui-
dos.

La inmensa mayoria de los sistemas en los que se intercambia calor sensible funcionan en el rango de
temperaturas a las que se puede usar agua. En los servicios de bajas temperaturas se adicionan anticonge-
lantes al agua. Para tal fin se suele usar el metanol que permite operar a temperaturas de hasta —34 °C. Se
usan soluciones de metanol en agua en el rango de —20 a —34 °C en el que la solucion presenta un coefi-
ciente de pelicula bastante alto. EI metanol tiene el inconveniente de ser una sustancia extremadamente
téxica, por lo que no se puede usar en sistemas de la industria alimenticia o farmacéutica. Ademas el meta-
nol es por supuesto muy inflamable, aunque su solucién acuosa no lo es. Alternativamente se suele usar
también el etilen glicol, llamado vulgarmente glicol. Su temperatura éptima de operacién es de —9 °C aun-
gue su rango operativo es de hasta —34 °C. Forma soluciones acuosas en cualquier proporcion.

El cloruro de metileno es una sustancia incombustible (de hecho, se usa para apagar incendios) y de baja
toxicidad, pero muy contaminante. Su rango operativo es de —37 a —84 °C pero rara vez se usa a tempera-
turas inferiores a —73 °C.
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CAPITULO 16
INTERCAMBIO DE CALOR CON CAMBIO DE FASE

16.1_Introduccidn

Los fendmenos de intercambio de calor con cambio de fase tienen una enorme importancia técnica por la
gran cantidad de aplicaciones que encuentran, desde la generacion de vapor de agua para calefaccion o
para generar energia eléctrica hasta los procesos de separacion de liquidos por destilacién.

Si bien desde el punto de vista cientifico se estudian tres cambios de fase (el de liquido a vapor, el de sélido
a liquido y el de sdlido a vapor, también conocido como sublimacién) se encuentran numerosos casos en
los que aparece el primero mientras que el segundo aparece con menor frecuencia y el tercero practica-
mente carece de interés técnico. Nosotros nos concentraremos en el primer caso, que dividiremos en dos
fendmenos: la ebulliciéon y la condensacion.

16.2 Cambios de fase cuando la interfase es curva

Como se ha explicado en el capitulo 7 un cambio de fase se analiza como un proceso en estado de equili-
brio de fases. Muchos de los procesos de cambio de fase que tienen interés en Ingenieria se producen con
formacién de superficies curvas. Por ejemplo la condensacion en gotas, y la ebullicién nucleada o en burbu-
jas, son fenédmenos que tienen lugar por medio de superficies curvas cerradas que separan la fase liquida y
vapor. Por ese motivo nos interesamos en el estudio de la Termodinamica de las superficies, esperando
poder obtener alguna conclusion util. El hecho de que la interfase de separacion entre las fases en equili-
brio sea curva tiene importancia porque en ese caso interviene la tension superficial. De hecho, esta es la
causa de que la superficie sea curva, ya que si no existiese la interfase seria plana. El efecto que tiene la
tension superficial sobre la fase encerrada por la superficie es aumentar su presion. La tensién superficial
se manifiesta como una fuerza dirigida hacia el interior de la superficie cerrada, que ejerce una accién com-
presiva sobre el fluido que contiene. En consecuencia la presion que reina en el interior de la misma es ma-
yor que la presion de equilibrio termodinamica a la temperatura de equilibrio de fases, de modo que su in-
fluencia puede ser muy grande. Esta influencia depende del valor de la tensién superficial. En los casos en
los que esta es alta, la desviacion de las condiciones de equilibrio termodinamico ideal sera mayor que
cuando la tensién superficial es pequefa.

De la definicién de tension superficial se deduce la siguiente relacién para una superficie curva de radios de
curvatura ry rz:

P Pvzohi_i_i
{r1 r

O, para el caso particular de una superficie curva cerrada sobre si misma y simétrica (es decir una esfera)
gue separa la fase liquida y vapor, como es el caso de una gotita de liquido cayendo en el seno de su vapor
tenemos para un radio r:

20

r

Considere una gotita de liquido en equilibrio con su vapor a una cierta temperatura To. Si el radio r de la go-
tita fuese infinito (es decir, si la superficie fuese plana) la presion del liquido seria igual a la presion del va-
por y esta seria la presién de saturacion Po que corresponde a la temperatura To. En cambio para la gotita el
radio r es finito y probablemente pequefio; en estas condiciones la presion del liquido es mayor, debido a la
fuerza compresiva que ejerce la tension superficial. Por otra parte, como las fases estan en equilibrio, las
energias libres de Gibbs de cada fase deberan ser iguales, de modo que, como ya vimos en el apartado 7.2
del capitulo 7 tenemos:

1 1
P| PVZJ{—-’-—
{r r

gv = gl ® dgv :dgl
Pero por otra parte, se deduce de la definicion de energia libre de Gibbs que:

G=H TS®dG=dH TdS SdT pero 0Q=TdS=dH VdP ®
®dG=dH dH+VdP SdT ® aT =constantees dG =VdP

Por lo tanto, para el caso del equilibrio liquido-vapor que tenemos en la esfera resulta:
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v,dP, =vdP, ® dp =*.dP, ® dP, dP, = dpﬂ_ 1
Vi v |

dPr dP, =d,
Pero, por otra parte, diferenciando la ecuacion de Laplace también obtenemos: —

r
Igualando ambas expresiones se tiene: de[iv_ 1‘\ =d & 270]| ® dp e
J vd

) [20\|:W

\

4 r v
Esta ecuacion se puede integrar si se aproxima el volugy( del vapor por la EGI, obteniendo finalmente:
(o

Py
PVO

Esta es la llamada ecuacion de Kelvin. El significado de los simbolos es el siguiente. Pv representa la pre-
sion parcial del vapor a la temperatura T, en tanto que Pw representa la presion parcial del vapor que esta
en equilibrio con el liquido. El simbolo pL representa la densidad del liquido a la misma temperatura y R es
la constante de los gases ideales. Los demas simbolos tienen el mismo significado que en ecuaciones ante-
riores.

¢, Qué conclusiones podemos extraer de la ecuacion de Kelvin?. Primero, que la presion del vapor en la in-
terfase es distinta de la presion de vapor que corresponderia al equilibrio si la superficie fuese plana. Esto
no nos debe extrafiar, porque si la presién a la que esta sometido el liquido es una funcién de la tensién su-
perficial y del radio de curvatura, la presién parcial del vapor también debe ser funcién de las mismas varia-
bles, ya que el vapor se encuentra en equilibrio con el liquido. Por otra parte a tensién superficial constante
la presién del vapor depende fuertemente del radio de curvatura. Por ejemplo, si la gota de liquido es com-
parativamente grande, la presion de vapor no difiere mayormente de la tensién de vapor del liquido a esa
misma temperatura. En cambio para gotas pequefias (digamos por ejemplo con un radio del orden de 0.1
mm) la presién de vapor es algo menor. En contraste, el efecto del radio de curvatura es mucho mas mar-
cado en la presién del liquido, ya que las diferencias son mucho mayores.

Para comprender el fendbmeno hay que recordar que se trata de un equilibrio dinamico en el que las
moléculas que se encuentran situadas en la superficie de la gotita la abandonan y vuelven a la superficie
constantemente con la misma velocidad, impulsadas por la diferencia de presion que reina entre la
superficie, donde la presién es la de vapor del liquido a esa temperatura, y el seno del medio circundante,
donde la presion es igual a la presién parcial del vapor. Como ambas son iguales, el liquido y el vapor estan
en equilibrio, y la cantidad de moléculas que abandonan la gotita es igual a la cantidad de moléculas que
retornan. Esta condicién es la que se encuentra en una superficie plana, o en una gota de gran diametro.
Pero si la gota tiene un radio muy pequefio, la presiéon de vapor en las inmediaciones de la superficie de la
misma disminuye, y como consecuencia la tendencia de las moléculas de liquido a abandonar la superficie
es mayor a la misma temperatura que si la superficie fuese plana. Dado un tiempo suficiente y si la gota es
muy pequeiia, termina por evaporarse. Esto es lo que sucede en una manguera de jardin que produce una
fina niebla. Ademas hay que tener en cuenta que la evaporacién es una operacion de transporte, y como
cualquier fenébmeno de ese tipo depende fuertemente del area expuesta. Cuando se pulveriza el agua en
una gran cantidad de gotitas el area aumenta mucho, favoreciendo la evaporacion. De ahi que las
operaciones de transporte se vean muy favorecidas por una gran subdivisién de las fases en contacto. En
consecuencia, aumentar la superficie de contacto tiene un gran interés practico porque produce equipos
mas pequefos, baratos y eficaces.

Ahora esto se presta a confusiones, porque entra en colisién con el concepto clasico. En efecto, la evapo-
racién del liquido pulverizado en pequefias gotas se produce aunque el medio se encuentre saturado. Por
ejemplo, supongamos que tenemos un liquido en equilibrio con su vapor, y se pulveriza una cantidad de li-
quido en el ambiente gaseoso. La teoria predice que este se vaporizara, y esto ocurre a pesar de que el
vapor ya esta saturado. La condicidon que esto genera en el vapor es de equilibrio metaestable. Cuando el
vapor se encuentra libre de polvo la condicién de equilibrio permanece inalterada, pero la presencia de pe-
guefas particulas soélidas produce la condensacion del vapor en gotitas, que aumentan de tamafio produ-
ciendo una niebla. Esta condicién ha sido descrita en el apartado 6.5 del capitulo 6.

Una de las maneras de aumentar la superficie de contacto es aumentando la cantidad de nicleos que origi-
nan dichas superficies, por ejemplo, aumentando la cantidad de burbujas iniciales en un liquido en ebulli-
cion. A este procedimiento se lo conoce como nucleacion.
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Nucleacion

La nucleacién es un fendmeno que se da en el intercambio de calor con cambio de fase, ya sea por ebulli-
cién o por condensacion. Consiste en el inicio del proceso desde puntos muy claramente localizados llama-
dos nucleos, a partir de los cuales se produce el fendmeno en cuestion con mucha mayor intensidad que en
el resto de la masa del fluido. Asi por ejemplo la ebullicibn comienza generalmente en los poros o huecos
de la superficie calefactora, probablemente originados por la inclusién de minlsculos bolsones de gas in-
condensable en los mismos. De modo analogo, en el seno de un vapor en condiciones de condensar puede
haber particulas microscopicas de sélidos, por ejemplo polvo atmosférico, que actian como nucleos a partir
de los cuales se forman las gotitas.

16.3 Ebullicion

El fendmeno de ebullicién es bastante complejo y depende de muchos factores. Entre los mas importantes
podemos citar: el grado de rugosidad de la superficie calefactora, la tension superficial del liquido, el coefi-
ciente de conductividad térmica del vapor, el coeficiente de conductividad térmica del liquido, el grado de
agitacion, y varios mas que dependen de la geometria del sistema. Podemos distinguir groseramente dos
mecanismos para la ebullicion: la ebullicion particulada o nucleada y la ebullicién en capas.

El fendmeno se puede describir en términos de la figura de la siguiente manera: supongamos que para una
determinada superficie graficamos el calor intercambiado en ebullicién por unidad de superficie en funcién
de la diferencia (tw — te) siendo tw la temperatura de la pared y te la temperatura de ebullicion (o de saturacion
del liquido) a una presion dada. La gréfica resulta siempre como se observa, para liquidos en reposo o agi-
tacion debida solo a las burbujas.

Evaporacion en la | Burbui
lnterfa'lse ’ _.lur g .Capa
1 —spe— 1l v v Vi
Las burbujas ;
ISe genersn | Subenala S ""'"“"""xb
NE o superficie Comienza a
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©
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Curva de ebullicién
| | | | |
0.l 1.0 10 100 1000 10,000

R =% °F
Como vemos, la curva esta dividida en seis zonas. En la zona | el liquido se encuentra sobrecalentado pero
por efecto de la presion hidrostatica no se produce ebullicion, habiendo Unicamente conveccion natural que
produce evaporacion en la superficie libre del liquido. A medida que aumenta la superficie de calefaccion
(debido a la incapacidad del mecanismo de conveccién para disipar la energia aplicada a la misma) se en-
tra en la zona |l, donde aparecen burbujas que se inician en los poros de la superficie calefactora, que pre-
viamente estaban ocupados por gas; estos son los nucleos de ebullicion, y cuanto mayor cantidad haya en
la superficie tanto mas eficaz es la ebullicién. Estas burbujas al ascender encuentran liquido mas frio y son
reabsorbidas, produciendo en su ascenso una intensificacion de las corrientes convectivas y ayudando a
uniformizar la temperatura en toda la masa liquida. En la zona lll las burbujas ya no son reabsorbidas por el
liquido, uniformemente caliente a temperatura de saturacion (ebullicion) y rompen la superficie libre del li-
quido. A este régimen (zona Ill) se lo denomina de ebullicién particulada o nucleada y se caracteriza por el
rosario de burbujas desprendidas por los nucleos de ebullicién. La curva I6gicamente asciende porque la
disipacion de energia desde la superficie calefactora es ayudada por la agitacion producida por las burbu-
jas. Pero si aumentamos ain mas la cantidad de calor aplicada a la superficie, se origina la fusién de las
burbujas en una capa gaseosa que deja muy poca superficie calefactora en contacto con el liquido. Este a
su vez esta sobrecalentado (aunque no en estado de vapor) en las inmediaciones de la capa gaseosa an-
tedicha. Como la capa gaseosa es menos conductora (porque la conductividad térmica de los gases es mu-
cho menor que la de los liquidos) el intercambio de calor se ve seriamente disminuido, y el flujo de calor por
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unidad de superficie cae rapidamente. Entre la zona Il y la zona IV hay por lo tanto un maximo o pico
(identificado como el punto a en la grafica) que se produce a un At critico que no se debe sobrepasar si no
se quiere entrar en la zona IV. En la zona IV ocurre la formaciéon de una capa gaseosa en condiciones
inestables porque aun quedan algunas corrientes convectivas que alcanzan a disipar algo de calor,
entonces la capa se forma, se colapsa y se reforma rapidamente, lo que origina vibracién y “saltos” de la
masa liquida que pueden perjudicar mecanicamente al equipo. Cuando se alcanza un At de 400 a 1000 °F
el efecto de capa esta firmemente establecido y hay ebullicion en capa (zona V). Por encima de At = 1000
°F aproximadamente, el gas en la capa esta tan sobrecalentado que existe transmision de calor por
radiacién en la capa, lo que hace que la disipacion de calor empiece a aumentar nuevamente, pero a un
costo excesivo. En efecto, la formacion de la capa gaseosa trae aparejada la deposicion de sustancias
disueltas o en suspension que se secan y adhieren fuertemente a la superficie calefactora. Como
generalmente estos depésitos y adherencias tienen cualidades aislantes de calor, la superficie se recalienta
muchisimo y se perjudica. Puede llegar a cambiar su estructura cristalina, o ablandarse el metal.

Lo que es peor, al recalentarse el depdsito sélido adherido se dilata, se resquebraja y se desprende, que-
dando en subito contacto con el liquido una superficie a muy alta temperatura lo que puede ocasionar una
explosiéon de mayor o menor magnitud cuando la costra desprendida es grande, con el riesgo consecuente.
Por todo lo expuesto, es evidente que el régimen de ebullicion se debe mantener siempre dentro de la zona
1, para lo cual es importante determinar el pico y las condiciones criticas.

16.3.1 Ebullicién nucleada o en burbujas

Se distinguen dos casos de interés practico. Uno es el de ebullicién nucleada en liquidos estancados, don-
de la agitacion operativa proviene exclusivamente de las burbujas y corrientes de conveccion. El otro es la
ebullicion nucleada con agitacién (generalmente por circulacion forzada) que ademas garantiza la remocion
eficaz de calor y nunca excede el pico en condiciones normales de operacion.

16.3.1.1 Ebullicién nucleada en liquidos estancados

Este caso, que es el que se presenta en la ebullicién en grandes recipientes, sea por medio de superficies
calefactoras (chaquetas, tubos) o serpentines, se ve influido por varios factores. Veremos los mas importan-
tes.

# Efecto de la presién El uso de altas presiones favorece el intercambio de calor por ebullicién, por-
gue para un valor dado de carga calérica (flujo de calor por unidad de &rea y tiempo) se requiere
menor recalentamiento de la superficie calefactora a altas presiones; es decir, el efecto de la pre-
sién es correr la curva de la figura anterior hacia la izquierda. Este hecho experimentalmente com-
probado se puede deber a que a mayor presion las burbujas mas pequefias se pueden desprender
mas facilmente que a presiones bajas.

# Efecto de la rugosidad Las superficies pulidas exigen un sobrecalentamiento mayor que las superfi-
cies sin pulir. Esto evidentemente se debe a la cantidad de cavidades activas. Estudiando foto-
grafias de distintas superficies Jakob (“Temperature, its Measurement and Control in Science and
Industry” vol. | 1941) descubrié que la carga caldrica (flujo de calor por unidad de area y por unidad
de tiempo) es proporcional a la cantidad de cavidades activas aunque Staniszewsky (Heat Trans.
Lab. MIT 1959) dedujo que es proporcional a n" donde n es el nimero de cavidades y m es un ex-
ponente que vale 1 a baja carga calérica y 0.5 a altas cargas caldricas. Es importante también el
efecto del envejecimiento de la superficie, ya que esta es menos eficaz después de un tiempo largo
de servicio debido a la deposicién de suciedad u oxidacion que reduce la cantidad de cavidades ac-
tivas; este efecto se puede revertir con limpieza periddica.

# Efecto de los gases disueltos Favorecen ligeramente (pero no en magnitud importante) la transmi-
sion del calor porque las burbujas de gas que se forman antes de la ebullicién crean corrientes que
ayudan a agitar el liquido. No tienen efecto practico.

# Efecto de la geometria del sistema A cargas cal6ricas altas no tiene ninguna influencia; se observan
los mismos comportamientos en superficies planas horizontales, verticales o inclinadas que en ser-
pentines, tubos y alambres de hasta 0.1 mm. de diametro. A bajos At, en cambio, el efecto convec-
tivo influye algo mas y como consecuencia, la geometria, pero muy poco.

Una buena correlacion para la carga calorica ha sido propuesta por Rohsenow.

b I
Cofts &) {77 0:0_ '\ (16-1)

o T T )
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Donde: gc = 9.8 [Kg-m/(Kgi-seg ], Cpi es el calor especifico del liquido, 4 es el calor latente, & es la tensién
superficial, p1 y pv son densidad de liquido y vapor respectivamente y Nen esta calculado como todos los

otros parametros a ts. Cst viene dado por la tabla siguiente.

Liguido y tipo de superficie Cst

agua — niquel 0.006
agua - platino 0.013
agua - cobre 0.013

agua - bronce 0.006
CCl4 - cobre 0.013
benceno - cromo 0.010

n-pentano - cromo 0.015
etanol - cromo 0.0027
Isopropanol - cobre 0.0025
COs3K235% - cobre 0.0054
COs3K250% - cobre 0.0027
n-butanol - cobre 0.0030

Ejemplo 16.1 Célculo de la carga caldrica en ebullicion nucleada.

Se sumerge en agua a la presion atmosférica una placa de bronce a 242 °F. Calcular la transferencia de ca-
lor por unidad de superficie de la placa.

Solucién

Usamos la ecuacion (16-1). Pero como la obtencion de los datos es muy laboriosa y cualquier error en los
mismos causa errores muy grandes en el resultado, conviene basarse en datos experimentales aunque sea
para una superficie distinta. Podemos obviar los errores en los datos dividiendo entre si dos resultados de
la ecuacion (16-1) calculados en las mismas condiciones, con lo que se cancelan todas las variables del li-
quido, que son iguales.

McAdams da los datos experimentales de Q/A para la ebullicibn de agua sobre un alambre de platino a la
presion atmosférica. Para esta diferencia de temperatura: Q/A = 3-10 Btu/(hr pie ).?

Los datos son para la superficie de bronce Cst = 0.006; para la de platino tenemos Csi = 0.013.

Entonces aplicando la ecuacion (16-1) a las dos superficies obtenemos:

q- |
_‘ ua : sf paua ? 3
?A)b% (Ca Joo | ot | L9 e !{ il _5.10% 2223 il

_ | platin
. 2
q_|\ :S%ﬁcjjua ‘ < )bfaog#cae platino " bronce J -10 pie " hr
A | agua {0.006 )
platino

Otro enfoque del problema es el concepto de coeficiente de pelicula para la ebullicién. En este enfoque se
11sa una ecuacion analoga a la que se define para la conveccion, ver ecuacion (15-1) del capitulo 15.

q=h. Aft. t)=h, AAL (16-2)
Guilliland propone:
he = KAt (16-3)
Algunos valores de la constante K para la presién atmosférica son:
Liquido K Liqguido K |

agua 1216  Metanol 39 |

SO0sNaz29.6% 81 Kerosén  2.62 |

CINa9.1% 73.6 Nafta  1.636 |

CINa 26% 8.76 CCls 1.29 |

Glicerina 26% 58 n-butanol 0.492 |

Sacarosa 25% 18.32 \

El efecto de la presion se puede evaluar para el agua y soluciones acuosas multiplicando el coeficiente he
evaluado a presion atmosférica por el siguiente factor:
Presién (ata) 0.204 0.60.8 1 2 4 6 8 10 15 |

factor 0.620.780.880.9411.161.321.40 1.46 1.51 1.60 \
Segun Jakob, en el caso de liquidos en ebullicién en el interior de tubos el valor de he es 1.25 veces el valor
gue corresponde a liquidos en ebullicion fuera de superficies. Este no constituye exactamente un subcaso
de la ebullicion de liquidos estancados pero suele considerarse asi.
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En otro enfoque propuesto por Brown y Marco (“Introduction to Heat Transfer’) se han correlacionado los
datos en funcién de la carga calérica.

Ehe=c+d 4 (16-4)
A

he en Kcal/(m *hr °C), g/A en Kcal/(m ).
Los coeficientes vienen dados en la siguiente tabla para la presion atmosférica.

Liquido ¢ d Liquido c d |
Agua 926 0.077 Metanol 487 0.054 |
amoniaco 926 0.077 CINa 24% 487 0.054 |
SOsNaz 10% 610 0.077 CCla 244 0.045 |
Glicerina 26% 610 0.077 n-butanol 244 0.045 |
Kerosén 487 0.054 Cl2CHz 244 0.045 \

En un tratamiento generalizado Labuntsov (1960) estudi6 la ebullicion de liquidos diversos obteniendo:

N Nue = 0.125 (\lRee )0'65(N Pr) }g (16-5)
Validez: para Nree 2 0.01
Ny =0.0625(Ngee P5(N ) b (16-6)
Validez: para Nree < 0.01 Los nimeros adimensionales se definen por las siguientes relaciones.
q.
NG h C %
NRee: A NNue= e Le NPr:ﬁ:—
Apyv k k a
Aqui £ es una longitud caracteristica dada por la siguiente expresion. ,, = % (metros).
427 (4 p,

0 /A estaen Kcal/(m2 hr), Cp en Kcal/(Kg °C), A en Kcal/lKg, p. y pv en Kg/ms. Se denomina p. a la densidad

del liquido y pv a la del vapor. Todos los parametros se deben estimar a la temperatura de ebullicién Ts (ab-
soluta).

Ejemplo 16.2 Calculo del coeficiente de pelicula en ebullicién nucleada.

Determinar el coeficiente de transferencia de calor de la ebullicién he para la superficie externa de un tubo
evaporador de agua cuyo didmetro es 1.408-10 “tn cuando la carga calérica es Q/A = 2-10 W/m yia pre-
si6n es P = 2-10°Pa.

Solucién

Para el agua los valores que corresponden a las variables de las ecuaciones (16-5) y (16-6) son para la
condicién de saturacion a 200 MPa:

ts=120.2°C 1=0.686 W/(m °C) Npr=1.47.

q-
2 T Le
t: =1.408-10°my —2—=2256-10 T @Ng,, = A
Apy v Apyv
Dado que Ner < 7.6, P < 1.75-10 'Pay 10 ~° < Nree < 10“resultan aplicables las ecuaciones (16-5) y (16-6).
Puesto que Nree > 10 ~ corresponde usar la (16-5):

1
Niwe = 0.125 (Neee V(N )75 — 0,125 - 4.51°% - 1477 — 0378
En consecuencia:

=2.10°-2256-10 ° =451

Nwe - K 0.378 - 0.686
he = = — = 18400
D 1.408 - 10

m? hr

16.3.1.2 Determinacion de la carga caldrica critica
Como se ha mencionado antes, es importante determinar la posicién del pico ya sea mediante el valor criti-

co de At o mediante el maximo de g/A. Este valor es del orden de 400000 BTU/(pie ht) para muchos liqui-
dos. Para el agua el At critico es 45 °F pero no hay un valor que se pueda tomar como promedio para todos

los liquidos, ya que el At critico varia bastante. Rohsenow y Griffith (1956) han correlacionado el maximo de
g/A mediante la siguiente relacion:
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L o L L . 0.6
| q l =143g" kPP 6
DA ax { Pv

Se usan unidades inglesas. Cada término esta en pies/hr, donde g = 1 para campo gravitatorio normal, es
decir viene expresado en unidades de aceleracién (pies/hr )?

Labuntsov (1960) realizé un estudio que condujo a la siguiente correlaciéon generalizada:
(N Re )crit =68 (N Are ) 9%(] Pr }g (16-8)

Donde:

i,

A e

(N Re )crit = M (16-89
Apyv

Nar es un nL’Jmero de Arquimedes modificado dado por la siguiente expresion:

Nyo =g Ly 2 Pe (16-9)
ﬂ |

Todos los términos se deben evaluar a ts. Esta correlacion es valida para el intervalo: 0.86 <Nrr<13.1y

para presiones entre 1y 185 ata.

Ejemplo 16.3 Célculo de la carga caldrica critica en ebullicién nucleada.

Calcular la carga calérica critica del agua a la presion de 1-10 Pa en ebullicién nucleada.

Solucién

Para el agua los valores que corresponden a la condicién de saturacién a 100 MPa (practicamente la pre-
sién atmosférica) son:

Kpiiddrfiota etz dBnde- éyéﬁggnWﬁho% .76, p. = 960 Kg/m , pv = 0.59 Kg/m

C T, s

_ 07 50610 m N'& N gSf_e_sﬁ_Jﬁ 0 a7a P8 1 y

De la ecuacn{n ?1% 8’) tenemos: P (2 96 - 10 5)
t W (N Re )crlt Apyv

6w
(N Re I‘It‘ A GBB(N Are )/ / B 1.41-/10 742

2

Finalmente, damos una correlaciori empirica para agua a diversas presioneg/(medidas inglesas).

q = 480000(1+ 0.0365 f(/X1+ 0.00508 AT, X1+ 0.0lSlP) (16-10)
A max

Las unidades y rango de validez son los siguientes: ¥ de 5 a 45 pies/seg; subenfriamiento ATsc de 9 a 135

°F; P de 25 a 85 psia; diametro equivalente (que no aparece en la férmula) de 0.21 a 0.46 pulgadas.

Esta correlacién solo es valida para agua dentro de tubos, circulacion forzada. El subenfriamiento es una

medida de la diferencia de temperatura de ebullicion menos temperatura de entrada: ATs = ts — t1 siendo t1

la temperatura de entrada. Esta correlacién coincide con los datos experimentales con un error de +16%.

16.3.2_ Ebullicién por circulacién forzada

Este caso tiene mucho interés practico, porque los coeficientes obtenidos mejorando la conveccién por cir-
culacién forzada son bastante mayores que sin mejorarla por conveccion natural.

Rohsenow analiza este fendbmeno como el efecto de la suma de dos flujos calorificos, uno debido a ebulli-
cion pura (que debe ser tratado mediante los métodos delineados en el punto anterior) y el otro debido a la
conveccion forzada, que aconseja obtener por la ecuacion (15-14) del capitulo 15 si el flujo es laminar, o
por la ecuacion (15-36") si el flujo es turbulento, pero reemplazando el factor 0.0225 por 0.019 cuando la
presion actuante es elevada. Asi resulta:
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a_ \f q_|\ J iﬂ (16-12)
A 4 A)conv 4 A)ebull
Donde: Hq_ D =h, (tw ts) H a D = h(tW t)

< A)ebU” < Ajconv
El significado de esta notacion es el siguiente. El coeficiente h es el de pelicula para la conveccion pura, yt

es la temperatura media del liquido. El resto de las variables tiene el significado que ya les hemos adjudica-
do.
Por su parte Labuntsov aconseja usar las siguientes ecuaciones:

he

h=h s 2505 (16-12)
t
~ he
h=h, si —g2 (16-12’)
h,
hoh M+l o o550k 55 (16-12")
5ht he hI

Donde: h es el coeficiente pelicular global para el efecto combinado de ebullicién y conveccion, he es el co-
eficiente pelicular para la ebullicién calculado como si se tratase de ebullicién estancada, y ht es el coefi-
ciente pelicular turbulento de liquido monoféasico (no en ebullicién) calculado mediante la ecuacion (15-38)
del capitulo 15 evaluando todos los parametros a ts. Esta formula es valida para agua a presiones de 1 a 86
ata, velocidades de 0.2 a 6.7 m/seg y contenido volumétrico de vapor de agua < 70%.

16.4_ Condensacion

Se pueden distinguir dos mecanismos basicos para la condensacién, uno la condensacion en forma de go-
tas y la otra en forma de pelicula. En la condensacién en gotas, al ocurrir la condensacion se forma un na-
cleo frio que incorpora mas vapor condensandolo hasta que, si el liquido no moja la pared, se produce el
desprendimiento de la gota que cae por peso propio. En el espacio entre gotas la superficie (cuya tempera-
tura tw es inferior a la temperatura de saturacion ts) intercambia calor con mas eficiencia que la superficie
humeda, por eso los coeficientes de condensacién en gotas son de 2 a 20 veces mayores que los de con-
densacion en pelicula. Esta ocurre cuando el liquido moja la pared, entonces las gotas se unen entre si
formando una pelicula que se desliza con un espesor que depende de varios factores y que generalmente
se desplaza en régimen laminar. Inevitablemente la resistencia al flujo de calor ofrecida por la pelicula es
mucho mayor que la de la superficie desnuda. La condensacion en pelicula es por desgracia el mecanismo
mas comun. El Unico vapor que se conoce que condensa en gotas es el agua, y eso no siempre, sino en
casos especiales. La presencia de polvo en la superficie, asi como ciertos contaminantes, parecen promo-
verla. Algunos fabricantes de equipos producen aparatos con un tratamiento superficial que se supone debe
causar la condensacion en gotas; sin embargo, la practica demuestra que el uso lo inactiva ya que su efica-
cia disminuye en el tiempo. Es por ello que practicamente siempre se disefian los condensadores basando-
se en el mecanismo de condensacién en pelicula.

En 1916 el fisico aleman Nusselt realiz6 un andlisis basado en un balance de energia y en un balance de
momentos para obtener las siguientes ecuaciones:

lg s Pf Py )kféif | A
(16-13)
D p¢ At

Donde: el subindice f se refiere a propiedades del liqguido medidas a la temperatura de pelicula ti y el subin-
dice v al vapor. Para placas verticales se debe reemplazar D por la altura Z.
Para superficies inclinadas un angulo a con la horizontal Prandtl obtuvo:

lg py (0f Py }Qéif _ 1%
he = 0.943| sina| (16-14)
D s At |

Para tubos horizontales:

he = 0.943]
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Lgpf(pf pv)kfslf-‘ 7
he = 0.728| | (16-15)

Donde D es el diametro exterior del tubo. La temperatura del film tr se obtiene suponiendo que la variacién
de la temperatura de la pelicula es lineal entre tw, temperatura de pared, y tv, temperatura del vapor, que

debe ser igual a ts. Por lo tanto:

f Wb At =t -8 th At=t, t,

Para haces de tubos horizontales:

[gpf(pf pv)kfszlﬂ 7
he = 0.728| | (16-16)

Ny Uy At

Donde nv = nimero de filas de tubos (contando de arriba a abajo).
Todas estas ecuaciones son validas en unidades métricas e inglesas, pero se debe cuidar el aspecto di-
mensional para obtener unidades consistentes. Nusselt basé su desarrollo en las siguientes suposiciones:

1) El calor que desprende el vapor es calor sensible Unicamente (es decir, el vapor llega al condensa-

dor a la temperatura de ebullicion sin sobrecalentamiento).
2) El espesor de la pelicula es funcion de las velocidades medias bajo condiciones de flujo laminar li-

bre, por gravedad. La pelicula es delgada.
3) La superficie esta lisa y limpia.

Estas suposiciones son bastante razonables, y en muchos casos el método de Nusselt da resultados bas-
tante exactos, particularmente en tubos y superficies horizontales. La siguiente grafica da una idea de la
eficacia y exactitud del método de Nusselt.
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Esta gréafica se puede usar para corregir los resultados proporcionados por el método de Nusselt. Aqui hrg
es el calor latente, Ce es el calor especifico del liquido a temperatura t. En el eje vertical tenemos el cocien-
te de Nnu experimental sobre calculado por las férmulas de Nusselt. Es facil observar que la divergencia en-
tre valores calculados y experimentales es menos marcada para:
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Ner gl <1

fg
McAdams (“Transmision del Calor”) hallé que los coeficientes reales eran un 75% mayores que los calcula-
dos por las formulas de Nusselt para tubos verticales. Esto se atribuye al hecho de que en la condensacion
en superficies verticales se produce una acumulacion de liquido que no desciende en flujo laminar sino tur-
bulento, en particular en la mitad o tercio inferior del tubo. En su andlisis utiliz un criterio de Reynolds mo-
dificado, basado en el radio hidraulico. Sea m} el caudal masico por tubo. La masa velocidad o caudal ma-
sico por unidad de superficie sera:

m-)
G=—
A
En base a estas variables definimos el nUmero de Reynolds para la pelicula de condensado asi:
Am 4 m)
D. G TA_ S
N Re = ¢ = - P
s M M
P es el perimetro mojado.
Definimos el caudal masico por unidad de longitud de tubo como:
m-]
P
Entonces usando esta notacion el nimero de Reynolds para la pelicula es:
Nge = ar (16-17)
Hs

Usando este elemento en su correlacion, McAdams obtiene las siguientes ecuaciones:
Para tubos verticales (medidas inglesas):

lar | %
he =14.7) — | (16-18)
hkf Pi 9 |J

Para tubo horizontal Unico (medidas inglesas):

lar | %
he =151 — | (16-19)
ﬁkf P 9 U

Donde:

m-1 )
It = T L = longitud de tubo.

Para haces de tubos las ecuaciones anteriores no requieren modificacion en los haces verticales, pero en
los haces horizontales se producen interferencias en el flujo de tubo a tubo, porque el condensado de los
tubos superiores cae sobre los inmediatos inferiores disminuyendo el coeficiente pelicular de estos Ultimos.
McAdams resuelve este problema definiendo un nuevo valor de caudal masico por unidad de longitud para
haces de tubos horizontales asi:

m-
I'i = — (16-20)

Lnté

Donde nt es el nUmero de tubos en el haz. Este valor se puede usar en la ecuacion (16-19) sin dificultades.
Se debe aclarar que el uso de las ecuaciones (16-18) y (16-19), ya sea mediante la ecuacion (16-17) o la
(16-20) es vélido anicamente en el rango laminar a Nre entre 1800 y 2100.

El caso de condensacién en el interior de tubos no es habitual en la practica industrial, pero a veces resulta
imposible hacerlo de otro modo, por ejemplo cuando el condensado es muy corrosivo y puede destruir la
coraza, o cuando se desea usar el calor latente de condensacion para calentar otra corriente por razones
de economia. Para tubos horizontales se puede usar la ecuacion (16-19) calculando I" de la siguiente ecua-
cion:

m)

= ——— (16-21)
0.5Ln,
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El caso de la condensacion en el interior de tubos verticales no es facil de analizar. La razon es que el fluido
cae libremente por el interior del tubo de modo que el espesor de la pelicula aumenta de modo irrestricto,
pasando a régimen turbulento. Este caso se recomienda resolverlo mediante la grafica semiempirica que fi-
gura en el libro de D. Q. Kern (“Procesos de Transferencia de Calor”, fig. 12.12, pag. 320). Los equipos de
este tipo se deben disefiar teniendo en cuenta que no puede haber mas de un paso del vapor por el interior
de tubos porque si no se puede acumular liquido inundando el tubo.

Para vapor de agua condensando a presion atmosférica se pueden usar las siguientes ecuaciones simplifi-
cadas (unidades inglesas):

Para tubos horizontales:

he = ﬂ (16-22)
D% At}g

Para tubos verticales:

he = 4000 (16-23)

ot
La validez de ambas formulas es: 10 < At < 150 °F, régimen laminar Unicamente en el exterior de tubos.
Cabe acotar que en general es mas conveniente usar una disposicion vertical para condensacion en el ex-
terior de tubos. Tedricamente para tubos de 16 pies de longitud, 0.75" de diametro, calibre 16 BWG el co-
eficiente h es tres veces mayor que el coeficiente para la disposicion horizontal. En la practica se ha obser-
vado que esta relacién favorable es algo asi como el doble.
Rohsenow (Transactions of the American Society of Mechanical Engineers, vol. 78, pag. 1645 a 1648, 1956
y también “Heat, Mass and Momentum Transfer”) ha realizado un andlisis analogo al de Nusselt donde de-
duce que la ecuacion (16-13) da resultados acordes con la realidad si se reemplaza /s por:
A=A+ 0.68-Cs,- t Donde Cy es el calor especifico del liquido a t;, de lo que resulta:

L9 i o pv)<f3 (i +0.68C,At) /i

he = 0.943~ ‘ (16-24)
0 L ps At ]
Donde se debe evaluar pr, kr etc. a:
tf=tw+ t/4
Esta ecuacion es valida para las siguientes condiciones:
Ne 505 vy  Alsg

At
Chen (Transactions ASME, Journal of Heat Transfer Series C, vol. 83, pag. 48 a 60, feb. 1961) realiza un
andlisis del cual concluye que como la pelicula liquida en realidad se sobre enfria un promedio de

i (ts tW) es posible que ocurra una condensacion de vapor adicional en la capa liquida que fluye entre los

tubos en bancos horizontales.
Asumiendo que toda la energia de sobreenfriamiento se absorbe de este modo, obtuvo:

’ L 3,1 %
n ~0.7281+02% 2, 1)|P| 9pilpr e X
d )L n, Ky At |
Esto esta en buena concordancia con los datos experimentales cuando se cumple:
C.A (0, 1)
At

Labuntsov (1957) realiza un andlisis generalizado para vapor de agua saturado seco inmdvil condensando
en tubos horizontales, en el exterior de tubos y a régimen laminar que conduce a:

N, =3.25Z % (16-26)
Donde:

(16-25)

Ng = h, AtzT _4_

Apv
Z es una longitud reducida:
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A
{v | Apv
Aqui v es la viscosidad cinemética del condensado; k, 4, p son propiedades del condensado, At = ts — tw; r es

el radio externo del tubo. Todos los parametros se evallan a ts, y por Gltimo:
g :Ahc(tS tw): m- A

Es posible reformular la ecuacion (16-26) de la siguiente manera.

A%l
h—325A° L (16-26)
B ( tnr)/
Donde: A= h g})% ks B = 4
{vi ] Apiwn Apin

Como se deduce de las expresiones anteriores, los valores de A y de B sélo dependen de ts y del tipo de
fluido, que para el caso es vapor de agua. Labuntsov propone para el agua los siguientes valores.

ts A [B.10°[ ] A [B.10°
°oC [(m°C)*| mw | °C|[(m°C)" | mmw
20 | 5.16 162 [170| 136 |12.04
30| 7.88 2.06 [180| 150 |12.90
40 | 11.40 | 254 |190| 167 [14.02
50 | 15.06 | 3.06 |200| 182 |15.05
60 | 20.9 3.62 |210| 197 |16.08
70| 27.1 422 1220| 218 [17.63
80 | 345 4.88 |230| 227 [18.40
90 | 427 5,57 |240| 246 |19.78
100| 515 6.28 |250| 264 |21.32
110 | 60.7 6.95 |260| 278 |22.70
120| 70.3 7.65 |270| 296 |24.42
130| 82.0 8.47 |280| 312 |26.31
140| 54.0 9.29 |290| 336 |28.72
150( 107 [10.15)300| 354 [31.21
160 122 ]11.09
En su analisis Labuntsov obtiene expresiones adimensionales para la condensacién de vapor de agua satu-
rado seco sobre superficies verticales y en el exterior de haces de tubos horizontales en régimen laminar.
En el exterior de haces de tubos horizontales obtuvo:

g=h.zDLn, t

Donde: nt = nimero de tubos.
La validez de la formulacién de Labuntsov es s6lo para régimen laminar, es decir cuando Nree < 1600 y
ademas Z < 3900 y para tubos en los que se cumple:

Di=2r <20 ’L
Y

Donde ¢ es la tension superficial del condensado.

Ejemplo 16.4 Calculo del coeficiente de pelicula para la condensacién de vapor estancado.

Se condensa vapor de agua saturado seco cuya presién es 1-10 Pa en el exterior de un tubo horizontal de
20 mm de diametro y 2 m de longitud. El tubo se mantiene a la temperatura de 94.5 °C. Calcular el coefi-
ciente de pelicula y el caudal masico de vapor que condensa.

Solucién

Aplicamos la ecuacién (16-26’) para calcular el coeficiente de pelicula.

Para la presion de 100 KPa ts = 99.6 °C. At = 99.6 — 94.5 = 5.1 °C. De la tabla anterior: A = 51.21/(m °C) ; *
B=6.15-10 >m/W.

Sustituyendo en la ecuacién (16-26°) obtenemos:

3 3,
h, = 3.25 p —1—1 ~32 51214 ! — 16000
i B ( tnr)/4 ~ 0.00615 (5131416 - 0.01) /i m2oC
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Para calcular el caudal masico de condensado usamos la ecuacién de transferencia de calor:

g=Ah(, t,)=mi=hzDL t@®m= hozDL t _16000-3.1416-002-2-51 _ 0., KO
2 2258 - 1000 seg
m 1639
hora

Para vapor de agua saturado seco condensando en régimen laminar en el exterior de tubos verticales
cuando el vapor esta inmévil o con velocidad muy baja Labuntsov deduce:

Nge =3.8Z 07 (16-27)
Donde:

%k
Apv

[

4
Npo. = h, AtrH — Zﬂtmki\
Apv {v

~_

H = altura de tubo.
Segun Labuntsov:
q=h.zDH n(tS tW) n = nUmero de tubos
Validez: para régimen laminar, Nrec < 1600, Z < 2300.
El movimiento del vapor de agua tiene importancia en la condensacion si se verifica que:
((sz Pv ) > 1
Siendo % la velocidad del vapor. En tal caso se aconseja (Fuks, 1957) calcular el valor de hc mediante la si-
guiente ecuacion, valida para tubos horizontales:

hc =28.3 hinm HU.UU Nuinm ) 058 (16-28)
Donde:
2
v hinm
EARALLE
g pe K

Aqui hinm es el valor de h para el vapor inmévil que se calcula mediante la ecuacion (16-26). % es la veloci-
dad del vapor tomada normal al tubo; pv es la densidad del vapor a ts; pc es la densidad del condensado a ts;
k es la conductividad térmica del condensado a ts. La validez de esta ecuacion es:

0.05sP<1lata, 2<At<20°C, []=800.

Efecto del sobrecalentamiento del vapor y de los incondensables

En realidad, las suposiciones que hemos hecho con respecto a la pureza del vapor a condensar y su condi-
cién de saturado rara vez se cumplen en la practica. El vapor a condensar no es puro sino mezclado (caso
de hidrocarburos, una de las aplicaciones mas comunes), y ademas contiene gases incondensables o sea
gue no condensan a la temperatura ts, y tiene también a la entrada al condensador un cierto grado de so-
brecalentamiento, vale decir, entra a temperatura mayor que ts. Esto Ultimo se puede tomar en cuenta (Roh-
senow, obra citada) reemplazando el calor latente A por la diferencia de entalpias dada por:

hy = Cv(tv t )+ A + gcf(ts tw) (16-29)

Donde tv = temperatura real de entrada del vapor. Entonces la carga térmica se puede calcular mediante la
ecuacion acostumbrada:
q= Ahc (ts tw)

La cantidad de condensado producido por unidad de area también se calcula de:

m- 1 q

e (16-30)
A hyg A

El caso de vapores mezclados, como ocurre con los hidrocarburos, sélo se puede tratar en profundidad en
cada caso especifico, porque no se pueden dar lineas generales siendo cada situacién Unica y particular.
La influencia de los incondensables constituye una situacion bastante compleja que se debe resolver por
medio de métodos de aproximaciones sucesivas.
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16.4.1 Comparacidn entre condensacién horizontal y vertical

Kern hace notar que el coeficiente de pelicula de condensacién se ve afectado significativamente por la po-
sicion. En un tubo vertical cerca del 60% del vapor se condensa en la mitad superior del tubo. Esto se debe
a que la mitad inferior tiene que condensar el vapor restante usando sélo una parte de la superficie, ya que
una buena porcion de la misma esta ocupada por el condensado que cae de la mitad superior. Si se toman
las ecuaciones tedricas de Nusselt para la condensacion horizontal y vertical (16-13) y (16-16) y se dividen
entre si, resultan cancelados los términos elevados a la potencia 1/4 que son idénticos y resulta el cociente:

(1cJen _0725|L) %

(e hoiz ~ 0.943] 5)|

Para un tubo standard de 16 pies de largo y /" de diametro el coeficiente de pelicula en posicién horizontal
seria 3.1 veces mayor que en posicion vertical, siempre y cuando el régimen sea laminar.

Ejemplo 16.5 Comparacidén entre superficie de condensacién horizontal y vertical.
Se condensa vapor de agua a 6 psia (170 °F, | = 996.3 Btu/Lb) en la superficie externa de un tubo de 1/2"
de diametro exterior y 5 pies de longitud. La superficie del tubo se mantiene a una temperatura constante
de 130 °F. Calcular el coeficiente de pelicula en posicion: a) horizontal; b) vertical.
Solucién
1) Debemos calcular la temperatura de la pelicula para obtener las propiedades fisicas del vapor de
agua a esa temperatura.

tw +1 170 +130 Lb Lb Bt
= 2 150°F @ py =612 ——  py =1.06 —— Kk, = 0.383 —— .
2 2 pie® pie hr pie hr°F
Observamos que la densidad del vapor es tan pequefia comparada con la del liquido que se puede
despreciar. Entonces queda:

ty

P (P| Pv)HP| 2
2) Aplicamos la ecuacion (16-16) para la parte a), tubo horizontal.
Lg ( )(3“ —‘ l4 uu LU -0LZ -U.303 - YY0.3 | %
PPt PvRe Ag _ Ll -0Lczs -u. - Yyo.
he :0.728\‘ : = 0728 _
D MKt ] —.1.06-(170 130
Elzj ( ) |
Btu
=1920 ———
pie” hr°F

3) Aplicamos la ecuacion (16-13) para la parte b) , tubo vertical. En este caso la dimension longitudinal
D es la altura (longitud) del tubo, que es 5 pies.

Lgpf pi P kf3/1f1 % 8 3 74
e 0043 Cr ») - Uy 42710 .61.7° . 0.383° . 996.3] 7
B Du, t J 1] 5.1.06- (170 130)

 Btu
=730 ———
pie” hr°F

Las comprobaciones experimentales posteriores al analisis de Nusselt demuestran que la ecuacion (16-16)
es conservadora, ya que los coeficientes que calcula son un 20% menores que los encontrados en la prac-
tica para régimen laminar. Esto no toma en cuenta el efecto del esfuerzo de corte entre el vapor y la pelicu-
la de liquido condensado. Este no ejerce un efecto de arrastre apreciable, a menos que la velocidad del va-
por sea alta. Asi por ejemplo los coeficientes del vapor de agua con una velocidad tangencial de 250
pies/seg son aproximadamente el doble que a muy baja velocidad.

16.4.2_ Uso del vapor de agua para calentamiento

Es posible que la aplicaciéon mas comun y corriente de la condensacion sea en los procesos en los que se
aprovecha el alto calor latente del vapor de agua para calentamiento. Ademas de su bajo costo, el vapor de
agua no es téxico ni contaminante, y es relativamente abundante. Sin embargo, tiene un rango de tempera-
turas algo restringido. Por debajo de 100 °C no resulta econémico porque requiere operar al vacio. Por en-
cima de 175 °C su presién se incrementa tan rapidamente que se requieren equipos muy robustos (espeso-
res de pared considerables) a la vez que disminuye la seguridad de la manipulacion y transporte. Por ejem-
plo, a 180 °C la presién de equilibrio es de 9.2 ata, mientras que a 590 °C es 105 ata, y en el punto critico a
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647 °C vale 218 ata. Ademas, a presiones elevadas el calor latente de condensacion disminuye. Por este
motivo no resulta econdmico su empleo en procesos que operan a temperaturas mayores de 180 °C.

16.4.3 Otros fluidos usados para calentamiento

En servicios a temperaturas mayores de 180 °C existen varias alternativas al vapor de agua. La mayor parte
de los fluidos que se usan para calentamiento condensan a una temperatura parecida a la que se desea ob-
tener en la corriente fria, para lo cual se cuenta con una serie de fluidos sintéticos de composiciones diver-
sas. Seria largo referirnos a todos estos fluidos en detalle, ademéas de exceder nuestro proposito. Nos limi-
tamos a mencionar uno de los mas conocidos, denominado comercialmente Dowtherm A. Este fluido con-
densa a una temperatura de 258 °C con una presion practicamente igual a la atmosférica, de modo que se
usa para calentar fluidos a temperaturas muy superiores al limite superior practico del vapor de agua, con la
ventaja adicional de que los equipos no necesitan ser reforzados para soportar presiones elevadas.

Todas las sustancias empleadas para calentamiento por transferencia de calor latente (condensando) o de
calor sensible (sin cambio de fase) son inestables. Ciertos aceites minerales de menor precio se descom-
ponen con mayor o menor rapidez dependiendo del rango temperaturas a la que se los somete, y de la pre-
sencia de sustancias contaminantes que catalizan las reacciones de ruptura de enlaces en las moléculas.
Las sustancias sintéticas son mas estables, pero su costo es mas elevado que los aceites minerales de pe-
tréleo.
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CAPITULO 17
INTERCAMBIO DE CALOR POR RADIACION

17.1 Introduccidn
Se entiende por radiacién a la energia que no requiere de ningiin medio para su propagacion. Es decir, la
energia que se propaga en forma de ondas electromagnéticas. Como sabemos, la radiacion electromagné-
tica suele clasificarse en funcién de su longitud de onda. La radiacién calérica emitida por cuerpos a baja
temperatura (por ejemplo el cuerpo humano a 37 °C) corresponde a la zona infrarroja del espectro electro-
magnético. A mayores temperaturas la radiacion se hace visible, y con temperaturas altas la emision se en-
riquece en una proporcion creciente de ultravioleta.
Los problemas de interés industrial involucran principalmente a las radiaciones con una longitud de onda en
el infrarrojo cercano, visible y ultravioleta cercano.
El problema del intercambio de calor por radiacion fue estudiado por numerosos investigadores. Fue Max
Planck quien al atacar el problema con un enfoque no clasico consiguiod resolverlo, creando asi la teoria
cuantica y fundando la Fisica moderna.
Wien analizé la emisién de energia radiante por un cuerpo a distintas temperaturas. Graficando la intensi-
dad de la emision en funcién de la longitud de onda de la misma obtuvo gréficas que se asemejan a las de
distribucién normal o campana gaussiana. El maximo de cada curva de campana ocurre para longitudes de
onda progresivamente menores a medida que aumenta la temperatura. Esto es facil de observar en la vida
cotidiana. Cuando un cuerpo estd comenzando a emitir energia por radiacion esta tiene un color rojo oscu-
ro, y a medida que aumenta la temperatura el color pasa al rojo claro y luego al amarillo. Wien observé que
el producto de la longitud de onda de la radiacion emitida (1) y la temperatura absoluta (T) es constante. Si T
baja 1 debe subir, de ahi el corrimiento hacia el infrarrojo (valores altos de 1) cuando T disminuye. El valor
aceptado del producto (1-T) es 0.2885 cm °K para el pico de cada curva.
En nuestro analisis del problema introduciremos algunas simplificaciones necesarias por dos razones: a)
son necesarias para resolver el problema en términos sencillos; b) se ajustan a la situacién real en la mayo-
ria de los casos de importancia practica. Estas simplificaciones son;

1) Suponemos que la superficie radiante se encuentra a una temperatura uniforme, o sea que las tem-

peraturas son idénticas en todos los puntos de la superficie.
2) El porcentaje de energia absorbida por el medio gaseoso que limita con la superficie es minimo, y
se desprecia.

La segunda suposicién no siempre es cierta. Ciertos gases (por ejemplo vapor de agua, diéxido de carbono,
diéxido de azufre, metano y amoniaco) absorben bastante.

17.2 Emisividad

Supongamos gue se realizan una serie de experiencias midiendo la energia emitida por unidad de superfi-
cie a una cierta temperatura de un material determinado en distintas condiciones, por ejemplo cubierto de
oxido, pulido a lima, pulido a espejo, etc. Observamos que la energia emitida depende de la calidad de la
superficie porque las cantidades de energia emitida varian, aunque el material sea el mismo. Distintos ma-
teriales a veces emiten la misma cantidad de radiacion, mientras un mismo material emite cantidades dife-
rentes segln sea su estado superficial.

Una superficie ideal emitiria o recibiria energia radiante de cualquier longitud de onda y en su totalidad en
funcién Unicamente de su temperatura. A un cuerpo de tales caracteristicas se lo llama emisor ideal.

Un emisor ideal es también un absorbedor ideal ya que si es capaz de emitir también podra absorber en las
mismas condiciones. Es por eso que a un emisor ideal se lo conoce como cuerpo negro. El término viene
de la propiedad Optica de un cuerpo que se ilumina con luz blanca, es decir integrada por radiaciones de
todas las longitudes de onda. Si el cuerpo es negro significa que absorbe todas las longitudes de onda de la
luz que recibe, sin emitir nada.

Lo que mas se acerca en la realidad al comportamiento de un cuerpo negro es un agujero en una caja ce-
rrada. El cuerpo negro es el orificio, ya que toda radiacion que llega al mismo es absorbida por la caja, en
cuyo interior rebota infinidad de veces siendo sélo una pequefisima porcion la que por casualidad vuelve a
salir por el orificio.
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En la practica se afecta a las superficies reales por un factor de correccion que mide la desviacion de su
comportamiento respecto de la idealidad representada por el cuerpo negro. A este factor se lo llama emisi-
vidad.

Por ejemplo si una superficie emite a una cierta temperatura una cantidad de energia que es el 30% de la
gue emitiria un cuerpo negro a la misma temperatura, se dice que su emisividad vale 0.3. En el libro “Pro-
cesos de Transferencia de Calor” de D. Q. Kern hay una tabla de valores de emisividad para una cantidad
de superficies habituales (tabla 4.1 pag. 94). Se trata de emisividades asumiendo una direccion normal a la
superficie emisora.

17.3_ Poder absorbente

Cuando una superficie recibe radiacion incidente, absorbe una parte de ella y refleja otra parte. Esto es facil
de observar en la fraccion visible del espectro, o sea luz, y ocurre igualmente en la zona infrarroja del es-
pectro.

17.4 Area eficaz

Al hablar de emisividad nos referimos a la condicién de una superficie desde el punto de vista microscépico.
Pero la velocidad a la que emite o recibe calor un cuerpo depende de la forma macroscopica de la superfi-
cie. Supongamos una superficie acanalada y tomemos un punto situado en el interior de una depresion. El
punto esta enviando energia radiante en todas direcciones. Pero sélo una porciéon de esa radiacion sale al
exterior, porque algunos rayos son interceptados por la pared de la canaladura y absorbidos. Por lo tanto el
area que se debe usar para el computo es menor que el area mensurable, y se la denomina area eficaz.

En una superficie irregular se puede obtener aproximadamente el &rea eficaz igualando todas las partes
concavas de la misma para nivelarlas con las partes planas o convexas adyacentes.

17.5 Ley de Kirchoff
Sean dos superficies_paralelas y aisladas, ambas_a igual temperatura. Sea Q. la méxima velocidad de emi-
sion de radiacion de longitud de onda /4 posible por unidad de superficie a la temperatura T.
Sean e1, €2, a1 y a2 las emisividades y poderes absorbentes de las superficies.
La velocidad de emision de una superficie cualquiera es:

Velocidad de emisién =e-Qi
Como ambas superficies son paralelas, toda la radiacién emitida por una de ellas (digamos por ejemplo la
superficie 1) sera interceptada por la otra, donde se absorbe la fraccion a2 y se refleja la fraccion (1 — a2).
Esta Ultima fraccion reflejada retorna a la superficie original, donde nuevamente se absorbe la fraccién a1 y
se refleja la fraccién (1 — a1). Asi, parte de la radiacion emitida por cada superficie sufre reflexiones sucesi-
vas.
Como las dos superficies estan aisladas y a la misma temperatura, la velocidad a la que pierden calor por
radiacion es nula, ya que el calor no puede escapar del recinto que las contiene. En consecuencia cada su-
perficie recibe y entrega calor pero no aumenta su temperatura. Por lo tanto la velocidad (e1-Qz) a la que
emite energia la superficie 1 es igual a la suma de velocidades a las que absorbe radiacién emitida por la
superficie 2 y la velocidad a la que recibe radiacién que rebota reflejada por la 2.
O, dicho en otras palabras, toda la energia que sale de la superficie 1 es igual a toda la que llega a la
superficie 1. Es decir, siendo:

Q.- e1 = energia emitida por la superficie 1
Q.- e2-a1 = energia emitida por la superficie 2 y absorbida por la 1
Qi-ei1(1-a2) = energia emitida por la superficie 1 y reflejada por la 2
Entonces:
Qi-e1=Qi-e2-a1 + Qi-e1(l-a2) ® e1=e-a1+e1—el-a2 ®e1-a2=e2-a1 ®

&L_% (17-1)
A &

Ahora supongamos que el cuerpo 2 es un cuerpo negro. La ecuacion anterior se sigue cumpliendo:
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17.6 Superficie gris

Se define como tal aquella cuya emisividad e es la misma para todas las longitudes de onda y temperatu-
ras. De hecho, aunque mas cerca del comportamiento observable de las superficies reales que el cuerpo
negro, la superficie gris no es mas que una idealizacién ya que pocas superficies reales mantienen la mis-
ma emisividad a distintas temperaturas. Para una superficie gris se define la emisividad e total o hemisférica
como la velocidad total a la cual emite radiacién de todas las longitudes de onda dividida por la velocidad
total a la cual emitiria radiacion un cuerpo negro a la misma temperatura. Siendo la absortividad igual a la
emisividad, se define de modo anéalogo. El error cometido en los problemas practicos de ingenieria al supo-
ner que una superficie real se comporta como gris es por lo general pequefio.

17.7 Ley de Stefan-Boltzmann

El fisico aleman Max Planck dedujo la ecuacién que permite calcular la intensidad de radiacion emitida por
un cuerpo a una longitud de onda 4. Esta ecuacion describe exactamente el comportamiento real de los
emisores, tal como se demostro experimentalmente. La ecuacion de Planck es:

Ci
P 1
e

Integrando tendremos la energia total irradiada a cualquier longitud de onda para una temperatura determi-
nada:

|, =

0 5 1
X = — tenemos:
Haciendo 2
AT
[N 47X 1
= T
4 3 0 e* o '
- S X [_,+ + g+ —te + —ge ... [OX
Y, desarrollando en serie exl 1: E = ©14 T4+ 111?1\
C, % % o %exs eee%) ]
T e e e e e
E= 4T4|+ XdX+ + 2x dX++ 3x dX++ Ax dX++OeSX dX+ |

C, 0o 0 0 0
Truncando esta serie a cuatro términos significativos (los restantes son despreciables) y valorando cada
uno, tenemos:

Por ultimo, evaluando constantes resulta:

E=0oT (17-2)
Esta es la ecuacion de Stefan-Boltzmann que se usa en la mayoria de los calculos de radiacion. Los valo-
res mas habituales de o son:

0=4.92-10° KcallCK' m°) ¢ =0.173-10"° Btu/(°R" pie?)

E= @14 T'-6.44

17.8_Calculo préctico de transmision de energia por radiaciéon entre superficies
Se estudiara el célculo de la energia intercambiada en forma de calor por radiacion entre dos superficies a
temperaturas uniformes vy distintas T1 y T2 respectivamente. Los célculos de transferencia de calor en inge-
nieria normalmente se basan en las siguientes suposiciones.

# El medio no es absorbente. El medio no absorbente perfecto es el vacio, pero el aire puro seco sin
particulas en suspension puede considerarse no absorbente sin cometer un error importante.
Las fronteras del sistema y el sistema mismo pueden subdividirse en una cantidad finita de superfi-
cies isotérmicas.
Las superficies en cuestién son cuerpos grises emisores, absorbedores y reflectores a la vez.
La radiacion emitida y la reflejada que abandona cualquier superficie tienen direcciones difusas.
La emisién, absorcion o reflexién de energia en una superficie es uniforme en toda la superficie.

AN
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El andlisis se simplifica considerablemente si se agrupan todas las superficies de a pares. Entonces se
pueden distinguir dos casos en el analisis de situaciones practicas en problemas de ingenieria. El primero
engloba todas las disposiciones geométricas que producen como consecuencia que toda la energia emitida
por una superficie sea completamente interceptada por la otra. El segundo engloba todas las situaciones en
las que una superficie emite energia pero la otra no la intercepta totalmente.

Caso 1

La superficie 2 intercepta toda la radiacion emitida por la superficie 1. Por ejemplo la superficie 2 esta ence-
rrada por la superficie 1, o la superficie 2 es plana y la superficie 1 se extiende tanto como la 2. La cantidad
neta de calor intercambiada por radiacion entre las dos superficies es:

Q' = ‘% Tzl1 T24) A Fe (17-3)

Donde: Q = calor intercambiado desde la superficie mas célida hacia la mas fria, expresado en Kcal/hora o

unidades similares.

o = constante de Stefan-Boltzmann, unidades compatibles.)

A1 = &rea de la superficie 1, unidades compatibles.

Fe = factor de emisividad que corrige el comportamiento de una superficie supuesta negra y la lle-
va a la situacion real. Viene dado por la tabla siguiente. (Adimensional).

Sub
caso Tipo de superficie Fe

1 Lasuperficie leslamenor de dos

cilindros concéntricos de radios 1
Likdajr
1 {& R
r; y r, y delongitud infinita.
2 La superficie 1 es la mas pequeia de
dos esferas 1
1 _i_h[l 1

concéntricas de radiosr; y r,.
3 La superficie 1 es uno de un

1
ar de planos
p Y T 1
—+— 1
e &
paralelos infinitos.
4 La superficie 1 tiene cualquier
formayes e
pequefia comparada con la sup erficie 2.
5 La superficie 1 tiene cualquier
formay es 1
1 1
—+— 1
e &
casi del tamafo de la sup erficie 2.
6 Subcaso intermedioentre 4y5. e > F. > T 11
—pe L
e &

TABLA 1
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Ejemplo 17.1 Célculo de la pérdida de calor por radiacidn.

Calcular las pérdidas de calor por radiaciéon de una tuberia de hierro desnudo, con un didmetro externo no-
minal de 3 pulgadas, hacia las paredes de una habitaciéon cuya temperatura es de 70 °F. La tuberia esta
oxidada y su temperatura es 300 °F. Observacion: en este calculo no tenemos en cuenta la pérdida por
conveccion, pero esta también es importante. Suponemos que el aire se encuentra estancado.

Solucién

Dado que la superficie tubular esta totalmente rodeada por el recinto nos encontramos en el caso 1, y por
ser pequefia con respecto al mismo se trata del subcaso 4. Por lo tanto Fe = e1.

En una tabla de diametros externos reales encontramos que el diametro externo de un tubo de 3" es 3.5".
En una tabla de emisividades encontramos e1 = 0.94.

4 4 4 4
Q = ((Tl T} )A1 F. =0.173- 10 8[(300+460) (70 -+ 460) ]o.94

r-35 TU

=1.92 B
12 hr pie

Esta es la pérdida de calor por radiacién por pie de longitud de tubo.

Caso 2

La superficie 2 intercepta solo parte de la radiacién emitida por la superficie 1. Es decir, la superficie 2 no
envuelve por completo a la superficie 1 o la superficie 1 es plana y la superficie 2 no alcanza a cubirirla.

En este caso es preciso corregir la ecuacion por medio de un factor angular que toma en cuenta la posicion
relativa y forma de ambas superficies, Fa.

La cantidad neta de calor intercambiada por radiacion entre las dos superficies es:

o =0g g(T* T,)AF, (17-4)
Donde: g, €1, e2 y A1 tienen el mismo significado que antes.

Fa = factor de emisividad que corrige por las posiciones y formas de las superficies. (Adimensional). Viene
dado por la siguiente gréfica.
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lado menor o dtamelro
aistarcia entre plaias

Radiacién entre planos paralelos: 1-2-3-4, radiacién directa;

5-6-7-8, espacio encerrado por paredes refractarias; 1-5, discos;

3-7, rectingulos; 2-6, Cuadrados; 4-8, rectdngulos alargados.
La ecuacion (17-4) no es exacta, pero permite obtener resultados satisfactorios cuando e1 y e2 son mayores
o iguales que 0.8.
Cbmo usar esta figura.
La figura trata el caso de planos paralelos; un grupo de curvas (curvas 1, 2, 3 y 4) se refiere a superficies no
limitadas por paredes.
El otro grupo se usa para superficies limitadas por paredes no conductoras pero re irradiadoras (curvas 5, 6,
7 y 8) como en el caso de un horno con paredes refractarias, con reflexion total.
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Ejemplo 17.2 Calculo de |la pérdida de calor por radiaciéon en un horno revestido con refractario.

Un horno tiene en una de sus paredes una ventana cuadrada de 3" de lado. El espesor de la pared es de 6"
y la temperatura en el interior del horno es 2200 °F. En el exterior reina la temperatura atmosférica de 70
°F. Calcular la pérdida de calor por radiacion.

Solucién

Toda la radiacién que pasa por la ventana debe pasar por dos planos imaginarios, uno que abarca el lado
interno (a 2200 °F) y el otro que pasa por el lado externo, a 70 °F. Cada plano tiene 3" de lado, estan sepa-
rados 6" entre si y son paralelos. Como la radiacion atraviesa los planos, son cuerpos negros con e = 1. Es-
tamos por lo tanto en el caso 2. Usando el gréafico anterior, curva 6, tenemos Fa = 0.37.

Q =oe; ez(Tf‘ Tz“)Al F, —0.173-10 8[(2200+460)4 (70+460) ‘-‘}-1-0.37 3-3 _
12-12

- BTU
= 2000 hora

La figura siguiente sirve para el caso de rectangulos perpendiculares entre si. La dimension y es la longitud
del lado menor del rectangulo en cuya area se basa la ecuacién, o sea del rectangulo 1. Z es la longitud del
lado del rectangulo 2, x es la longitud del lado comdn.
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Ejemplo 17.3 Célculo de la pérdida de calor por radiacién en un horno eléctrico tipo mufla.

Se tiene un horno prismatico tipo mufla, de 6 pies de ancho, 12 de profundidad y 6 de alto calentado en el
piso con resistencias eléctricas. ¢Qué fraccion de la radiacion emitida por el piso da en las paredes latera-
les y en el techo?.

Solucién

Vamos a suponer que el horno esta en estado estable o sea que la temperatura permanece estacionaria
con el tiempo. Esta claro que por ser el horno un prisma, las paredes son perpendiculares entre si, por lo
tanto usaremos la figura anterior. Para cada una de las paredes de 6-12 tenemos:

e
—
p—

]

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambio de Calor por Radiacién 651

y_8 _,¢ Z_5 o5®F, -024
X 12 x 12

En cada pared de 6-6 tenemos:

y_ 1z, 2.8 1®F -012

X 6 x 6

Por lo tanto, las cuatro paredes reciben la proporcion: 2(0.24 + 0.12) = 0.72, es decir el 72% de la radiacion
emitida por el piso.

El caso del techo es un caso de planos finitos paralelos, o sea dos rectangulos encerrados por paredes cir-
cundantes. Usamos la primer figura, curva 3 porque se trata de un rectangulo con una relacién de lados 1:2.
Tenemos que el lado menor vale 6, y la distancia es de 6, por lo tanto Fa = 0.28. Usamos la curva 3 porque
nos interesa la radiacion directa, no la re irradiada. Es obvio que la suma de lo que reciben las paredes y el
techo tiene que dar 100%.

Usando la curva 7 obtenemos Fa = 0.61 que es lo que recibe el techo en forma directa mas lo que recibe de
rebote de las paredes, de modo que mas de la mitad de la radiacion emitida desde el piso va a parar al te-
cho. De ahi que las bandejas deben estar lo mas altas que sea posible, no por razones de aprovechamiento
de conveccion natural sino por efecto de radiacion pura.

17.9 Radiacidén entre superficies reales vy filas de tubos

El tratamiento se complica considerablemente cuando las superficies tienen una geometria complicada. Es
el caso de la irradiacion hacia filas de tubos apoyados o en las cercanias de la pared del horno. La situacion
en este caso es muy complicada porque la hilera de tubos recibe radiacion tanto desde el centro del horno
como desde el refractario que se encuentra a sus espaldas. Con frecuencia se encuentra mas de una hilera
de tubos, de modo que estas se estorban mutuamente ya que cada hilera proyecta una sombra sobre la
otra, tanto respecto de la radiacion principal proveniente del centro del horno como de la radiacién secunda-
ria emitida o reflejada por el refractario. Este caso es muy frecuente en la practica. Ha sido estudiado y se
ha publicado una gréfica que permite calcular la energia intercambiada entre una o dos filas de tubos ubi-
cados contra la pared refractaria y un plano ideal paralelo a ellos y ubicado inmediatamente debajo. Pode-
mos ver esa grafica a continuacion.

|  El concepto basico consiste en obtener la emisividad
% del plano virtual paralelo a los tubos, que emite la
I* m.lam -P? 0000 misma radiaciéon que estos hacia el objetivo. El coefi-
2% hileraf = O o ©| ciente « de la grafica se reemplaza en la férmula si-
,4 "4 guiente.
10 () r\ 2 0 1
~ p/a/m radiante = (17-5)
081 o 1L ae AL
' 5} NN a (S Ag ()
06 “J4) T '<.\\ 1 | |
4 Z? R Donde: A1 y A2 son las areas eficaces del plano radian-
a s te y de los tubos respectivamente. El coeficiente @ re-
i O B [~ presenta la emisividad del plano virtual.
04 - T — ) )
7 2) T "1':<-~.\';;-.._, El célculo del flujo de calor se hace mediante la ecua-
. b T cion siguiente.
/ e B e XY ~ -
92 .‘/47/} ===4=4 Q :0(1;4 T{‘)AlCD (17-6)
0, [ Ejemplo 17.4 Célculo de un horno eléctrico prisma-
) R F A & F .
alstanca erire ceriros En un horno eléctrico de seccion rectangular el calen-

a4 amerro ael Ma tamiento se realiza con barras de 1.5 cm. de didmetro
y 2 m. de longitud dispuestas paralelamente, a 5 cm.

de distancia entre centros, en un plano horizontal justo
debajo de la béveda. Las dimensiones de la solera son
2m - 1m, y sobre ella esta dispuesta la carga, cuyo
plano superior queda a 0.50 m. debajo de las resisten-
cias. Hallar la potencia eléctrica consumida en el horno
para mantener las resistencias a 1100 °C cuando la
carga esta a 800 °C. Las emisividades de la carga y las resistencias son 0.9 y 0.6 respectivamente.

Radiacién de un plano sobre una o dos
hileras de tubos: 1) directa a la segunda
hilera; 2) total a la segunda hilera;
3) directa a la primera hilera; 4) total a
la primera hilera; 5) total a la hilera
inica; 6) total a dos hileras (sums).
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Solucién

Para hallar el intervalo de calor entre las resistencias y la carga consideramos dos etapas:

a) radiacioén entre las resistencias y un plano virtual inmediatamente inferior.

b) radiacion entre el plano virtual y la superficie de la carga.

a) La radiacion entre las resistencias y el plano virtual de area igual a la del plano superior de la carga es la
suma de la radiacion directa mas la reflejada por la boveda.

Entonces el cociente de la distancia entre centros sobre el diametro da: 5/1.5 = 3.33 y a = 0.67 (curva 5).

El cociente de superficies es: A1/A2 = 5/z/1.5 = 1.061. e1 = 1 porque es un plano ideal. Obtenemos aplicando
la ecuacién (17-5):

o : _ ! - 0.29

1,01 4, ALl INERRAETE
o E(Q 1}' szTz 1}' 0.67 &0.45 1]%3.@61( 1]

En definitiva el plano virtual se puede suponer equivalente a una superficie real, cuya emisividad es e =
0.29, que estuviese a la temperatura de las resistencias.

b) Hallamos ahora la radiacién entre dos superficies planas rectangulares de dimensiones 2m-1m situadas
a 0.5 m. de distancia en un espacio encerrado por superficies refractarias. El factor de geometria de las
curvas para planos paralelos es 0.74. Al aplicar nuevamente la ecuacién (17-5) obtenemos:

o 1 _ 1 ~0.26

i+h(1_ 1j|+A1H1_ 1j| i*l_ 1}+1L[1_ 1]

o leg ) P {® | 074 {029 J0.9

El flujo de calor hacia la carga sera:

Q- qfo T24)Al ®=492-10 8 (13734 1073 4)2 0.6 — 56440 Kcal
hr

17.10 Intercambio de energia por radiaciéon cuando interviene un medio gaseoso

El problema del cémputo del intercambio de energia en este caso es de naturaleza muy compleja. Es preci-
so realizar ciertas idealizaciones y aproximaciones que permitan mantenerlo dentro de limites manejables.
Estas consisten principalmente en considerar al medio como no emisor y no absorbente, como lo veniamos
haciendo hasta ahora, para luego corregir los resultados obtenidos mediante correlaciones empiricas.

La cuestién tiene particular importancia en el estudio de la combustion y el disefio y la operacion de hornos
a gas o cualquier otro combustible que no produzca particulas incandescentes en la masa de gases produc-
to de la combustion. En este caso el medio ya no es aire sino una masa gaseosa en combustién por lo que
hay que tomar en cuenta la emisividad y absortividad de esta masa.

Los gases biatomicos como el Oz, N2, etc. tienen emisividades muy bajas que normalmente se pueden des-
preciar. El H20 y el CO2 en cambio tienen emisividades importantes y cuando estan presentes en cantida-
des apreciables se deben tener en cuenta. El monoéxido de carbono tiene una emisividad intermedia, pero
en general un horno bien disefiado y operado tiene exceso de aire y sblo esta presente en muy pequenas
cantidades, por lo que no se lo suele considerar.

La radiacion total de una masa de gas depende de su temperatura y de la cantidad de moléculas radiantes
presentes. El volumen de gas y la concentracion de moléculas radiantes es una medida de la radiacion a
una temperatura dada porque su producto da como resultado la cantidad de moléculas presentes. Téngase
en cuenta que en este apartado consideramos que el medio gaseoso esta libre de particulas. El caso de la
emisién de masas que contienen particulas, que llamaremos “llamas”, se trata en el apartado 17.13.

En lugar de la concentracion se usa la presion parcial del gas que esta relacionada con ella a través de la
ley de las presiones parciales de Dalton. En efecto, de la ecuacion (2-54’) del capitulo 2 es:

P=xP
xi €s una forma de expresar la concentracién. Se puede obtener xi de un analisis volumétrico del gas, ya

gue sabemos que es igual a la cantidad del componente i en tantos por uno en volumen. En lugar del volu-
men se usa la longitud atravesada media L, que es facil de medir. La emisividad del medio gaseoso es fun-

cién del producto (Pi-L). En la tabla siguiente hallamos L para distintas configuraciones geométricas.
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L en metros (te6rico) L para valores usuales de

(Pi-L) segln la préctica.
0.60-Diametro

Cilindro infinito
radiacion normal al
eje 1-Diametro
normal a la base
" Cilindro normal
(altura = Diametro)
radiacion normal al
eje 2/3-Diametro
normal a la base
© Semicilindro infi-
nito
radiacion desde o
hacia el plano que
pasa por el eje

0.90-Diametro

0.90-Diametro

0.60-Diametro
0.77 - Diametro

1.26-radio

2-Distancia entre
placas

Espacio entre dos
placas paralelas

' Paralelepipedo 1-2-6
(prisma 1-2-6)
radiacion normal a

lacara2-6 1.18-arista menor
radiacion normal a
lacaral-6 1.24-arista menor
radiacion normal a
lacaral-2 1.11- arista menor

radiaciéon normal a
| __todas las caras

Espacio externo a un

haz de tubos

Do = diam. tubo

(DET = distancia
entre tubos)
agrupados en
triangulo con

1.20-arista menor

1.8-Distancia entre
placas

1.06 - arista menor

DET = Do 3.4-DET 2.80-DET
agrupados en

triangulo con

DET = 2-Do 4.45-DET 3.80-DET
agrupados en

cuadro con

DET = Do 4.45-DET 3.50-DET

TABLA 2

En el caso de hornos tenemos los siguientes valores:
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HORNOS RECTANGULARES
Longitud - ancho - alto L (metros)

1-1-1 a 1-1-3

25 3
1-2-1 a 1-2-4 3\/volumen del horno (m )

1-1-4 a 1-1-w 1.0-arista menor

1-2-5 a 1-2-8 1.3-arista menor

1-3-3 a 1-w-w 1.8-arista menor
HORNOS CILINDRICOS

altura igual al diametro 0.6666 - diametro

altura desde 2 diametros a o 1.0-diametro

HACES DE TUBOS
Espacio exterior a haces de tubos, cual-

quier espaciado y disposicion de los tubos 0.122-P:t-0.173-Do
Do = diametro de tubo P: = espaciado de tubos
TABLA 3
Existen muchas formas no tabuladas. Para estos casos se admite como aproximacion valida la siguiente:
\% \
34—<L<4—
S S

Donde: V = volumen del recinto; S = superficie expuesta del recinto.
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17.11 Emisividad de masas gaseosas
La emisividad de las masas gaseosas a elevada temperatura se puede obtener en las figuras siguientes. La
primera corresponde al COz2, la segunda al vapor de agua y la tercera a la correccion para el vapor de agua.
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Emisividad del diéxido de carbon

Ejemplo 17.5 Célculo de la emisividad en un medio absorbente.

Determinar la emisividad en un medio donde la presién parcial del COz es 0.6 atm. para un cilindro muy lar-
go de 2 m. de diametro sobre cuya base incide la radiacién a 900 °C.

Solucién

L=200cm ® L-Pco2=200-0.6=12cm-atm.

En la figura hallamos para 900 °C: e = 0.12.

La siguiente figura permite obtener la emisividad del vapor de agua.
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Emisividad del vapor de agua €y,

Célculo de la emisividad del vapor de agua

El célculo de la emisividad del vapor de agua no es tan simple porque la misma varia algo con su presion
parcial Pw.

Se multiplica el valor de e obtenido de la figura anterior por el coeficiente de correccién B obtenido de la figu-
ra de la pagina siguiente.

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambio de Calor por Radiacién 657

16 I

A Presion total M
15 Po=latm n‘\'Jt ///
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i Z=
,0 pﬂzo

0 W 41 43 0+ g5 45 47 48 43 10

Coeficiente de correccion f para la presion parcial del vapor
de agua
Notese que se han cambiado las unidades del producto L-P ya que en la figura anterior se expresa en
cm-atm mientras que en esta figura se expresa en m-atm.

Ejemplo 17.6 Célculo de la emisividad en un medio absorbente.

Con los mismos datos del ejemplo anterior determinar la emisividad del vapor de agua.

Solucién

La emisividad sin corregir es e = 0.13. El valor del factor de correccion p es 1.22. Por lo tanto e = 0.13-1.22
=0.16.

Calculo de la emisividad de mezclas de vapor de agua y anhidrido carbdénico

Para mezclas de vapor de agua y anhidrido carbénico el problema es un poco mas complejo por interaccio-
nes a nivel molecular. El célculo se realiza sumando ambas emisividades y restando una correccion As que
se obtiene de la figura siguiente, donde esta permitido interpolar linealmente para temperaturas interme-
dias.

i 350°C 900°C v
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Ejemplo 17.7 Célculo de la emisividad en un medio absorbente.

Tenemos un horno rectangular de dimensiones 1.5-1.5-10.5 (en metros) a 900 °C, siendo las presiones

parciales del CO2 y del vapor de agua 0.11 atm. y 0.25 atm. respectivamente. En la tabla 3 correspondiente

a hornos rectangulares obtenemos para una relacion de lados 1-1-7 que L = 1-arista menor = 1.5 m.

Para el vapor de agua:

Pw-L = 0.25-150 = 37.5 ® e =0.225. El valor de la correccion es 1.12 por lo que la emisividad del vapor
de agua es 0.225-1.12 = 0.252

Para el anhidrido carbénico:

Pc-L=0.11-150=16.5 ® e=0.125

Para la mezcla:
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P, 025
P +P, 011+0.25
De la figura anterior tenemos A¢ = 0.045 ® e =0.252 +0.125 - 0.045 = 0.332.

0.375+0.165=0.54 y =0.695

El método de calculo que hemos explicado parte de suponer que las temperaturas del gas y la superficie
son iguales, pero esto no es lo mas frecuente. Si las temperaturas del gas y la superficie no son iguales, es
preciso imponer ciertas correcciones.

1) Sila temperatura de la superficie es_mayor que la del gas, la absortividad de la masa gaseosa se

Te
obtiene tomando Pi-L- T—b en lugar de Pi-L en la grafica correspondiente, y el valor de absortividad
G

0.65 0.45

LT

J T

asi obtenido se debe multiplicar por u T_S para el anhidrido carbénico y por (

G G

vapor de agua. Te y Ts son las temperaturas de la masa gaseosa y de la superficie.
La ecuacion que rige el intercambio de calor por radiacion cuando Ts > Tc es la siguiente.
Q=4e T’ aJ.’|AF (17-7)
Donde:
o tiene el mismo significado que antes.
A es el area eficaz.
F es el factor de emisividad que se obtiene de la tabla 2 o0 3.
ec es la emisividad del gas 0 mezcla gaseosa computada a Te.
ac es la absortividad del gas o mezcla gaseosa computada a Ts. (En la practica se puede
reemplazar por la emisividad del gas 0 mezcla gaseosa computada a Ts).

2) Cuando Te = Ts la absortividad se puede considerar igual a la emisividad calculada a Ts con poco

error ya que la absorcién es poco importante frente a la emision.
Pueden citarse también las ecuaciones de Hottel y de Eckert para hornos.

Para el COz:

_ Ly T 7 35 35
A oo LTIl = (T
{ A)|coz 1100/ J 100

Para el vapor de agua:
o ) e V]
J A 20 |§ 100 ) J 100

De ellas deducimos que la transmisién de calor por radiacién adquiere notable importancia para temperatu-
ras por encima de 600 °C y supera normalmente a la transmision debida a conveccion y conduccion por el
gas.

=15.8 . PHZO 0.8 ; LO.G

17.12 Transmisién de calor por radiaciéon y conveccion combinadas

Si consideramos temperaturas de operacion bajas, el efecto de la radiacion es despreciable y predomina la
transmision de calor por conveccion. A temperaturas altas, en cambio, predomina la radiacion y la convec-
cién contribuye muy poco. A temperaturas intermedias ambas contribuyen en cantidades significativas v el
calculo se realiza como sigue. La porcién del calor intercambiado por conveccion se calcula en base a la
ecuacion (15-1) del capitulo 15.

Qc = hc A<[s tg )

Q, se calcula por la ecuacion (17-4), (17-6) o (17-7).

Es costumbre expresar el calor total mediante la ecuacion:

Qc = hR A@s tp ) (17'8)

Donde: hc es el coeficiente de conveccion.
hr es el coeficiente combinado de conveccion y radiacion.
ts es la temperatura de una superficie.
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ty es la temperatura de gas.

tp es la temperatura de pared.
Encontramos los valores de hr en la siguiente grafica. Esta ha sido confeccionada asumiendo que la emisi-
vidad de la superficie es = 1.

1000 |
900 -
e temperatirg de ld = —
00 otra suyperiicee,C = .

600 — g P
500 ifT” e

o =
400 500,

300

R

&)
L\

X
AN
N

200

%

AR\
NN

=
=
/
/
f
o7

A\ AV

100

e

BIMENRANANRAY

ARRRR

0., ”a//ﬂz'b' 06‘
S

&
A
ANANHAARRRRRTRNN

Dk
NWANNN
N

| IN—=
o P

TAMRATRY

~aedS

0 100 200 300 400 500 600 700 800 9001000 1190 1200 [300 KX 1500
lemperalura at una superfice, °C

Si tenemos dudas sobre la conveniencia de usar conveccion o radiacion o ambas para calcular, es conve-
niente usar ambas en una primera aproximacion. Esta nos servira para ajustar mas nuestros estimados ini-
ciales, que posteriormente nos permitiran determinar el grado de influencia de cada forma de intercambio
CoN mayor precision.

17.13 Radiacién de llamas

Las llamas emiten en funcion del tamafio de las particulas de carbén incandescente que tienen en suspen-
sion. Asi por ejemplo las llamas de carbén pulverizado tienen un tamafio promedio de 30u (0.03 mm) y las
de hidrocarburos liquidos livianos son de 0.3u (0.0003 mm). Cuanto mayor sea el tamafio de las particulas
tanto mayor sera la emisividad de la llama. La ecuacion que rige el fendmeno de intercambio de calor por
radiacion desde llamas es:

. 4 4
Q=08 esz(TF Ts )A (17-9)
Donde: ¢ tiene el mismo significado que antes. A es el area de la superficie ideal que contiene el 90% de la
llama. Tr es la temperatura absoluta de la llama. Ts es la temperatura absoluta de la superficie. er es
la emisividad de la llama. €'s es la emisividad virtual de la superficie.

La emisividad de la llama es una funcion del producto K-L y de la temperatura de llama Tr, siendo K una
funcion de la concentracion y el tamafio de las particulas incandescentes, y L el espesor de la llama.
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Tanto K como L son extremadamente dificiles de medir, y varian enormemente con las condiciones de ope-
racion. Lo que se puede hacer con relativa facilidad es medir la opacidad de la llama, que es dependiente
del producto K-L. La opacidad de la llama se mide en funcién de la diferencia de temperaturas aparentes
de llama medidas con pirémetro optico a diferentes longitudes de onda.
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Como el coeficiente de absortividad, intimamente ligado a la opacidad, varia con la longitud de onda, siendo

mayor la emisividad cuanto menor sea la longitud de onda, la medida de temperatura con pirémetro éptico
usando filtro verde sera mayor que la medida usando filtro rojo. Este tipo de medidas requiere una gran ex-

periencia y mucha practica, ya que son subjetivas en gran medida. Por medio de la temperatura medida con
filtro rojo (1 = 555 my) y la medida con filtro verde (4 = 660 mp) se determina A = Tv — Tr. La medida de tem-

peratura se debe hacer con el pirémetro apuntando a una superficie fria, preferentemente una ventana o
mirilla, y_nunca a una superficie refractaria caliente, a la carga ni a una superficie emisora. La temperatura
real T del recinto no necesita medirse porque se puede obtener en funcion de Try Tv. El corrector A se pue-

de obtener de la siguiente gréafica, que también permite obtener T. El valor de K-L se debera multiplicar por
un factor de forma que viene dado en la tabla 2 o 3, obteniendo asi (K- L)med. El valor de (K-L)med y la tempe-

ratura real T permiten obtener la emisividad total de la llama en la figura siguiente.
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Ejemplo 17.8 Célculo de la emisividad en un medio emisor.

Se desea calcular el calor obtenido de la llama en un horno pequefio que se esta usando como modelo pa-
ra construir uno a escala industrial con dimensiones cuatro veces mayores, y que operara en las mismas
condiciones. Las medidas realizadas fueron: Tv = 1825 °K, Tr = 1795 °K, T (paredes) = 1750 °K, e's = 0.95 es
la emisividad maxima de las paredes. ¢ Cuél seré la cantidad de calor cedida por m de superficie de llama
hacia las paredes del horno grande?.

Solucion

Tv—Tr=1825-1795=30 ® T=1875°KyK-L=0.54

En la tabla 2 para superficies paralelas de gran area y para valores practicos de P-L tenemos un factor de
multiplicacion de 1.8.

(K-L)med =K-L-1.8=0.54-1.8 =0.97.

En la dltima figura obtenemos para (K-L)med = 0.97 que er = 0.416.

Esta seria la emisividad de llama del modelo.

Pero en el horno grande las dimensiones son cuatro veces mayores, y si suponemos que también lo sera el
espesor medio de la llama, la opacidad resulta ser (K-L)med = 4-0.97 = 3.88. Por ello en la figura anterior ob-
tenemos para el horno grande que er = 0.83.

De la ecuacion (17-9):

Kcal

. 4 4
Q =oer els( e Ts )A ~492-10 ° -083-0950875 1750* )-116000 -
m* hr
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CAPITULO 18
INTERCAMBIADORES DE CALOR

18.1 Introduccion. Conceptos fundamentales

Un intercambiador de calor se puede describir de un modo muy elemental como un equipo en el que dos
corrientes a distintas temperaturas fluyen sin mezclarse con el objeto de enfriar una de ellas o calentar la
otra 0 ambas cosas a la vez.

Un esquema de intercambiador de calor sumamente primitivo puede ser el siguiente.

Gy Iz
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”~ £ //
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TI Buado
calido
t1 y t2 = temperaturas de entrada y salida del fluido frio.
T1y T2 = temperaturas de entrada y salida del fluido célido.

18.1.1 Disposiciones de las corrientes

En el esquema anterior tenemos una situacion que se ha dado en llamar “contracorriente” o “corrientes
opuestas”. En cambio si ambas corrientes tienen el mismo sentido se trata de “corrientes paralelas” o “equi-
corrientes”.

/¥
: CONTRACORRIENTE CORRIENTES PARALELAS
También se presenta una situacion en la que ambas corrientes se cruzan en angulo recto. En ese caso se
habla de “corrientes cruzadas”. Esta disposicion se da con mayor frecuencia en el intercambio de calor de
gases con liquidos, como vemos a continuacion.

Liquido
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18.1.2 Diferencia media logaritmica de temperatura

Analicemos la diferencia operativa de temperatura en un intercambiador en el que hay una disposicién en
contracorriente pura.

Cuando se grafica la temperatura en funcion de la longitud del intercambiador se pueden dar dos situacio-
nes tipicas. En la primera ambas temperaturas, t (la temperatura del fluido frio) y T (temperatura del fluido
calido) varian simultdneamente; t lo hace creciendo desde t: hasta t2 y T disminuyendo desde T: hasta To.
Esta situacion es la que describe el intercambio de calor sin cambio de fase de ninguna de las dos corrien-
tes. La figura de la izquierda ilustra este caso, en tanto que a la derecha observamos la figura que repre-
senta la disposicién de corrientes paralelas.

" \\ :
t, 5 E 7,
2

{ /

4]
. AT 4 AT
ATA AT A 7.[} .\ s
B

A L B A L B
Contracorriente Corrientes paralelas
En la otra situaciéon que se puede dar en contracorriente uno de los dos fluidos experimenta un cambio de
fase y su temperatura permanece constante durante todo el proceso o en una porcion del mismo. La si-
guiente figura ilustra el caso de vapor de agua que se condensa intercambiando calor con agua que se ca-
lienta desde la temperatura ta1 hasta taz en tanto que la temperatura del vapor permanece constante.

7

7,

T. 2

v
vl

La2

Direccion del flujo
—
En cualquiera de los dos casos, la variacién de una o ambas temperaturas puede ser lineal, pero lo habitual
es que no lo sea. En cualquier segmento de longitud “dx” del intercambiador situado a una distancia x del
origen se verifica que (despreciando pérdidas y suponiendo que el coeficiente global de intercambio de ca-
lor “U” sea constante) la cantidad de calor intercambiada es:

0Q = U(T —t)a dx 0}
Donde “a” es la superficie por unidad de longitud, es decir que: a dx = dA.
Ademés: 0Q=WCdT =wcdt

W y w son los caudales masicos del fluido calido y frio respectivamente, y C y ¢ son sus respectivos calores
especificos.

Realizando una integracién de la segunda ecuacién desde x = 0 hasta x = L tenemos:
L

L
_  wedt®WC(T T,)=weft t,Y®T=T,+ V¢ ¢ t
pwedr= (T T)=weft t) 2+t b)

Sustituyendo T en (1) tenemos:
0Q:WCG[=U|HI2 + Wc (t tl) t\\‘adL
{ WC )
Reordenando la anterior igualdad de modo que todos los términos que contienen “t” queden de un lado y
los que contienen “L” queden del otro tenemos:
Ua dt “Ua - d
= ® 'I' —dL = -|-
wce wce ch )t > WC o T+ t + 17Tt

21 —— ——

wC {wc
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Integrando:
T, » welgwe 1,
Ua { wcCc )
—WG Ty Ll 1\|t1
In we |
wcC WC WC E wC
wWC
T
wWC —
Esta expresion se simplifi
caa:
Ua 1 2
== _ In tz tl
wc wce T, t - -
1 T % |
WC _2
Operando un poco finalmente se deduce que: it J
L)
Q=UA
J In |
tz = Tl tz tz = Tl tl
Donde: t,=T, 4 =T, &
contracorriente equicorriente

El término entre paréntesis se suele llamar diferencia media logaritmica de temperatura y se abrevia MLDT.
Esta expresion es la misma para flujo paralelo y en contracorriente. Mostraremos que el mas eficaz es el
gue presenta mayor diferencia de temperatura MLDT para las mismas condiciones.

¢ Flujo Paralelo o Contracorriente?

El flujo en contracorriente es mas efectivo que el flujo en corrientes paralelas a igualdad de todos los otros
factores. Veamos un caso concreto.

Ejemplo 18.1 Célculo de la diferencia media logaritmica de temperatura.
Calcular la MLDT para las siguientes condiciones: temperatura de entrada del fluido calido: T: = 300; tempe-
ratura de salida del fluido calido: T2 = 200; temperatura de entrada del fluido frio: t1 = 100; temperatura de
salida del fluido frio: t2 = 150. At
., 2
Solucion _-
a) Equicorrientes.
Atz =T1—t1 = 300 — 100 = 200
At1 =T2—12=200- 150 =50

A, Ay 200 50

MLDT = =108
200
A Ay 50
b) Contracorrientes.
Atz =T1—t2=300-150 =150
At1=T2—1t1=200-100 =100
At At
MLDT = 224t 150 100 _ 4,54
150
Ay 100

Al ser mayor la fuerza impulsora, contracorrientes se debe preferir siempre.

18.2 Clases de intercambiadores

El intercambiador de calor es uno de los equipos industriales méas frecuentes. Practicamente no existe in-
dustria en la que no se encuentre un intercambiador de calor, debido a que la operacién de enfriamiento o
calentamiento es inherente a todo proceso que maneje energia en cualquiera de sus formas.

Existe mucha variacién de disefios en los equipos de intercambio de calor. En ciertas ramas de la industria




se han desarrollado intercambiadores muy especializados para ciertas aplicaciones puntuales. Tratar todos
los tipos seria imposible, por la cantidad y variedad de ellos que se puede encontrar.
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En forma muy general, podemos clasificarlos segun el tipo de superficie en:

Serpentines sumergidos

De doble tubo

Intercambiadores con tubos

De coraza y haz de tubos

Enfriadores de cascada
(trombones)

Recipientes encamisados

INTERCAMBIADORES Intercambiadores de superficies planas

Intercambiadores placa

Intercambiadores compactos

Intercambiadores con tubos lisos rectos

Los intercambiadores de tubos lisos rectos son los mas abundantes. La causa de su generalizacion es su
mayor flexibilidad. Pueden ser de doble tubo o de haz de tubos y coraza. Mas adelante se describen con
mayor detalle.

Intercambiadores de serpentines sumergidos

Los intercambiadores de serpentin se usan en casos en que no hay tiempo o dinero para adquirir un equipo
comercial, ya que son faciles de construir en un taller. Al ser facilmente removibles y transportables se usan
mucho para instalaciones provisorias. El rendimiento del intercambio es bueno y son faciles de limpiar exte-
riormente. La limpieza interior generalmente no es problema, ya que la aplicacién mas frecuente es para ca-
lentamiento, generalmente con vapor. El vapor no ensucia, pero es bastante corrosivo.

Intercambiadores con superficies extendidas

Después de los intercambiadores de tubos lisos rectos son los mas frecuentes. Existen muchos medios pa-
ra aumentar la superficie de intercambio; el usado mas a menudo son las aletas. Estas pueden ser trans-
versales o longitudinales, segun que el plano de las aletas sea normal al eje central del tubo o pase por el
mismo.

Intercambiadores placa

Un intercambiador placa consiste en una sucesion de laminas de metal armadas en un bastidor y conecta-
das de modo que entre la primera y la segunda circule un fluido, entre la segunda y la tercera otro, y asi su-
cesivamente. Se trata de equipos muy faciles de desarmar para su limpieza. En la disposicién mas simple
hay s6lo dos corrientes circulando, y su célculo es relativamente sencillo. El célculo se puede encontrar en
el libro de Cao.

Intercambiadores compactos

Los intercambiadores compactos han sido desarrollados para servicios muy especificos y no son habitua-
les. Existen muchisimos disefios distintos, para los que no hay ninguna metodologia general. Cada fabri-
cante tiene sus disefios y métodos de calculo propios. Para imaginar un intercambiador compacto supon-
gamos tener una corriente de gas a elevada temperatura (> 1000 °C) que se desea intercambie calor con
aire a temperatura normal. El espacio es sumamente escaso, por lo que se compra un intercambiador cons-
truido horadando orificios en un cubo de grafito. Los orificios (tubos en realidad, practicados en la masa de
grafito) corren entre dos caras opuestas de modo que existe la posibilidad de agregar una tercera corriente.
El calculo de este intercambiador es relativamente simple. Otras geometrias mas complejas requieren mé-
todos de calculo muy elaborados.

Chaguetas

Se denomina chaqueta al doble fondo o encamisado de un recipiente. El propdsito de este equipo general-
mente es calentar el contenido del recipiente. Son bastante menos eficientes que los serpentines, tienen
mayor costo inicial y resultan bastante dificiles de limpiar mecénicamente porque el acceso al interior de la
camisa es complicado. En comparacion con los serpentines, las camisas son una pobre eleccion. Un ser-
pentin de la misma superficie tiene un intercambio de calor bastante mayor, alrededor de un 125% calcula-
do en base a la camisa.
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Enfriadores de cascada

Estos equipos consisten en bancos de tubos horizontales, dispuestos en un plano vertical, con agua que
cae resbalando en forma de cortina sobre los tubos formando una pelicula. Se pueden construir con tubos
de cualquier tamafio pero son comunes de 2 a 4" de diametro. Constituyen un método barato, facil de im-
provisar pero de baja eficiencia para enfriar liquidos o gases con agua que puede ser sucia, o cualquier li-
quido frio.

18.3 Intercambiadores con tubos lisos

Los intercambiadores mas habituales son, como dijimos, los que usan tubos. Estos comprenden a los ser-
pentines, intercambiadores de doble tubo y los intercambiadores de tubo y coraza. Vamos a describir bre-
vemente cada uno de ellos, y a discutir los usos y aplicaciones de cada uno.

18.3.1 Serpentines
Un intercambiador de serpentin es un simple tubo que se dobla en forma helicoidal y se sumerge en el li-

quido. Se usa normalmente para tanques y puede operar por conveccion natural o forzada. Debido a su ba-
jo costo y rapida construccidon se improvisa facilmente con materiales abundantes en cualquier taller de
mantenimiento. Usualmente se emplea tuberia lisa de /3 a 2 pulgadas.

18.3.2Intercambiadores de doble tubo

El intercambiador de doble tubo es el tipo mas simple que se puede encontrar de tubos rectos. Basicamen-
te consiste en dos tubos concéntricos, lisos o aletados. Normalmente el fluido frio se coloca en el espacio
anular, y el fluido célido va en el interior del tubo interno. La disposicién geométrica es la siguiente:

Prensa estopa Prensa
estopa
Codo g tubo externo Prensa estopa™, P
st iy | Svadadaca Ly R e e  ff e
B e e ————————— p R
___________________ -d cOrriente
o = " dellado
Cabezal de retorno T ] de tubos
corriente (interua)
del lado
de coraza

El intercambiador esta formado por varias unidades como las mostradas en el esquema. Cada una de ellas
se llama “horquilla” y se arma con tubo roscado o bridado comun y corriente. Las uniones también pueden
ser soldadas, pero esto no es habitual pues dificulta el armado y desarmado para su limpieza.

El flujo en este tipo y similares es a contracorriente pura, excepto cuando hay caudales grandes que de-
mandan un arreglo en serie-paralelo. El flujo en contracorriente pura resulta en hasta un 20% mas de inter-
cambio comparado con el arreglo en equicorrientes de modo que si se manejan corrientes pequefias este
equipo es el mejor, y también el mas econémico.

Las longitudes de horquilla méximas son del orden de 18 a 20 pies. Si se usan largos no soportados mayo-
res, el tubo interno se dobla y distorsiona el espacio anular, causando mala distribucién del flujo en el mis-
mo debido a su excentricidad y disminuyendo el coeficiente global.

Veamos algunas de sus ventajas.

Son flexibles, faciles de armar y mantener.

# La cantidad de superficie util de intercambio es facil de modificar para adaptar el intercambiador a
cambios en las condiciones de operacion, simplemente conectando mas horquillas o anulandolas;
desconectarlas lleva minutos.

#  Se madifican en poco tiempo, con materiales abundantes en cualquier taller.

# No requieren mano de obra especializada para el armado y mantenimiento.

# Los repuestos son facilmente intercambiables y obtenibles en corto tiempo.

Algunas de sus aplicaciones: cuando un fluido es un gas, o un liquido viscoso, o su caudal es pequefio,
mientras el otro es un liquido de baja viscosidad, o con alto caudal. Son adecuados para servicios con co-
rrientes de alto ensuciamiento, con lodos sedimentables o sélidos o alquitranes por la facilidad con que se
limpian. Si hay una buena respuesta a la limpieza quimica o los fluidos no ensucian, las uniones pueden ser
soldadas para resistir altas presiones de operacion. Son bastante comunes en procesos frigorificos.
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En una variante del intercambiador de doble tubo, intermedia entre estos y los intercambiadores de haz de
tubos y coraza, se reemplaza el tubo interior Unico por una cantidad pequefia de tubos finos. Esto se hace
para aumentar la superficie de intercambio y la velocidad lineal en el espacio de la coraza, lo que a su vez
aumenta también el intercambio de calor. Las diferencias entre estos intercambiadores y los de haz de tu-
bos y coraza son las siguientes.
1) En los intercambiadores tipo horquilla de tubos internos multiples los mismos pueden estar mas
cerca unos de otros que en los de haz de tubos y coraza. En los intercambiadores de haz de tubos
y coraza la relacion (espaciado de tubos)/(diametro de tubos internos) normalmente es del orden de
1.25 a 1.5, mientras que en los intercambiadores tipo horquilla de tubos internos mdltiples esta rela-
cién puede ser menor de 1.25.
2) El largo no soportado de tubos admisible en el tipo horquilla no es tan grande como en los de tipo
casco Y tubos, debido a la ausencia de bafles y estructuras auxiliares de soporte.

18.3.3Intercambiadores de haz de tubos y coraza

Los intercambiadores de tipo haz de tubos y coraza se usan para servicios en los que se requieren grandes
superficies de intercambio, generalmente asociadas a caudales mucho mayores de los que puede manejar
un intercambiador de doble tubo. En efecto, el intercambiador de doble tubo requiere una gran cantidad de
horquillas para manejar servicios como los descriptos, pero a expensas de un considerable consumo de
espacio, y con aumento de la cantidad de uniones que son puntos débiles porque en ellas la posibilidad de
fugas es mayor.

La solucion consiste en ubicar los tubos en un haz, rodeados por un tubo de gran diametro denominado co-
raza. De este modo los puntos débiles donde se pueden producir fugas, en las uniones del extremo de los
tubos con la placa, estan contenidos en la coraza. En cambio en un conjunto de horquillas estos puntos es-
tan al aire libre.

En la siguiente ilustracién vemos un intercambiador de haz de tubos y coraza.

Placa de tubos
Cabezal 0

P Casco o coraza A Tubos

Pantallas o bafles directores de flujo

fnuiao del lado ex-
terno o de coraza

Como se puede observar, el fluido que ha de circular en el interior de los tubos ingresa por el cabezal dere-
cho y se distribuye por los orificios de la placa en el haz de tubos. El fluido de la coraza, en cambio, circula
por el exterior del haz de tubos, siguiendo una trayectoria tortuosa por el efecto de las pantallas (bafles) o
tabiques deflectores. A este intercambiador se lo denomina tipo 1-1, por tener un solo paso por la coraza y
por los tubos. De tener dos pasos por los tubos y uno por la coraza se llamaria tipo 2-1.

El flujo en la coraza es casi perpendicular al haz de tubos. Las disposiciones del haz se pueden observar en
el siguiente esquema.

Disposiciones del Haz de Tubos
. 4 + - * r xX x
ANEINEINS 3@&/@ D) \JC

. X 3
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Existen tres tipos basicos de intercambiadores de haz de tubos y coraza. Dentro de cada uno de ellos hay
numerosos subtipos disefiados para circunstancias de operacion especificas.
La construccion ha sido normalizada por una institucion privada de los EEUU llamada T.E.M.A (Tubular Ex-
changers Manufacturers Association). Dichas normas han sido aceptadas en todo el mundo, y se pueden
encontrar en todos los textos especializados en intercambiadores de calor.
Los tres tipos basicos son:

# Tubos en U

# De cabezal fijo

# De cabezal flotante
Vamos a describir brevemente cada tipo y sus aplicaciones.

18.3.3.1Intercambiadores de tubos en U

Los intercambiadores de tubos en U tienen los tubos del haz doblados formando una U para evitar una de
las dos placas de tubos, que al separar el espacio del fluido de la coraza del espacio del fluido de tubos
ofrece un punto débil en la unién de los tubos con la placa que puede ser causa de fugas. Ademas, los tu-
bos en U presentan cambios de direccion mas graduales, porque la curva que forman en el extremo es muy
abierta, lo que ofrece menor resistencia al flujo. El siguiente croquis muestra un tipico intercambiador de tu-
bos en U.
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Los nimeros en cada circulo identifican las partes principales del equipo, cuyo significado se aclara mas
adelante. Es uno de los tipos de intercambiador mas usados. Los servicios en los que se pueden usar son
los siguientes:

0 Servicio limpio, ninguna corriente ensucia.

[ Presion extrema en un lado. Por ejemplo, del lado del casco.

[ Condiciones de temperatura que causan severos esfuerzos térmicos, particularmente cambios
repetitivos o de inversion ciclica de temperatura que requieren aliviarse por expansion. El haz
en U se expande libremente, evitando asi elevados esfuerzos de corte en el cabezal.

[ A veces para servicios con hidrégeno a presiones extremas (sintesis de amoniaco, por ejem-
plo) usando una construccién totalmente soldada con haz no removible. Este tipo de servicio
practicamente no ensucia.

[ Para permitir localizar la boca de entrada de coraza lejos del haz de tubos. Esto a veces es ne-
cesario cuando la velocidad del fluido de casco es demasiado alta, lo que puede causar vibra-
ciones destructivas en el haz de tubos.

Problemas con este tipo de intercambiador:

7 Lalimpieza mecénica del interior del haz es dificultosa si se produce ensuciamiento en el sec-
tor recto, y a menudo imposible si se produce en las curvas.

7 Lalimpieza mecénica del exterior del haz es muy dificil en el sector curvo.

7 Es imposible tener contracorriente pura (un paso en los tubos, un paso en la coraza) con la
disposicién en U que por naturaleza debe tener al menos dos pasos en los tubos.

7 Los tubos no son faciles de cambiar, y a veces no se pueden cambiar de ninguna manera. Si
un tubo no se puede cambiar, habra que cerrarlo. Si se espera que haya dafio en los tubos,
habra que prever un exceso razonable de cantidad de tubos para cubrir la posible disminucién
de ndmero de tubos debido a tubos clausurados.
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18.3.3.2Intercambiadores de cabezal fijo

Es el tipo mas popular cuando se desea minimizar la cantidad de juntas, no hay problemas de esfuerzos de
origen térmico y no es preciso sacar el haz (ambos fluidos no son corrosivos y el fluido del lado de coraza
es limpio). Este tipo de intercambiador es sumamente proclive a tener fallas cuando hay esfuerzo térmico
severo, resultando en que se producen fugas tanto internas como externas. Las internas son extremada-
mente peligrosas porque no son faciles de detectar. Por ello es necesario realizar un analisis térmico consi-
derando todas las fases de operacion: arranque, normal, variaciones y anormal, para detectar y aliviar con-
diciones de esfuerzo térmico. Para analizar el esfuerzo térmico se debe calcular las temperaturas promedio
de los tubos y la coraza, y por medio del médulo de elasticidad y del coeficiente de expansién térmica se
calcula la diferencia de expansion entre la coraza y los tubos y la tension. Si los tubos se expanden mas
gue la coraza, estan bajo esfuerzo de compresion. Si los tubos se expanden menos que la coraza, sufren
esfuerzo de traccién. Esto es importante para determinar el tipo de unién entre tubos y placa. Esta puede
ser mandrilada o soldada. Si el esfuerzo es tan grande que se requiere una junta de expansion, se la debe
seleccionar para que opere bajo corrosion y fatiga sin fallas, porque si una junta falla, no hay salida: hay
gue sacarlo de operacién y mandarlo a reparar. Debido a que las juntas de expansién son mas delgadas
gue la coraza, es preferible evitar su uso cuando esto sea posible si el fluido del lado de coraza es corrosi-
VO.

Las uniones soldadas de haz y placa son mas robustas y confiables que las uniones mandriladas o expan-
didas, pero algo mas caras. Soldar con latén o plomo es una solucion de costo intermedio, que muchos pre-
fieren cuando no se espera corrosién y la expansién térmica sera baja.

A continuacién vemos un croquis que muestra la disposicion de un intercambiador de cabezal fijo.

32 (? ) @G w @ a 0 i2 ® ©)
| J

& THA ,»" @

1 f
- — - -~ J

™ ar
i
¥

| | | '

5 % 12 ) 6

Los nimeros en cada circulo identifican las partes principales del equipo, cuyo significado se aclara mas
adelante.
Problemas con este tipo de intercambiador:

J  Elhaz de tubos fijo no se puede inspeccionar o limpiar mecanicamente una vez instalado.

7 El esfuerzo de origen térmico debe ser bajo o despreciable. Si no, se pueden usar juntas de

expansion en la coraza, pero no cuando la presion es alta y/o el fluido es corrosivo.

En resumen, tomando unas cuantas precauciones razonables, el intercambiador de cabezal fijo es una op-
cién comparativamente atractiva y mas barata que la de cabezal flotante.

18.3.3.3Intercambiadores de cabezal flotante

Es el tipo mas sofisticado (y caro) de intercambiador de haz de tubos y coraza. Esté indicado en servicios
en los que la limpieza de tubos y/o su reemplazo es frecuente. Hay dos tipos basicos de intercambiador de
cabezal flotante. Uno emplea un cabezal “flotante” (es decir, deslizante) con o sin anillo seccionado (“split
ring”). El otro usa empaquetadura para permitir la expansion térmica. Este se llama comdnmente intercam-
biador de cabezal flotante de unién empaquetada y no se usa en servicio con fluidos peligrosos o cuando
las fugas pueden ser téxicas. Hay numerosos subtipos de intercambiador de cabezal flotante cuyas diferen-
cias estan en el disefio del cabezal y la cubierta. Los disefios de cubierta apuntan a evitar o prevenir que se
tuerza el cabezal o el haz de tubos, lo que puede producir fugas. Muchas dependen de un maquinado pre-
ciso y un armado y abulonado muy exacto. Son evidentemente mas caras. Otras usan un anillo espaciador
ylo un segundo anillo o abrazadera a 90° de la primera para obtener una unién mas fuerte. El cabezal gene-
ralmente esta soportado por una placa.

A continuacion un croquis que ilustra un intercambiador de cabezal flotante interno de cabezal deslizante
sin anillo dividido. Note que tanto el casquete de la coraza como el del cabezal interno tienen una anilla de
sujecion (36) para poder manipularlos.
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El siguiente croquis ilustra un intercambiador de cabezal flotante de empaquetadura. Note que dado que el
cabezal de arrastre roza contra la empaquetadura, hay un desgaste que obliga a que esta se deba inspec-

cionar periddicamente para evitar las fugas.
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El significado de los nimeros en cada circulo para esta figura y las anterioreses el siguiente.

1 Cabezal estacionario, canal del fluido de tubos

2. Cabezal estacionario, casquete

3. Brida de cabezal estacionario, canal o casquete

4. Cubierta de canal

5. Tobera de cabezal estacionario

6. Espejo o haz estacionario

7. Tubos

8. Coraza

9. Cubierta de la coraza

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

13. Brida de la cubierta de la coraza

14. Junta de expansion

15. Espejo flotante

16. Cubierta del cabezal flotante

17. Brida del cabezal flotante

18. Dispositivo de apoyo del cabezal flotante

19. Anillo de corte dividido

20. Brida de apoyo deslizante

21. Cubierta del cabezal flotante, externa
22. Faldén del espejo flotante

23. Brida del prensaestopas

24. Empaque

25. Prensaestopas o empaquetadura

26. Anillo de cierre hidraulico

27. Bielas y espaciadores

28. Deflectores transversales o placas de apoyo
29. Placa de choque

30. Deflector longitudinal

31. Separacion de paso

32. Conexion de ventila

33. Conexidn de drenaje

34. Conexion de instrumentos

35. Pie de soporte

36. Anilla de sujecion

37. Ménsula de soporte

38. \ertedero

39. Conexion del nivel del liquido

El diametro del cabezal a menudo es mayor que el de la coraza, de modo que la coraza tiene que tener un
cabezal uno o dos tamafios de tubo mayor que el resto. Si los tubos son cortos y el peso del cabezal es
demasiado grande, se puede producir un brazo de palanca que tensione el haz, con peligro de rotura de las
uniones con las placas, lo que se puede prevenir soldando una o dos barras al extremo del cabezal de la
coraza para que el cabezal flotante se desplace sobre las barras que actlan como guias y soportes.

El cabezal flotante de anillo partido emplea una abrazadera dividida en varias partes, con numerosas juntas
gue se deben maquinar con precision para obtener una unién estanca.
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Este es un punto obviamente débil en este disefio si se opera con alta presion. Se sugiere ser muy cuida-
doso si las presiones son mayores de 600 libras por pulgada cuadrada.

El disefio de cabezal flotante de arrastre no usa anillo dividido. El bonete del cabezal es del mismo tamafio
gue la coraza. Debido al hecho de que el cabezal se encuentra proximo al extremo, este tipo de intercam-
biador no es adecuado para un paso por los tubos. Para resolver este problema, se puede hacer salir el
fluido de tubos a través del extremo de coraza, pero esto origina otra unidon empaquetada y por lo tanto crea
un punto extra de fuga potencial. Otro problema del disefio de cabezal flotante de arrastre es el hecho de
gue para el mismo diametro del haz, el diametro del haz es dos (y a veces mas) veces mayor que en el di-
sefio de anillo partido. El espacio anular entre el haz y la carcasa es mucho mayor que en el caso del dise-
fio de anillo partido, y el caudal de fuga (que no atraviesa el haz de tubos) que se deriva por este espacio
es mayor, lo que resulta en una menor eficiencia del intercambio. Esta corriente que escapa por el espacio
anular se puede minimizar (jpero no eliminar!) por medio de cintas o tiras de sellado. Por esta razén, la gen-
te gque hace o calcula intercambiadores de calor a menudo, generalmente prefiere el disefio de anillo parti-
do, mientras que la gente de mantenimiento ama el disefio de cabezal flotante, que les da menos proble-
mas. Un problema de todos los disefios de cabezal flotante es que los puntos de fuga interna potencial es-
tan en el prensaestopas del cabezal. Ahora bien, la fuga interna (es decir, contaminacién por mezcla de las
dos corrientes) es un problema solo detectable mediante un cuidadoso monitoreo de las propiedades de
ambas corrientes. Si la contaminacidon es un problema, querra inspeccionar a menudo los prensaestopas
del cabezal y de las uniones del haz para prevenir una fuga, lo que deberé hacer desconectando el equipo
y extrayendo el haz para una inspeccién cuidadosa.

18.4 Intercambiadores con superficies extendidas

Los tubos aletados se usan porque las aletas aumentan el intercambio de calor en alrededor de 10 a 15 ve-
ces por unidad de longitud.

Las aletas se fabrican de una gran variedad de disefios y formas geométricas. Las aletas longitudinales se
usan en intercambiadores de doble tubo, mientras que las aletas transversales circulares cortas (lowfins) se
usan en intercambiadores de haz de tubos y coraza.

Esto se debe al hecho de que en los intercambiadores de doble tubo el flujo es paralelo a los tubos, mien-
tras en los de haz de tubos y coraza es normal al banco de tubos. Aletas mas altas (highfins) se usan en in-
tercambiadores sin coraza o con flujo normal al eje del banco de tubos.

Existe una enorme variedad de disefios de intercambiadores con superficies extendidas, pero los mas co-
munes son los derivados de los disefios basicos de intercambiadores de tubos lisos. Es decir, intercambia-
dores de doble tubo, de serpentina o de haz de tubos y coraza en los que se usa tubo aletado. Veamos al-
gunos de los mas comunes.

18.4.1 Intercambiadores de doble tubo aletados

Tanto en el caso de intercambiadores de un solo tubo como multitubo las aletas son longitudinales, conti-
nuas y rectas. Otros tipos de aleta son poco usadas, porque la resistencia hidraulica que ofrecen es mayor
sin aumento de la eficacia de intercambio, ademas de ser mas caras. Se usan principalmente en el calen-
tamiento de liquidos viscosos, en casos en que los liquidos tienen propiedades de intercambio de calor y de
ensuciamiento muy diferentes, y cuando la temperatura del fluido a calentar no puede exceder un maximo.
Por lo general la disposicién geométrica de las aletas es en el exterior del tubo interno, como vemos en el
siguiente croquis.
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El uso de aletas también tiene justificacion econdmica porque reduce significativamente el tamafio y canti-
dad de unidades de intercambio requerida para un determinado servicio.

Otra aplicacion de los tubos aletados es el calentamiento de liquidos sensibles al calor, lodos o pastas. De-
bido a la mayor area de intercambio, las aletas distribuyen el flujo de calor mas uniformemente. Al calentar
aceites o asfalto, por ejemplo, la temperatura de las aletas es menor que la de la cara externa del tubo in-
terior.

Por lo tanto, la temperatura de la capa de aceite o asfalto en contacto con las aletas es menor, reduciendo
en consecuencia el peligro de deterioro o carbonizacion, produccion de coque y dafiar o eventualmente
ocluir parcialmente el intercambiador, reduciendo drasticamente su eficiencia de intercambio.

En aplicaciones de enfriamiento, colocando la corriente a enfriar del lado de las aletas (de la coraza) se ob-
tiene un enfriamiento a mayor temperatura, de modo que la solidificacion de ceras en hidrocarburos visco-
sos 0 la cristalizacion o depdsitos en barros es menor o inexistente.

18.4.2 Intercambiadores de haz de tubos aletados

El tipo de aleta mas comUnmente usado es la transversal. Los intercambiadores con aletas transversales se
usan principalmente para enfriamiento o calentamiento de gases en flujo cruzado. La aleta transversal mas
comun es la tipo disco, es decir de forma continua. Contribuyen a ello razones de robustez estructural y ba-
jo costo, mas que la eficiencia de la aleta, que es menor para el tipo disco que para otras formas mas com-
plejas.

Las aplicaciones actuales mas comunes son en los siguientes servicios: enfriamiento de agua con aire,
condensacion de vapor, economizadores y recalentadores de vapor en hornos de calderas y serpentines de
enfriamiento de aire en acondicionadores y otros servicios que involucran calentamiento o enfriamiento de
gases. Estas aplicaciones en general no requieren coraza, ya que el haz de tubos no se encuentra confina-
do sino mas bien interpuesto en el canal conductor de gases. El flujo en todos los casos es cruzado.

Los intercambiadores de haz de tubos aletados y coraza se emplean en las mismas condiciones que men-
cionamos anteriormente, fundamentalmente cuando la temperatura del lado de coraza no puede exceder un
cierto valor relativamente bajo y las condiciones de operacion indican este tipo de intercambiador.

18.5 La diferencia “efectiva” 0 “verdadera” de temperaturas

En la practica industrial, muchas veces conviene usar disposiciones de flujo que se apartan de la clasica de
contracorriente pura usada para deducir la expresion de la MLDT. Por ejemplo, en el caso de los intercam-
biadores de haz de tubos y coraza puede suceder que se necesiten dos unidades de un paso por los tubos
y uno por la coraza, pero por razones de espacio no hay lugar para acomodar las dos unidades. Los fabri-
cantes han resuelto este problema construyendo unidades con uno 0 mas pasos en la coraza y varios pa-
sos por los tubos, que permiten usar una sola coraza de mayor diametro para contener todos los tubos que
tendrian los intercambiadores de un solo paso. Esto tiene la ventaja de que se ahorra el costo de las cora-
zZas, que son mas caras por unidad de peso que los tubos.

Supongamos por ejemplo que deseamos acomodar dos intercambiadores de un solo paso en una sola co-
raza. El resultado es lo que se denomina intercambiador de tipo 1-2, porque tiene un paso por la coraza y
dos por los tubos. El siguiente croquis muestra la estructura de un intercambiador 1-2.

Observando el croquis vemos qué significa la expresion “varios pasos por los tubos”. En este caso el fluido
calido (que circula por el exterior de los tubos, es decir por la coraza) tiene un solo paso por la coraza, por-
gue la recorre de derecha a izquierda de un solo tirén, sin experimentar ningn cambio de direccién. En
cambio el fluido frio que entra y sale por la izquierda recorre toda la longitud del intercambiador de izquierda
a derecha en el primer paso, y se calienta desde t1 hasta ti. Acto seguido cambia de direccién haciendo una
vuelta de 180° y recorre nuevament toda la longitud del intercambiador de derecha a izquierda en el segun-
do paso.

En ciertos casos, se pueden producir situaciones mas complicadas aln. Supongamos por ejemplo que se
duplica el caudal del fluido frio, para lo que se necesitarian dos intercambiadores 1-2, pero por razones de
espacio no se pueden acomodar. Entonces podemos unir los dos intercambiadores 1-2 formando un inter-
cambiador 2-4, en el que el fluido de casco tiene dos pasos por la coraza y el fluido de tubos hace cuatro
pasos por los tubos. El siguiente croquis muestra la disposicion de las corrientes en un intercambiador 2-4.

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambiadores de Calor 674

C"W..\ Fluido del lado del casco Cuarto paso por los

Primer ST A e | —t"'f°i°.

mia (1 \ ’ : v )

del I\ S ] el e [ '

Qi e 7 a e I S \ Tercer paso por los
| ~ Deflector longitudinal tubos

egundo paso por los
tubos

——

Primer paso por los
\ tubos
'

El principal problema que plantean estas disposiciones de las corrientes es el célculo de la diferencia de
temperaturas. Resulta deseable y conveniente retener la forma de la ecuacién (15-54) pero esto nos obliga
a definir una diferencia “efectiva” de temperaturas. Veamos porqué.

En el croquis del intercambiador 2-4 el fluido del interior de tubos intercambia calor con el de casco a con-
tracorrientes en el primer paso. Lo mismo sucede en el primer paso del intercambiador 1-2. Pero en el se-
gundo paso el intercambio de calor ocurre con corrientes paralelas en ambos casos. Esto nos indica que la
diferencia de temperaturas no se puede calcular como en la disposicién a contracorriente ni como en dispo-
sicién a corrientes paralelas, sino como una mezcla de ambos casos. Pero sigamos analizando el croquis
del intercambiador 2-4. En el espacio que queda entre los deflectores el flujo del lado de casco es perpen-
dicular a los tubos. Pero de inmediato se llega a la abertura de cada deflector y el fluido se ve obligado a
cambiar de direccion, de modo que en la abertura es practicamente paralelo a los tubos. Como vemos, la si-
tuacion es bastante complicada y demuestra que no se puede calcular la diferencia de temperaturas como
si fuese un simple caso de flujo a contracorriente.

Para resolver esta dificultad, se ha convenido en calcular la diferencia “efectiva” de temperaturas de la si-
guiente manera. Se define un factor de correccion Y que multiplica a la MLDT de modo que la diferencia
“efectiva” de temperaturas resulta del producto, como vemos a continuacion.

_t=Y-MLDT

El factor de correccion Y se puede calcular en funcion de dos parametros que llamaremos Xy Z de la si-

guiente forma. Y:f ’Z

Los parametros X y Z se definen en funcién de las temperaturas de entrada y salida de ambos fluidos de la
siguiente forma.

Deflectores cruzados

X = tal tl 7 i td

tp t) ) t

Las temperaturas son:

t”1 = temperatura de entrada del fluido frio;

t'1 = temperatura de entrada del fluido calido;

t”2 = temperatura de salida del fluido frio;

t’2 = temperatura de salida del fluido calido.

El significado de los parametros Xy Z es el siguiente.

El pardmetro Z es el cociente de los calores especificos por los caudales de masa. En efecto, si planteamos
un balance de energia en el intercambiador de calor, despreciando las diferencias de energia cinética y po-
tencial y tomando en cuenta solo el calor intercambiado resulta:

WC(t]z t22)=wc(t222 t12)®Z= i @ _ we
ty t WC

El parametro X es una suerte de "efectividad térmica" porque es el cociente de la diferencia de temperatu-
ras del fluido frio sobre la diferencia de temperaturas en el extremo célido. Esto se suele interpretar como
sigue. La diferencia de temperaturas del fluido frio es proporcional a la energia intercambiada en forma de
calor, en tanto que la diferencia de temperaturas en el extremo célido representa la “fuerza impulsora” del
intercambio de calor. En consecuencia el cociente de ambas diferencias mide de alguna forma qué grado
de eficiencia se consigue en el intercambio de calor. Si un equipo tiene un valor bajo de X es un signo de
gue el intercambio de calor es dificultoso, porque se consigue poco intercambio con un gradiente térmico
grande.
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La forma analitica de las funciones que permiten calcular Y en cada caso es bastante complicada e inade-
cuada para calculos manuales, aungue se usa en programas de calculo. En general resulta mas facil usar
las gréficas elaboradas a partir de esas funciones. A continuacion vemos algunas graficas usadas para el

célculo de rutina.
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Las configuraciones que representan estas gréficas se listan a continuacion.

A: 1 pasoenelcascoy 2, 4,6, etc., pasos en los tubos.

B: 2 pasos en el cascoy4, 8, 12, etc., pasos en los tubos.

C: 3 pasos en el cascoy6, 12, 18, etc., pasos en los tubos.

D: 4 pasos en el cascoy 8, 16, 24, etc., pasos en los tubos.

F: 1 pasoenel cascoy3, 6,9, etc., pasos en los tubos.

I: Flujos cruzados, 2 pasos en los tubos , el fluido en el casco fluye sobre los pasos primario y secundario
en serie.

Fuente: R. A. Bowman, A. C. Mueller y W. M.Nagle, Trans. ASME, 62-283-294; Mayo, 1940.

El factor de correccion Y no debe ser inferior a 0.8 para una determinada configuracion. Esto se debe a que

los valores de Y menores de 0.8 dan resultados inciertos en los célculos. Es facil ver en cualquiera de las fi-

guras anteriores que si Y es menor de 0.8 la curva que representa esa configuracion se hace demasiado

vertical, resultando casi imposible precisar los valores del parametro X que le corresponde.

18.6 El célculo de la superficie de intercambio

Cuando se debe elegir un determinado intercambiador es preciso tomar en cuenta una gran cantidad de
factores que condicionan la decision final sobre cual ha de ser el intercambiador, es decir de qué tipo y ta-
mafo. Para ello nos debemos ubicar en la posicién ideal de un ingeniero en total libertad de decision que
tiene que elegir en base a precio inicial y economia de operacion.

El primer paso necesario para esta decision ha de ser recabar toda la informacién pertinente de los fluidos
de intercambio: propiedades térmicas (calor especifico, viscosidad y conductividad), temperaturas y cauda-
les.

El segundo paso sera calcular la superficie necesaria. Aqui es donde aparecen las complicaciones, porque
cada tipo de intercambiador tiene métodos de célculo diferentes, algunos bastante engorrosos. La causa de
este problema es la siguiente.

Introduccidn a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambiadores de Calor 676

La ecuacion del intercambio de calor es un simple balance de energia basado en el Primer Principio para
sistemas abiertos, en el que se fijan las fronteras para que contengan soélo al equipo de intercambio y se
desprecian las contribuciones de energia cinética y potencial. El balance de energia mecéanica orientado a
calcular la resistencia del flujo suele hacerse por separado, y debe coincidir con el de energia térmica en
cuanto a las condiciones de flujo.
Podemos escribir la ecuacion béasica de balance del intercambio de calor en la siguiente forma general:
Q=UAAt (18-1)
Donde: U = coeficiente total de intercambio de calor.

A = &rea del intercambiador.

At = diferencia de temperatura “efectiva”.
Esta ecuacion es engafiosamente simple, porque no toma en cuenta las diferentes geometrias de los distin-
tos equipos, que tienen una influencia enorme en la magnitud del intercambio de calor. Tampoco aparecen
en ella las diferencias entre fluidos distintos, que sin duda tienen un comportamiento particular, ni el hecho
de que pueda existir cambio de fase durante el intercambio (es decir, condensacion o ebullicién). Sin em-
bargo, estas diferencias influyen en el calculo del coeficiente total U y de la diferencia de temperatura At.
De modo que si nuestro ingeniero quiere tomar una decision defendible tendra que calcular areas de inter-
cambio para varios equipos de clases diferentes, lo que constituye una tarea dificil, engorrosa, tediosa y
muy larga. Algunos métodos de calculo son considerablemente elaborados, a menudo requieren aproxima-
ciones sucesivas, y pueden causar error de célculo por su caracter complejo y repetitivo, ya que la probabi-
lidad de error crece exponencialmente con la cantidad de operaciones.
Para facilitar el trabajo se puede usar el método aproximado que expondremos a continuacion, que si bien
no da resultados exactos, permite tener una idea semi cuantitativa que nos orienta en la toma de decisio-
nes. También existe abundante software para calcular los intercambiadores mas frecuentemente usados en
la industria. De todos modos, siempre conviene comprobar los resultados que proporcionan los programas
de calculo mediante un método simple y rapido como el que proponemos.

18.6.1 Método aproximado de calculo de la superficie de intercambio
En toda la discusion que sigue se usan unidades inglesas.
El método que explicamos aqui se basa en las siguientes definiciones:

a) Laecuacion de intercambio de calor es la (18-1).

b) El coeficiente total se define como sigue.

U= 1 (18-2)
1 1 N 1 1
hi h, kK F
Donde: U = coeficiente total [BTU/hora/pie /%F].
hi = coeficiente pelicular de conveccion del lado interno de la superficie [BTU/hora/pie2/°F].
ho = coeficiente pelicular de conveccion del lado externo de la superficie [BTU/hora/pie2/°F].
k' = seudo coeficiente de conductividad del material de la superficie. Este seudo coeficiente incluye
el espesor de material. Se define como el cociente del espesor y el verdadero coeficiente:
k' = e/k. [BTU/hora/pie 7°F].
€ = espesor de material. [pies].
F = factor o coeficiente de ensuciamiento que permite prever la resistencia adicional que ofrecera el
sarro o incrustaciones al final del periodo de actividad (periodo que media entre dos limpie-
zas). [BTU/hora/pie 7°F].

18.6.2 El concepto de resistencia controlante
Si se examinan las ecuaciones (18-1) y (18-2) se observa que ambas se pueden escribir de un modo lige-
ramente diferente al habitual, que nos permitird expresar ciertas ideas provechosas.

Tomando la ecuacion (18-1): Q=UAAt
Esta ecuacion se puede escribir: % g UAt = A_t

El primer término es una intensidad de flujo (cantidad que fluye por unidad de tiempo y de superficie) y At es
una diferencia de potencial. R es la resistencia que se opone al flujo. Esta ecuacion es anéloga a otras (co-
mo la de flujo de electricidad) que rigen los fendmenos de flujo.

Tomando la ecuacién (18-2):
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1 1 1 1 1 1
U_1+i+i+i®R_U_E+h_o+E+E
hi h, Kk F
R=Ri+ R, + Ry + Rs
Donde: Ri = f% es la resistencia de la pelicula interior. R, = i es la resistencia de la pelicula exterior.

Ry = _1 es la resistencia de la pared. R = 1
k.

Expresando la ecuacion de flujo calérico en esta forma, cuanto mayor sea la resistencia R tanto menor sera
el flujo caldrico. La resistencia es a su vez la suma de las resistencias parciales. Si una de ellas es mucho
mayor que las demds, su valor determinara el valor de la resistencia total. En tal caso se dice que es la re-
sistencia controlante. Habitualmente, cuando hay intercambio de calor entre dos liquidos de viscosidades
muy diferentes, el mas viscoso presenta una resistencia mucho mayor y es el controlante. O cuando hay in-
tercambio de calor con cambio de fase, el fluido que no experimenta cambio de fase presenta la mayor re-
sistencia y es el controlante.

es la resistencia de la capa de suciedad.

18.6.3 Coeficiente de ensuciamiento
Los valores del coeficiente de ensuciamiento varian segun los distintos fluidos. Una estimacion grosera de
orden de magnitud se puede hacer de los siguientes valores:

Sustancia Rangos de coeficiente de ensuciamiento \
[BTU/hora/pie2/°F] |

Aceites y agua no tratada 250 |
Agua tratada 500 - 1000 |
Liquidos organicos y gases 500 \

La resistencia debida a la suciedad Rs también se puede expresar como la suma de dos resistencias, una
interna y otra externa, de la siguiente manera:

Rs = Rsi + Rse
En el Apéndice al final del capitulo se dan valores de resistencias tipicas para distintos fluidos, en distintas
condiciones.

18.6.4 El coeficiente total

El coeficiente total U se puede estimar para las distintas situaciones en forma aproximada como explicamos
a continuacion. El valor estimado es solo aproximado, como ya dijimos.

Seudo coeficiente de conductividad

El valor de £’ se puede evaluar de la figura siguiente (Fig.1).

¢k, Btu / (hr. pie °F)

6,000 T \
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800 i
600 | . —
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400 inoxia
300 ‘~<
Tubo Sch 40 Yo | |2 34
200 1 1 1

1 1 -
004 006 008 Ol 08 02 02503 04
Espesor de metal, pulg.

Figura 1
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18.6.5 El coeficiente de pelicula
Los valores de coeficiente pelicular se pueden estimar para distintas geometrias del siguiente modo.

Intercambiadores de doble tubo

En este tipo de intercambiadores las velocidades usuales para liquidos son del orden de 3 a 6 pies por se-
gundo. Para gases a presiones cercanas a la atmosférica las velocidades 6ptimas estan en el orden de 20
a 100 pps. Algunos valores de coeficiente pelicular h para liqguidos comunes a velocidades del orden de 3
pps en tubos de 1 pulgada de diametro son:

Liquido h [BTU/horalpie F] |
Agua 600 |
Salmuera saturada 500 \
Acido sulfarico 98% 100 \
Aceites livianos 150 \
Alcoholes y lig. organicos livianos 200 \

Otros valores se encuentran en el Apéndice y en la bibliografia. Para velocidades distintas de 3 pps multi-
plicar por el factor de correccion que se obtiene de la siguiente figura (Fig. 2).

i—GFactor de correccidon de viscosidad por velocidad

//

04
03

0.2

| 2 3 4 5 6 7 8910

Velocidad, pies por segundo =
Figura 2
Para diametros distintos de 1" se debe corregir el valor de h multiplicAndolo por el factor de correccion de la
Fig. 3.
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¥~ Factor de correccién por el diametro
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Figura 3

Para gases a presiones cercanas a la atmosférica y con velocidades de 20 pps en tubos de 1" de didmetro
el coeficiente pelicular h varia de 5 a 8 para gases con un rango de peso molecular de 2 a 70.

Como antes el efecto de la velocidad se puede estimar. Para velocidades distintas de 3 pps multiplicar por
el coeficiente que resulta de la figura 2, pero es preciso modificarla haciendo pasar por el punto correspon-
diente a 2 pps y factor = 1 otra recta paralela a la original, asumiendo que los valores del eje horizontal se
deben multiplicar por diez. El caso del hidrégeno es singular, ya que para obtener flujo turbulento se requie-
ren velocidades del orden de 100 pps.

El efecto de la temperatura en el coeficiente pelicular de gases es predecible. Basta restar un 10% al valor
de h obtenido como se indica precedentemente por cada 100 °F de incremento de temperatura por encima
de 100 °F, o sumar un 10% por cada 100 °F de disminucion de temperatura por debajo de 100 °F. En los li-
quidos, en cambio, el efecto es inverso, porque un aumento de temperatura casi siempre produce aumento
de h, debido al comportamiento de la viscosidad en la mayoria de los liquidos, que disminuye con la tempe-
ratura. Para temperaturas elevadas, el uso de h calculado a 100 °F conduce a sobredimensionamiento, lo
gue en el fondo no es grave, pero si lo es en el caso de bajas temperaturas porque usar h obtenido a tem-
peratura normal produce equipos insuficientes. Por lo tanto, usar esta metodologia simplificada para com-
parar opciones de distintos disefios de equipos esté bien, pero no se debe usar para calcular el tamafio del
equipo a baja temperatura.

Intercambiadores de haz de tubos y coraza

Los pasos a seguir son:

7 Determinar un coeficiente pelicular promedio para el fluido que circula en el interior de los tubos,
gue en general suele ser el fluido frio. Suponer que son tubos de 1" y corregir mediante la Fig. 3 pa-
ra otros didmetros. Se pueden usar los valores aproximados de h dados antes.

1 Determinar el coeficiente pelicular promedio para el fluido que circula en la coraza. Debido a la re-
sistencia ofrecida por el haz de tubos la velocidad es siempre mucho mas baja que en el interior de
tubos. Para mantener la caida de presion dentro de limites razonables, no queda mas remedio que
tener bajas velocidades. Por eso el valor de h, que depende fuertemente de la velocidad, es mucho
menor. Un valor de h de 400 BTU/hora/pie /°F es razonable para soluciones acuosas, y 100 a 150
para liquidos organicos. Para gases puede asumir h de 5 a 15 BTU/hora/pie /°i=, siendo los gases
menos densos los que tienen los valores mas altos.

7 Calcular U de la ecuacion (18-2).

Algunos valores observados de U [BTU/hora/pie /°F] son:

Agua a agua: 100 a 150 Gasagas: 2 a 4 \
Gas a agua: 20 a 40 _Agua a liquidos organicos: 50 a 100 |
Otros valores se pueden hallar en el Apéndice al final de este capitulo.

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambiadores de Calor 680

Enfriadores de cascada

Los coeficientes del interior de tubos se pueden estimar como se indic6 en la seccion en la cual tratamos
los intercambiadores de doble tubo. En el exterior (cortina de agua), en cambio, la estimacién es mas dificil.
Depende principalmente de la distribuciéon uniforme de la cortina de agua, y de si hay o no evaporacién
apreciable, especialmente porque si hay evaporacion el ensuciamiento de tubos aumenta, lo que obliga a
una limpieza frecuente. En las disposiciones habituales el tubo superior esta perforado de modo de entregar
de 2 a 6 galones por minuto de agua por pie de longitud. Cantidades mayores no son ventajosas ya que
pueden causar salpicaduras y una cortina no uniforme.

Si hay evaporacion es preferible usar la décima parte por pie de tubo, ya que el caudal requerido es mucho
menor. Para tubos limpios, el valor de h en el exterior puede ser del orden de 600, aunque la presencia de
suciedad puede disminuir sustancialmente este valor. Un célculo conservador se puede basar en un valor
de U del orden del 30 al 50% del calculado. En el caso de enfriamiento de gases con evaporacion, el valor
de U usado va de 4 a 10.

Kern aconseja usar para el coeficiente pelicular externo:

=
Donde:
a=W
2L
Siendo: W el caudal de masa de agua (libras/hora), L la longitud de tubo (pies) y De el didmetro externo
(pies).

Recipientes enchaquetados 0 encamisados

En un recipiente encamisado en general se trata de mantener caliente al liquido que contiene el recipiente.
Por lo general la resistencia controlante esté del lado del liquido. En la chaqueta se suele usar vapor como
medio calefactor. De ordinario se agita el recipiente para asegurar un buen intercambio. Si no hay agitacién
para soluciones acuosas se puede asumir h de 30 para At = 10°F a 150 para At = 100°F.

Para recipientes no agitados que contienen agua o soluciones acuosas y se calientan o enfrian con agua en
la camisa es razonable asumir U = 30. Para recipientes agitados el valor de U varia con el grado de agita-
cién. Valores razonables son: vapor a agua: 150; agua a agua: 60; mezclas de sulfonacién o nitracién a
agua: 20.

Intercambiadores de serpentines sumergidos

El serpentin sumergido es una buena solucion rapida y econdmica a necesidades no previstas de intercam-
bio, aunque también existen muchos sistemas que lo utilizan en forma permanente. Un ejemplo de ello es el
calefon doméstico, que calienta agua en llama directa mediante un serpentin de %&" por cuyo interior circula
el agua. Los tubos usados varian en didmetro segin las necesidades, desde /s°a 2". Los valores de h para
liquidos en el interior de serpentines son del orden del 20% superiores a los correspondientes a tubo recto,
estimados como se explicé antes. En el exterior se puede dar una de dos situaciones: conveccién natural o
forzada. Con conveccién natural los valores dependen del salto de temperatura a través de la pelicula. Va-
lores de h de 30 a 50 para At de 10 a 100 °F son quiza algo conservadores. Con agitacién moderada, cuan-
do el liquido fluye a través del serpentin a velocidad del orden de 2 pps, el h serd del orden de 600 para
agua y de 200 para la mayoria de los liquidos orgénicos. El efecto del ensuciamiento puede ser grave, por
lo que la resistencia controlante estard del lado externo. En este caso se debera asumir un valor de resis-
tencia de ensuciamiento no menor de 0.01, con lo cual el coeficiente global U sera menor de 100.

A menudo se puede mejorar mucho el coeficiente aplicando agitacion. En este caso se deber4 hacer uso de
correlaciones especiales, para lo cual se consultara el libro de Kern o una obra especializada en agitacion.
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Liguidos en ebullicién

El disefio de hervidores presenta una diferencia fundamental con otros casos de intercambio de calor, que
es la caida de temperatura en la pelicula de liquido hirviente. Este At es aquel al cual se transfiere la maxi-
ma cantidad de calor y se llama At critico. Esta cuestion ya fue tratada en el capitulo 16, apartado 16.2. Pa-
ra muchos liquidos el At critico va de 70 a 100 °F, por lo tanto seria indtil y hasta posiblemente perjudicial
disefiar un hervidor que opere con un valor de At > 100 °F. Los coeficientes individuales de liquidos hirvien-
tes varian mucho. La Fig. 4 que se observa a continuacion se puede usar para determinar U para agua o
soluciones acuosas hirviendo, calentadas con vapor.

— U, [Btu/hripie’/*Flx(centipaise]

300 l | | | %
200) I T

100 }———
80
60—

|| T U
|

| 2 3 a 6 810 20 30 40D 60 80100

Diferencia global de Temperatura, °F
Figura 4

Los coeficientes para liquidos organicos son considerablemente menores que los del agua. Para tubos o
placas horizontales limpios y liquidos tales como el benceno o alcohol se puede tomar un coeficiente total U
= 250 para At entre el medio calefactor y el liquido hirviente de 50 a 70 °F. Si la superficie se ensucia, to-
mando en cuenta el factor o coeficiente de ensuciamiento el valor de U es del orden de 50 a 100. Los At no
deben ser inferiores a 50 °F.
Los coeficientes de calandrias son un 25% mas altos que los de placas planas y serpentines.
Los coeficientes de evaporadores y hervidores de circulacion forzada son del mismo orden que los de liqui-
dos circulando por el interior de tubos a cierta velocidad y se pueden estimar sobre la misma base.
Un factor que no se debe dejar de tener en cuenta es el efecto de las variaciones de presion sobre los valo-
res de coeficientes. Los que se citan en la literatura generalmente son a presién atmosférica. Para muchos
liquidos, el coeficiente de pelicula tendrd un incremento de alrededor del 100% por cada 10 °F de aumento
de temperatura por encima del punto normal de ebullicién, y una disminucién de temperatura producira un
efecto similar, produciendo una disminucion de h de un 50% por cada 10 °F de disminucién.
Condensadores
Muchos liguidos organicos condensando sobre tubos horizontales dan coeficientes de pelicula del orden de
200 a 400. El amoniaco en el orden de 100, agua de 1000 a 3000. Los coeficientes de condensacién en el
interior de tubos parecen ser del mismo orden de magnitud, pero no es usual condensar en el interior de tu-
bos porque el tubo se inunda con facilidad. En general se suele hacer pasar agua por el interior de tubos o
serpentines, y el vapor condensa en el exterior. Normalmente la resistencia controlante nunca esta del lado
del vapor condensando.
Calentadores de gas con bancos de tubos
Una manera bastante comin de calentar gases es hacerlos pasar a través de haces de tubos calentados
con vapor por su interior. La resistencia controlante normalmente esta del lado del gas, ya que raras veces
hay limitaciones en la velocidad de circulacién o la calidad del vapor. El nimero y disposicién de los tubos
en el banco influye en cierta medida en el coeficiente. Mas all& de cuatro filas de tubos esta influencia des-
aparece. Para aire atravesando bancos de tubos de 1" a 10 pps el coeficiente es de alrededor de 8, aumen-
tando a 20 a una velocidad de 60 pps. La diferencia entre una y cuatro filas de tubos no se nota a baja ve-
locidad, pero a 50 - 100 pps el coeficiente puede aumentar un 50%.
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18.7 Seleccidén del intercambiador

En el proceso de seleccionar un intercambiador de calor se pueden distinguir cuatro etapas claramente de-
finidas. En la primera etapa se toman en cuenta consideraciones referidas al tipo de intercambio de calor
gue se produce. En la segunda etapa se obtienen las propiedades de los fluidos en funcién de las variables
conocidas y se calcula el coeficiente global U y el area de intercambio A. En la tercera etapa se elige un in-
tercambiador adecuado para este servicio, teniendo en cuenta el coeficiente global U, el area de intercam-
bio A y las caracteristicas de los fluidos y de las corrientes. En la cuarta se vuelve a calcular el coeficiente
global U y el area de intercambio A. Si no coinciden con el intercambiador previamente elegido se vuelve al
paso tres. Si coinciden se da por terminado el proceso. Como vemos se trata de un algoritmo recursivo.
Cabe aclarar que en la estrategia que se expone en detalle mas abajo se parte de la suposicién inicial de
gue se elegira en principio un intercambiador de casco y tubos. Esto no tiene que resultar siendo necesa-
riamente asi en la decision final, pero parece una buena suposicion inicial, ya que son los equipos mas co-
rrientes. Se han propuesto otras estrategias para la seleccion del intercambiador, pero las variaciones con
la que exponemos aqui no son realmente significativas.

18.7.1 Primer paso: definir el tipo de intercambio de calor

Lo primero que hay que determinar al seleccionar el intercambiador es el tipo de intercambio de calor que
se debe producir en el equipo. Dicho en otras palabras, no se comportan de igual forma un fluido que inter-
cambia calor sin cambio de fase que un fluido que intercambia calor con cambio de fase, y de ello se dedu-
ce que el equipo en cada caso sera diferente. Por lo tanto, lo primero es determinar si hay o no cambio de
fase en alguno de los fluidos. Para ello se debe conocer las temperaturas de ebullicion de ambos a las res-
pectivas presiones operativas. Ayuda mucho construir un diagrama de calor-temperatura para el sistema,
COmMo vemos a continuacion.

Total
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Por supuesto, existe un acuerdo general en que se usa la disposicion de flujos a contracorrientes. Solo en
circunstancias realmente excepcionales se justifica tener los flujos en corrientes paralelas. El sentido de las
flechas en el diagrama anterior muestra entonces una disposicion a contracorrientes.

Aqui se presenta el caso mas general, en el que uno de los fluidos esta recalentado y se enfria hasta que
condensa, para continuar enfriando posteriormente, es decir que sale a menor temperatura que la de ebulli-
cién. El otro fluido se calienta sin cambio de fase. Otro caso también mas general es el inverso, donde un
liquido se evapora, lo que seria el mismo diagrama solo que invirtiendo los sentidos de las flechas. Una ter-
cera situacion que involucra la condensacién de un vapor y la ebullicion de un liquido en el mismo equipo
no se encuentra nunca en la realidad, porque es muy dificil controlar el intercambio de calor entre dos flui-
dos que experimentan cambios de fases en forma simultanea.

Se ha dividido el diagrama en tres zonas. Estudiando cada una de ellas construimos los siguientes diagra-
mas de zonas parciales.
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La zona 1 es la de enfriamiento del vapor recalentado del lado de casco hasta la temperatura de condensa-
cion Tha.El fluido de tubos se calienta desde la temperatura T hasta la temperatura final o de salida, que
como sabemos es de 80 °C. En la zona 2 se produce la condensacion (a temperatura constante Tbi) del
fluido del lado de_casco mientras que el fluido del lado de tubos se calienta desde la temperatura T hasta
la temperatura T . Por ultimo, la zona 3 es la de subenfriamiento del liquido condensado, que entrega mas
calor en el casco al fluido de tubos que se calienta desde la temperatura de entrada de 20 °C hasta la de
salida de la zona3 quees T .

Definir las zonas es uno de las etapas mas importantes del proceso de seleccionar un intercambiador de
calor con cambio de fase. La seleccion de un intercambiador de calor sin cambio de fase es meramente un
caso particular, que corresponde a las zonas 1 o 3.

18.7.2_.Sequndo paso: obtener propiedades de los fluidos, calcular Q, Uy A

El siguiente paso en la estrategia es definir los caudales y presiones operativas de las corrientes. Esta in-
formacién se necesita para obtener las propiedades y establecer el balance de energia del equipo. Recor-
demos que las propiedades de los gases son especialmente sensibles a la presion. Con el esquema que se
adopta en este tratamiento, en el que hay tres zonas claramente distinguibles, conviene obtener las propie-
dades de cada fluido independientemente para cada zona. Por lo general se puede aceptar que se tomen
valores promediados de las propiedades del fluido de tubos, ya que no tiene cambio de fase y es probable
gue sus propiedades no cambien de manera abrupta. En cambio, seria un grave error tomar valores pro-
mediados del fluido de casco mezclando zonas, ya que es vapor recalentado en la zona 1 y liquido en la
zona 3, mientras que en la zona 2 es una mezcla bifasica liquido-vapor.

Las propiedades que se deben obtener para ambas corrientes incluyen las siguientes: calor latente (si hay
cambio de fase), calor especifico (si no hay cambio de fase), viscosidad, densidad y conductividad térmica.
También es importante conocer la diferencia de presién admisible de acuerdo al tipo de impulsor de que se
dispone, que es un dato que depende de la configuracién del sistema. Por lo general, tanto la diferencia de
presiéon como la velocidad son elementos que se pueden variar con cierta latitud, lo que permite ampliar el
margen de opciones para seleccionar el equipo. Por supuesto, existen limites que no se pueden transgredir.
Conviene que la velocidad sea alta, porque mayores velocidades mejoran el coeficiente de intercambio. Se
consideran valores tipicos para liquidos de 1 a 3 m/seg. Para los gases, los valores suelen ser de 15 a 30
m/seg. Los valores usuales de diferencia de presién son de 30 a 60 KPa (5 a 8 psig) del lado de tubos y de
20 a 30 KPa (3 a 5 psig) del lado de casco.

Una vez obtenida la informacién necesaria estamos en condiciones de hacer el balance de energia para ob-
tener la carga de calor Q. Una vez obtenido, se calcula la diferencia media logaritmica de temperaturas y se
obtiene el coeficiente global U. En el apéndice al final de este capitulo se listan algunos valores recomen-
dados por fuentes autorizadas. También se pueden encontrar valores recomendados en el “Manual del In-
geniero Quimico” de Perry y en el libro “Procesos de Transferencia de Calor” de Kern. Alternativamente, se
puede calcular un valor de U. Depende de lo que uno tenga a su disposicion: si se esta calculando en forma
manual, probablemente prefiera adoptar un valor de la lista de valores recomendados, pero si esta usando
un programa de simulacion el calculo es rapido y se puede hacer con un par de movimientos de mouse. No
obstante aconsejo siempre comprobar los resultados obtenidos de programas por contraste con otros resul-
tados obtenidos de un método manual o gréafico ya que nunca se sabe.

Una vez obtenida la carga calérica Q, con la diferencia media logaritmica de temperaturas y el coeficiente
global U se calcula la superficie de intercambio A.

18.7.3 Tercer paso: eleqir una configuracion (tipo de intercambiador) adecuada

En esta etapa seleccionamos el tipo de intercambiador que mejor se ajusta al servicio que nos interesa.
Nos basamos exclusivamente en consideraciones técnicas y econémicas, que fijan la opcion ganadora en
términos de servicio prolongado y satisfactorio con menores costos iniciales y operativos. La gama de op-
ciones disponibles en principio puede ser muy amplia, pero se estrecha a poco que se tomen en cuenta las
limitaciones de espacio, tipo de materiales del equipo, caracteristicas de ensuciamiento, peligrosidad y
agresividad quimica de las corrientes, y otras por el estilo.

Los elementos de juicio necesarios para la toma de decision han sido expuestos en algunos casos como
parte de la descripcion. Una vez calculada el area necesaria, podemos estimar el costo aproximado de las
distintas alternativas posibles. De alli en adelante, influirdn consideraciones no econémicas como el espacio
disponible, la posibilidad de construir el equipo en vez de comprarlo, etc.

Intercambiadores de doble tubo

Una de las posibles alternativas que se le presentan al ingeniero en el momento de seleccionar un inter-
cambiador puede ser tener que elegir entre intercambiadores de horquilla de doble tubo con tubo interno
Unico, de doble tubo con multiples tubos internos e intercambiadores de haz de tubos y coraza. La diferen-
cia mas importante entre ellos es que en los intercambiadores de horquilla de mdltiples tubos internos el flu-
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jo es a contracorriente pura, mientras en los intercambiadores de haz de tubos y coraza con dos o mas pa-
sos en los tubos el flujo es una mezcla de contracorriente y corrientes paralelas. Por lo tanto en estos ulti-
mos el intercambio de calor es menos eficiente, en alrededor de un 20%. Para poder obtener flujo en con-
tracorriente pura el fabricante tiene que echar mano de disposiciones menos econémicas, tales como usar
igual cantidad de pasos en la coraza y en los tubos (por ejemplo, dos pasos en la coraza y dos pasos en los
tubos) pero esto implica mayor complejidad constructiva y por lo tanto mayor costo. El flujo en
contracorriente pura permite, por otra parte, mejor aproximacion entre las temperaturas extremas y eliminar
cruces de temperaturas. En un intercambiador de un paso por la coraza, se requeririan varias corazas en
serie para eliminar los cruces de temperatura, o que aumenta el costo. En el caso de grandes rangos de
temperatura, que normalmente producen cruces cuando se usan intercambiadores de tubos y coraza, se
usa a veces un deflector longitudinal en la coraza para evitar poner varias corazas en serie, pero esto
puede causar altos esfuerzos térmicos en el lado de coraza, resultando en deformacion del deflector que
causa pérdidas a través del mismo. Estas corrientes de fuga disminuyen la eficacia térmica y pueden
causar vibracion que a su vez agrava el dafo producido en el deflector y el haz de tubos.

Un criterio de seleccién se basa en el producto “U-A”. De la ecuacion (18-1) tenemos:

Q_u.a

At
Si el producto “U-A” esta en el orden de 100000 a 200000 BTU/hora/°F el intercambiador de contracorriente
verdadera de multiples tubos internos esta bien disefiado. Si el producto da fuera de este rango significa
gue el area es insuficiente o el caudal no esta suficientemente aprovechado para producir un grado de tur-
bulencia suficiente para que el coeficiente global de intercambio sea adecuado para el servicio.
La siguiente tabla puede ser Util para seleccionar el diametro del tubo externo en un intercambiador de con-
tracorriente pura de mdltiples tubos internos.

PRODUCTO U-A DIAMETRO EXTERNO TUBO
[BTU/(h °F)] mm. (pulgadas)

> 150,000 305-406 (12-16)
100000-150000 203-406 (8-16)
50000-100000 152-254  (6-10)
20000-50000 102-203 (4-8) *

< 20,000 51-102 (2-4)*

En los casos marcados con un (*) es preferible usar intercambiadores de doble tubo con tubo interior Unico.
En todos los otros casos, la seleccién es favorable al intercambiador de contracorriente pura de multiples
tubos internos.

Cuando el producto “U-A” no esta en el orden de 100000 a 200000 BTU/hora/°F es probable que no se
pueda usar un intercambiador de doble tubo de contracorriente pura, y se deba echar mano de un inter-
cambiador de haz de tubos y coraza.

Intercambiadores de haz de tubos y coraza

Una seleccion primaria, aun si se espera cambiar de idea después de ella, no se debe hacer en forma ca-
sual o descuidada. Se debe dar consideracion detallada y cuidadosa a todos los factores pertinentes, que
son muchos, para finalizar la tarea exitosamente, culminando en una seleccién sensata, practica y econo-
mica.

Como la fuerza impulsora primaria del intercambio de calor es la diferencia de temperatura, y su magnitud
es importante para determinar el area de intercambio (y el tamafio y costo del intercambiador) es importante
considerar las temperaturas de operacién. La diferencia media logaritmica de temperatura (MLDT) es una
buena medida de la fuerza impulsora del flujo calérico en el intercambiador.

Diferencias de temperatura de salida cercanas entre si, entre la temperatura de salida de un fluido y la de
entrada de otro, dan como resultado bajos valores de MLDT. Esto es algo deseable, porque cuanto mas
pequefias sean las diferencias de temperatura de salida mas eficiente desde el punto de vista energético
sera el intercambio.

Pero recuerde que un valor bajo de MLDT dara como consecuencia equipos mas grandes y por lo tanto
mas caros, por imperio de la ecuacion (18-1):

Q=UAMLDT ® A=—Q

U MLDT
Es decir, el area es inversamente proporcional a la MLDT. Si las temperaturas de operacion vienen impues-
tas por las condiciones del proceso, ho hay mucho que se pueda hacer al respecto. Sin embargo, muchas
veces se esta en libertad de elegir una o mas temperaturas posibles. Para esto no hay reglas fijas. Se de-
beréa elegir temperaturas tales que los valores de MLDT no sean ni demasiado bajos ni demasiado altos. Si
la MLDT es demasiado baja, la unidad resultara sobredimensionada. Si la MLDT es demasiado alta, puede
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haber deterioro del material por sobrecalentamiento (por supuesto, solamente en caso de sensibilidad al ca-
lor), depdsito de sales, o efectos adversos similares. Una regla empirica es: la diferencia de temperatura
menor (extremo frio) deberia ser mayor de 10 °F, y la diferencia de temperatura mayor (extremo célido) de-
beria ser mayor de 40 °F para tener un buen servicio en una amplia mayoria de aplicaciones.

Uno de los parametros de disefio mas importantes es el depdsito de suciedad que inevitablemente se pro-
duce en intercambiadores, con pocas excepciones. El tamafio y costo de un intercambiador esta relaciona-
do con el grado de ensuciamiento esperable. La estimacion del mismo es mayormente adivinanza. También
resulta muy dificil de determinar experimentalmente, debido a que es practicamente imposible reproducir
exactamente las condiciones de proceso en laboratorio. La estimacién del factor de ensuciamiento deberia
basarse, cuando sea posible, en la experiencia adquirida con fluidos de la misma clase, en condiciones si-
milares a las de operacién en el caso a evaluar. El ensuciamiento depende y varia con el material de los tu-
bos, el tipo de fluido, las temperaturas, velocidades, espaciado y corte de deflectores, y muchas otras va-
riables operativas y geométricas. El peso de cada variable en la determinacion del factor de ensuciamiento
es dificil de establecer, y cada caso debera ser considerado individualmente. Por todo lo expuesto, la selec-
cién de un factor de ensuciamiento es mas 0 menos una pregunta sin respuestas precisas en la mayoria de
los casos.

Considerando que los valores de factores de ensuciamiento varian de 0.001 a 0.01 (Pie °F Hr)/BTU se de-
duce que el error posible en la evaluacion es de alrededor de diez a uno. Si los valores del coeficiente peli-
cular del lado de tubos y de coraza son ambos altos y hay ensuciamiento importante, entonces la resisten-
cia del ensuciamiento sera controlante. En estas condiciones, un error del 100% es muy significativo, y ori-
gina mayor variacion de tamafo y costo del intercambiador que cualquier inexactitud posible en el método
de calculo. Errores del 500% en la evaluacion del ensuciamiento no son raros. Buena parte de los reclamos
a fabricantes por mala operacion de los equipos se deben al error en la evaluacién del ensuciamiento.

Si se espera un ensuciamiento importante, debera prever la limpieza mecéanica periddica del intercambia-
dor. Mientras ejecuta la limpieza, inspeccione el equipo en busca de sefiales de deterioro mecanico o co-
rrosion. Si hay corrosion esta se puede deber a contaminacion con algun fluido corrosivo. Algunos produc-
tos anticorrosivos contienen sustancias tensioactivas que por sus propiedades dispersantes pueden ayudar
a prevenir o disminuir el ensuciamiento.

Otra causa importante de resistencia al intercambio de calor es la formacion de sales, que en muchos casos
forman una pelicula dura, adhesiva y resistente. A veces se pueden usar técnicas de desalinizaciéon con éxi-
to, y sin dudas habra que prever una limpieza mecéanica periédica. Para facilitar la limpieza mecanica se
aconseja usar el arreglo en cuadro o tresbolillo, antes que el triangular.

Consideraremos ahora los factores a tener en cuenta para la seleccién del didmetro externo del tubo, arre-
glo y espaciado de tubos. En general conviene usar el menor tamafio posible de tubo como primera opcion:
% a 1" de diametro. Los tubos de menor didmetro exigen corazas mas chicas, con menor costo. No obstan-
te, si se teme un severo ensuciamiento o incrustacion en el interior de tubos conviene elegir diametros de 1"
0 mayores para facilitar la limpieza interna.

Por lo general se prefieren los tubos de fz 0 de 1" de diametro; los de didmetros menores se usan preferen-
temente en equipos chicos con superficies de intercambio menores de 30 m .

Un buen disefio se debe orientar a obtener corazas lo mas chicas que sea posible, con tubos lo mas largos
gue sea conveniente. De ordinario la inversién por unidad de area de superficie de intercambio es menor
para intercambiadores mas grandes. Sin embargo, la compra no se debe decidir sobre esta base Unicamen-
te, porgue este criterio no toma en cuenta ciertas caracteristicas especificas que pueden encarecer el equi-
po.

Los tubos pueden estar ordenados en cuadro, en triangulo o en tresbolillo.

El arreglo triangular es mas compacto, y produce mayor cantidad de tubos por unidad de volumen. Los
arreglos en triangulo o en tresbolillo proveen ademés un valor ligeramente mayor de coeficiente global del
lado de coraza para todos los nimeros de Reynolds a costa de un pequefio aumento de pérdida de presion.

Normalmente un disefiador trata de usar toda o la mayor parte de la caida de presion disponible para obte-
ner un intercambiador 6ptimo. EI maximo intercambio de calor y minima superficie se obtienen cuando toda
la energia de presion disponible se convierte en energia cinética, porque las velocidades mayores producen
mejores coeficientes peliculares. Cualquier elemento estructural que origine caida de presion sin aumento
de velocidad es perjudicial porque desperdicia energia de presion. En caso de duda respecto a la proce-
dencia de incluir elementos de esta clase, considere el menor costo inicial del intercambiador contra el au-
mento en costo de operacion para decidir cual es el optimo.

El rol de los deflectores en el lado de la coraza es importante como guias del flujo a través del haz. Los de-
flectores comunmente tienen tres formas: segmentados, multisegmentados y tipo anillo/disco. De estos tres
el mas usado es el primero. El corte usual de los deflectores segmentados es horizontal en intercambiado-
res sin cambio de fase, para prevenir o reducir la acumulacion de barro en la carcasa. Los cortes verticales
se usan en intercambiadores con cambio de fase (normalmente condensadores) para permitir que el liquido
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fluya sin inundar la coraza. Un corte del 20% (expresado como porcentaje del diametro de la coraza) es
considerado razonable pero se puede usar un rango de cortes alrededor de este valor.

A veces, debido a defectos en el disefio o la construccion, se produce vibracion en el lado de la coraza. Es-
ta tiene su causa en la coincidencia de diversos factores, algunos de los cuales dependen del espaciado de
los deflectores. A menudo los problemas de ruido y vibracion se pueden reducir o aun eliminar por simples
cambios en el espaciado de deflectores. Estos cambios, sin embargo, no deben hacerse a la ligera, ya que
afectan la direccién y magnitud de la velocidad del flujo que atraviesa la coraza, de modo que cuando la re-
sistencia controlante esta del lado de coraza cualquier maodificaciéon del espaciado de deflectores tiene una
influencia bastante marcada sobre el desempefio del intercambiador.

18.7.4 Cuarto paso: confirmar o modificar la seleccion

Ahora debemos confirmar nuestra seleccién del equipo, o modificarla para hacerla mas adecuada. Para ello
nos basamos en el calculo del coeficiente global U que a su vez permite calcular la superficie de intercam-
bio A. A esta altura de los acontecimientos, tenemos varios caminos posibles que se abren a nuestro paso,
segun sea el grado de coincidencia entre la superficie calculada en el paso actual y la que se obtuvo en el
segundo paso. Una diferencia dentro del 5 al 10% indica que nos encontramos en la senda correcta. Po-
demos confiar en que nuestro juicio es acertado, tanto en lo que hace a la clase de intercambiador como en
cuanto a sus dimensiones, porque los resultados son parecidos.

Si la superficie que acabamos de calcular no esta en las cercanias de la que se estimé en el segundo paso,
tenemos dos posibles opciones. Una es recalcular el equipo usando el ultimo valor del coeficiente global U
pero sin cambiar la clase de intercambiador, esperando que en un cierto nimero razonable de iteraciones
podemos alcanzar un buen acuerdo de resultados, lo que significa retornar al paso tercero. La otra opcién
es cambiar totalmente el enfoque y elegir una clase de intercambiador totalmente distinta, por ejemplo un
intercambiador de placa en espiral, 0 un intercambiador de placa plana. La decisiéon depende de las carac-
teristicas del flujo en ambas corrientes, asi como de las condiciones operativas y de las propiedades de los
fluidos.

Tampoco se debe perder de vista que problema de elegir un intercambiador pudiera no tener una solucién
Unica. Muy a menudo es realmente asi, porque existen alternativas viables con distintas configuraciones. La
seleccion final de la configuracion definitiva se basa en consideraciones economicas, asumiendo que todas
los equipos se comportan satisfactoriamente desde el punto de vista técnico.

18.8 Recomendaciones para especificar intercambiadores de haz y coraza
En el proceso de la toma de decisiones que afectan la compra de un equipo de alto costo como este, se
sugiere considerar estos factores que determinan el tipo de intercambiador.

1) Si el servicio ensucia o0 es corrosivo usted querrd seguramente un equipo con haz de tubos que
pueda extraer facilmente. Aunque parezca estlpido, como a veces se olvidan las cosas obvias, las
preguntas que siguen le pueden evitar dolores de cabeza.

1.1) ¢ Tiene equipo adecuado para la extraccion y manipulacién del haz de tubos?.¢ Tiempo?. ¢ Gen-

te entrenada?.

1.2) ¢ Hay suficiente espacio para extraer el haz de tubos?.

1.3) ¢ Es posible limpiar facil y rapidamente el haz de tubos?.

1.4) ¢ Estara el haz de tubos y/o la coraza hechos de materiales adecuados para soportar la corro-
sion?.

1.5) Si el servicio ensucia, ¢ ha especificado factores de ensuciamiento adecuados?.

1.6) ¢, Si el fluido del lado de coraza es corrosivo, ha considerado el uso de placas de impacto para
proteger el haz en la tobera de entrada contra un fluido corrosivo ingresando a alta velocidad?.

1.7) ¢ Ha estudiado y calculado bien el tamafio y espesor de los tubos?.

1.8) ¢ Tiene materiales de distinta clase en su intercambiador?. ¢Son estos capaces de promover
corrosion anddica en alguna parte?.

1.9) Si teme que haya peligro de fugas, ¢ha especificado uniones de tubo y placa expandidas, o to-
talmente soldadas, y en este caso cual es la calidad de la soldadura?

1.10) Para uniones soldadas de tubo (no se recomienda broncear si hay peligro de fugas) especifique
un espaciado de tubos suficientemente amplio como para que haya lugar para soldar, y even-
tualmente probar las soldaduras.¢ Es el espesor de tubo adecuado para soldar?. ¢Qué tipo de
metal usara?. ¢ Puede producir corrosion anddica?.
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Al seleccionar cual es la corriente que va en la coraza es practica habitual poner la corriente calida
en la coraza si es un liquido, o en los tubos si es un gas. Sin embargo, hay una serie de considera-
ciones practicas y tedricas que hay que hacer en esta cuestion. Si uno de los fluidos es mucho mas
viscoso que el otro, se deberia colocar del lado de coraza. Las presiones de operacion son otro fac-
tor importante. Normalmente, se coloca el fluido con mayor presion del lado de tubos para minimi-
zar el grosor de la coraza y reducir costos, pero si se temen pérdidas y la contaminacion mutua es
un problema, se puede querer evitar el problema adicional de monitoreo cuidadoso y permanente
colocando el fluido de mayor presién del lado de coraza. En este caso, cuando la fuga ocurra es
mas facil de detectar. En caso de fuga causada por un fluido corrosivo, es preferible una disposicion
inversa, porque aunque puede requerir monitores para detectar contaminacion interna, el costo de
reemplazo de tubos es siempre menor que el de coraza.

Las velocidades del lado de coraza y del lado de tubos deben ser suficientemente altas como para

asegurar una buena tasa de intercambio de calor, pero no tan altas como para producir corrosion,
erosién y/o vibracion. Todo esto esta conectado con el espaciado de deflectores en la coraza, que
se debe ejecutar para promover un buen intercambio de calor pero no estar sujeto a vibracion o so-
nidos perturbadores. Los arreglos complicados no se recomiendan, porque no plantean ventajas
evidentes y su costo es superior.

La fuerza impulsora del intercambio de calor es la diferencia de temperatura, por lo tanto es un fac-

tor muy importante: si la diferencia media de temperatura (MLDT) de un intercambiador es de alre-
dedor de 150 °F o mayor generalmente produce operacién ineficiente y esfuerzos térmicos, que se
deben evitar cuando sea posible. En este caso mayor area redunda en menor diferencia de tempe-
ratura, a costa de mayor precio inicial, pero con menor costo de mantenimiento.

18.9 Calculo aproximado de intercambiadores de haz de tubos y coraza

El método que damos aqui sirve para dar una idea aproximada de dimensiones de un intercambiador tipico.
Se debe recordar que no podemos usarlo para determinar el tipo de intercambiador, y que los resultados
son solo aproximados.

Para obtener el tamafio y caracteristicas del intercambiador seguimos los pasos que se detallan a continua-

cion.
1)
2)
3)

4)

5)

6)

Estimar el coeficiente global “U”.

Determinar la cantidad de calor a intercambiar y la MLDT.

Elegir una velocidad de flujo del lado de tubos, o usar la que se us6 antes para determinar el coefi-
ciente pelicular del lado de tubos. Con esta velocidad determinar el area total de flujo necesaria pa-
ra que por los tubos pueda fluir el caudal del fluido de tubos.

En la tabla de la pagina siguiente determinar el nimero de tubos requeridos para 1 pie cuadrado de
seccion transversal del haz de tubos. Asumir tubos de /3" para empezar si existe duda respecto al
diametro de tubos.

De la misma tabla obtener la superficie de intercambio que corresponde a 1 pie cuadrado de sec-
cién transversal del haz de tubos por pie de longitud. Usar este nimero para calcular la longitud de
haz de tubos que proporciona el area total de flujo igual o mayor a la necesaria, que se determinara
en el paso 3. Se preferird una longitud igual a la standard, que es de 16 pies. Piense que si bien
conviene que los tubos sean lo mas largos que sea posible también hay que tener en cuenta que
los de 16 pies son los mas baratos.

De la curva superior en la figura siguiente (Fig. 5) determinar el cociente del didmetro de coraza a
diametro de tubo y de este cociente calcular el diametro de coraza. Esta figura esta basada en
arreglo en triangulo con espaciado de tubos igual a 0.25-diametro de tubo.
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7) De la curva inferior (2) de la Fig. 5 determinar el nimero de tubos a través de la coraza.

Cociente de diametro del casco/diametro de tubo y
cantidad de tubos a través del casco
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8) De la Fig. 6 determinar (con la cantidad de tubos a través del casco) el espaciado de deflectores
gue proporciona una velocidad adecuada en la coraza. La Fig. 6 esta basada en un flujo de 1 pie
cubico por segundo y tubos de 1" de diametro. Para corregir esto para distintas condiciones ver ta-
bla mas abajo.
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Cantidad de tubos a través del casco
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Area transversal de flujo v Superficie para Tubos Calibre 16 BWG |
Diametro NuUmero de tubos Superficie por pie de
externo conteniendo 1 pie2 longitud de haz

pulgadas de &rea transversal conteniendo 1 pie °de

de flujo area transversal de flujo
;/2 1340 175
3/s 746 122
7/4 476 94
Is 330 76
1 242 63
1/ 185 55
11/4 146 48
1/ 99 39

Ejemplo 18.2 Calculo de un intercambiador de calor de casco y tubos.

Supongamos que necesitamos enfriar 20000 libras por hora de un liquido organico de 150 a 100 °F, usando
agua que entra a 70 °F y sale a 73 °F. El agua estara en el interior de los tubos y el liquido organico del la-
do de coraza. La densidad del liquido organico es de 55 Lb/pie ¥ el calor especifico es C = 0.5 BTU/Lb/°F.
Solucién

La cantidad de calor a intercambiar es:

Q=C m(T1—T2) = 20000-0.5-(150 —100) = 500000 BTU/hora.

La diferencia media logaritmica de temperatura entre ambos fluidos es:

At1=T2—t1=100-70=30
A=T1i—-t2=150-73=77
At, Ay 77 30

AL, 77
In— In

Ay 30
Asumiendo un coeficiente global de 60, el area requerida es del orden de:
Area de intercambio = 500000/44/60 = 139 pies .
Para un aumento de 3 °F de temperatura, el flujo de agua debe ser:

_Q 500000

m =_=_

MLDT = =44 °F

= 167000 libras por hora, o sea que el caudal volumétrico es: 167000/62.3/3600 = 0.74

CAt 1-3
pies cubicos por segundo. Asumiendo una velocidad lineal de 4 pies por segundo dentro de tubos, el area
transversal de flujo requerida total sera: 0.74/4 = 0.185 pies 2
Esta es una superficie relativamente pequefia, de modo que sera suficiente usar tubos de %" en vez de tu-
bos de ¥s".
El gﬂmero de tubos de %" requerido para 1 pie e érea transversal de flujo sera (de la tabla) 746 tubos por
pie” de area transversal de flujo. Como el area transversal de flujo requerida total es 0.185 pies , él namero
de tubos es:  746-0.185 pies ?= 138 tubos.
De la tabla el 4rea externa contenida en 1 pie te area transversal de flujo por pie de longitud es 122. El
area externa por pie de longitud es el producto del area externa contenida en 1 pie de area transversal de
flujo por pie de longitud por el area transversal de flujo requerida total: 122-0.185. La longitud se obtiene di-
vidiendo el area externa de intercambio por el area externa por pie de longitud: L = 139/122/0.185 = 6.2
pies.
De la Fig. 5, el nUmero de tubos a través de la coraza para un haz de 138 tubos es 13 (linea inferior). El co-
ciente didmetro de la coraza sobre didmetro de tubo es 18 (linea superior) lo que da una coraza de 18-% =
11" de didmetro.
Es preferible tener una velocidad lineal de flujo del lado de coraza de unos 2 pies/seg. El flujo del liquido or-
ganico es: 20000/55/3600 = 0.1 pie Fseg.
Como la Fig. 6 esta basada en un caudal de 1 pie /%eg nuestra velocidad esté representada en realidad por
la curva de 2/0.1 = 20 pies/seg. Pero como la figura esta basada en tubos de 1"y los que tenemos son de
%" debemos volver a corregir la curva que resulta: 20-% = 1.5 pies/seg. Usando esta curva (interpolando)
tenemos: para 13 tubos el espaciado de deflectores es alrededor de 4".
Para resumir: el intercambiador tendra 138 tubos de %" en un haz de 6.2 pies de largo, con una coraza de
unas 11" de didmetro, y los deflectores estan separados 4".
Observaciones: la técnica que se explicé se puede usar sin dificultades para muchos casos que se presen-
tan habitualmente. Tiene defectos y limitaciones. Por ejemplo, se basa en tubos de calibre 16, cuando en
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ciertos casos especiales puede ser necesario 0 conveniente usar otro espesor de pared. Probablemente
sea mas facil usar un software de calculo en muchos casos pero si se tiene en cuenta que un calculo rapido
con esta técnica solo puede insumir algunos minutos, resulta conveniente para fines de comprobacion.

18.10 Redes de intercambiadores. Técnica de pellizco

Los intercambiadores de calor (generalmente del tipo de casco y tubos) pueden ser equipos Unicos, con
una mision especifica, como sucede en los enfriadores de gas que encontramos entre las etapas de un
compresor. En ciertas industrias, como la de procesos o la de destilacion del petréleo, en cambio, hay mu-
chisimos intercambiadores que forman una red. En algunos casos esta red puede ser compleja, como su-
cede por ejemplo con los precalentadores de crudo que se envia a la destilacion primaria. La siguiente figu-
ra muestra una red integrada en una instalacion con dos reactores y tres columnas de destilacion.

=
=
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= =
AL =
c
; =
<> o

[C] TEMPERATUREC

=

Notemos que aunque no es una planta demasiado compleja, tiene una docena de intercambiadores de ca-
lor. Se pueden encontrar plantas bastante mas complicadas.

Si se analizan los precios de la energia se observa que la tendencia de los Ultimos treinta afios es clara-
mente ascendente. La causa de esto es que la mayor parte de la energia producida en el mundo proviene
de combustibles fésiles, como el carboén, el gas y el petréleo. Debido al progresivo agotamiento de estos
combustibles sus precios han aumentado en forma consistente, en particular el del petréleo.

La necesidad de ahorrar energia que se deriva de los precios crecientes y la presion cada vez mayor de la
competencia genera un gran interés por el desarrollo de técnicas de analisis de las redes de intercambiado-
res de calor. Estos métodos de analisis son susceptibles de aplicaciones computacionales, que a su vez
permiten el disefio 6ptimo, la simulacion y el control de redes de intercambiadores de calor.

Con este fin se han usado diversas técnicas de analisis, algunas de ellas basadas en métodos matematicos
de optimizacion, tales como la técnica de Box y otras similares, que minimizan la funcién objetivo elegida
como parametro clave. Esta puede ser la energia total intercambiada en forma de calor por la red.

El objetivo de la aplicacion practica de estas técnicas es responder a las siguientes preguntas.

1 ¢ Es posible mejorar la eficiencia de un cierto disefio?.

J ¢Como se pueden evaluar los proyectos de instalacion, ampliacién o remodelacién con referencia a
sus requerimientos energéticos?.

7 ¢Qué cambios se pueden hacer en las instalaciones existentes para mejorar su eficiencia en el uso
de la energia con el menor costo posible?.

7 ¢Qué inversion minima se requiere para mejorar la eficiencia en el uso de la energia?.

7 ¢Cbémo se puede articular el ahorro de energia con otros objetivos deseables tales como la dismi-
nucion de las emisiones contaminantes, la mejora de la calidad y los costos, el aumento de la segu-
ridad y la confiabilidad, etc para coordinarlos en un proyecto coherente que contemple todos estos
aspectos y ademas minimice la inversion requerida para implementarlo?.
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Estas cuestiones vienen preocupando desde siempre a los ingenieros de proyecto, que se arman con las
herramientas mas modernas a su disposicion con el objetivo de resolverlas de la mejor manera posible. En-
tre ellas se cuenta con la técnica 0 método del pellizco o como se lo denomina en inglés “pinch technology’.

18.10.1 Significado del término

El término “técnica del pellizco” fue sugerido por primera vez por Linnhoff y Vredeveld en 1982 para repre-
sentar un grupo nuevo de métodos de andlisis basados en la Termodindmica cuyo objetivo es garantizar el
desperdicio minimo de energia en el disefio de redes de intercambiadores de calor.

Decimos que la técnica se basa en los principios de la Termodinamica porque, aunque parezca obvio, es
esencial para su aplicacién tener presentes el Primer y Segundo Principios. El Primer Principio permite es-
tablecer un balance de energia transferida en forma de calor en cada uno de los intercambiadores y otros
equipos (reactores, columnas de destilacion, etc) del sistema y también un balance de energia entre el sis-
tema y el medio ambiente que lo rodea. El Segundo Principio establece claramente la direcciéon que deben
tener los flujos de energia, que como sabemos sélo puede dirigirse espontaneamente de la fuente célida
hacia la fuente fria o sumidero.

18.10.2 Base de la técnica del pellizco
La esencia de la técnica no es complicada en si misma y sus fundamentos se pueden entender haciendo
un esfuerzo razonable, si se compara el beneficio obtenido en términos de ahorro de capital contra el traba-
jo que demanda entender y dominar la técnica .Aclaremos que esto no es facil, y que requiere un esfuerzo
considerable. No podemos por razones de espacio extendernos en un analisis detallado del método, que se
encuentra descrito en la bibliografia especializada, por lo que nos limitamos a describir a grandes rasgos
sus principios fundamentales.
En sintesis la técnica se basa en la construccién de una curva de calentamiento acumulativo y de otra curva
de enfriamiento acumulativo en funcién de la temperatura. Se busca el punto en que la distancia entre am-
bas curvas es menor, que se llama “punto de pellizco”. Este punto corresponde a la diferencia de tempera-
tura minima.
El punto de pellizco divide el grafico en dos zonas, superior calida e inferior fria (0 izquierda y derecha, se-
gun como se elijan los ejes) de modo que se puede plantear un balance de entalpias en cada zona, y ese
balance cierra.
Por encima del punto de pellizco (o a la derecha) sélo se necesitan equipos calidos en la zona calida. Por
debajo del punto de pellizco (o a la izquierda) s6lo se necesitan equipos frios en la zona fria. Esto conduce
a tres reglas basicas.

J  No debe haber ningun equipo frio por encima del punto de pellizco.

J  No debe haber ningun equipo calido por debajo del punto de pellizco.

J  No debe haber recuperacion de calor a través del punto de pellizco.
Cuando el sistema esta disefiado de modo que se cumplen estas reglas, se garantiza que opera con una
eficiencia maxima para la transferencia de calor.
Como podemos ver, el principal atractivo de la técnica es gque esta afirmando implicitamente que existe una
“solucion correcta” al problema del disefio y muestra como encontrarla en sistemas sumamente complejos.
La médula de la técnica es en si misma simple, como podemos ver. Sin embargo, la implementacioén no es
tan sencilla, porque se aplica en redes muy grandes de intercambiadores de calor. El método ha ido evolu-
cionando y se ha desarrollado una técnica que parte de tablas construidas identificando las temperaturas y
las cantidades de calor intercambiado de las corrientes que forman la red. En redes grandes estas tablas
pueden ser muy complicadas, haciendo dificil la identificacion del punto de pellizco, aun con la ayuda de la
gréfica construida a partir de la tabla. Por ese motivo se han desarrollado programas de aplicacion que faci-
litan la tarea de construir la representacion grafica de la red que permite determinar fisicamente la posicién
del punto de pellizco en el espacio.

18.10.3 Usos y limitaciones de la técnica del pellizco

En los ultimos afios se ha usado con éxito esta técnica, que en principio se ided para disefiar redes de in-
tercambiadores de calor “desde cero” (es decir, en proyectos de plantas no existentes) y se han extendido
sus aplicaciones al redisefio de plantas ya existentes. También se us6 con éxito en el estudio de redes de
otros equipos que también involucran intercambio de calor pero no son propiamente intercambiadores de
calor como las columnas de destilacion, los reactores, etc. Ha demostrado ser un valioso elemento de dise-
flo cuando se combina con los estudios econémicos de costos de la inversion y de costos operativos, que
permite maximizar los beneficios y ahorrar energia.

Sin embargo no es la panacea. Seria un grave error atribuirle cualidades que no posee, ya que en definitiva
se limita a analizar el intercambio de energia en forma de calor. Pero en los sistemas industriales complejos
existen otros requerimientos de energia, relativos al flujo de fluidos. Para que el sistema pueda funcionar
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correctamente es necesario que el disefio permita proveer la energia de impulsion necesaria para producir
el intercambio de calor necesario en cada equipo integrante del sistema. Si bien las energia involucradas en
el bombeo no son tan importantes como las que se relacionan con el intercambio de calor, tienen un papel
vital porque lo condicionan de manera decisiva.

18.11 Intercambiadores compactos de espiral

Los intercambiadores compactos mas frecuentes son del tipo espiral. El intercambiador de placas en espiral
se comenzd a usar en Suecia alrededor de 1930 para recuperar calor de efluente contaminado de la indus-
tria papelera. En 1965 la empresa que los fabricaba fue comprada por el grupo sueco Alfa-Laval que es el
fabricante mas grande en la actualidad, aunque no el Unico.

Encuentra aplicacién en casos en los que los fluidos no ensucian o ensucian muy poco, porque su cons-
truccion no permite la limpieza mecanica. Para poder acceder al interior del equipo habria que desarmarlo y
volverlo a soldar, lo que por supuesto esta fuera de la cuestion y no debiera siquiera pensarse en encarar
semejante tarea. El Unico en condiciones de hacerlo es el fabricante. No obstante algunas marcas producen
modelos desarmables en los que se han reemplazado las uniones soldadas por uniones con junta empa-
guetada. Este tipo de equipo no se puede someter a presiones elevadas, pero permite un acceso algo mas
facil aunque siempre limitado al interior para efectuar limpieza mecénica.

Tampoco se pueden usar cuando alguna de las corrientes es corrosiva, debido a que no se pueden reem-
plazar las partes dafiadas.

En los casos en que ambas corrientes no ensucian o producen un ensuciamiento moderado que se puede
eliminar por limpieza quimica es probablemente el tipo de intercambiador mas eficiente por diversos moti-
vos. Entre las ventajas mas importantes podemos citar las siguientes.

J Presentan coeficientes de transferencia globales mas elevados que los intercambiadores de casco
y tubos, con velocidades lineales menores debido al efecto turbulento producido por el constante
cambio de direccién del flujo.

7 No tienen puntos de estancamiento de ninguna de las corrientes (a diferencia de los intercambiado-
res de casco y tubos, que generalmente los tienen) y no existe la posibilidad de acumulacién de su-
ciedad, ni de variaciones importantes de temperatura en esos puntos.

J  Ocupan mucho menos espacio que los intercambiadores de casco y tubos, debido a que la superfi-
cie efectiva de intercambio de calor por unidad de volumen es mas alta. Ademas, como se explica
mas adelante los intercambiadores de casco y tubos de haz extraible deben tener espacio extra en
los extremos para extraer y maniobrar el haz.

7 Los equipos compactos de construccién totalmente soldada son menos proclives a presentar fugas
ya sea internas (entre las corrientes) como hacia el exterior.

7 Debido a la velocidad constante que se mantiene en ambas corrientes es improbable el depésito de
sélidos en suspension, siempre que esta velocidad sea suficiente para impedirlo.

Su estructura consiste en un par de placas largas enroscadas formando una espiral, separadas de modo
gue se obtiene un espacio entre placas por el que circulan los fluidos. El fluido célido entra por el centro del
espiral y sale por la periferia, mientras que el frio entra por la periferia y sale por el centro en el extremo
opuesto a la entrada del célido. Esta disposicién se conoce como flujo en espiral y si bien se considera con-
tracorriente, en rigor de verdad no es estrictamente contracorriente pura, tan es asi que se requiere una pe-
guefia correccién a la MLDT para llevar los valores calculados a la realidad.
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El siguiente croquis muestra la estructura de un intercambiador placa espiral de una conocida marca, con
un detalle de la disposicion de las corrientes.

Examinando la figura de la derecha vemos que el equipo esta formado por dos espacios en los que las co-
rrientes intercambian calor a contracorriente pura. Esto significa que estos equipos tienen mayor eficiencia
térmica que los de casco y tubos, porque a menos que un intercambiador de casco y tubos tenga un solo
paso por los tubos y un solo paso por el casco, las corrientes no estan en contracorriente. Por eso (ademas
de su construccién mas compacta) los intercambiadores de placa espiral ocupan menos espacio que los de
casco y tubos capaces de prestar el mismo servicio. El siguiente croquis muestra el espacio ocupado por
ambas clases de equipo.

También se pueden encontrar disposiciones fisicas mas robustas con tapas bridadas que permiten soportar
mayores presiones. En la siguiente figura se observa la misma disposicion de las corrientes, es decir con
flujo en espiral, donde el fluido célido entra por A y sale por el cabezal superior (que se omite en la figura),
mientras que el fluido frio entra por B y sale por C.

Introduccién a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambiadores de Calor 694

Los casos en que no conviene usar intercambiadores de placa en espiral son los siguientes.

a

Cuando la diferencia de presion entre ambas corrientes es muy grande. Debido a que no se pueden
construir con espesores de pared superiores a 0.5 pulgadas, la diferencia de presién entre corrien-
tes esta limitada a unas 400 psig. En las unidades de pequefio tamafio el espesor generalmente es
menor aun, dependiendo del tamafio y del material usado en su construccién.

Debido a que las chapas en espiral estan soldadas, la temperatura operativa no puede exceder la
méxima que puede tolerar la soldadura. Generalmente el costo crece mucho cuando se usan mate-
riales y soldaduras resistentes a las temperaturas elevadas, digamos por caso 700 °C. Pero por
otro lado esto también es cierto en cualquier otro disefio.

El costo por unidad suele ser algo mayor que el de un equipo de casco y tubos capaz de la misma
prestacion, debido a la construccién mas complicada. Por supuesto, el hecho de ser compacto hace
gue su peso por unidad de volumen sea muy superior para prestaciones similares que los de casco
y tubos. En consecuencia, el costo por unidad de volumen es mucho mas elevado.

No se pueden manejar fluidos que circulan con caudales muy altos. El limite suele ser de alrededor
de 2000 a 2500 gpm. Esta limitacién por lo general no se presenta a menos que los caudales de
ambas corrientes sean enormemente distintos, lo que de todas maneras es un problema muy dificil
de resolver con cualquier tipo de intercambiador de calor.
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18.11.1 Disposiciones de las corrientes

En las distintas aplicaciones de los intercambiadores compactos de espiral, ademas de la disposicién de flu-
jos en espiral que hemos visto en el apartado anterior se pueden usar otras. La mas comun es en espiral,
pero esta se usa principalmente para intercambio de calor sin cambio de fase. Pero con uno de los fluidos
condensando esta disposicion no es conveniente, ya que el condensado tiende a bajar por la atraccion gra-
vitatoria y se acumularia en el fondo del canal, inundando el equipo y disminuyendo la superficie efectiva de
intercambio.

En estos casos se usa una combinacion de flujo cruzado y flujo en espiral. El liquido refrigerante fluye en
espiral, mientras que el vapor ingresa por la parte superior en flujo cruzado y a medida que se condensa
cae hacia el fondo por donde sale. Esta disposicion de las corrientes se puede observar en la figura adjun-
ta.

Esta combinacién de flujo contracorriente-espiral tiene menor
eficiencia térmica que el flujo en espiral y no es normal que
se use a menos que haya fuertes razones que lo justifiquen.
Una de esas causas es, como ya hemos dicho, el cambio de
fase de una de las corrientes.

En estos casos se usa una disposicion de flujo combinado
contracorriente-espiral en un disefio especialmente desarro-
llado para el cambio de fase, como vemos en la figura adjun-
ta.

Podemos ver que el vapor sigue un camino mas corto, con
menor pérdida de presién, porque no fluye en espiral sino
gue atraviesa el canal abierto de arriba a abajo, lo que permi-
te operar al vacio. Ademas, el espacio inferior permite una
separacion nitida del condensado y los gases o vapores in-
condensables, que se pueden extraer por medio de un orificio
adicional (no indicado en la figura) lateral lo que nos ahorra
una etapa de separacion.

En total se pueden encontrar cuatro variantes posibles a los
distintos arreglos de corrientes, como vemos mas abajo. El
tipo 1 (figura a) es el clasico de ambas corrientes en espiral.
Es practicamente contracorriente. El tipo 2 (figura b) corres-
ponde al flujo espiral para uno de los fluidos y flujo cruzado
para el otro. En este caso se trata de un vapor que condensa,
pero si se invierten las flechas que indican los sentidos de las
corrientes también se puede usar como hervidor. El tipo 3 (figura c) es un hibrido entre los tipos 1y 2 con
una cubierta plana en la parte inferior y una entrada amplia para el vapor en la parte superior. Se usa mu-
cho como condensador. Ambos fluidos siguen un camino en espiral. El tipo 4 (figura d) es una modificacién
del tipo 2 en la que se agranda la entrada axial de vapor (parte inferior) y también se agranda el espacio
confinado superior. El canal en espiral por donde circula el vapor esta abierto en la parte superior para faci-
litar el escape de incondensables que se pueden retirar por una boca adicional a la derecha, encima de la
salida de condensado.

& O o =2

J : W : 1 c i

En el tipo de construccion soldada, la presion maxima de trabajo de estos equipos es de 18 atm manomé-
tricas (unas 250 psig), con una temperatura maxima admisible de 400 °C (alrededor de 750 °F). La maxima
superficie de intercambio que se puede obtener con el equipo mas grande disponible de serie es de 200 m 2
y los caudales maximos admisibles son: 400 m /hora para flujo en espiral de liquido, 4000 m /hdra para flu-
jo en espiral de gases o vapores, y 250000 m /hora para flujo recto de gases o vapores.
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18.11.2 Aplicaciones
Los intercambiadores compactos de placa en espiral encuentran su principal aplicacion en los fluidos que

arrastran sélidos en suspensién. Si se intenta llevar a cabo el intercambio de calor con equipos de casco y
tubos se corre el riesgo de que los sélidos se depositen en los puntos de estancamiento que inevitablemen-
te existen en estos equipos, dificultando el flujo por obstruccion parcial y disminuyendo la eficacia del equi-
po. Si se usan intercambiadores compactos de placa en espiral en cambio estos problemas no se presen-
tan porgue no tienen puntos de estancamiento. La velocidad de los fluidos en estos intercambiadores es la
misma en todos los puntos del equipo, y la turbulencia extra asociada con los permanentes cambios de di-
reccion impide la sedimentacion.

Adicionalmente, como ya hemos dicho se usan intercambiadores compactos de placa en espiral en aplica-
ciones que involucran cambios de fase, donde encuentran gran aceptacion particularmente en operaciones
al vacio.

18.12 Intercambiadores placa

Como ya se ha explicado anteriormente, los intercambiadores placa tienen su mayor atractivo en el hecho
de que se pueden armar y desarmar con facilidad, y se adaptan bien en servicios con liquidos sensibles a la
temperatura. Por eso tienen mas aplicacion en las industrias farmacéutica y alimentaria.

Otro atractivo importante es que, a diferencia de cualquier otro tipo de equipo de intercambio de calor, los
intercambiadores placa se pueden expandir, es decir que se puede aumentar la superficie de intercambio
dentro de limites razonables para aumentar su capacidad. Esto no se puede hacer con los tipos convencio-
nales, excepto el intercambiador de doble tubo. Debido al elevado grado de turbulencia que permite alcan-
zar la disposicién del liquido en forma de capa delgada, que ademas se ve sometida a constantes cambios
de direccion, este tipo de intercambiador permite operar con liquidos muy viscosos.

Entre sus principales limitaciones podemos citar su rango limitado de presiones y temperaturas operativas y
el hecho de que exigen un desarmado y ensamblado muy meticuloso (poniendo especial cuidado en no da-
fiar las juntas) ya que son equipos delicados construidos con chapas delgadas que se tuercen y quiebran
facilmente. Las placas se construyen por estampado en frio usando materiales sumamente resistentes a la
corrosiéon como acero inoxidable, titanio, tantalio, etc. Para que los costos sean competitivos con otras cla-
ses de intercambiadores los fabricantes se ven obligados a emplear espesores tan finos como 0.5 mm lo
que hace imprescindible un cuidado extremo en su manipulacion.

Un intercambiador placa consiste en una sucesion de laminas de metal armadas en un bastidor y conecta-
das de modo que entre la primera y la segunda circule un fluido, entre la segunda y la tercera otro, y asi su-
cesivamente. Cada fluido esta encerrado en el espacio comprendido entre dos placas sucesivas, y se des-
plaza en forma de capa fina. Esto permite aplicarle temperaturas elevadas durante cortos periodos de tiem-
po lo que es muy importante en productos sensibles a la temperatura, que pueden sufrir modificaciones in-
deseables en su composicion por efecto del calentamiento prolongado. En el siguiente croquis podemos
observar una tipica disposicion en la que las laminas se ven comprimidas entre dos placas extremas.

Pauta de flujo en
varias placas en
serie

Una placa

Fluido
calile

Piodnad &

Carrugade

La junta de goma queda comprimida entre las placas adyacentes, formando un espacio entre el que circula
uno de los fluidos. Digamos por ejemplo que el fluido frio (producto) circula entre las placas 1y 2. Entra por
el orificio superior izquierdo y recorre toda la placa, saliendo por el orificio inferior izquierdo. En tanto, el flui-
do calido entra por el orificio superior derecho de la placa 3 y recorre el espacio situado entre las placas 2 y
3, saliendo por el orificio inferior derecho. Sélo el espesor de una placa (que como hemos dicho es muy
delgada) separa ambas corrientes, de modo que la resistencia a la conduccién de calor es muy pequefia.
Por otra parte, la superficie es muy grande. Como hemos explicado, el conjunto se arma con una gran can-
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tidad de placas en un bastidor de modo de poderlo desarmar facilmente para su limpieza. Esta disposicion
es a contracorriente pura, de modo que la diferencia "efectiva" de temperatura es la MLDT.

El espesor de las placas varia entre 0.5 y 1.2 mm. El equipo standard suele ser de inoxidable. La forma,
tamafio y disposicién de las irregularidades estampadas en las placas (el corrugado) determinan el coefi-
ciente de transferencia de calor asi como la resistencia que ofrecen al flujo. La funcién de las irregularida-
des también es mecanica, porque actldan como separadores, manteniendo constante el espacio entre pla-
cas.

Las placas se fabrican en cuatro tipos de corrugado. Estos se denominan "tabla de lavar", "espina de pes-
cado", "con insertos" y "de corrugaciones paralelas".

# En la llamada "tabla de lavar" las ondulaciones son rectas horizontales vistas de frente y
transversales a las corrientes. El aspecto es el de una tabla de lavar ropa, origen del nombre.
Corresponden al croquis anterior.

# Otro tipo llamado "espina de pescado" (herringbone o "espina de arenque") presenta ondulaciones
en forma de flecha partiendo de la linea central de la placa. En placas consecutivas las ondulacio-
nes estan giradas 180° con el objeto de que entre dos placas haya puntos de apoyo donde se en-
cuentran ondulaciones en distinto sentido. Esta disposicién es mecanicamente mas robusta y se
consigue una mayor turbulencia que en el tipo anterior.

# En el tipo denominado "con insertos" se intercalan chapas perforadas lisas entre las chapas corru-
gadas de modo de promover una mayor turbulencia ya que el fluido se ve obligado a circular a tra-
vés de las perforaciones. Esto hace que el fluido incida sobre las chapas onduladas con un cierto
angulo, lo que disminuye el espesor de la capa laminar debido a que se aumenta mucho la turbu-
lencia. Los insertos se usan exclusivamente para fluidos viscosos.

# En el tipo "de corrugaciones paralelas” las ondulaciones estan a 45° con respecto al eje longitudinal
de la placa y el fluido las encuentra en direccién normal a su sentido de flujo.

También se fabrican placas con otras ondulaciones y cada fabricante tiene sus tipos propios. La seleccion
del tipo de placa depende mucho del servicio. Se debe tener en cuenta que los tipos de placa que producen
el mayor valor de coeficiente de transferencia de calor también ofrecen mayor resistencia de flujo.

La separacion de los fluidos se hace por medio de la junta que puede ser de distintos materiales segun el
servicio. Cada lamina tiene cuatro orificios y esta separada de las adyacentes por una junta de goma sinté-
tica que contiene al flujo creando una camara entre cada par de laminas. El punto débil del intercambiador
placa es la junta ya que la gran mayoria de las fugas se producen por deterioro de la misma. Puesto que las
fugas son siempre al exterior resulta facil detectarlas, pero este hecho prohibe su uso cuando alguno de los
fluidos es téxico, inflamable o contaminante. Por otra parte la temperatura de operacion esta limitada por la
méxima que puede soportar el material de la junta, cuyos valores usuales se dan en el cuadro siguiente.

Material de la junta Temperatura maxima [°C]
Caucho, estireno, neopreno 70
Caucho nitrilo, vitén 100
Caucho butilo 120
Silicona 140

Este tipo de aparato se emplea mucho en la industria alimentaria y farmacéutica asi como en todos los ser-
vicios que requieren una limpieza mecénica frecuente. El uso tipico habitual es aquel para el cual fue dise-
flado en la década de 1930, para pasteurizar leche.
Sus ventajas y limitaciones son las siguientes.
Ventajas

# El equipo se desarma facil y rapidamente.

# La eficiencia del intercambio es mayor que en los equipos que usan tubos.

# Ocupan muy poco espacio comparado con los intercambiadores de casco y tubos.
Limitaciones

# Tienen un rango de temperaturas y presiones mas limitado que otros equipos.

# > No resisten presiones superiores a 7-8 atmosferas manométricas, pudiendo llegar en disefios es-

peciales a 15-20 atmésferas manométricas.

# No son practicos para flujo gaseoso, excepto vapor de calefaccion.
Las aplicaciones mas interesantes para los intercambiadores placa son: fluidos limpios, no corrosivos, toxi-
cos ni inflamables, de viscosidad normal y elevada. Son especialmente convenientes para liquidos viscosos
porque la fina pelicula de liquido que se forma y el recorrido sinuoso que tiene facilitan mucho el intercam-
bio. Se han usado con éxito con viscosidades cinematicas de hasta 50000 cSt ya que muchos intercambia-
dores placa aseguran flujo turbulento con nimeros de Reynolds tan bajos como 150.
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18.13 El tubo de calor

La denominacién “tubo de calor” es la mejor traduccién que se puede encontrar de la denominacién inglesa
“heat pipe”. Este término designa un tubo de cobre o bronce que contiene un material altamente poroso,
una tela o un material capilar embebido con un liquido muy volatil. Su principal caracteristica es la capaci-
dad muy alta de transferencia de calor con una muy alta tasa de transferencia, y casi sin pérdidas. Se pare-
ce en algunos aspectos a un termosifon, con la diferencia de que los termosifones operan por efecto del
campo gravitatorio, de modo que no son capaces de transferir calor hacia abajo. En cambio un tubo de ca-
lor puede transferir calor en cualquier direccién, gracias a la accién capilar. La calidad y tipo del tejido y del
fluido de trabajo que llena el tubo de calor determinan su comportamiento, tanto en cantidad de calor trans-
ferido como en velocidad de transporte. La transferencia de calor entre el tubo y el medio se hace a través
de la cubierta.

La idea del tubo de calor surgidé por primera vez en el afio 1942 pero no fue hasta 1962 que se invento.
Posteriormente se mantuvo en desarrollo durante unos cuantos decenios hasta que hizo su debut comercial
en la década de 1980. La principal caracteristica distintiva del tubo de calor que lo diferencia de otros equi-
pos de transferencia de calor es que el fluido de trabajo que contiene nunca sale del tubo. Se encuentra
confinado en su interior, y si bien se mueve, lo hace sélo dentro del tubo. Otra caracteristica interesante es
gue (dentro de limites razonables) el tubo de calor se puede instalar en contacto con fuentes alejadas entre
si mientras que en otros intercambiadores es necesario transportar el calor mediante fluidos intermedios
cuando las fuentes estan muy alejadas.

El siguiente croquis muestra la estructura de un tubo de calor. En el interior del tubo hay un liquido (el fluido
de trabajo) que empapa los poros del relleno. Cuando se pone un extremo del tubo (la zona de evapora-
cién) en contacto con la fuente calida, el liquido hierve y el vapor se dirige hacia el extremo frio donde se
condensa.

: w8
L&??. Ja

Zona de
evaporacion

De tal modo, el fluido de trabajo va de izquierda a derecha viajando como vapor por la zona central, y retor-
na por capilaridad como liquido por la zona periférica de derecha a izquierda.

Introduccion a la Termodindmica — Jorge A. Rodriguez



Intercambiadores de Calor 699

18.13.1 Principales caracteristicas de disefio

Los tres componentes esenciales de un tubo de calor son:
1. Eltubo externo o cubierta.
2. Elfluido de trabajo.
3. Eltejido o estructura capilar.

La funcién de la cubierta es contener al liquido y aislarlo del medio que lo rodea para evitar su pérdida por
evaporacion. Sus caracteristicas principales son pues la estanqueidad y la capacidad de resistir las diferen-
cias de presion, asi como la capacidad de transferencia de calor hacia y desde el fluido de trabajo. En con-
secuencia, la seleccién del tipo de material de la cubierta depende de los siguientes factores.
Compatibilidad con el fluido de trabajo y con el medio externo.
Relacion resistencia-peso. Conviene que sea alta, especialmente en aplicaciones electrénicas.
Conductividad térmica.
Facilidad de fabricacion, incluyendo soldadura, maquinado y ductilidad, particularmente cuando su
aplicacién requiere doblarlo.

J Porosidad. Conviene que el material no sea poroso para que no escape el fluido de trabajo.

J  Mojabilidad por el fluido de trabajo.
La Unica caracteristica importante que requiere aclaracion es la Ultima. Si el fluido de trabajo no es capaz
de mojarlo, no lo podra atravesar por mas que la porosidad sea alta en fase liquida. No obstante, en fase
vapor se escaparia a través de las paredes de la cubierta.

B I Ry

El fluido de trabajo debe tener un rango de temperaturas de vaporizaciéon del orden de las temperaturas

operativas del equipo. Para la mayoria de las temperaturas operativas hay varios fluidos de trabajo apro-
piados, siempre que se pueda fijar la presién interna sin restricciones. No obstante, esto Ultimo tiene los li-
mites l6gicos impuestos por la necesidad de mantener el espesor de la cubierta dentro de un valor razona-
ble. Una cubierta suficientemente robusta para poder resistir una presion interna elevada podria ofrecer una
resistencia demasiado alta al paso de calor. Las caracteristicas deseables en un buen fluido de trabajo son:

J  Que sea compatible con la cubierta y el relleno.

J Que tenga buena estabilidad térmica, o sea que no se descomponga en el rango de temperaturas
de operacion del equipo.

J  Que moje bien la cubierta y el relleno.

7 Que no tenga una presion de vapor demasiado alta o demasiado baja (vacio) en el rango de tempe-
raturas operativas. Una presion de vapor demasiado alta produce velocidades altas del vapor, lo
gue puede producir un flujo inestable.

7 Que tenga un calor latente de vaporizacién alto. De este modo el calor transferido por unidad de
masa de fluido circulante es mayor, y el peso del equipo es menor. Ademas, un flujo de fluido me-
nor también significa menos pérdidas por friccion (que en flujo en medios porosos son muy eleva-
das) y mayor transporte de calor.

7 Que tenga una elevada conductividad térmica del liquido.

7 Que tenga viscosidades bajas del liquido a todas las temperaturas del rango operativo. No hay que
olvidar que la pérdida por friccion depende directamente de la viscosidad. Conviene que la pérdida
por friccion sean minimas.

7 Que tenga alta tension superficial. Los liquidos con tension superficial elevada son capaces de re-
montar alturas mayores contra la atraccion gravitatoria por accion capilar, lo que tiene importancia
si los puntos de toma y liberacién de calor estan situados en alturas muy distintas, particularmente
cuando el punto de liberacién de calor esta situado por encima del punto de toma. Ademas, es ne-
cesario que el angulo de contacto del liquido con el relleno y con la cubierta sean lo mas pequefios
gue sea posible.

7 Que tenga un punto de congelacion muy alejado de cualquier temperatura del rango operativo.

7 Que tenga un punto de escurrimiento razonable.

Otras consideraciones relativas al fluido de trabajo son: una ebullicién y condensacion sin problemas y un
buen comportamiento capilar, para que el flujo sea lo mas facil que sea posible en el interior del tubo.

En la tabla siguiente vemos algunos fluidos de trabajo usados en tubos de calor.
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PUNTO NOR-
FLUIDO DE M|_A|_L| CDE)EBAU RANGO UTI-
VRSO PUNTODE FU-  PRESION ATM. LIZABLE
SION  (°C) (°C) (°C)

Helio -271 - 261 -271 a-269
Nitrégeno -210 - 196 -203 a-160
Amoniaco -78 -33 -60 a 100
Acetona -95 57 0al120
Metanol -98 64 10 a 130
Flutec PP2 -50 76 10 a 160
Etanol -112 78 0al130
Agua 0 100 30 a 200
Tolueno -95 110 50 a 200
Mercurio -39 361 250 a 650
Sodio 98 892 600 a 1200
Litio 179 1340 1000 a 1800
Plata 960 2212 1800 a 2300

El tejido o estructura de relleno capilar es una masa porosa que llena el tubo, hecha de materiales como
acero, aluminio, niquel o cobre de varias porosidades. Se fabrica con espuma metalica, y mas a menudo,
con fieltro de hilos metélicos. Variando la presion aplicada al fieltro durante el relleno del tubo, se pueden
obtener rellenos mas o menos compactos, con variados indices de porosidad. Suelen incorporarse cilindros
removibles que luego se retiran del relleno, formando canalizaciones regularmente espaciadas que actdan
COMo una estructura arterial, distribuyendo el fluido en forma lo mas pareja posible.

También se han usado otros materiales fibrosos y diversas fibras de vidrio o materiales cerdmicos, que ge-
neralmente tienen menores tamafos de poro. La principal desventaja de las fibras de materiales cerdmicos
en comparacién con las fibras metalicas es que normalmente requieren una malla metélica que las soporte
y les confiera rigidez, cosa que con las fibras metalicas no es necesario. Si bien el material ceramico en si
puede ser quimicamente compatible con el fluido de trabajo, la malla de soporte puede acarrear problemas.
Recientemente se ha empezado a usar la fibra de carbono, que presentan rayas longitudinales muy largas
en su superficie, tienen una alta presion capilar y son quimicamente muy estables. Los tubos de calor cons-
truidos con fibra de carbono parecen tener capacidades de transporte de calor algo mas altas que los que
usan otros tipos de relleno.

El propdsito principal del relleno es generar presion capilar para transportar el fluido de trabajo desde la
seccion de condensacion hasta la de evaporacién. También debe ser capaz de distribuir el liquido en la
seccion de evaporacion en forma uniforme para que pueda recibir calor. Por lo general estas son funciones
diferentes, y requieren rellenos de distinto tipo. La seleccion del relleno esta gobernada por varios factores,
varios de los cuales dependen fuertemente de las propiedades del fluido de trabajo.

La presion capilar maxima generada por el relleno aumenta a medida que el tamafio medio de los poros
disminuye. En cuanto al espesor del tubo (que determina el espesor del relleno) depende de la capacidad
del tubo, es decir de la cantidad de calor que se debe transportar. La resistencia térmica del relleno depen-
de fundamentalmente de la conductividad térmica del liquido.

Los tipos mas comunes de relleno son los siguientes.

Polvos metalicos sinterizados. El proceso de sinterizacion (obtencion de piezas metalicas por compresion
de polvo metéalico a muy alta presién) permite obtener rellenos muy porosos, con altas presiones capilares y
bajos gradientes térmicos. Los tubos de calor construidos con estos rellenos se pueden doblar en angulos
bastante cerrados, cosa que los hace mas faciimente aplicables en casos en los que los requisitos de espa-
cio son muy criticos y las fuentes célida y fria no se pueden unir con un tubo recto.

Malla de alambre. La mayoria de las aplicaciones usan tubos de calor con este tipo de relleno. Tienen una
gran variedad de capacidades, de acuerdo al tipo de malla y de fluido usado.
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18.13.2 Aplicaciones
El tubo de calor tiene una conductividad térmica efectiva varias veces mayor que la del cobre. La capacidad

de transferencia de calor se caracteriza por el “coeficiente de capacidad axial” que mide la energia que
puede transportar a lo largo de su eje. Este coeficiente depende del diametro del tubo, y crece proporcio-
nalmente con el mismo. Cuanto mas largo es el tubo, tanto menor es el coeficiente de capacidad axial.

Los tubos de calor se pueden construir de cualquier dimensién y capacidad de transporte de calor. Se han
usado con éxito en la industria aeroespacial para refrigerar componentes de satélites de comunicaciones,
transportando el calor generado por los componentes electronicos al exterior, donde reinan muy bajas tem-
peraturas. También se ha experimentado con tubos de calor en la construccion de acondicionadores de ai-
re. En estos equipos interesa que el aire salga a la menor temperatura posible del enfriador para condensar
la humedad ambiente, pero como no puede entrar a una temperatura demasiado baja al ambiente acondi-
cionado hay que calentarlo. Si se coloca el extremo frio de un tubo de calor en el retorno del acondiciona-
dor, el aire que retorna caliente del ambiente acondicionado se enfria y el calor asi extraido se puede trans-
portar hasta la salida del aire frio para precalentarlo antes de salir al ambiente acondicionado. De esta ma-
nera el aire se calienta con su propio calor, lo que puede parecer paraddjico pero no lo es. Todo lo que
hace el tubo es tomar calor del aire calido que viene del ambiente acondicionado y transferirlo al aire frio
gue va hacia el ambiente acondicionado. Este modo de funcionamiento es mas econémico.

Los tubos de calor constituyen una excelente solucion estatica al problema de disipar el calor que produce
el microprocesador de las computadoras personales portatiles. Tienen bajo costo, poco peso (del orden de
los 40 gramos) y son pequefos, lo que los hace especialmente apropiados para aplicarlos en electronica.
Operando con una CPU de 8 vatios a una temperatura ambiente no mayor de 40 °C ofrece una resistencia
térmica de 6.25 °C/vatio lo que permite mantener la caja de la CPU a menos de 90 °C. El tubo se monta en-
tre la base de la CPU y la base metdlica del teclado, que funciona como disipador de calor y también como
caja de Faraday que evita la emision de radiofrecuencias, para no introducir componentes adicionales.

El tubo de calor es un equipo estético. Al no tener partes moviles se minimizan los costos de reparacion y
mantenimiento. Esto es una ventaja contra los enfriadores antiguos de las CPU de computadoras persona-
les, que requerian un motorcito eléctrico para mover aire que se usaba como enfriador. Como los que se
usan en electronica son muy pequefios, aun si se rompe el tubo la cantidad de fluido que pierde es tan pe-
guefia que ni siquiera alcanzaria a mojar los componentes. Pero como esta contenido en una estructura
capilar, es imposible que se derrame al exterior. Lo Unico que podria suceder es que el tubo se seque, de-
bido a la evaporacion. De todos modos, el tiempo medio de vida estimado de un tubo correctamente cons-
truido e instalado supera las 10000 horas. Esto equivale a unos 50 meses de actividad asumiendo una ocu-
pacion de 200 horas mensuales, o sea algo mas de cuatro afios.
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APENDICE
COEFICIENTES DE ENSUCIAMIENTO

Rango de valores tipicos. El valor real puede ser mayor o menor que el tabulado.

FLUIDO pie® °F hr /Btu m° °C hr/Kcal
Fuel 0il 0.005 0.001
Aceites Aceite lubricante 0.001 0.0002
Aceite de templado 0.004 0.0008
Refrigerante 0.001 0.0002
Hidrdulico 0.001 0.0002
Liquidos Térmicos (tipo Dowtherm) 0.001 0.0002
Sales fundidas 0.0005 0.0001
Gas coke, Gas de agua 0.005 0.001
Gases y Vapor sin aceite 0.002 0.0004
vapores Vapor de escape c/aceite 0.0001 0.0002
Aire comprimido 0.002 0.0004
Gases refrigerantes 0.002 0.0004
Soluciones de MEA y DEA 0.002 0.0004
Soluciones de DEG y TEG 0.002 0.0004
Liquidos de Extracciones laterales y fondos
Proceso de columnas fraccionadoras 0.001 0.0002
Soluciones Céusticas 0.002 0.0004
Gas acido 0.001 0.0002
Gases y Vapores de solvente 0.001 0.0002
vapores de Vapores estables en tope de
proceso columna fraccionadora 0.001 0.0002
Gas Natural 0.001 0.0002

Aclaraciones de las abreviaturas. Dowtherm: marca registrada de Dow; se suele usar para designar un tipo

de fluido sintético usado como fluido de intercambio de temperaturas altas y medias. MEA: mono etanol
amina. DEA: di etanol amina. DEG: di etilen glicol. TEG: tri etilen glicol.

COEFICIENTES TIPICOS GLOBALES DE INTERCAMBIO “U”

CORRIENTE CALIDA CORRIENTE FRIA Btu/ (pie® °F hr) Kcal/ (m® °C hr)
Agua Agua 140 - 280 86 - 1400
Solventes organicos Agua 45 - 130 215 - 645
Gases Agua 2.6 - 45 13 - 215
Aceites Livianos Agua 60 - 160 300 - 770
Aceites Pesados Agua 10 = 45 50 - 215
Solventes organicos Aceites Livianos 20 = 70 100 - 345
Agua Salmuera 105 - 210 515 - 1030
Solventes orgénicos Salmuera 26 = 90 130 - 430
Gases Salmuera 2.6 - 45 13 - 215
Solventes organicos Solventes org. 20 = 62 100 - 300
Aceites Pesados Aceites Pesados 8 = 44 40 - 215
Vapor Agua 260 - 700 1290 - 3440
Vapor Aceites Livianos 44 - 140 215 - 690
Vapor Aceites Pesados 9 = 80 40 - 390
Vapor Solventes org. 105 - 210 515 - 1030
Vapor Gases 3.5 - 35 17 - 170
Fluidos de intercambio
(tipo Dowtherm) Aceltes Pesados 8 — 53 38 - 260
Baja viscosidad 210 - 700 1030 - 3440
(L < 2 cP)
Vapor Soluc. Acuosas
Alta viscosidad 105 - 210 515 - 1030
(L < 2 cP)
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COEFICIENTES INDIVIDUALES DE PELICULA “h”

FLUIDO Btu/ (pie’ °F hr) Kcal/ (m* °C hr) |
Agua 265 - 1940 1290 - 9460
Gases 2.6 - 44 13 - 215 |
Solventes orgénicos 60 - 350 300 - 1700
Aceites 10 - 120 50 - 600 |

COEFICIENTES GLOBALES DE INTERCAMBIO “U” - INTERCAMBIA-
DORES DE DOBLE TUBO

Rango de valores tipicos. El valor real puede ser mayor o menor que el tabulado. (coeficientes basados en
superficie total externa incluyendo aletas)

CORRIENTE CALIDA CORRIENTE FRIA Btu/ (pie’ °F hr) Kcal/(m’ °C hr)
Nafta Pesada Agua (6 pies/seg en 25 122
el éanulo)
Agua (3 pies/seg en 20 98
el anulo)
Nafta Liviana Agua (6 pies/seg en 30 145
el éanulo)
Agua (3 pies/seg en 25 122
el éanulo)
KsPOs Limpio Agua 40 195 \
K3POs4 Limpio K3P04 Sucio 42 205 \

DATOS DE COEFICIENTE GLOBAL “U” PARA INDUSTRIA DE
DESTILACION DE PETROLEO E INDUSTRIA PETROQUIMICA

Fluido CALIDO Fluido FRIO U

(BTU/Hora/pie”/°F)

Intercambiadores de Haz de Tubos y Coraza

Atmospheric Pipe-still Top Pumparound Crude 60-70
Atmospheric P-s No. 3 Side streams Crude 48-58
Atmospheric P-s Bottom Pumparound Crude 55-85
Lean 0il Fat 0il 60
Hydrocracker Effluent Hydrocracker Feed 75
Hydrogenation Reactor Effluent Hydrog.Reactor Feed 51-55
Hydrofiner Effluent Hydrofiner Feed 50-68
Debutanizer Effluent Debutanizer Feed 70
Powerformer Effluent Powerformer Feed 50-80

“'Acetylene Converter Feed Acety.Conv.Effluent 22-30
Regenerated D.E.A Foul D.E.A. 110
Catalyst-0il Slurry Gas 0il Feed 40
Cracking Coil Vapors Gas 01il 30

" Rerun Still Overhead Rerun Still Feed 50

' Splitter Overhead Debutanizer Feed 55

Enfriadores
Brine Water 150-210
Brine Sour Water 100-115
Debutanizer Bottoms Water 60-75
Debutanizer Overhead Products Water 85-901
Depentanizer Bottom Products Water 43
Vacuum Pipe Still Bottoms Water 20-25

" Absorber 0il Water 80
Splitter Bottoms Water 18
Lean 0il Water 70
Heavy Gas 0il Water 40

>'Regenerated D.E.A Water 110
Reduced Crude Water 29-32
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Enfriadores de Gas

Air 27 psig Water 13
Air 105 psig Water 17
Air 320 psig Water 23
Primary Fractionator Gas Water 27
Hydrocarbon Vapors (M.W = 30) Water 38-43
Hydrocarbon Vapors (M.W = 25) Water 55-60
Propylene Water 50
Ethilene Water 31
Condensadores
Atmospheric Pipe Still Overhead Water 80-90
h_Atmospheric Pipe Still Overhead Crude 35-45
 Atmospheric Pipe Still Distillate Water 70-80
Vacuum Pipe Still Overhead Water 115-130
Debutanizer Overhead Water 90-100
" Deethanizer Overhead Water 90-113 |
Depentanizer Overhead Water 110
Hydrofiner Effluent Water 91-105
Stabilizer Overhead Water 75-85
Splitter Overhead Water 85-113
Rerun Still Overhead Water 70
D.E.A. Regenerator Overhead Water 100
Primary Fractionator Overhead Water 40 (50% cond.)
Primary Fractionator Overhead and Products Water 60 (25% cond.)
Powerformer Effluent Water 55-60
Hydrocracker Effluent Water 85
Propylene Water 120
Steam Water 400-600
Congeladores
Ethylene Propylene 98
Demethanizer Overhead Ethylene 107
Deethanizer Overhead Propylene 113
Depropanizer Overhead Propylene 115
Ethylene Ethylene 99-105
Demethanizer Feed Ethylene 96-113
Demethanizer Feed Propylene 100-122
Rehervidores (calderetas)
Steam Demethanizer Bottoms 75
Lean 0il Demethanizer Bottoms 60
Steam Deethanizer Bottoms 73-86
Atmospheric Pipe Still Top Pumparound Deethanizer Bottoms 66
Steam Depropanizer Bottoms 89
Steam Debutanizer Bottoms 74-100
Atmospheric Pipe Still Top Pumparound Debutanizer Bottoms 65
Atmospheric Pipe Still Bottoms Debutanizer Bottoms 56
Steam Depentanizer Bottoms 81
Steam Debenzenizer Bottoms 102
Steam Detoluenizer Bottoms 77
Steam Splitter Bottoms 80
Dowtherm Splitter Bottoms 70
Steam Stripper Bottoms 82
Steam Stabilizer Bottoms 115
Steam Rerun Tower Bottoms 74
Dowtherm Rerun Tower Bottoms 47
Steam LPG Bottoms 70
Powerformer Effluent Powerformer Stabilizer Bottoms 75-77
Steam K3P0O4 Stripper Bottoms 145
Steam D.E.A. Regenerator Bottoms 240
Dowtherm Phenol 65
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Precalentadores
Steam Isobutane Tower Feed 92

" Steam Rerun Tower Feed 80-100 |
Steam Debutanizer Tower Feed 110

 Steam Hydrogenation Reactor Feed 75-89
Steam Powerformer Stabilizer Feed 47
Generadores de Vapor
Vacuum Pipe Still Bottoms Feed Water 35

" Vacuum Pipe Still Bottoms Pumparound Feed Water 67-86
Primary Fractionation Slurry Feed Water 30-55
Flue Gas Feed Water 8-15

" Reformer Effluent Feed Water 45-60 |

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Intercambiadores de Calor 706

BIBLIOGRAFIA

“Intercambiadores de calor”— Cao.

“Procesos de Transferencia de Calor’— D. Q. Kern.

“Manual del Ingeniero Quimico”— R. H. Perry, editor.

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



