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Resumen

Resumen

Este Trabajo Fin de Master se centra en el disefio de un intercambiador de calor que haga uso de dos corrientes
a diferentes temperaturas para lograr un ahorro energético significativo en la instalacion. El proyecto implica
enfriar una corriente caliente de makanato a través de una corriente fria de fuel oil. Este proceso permite una
reduccion considerable en el consumo de energia de los equipos que tratan a ambas corrientes al final del
proceso, obteniendo una menor emision de gases invernadero a la atmosfera.

Inicialmente se hace una breve introduccion sobre la necesidad de las empresas de maximizar la eficiencia
energética en sus instalaciones debido a la actual crisis energética, indicando técnicas para lograr dicho objetivo.

Una vez introducido el contexto del proyecto se explican los diferentes métodos empleados para el disefio del
intercambiador, detallando los pasos a seguir para llegar a la solucion del disefio. Con esto se pretende facilitar
la comprension de ambos métodos y facilitar su seguimiento mediante pasos.

Posteriormente, se muestra los resultados adquiridos mediante ambos métodos, donde se comparan con los
obtenidos por el fabricante a través del software HTRI.

Para concluir, se presenta dos disefios alternativos por modelo elaborados a través del método de Bell-Delaware,
destacando sus ventajas y limitaciones respectivas en comparacion al disefio optimo del fabricante.
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Abstract

Abstract

This Master’s Thesis focuses on the design of a heat exchanger that takes advantage of two streams at different
temperatures to achieve significant energy savings in the installation. The project involves cooling a hot stream
of “’makanate’’ through a cold stream of fuel oil. This process allows a considerable reduction in the energy
consumption of the equipment that treats both streams at the end of the process, obtaining a lower emission of
greenhouse gases into the atmosphere.

Initially, a brief introduction is given on the need for companies to maximise energy efficiency in their
installations due to the current energy crisis, indicating techniques to achieve this objective.

Once the context of the project has been introduced, the different methods used in the project for the design of
the heat exchanger are explained and the steps to be followed to arrive at the design solution are detailed. This
is intended to facilitate the understanding of both methods and to make it easier to follow them through steps.

Afterwards, the results obtained by both methods are presented, where they are compared with those obtained
by the manufacturer through the HTRI software.

To conclude, two alternative designs per model elaborated through the Bell-Delaware method are presented,
highlighting their respective advantages and limitations compared to the manufacturer's optimal design.
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Introduccion

1 INTRODUCCION

En la poblacion actual nadie quiere malgastar energia, pero para las empresas, reducir la factura energética tiene
un doble impacto positivo: financiero y ambiental. Desde la reciente guerra en Ucrania la urgencia financiera de
recortar los costes de energia es mas clara que nunca. Este ahorro energético también fortalece la competitividad
y posicion de una determinada empresa en el mercado, dotdndola de una imagen y reputacion positiva, clave en
el mundo actual de los negocios.

Para lograr el objetivo de reducir la factura energética de una planta es necesario lograr la eficiencia energética
de todas las instalaciones que dotan los distintos procesos productivos de la empresa. Dicha eficiencia es la
capacidad de obtener el maximo rendimiento utilizando la menor cantidad de energia posible para realizar un
determinado proceso. Con la reduccion del consumo de energia se logra emitir menos gases de efecto
invernadero, junto a otros tipos sustancias nocivas que contribuyen a la contaminacién ambiental.

La reduccion de las emisiones de gases invernadero es necesaria en las empresas de todo el mundo debido al
Acuerdo de Paris, donde los lideres mundiales se juntaron para abordar el cambio climatico y sus consecuencias.
El acuerdo consiste en una serie de medidas en las que destaca la reduccion de gases invernadero, con el fin de
limitar el aumento de la temperatura global en este siglo a 2°C [1], intentando llegar a la reduccion de 1,5°C.
Cada pais esta obligado a tomar unas medidas a nivel nacional, que seran revisadas cada cinco afios, con el
objetivo de alcanzar las puntos propuestos en el acuerdo.

Espafia cred la Ley 7/2021 donde se obliga a un determinado tipo de empresas realizar un célculo de las
emisiones que se generan con los distintos procesos productivos junto a un plan de reduccion de emisiones de
gases de efecto invernadero donde se especifiquen los objetivos y medidas necesarias, que seran revisadas cada
cinco afos. Otros objetivos a cumplir que se incluyeron en la ley son la reduccion del 23% de los gases de efecto
invernadero, una generacion de electricidad de al menos un 74% a través de energias renovables y mejorar la
eficiencia energética disminuyendo el consumo de energia primaria en, al menos, un 39,5% con respecto a la
linea base determinada en la normativa comunitaria [2].

Con esto se puede concluir que la eficiencia energética es obligatoria para una empresa con el fin de cumplir
con las regulaciones y reducir los gastos operativos asociados a la electricidad, gases y otros combustibles,
proporcionando diversos beneficios ambientales y fomentando un desarrollo mas sostenible.

En la actualidad, 1a mayoria de las instalaciones industriales requieren de la transferencia de energia térmica para
elaborar productos y generar electricidad, mejorando la eficiencia energética de ellas. En la gran mayoria de
empresas se encuentran intercambiadores de calor con el fin de aprovechar el calor o el frio de una determinada
corriente para enfriar o calentar otra. Con esto se logra una eficiencia energética ya que no se necesita alimentar
un equipo con gas, electricidad o cualquier tipo de combustible para calentar la corriente ya que se ha
aprovechado una corriente a mayor temperatura por la que se ha transferido calor.

Estos equipos han garantizado un gran ahorro a empresas que antiguamente no daban un uso secundario a
corrientes que formaban parte de un determinado proceso industrial, estimandose que del 20% al 50% [3] de la
energia consumida es desaprovechada y perdida por medio de corrientes de calor residual.

En la Figura 1-1 se puede apreciar el porcentaje de la energia consumida que fue desaprovechada en 2019.
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Destino de toda la energia consumida en 2019
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Figura 1-1. Destino de la energia consumida en 2019.

Una de las formas recurrentes para obtener eficiencia energética en una instalacion es mediante la incorporacion
de recuperadores de calor. Estos equipos son utilizados principalmente en instalaciones de climatizacion de
edificios sostenibles y plantas industriales, estimando que se recupera hasta un 92% del calor aire [5],
reutilizandose cuando se requiera calentar el aire, evitando el uso de calderas o radiadores. Ademas, estos
equipos pueden ser utilizados en otras aplicaciones como en purgas donde se capta la energia térmica del agua
caliente de una caldera para precalentar el agua del circuito que se repone [6] o en calderas o equipos que realizan
un proceso de combustion con el fin de recuperar el calor que se desprende.

Con el aumento de los precios de los combustibles y las restricciones normativas, las empresas han impulsado
medidas para reducir estos focos de energia desaprovechada de manera que se consiga un menor consumo
energético, como es el caso de la utilizacion del analisis Pinch.

El analisis Pinch es una metodologia aplicable en ingenieria de procesos para optimizar el consumo de energia
y maximizar la eficiencia de los diferentes sistemas que forman el proceso productivo de una planta. Fue
desarrollada por Linnhoff en 1977, con la necesidad de reducir los costes de las plantas quimicas debido a la
crisis energética originada en 1970.

La metodologia Pinch se apoya en la primera ley de la Termodinamica, que indica que la energia no puede ser
creada ni destruida, solo convertida de una forma a otra y en la segunda ley que determina la direccion del flujo
de calor. El andlisis comienza con el estudio de las propiedades y datos térmicos de las diferentes corrientes del
proceso con el fin de identificar la variacion de temperatura minima ideal para una buena transferencia de calor.
Mediante el empleo de curvas compuestas en funcion de la entalpia y temperatura de las corrientes que aparecen
en el proceso se puede obtener la minima energia requerida, el area minima para la transferencia de calor y el
numero de intercambiadores de calor necesarios.

Con la informacion adquirida a lo largo del proceso se puede estimar los objetivos y las metas que se quiere
llegar respecto al ahorro de gastos en la planta, el funcionamiento practico de la red de intercambiadores disefiada
y la inversion a realizar para su realizacion. Como se puede apreciar en la Figura 1-2, al contrario que en los
procesos tradicionales, el andlisis Pinch es iterativo con el fin de obtener el disefio 6ptimo para la red de
intercambiadores.
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Proceso de disefo tradicional
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Proceso de disefio con enfoque PINCH

Figura 1-2. Diagrama de proceso en disefios con enfoque Pinch y en disefios tradicionales.!”)

Otra manera de identificar ineficiencias energgéticas en un proceso industrial es a través de auditorias energéticas.
En ellas se realiza un procedimiento sistematico con el fin de conocer el perfil de consumo de energia de una
instalacion industrial o edificacion para obtener un ahorro energético. Segun el Real Decreto 56/2016 [8] las
empresas que dispongan de mas de 250 empleados, un balance general con activos superiores a 43 millones de
euros y un volumen de negocios superior a 50 millones de euros deberan de ejecutar una auditoria energética
cada 4 aflos o bien aplicar un sistema de gestion energética (ISO 50001) que incluya una auditoria con un minimo
estudio del 85% del consumo total de energia [8].

En el caso de la empresa BP ENERGIA ESPANA S.A.U, empresa donde se ha realizado el proyecto, la
ineficiencia energética de una parte del proceso de la unidad de Coker se identifico a través de un proyecto de
optimizacion de energia en el afio 2021 denominado “BP CASTELLON-ENERGY OPTIMISATION
PROJECT”’ en el que se identifico la posibilidad de precalentar una corriente de fuel oil mediante una corriente
de makanato a mayor temperatura. El ahorro energético debe de cuantificarse mediante el disefio avanzado de
una red de intercambiadores de calor con el fin de analizar si es viable la realizacion del proyecto con el ahorro
obtenido.

Los disefios realizados con un enfoque especifico teniendo en cuenta una variedad de factores como las
condiciones de operacion, propiedades del fluido o limitaciones del proyecto se denominan disefios AD-HOC.
Este tipo de disefio implica un analisis minucioso y personalizado de todos los requisitos y condiciones del
proceso consiguiendo un mayor rendimiento de la red de los intercambiadores, optimizando la transferencia de
calor en funcion de las condiciones de disefio expuestas. Es comun realizar disefios AD-HOC en industrias con
procesos complejos o que trabajan con fluidos no comunes, como puede ser una refineria de petroleo, o en redes
con gran potencial de optimizacion de eficiencia energética.

Con la necesidad del ahorro energético cada vez mas empresas buscan una solucion particular para el disefio del
intercambiador con el objetivo de obtener las minimas pérdidas de energia en la instalacion. No siempre se
requiere un analisis AD-HOC en la industria ya que conlleva un tiempo prolongado y un coste alto. Hay casos
donde la aplicacion del intercambiador es tipica y no se requiere de un disefio especifico como en procesos
normalizados con fluidos comtinmente usados como la preservacion de alimentos o en la calefaccion,
ventilacion y acondicionamiento de aire.
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Figura 1-3. Intercambiador de placas.”’

Los disefios estandares son dptimos en situaciones donde se tenga un plazo y presupuesto reducido ya que
normalmente suelen tener una disponibilidad inmediata y son mas econémicos que las soluciones particulares.
Adicionalmente los intercambiadores estandares suelen ser compatibles con una gran variedad de componentes
y sistemas compatibles presentando informacion detallada sobre el uso del equipo y las especificaciones que
ofrece en su ficha técnica de una manera mas detallada que en una solucién particular.

Con el contexto del proyecto expuesto se requiere la realizacion de un disefio AD-HOC de una red de
intercambiadores con el fin de optimizar la transferencia de calor de los fluidos que estan presentes en la
instalacion y obtener un ahorro energético que suponga una reduccion del consumo de gas natural y reduciendo
las emisiones de COs.

1.1 Objetivo

El objetivo principal del Trabajo Fin de Master es disefiar y dimensionar un proyecto basico ampliado, en este
caso un intercambiador de calor de tipo horquilla, que se adapte a las dos corrientes presentes, una de fuel oil y
otra de makanato, con el fin de obtener una eficiencia energética en la planta reduciendo el consumo energético
de la instalacion.

Los objetivos especificos del proyecto son definir, dimensionar y calcular los diferentes parametros del
intercambiador tipo horquilla mediante dos métodos: el Método de Kern y el Método de Bell-Delaware, para
finalmente seleccionar los disefios mas eficientes y econdmicos de ambos métodos, comparandolos con los
disefios obtenidos por el fabricante a través del software HTRI. De manera adicional, se realizan cuatro disefios
alternativos a través de las correlaciones de Bell-Delaware donde se busca presentar diferentes soluciones al
disefio 6ptimo del fabricante.

Con la realizacion del proyecto se procura aplicar los conocimientos adquiridos a lo largo del master y la carrera
en las asignaturas Tecnologia Energética e Ingenieria Térmica.
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2 INTERCAMBIADOR DE CALOR MAKANATO-
FUEL OIL

21 Descripcion

El proyecto se efectia en la refineria de BP Energia Espafia que se encuentra en el municipio de El Grao de
Castellon, en la provincia de Castellon de la Plana. La planta industrial se localiza en el Poligono Industrial El
Serrallo, s/n.

El Grq‘o'de
stellon

s

Figura 2-1. Ubicacion de la refineria BP Espafia. ['%)

El sistema de intercambiadores de calor a disefiar se ubica en el interior de la unidad de coker, concretamente al
este de la calle que da acceso al interior de la unidad y en el sur de la calle 18 con coordenadas 39° 57°00” N 0°
00'19” W.

11



Intercambiador de calor makanato-fuel oil

Figura 2-2. Ubicacion de la instalacion del intercambiador a disefiar.!'%!

Antes de la implantacion de la red de intercambiadores se tienen dos unidades principales por las que circulan
dos fluidos, el makanato y fuel oil. La unidad por la que fluye el makanato se denomina makfiner mientras que
la unidad por la que circula el fuel oil se denomina unidad de coker. En la Figura 2-3 se puede apreciar una vista
general de las distintas dreas presentes en el proyecto, siendo el area roja la unidad makfiner, mientras que el
area amarilla es la unidad de coker.

T )

Figura 2-3. Vista general de las unidades de trabajo.

La corriente de makanato es enfriada por ventiladores industriales para reducir el calor disipado a la atmoésfera,
mientras que la corriente de fuel oil es calentada en una caldera alimentada mediante gas natural. Con la
realizacion del proyecto se pretende disefiar un sistema de intercambiadores en la unidad de coker que aproveche
la alta temperatura del makanato para calentar la corriente de fuel oil que esta a menor temperatura. En
consecuencia, se logra un ahorro energético puesto que la corriente de fuel oil al estar a mayor temperatura,
pasara menos tiempo en la caldera. De la misma manera, se va a obtener un ahorro energético en la corriente de
makanato ya que se reduce el tiempo de utilizacion del ventilador, por lo que se adquiere una eficiencia
energética por partida doble.
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Para materializar el disefio del equipo es necesario conocer las propiedades de ambas corrientes a la temperatura
de entrada y salida del intercambiador. En la siguiente tabla se va a mostrar las propiedades del makanato, que
circula por el interior de los tubos:

Tabla 2-1. Propiedades de la corriente de makanato.

Propiedades makanato (tubos)

Caudal masico (kg/h) 25,556

Temperatura (entrada/salida, °C) 188 161,22

Gravedad especifica(kg/m®) 7133 | 7344

Viscosidad (Pa-s) 0,000397 | 0,001

Calor especifico (J/kg-K) 2539,7 (24279

Caida presion admitida (kPa) 98,0665

Velocidad (m/s) 1,8

Conductividad térmica (W/m-K) | 0,101 | 0,104

Una vez mostradas las propiedades del makanato, se presenta las propiedades del fuel oil que circula por el
exterior de los tubos:

Tabla 2-2. Propiedades de la corriente de fuel oil.

Propiedades fuel oil (carcasa)

Caudal masico (kg/h) 8,889

Temperatura (entrada/salida, °C) | 65 160

Gravedad especifica(kg/m®) | 9843 | 9254

Viscosidad (Pa-s) 0,492 10,0213

Calor especifico (J/kg-K) 1839,7|2185,9

Caida presion admitida (kPa) 196,133

Velocidad (m/s) 0,33

Conductividad térmica (W/m-K) | 0,128 | 0,128

Estas propiedades son enviadas por el equipo de ingenieria de la empresa BP al equipo de ingenieria que va a
llevar a cabo el disefio y al fabricante asociado. A lo largo de los distintos métodos aplicados para elaborar el
disefio del intercambiador se utilizan las propiedades de ambas corrientes a una temperatura media entre la de
entrada y salida de cada corriente.
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Es importante saber que el disefio realizado por el fabricante se realiza mediante el software HTRI, obteniendo
resultados mas realistas y precisos que los calculados a mano. En el proyecto se compararan la solucion
proporcionada por el software con los obtenidos para buscar relaciones y contrastar los distintos resultados.

Para la realizacion del disefio, la empresa BP impone una serie de limitaciones y parametros a seguir. Una de las
limitaciones iniciales es el tipo de intercambiador a emplear en la red. Normalmente, para aplicaciones de estos
tipos, el intercambiador que se utiliza en la refineria es el de carcasa-tubos y el de tipo horquilla, debido a que
son los més eficientes para las condiciones a las que se va a trabajar con los fluidos, ya que trabajan a niveles de
presion elevados con exigencias medioambientales muy estrictas.

A pesar de la limitacion del tipo del intercambiador, se realiza un andlisis del mejor modelo para la instalacion,
descartando los intercambiadores de placas por la potencia térmica requerida, por lo que para este proyecto se
propone que el modelo sea un intercambiador de tipo horquilla. Este tipo de intercambiadores presentan una
mayor eficiencia térmica que el intercambiador con multiples pasos [11], ya que el fluido de la carcasa circula
en todo momento a contracorriente del fluido de los tubos. Otra ventaja es que requiere de menos seccion que el
intercambiador con multiples pasos por los tubos obteniendo un disefio mas compacto y econdmico. En la Figura
2-4 se muestra el intercambiador ya fabricado que forma parte de la red de intercambiadores disefiada para el
proyecto.

Figura 2-4. Intercambiador de horquilla utilizado en el proyecto.

El disefio del sistema de intercambiadores presenta una limitacion de altitud ya que la altura maxima de la zona
donde va a ir instalado el equipo alcanza los 3,376 metros. Otra limitacion dimensional a tener en cuenta es la
superficie total ya que no debera de superar los 150 m? de espacio disponibles.
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i K
i

Con las condiciones de contorno a seguir y las propiedades de cada fluido enviadas al fabricante asociado a la
empresa, se espera que se entregue un informe con el resultado del disefio mas eficiente del intercambiador que
cumpla con las restricciones de disefio. Adicionalmente, se solicita al fabricante que proporcione
recomendaciones sobre posibles mejoras en el disefio para optimizar el rendimiento y alargar la vida util del
equipo.

Figura 2-5. Ubicacion del intercambiador disefiado

Como se ha comentado anteriormente, el disefio elaborado por el fabricante se realiza a través del software
HTRI, donde se proporcionan las caracteristicas mecanicas y de disefio del intercambiador que se va a instalar
en la unidad de coker. El proposito principal de este proyecto es obtener un disefio con las mismas prestaciones
que el modelo de intercambiador calculado por el fabricante para comprobar la precision de los distintos métodos
empleados en el proyecto. Este enfoque no solo permite validar la exactitud de los métodos empleados, sino que
también permite identificar cualquier diferencia entre el disefio tedrico y el comportamiento real del
intercambiador durante su funcionamiento.

La primera solucion entregada por el fabricante es la que se presenta en la Figura 2-6, donde se muestra la hoja
de especificaciones que el software HTRI proporciona una vez realizados los calculos y las iteraciones necesarias
para obtener el disefio 6ptimo, teniendo en cuenta las condiciones de contorno y parametros iniciales impuestos
por la empresa. En esta figura, se destacan los parametros clave del intercambiador de calor como la caida de
presion permitida en los tubos y en la carcasa, la caida de presion que se genera dentro del intercambiador, la
transferencia de calor entre ambos fluidos, los parametros dimensionales del equipo y los materiales a emplear
en el intercambiador, permitiendo una comparacion directa con los objetivos iniciales del proyecto facilitando
la identificacion de areas con potencial de mejoras.

Con la hoja de especificaciones enviada por el fabricante, se realiza una serie de simulaciones para comprobar
que el intercambiador modelado por el mismo puede trabajar con las condiciones que indica dicha hoja y evitar
algln inconveniente futuro.
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Figura 2-6. Hoja de especificaciones del primer disefio del fabricante.

1 HEAT EXCHANGER SPECIFICATION SHEET Page 1
2 Released to the following HTRI Member Company: MKH Units
3 BP
4 BP User Job No
5] Customer Reference No
6] Address Proposal No.
7] Plant Location Date Rev
8] Service of Unit Item No
9]Size 2542 x 6096 mm Type Hairpin Horizontal Connected In 2 Parallel 1 Series
10} Surf/Unit (Gross/Eff) 94552 / 89338 m2 ShelWUnit 2 Surf/Shell (Gross/Eff) 47276/ 44669 m2
1 PERFORMANCE OF ONE UNIT
12} Fluid Aliocation Shell Side Tube Side
13} Fluid Name Fuel Makanato
14} Fluid Quantity, Total kg/hr 32000 92000
15] Vapor (In/Out)
16] Liquid 32000 32000 92000 92000
17] Steam
18] Water
19] Noncondensables
20] Temperature (In/Out) Cc 65.00 160.00 188.00 161.22
21 Speaific Gravity 0.9843 0.9254 07133 0.7344
22] Viscosity cP 49213 21.326 0.3979 05178
23] Molecular Weight, Vapor
24 ] Molecular Weight, Noncondensables
25] Specific Heat kcalkg-C 04394 0.5221 0.6066 0.5799
26] Thermal Conductivity kcalhr-m-C 0.1101 0.0991 0.0871 0.0899
27| Latent Heat kcalkg
28] Inlet Pressure kgflcm2A 4.000 12.000
29] Velocity m's 033 1.80
30| Pressure Drop, Allow/Calc  kgtiem2 2,000 | 0.801 1.000 | 0.307
31} Fouling Resistance (min) m2-hr-C/kcal 0.001395 0.000600
32 Heat Exchanged 1462544 kcalhr MTD (Corrected) 53.7 C
33] Trans rvice 305.06 kcal/m2-hr-C Clean 33287  kcallm2-hr-C Actual 19342  kcal/m2-hr-
34 CONSTRUCTION OF ONE SHELL Sketch (Bundie/Nozzle Orientation) |
35 Shell Side Tube Side
36] Design/Test Pressure kgflcm2G 14000 / 26000 /
37] Design Temperature (¥ 195.00 272.00 3
38]No Passes per Shell 1 1 I
39] Corrosion Allowance mm 3.175 3.175 ! =
40 Connections In mm 1 @ 10226 1 @& 19368
41 Size & Out mm 1 @ 10226 1 @ 19368
42 Rating Intermediate 2 el
43] Tube No 57 OD 1905 mm Thk(Avg) 2108 mm Length 6096 mm Pich 25399 mm
44]Tube Type Plain Material SA-214 Tube (W) K01807 Tube pattern 45
45]Shell SA-516 70 PI. K02700 ID 25420 OD 27008 mm |Shell Cover SA-516 70 PI. K02700
46] Channel or Bonnet SA-516 70 PI. K02700 Channel Cover  SA-516 70 PI, K0O2700
47| Tubesheet-Stationary SA-105 Forgings K03504 Tubesheet-Floating
48] Floating Head Cover Impingement Plate None
49 Baffles-Cross Carbon steel Type Single-Seq %Cut (Diam) 25 Spacing(c/c) 16042 Inlet 44661 mm
50]Baffles-Long Seal Type  None
51] Supports-Tube U-Bend Type None
52 Bypass Seal Arrangement 2 pairs seal strips Tube-Tubesheet Joint Expanded (2 grooves)
53] Expansion Joint Type None
54JRho-V2-Inlet Nozzle 20765 _kg/m-s2 Bundle Entrance 2337 BundieExit 2486 kgim:s2
55] Gaskets-Shell Side Ring Joint (Soft Steel) Tube Side Solid Mtl. Flat (Soft Steel)
56 - Return bonnet Mach. Mtl. (Kammprofile\Flex. Face)
57 | Code Requirements TEMA Class R
58] Weight'Shell 1870.6 kg Filled with Water 24710 kg Bundle 85828 kg
59) Remarks:
60
61
62
(631 Reprnted with Permission]

A la hora de llevar a cabo las simulaciones, la empresa identificd que no era posible llegar a los 160°C de fuel
oil impuestos al principio del disefio para alcanzar la eficiencia energética deseada, por lo que habia dos
opciones, mantener la temperatura establecida anteriormente y aumentar el area de transferencia de calor lo que
supondria un mayor coste o reducir la temperatura de salida de la corriente de fuel oil sin tener que asumir un

mayor coste en el intercambiador.

Con la disminucion de la temperatura de salida del fuel oil, la temperatura del makanato asciende, quedando el

disefio final del intercambiador de la siguiente manera:
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HEAT EXCHANGER SPECIFICATION SHEET Page 38
Released to the following HTRI Member Company: MKH Units
PROYSER CALDERERIA S.A.
Job No.
Customer BP Referance No.
Addross Proposal No.
Plant Location Castelion-Spain Date Rev
Service of Unit  Precalentador FO do tanques a D4121 toem No. E-4126 AB
Size 2544 x 6096 mm  Type Haipin Honzontal Connected In 2 Parallel 1 Seres
Surf’ Unit (Gross/Eff) 96,833 / 90,028 m2 ShelfUmt 2 Surf'Shell (Gross/Eff) 48416 / 45014 m2
PERFORMANCE OF ONE UNIT

Flud Allocation Shell Side Tube Side
Flud Name FUEL MAKANATO
Flud Quantity, Total kg/hr 32000 92000

Vapor (In'Out)

Liquid 32000 32000 92000 92000

Steam

Water

Noncondensables
Temperatum (IVOut) C 65,00 14204 188,00 166,73
Spacific Grawty 0,9847 0,9370 0,7136 0,7304
Viscosity cP 492,13 34,578 0,3979 0,4892
Molecular Weight, Vapor
Molecular Weight, Noncondensables
Spacific Heat kcalkg-C 0,4394 0,5065 0,6066 0,5854
Thermal Conductimty kcalhr-m-C 0,1101 0,1012 0,0871 0,0893
Latent Hoat kcalkg
Inlet Pressur kgt'cm2A 4,000 12,000
Velocity ms 0,34 1,80
Pressure Drop, Allow/Calc _ kg¥cm2 2000 T 082 1000 | o34
Fouling Resistance (min)  m2-hr-C’kcal 0,001395 0,000600
Heat Exchanged 1166131 kcal'hr MTD (Corrected) 692 C
Transfor Rate, Service 187,27 kcal/m2-hr-C Clean 319,72 kcalm2-hrC Actual 18893 kca/m24r-C

CONSTRUCTION OF ONE SHELL Sketch (Bundie/Nozzle Onentation)
Shell Side Tube Side
Design/Test Pressure kgt'cm2G 14000 / 26,000 /
Design Temperature C 195,00 272,00 :
No Passes per Shell 1 1 ~r= lD
Cormosion Allowance mm 3,175 3,175 e
Connections  |in mm 1 @ 92050 1 @ 193,68
Size & Out mm 1 @ 92050 1 @ 19368
Rating Intermediate @
Tube No. 57 OD 19,050 mm Thk(Avg) 2108 mm Length 6096, mm Pitch 25400 mm
Tube Type Plain Matenial SA-179 Tube (S) K01200 Tube pattem 45
Shell  SA-106 B Pipe (S) K03006 ID 25440 OD 273,00 mm |Shell Cover SA-516 €0
Channel or Bonnet SA-516 70 Pl. K02700 Channel Cover  SA-516 €0
Tubesheot-Stationary SA-266 Gr.2 Tubes heet-Floating
Floating Head Cover Impingement Plate  None
Baffos-Cross  Carbon steel Type Single-Seg. %Cut (Dlam) 238 Spacing(c/c) 160,00  Inket 678,00 mm
Bafes-Long Seal Type None
Supports-Tube U-Bend Type None
Bypass Seal Arangement pairs seal strips Tube-Tubesheot Joint  Expanded (2 grooves) N
Expansion Joint Type None
Rho-V2-niet Nozzle 453,14 kg/m-s2 Bundle Entrance 10,08 Bundle Exit 1059 kg'm-s2
Gaskets-Shell Side Ring Joint (Soft Steel) Tube Side Ring Joint (Soft Steel)
- Retumbonnet  Mach. Mtl. (Kammprofile\Flex. Face)
Code Requirements TEMAClass R
Woeight/Shell  2086,6 kg Filled with Water 27499 kg Bundle 88538 kg
Remarks:
Reprinted with Permission (v8.0.0.1)

Figura 2-7. Hoja de especificaciones del segundo disefio del fabricante.

Las hojas de especificaciones adicionales del segundo diseiio final se encuentran en el Anexo A.
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2.2 Trabajo previo

El proyecto actual es una continuacion del Trabajo de Fin de Grado realizado en la carrera. Este tltimo consiste
en elaborar el disefio del sistema de intercambiadores de calor, para que se adapte a la solucion del fabricante.
El diseio se realizaba con el Método de Bell-Delaware sin realizar iteraciones con el fin de obtener un disefio
completo. A diferencia del proyecto actual, este no se centraba en el disefio del intercambiador sino en realizar
un proyecto completo con todos sus documentos, por lo que la parte del disefio del intercambiador se realizo
con menos detalle y con menos métodos que el proyecto actual.

De manera adicional, se elaboré un documento de mediciones y presupuestos donde se consideraron los costes
del intercambiador y de la obra civil realizada, un Estudio Basico de Seguridad y Salud, un Pliego de
Condiciones y un estudio medioambiental en el cual se determinaba el ahorro energético en euros para la
empresa y la cantidad de CO; que se evitaria emitir a la atmdsfera gracias al modelo del intercambiador
proporcionado por el fabricante.

Con la realizacion del Trabajo Fin de Grado se obtuvo el siguiente modelo en referencia al del fabricante:

Tabla 2-3. Comparativa de disefios.!'”

Descripcion Predisefio | Diseiio final (fabricante)
Area intercambio de calor (m?) 239,57 96
Potencia térmica (kW) 1524,63 1355,30
htubo/hcarcasa(W/m?K) 198,13/1635,34 489,68/2142,09
N° tubos 165 57
N° baffles 12 77
Coef. Global de transmision de calor(W/m?K) 121,22 217,65

Con la comparacion realizada, se determina la cantidad de CO; que la empresa BP dejaba de emitir a 1a atmosfera
al elevar la temperatura del fuel oil a través del sistema de intercambiadores y el dinero ahorrado con la eficiencia
energética conseguida. Se determina que con la tendencia del coste del gas en 2021 la empresa BP dejaba de
emitir 3.451,49 toneladas de CO, a la atmosfera anuales, ahorrando 950.922,77€ al afio con la eficiencia
energética y las tasas de emision por tonelada de CO, emitida.

Posteriormente se dimensiona el sistema de intercambiadores para el disefio del fabricante, con la intencion que
cumpla con los distintos criterios establecidos por la empresa. Para determinar que las tuberias cumplen, se
utiliza el software de simulacion de dinamica de fluidos, AFT Fathom, con el fin de conocer la caida de presion
y la velocidad del fluido en dichas tuberias. Para la linea de fuel oil se obtiene una velocidad de 1,1 m/s y una
caida de presion de 1,9 kg/cm? mientras que en la linea de makanato se alcanza una velocidad de 1,5 m/s y una
caida de presion de 0,13 kg/cm? [13].

Con las dimensiones de las tuberias y los distintos instrumentos seleccionados se representa el diagrama de
tuberias e instrumentacion del sistema de intercambiadores.

Para la linea de makanato el diagrama de tuberias e instrumentacion queda de la siguiente forma:

18



Intercambiador de calor makanato-fuel oil

Makanato EBVI(8) 8 8°-P-41-100(4-B1A2-PP
From E-2907 4 >4 Lt Lo Bt S—
$3 4 3 1z A e
HOETEDY
L [ 2]
MAKFINER B.L B.L. COKER
&
<
2
i
3
S X
a e
o P
b l
1%"rpa
%" ebd
2 ) M=
s d ! T
Pl
Min_ . Min X
Makanato E8V(B) EBV(E) 8 8554320058 1A3.PP
To E-2908 DYy Ty D g 5 DAgly NG '
; x x x z x L7 ) [” N
s Z) s )
MAKFINER B.L B.L COKER

Figura 2-8. P&ID linea de makanato.!'”

Accesibli
NOT

E-4126 A |
-N: 1"
P

oy

g 1"

| E-4126 B |

ba: 1"

donde las tuberias de color rojo representan las lineas nuevas del proyecto mientras que las negras son las que
ya estaban en la instalacion. El conjunto que forma las valvulas de bloqueo en el inicio y final del recorrido de
makanato junto a los drenajes de %2’ son los limites de bateria que aislan la unidad en caso de incendio o averia.

El diagrama de tuberias e instrumentacion para la linea de fuel oil queda de la siguiente manera:
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A modo de detalle, la nomenclatura utilizada por la empresa BP para las tuberias contiene la siguiente
informacion:

Tabla 2-4. Nomenclatura tuberias empresa BP. [2!

Fuel oil Descripcion Makanato Descripcion
8” Diametro tuberia (pulgadas) 4 Diametro tuberia (pulgadas)
P Tuberia de proceso P Tuberia de proceso
Cddigo de la unidad (Unidad Cadigo de la unidad (Unidad
41 41
coker) coker)
XXK4, NUmero correlativo asignado XKRKL, XXX2, NUmero correlativo asignado
XXX5 g XXX3 g
B1A2 Especificacion de la tuberia AlA2 Especificacion de la tuberia
PP Aislamiento para proteccion ST Aislamiento con acompafiamiento
personal de vapor

Como conclusion al dimensionamiento del sistema de intercambiadores, se obtiene que las tuberias del
makanato son de 8 pulgadas frente a las 4 del fuel oil. Con los drenajes ocurre lo contrario, ya que son de 1’
para la linea del fuel oil en comparacion a las %’” del makanato, ya que este es menos viscoso que el fuel oil.
Los transmisores de temperatura estan a la entrada y salida del intercambiador junto a los drenajes y las valvulas,
mientras que los de presion estan junto a los de temperatura en las lineas conjuntas.

Como se ha comentado anteriormente, se realizé un Presupuesto con las Mediciones de los distintos elementos
que forman parte de la obra civil, realizando un Pliego de Condiciones y concluyendo el proyecto con un Estudio
de Seguridad y Salud.

Una vez completado el Trabajo de Fin de Grado se pretende ampliar el contenido de este con la aplicacion del
método de Kern, ya que en el anterior trabajo se tratd de manera breve el disefio del intercambiador, dando mas
importancia a otras partes del proyecto.

Adicionalmente se aspira a mejorar el disefio realizado con Bell-Delaware ya que no se consigui6 obtener un
disefio muy cercano al del fabricante, afiadiendo los calculos de presion en las distintas zonas que forman la
carcasa. Finalmente se representan los distintos disefios con diferentes criterios aplicados y se compararan con
los realizados anteriormente.

2.3 Criterios de seleccion

Al disefiar un intercambiador de calor es fundamental considerar una serie de criterios para garantizar su
rendimiento 6ptimo, ya sea para aplicaciones industriales, comerciales o domésticas.

Existen muchos criterios de seleccion, pero los principales que se han tenido en cuenta en el disefio del
intercambiador son los siguientes: Disposicion de los fluidos, caida de presion y temperatura de funcionamiento,
coste economico, caudal masico de los fluidos, ensuciamiento de los fluidos, requisitos de mantenimiento y
material de fabricacion.

2.3.1 Disposicion de los fluidos
Una de las primeras decisiones a realizar a la hora de disefiar un intercambiador es la disposicion de los fluidos
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en el intercambiador, dado que esta decision puede afectar a otras consideraciones [14]. La disposicion de los
fluidos en el intercambiador va a depender mayormente de la presion del fluido, ensuciamiento y limpieza,
corrosion y la viscosidad del fluido.

Para el disefio de la red de intercambiadores se ha seleccionado que el makanato circule a través de los tubos al
ser un fluido menos viscoso que el fuel oil, ya que, como norma general el fluido con mas viscosidad debe de ir
en el lado de la carcasa. Como el fuel oil, aparte de ser el fluido més viscoso es el que mas suciedad genera, se
debera de tener en cuenta a la hora de disefiar los baftles que se eviten las zonas de estancamiento [13].

Tube side Shell side
Fluid out  Fluid in

Shell side Tube side
Fluid out  Fluidin

Figura 2-10. Efecto de la instalacion de baffles en la carcasa.l'¥

2.3.2 Caida de presion y temperatura de funcionamiento

La caida de presion es el parametro clave que se ha tenido en cuenta a la hora de realizar el disefio, ya que se ha
seleccionado como disefio preferente el modelo en el que menos caida de presion se generaba tanto en los tubos
como en la carcasa. Este parametro va a incidir en los costes de inversion, operacion y mantenimiento [15] ya
que la potencia y el consumo de las bombas dependen principalmente de la caida de presion del intercambiador.

La temperatura de funcionamiento es aquella a la que va a estar el intercambiador a lo largo de su vida util.
Dicha temperatura es proporcionada por la empresa antes de empezar con el disefio con el fin de conocer la
potencia calorifica del intercambiador. Para el disefio del intercambiador se tienen las siguientes temperaturas
de funcionamiento y caidas de presion admisibles:

Tabla 2-5. Caida de presion admisible y temperatura de funcionamiento de los fluidos.

Descripcion Makanato Fuel Qil
Caida de presion permitida (kPa) 98,07 196,13
Temperatura entrada/salida (°C) 188 166,73 65 142,04

2.3.3 Coste econdémico

El coste del intercambiador es el pardmetro que mas limita los disefios de estos equipos. En el disefio de un
intercambiador se busca que el area de transferencia de calor sea la més eficiente con un disefio lo menos
complejo posible, con facil mantenimiento y con bajos costes de produccion. Estos costes se pueden dividir en
costes de instalacion, operacion y de mantenimiento.

La seleccion del intercambiador de tipo horquilla reduce los costes de fabricacion frente a los intercambiadores
carcasa-tubos, ya que este tipo de intercambiador es mas compacto debido a su menor seccion y area de
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superficie [16]. De manera adicional, los costes de mantenimiento se ven reducidos también ya que son
construcciones sencillas y ligeras con facil acceso a los pernos [13].

2.3.4 Caudal méasico de los fluidos

El caudal masico de los distintos fluidos que van a circular por el interior del intercambiador esta limitado por
la caida de presion y el ensuciamiento que generan. Este parametro es proporcionado por la empresa junto a las
temperaturas de funcionamiento con el fin de obtener la potencia calorifica que se puede obtener con el disefio
del equipo.

Una buena practica a la hora de disefiar el intercambiador es introducir el fluido con menor caudal masico en el
lado de la carcasa, debido a que en esta zona se generan mayores turbulencias respecto en los tubos, obteniendo
un disefio mas economico.

2.3.5 Ensuciamiento de los fluidos

El ensuciamiento de los fluidos en un intercambiador es la acumulacion o deposicion de material no acumulado
en las superficies internas de un intercambiador de calor [17]. Dicha acumulacion genera un aumento de la caida
de presion y una reduccion de la transferencia de calor debido a la reduccion del area de flujo de los fluidos.
Otro efecto de la deposicion de material es la ocultacion de zonas corroidas en el intercambiador, evitando la
deteccion a tiempo por lo que reduce la duracion del equipo.

Una medida para evitar que se genere ensuciamiento en las distintas zonas del equipo es situar el fluido con
mayor tendencia de ensuciamiento en el lado de los tubos debido a que son mas faciles de extraer que en la
carcasa. Otra razon para ubicar el fluido corrosivo en los tubos es que los materiales que proporcionan una buena
resistencia a la corrosion son demasiado caros.

En el disefio realizado esta medida no se ha tomado en cuenta ya que se ha seleccionado el fuel oil en la carcasa
al ser mas viscoso que el makanato.

2.3.6 Requisitos de mantenimiento

Es importante realizar un disefio del intercambiador que presente facilidades a la hora de realizar las tareas de
mantenimiento para que su coste sea lo mas inferior posible. Ademas, cuanto mayor sea la facilidad de limpieza
o inspeccion del mantenimiento, mayor probabilidad de prevenir fallos a tiempo, garantizando una buena
consistencia y calidad del equipo.

Para facilitar la tarea de mantenimiento se ha seleccionado un intercambiador de tipo horquilla con una
disposicion de tubos de 45°. Para obtener una frecuencia de mantenimiento razonable se ha limitado la velocidad
del makanato que circula por el interior de los tubos a 1,8 m/s.

La limpieza del intercambiador se puede realizar quimicamente a través de disolventes o mediante medios
mecanicos como agua a presion en el lado de la carcasa y cepillos giratorios en el interior de los tubos.

2.3.7 Material de fabricacion

Seleccionar el material adecuado a la hora de realizar el disefio del intercambiador es crucial para garantizar una
buena vida util y eficiencia.

Uno de los materiales que mas se utilizan en los intercambiadores de calor son los aceros inoxidables debido a
su gran resistencia mecanica, resistencia a la corrosion, durabilidad y capacidad de soportar temperaturas altas
de funcionamiento. Estos tipos de aceros presentan una gran versatilidad, utilizandose en una amplia gama de
aplicaciones [ 18], como por ejemplo la industria alimentaria o la industria petroquimica.
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Figura 2-11. Intercambiador utilizado en industria alimenticia de acero inoxidable.!'"!

Si el intercambiador a disefiar estd expuesto a un ambiente corrosivo se puede optar por aceros inoxidables
austeniticos como el 316, que es una variante que contiene Molibdeno y aporta una mejora en la resistencia a
corrosion por picaduras. Otra opcion para trabajar en entornos semejantes son las aleaciones de aluminio de la
serie 3 0 5 que presentan buena resistencia a la corrosion, resistencia mecanica moderada y gran ligereza o el
titanio que tiene gran resistencia mecanica y a la corrosion siendo ligero.

Los materiales del intercambiador del proyecto son elegidos a través del software HTRI donde se analiza y
estudia el comportamiento que presenta con el disefio realizado con el fin de verificar su durabilidad y eficiencia.

El material seleccionado para los tubos es un acero bajo al carbono sin soldadura, conformado en frio y con
designacion SA-179. Para la carcasa del intercambiador y la cubierta del canal se ha vuelto a seleccionar el acero
al carbono al que se le aplica el tratamiento térmico de normalizado en el horno. Su designacion es SA-516 gr60
y presentan una buena resistencia a la presion tanto a bajas como a altas temperaturas gracias al normalizado
aplicado. Por ultimo, el material seleccionado para la placa tubular es el acero al carbono SA-266 gr2. Las
propiedades de los aceros al carbono nombrados anteriormente se muestran a continuacion:

Tabla 2-6. Propiedades mecanicas aceros al carbono empleados.?*12!]

. Resistencia a traccion | Resistencia a flexion )
Material Alargamiento (%)
(MPa) (MPa)
SA-179 325 180 35
SA-266 gr2 485 250 20
SA-516 gr60 415-550 220 21-25

2.4 Método Bell-Delaware

Los problemas a la hora de calcular parametros de disefio en intercambiadores de calor carcasa-tubos debido a
la complejidad para integrar en las correlaciones obtenidas en los haces de tubos y la diversidad de flujos que se
generaban en carcasas con baffles impulsé una gran variedad de nuevos métodos integrales para calcular la
transferencia de calor en los intercambiadores y sus correspondientes pérdidas de carga, tanto en carcasa como
en tubos. Los métodos mas destacados empleados antiguamente eran: el método Donohue, el método Tinker, el
método Kern y por tltimo el método de Bell-Delaware.

Si se quiere realizar el andlisis del coeficiente de transferencia de calor del fluido que circula por el interior de la
carcasa y de la pérdida de carga que se genera, el método de Bell-Delaware es el mas adecuado en la actualidad,
pero hay que tener en cuenta, que este método no es reiterativo y por tanto no puede competir con los métodos
de analisis de flujos que emplean grandes ordenadores para llegar a la solucion. El método de Bell presenta un
buen rango de precision en intercambiadores bien disefiados y sin extremos.
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Los errores que se llegan a este método son del 25% en el coeficiente de conveccion de la carcasa y del 40% en
pérdida de carga. Cabe destacar que, aun teniendo estos altos porcentajes, el coeficiente de carcasa se corrige
con distintos factores de correccion que se nombraran a continuacion y que este método es el que presenta una
mayor aproximacion a la realidad ya que tiene en cuenta todos los flujos de corriente que se dan dentro de la
carcasa, siendo el método que se utiliza para realizar los calculos a mano.

Como se puede observar en la Figura 2-12, existen 5 flujos distintos en el interior de la carcasa de un
intercambiador de calor que presenta baffles. Estos flujos son una representacion ideal ya que en realidad se
mezclan entre ellos y es por eso por lo que se necesita un analisis complejo por el lado de la carcasa.

[13]

Figura 2-12. Distribucién de los flujos de la carcasa.

e El flujo A se genera por el espacio entre el haz de tubos y los distintos baftles del intercambiador.

e La corriente principal efectiva es la B que va de una ventana a otra a través de la seccion de flujo
transversal.

e Lacorriente C circula entre el interior de la carcasa y el banco de tubos
o FElflujo E se distribuye en el espacio generado entre el extremo del baffle y el interior de la carcasa

e Lacorriente F se comporta de forma parecida a la corriente E y se da en algunas configuraciones de haz
de tubos donde se han omitido un numero de tubos por motivos de disefio. [13]

El coeficiente de transferencia de calor depende fundamentalmente de la corriente principal B, dependiendo esta
de las corrientes nombradas anteriormente. Esta es la razon principal por la que Kenneth J. Bell introdujo en el
método factores de correccion para corregir los siguientes elementos:

e Los efectos generados a la hora de disefiar los baffles.
e Efecto de un gradiente de temperaturas adverso en casos de transferencia de calor en flujos laminares.

e Fugas generadas en los distintos espacios entre el interior de la carcasa y los baffles, el haz de tubos y
el interior de la carcasa y por ultimo el haz de tubos y los baffles.

A continuacion, se muestra el procedimiento a seguir para obtener el coeficiente de conveccion y la pérdida de
carga del lado de la carcasa a través del método de Bell-Delaware.

241 Parametros iniciales

Los parametros iniciales son necesarios para empezar con el calculo de la carcasa. Estos datos son mayormente
distintas dimensiones del intercambiador que se pueden calcular desde otros métodos para tener un valor inicial
o realizar una primera estimacion con tablas proporcionadas por distintas normativas del sector. En este caso se
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van a seguir las normas TEMA siempre que se puedan utilizar y sino las normas DIN. Los parametros iniciales
a obtener se muestran en la siguiente lista:

1. D,: didmetro exterior de los tubos. La dimension de los tubos se define a través del didmetro exterior y
el espesor del tubo. Se tiene que seleccionar a través de la Figura 2-13 un diametro del catalogo
comercial como primera iteracion. Los diametros mas utilizados en la industria son los de 19,05 mm y
los de 25,4 mm. La opcion preferible es seleccionar un diametro de tubo entre 8-15 mm para obtener
una mayor proporcion area/volumen y obtener un mayor coeficiente de transferencia de calor, pero
suelen estar limitados por la dificil limpieza, por eso no son tan frecuentes estas dimensiones en la

industria petroquimica.
Tube OD Wail thickness Tube 1D Outside surface
BWG
72 f12/f :
mn mm gauge n mm mn mm t / t m /m
0.250 6.350 22 0.028 0.711 0.194 4.928 0.066 0.020
24 0.022 0.559 0.206 5.232
0.375 9.525 18 0.049 1.245 0.277 7.036 0.098 0.030
) 20 0.035 0.889 0.305 7.747
22 0.028 0.711 0.319 8.103
0.500 12.700 18 0.049 1.245 0.402 10211 0.131 0.040
20 0.035 0.889 0.430 10.922
0.625 15.875 16 0.065 1.651 0.495 12.573 0.164 0.050
() 18 0.049 1.245 0.527 13.386
20 0.035 0.889 0.555 14.097
0.750 19.050 12 0.109 2769  0.530 13.462  0.196  0.060
@) 14 0.083 2,108  0.584 14.834
16 0.065 1.651 0.620 15,748
18 0.049 1.245 0.652 16.561
20 0.035 0.889 0.680 17.272
0.875 22.225 14 0.083 2.108 0.709 18.008 0.230 0.070
(3) 16 0.065 1.651 0.745 18.923
I8 0.040 1.245 0.777 19.736
20 0.035 0.889 0.805 20.447
1.000 25.400 12 0.109 2.769 0.782 19.863 0.230 0.070
14 0.083 2.108 0.834 21.184
16 0.065 1.651 0.870 22.098
18 0.049 1.245 0.902 22911
1.250 31.750 10 0.134 3.404 0.982 24.943 0.327 0.100
12 0.109 2.769 1.282 32.563
14 0.083 2.108 1.334 33.884
16 0.065 1.651 1.370 34.798
20 50.8 12 0.109 2.769 1.782 45.26 0.523 0.16
14 0.083 2.108 1.834 46.58

Figura 2-13. Catalogo de tubos normalizados para intercambiadores. ['*!

2. D;:diametro interior de los tubos. El diametro interior de los tubos se puede obtener por la figura anterior
o utilizando la siguiente formula donde se necesita conocer anteriormente el diametro exterior y el
espesor del tubo (Lyy,).

Di=D,— Z(Ltw)

3. Dy diametro interno de la carcasa. Se puede seleccionar el pardmetro obtenido mediante el método de
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Kern como estimacion inicial o a través de las Figuras 2.14-2.15 que muestran las dimensiones
sugeridas por la norma métrica DIN 28 008 segun el tipo de tubo y material.

Shell wall thickness, Shell mside diameter D,,
Nominal Outside mm? mm?
shell shell
diameter diameter (1) (2)

(1) (2) (3)

o

150 168 45 4 159 160
200 219 5.9 4 207.2 211
250 273 6.3 4 260.4 265
300 324 7.1 4 309.8 316
350 355 N 6 - 339 343 47
400 406 8.8 6 4 3884 394 398
500 508 6 4 496 500
600 600 6 5 588 590
700 700 8 5 684 690
800 800 N S 784 790
900 900 10 6 880 888
1 000 1000 10 6 980 988
1100 1 100 12 7 1076 1086
1200 1200 12 7 1176 1 186

a(l) Welded tubing, carbon steel; (2) rolled shells, carbon steel; and (3) stain-

less steel.

Figura 2-14. Dimensiones de carcasa para placa tubular fija. '

Shell wall thickness, Shell inside diameter D,,

Nominal Outside mm? mm?

shell shell

diameter diameter (1) (2) (3) (1) 2) (3)
150 168 < 3.2 160 161.6
200 219 4.5 3.2 210 212.6
250 273 ) 3.2 263 266.6
300 324 5.6 6 32 312.8 312 317.6
400 406 6.3 6 4 3934 394 398
500 508 6.3 6 - 4954 496 500
600 600 6 5 588 590
700 700 8 6 684 688
800 800 8 6 784 788
900 900 8 6 884 888

1 000 1 000 8 6 984 988

1 100 1100 10 8 1 080 1 084

1200 1 200 10 s 1180 1184

2(1) Welded tubing, carbon steel: (2) rolled shells, carbon steel; and (3) stain-
less steel.

Figura 2-15. Dimensiones de carcasa para placa tubular con cabeza flotante. [

4. Lyy,: espaciado de tubos. Es la menor distancia entre dos tubos adyacentes medida desde el centro de
estos. Dicho valor se selecciona teniendo en cuenta que el rango preferible entre la relacion espaciado
y didmetro exterior esté en un rango de 1,25-1,5. Este intervalo esta definido asi para evitar que los
tubos sean taladrados a una distancia pequefia, debilitando estructuralmente el haz de tubos. Es
preferible seleccionar el menor valor del intervalo con el fin de obtener un menor diametro en la carcasa
y reducir el coste del intercambiador. La caida de presion en la carcasa se puede variar notablemente
modificando este parametro.

5. Byp: arreglo de tubos. Es la disposicion en la que se instalan los distintos tubos que forman parte del

intercambiador de calor. Como se puede observar en la Figura 2-16 existen tres tipos en funcion del
angulo que forman entre si: triangular (30°), cuadrada girada (45°) y cuadrada (90°). La disposicion de

26



Intercambiador de calor makanato-fuel oil

60° no se considera en el disefio ya que produce una menor eficacia en la caida de presion y en la
transferencia de calor. El disefio mas conveniente es el triangular de 30° ya que se consigue la mayor
compactacion de los tubos y no tiene ninguna restriccion de flujo, por lo tanto, se elegira esta disposicion
siempre que el disefio lo permita. Por otro lado, cuando la suciedad es una restriccion en el disefio es
preferible la disposicion cuadrada (90°).

Cross flow — Gtp Lip Lpp

0.5L;p  0.866Lgp

Lrp Lrp

0.707Lep  0.707Lgp

Figura 2-16. Disposicion de los tubos. 13

6. B.: corte del baffle. Este parametro es importante en el disefio de un intercambiador ya que su valor
altera notablemente el valor de la caida de presion en la carcasa y la transferencia de calor. El corte de
los baffles segmentados presenta un intervalo de valores del 20-40%, siendo 25% el valor 6ptimo. Otra
manera de obtener el corte del baftle es mediante la siguiente ecuacion donde aparece la altura de corte
del bafﬂe, LbCh'

L
B.=-2".100 (%)
D

7. Ly Lo Leg - longitudes de los tubos del intercambiador. La primera longitud a calcular es la longitud
nominal de los tubos L;,. Este parametro puede ser un dato de disefio o se tendra que obtener una
primera estimacion realizando el método DTLM. Cabe destacar que para intercambiadores con tubos
en U esa distancia no serd valida, necesitando conocer la distancia entre el baffle tangente a la fila de
tubos exterior y el extremo del tubo del intercambiador.

27



Intercambiador de calor makanato-fuel oil
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Figura 2-17. Longitudes de los tubos de un intercambiador. 3]

La siguiente longitud a calcular es la suma de separaciones entre baffles, L;;. Esta distancia también se
puede determinar midiendo la distancia entre las caras internas de las placas tubulares. Para calcular
esta distancia se necesita conocer el espesor de la placa tubular, L., que como primera aproximacion
se puede estimar como el 10% del didmetro interior de la carcasa teniendo en cuenta que no puede ser
inferior a 25 mm.

Si se quiere iterar varias veces, se tiene que conocer la presion de operacion en la carcasa, Py y la fuerza
admisible del material de la placa tubular, o;.

Con una primera o segunda aproximacion del espesor de la placa tubular se puede calcular la separacion
total entre baffles haciendo la diferencia entre la longitud de tubos nominal y el espesor de la placa
tubular.

Lij = Lo — 2+ Lys

Como se puede observar en la Figura 2-17 en los intercambiadores de tubos en U no sirve la ecuacion
anterior, ya que solo tiene una placa tubular, quedando la ecuacion como:

Li = Lyo — Lis

Por tltimo, se calcula la longitud del tubo efectiva L;,. Este parametro se utiliza para calcular el area
de transferencia de calor en intercambiadores de calor. Para todo tipo de intercambiadores esta longitud
es igual a la separacion total entre baffles, L, = L;; excepto en tubos con forma de U, que se tiene en
cuenta el ultimo baffle como 0.3D,,;, calculando esta ultima variable en los puntos siguientes.

Lta = Ltl + 03 : DOtl

28



Intercambiador de calor makanato-fuel oil

8. Lp.: distancia entre los baffles centrales. Este parametro esta restringido con dos limitaciones, la primera
se impone con el fin de tener una buena distribucion de flujo y la segunda para garantizar un buen
soporte para los tubos evitando el pandeo y la vibracion. La distancia minima entre baffles centrales,
Lycmin» sera el 20% del didmetro interno de la carcasa siendo el limite inferior, 50 mm.

Por otro lado, la distancia maxima entre baffles centrales Lj 1,45, €std limitada por el valor del diametro
interior de la carcasa, Ly max = Ds . Aparte esta restringida por la distancia maxima sin soporte,
Ly max- Esta distancia viene definida por la norma TEMA en funcion del didmetro exterior del tubo y
de dos grupos de materiales, el A es de acero y aleaciones de acero mientras que el B es de aluminio y
aleaciones de aluminio. [13]

Para el grupo A de materiales la distancia maxima sin soporte se obtiene mediante:
Ly max = 52D, + 532 (mm) ford, =19 — 51 mm
Ly max = 68D, + 228 (mm) ford, =6 —19 mm
Para el grupo B de materiales la distancia méaxima sin soporte se obtiene mediante:
Lpmax = 46D, + 436 (mm) ford, =19 — 51 mm
Lpmax = 60D, + 177 (mm) ford, =6 —19 mm

Conociendo los limites se escoge un espaciado entre baffles que cumpla las distintas restricciones
nombradas como primera iteracion. Hay que tener en cuenta que, para la separacion central del baffle,
la maxima longitud no soportada esta en la ventana del baffle y en Ly gy = 0.5Lp gy En la figura
inferior se muestra la maxima distancia sin soporte en la region central, A y en la region de entrada y
salida, B; y B,.

Region of Central L
Baffle Spacing, Ly~ |+ 20|
-

|
|
-""l’bi"-"' l"bc - A~ "IL&—Q—“

re—B, - - B ~———>-‘

Figura 2-18. Representacion de la distribucion de baffles. [

Cabe destacar que estas restricciones se pueden obtener de manera grafica mediante las siguientes
figuras.
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Figura 2-19. Maxima distancia sin soporte en funcion del didmetro del tubo. ['*!
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Figura 2-20. Limites minimos y maximos del espacio entre baffles centrales. %!

9. Ly;, Ly,: distancia entre baffles de entrada y salida. En los casos que se usen boquillas de entrada y de
salida se necesitara estos parametros. Estas distancias se representan en la Figura 2-18. El tnico
requisito de estos parametros es que no pueden superar el valor de Ly, 14, recomendado por TEMA.
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10. L;p: distancia entre el didmetro exterior del tubo y el orificio del baffle. Es necesaria para calcular la

11.

corriente de fuga del tubo al orificio del baffle. La normativa DIN recomienda utilizar las ecuaciones
mostradas abajo en funcion de la méaxima distancia sin soporte, Ly, 4, y del méximo didmetro del tubo
incluyendo sus tolerancias, Dy, gy

Lep = Dosmax +0.7 = D, Ly max < 1000
Lty = Domax —0— D, Ly max < 1000
Ltp = Dymax + 0.4 — D, Ly max > 1000
Lep = Domax — 0 — Dy Ly max > 1000

Este parametro también se puede determinar mediante la siguiente grafica de una manera mas simple,
ya que conocer las holguras puede ser un proceso complejo al depender del tipo de material
seleccionado para el tubo.

1.0 T = : . :
E All I‘bmax
= 08 !
5 Ly e < 900 mm # l :
& T )
g 0.6 (36in.) Drilled Holes}~!
.,
1
g 0.4 J“h, max > 900 mm \ !
E
£ 02 -
] .__/
a Extruded Holes
0 " n | | 1 N f

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50

Tube Quiside Diameter Dt , mm

Figura 2-21. Distancia entre el didmetro exterior del tubo y el orificio del baffle. !

Dicha figura muestra los valores de la tolerancia para los agujeros de los baffles realizados por taladrado
y los agujeros hechos por extrusion. Si no se conoce el procedimiento por el que se va a hacer los
agujeros, normalmente se suele emplear taladrado en diametros de carcasa y tubos grandes, mientras
que en medidas inferiores se trabaja con extrusion.

Ly, holgura entre el diametro exterior de la carcasa y el diametro exterior del baffle. Debido al espacio
disponible se genera una corriente de fuga de la carcasa al baffle que afecta gravemente a la transferencia
de calor en el intercambiador de calor. La ecuacion definida por TEMA para calcular esta holgura
depende principalmente del diametro interior de la carcasa, parametro sujeto a tolerancias de fabricacion
y tolerancias de forma como la redondez.

Lg, = 1,6 + 0.004 - D,

Con el fin de tener en cuenta la tolerancia de redondez se afiade una holgura adicional a la ecuacion
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anterior de 1,5mm obteniendo un mayor coeficiente de seguridad para la transferencia de calor, pero
uno menor para la caida de presion.

Ly, = 3.1+ 0.004 - D,

12. Lpp: holgura entre el diametro interior de la carcasa y el haz de tubos. Como se puede apreciar en la
Figura 2-22, es la distancia entre el didmetro interior de la carcasa y el circulo circunscrito a los tubos

mas externos del haz tubular.

— t l-.'Lp (by pass lane

(Inside Shell Diameter)

Figura 2-22. Geometria de los baffles. [°]

Depende principalmente de la disposicion del haz de tubos seleccionada y de su tipo. Para determinar
la holgura se puede recurrir a la Figura 2-23 donde a partir del diametro de la carcasa y el tipo de tubos
se puede obtener la holgura.

Diametral Shell-to-Tube Bundle Chearance Lyy, .mm

0 500 1000 1500 1000
e Chell Diamcter D‘, T

Figura 2-23. Holgura entre el diametro interior de la carcasa y el haz de tubos. ['*!
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13.

Una vez obtenida dicha distancia se puede determinar el valor del didmetro circunscrito al haz tubular,
D1, nombrado anteriormente.

Doty = Dg — Lpp

Otro parametro necesario es el diametro circunscrito a los centros de los tubos externos, D.;.
Recalcando en la Figura 2-22 se puede apreciar que este parametro sera siempre menor a D,
obteniéndose de la siguiente forma:

D¢ty = Doyt — Do = Ds — (Lbb + Do)

N;: nimero total de tubos en la carcasa. En general se disefian intercambiadores con muchos tubos y
con el menor didmetro posible con el fin de incrementar el coeficiente de transferencia de calor y la
velocidad del fluido de los tubos, que esta limitada por el caudal mésico y la caida de presion. El
diametro interior de la carcasa y el haz de tubos son los responsables de tener un gran nimero de tubos
en el disefio o por el contrario tener una pequefia cantidad. Esta cantidad se determina en funcién de los
pasos de los tubos en la carcasa. Para un solo paso de los tubos por carcasa Ny, = 1:

_ 0.78 D%,

N,, = —— ¢t
TTCL Ly

donde CL es una constante de la distribucion de los tubos con valor de CL=0.87 para arreglos de tubos
de 30° y 60° mientras que para arreglos de 45° y 90° presenta un valor de CL=1. A los niimeros de
tubos obtenidos se les aplica un factor de correccion W, en casos que sea necesario omitir tubos para
introducir placas de choque o por motivos de distribucion de flujo en la carcasa.

Ny =Ny - (1-W,)

Esta ecuacion solo sirve en intercambiadores con el corte de tubo en un lado de la carcasa ya que en
intercambiadores con corte en ambos lados de la carcasa es necesario duplicar el valor del factor
corrector quedando 2W,.. Para determinar este factor de correccion es necesario calcular previamente el
area de corte S,, proveniente del diametro circunscrito a los centros de los tubos externos del haz de
tubo.

7] sinf
S, = 0.78 D%, (ﬂ - —C”)

360 21

donde 8., es el angulo que interseca con el didmetro que pasa por el centro de los tubos exteriores,
Dctl-

D B
LAY
etl = 2 €05 T p 100
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Finalmente, ya se puede obtener el factor corrector del ntimero de tubos en un paso por carcasa.

— ectl _ Sinectl
¢ 360 21

Para intercambiadores con mas de un paso de tubos por carcasa, N, > 1:

Ny = Ngq - (1 _lpn)

donde W, es el factor de correccion aplicado a tubos con varios pasos por carcasa. El numero de tubos
total presenta una precision del 5 % en diametros de carcasa mayores a 400 mm y del 10% en diametros
menores. El factor de correccion se obtiene iinicamente mediante grafico en funcion del niimero de
pasos de los tubos en carcasa, Ny, y del diametro D ;.

0.'13- —_— B —‘_—p‘;r_'_{..ﬂ_un N.p=4' e i___ ]

A — S S S——
T | E—

0.26
024
0.22

0.1

018

016

014

0. 12 =

Corection Fact= ¥,

LLA ]
0.08
0.06

0,04

=
%)
=
L]
-3
.l
=]

Number of Tube Pm,th

Figura 2-24. Factor de correccion en configuraciones con multiples pasos por tubos. (1]

En funcidn del diametro de la carcasa se recomienda de forma practica un numero maximo de pasos
del tubo por carcasa.

D’,(mm) 200 100-800 800-1 200 > 200
‘\U’.ml‘ 2 1-6 6-8 B-10

Figura 2-25. Numero de pasos maximo en funcion del didmetro en la carcasa. [

14. Ng: pares de tiras de sellado en un corte de baffle. Las tiras de sellado son chapas unidas a baffles que
tienen como principal funcion devolver la eficiencia de transferencia de calor del equipo cuando este
presenta una distancia entre el haz de tubos y el interior de la carcasa, Ly, lo suficientemente grande
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15.

16.

para que la corriente de derivacion alcance una magnitud considerable ocasionando una peor
transferencia de calor. Las tiras de sellado se tendran en cuenta en el disefio del intercambiador cuando
la distancia Ly, sea superior a 30 mm o se tengan de cuatro a seis filas de tubos. Los intercambiadores
con modelo en forma de U no suelen tener tiras de sellado en sus disefios, sustituyendo dicho elemento
por anillos partidos.

k: conductividad térmica del material del tubo. Este parametro se utiliza para determinar la resistencia
térmica que contiene la pared del tubo.

Ry o, Ry ;: Resistencia a la suciedad en el lado de la carcasa y en el tubo. Es importante ser preciso en
estos parametros ya que sus valores van a afectar de manera notable al rendimiento del intercambiador.
El parametro mas critico de los dos es la resistencia del lado de los tubos ya que depende de gran medida
de la velocidad del fluido que fluye por el interior. La norma TEMA muestra distintos tipos de fluidos
con intervalos de valores de resistencias a la suciedad tipicos.

Fouling resistance,

Fluid conditions 2. W/miKe-2 m?
Sensible heat transfer
Water® Liquid § 000-7 500 1 X10°4-2.5 X10"*
Ammonia Liquid 6 000-8 000 o-1 x10°¢
Light organi Liquid 1 $00-2 000 1x1074-2x 10"
Medium organics® Liquid 750-1 500 15 x 1074 x 10"
Heavy organicsf Liquid,
Heatng 250-750 2x107-1x107?
Cooling 150-400 2x 1071 x 10-a
Very beavy organics® Liquid,
Heating 100-300 4x10°*-3x10"?
cooling 60-150 4x 10-4-3 x10°?
Guh Pressure 100-200 kN/m? abs 80-12¢ o1 x 10"
Gas? Pressure | MN/m? abs 250-400 o-1 x 10"
Gas” Pressure 10 MN/mi abs 500-800 o1 x 107
Condensing heat transfer
Steam, ammonia Pressure 10 kKN/m? sbs, no 8 0001 2 000 o1 x10°¢
noncondensablesh/
Steam, ammonia Pressure 10 kN/m? abs 1% 4 000-6 000 o-1 x 1074
noncondensab!
Steam, ammonia Pressure 10KN/m? abs, 4% 2 000-3 000 0.1 x107*
noncondensables
Steam, ammonia Pressure 100 KN/m? abs, no 10 000-15 000 o1 x 10°¢
\'undvn\abk‘/'
Steam, ammonia Pressure | MN/m* abs, no 15 000-25 000 o1 x 10°*
condensablest /K.
Light organics? Pure component, pressure 1 500-2 000 o-1 x 10°¢
10 kN/m*abs, no non-
condensables'
Light orpn‘m" Pressure 10 KN/m? abs, 4% 750-1 000 o1 x 107¢
noncondensables*
Light organlcdd Pure component, pressure 2 000-4 000 o1 x10°¢
100 kN/m? sbs. no non-
condensable&
Light omm'ad Pure component, pressure 3 000-7 000 o-1 x 10°¢
1| MN/m? abs
Medium oxpnks' Pure component or narrow 1 5004 000 1 x10°*-3x10"*
condensng range,  pressure
100 kN/m? abg™ "
Heavy organics Narrow condensing range, 600-2 000 2 x10°-5x10"*
peessure 100 kKN/m?abs™ 7
Light multicomponent mixtures, Medium condensing  range, 1 000-2 500 o2 x10°¢
all condensabled peessure 100 KN/m?
abgk-m.o
Medium  multicomponent Medium condensing  range, 600-1 500 1x10°*4x10"*
mixtures, all condeassble peessure 100 kKN/m?
a ,mo
Heavy multicomponent mixtures, Medium condensing range, 300-600 2 x10°*-8x10"*
sll condensa pressure 100 kN/m?
absk.m,0
Vaporizing hest transferP-9
Wateri Pressure < 0.5 MN/m? abs, 3 000-10 000 1 x10°*-2x10"*
ATSH,max - 25 K
Wateri Pressure > 0.5 MN/mi abs, 4 000-15 000 1x1074-2x10"*

pressure < 10 MN/m? abs,
AT, max =20 K
Ammonia Pressure < 3 MN/m?® abs, 3 000-5 000 IN10"4-2X 10"

ATSH, max =20 K

Figura 2-26. Valores tipicos de resistencias de suciedad en distintas condiciones de fluido. ['*
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17.

18.

19.

24.2

Vt max» Vemin: Velocidad maxima y minima permitida en el lado del tubo. Como se ha comentado
anteriormente las velocidades del fluido dependen de la suciedad que se vaya a generar por el fluido.
Una estimacion para vV g, Seria 6 m/s en tubos de titanio, 5 m/s para aceros aleados y 3 m/s para
aleaciones cobre-niquel o aceros al carbono mientras que las velocidades minimas no deberan de ser
inferiores a 1 m/s para evitar el ensuciamiento por lo que se tendra que adaptar el disefio con el fin de
cumplir esta restriccion.

APs masxr» APs min: Caida de presion maxima y minima admisible en carcasa y tubos. Se calcula el valor
seglin el material y el disefio realizado en el intercambiador. Este pardmetro se selecciona para obtener
una solucion barata y eficiente.

Es necesario conocer también las propiedades de cada fluido que va a actuar en el intercambiador de
calor y el valor de las temperaturas de entrada y salida de los fluidos. Si falta una temperatura se realiza
balances de energia siguiendo la primera ley de la termodinadmica. Las propiedades a conocer de cada
fluido son: calor especifico, gravedad, viscosidad cinematica o dindmica y caudal masico.

Parametros principales de Bell-Delaware

Una vez obtenidos los datos geométricos y los parametros iniciales del intercambiador de calor se procede a
calcular los parametros principales del método de Bell-Delaware. El orden elegido para la obtencion de estos
parametros es el ideal a seguir para poder calcularlos sin necesidad de dejar una variable en funcion de otra.

0. angulo subtendido por el corte del baffle y el diametro que atraviesa los centros de los tubos mas
externos del haz de tubos.

04,: angulo subtendido por el diametro interno de la carcasa y el corte del baffle que se expresa como:

B
=2 *(1—2 C)
045 cos 100

Otro angulo necesario si se bloquea en la ventana del baffle el 4rea entre Dg y D,y es:

(1—25%”

Sm: area existente entre dos baffles consecutivos donde el flujo es perpendicular a los tubos. Esta
superficie va a influir en gran parte en el nimero de Reynolds del intercambiador. Se calcula mediante:

Opr1 = 2 cos‘l[

Ds
Dotl

Dy
Sm = Lpc [Lbb + L; (Lep — Do)]
tp.eff

donde Lty o5 5 es el espaciado minimo eficiente entre tubos y se puede determinar en la Figura 2-16
seglin el arreglo de tubos seleccionado para el disefio.
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4. S;p: area de fuga entre el tubo y el baffle. En dicha superficie se genera una fuga debido a la diferencia
de tamafio entre el diametro exterior de los tubos y el diametro de los orificios realizados en el baffle,
siendo este ultimo superior al de los tubos. El area de fuga es:

St = 7| (Lep + Do)’ = Do?| (N(L — )

siendo F,, la fraccion de tubos en una ventana del baftle. Como se asume que el haz de tubos es uniforme
dentro de D, la fraccion de tubos se expresa de la siguiente forma

_ Oct1 _ Sin ¢y
Y 360 21

5. §,,: érea de flujo de la ventana. Esta superficie abarca el area entre el didmetro interior de la carcasa 'y
la arista del corte del baffle, S, 4, menos la superficie ocupada por los tubos en la ventana, S,,;. El area

total de los tubos de la venta es:

Finalmente, con las dos areas calculadas ya se puede determinar el area de flujo de la ventana, S,,,.
Sw = Swg — Swe

6. Sp: area de reflujo en el banco de tubos. Esta superficie forma parte del area de flujo cruzado, S, y
junto al area de derivacion de flujo entre la carcasa y los tubos puede ser una via de fuga del flujo que
circula entre el haz de tubos ocasionando una disminucién de la pérdida de carga y de la transferencia
de calor del equipo. El area de reflujo se puede expresar como:

Sp = Lbc[(Ds - Dotl) + Lpl]

donde Ly, adquiere un valor nulo en célculos estdndares o el valor del diametro exterior de los tubos en
primeras estimaciones, L,; = D,,.

7. Ssp: area de fuga entre la carcasa y el baffle. Dicha superficie serd requerida a la hora de calcular el
factor de correccion referente a la fuga del baffle y se puede aproximar como:

Lo\ /360 — 64
SSb:WS(%)( 360 S)

8. D,,: diametro equivalente de la ventana del baffle. Es necesario en el caso de que se tenga un flujo
laminar en el lado de la carcasa para calcular la caida de presion. Se calcula a través de la siguiente
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10.

243

ecuacion:

4S8
D, = i

n-Do-NtW+n-DS-%

Nicc: numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado. El niimero de filas va a depender
principalmente del corte del baffle que se haya seleccionado, del diametro interno de la carcasa y la
orientacion seleccionada de los tubos, siendo:

donde Ly, varia en funcion de la disposicion de los tubos como se expresa en la Figura 2-16. Otro
parametro a considerar es el numero de filas efectivas cruzadas en la ventana del baftle, N;,, . Para ello
es necesario conocer la distancia efectiva de la ventana L, siendo 0,4 veces la distancia entre el corte

del baffle y D; [14].

B Ds — Dy
Lup =04 [DS(mCo) T 2 - ]

Con la distancia conocida ya se puede obtener las filas efectivas cruzadas en la ventana del baffle.

0,8 B.\ Dg—D.y
e = 105 (55) == 7]

Np,: nimero de baffles. La cantidad necesaria de baftles viene determinada por la separacion total de
los baftles y el espacio entre baffles siendo:

Ly
Ny=—7—-1
b Lbc

Factores de correccion

Los factores de correccion del método de Bell-Delaware se utilizan para tener en cuenta las distintas fugas y
corrientes no deseadas que se originan en el interior de la carcasa, convirtiendo el valor del coeficiente de
conveccion de la carcasa calculado para un haz tubular ideal en el coeficiente de conveccion de un
intercambiador real. El producto de los factores de correccion en un intercambiador de calor bien disefiado no
puede ser inferior a 0,4 siendo preferentemente superior a 0,5.

El primer paso a realizar es el calculo del coeficiente de transferencia de calor en el lado de la carcasa, h;4, que
como se ha dicho anteriormente no tiene en cuenta ni las fugas ni las corrientes no deseadas que se producen en
el lado interno de la carcasa. La expresion es la siguiente:
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2 0.14
=i G- () () /3<us)
i ' ps Sm Cps * Us Us,w

donde Cy es el calor especifico del fluido que fluye por la carcasa, s, es la viscosidad dinamica del mismo

fluido, pero a la temperatura de la superficie del tubo j; es el factor ideal de Colburn que se puede determinar
de forma analitica o mediante las graficas que se muestran en las Figuras 2.27-2.28 y 2.29.

donde
as
a =
1+ 0.14(Reg )%+
10 ~
8
6
4

{
+ L
= [
<
-~ )
OlEQ~12'_‘
o™
b_g_!
Ll "".
=
- &
=
, ) L,
i
001 |
sb—
6
4
: | I
- Re, {
I | i s |
0.001 0.001
2 4 6810 2 4 68100 2 4 6 5103 2 4 68100 4 6 810
Shellside Re,

Figura 2-27. Correlacion para la obtencion de j; en la disposicion de tubos de 30°. [3]
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Figura 2-28. Correlacion para la obtencion de j; en la disposicion de tubos de 45°. [13]
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Figura 2-29. Correlacion para la obtencion de j; en la disposicion de tubos de 90°. [13)

Como se puede apreciar en la figura superior, el factor ideal de Colburn depende principalmente de los
coeficientes de correlacion a4, a,, as, a, seleccionando los valores en la Figura 2-30, segtn el arreglo de los
tubos y el niimero de Reynolds del fluido de la carcasa. Para cada disposicion de tubos hay una grafica diferente.
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Layout Reynolds
angle number a, a, d, a, hl b, b‘, b,
30i 10%-10° 0.321 —0.388 1.450 0.519 0.372 -0.123 7.00 0.500
10*-10° 0.321 0.388 0.486 —0.152
10°-10° 0.593 -0.477 4.570 -0.476
10*-10 1.360 -0.657 45.100 -0.973
<10 1.400 -0.667 48.000 -1.000
451 10¢-10* 0.370 -0.396 1.930 0.500 0.303 —0.126 6.59 0.520
104-10° 0.370 Al1.396 0.333 -0.136
10°-10? 0.730 -0.500 3.500 -0.476
10*-10 0.498 —0.656 26.200 —0.913
<10 1.550 -0.667 32.000 -1.000
90i 10°-10¢ 0.370 -0.395 1.187 0.370 0.391 -0.148 6.30 0.378
10*-10° 0.107 -0.266 0.0815 +0.022
10°-10° 0.408 -0.460 6.0900 -0.602
107-10 0.900 —0.631 32.1000 -0.963

10 0.970 -0.667 35.0000 -1.000

Figura 2-30. Coeficientes de correlacion para el calculo de j;. ¥

El nimero de Reynolds se obtiene a través del didmetro exterior de los tubos, la viscosidad del fluido que circula
por la carcasa y la velocidad masica, G, que es el cociente entre el caudal masico del fluido de la carcasa y el
area de flujo cruzado.

Do'ms

Re, =
y Us * Sm

Una vez obtenido el coeficiente de transferencia de calor en la carcasa se determinan los distintos factores de
correccion que modifican tanto la pérdida de carga como el coeficiente de conveccion en la carcasa. Los factores
de correccion son los siguientes:

1. J.: factor de correccion del flujo para la ventana del baffle. Con este parametro se considera la
transferencia de calor en la ventana en funcion del diametro de la carcasa y la distancia de corte del
baftle, que comprende entre el extremo del baftle hasta el diAmetro interno de la carcasa. El factor de
correccion con corte de baffle entre el 15-45% se puede expresar como:

Jo=055+0.72-F,

donde F. es la fraccion de tubos que se encuentra en el flujo perpendicular, que depende de la fraccion
de tubos en la ventana del baffle, quedando:

El valor de este factor varia en funcion de la fraccion de tubos ubicados en la ventana siendo /.= 1 en
baftles con cortes sobre el 25-30% y J. > 1 para baffles con cortes inferiores.

2. J;: factor de correccion por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle. Este factor tiene en cuenta
la fuga que se origina entre el espacio disponible de los tubos y la carcasa con los baffles (corriente A 'y
E). Esta fuga ocasiona una menor eficacia en la corriente de flujo cruzado provocando una disminucion
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en la transferencia de calor y en la caida de presion en el lado de la carcasa. El factor de correccion por
pérdida de flujo se puede obtener graficamente:

(all leakage

Lo 1 ! 1
‘ S = 0
= “ 1" tube-to-baffle) r —

08—\

06—+

%

| I o.l'ls !
04 — _i e ! .
| | \ I.'O |
‘ )
. O
| | Spp = 0 |
| (all leakage :
0.2 p——rd——t — baffle-toshell) ]
! |
[ |
0 ‘ |
0 0.2 04 0.6 08
S« Sip

=
¢Pm <
m

Figura 2-31. Factor de correccion por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle. '3

o de manera analitica a través de la siguiente formula:

=044 -(1—1)+[1—044- (1 —r)]e 22"m

donde rgy 13, son parametros correccionales y dependen directamente del area entre la carcasa y los
distintos baffles, el area entre tubos y baffles y el area minima entre dos baffles consecutivos,
calculandose de la siguiente manera:

— Ssb
* Sep+ St
- Ssp + Sty
m —
Sm

Un buen disefio presenta un factor de correccion en el intervalo de 0,7-0,9 considerando un mal disefio
a valores inferiores a 0,6. En caso de que sea necesario aumentar dicho factor es necesario incrementar
el distanciado entre baffles o cambiar la disposicion de los tubos de 90° a 45°. Otro parametro necesario
para el calculo de la caida de la presion en la carcasa es el factor de correccion para los efectos de fuga
en baftles, R;, que suele alcanzar unos valores entre 0,4 y 0,5 y se obtiene mediante la siguiente
expresion:
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3. Jp: factor de correccion por los efectos de desviacion de flujo en el banco de tubos. Las desviaciones o
fugas en el haz tubos se originan por el espacio entre el didmetro interno de la carcasa y la separacion
de los tubos mas externos (corriente C y F). Dependen principalmente de los pares de tiras de sellado
enun baffle, Ny, y de la relacion de areas Fgp,;,, que s la relacion entre el area de fugas y flujo cruzado.

El factor de correccion Jj, se puede obtener graficamente como se muestra en la Figura 2-32 o a través
de la siguiente ecuacion:

J,=e [_Cbh'FsbP'(1_(2'r55)1/3)]

donde Cp,=1,35 en flujo laminar y Cp,=1,25 en flujo turbulento, mientras que 7, es el cociente entre
los pares de tiras de sellado y el nimero de filas de tubos en régimen laminar.

o Ngs
ss —
Necc

Si dicho cociente presenta un valor de 7y, = 0,5 el factor de correccion sera igual a la unidad, J,=1.

0 0.1 0.2 03 04 05 06

wp - SoSm

Figura 2-32. Factor de correccion por los efectos de desviacion de flujo en el haz de tubos. ['*!

En intercambiadores en U no es necesaria la utilizacion de tiras de sellado debido al poco espacio
disponible, aunque se suelen afadir si son necesarios en el disefio. En espaciados grandes entre el haz
de tubos y el baffle el factor de correccion es de 0,7 mientras que en espaciados pequefios asciende a
0,9. El factor de correccion R, se puede obtener graficamente como en la Figura 2-33 o de manera
analitica con:

Ry = el-CeSo/swl1-/2755])
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donde

Cr = 3,7 paraRe>100
Cr = 4,5 para Re<100

Rp=1parary,, = 0,5

Los valores del factor de correccion para la pérdida de carga suelen estar en un intervalo entre 0,4 y 0,8,

siendo mayor cuando ma4s tiras de sellado contenga el intercambiador.

09

08— . L ! e - —

0.5

04 -
---.lh") 100

\
[nuwdius.tﬁpl)

1]

——=Re, <100 | \

03 | AN

|
] 0.1 0.2 03 0.4 0.s 0.6 0.7

Figura 2-33. Factor de correccion de caida de presion Rb. %)

4. J,: factor de correccion por gradiente adverso de temperatura en flujo laminar. Con este factor se tiene
en cuenta la disminucion de transferencia de calor ocasionada por el régimen laminar, especialmente en
valores de Reynolds iguales o inferiores a 20. El efecto disminuye en valores de Re inferiores a 100,
desapareciendo en valores superiores. Para determinar el factor de correccion J,. con rangos de Reynolds
entre R, <20y R, = 100, se utiliza la siguiente interpolacion lineal:

151 (20 —R,\ [ 151
Ir = NCO.18 + ( 30 ) ) NCO.18 -1

donde N, es el nimero de filas de tubos cruzados y se expresa:

N, = (Ntcc + Ntcw) : (Nb +1)

Asimismo, si se tiene un Reynolds en estos rangos se puede calcular el factor de correccion a través de

44



Intercambiador de calor makanato-fuel oil

la siguiente figura:

Total Number of Tube Rows Crowd NC

Figura 2-34. Factor de correccion por gradiente adverso de temperatura en flujo laminar (Re<100). %!

Con valores de R, < 20 el factor de correccion se puede determinar mediante:

1.51
r= N 018

Por otro lado, si el Reynolds es superior a 100 el factor de correccion es igual a la unidad, J,, = 1.

5. Js: factor de correccion para el espaciado de baftles en la entrada y en la salida. Los espacios disefiados
entre los baffles al inicio y al final de la carcasa junto a los cambios de velocidad hacen variar al
coeficiente de transferencia de calor. El factor de correccion depende del nimero de baffles instalados,
el cociente entre la distancia entre baffles al inicio y el espacio entre baffles centrales, L; "y la fraccion
entre el espaciado inicial y el central de los baffles L,". Analiticamente se calcula:

(Np = 1) + (LT + (L,

Js = (N, — 1) + (L;) + (L)
donde
n=06 Re =100
1
n=z Re <100

Asimismo, se puede obtener el factor de correccion mediante la siguiente grafica:
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Figura 2-35. Factor de correccion para el espaciado de baffles en la entrada y en la salida. !'*!

Para un buen disefio, se estima un factor de correccion J, entre 0,85 y 1. El factor de correccion es igual
a la unidad en casos donde L;"= L," =1, mientras que si estos cocientes presentan valores superiores a
2 se considera un mal disefio, especialmente si el nimero de baffles es bajo.

Otro parametro a calcular es el factor de correccion para la pérdida de carga Rj,, calculandose de la
siguiente manera:

donde

n = 0,2 para Re = 100

n = 1para R, < 100

Al igual que en el factor de correccion J, si la separacion entre baffles iniciales, finales y centrales es
la misma, el factor de correccion de la pérdida de carga es igual a la unidad.

Finalmente, con los factores de correccion y el coeficiente de transferencia de calor ideal conocidos se

puede calcular el coeficiente de conveccion de la carcasa hg a través de:

hs =hig-Jc-Ji-Jp-JsJr

El calculo del coeficiente de transferencia de calor a través de factores de correccion es importante en
intercambiadores de tipo U donde el espacio con los baffles de salida siempre existira. Como se ha
comentado anteriormente, /;,; no deberd de ser inferior a 0,4 teniendo como preferencia valores
superiores a 0,5.
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244 Caida de presion en la carcasa

A diferencia del método de Kern, el método Bell-Delaware solo presenta correlaciones en la pérdida de carga
del fluido que fluye por la carcasa. Es importante conocer este parametro ya que tiene relacion directa en el
disefo, caracteristicas mecanicas y coste del intercambiador de calor.

Las correlaciones de Bell-Delaware diferencian la pérdida de carga en tres zonas principales, la primera en la
entrada y salida, la segunda en la zona central, y por ultimo en las ventanas del intercambiador.

La caida de presion en la entrada y salida del intercambiador, AP, no se ve afectada por las fugas ya que en la
corriente de inicio no se suelen desarrollar fugas mientras que en la salida del intercambiador las fugas ya se han
unido a la corriente principal. Los parametros que afectan son las filas de tubos cruzados de la entrada y salida
N¢ew, junto a los factores de correccion aplicados por la distinta separacion entre baftles centrales y los de
entrada y salida del intercambiador. La correlacion de la caida de presion en la zona inicial y final es:

N,
AP, = APy, (1 + N“W) RyR;s

tcc

donde
G2 0.14
APy = 4 fio o (B2) 7 g

La caida de presion en la zona central de la carcasa depende principalmente del nimero de baffles afiadidos en
el disefio, de la presion ideal de la carcasa y de los factores de correccion aplicados por la desviacion de flujo en
el haz de tubos y en el espacio generado por la separacion entre los baffles con la carcasa y los tubos, quedando
la expresion:

APC = APbL(l + Nb)Rle

Por ultimo, las correlaciones empleadas para la caida de presion en las ventanas de los baftles utilizan el caudal
masico que circula por dichas ventanas que depende del area transversal y de reflujo junto al caudal del fluido
que circula por la carcasa.

La correlacion a usar varia en funcion del nimero de Reynolds obtenido en el lado de la carcasa, considerando
para un régimen turbulento la siguiente expresion:

m;,l,z
ARy = Ny | 2+ 06N;ow) | Ry

S

mientras que para un flujo laminar se utiliza la siguiente correlacion:
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-miy, [ N L m,,2
APW=Nb{26-”S W[ < bcz]+[2- L ]}Rl
Ps Ltp - Do DW 2.05

Una vez calculada la caida de presion en las distintas zonas del intercambiador se puede estimar la caida de
presion de la carcasa sumando las distintas caidas de presiones en las zonas nombradas anteriormente.

APg = AP, + AP, + AP,

2.5 Método de Kern

El método de Kern fue publicado en 1950 [23] y fue durante afios el procedimiento a utilizar en la industria, no
por emplear correlaciones precisas, sino por la facilidad de aplicar el método junto a los comentarios y ejemplos
practicos incluidos en €l. Afios después fueron saliendo métodos ligeramente mas precisos como el de Tinker
(1951) o Devore (1963) [14], pero el método de Kern seguia siendo el preferente.

En la actualidad, se utiliza principalmente para realizar un disefio preliminar del intercambiador ya que es un
método simple de aplicar con una precision aceptable. Se implementa frecuentemente en el caso de tener
parametros con un grado de incertidumbre en el que no se justifica el uso de un método con mas elaboracion.

A diferencia del método de Bell-Delaware, este método no tiene en cuenta las fugas ni las corrientes que se crean
en el lado de la carcasa, ya que considera que el flujo a través del arreglo de tubos es unicamente flujo cruzado
[24], obteniendo una gran dispersion en los resultados de la caida de presion en la carcasa (normalmente mas
del 100%) [14]. En cambio, si puede mostrar una gran precision en el coeficiente de transferencia de calor
obteniendo en los peores casos coeficientes ligeramente inferiores al real.

Las correlaciones incluidas para el calculo del coeficiente de transferencia de calor se presentan para un corte
unico de baffle del 25%, valor en el cual se suele obtener el mejor disefio para un intercambiador de calor. Otra
peculiaridad del método es que presenta un diametro equivalente en las correlaciones de Nu y Re, basado en la
proyeccion longitudinal del flujo, para tener en cuenta el efecto de las distintas disposiciones en los tubos.

Otro aspecto a tener en cuenta es que la precision del método se ve afectada en casos donde se tiene flujo laminar
debido a que en esa época no se tenian los datos suficientes para abordar las consecuencias que se originaban en
el método.

En general, se realiza primero el método de Kern para obtener unas primeras dimensiones del intercambiador
para posteriormente aplicar un analisis mas especifico a través del método de Bell-Delaware.

Para calcular el coeficiente de transmision de calor y la caida de presion en un intercambiador de calor con el
método de Kern se debe de seguir el siguiente procedimiento.

2.5.1 Parametros iniciales

Como se ha comentado en el método de Bell-Delaware, estos datos son mayormente distintas dimensiones del
intercambiador que se pueden estimar mediante tablas proporcionadas por distintas normativas del sector y
propiedades de los distintos fluidos que circulan por el intercambiador.

El disefio del intercambiador va a seguir las normas TEMA siempre que se puedan utilizar, de lo contrario, se
utilizaran las normas DIN. Los parametros iniciales a obtener se muestran en la siguiente lista.
1. D,: diametro exterior de los tubos.

2. D;: diametro interior de los tubos.
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3. Dy: didmetro interior de la carcasa.

4. Lyy: espaciado de tubos.

5. Lyp.: espaciado entre baftles.

6. 0}y arreglo de tubos.

7. k: conductividad térmica del material del tubo, del fluido de la carcasa y del tubo.

8. u: viscosidad dinamica del fluido que circula por carcasa y tubo.

9. cps: calor especifico de ambos fluidos.

10. p: densidad del fluido de la carcasa y tubos.

11. Rf, Ry ;: resistencia a la suciedad en el lado de la carcasa y en el tubo, respectivamente.
12. m;, mg: caudal masico del fluido que circula por los tubos y la carcasa, respectivamente.
13. APg maxs APs min Y APt max» APt min: Caida de presion maxima y minima admisible en carcasa y tubos.

14. T¢ i, T¢,0, Th,is Th o : temperatura del fluido frio y caliente a la entrada y salida.

2.5.2 Calculo del coeficiente de transferencia de calor en la carcasa

Para facilitar la comparacion de ambos métodos se empieza por el lado de la carcasa como en Bell-Delaware.

El primer pardmetro a calcular es el nimero de tubos del intercambiador que esta en funcion del didmetro interior
de la carcasa y del area proyectada de la disposicion de tubos perteneciente a un solo tubo [24], A;:

nDg*

N, = (CTP
= (TP~

1

donde CTP es una constante que tiene en cuenta el espacio disponible entre la carcasa y el circulo exterior del
tubo, adquiriendo los siguientes valores en disefios con placas tubulares fijas: CTP=0.93 en configuraciones con
un solo paso por tubo, CTP=0.90 con dos pasos por tubo y finalmente CTP=0.85 para tres pasos por tubo.

La superficie proyectada de la configuracion de tubos, referente a un solo tubo, se determina de la siguiente
manera:

siendo CL una constante en el que valor varia en funcion de la disposicion del tubo seleccionada en el disefio:
CL=1 en disposiciones de 45° y 90°. Como se puede apreciar la formula de los tubos en Bell-Delaware no es
igual que la utilizada en Kern ya que se tiene en cuenta el didmetro interior de la carcasa.

Otra forma de conocer el diametro interno de la carcasa de una manera mas detallada es utilizando la siguiente
formula, donde se requiere conocer la longitud del intercambiador.
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D = 0.637

CL [A, - (PR)?D,]""?
CTP L

donde A, es el area del intercambiador de calor.

El siguiente paso consiste en determinar el diametro equivalente de la carcasa, parametro que no aparece en el
método de Bell-Delaware, que consiste en el didmetro a lo largo del eje de la carcasa tomandose como cuatro
veces el area de flujo libre en la placa de tubos, partido por el perimetro mojado [24]:

__4xareade flujo libre

perimetro mojado

Figura 2-36. Disposicion de tubos en cuadrado y triangulo.

Esta ecuacion se utiliza para cualquier disposicion de tubos seleccionada. Como se puede apreciar en la anterior
figura, para una disposicion cuadrada (45° y 90°) el area de flujo libre es la diferencia entre el area del cuadrado
en el que cada lado es el espaciado entre tubos Ly, 0 Py, y €l area del circulo mientras que el perimetro es la

circunferencia del circulo, quedando la ecuacion para una disposicion cuadrada:

4 (L —m-D,%/4)
e D,

en cambio, si la disposicion de tubos seleccionada en el disefio es triangular se utiliza la ecuacion inferior.

4 8
nD,/2

. (Ltpz -\/§_n-DOZ>

D, =

Para determinar la velocidad masica, G, se necesita determinar el area por donde el fluido fluye libremente por
la carcasa, pero realmente no se encuentra una zona donde el fluido circule libre, por lo que se selecciona la
superficie de flujo maximo que corresponde a la zona central de la carcasa, quedando:

Dy C- Ly

A
S Ltp
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donde el area depende principalmente del espacio entre baffles, la holgura entre dos tubos consecutivos C=Ly,, —
Dy, el diametro interno de la carcasa y el espacio entre tubos. El cociente entre el diametro de la carcasa y el
espaciado de tubos determina el nimero de tubos en la linea central de la carcasa, No = D /L.

Una vez calculada el 4rea de flujo maximo ya se puede conocer la velocidad mésica del fluido que circula por
la carcasa:

donde m es el caudal masico del fluido de la carcasa.

Finalmente se calcula el coeficiente de transferencia en la carcasa, concretamente en el exterior de los tubos.
Este coeficiente puede variar si en el disefio no se han incluido baffles, ya que estos generan un aumento de
turbulencias en la carcasa, provocando un incremento del coeficiente de transferencia de la carcasa. McAdams
sugiri6 la siguiente correlacion para el coeficiente de transferencia de calor en la carcasa [25]:

0,14

hg - D, _ D, - Gg 053 Cp *Us 1/3 Ug
=0.36"- | .

k Us k Hs,w

donde el primer cociente de la ecuacion es el nimero de Nusselt (Nu), el primer término en paréntesis es el
namero de Reynolds (Re) y el segundo el niimero de Prandtl (Pr).

2.5.3 Calculo del coeficiente de transferencia de calor de los tubos

El coeficiente de transferencia de calor determina el grado de conductividad del fluido que circula por los tubos
del intercambiador. Para llegar a él, sera necesario seguir un procedimiento similar al anterior para el calculo de
la transferencia en la carcasa.

El primer término a calcular es la velocidad del fluido que circula por el interior de los tubos. Por lo comin,
suele ser dato junto al caudal masico del fluido siendo posible determinar el nimero de tubos del intercambiador.
Otra practica suele ser seleccionar una velocidad con un valor coherente en funcion del material del tubo para
evitar que el intercambiador de calor presente problemas con la suciedad. La férmula a utilizar para obtener el
caudal masico en el interior de los tubos es:

My = Ppe - Y - Ae - Ni

donde A, es el 4rea de un tubo, A,=m - D;*/4

Conociendo el valor de la velocidad del fluido de los tubos se puede calcular el nimero de Reynolds que cambia
respecto al de la carcasa, ya que no se utiliza el diametro equivalente D,, sino el diametro interior de los tubos.

_v-D;-p
i

Re

Para el nimero de Prandtl no es necesario ninguin parametro geométrico del intercambiador ya que es un niimero
adimensional que depende de las propiedades y del estado del fluido expresandose de la siguiente manera:
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Cp,t “ Ut

P=—

Finalmente, se selecciona una correlacion en funcion del nimero de Reynolds y el nimero de Prandtl obtenido
anteriormente. En este caso se muestra la correlacion de Petukhov-Kirillov con las condiciones a cumplir para
utilizarla:

hs'De_ (f/Z)-Ret-Pr
k107 +12.7(f/2)Y/2(Pr2/3 — 1)

10*< Re,<5 x 10°, 0.5< Pr,<200 (error 5%) y 0.5< Pr,<2000 (error 10%)

donde f es el factor de friccion que se puede calcular con [24]:
f = (1.58InRe, — 3.28) 2

Otras correlaciones que se utilizan comtinmente para el célculo del coeficiente de trasferencia de calor en los
tubos son:

1. Correlacion de Sieder y Tate:

u 0.14
Nu = 0.027 - Rey*°Pr,/3 (—)

He

Re,>10000, 0.7 < Pr, <16700, (L/D)> 10

2. Correlacion de Dittus-Boelter:

Nu = 0.023 - Rey*>Pry"
n = 0.3 si el fluido cede calor
n = 0.4 si el fluido se calienta

Re;:>10000, 0.6 < Pr;<160,(L/D)> 10
3. Correlacion de Gnielinski:
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(g) - (Re — 1000) - Pr

Nu = 1

14127 (é)i (Pr§ —-1)

3000 < Re <5-10°, 0.5<Pr<2000 (L/D) > 10

4. Correlacion para flujo laminar:

Nup = 3.66

Re <2300, Pr = 0.6

El coeficiente de transferencia de calor en los tubos calculado se utilizara en el disefio para el método de Kern y
en el de Bell-Delaware, para obtener la menor diferencia en los resultados finales de ambos métodos.

254 Caida de presion en la carcasa

El calculo de la pérdida de carga en la carcasa a través del método de Kern es diferente a Bell-Delaware, siendo
mas simple y dependiendo de otros parametros que no aparecen anteriormente, como el diametro equivalente.
Como se ha comentado anteriormente, la precision de la caida de presion a través de Kern es inferior que con
Delaware ya que no se tiene en cuenta las fugas que se producen en la carcasa. La expresion para predecir la
caida de presion es la siguiente:

_ stz(Nb + 1)Ds
~ 2pD.0s

AP

siendo f = (0.576 — 0.191InRe;) el factor de friccion en la carcasa, resultando eficaz en rangos de
400< Re,<1 x 10°, N, es el niimero de baffles del intercambiadory @ = (u./pr,,)"'* es el cociente entre la
viscosidad dinamica del fluido que fluye por los tubos y la viscosidad de dicho fluido a la temperatura de la
superficie interna del tubo. Como se puede apreciar en la ecuacion, la caida de presion también depende de la
velocidad mésica, de la densidad del fluido y del didmetro interior y equivalente de la carcasa.

2.5.5 Caida de presion en los tubos

La expresion para determinar la caida de presion en los tubos se puede dividir en dos partes, donde la primera
depende principalmente de la longitud del intercambiador, la velocidad del fluido, el factor de friccion, el nimero
de pasos por tubo, el diametro interior del tubo y la densidad, mientras que la segunda parte se debe a los cambios
de direccion generados en los pasos del intercambiador.

LN, up?

AR =4 TPy
l
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2
u
APT=4Np-p%

Juntando las dos expresiones se obtiene la correlacion para la caida de presion en los tubos.

LN U, 2
D m
+4N> —_—
d; »)P

APy = (4f

2.6 Parametros finales

Una vez obtenido el coeficiente de transferencia de calor de la carcasa y de los tubos mediante el método de
Kern y el de Bell-Delaware se pasa a calcular los parametros finales del disefio. Estos pardmetros son el
coeficiente global de calor U, el area de transferencia de calor A, el factor de correccion F, la potencia calorifica
del intercambiador Q, que se debe de conocer desde el principio y la temperatura media logaritmica DTLM.
Todos estos parametros se van a obtener mediante el método F-DTLM.

El método F-DTLM es un procedimiento general a seguir con el fin de disefiar y evaluar los intercambiadores.
El objetivo principal de la correlacion de este método es determinar el area de transferencia del intercambiador
para conocer las condiciones de operacion. La ecuacion que define la potencia calorifica de un intercambiador
de calor viene dada por:

Q=U-A-F-DTLM

donde el factor de correccion F se obtiene a través de graficas que dependen de los pasos por carcasa y tubos
que presenta el equipo. Para un intercambiador con un paso por carcasa y 2,4,6 (cualquier multiplo de dos) pasos
por los tubos [25] se utiliza la siguiente figura:

1.0 ———

W NN AR Y
06, T,-T,
o LI I R

0O 01 02 03 04 05 06 07 08 09 10 P:f—t
1=

= 0.9 ! ] ! R\\& e ]

% < \\\ \\\\ \ 1 T ,I_
2 08— N Nt \ T

S | R=4013.0120.15].1.0 0.8_.0.6 ,().‘4 1 0 -

307 \ \\ l\

;j—:

Figura 2-37. Factor de correccion para un paso por carcasa y 2, 4, 6 (cualquier multiplo de 2) pasos por tubo. 1°!

mientras que para intercambiadores de dos carcasas con un nimero multiplo de dos pasos por los tubos se tiene:
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Figura 2-38. Factor de correccion para un paso por carcasa y 2, 4, 6 (cualquier multiplo de 2) pasos por tubo. 1!

donde T es la temperatura del fluido a mayor temperatura y t la del fluido frio, mientras que 1 es la temperatura
de entrada y 2 la de salida.

Cabe destacar que el factor de correccion es adimensional y depende del pardmetro de efectividad P y de la
relacion de capacidades térmicas R. El primer término es un indicador de la eficiencia de transferencia de calor
llegando a tener un valor nulo si la temperatura del fluido se muestra constante. Si el factor de correccion es
menor de 0,8 en intercambiadores de carcasa y tubo se debe analizar de nuevo el disefio [25].

La temperatura media logaritmica es utilizada en el método debido a que las temperaturas de los fluidos que
circulan por el intercambiador no son constantes ya que varian. Por este motivo se emplea una diferencia media
efectiva de las temperaturas de ambos fluidos expresandose:

(AT, — AT,)
ATprim = T
In (A_Tz)

ATy = (Tpy —Te) y AT, = (Thy — Te2)-

Por ultimo, el coeficiente global de transferencia U, mide la capacidad de transferencia de calor entre los fluidos
que estan presentes en el intercambiador. La expresion viene dada por:

1

D, D Do In(Dy/Dine)
Din,

U= -
o R + Rps + -
Dlnt ft KW fS hS

1
hy
pudiendo simplificar la expresion para condiciones limpias y sucias:

UL=($.D—?+i+Rf)_1y U, _(hl et R+ Ry S+R) -
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3 RESULTADOS

En este apartado se van a presentar los resultados obtenidos a lo largo del proyecto mediante la aplicacion de
dos métodos ampliamente reconocidos en el disefio de intercambiadores de calor: el método de Kern y el método
de Bell-Delaware. A través de una comparativa de los resultados se verificara su aplicabilidad y validez en el
contexto especifico de este estudio.

3.1 Parametros iniciales

El primer parametro necesario para empezar con el disefio del intercambiador es la potencia térmica, Q. Este
parametro se ha obtenido previamente en el Trabajo Fin de Grado para ambos disefios aplicando la 1* Ley de la
Termodinamica donde se refleja la conservacion de energia, por lo que la cesion térmica del fluido caliente es
igual a la absorcion térmica del fluido frio. Al tener dos disefios se obtienen las siguientes potencias térmicas:

Tabla 3-1. Potencias térmicas de ambos modelos de intercambiador.

Potencia térmica por modelo
Q:1(W) 1699870
Q2(W) 1356380

Una vez conocida la potencia térmica se puede descartar que el intercambiador de calor sea de placas por la gran
potencia necesaria. Por lo que se verifica que el tipo dptimo es carcasa-tubos, concretamente el intercambiador
de tipo horquilla.

Con el tipo de intercambiador seleccionado el siguiente paso a realizar en el disefio del intercambiador es obtener
las propiedades de ambos fluidos a la temperatura media entre la entrada y salida del intercambiador.

Para el makanato se obtiene las siguientes propiedades a temperatura media para los dos disefios:

Tabla 3-2. Propiedades a temperatura media del makanato.

Makanato (tubo) Primer disefio | Segundo disefio
Caudal mésico (kg/s) 25,56 25,56
Temperatura (°c) 188 | 161,22 188 166.73
Gravedad especifica (kg/m?) 723,85 722
Viscosidad dindmica (Pa-s) 0,000457 0,00045785
Calor especifico (J/kg-K) 2483,82 2495,33
Conductividad térmica(W/m-K) 0,102 0,102
Velocidad (m/s) 1,8 1,8
Caida de presion admitida (kPa) 98066,5 98066,5
Res. Ensuciamiento (m?c/W) 0,000669778 0,000669

Para el fuel oil las propiedades a temperatura media son:

56



Resultados

Tabla 3-3. Propiedades a temperatura media del fuel oil.

Fuel oil (carcasa) Primer disefio | Segundo disefio
Caudal masico (kg/s) 8,889 8,889
Temperatura (°c) 65 160 65 142,04
Gravedad especifica (kg/m?) 954,85 960,85
Viscosidad dindmica (Pa-s) 0,257 0,263
Calor especifico (J/kg-K) 2012,8 1980,15
Conductividad térmica (W/m-K) 0,1216 0,123
Velocidad (m/s) 0,33 0,34
Caida de presién admitida (kPa) 196,133 196,133
Res. Ensuciamiento (m2c/W) 0,001557 0,001557

Los parametros iniciales impuestos por la empresa para el disefio del intercambiador se utilizan en ambos
métodos con el fin de analizar la diferencia con el disefio del fabricante. Cabe recalcar que al tener dos disefios
distintos los pardmetros iniciales van a ser diferentes. Los parametros iniciales para el primer disefio son los
siguientes:

Tabla 3-4. Parametros iniciales para ambos métodos.

Parametros iniciales del intercambiador
D, (mm) 19,05 | Lgp (mm) 254 | L,(mm) | 6096
Espesor (mm) | 2,108 B, (%) 25 Dy (mm) 254,5

Para el segundo disefio el unico parametro inicial que cambia es el corte del baftle, que pasa de 25 a 23,8. Estos
parametros iniciales no se utilizaran en los disefios propuestos para estudiar si hay alguna solucion mas eficiente
partiendo de otros parametros iniciales diferentes.

3.2 Resultados método Bell-Delaware

En este punto se van a exponer los resultados del primer disefio realizado a través del método de Bell-Delaware.
Los valores de los parametros y variables adicionales se muestran en el Anexo B. Como se ha comentado
anteriormente se espera que los errores del método oscilen entre el 25% en el coeficiente de conveccion de la
carcasa y el 40% en pérdida de carga.

Los parametros iniciales de Bell-Delaware obtenidos son los siguientes:

Tabla 3-5. Parametros iniciales Bell-Delaware.

Parametros iniciales
Ly (mm) | 60715 | Le(mm) | 61411 | Lp. (mm) | 150
Lpp (mm) 13 L (mm) 6165,6 | Ly, (Mm) 0,8
Otp (°) 90 N, (pares) 2 N, 60
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Como se puede apreciar en la tabla anterior la disposicion seleccionada para los tubos del intercambiador es de
90°, ya que proporciona una buena transferencia de calor en disefios donde se busca una baja caida de presion.

Adicionalmente, se han afiadido dos pares de tiras de sellado con el fin de mejorar la transferencia de calor del
intercambiador, a pesar de que la holgura entre la carcasa y el haz de tubos sea pequefia. Con un aumento de
este parametro la caida de presion aumenta considerablemente, por lo que se ha decidido limitar el niimero de
pares de tiras de sellado a dos.

Definidas las longitudes del intercambiador ilustradas en la Figura 2-17 y los distintos parametros iniciales se
pasa a definir las dimensiones restantes del intercambiador.

Tabla 3-6. Parametros adicionales Bell-Delaware.

Parametros adicionales
Nece 5 Ny 40 | D, (mm) | 150
01 (°) 109,77 | D¢ (mm) 232 F, 0,45
645 (°) 120 D,y (Mm) | 212,95 F, 0,27

Los distintos diametros y angulos de la tabla anterior se pueden apreciar de manera ilustrativa en la Figura 2-22.
Cabe destacar que el nimero de baffles obtenidos, N, depende principalmente de la longitud del intercambiador
y de la distancia entre los baffles centrales, por lo que si se requiere una mayor transferencia de calor en el
intercambiador conviene aumentar el nimero de baffles, disminuyendo el espacio entre los baffles centrales. Un
aspecto negativo de aumentar el numero de baffles es el incremento de la caida de presion en la carcasa del
intercambiador por lo que se requiere un numero equilibrado para evitar un disefio poco efectivo.

Las distintas areas de fuga generadas en el interior del intercambiador por la adiccion de baffles se muestran a
continuacion:

Tabla 3-7. Areas de fuga de flujo del intercambiador.

Areas de fuga
S, (mm?) | 9935,65 | S,, (mm?) | 987,15 | Swy (MM?) | 1135811 | S,,, (mm?) | 4560,37
S, (mm?) | 4807,5 | S,, (mm?) | 6797,74 | S, (mm?) | 1045,98

Una vez obtenidas las distintas areas de fuga y las dimensiones de los distintos componentes del intercambiador
se calculan los factores de correccion del coeficiente ideal de la carcasa. Un factor de correccion total superior a
0,5 indica que el disefio es aceptable, mientras que un valor inferior daria a ver que el disefio no es el optimo,
teniendo que modificar los parametros del disefio.

Los factores de correccion junto a los parametros necesarios para su calculo se muestran en la siguiente tabla:

Tabla 3-8. Factores de correccion junto a sus parametros auxiliares.

Factores de correccion Parametros auxiliares
i 0,8 Ts 0,51 Tim 0,20
Ib 0,97 Fspp 0,48 Tss 0,51
I, 0,81 N, 256,13 U)r 0,81
Js 0,99 Ly/LY 1,33/1,33 n 0,33
Jc 1,05
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Todos los factores de correccion debidos a las fugas estan en sus rangos esperados, alcanzando un factor de
correccion total de 0.66, por lo que en principio, el disefio de la carcasa es correcto. Esto quiere decir que el
coeficiente de conveccion de la carcasa es el 66% del calculado sin considerar las diversas fugas que se generan.

Por 1ultimo, falta conocer el valor del coeficiente de conveccion de la carcasa ideal, h;, que se va a corregir con
el factor de correccion total y la pérdida de carga en las distintas zonas de la carcasa. Los coeficientes de
conveccion obtenidos son los siguientes:

Tabla 3-9. Coeficiente de conveccion ideal y final del fluido que circula por el interior de la carcasa.

Coeficientes de conveccidn de la carcasa

h; (W/m2K) 595,22

hy (W/m2-K) 391,03

Las caidas de presion obtenidas en las distintas secciones de la carcasa y los factores de correccion debido a los
efectos de las fugas son los siguientes:

Tabla 3-10. Pérdidas de carga en la carcasa y factores de correccion.

Pérdidas de carga (kPa) Factores de correccién de fugas

AP, 94,17 Ry 0,88

AP, 26,30 R; 0,54

AP, 8,77 R, 1,50
APstotal 129,24

Se puede apreciar que el 72,86% de las pérdidas de carga totales de la carcasa se origina en las secciones
interiores de flujo transversal. Esto se debe principalmente al nimero de baffles seleccionados en el disefio.

Conociendo el coeficiente de conveccion de la carcasa y las pérdidas de carga se da el disefio como finalizado.

3.3 Resultados método de Kern

En este apartado se va a representar los resultados a destacar del primer disefio realizado, empleando las
correlaciones de Kern. Para un mayor detalle de los valores de las distintas variables que intervienen en el método
y de los distintos parametros del intercambiador se puede consultar en el Anexo B.

A diferencia del método de Bell-Delaware, se calculara tanto el coeficiente de conveccion en el interior de los
tubos y la carcasa como sus respectivas pérdidas de carga. Posteriormente se utilizara el coeficiente de
conveccion de los tubos calculado a través de Kern, para obtener los parametros finales de disefio con el
coeficiente de carcasa calculado en Bell-Delaware.

Los parametros iniciales utilizados en los calculos del método son los presentes en la Tabla 3-4. Aplicando los
parametros iniciales junto a las propiedades del makanato se obtienen el numero de tubos total del
intercambiador y el nimero de Reynolds, que permiten calcular el coeficiente de conveccion de los tubos.

59



Resultados

Tabla 3-11. Parametros empleados para calcular el coeficiente de conveccion de los tubos.

Parametros referentes al coeficiente de
conveccion del fluido de los tubos
N, 57
Ve (m/s) 1,79
R, 42025,13
N, 342,05
h; (W/m?-K) 2351,95

Con base a la informacion de la tabla anterior se puede observar que el fluido que circula por los tubos presenta
un flujo turbulento. La velocidad obtenida en funcion de los niimeros de tubos esta dentro del rango permitido
por la empresa BP.

Aumentando el nimero de tubos se reduce tanto la velocidad del fluido que circula por el interior de los tubos
como su coeficiente de conveccion. Esta accion generaria una disminucion de la pérdida de carga en el lado de
los tubos, pero un mayor coste de disefio debido a la necesidad de tener una mayor area para alojar los tubos,
por lo que se ha decidido utilizar la maxima velocidad permitida para obtener un disefio mas econémico y
eficiente térmicamente.

Para el calculo del coeficiente de conveccion de la carcasa se utiliza la correlacion de Kern que depende
principalmente de estos parametros:

Tabla 3-12. Parametros empleados para calcular el coeficiente de conveccion de la carcasa.

Parametros referentes al coeficiente de conveccion del
fluido que circula por el exterior de los tubos
Gs (kg/m?) 734,41
Re 68,86
As (M?) 0,012
D, (m) 0,024
Ry (W/m?K) 435,21

El fluido que fluye por el interior de la carcasa presenta un régimen laminar. El coeficiente de la carcasa dispone
de una menor transferencia térmica respecto a la de los tubos, debido principalmente a la alta viscosidad
dinamica del fuel oil que circula por la carcasa. Esto conlleva un menor coeficiente global de calor U, teniendo
que aumentar el area de transferencia de calor para obtener la potencia térmica requerida. Una medida a emplear
para incrementar el coeficiente de transferencia de calor es aumentar el didmetro equivalente o la velocidad del
fluido.

Por ultimo, se muestran las pérdidas de cargas obtenidas para el lado de la carcasa y el de los tubos.
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Tabla 3-13. Pérdida de carga en tubos y carcasa mediante Kern.

Pérdida de carga en tubos (Pa) Pérdida de carga en carcasa (Pa)
P, 20838,33 Ny 44
P, 9297,36 Lpc (mm) 150
Protal 30135,69 2 117160

En la tabla presentada previamente se puede apreciar que a pesar de afiadir mas baffles en el disefio, la pérdida
de carga en la carcasa es inferior a la calculada en Bell-Delaware. Esto se debe a que en el método de Kern no
se tienen en cuenta las distintas fugas generadas por los baffles.

3.4 Comparativa de disefios

En este apartado se va a realizar la comparacion de los diversos disefios realizados para el intercambiador de
calor, especificamente los elaborados mediante la utilizacion del método de Bell-Delaware, Kern y los
proporcionados por el fabricante en la version inicial y final. Este analisis comparativo tiene como objetivo
evaluar las diferencias y similitudes en términos de eficiencia térmica, pérdida de carga y otros parametros claves
de disefio.

En primer lugar, se compararan los disefios representados anteriormente en el apartado resultados con el del
fabricante para posteriormente mostrar disefios alternativos que no siguen los parametros iniciales establecidos
por la empresa, presentando variaciones como una transferencia térmica mas eficiente o una menor pérdida de
carga. Estos disefios cumpliran con las condiciones impuestas por la empresa, como la velocidad maxima del
fluido o la caida de presion maxima admisible. Con esto se pretende mostrar diferentes enfoques a la hora de
disefar un intercambiador.

En este apartado se presentaran los pardmetros mas relevantes de los disefios. Los valores restantes de las
variables y parametros de los modelos alternativos se encuentran en el Anexo B.

3.41 Primer disefo

Los resultados que se van a proporcionar a continuacion corresponden a los disefios realizados mediante los
distintos métodos anteriormente nombrados, cumpliendo con las condiciones de contorno impuestas por la
empresa y los parametros iniciales recomendados.

De entrada, se muestran los pardmetros dimensionales obtenidos que van a caracterizar al intercambiador:

Tabla 3-14. Parametros dimensionales referentes al primer disefio.

Disefio 1 Kern Fabricante Disefio 1 Bell Unidades

A 91,83 A 89,34 A 99,13 (m’)

L 6,72 6,096 6,90 (m)
[Ty 0,0254 s 0,0254 Ty 0,0254 (m)
D, 0,01905 D, 0,01905 D, 0,01905 (m)

Dy 0,254 Dy 0,254 D, 0,254 (m)
N, 57 N, 57 N, 60 )
B, 25 B. 25 B. 25 (%)
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Analizando los parametros obtenidos para cada disefo, se puede apreciar que a pesar de emplear el mismo
diametro tanto en los tubos como la carcasa, el area del intercambiador requerida es diferente en los tres disefios.
Esto se debe a que el coeficiente de transferencia global de calor es distinto en los disefios por lo que sera
necesaria un area diferente en cada disefio para proporcionar la potencia térmica impuesta para el
intercambiador.

El area requerida para el intercambiador en el disefio de Bell-Delaware es superior tanto a la proporcionada por
el fabricante como la obtenida por Kern. Para contrastar este sobredimensionamiento se ha optado por aumentar
el mimero de tubos a 60 en el disefio de Bell, reduciendo asi la longitud de tubos requerida y la velocidad del
makanato que circula por el interior de los tubos.

Otro aspecto a destacar es que se ha respetado el espacio entre baffles centrales seleccionado por el fabricante
para hacer que el disefio sea lo mas parecido posible, con la intencion de comparar la precision de ambos
métodos. La principal diferencia entre el disefio del fabricante y el obtenido por los distintos métodos es el
numero de baffles, ya que a través de las correlaciones se obtenian 40 baffles frente a los 77 afiadidos por el
fabricante.

En lo relativo a los pardmetros operacionales se representan los valores obtenidos en la siguiente tabla:

Tabla 3-15. Pardmetros de operacion del primer disefio.

Disefio 1 Kern Fabricante Disefio 1 Bell Unidades

U, 380,42 U, 387,13 U, 335,28 (Win’K)

Ur 344,92 Uy 354,78 Uy 316,57 (W/m’K)
Prarcasa 92,50 Prarcasa 78,55 Prarcasa 129,24 (kPa)
Prupos 30,13 Prypos 30,11 Prupos * (kPa)
g 0,33 g 0,33 Vg 0,33 (m/s)
vy 1,79 vy 1,8 vy 1,70 (m/s)

Con los parametros de operacion se analiza que disefio va a ser mas eficiente. Respecto a esto se puede apreciar
que el disefio proporcionado por el fabricante presenta una mayor eficiencia en la transferencia de calor que se
da entre el makanato y el fuel oil. Los peores valores obtenidos en términos de transferencia de calor son los
obtenidos mediante Bell-Delaware, donde el error es del 10,77% respecto al valor del fabricante. Por otro lado,
el coeficiente global de transferencia calculado a través de las correlaciones de Kern cuenta con un error inferior
al de Bell con un valor de 2,78%.

En cuanto a la pérdida de carga en la carcasa ambos modelos estiman un valor superior a la del fabricante siendo
inferior la calculada con las correlaciones de Kern. Esto se debe principalmente a que en este método no se tiene
en cuenta las fugas que se generan en el interior de la carcasa simplificandolas en una corriente. El error obtenido
con las correlaciones de Bell-Delaware alcanza el 63.29% frente al 17.76% de las correlaciones de Kern. En
cambio con la pérdida de carga en los tubos el error es de 0,07%. Con estos errores obtenidos con el disefio de
Bell-Delaware se confirma la estimacion de error que presenta el método.

Las limitaciones de disefio se han cumplido ya que la velocidad méxima del makanato por el interior de los tubos
no podria ser superior a 1,80 m/s. En el disefio de Bell se puede observar una velocidad inferior a la del resto de
disefos debido al mayor nimero de tubos instalados. Una mayor velocidad representa en el disefio un aumento
de la turbulencia del fluido incrementando la transferencia de calor y la caida de presion a través de los tubos.
Otro efecto es la reduccion de depdsitos o suciedad en el interior de los tubos. Finalmente se puede apreciar que
el requisito de no superar los 150 m? también se ha cumplido haciendo validos ambos disefios.
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Se concluye que ambos disefios estan sobredimensionados en comparacion con el disefio del fabricante,
obteniendo un area superior a pesar de poseer un menor numero de baffles, con lo que se consigue una peor
optimizacion en la distribucion del flujo. En este caso, no se ha podido elevar el nimero de baffles a los
seleccionados por el fabricante, ya que la pérdida de carga superaba el limite asignado. FEl
sobredimensionamiento del intercambiador ocasionaria un mayor coste en los materiales, fabricacion, transporte
e instalacion del proyecto.

En el aspecto operativo se puede concluir que a pesar de presentar valores distantes en la pérdida de carga no se
ha conseguido obtener la transferencia de calor que presenta el intercambiador del fabricante, siendo ese modelo
el optimo de los tres presentes. Esto conlleva a una menor recuperacion de energia del proceso, por lo que
ascenderian los costes al requerir un mayor consumo en la caldera que calienta el fuel oil y en el ventilador que
enfria el makanato. Para evitar este sobrecoste se ha sobredimensionado el intercambiador para llegar a las
temperaturas que se piden en la empresa.

Respecto a los disefios calculados, los pardmetros 0ptimos son los calculados a través de Kern, ya que requiere
una superficie inferior a la de Bell, obteniendo una mayor eficiencia en la transferencia de calor entre fluidos y
una pérdida de carga inferior a la de Bell, acercandose a los parametros obtenidos por el fabricante. Cabe destacar
que el diseno de Bell seria el méas realista puesto que como se ha comentado anteriormente, tiene en cuenta todas
las fugas que se ocasionan en el interior del intercambiador, utilizando correlaciones mas complejas y avanzadas
que el otro método. A pesar de presentar los valores mas distantes, el disefio a seleccionar en un proyecto real
seria el de Bell Delaware ya que los parametros obtenidos no son tan distantes con los del fabricante, obteniendo
un disefio con una configuracion compleja con un enfoque mas detallado y minucioso.

3.4.2 Diseiios alternativos al primer modelo

En este apartado se van a representar dos modificaciones posibles del primer disefio, donde se parten de los
parametros iniciales mas eficientes para el intercambiador, con el fin de lograr el mejor disefio posible con la
menor caida de presion y otra opcion con la maxima caida permitida en el disefio, dando dos opciones
adicionales a la empresa.

Cabe recalcar que a pesar de no utilizar los parametros iniciales del intercambiador, se cumplira con todos los
requisitos de disefio. Estas modificaciones se van a realizar utilizando las correlaciones de Bell-Delaware para
que los disefios sean lo mas realistas posibles y tengan en cuenta todas las corrientes de fuga que se dan en el
interior del intercambiador.

Se van a representar graficamente todos los parametros relevantes del disefio con las diferentes opciones
disponibles, para ver el cambio que generan en los distintos parametros operacionales del intercambiador de
calor.

Para empezar se presenta el disefio con menor caida de presion posible donde se comienza a analizar que
diametro exterior de los tubos es el 6ptimo.

Tabla 3-16. Parametros operacionales segun el didmetro para menor carga en el primer disefio.

Parémetros operacionales en funcion del diametro
Diubos (mm) 15,88 19,05 25,40
Ur (Win'K) 312,50 305,51 332,78
Arequeriaa (M) 100,43 102,73 94,31
P.arcasa (kPa) 197,16 128,82 96,71
Prupos (kPa) 37566,95 30135,69 22671,17
Ntubos,requeridos 92 57 28
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Seguin se puede apreciar en la tabla superior a medida que aumenta el diametro de los tubos la pérdida de carga,
tanto en los tubos como en la carcasa, disminuye para un mismo espaciado de tubos. Por lo que en este caso para
obtener una menor caida de presion tanto en los tubos como en la carcasa es necesario el diametro de 25,4 mm.
Con este diametro también se obtiene la mejor transferencia de calor entre los fluidos y la superficie minima
requerida para proporcionar la potencia térmica necesaria.

Los numeros de tubos requeridos cambian en funcion del didmetro, ya que se busca en todos los disefios una
velocidad alrededor de 1,80 m/s que se ve alterada con el diametro seleccionado.

Efecto cambio de diametro exterior de tubos
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Figura 3-1. Grafica comparativa de diametros para menor carga en el primer disefio.

El siguiente paso es seleccionar el corte de baffle mas eficiente para el intercambiador de calor.

Tabla 3-17. Parametros operacionales del intercambiador en funcion del corte del baffle.

Parametros operacionales en funcion del corte del baffle
B. (%) 20 22 25 28
Ur (Win'K) 306,89 302,52 332,78 326,76
Avequeriaa (M) 102,26 103,74 94,31 96,04
P.arcasa (kPa) 89,36 88,09 96,71 135,39

Como se puede apreciar a medida que disminuye el corte del baffle, disminuye la caida de presion en la carcasa
excepto con el corte del 20%. La configuracion que se suele recomendar para los intercambiadores es la del 25%
ya que es lamas equilibrada de todas, pero al buscar el disefio con la menor caida de presion posible se selecciona
el corte del 22% a pesar de que presenta la peor transferencia de calor y por lo tanto la superficie mas grande
requerida. La presion de los tubos no se especifica ya que en la correlacion de la caida de presion no aparece el
corte del baffle.
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Efecto cambio corte del baffle
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Figura 3-2. Grafica comparativa en funcion del corte de baffle para menor carga en el primer disefio.

Una vez determinado que el corte dptimo para una menor pérdida de carga es la opcion del 22% se determina el
espaciado entre baffles centrales requerido.

Tabla 3-18. Parametros operacionales segin el espaciado del baffle para menor carga en el primer disefio.

Parametros operacionales en funcion del espaciado entre baffles centrales
Ly (mm) 140 150 160 180 200
Ur (W/m’K) 317,55 302,52 316,63 299,74 281,35
Arequg”'da 98,83 103,74 99,12 104,70 111,54
()
PC&’;Z;“ 97,58 88,09 75,98 66,88 57,79

A medida que se aumenta la distancia entre baffles centrales se reduce la pérdida de carga de la carcasa. Esto se
debe a que con un menor espacio el cociente entre la longitud del intercambiador y el espaciado entre baffles
aumenta, obteniendo un mayor nimero de baffles. Por lo tanto, a pesar de presentar la peor transferencia de
calor se selecciona un espaciado de 200 mm entre baffles centrales.
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Efecto cambio espaciado entre baffles centrales
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Figura 3-3. Grafica comparativa en funcion del espaciado entre baffles centrales para menor carga.

Por ultimo, se selecciona los pares de sealing strips necesarios para obtener la menor caida de presion:

Tabla 3-19. Parametros operacionales segtn los pares de sealing strips para menor carga en el primer disefio.

Parametros operacionales en funcién de los pares de sealing strips
Pares seal. strips 1 2 3
Ur (Win'K) 252,32 281,35 304,67
Arequerida (m’) 124,38 111,55 103,01
P.orcasa (KPa) 39,03 57,79 77,03

Se puede apreciar que a mayor niimero de pares, la transferencia de calor entre los fluidos aumenta, ocasionando
un aumento en la caida de presion en la carcasa de manera simultanea. Por lo que se selecciona un par de sealing
strips para completar el disefio.
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Efecto cambiar pares de sealing strip
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Figura 3-4. Grafica comparativa en funcion de los pares de sealing strips para menor carga en el primer disefio.

A continuacion se muestra los pasos realizados en la obtencion del segundo modelo, referente al primer disefio,
donde se busca una transferencia de calor maxima dentro del limite de la caida de presion admitida por la
empresa.

Como se puede observar en la Tabla 3-16 el diametro que presenta una mayor transferencia de calor es el de
25,4 mm por lo que se selecciona dicha medida. Posteriormente en la Tabla 3-17 se puede apreciar que el corte
de baffle que presenta una mayor transferencia de calor es el del 25%, seleccionandolo a pesar de tener una
pérdida de carga superior al anterior modelo.

Con el cambio de corte del baffle, los parametros operacionales obtenidos anteriormente en funcion del
espaciado de baffles centrales son distintos a los siguientes:

Tabla 3-20. Pardmetros operacionales segun el espaciado del baffle para maxima carga admisible en el primer

disefio.

Parédmetros operacionales en funcién del espaciado entre baffles centrales
Ly¢ (mm) 140 150 160 180 200
Ur (W/m’K) 313,26 332,78 312,65 296,09 278,06
Are?;:lg)”'da 100,18 94,31 100,38 105,99 112,86

Pcarcasa
(kPa) 107,21 96,71 83,33 73,29 63,26

Al igual que en el disefio con menor carga se aprecia que a mayor espaciado la presion de la carcasa es inferior.
Pero en el caso del coeficiente global el mayor espaciado se encuentra en el espaciado de 150 mm por lo que se
selecciona dicho valor.
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Efecto cambio espaciado entre baffles centrales
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Figura 3-5. Grafica comparativa en funcion del espaciado entre baffles centrales para maxima carga admisible
en el primer disefio.

Posteriormente se estudia cuantos pares de sealing strips son los necesarios para obtener la mayor transferencia
de calor con una caida de presion admisible.

Tabla 3-21. Parametros operacionales segiin los pares de sealing strips para maxima carga admisible en el disefio.

Parametros operacionales en funcién de los pares de sealing strips

Pares seal. strips 1 2 3 4
Ur (Win'K) 295,05 332,78 358,51 380,85
Arequerida (m’) 106,37 94,31 87,54 82,40
P.arcasa (kPa) 67,76 96,71 126,84 160,98

En este caso se puede ver que el mayor niimero de pares es lo ideal para conseguir la transferencia de calor
optima. A pesar de duplicar la pérdida de carga en la carcasa, se selecciona la opcion de cuatro pares
completando el disefio. No se ha podido llegar a 5 pares ya que la caida de presion pasaba el valor admisible.
Cabe recalcar que este modelo presenta una disposicion de tubos de 90° ya que el disefio de 45° presentaba tanto
una peor transferencia de calor como una pérdida de carga superior a la disposicion utilizada.
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Efecto cambio pares de sealing strips
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Figura 3-6. Grafica comparativa en funcion de los pares de sealing strips para maxima carga admisible en el
primer disefio.

Con los dos modelos presentados, se puede concluir que en el disefio con menor carga admisible se ha
conseguido reducir la caida de presion en la carcasa un 50,31% respecto al diseflo realizado por el fabricante,
mientras que el area requerida ha aumentado un 39,22%, cumpliendo con el limite impuesto por la empresa, y
el coeficiente global ha disminuido un 28,88%. Con la bajada de la caida de la presion en la carcasa se obtendran
costes operativos y de mantenimiento inferiores ya que los equipos auxiliares, como las bombas, trabajaran en
condiciones menos severas. Por otra parte, esa reduccion de la caida de presion ha ocasionado un
sobredimensionamiento mayor al que ya se tenia en el disefio inicial de Bell, obteniendo mayores costes a la
hora de fabricar e instalar el intercambiador. A estos costes se suman los costes derivados a la pérdida de
eficiencia en la transferencia entre los fluidos del intercambiador, necesitando para un mismo 4rea de
intercambiador, un mayor consumo en los equipos que se encargan de reducir/aumentar la temperatura del
makanato y fuel oil, ya que no se lograria alcanzar las temperaturas impuestas

Con el disefio del modelo con mayor transferencia de calor se ha obtenido una mejora del coeficiente global de
calor obtenido por el fabricante del 7,35%. Este cambio también ha modificado el area requerida disminuyéndola
un 7,76% a la del fabricante junto a un aumento de la pérdida de carga hasta los 160,98 kPa, valor admitido por
la empresa. Con este disefio se obtiene lo contrario que el modelo anterior, ya que se reduce los costes de
fabricacion e instalacion juntos a los operativos, al presentar una mayor eficiencia de calor y por tanto necesitar
una menor area de intercambiador para cumplir con la potencia térmica requerida.

Para un mismo area este ultimo modelo presentaria un mayor impacto ambiental respecto al de menor carga ya
que con el incremento de la transferencia de calor se requeriria menos consumo de CO; en la caldera y en los
ventiladores, por lo que se concluye que a pesar de presentar una caida de presion superior al anterior modelo,
la solucion con mejor transferencia de calor seria la ideal ya que cumpliria con el objetivo del proyecto que es
obtener la maxima eficiencia energética. A pesar de seleccionar este modelo, se tendria que realizar un analisis
detallado del sistema de intercambiadores para evaluar cudl de las opciones seria la mas economica para la
empresa a largo plazo.

3.43 Segundo diseio

La realizacion del segundo diseio se debe a la imposibilidad de llegar a la temperatura objetivo de fuel oil. El
principal cambio en los parametros iniciales es la potencia calorifica como se muestra en la Tabla 3-1.
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Los parametros dimensionales del segundo disefio se muestran en la siguiente tabla:

Tabla 3-22. Parametros dimensionales referentes al segundo disefio.

Disefio 2 Kern Fabricante Disefio 2 Bell Unidades
A 94,22 A 90,03 A 102,52 (m?)

L 6,90 L 6,096 L 7,13 (m)
Ly 25,40 . 25,40 T 25,40 (m)
D, 19,05 D, 19,05 D, 19,05 (m)

Dy 0,254 Dy 0,254 Dy 0,254 (m)
N, 57,00 N, 57 N, 60 ¢)
B, 23,80 B, 23,80 B, 23,80 (%)

Analizando los datos de la tabla se puede volver a apreciar que en los dos disefios se ha obtenido un
sobredimensionamiento del intercambiador, al igual que en el primer disefio. A pesar de haber reducido la
potencia calorifica del intercambiador se puede apreciar que las areas son ligeramente superiores a las obtenidas
inicialmente. Esto se debe a que las condiciones de suciedad impuestas por el fabricante hacen reducir un 57,6%
el coeficiente global de calor del intercambiador en condiciones ideales sin suciedad.

Al igual que en el primer disefio, se ha optado por aumentar el nimero de tubos para reducir la longitud del
intercambiador y obtener un valor mas parecido a la longitud del intercambiador del fabricante.

Otro parametro diferente al primer disefio es el corte del baffle, ya que se ha reducido un 1,2% de la
configuracion anterior. Este cambio hace disminuir la caida de presion de la carcasa originando un ligero
incremento en la transferencia de calor entre ambos fluidos.

Los parametros operativos del segundo modelo son los siguientes:

Tabla 3-23. Parametros de operacion del segundo disefio.

Disefio 2 Kern Fabricante Disefio 2 Bell Unidades

U, 354,72 U, 371,84 U, 324,64 (W/m’K)

Ur 208,02 Ur 217,80 Ur 188,42 (Wim’K)
Fearcasa 108,63 FPearcasa 104,15 FPearcasa 183,32 (kPa)
Prupos 30,21 Prypos 30,79 Prypos * (kPa)
Vg 0,34 Vg 0,34 Vg 0,34 (m/s)
Vg 1,79 Vp 1,80 Uy 1,70 (m/s)

Como se puede apreciar, en ningun disefio se ha podido obtener una transferencia de calor superior a la del
fabricante. Esto se debe al incremento de la caida de presion en la carcasa que se originaba al aumentar la
transferencia de calor entre ambos fluidos.

Otro aspecto a destacar es el error obtenido en la caida de presion de la carcasa obtenida a través de Bell-
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Delaware llegando a un valor del 75,87% de error frente a un 4,77% con las correlaciones de Kern. Esto se
puede deber a los diferentes pares de tiras de sellado y al nimero de baffles instalados en el intercambiador en
comparacion al fabricante. Respecto a la caida de presion en los tubos se obtiene un error bajo al igual que en el
primer disefio del 1,88%.

El error con el coeficiente global de calor no mejora en Bell-Delaware pasando de un 10,77% a un 13,49%. Al
igual sucede con el error obtenido con Kern donde se pasa de un 2.78% a un 4,49%.

En comparacion con el primer disefio, se deduce que este disefio presenta una peor transferencia de calor debido
a la disminucién de la potencia térmica requerida para llegar a las nuevas temperaturas impuestas en ambos
fluidos. Dicha potencia es menor a la inicial ya que el salto de temperaturas de ambos fluidos es inferior al
impuesto inicialmente. De la misma manera, se puede apreciar que el cambio en la resistencia de ensuciamiento
impuesta de los fluidos del intercambiador genera una reduccion significativa del coeficiente global de calor en
ambiente sucio con relacion al disefio inicial. Esto provoca un aumento del area requerida, pudiéndose apreciar
en las tres areas obtenidas en los diferentes métodos empleados.

Como conclusion al segundo disefio proporcionado por la empresa, se puede deducir que el modelo de Kern
obtiene valores mas cercanos que en el primer disefio en la caida de presion en la carcasa, mientras que con Bell-
Delaware no se mejora el error en ningiin parametro, obteniendo valores mds distantes a la referencia del
fabricante. Respecto a los parametros dimensionales y de operacién, se obtiene un mayor
sobredimensionamiento que en el primer disefio obteniendo una caida de presion mayor a la inicial y una
transferencia de calor menos eficiente, debido a los cambios de la temperatura de entrada y salida de ambos
fluidos, ya que no se podia cumplir las condiciones de operacion calculadas por el ensuciamiento generado.

3.44 Diseiios alternativos al segundo modelo

En este apartado se van a representar dos modificaciones posibles del segundo disefio, donde al igual que en los
disefios alternativos del primer modelo, se parten de los parametros iniciales mas eficientes para el
intercambiador, con el fin de lograr el mejor disefio posible con la menor caida de presion y otra opcion con la
maxima caida permitida en el disefio, dando dos opciones adicionales a la empresa.

Para el disefio donde se busca la menor carga posible se obtienen los siguientes parametros operacionales en
funcion del didmetro exterior de los tubos:

Tabla 3-24. Parametros operacionales segtin el didmetro para menor carga en el segundo disefio.

Parametros operacionales en funcion del diametro
Diubos (mm) 15,88 19,05 25,40
Ur (Wim’K) 167,00 170,20 179,27

Arequerida (M) 115,68 113,51 107,76
P.orcasa (KPa) 134,22 108,43 84,48
Prubos (kPa) 36929,58 30212,90 22729,26
Ntubos,requeridos 93 57 28

Como ha sucedido en los disefios alternativos del primer modelo el diametro mas eficiente para el intercambiador
es el de 25,4 mm, obteniendo una pérdida de carga inferior a la del resto de diametros junto a una transferencia
de calor superior, lo que permite reducir el area del intercambiador requerida. Con esto se puede concluir que el
fabricante, a pesar de que la seleccion del diametro de 25,4 mm es la mas eficiente, ha utilizado los de 19,05 mm
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al ser un parametro impuesto por la empresa.

La diferencia del coeficiente de calor entre el primer modelo y este se debe al cambio en las condiciones de
limpieza impuestas por el fabricante y la potencia térmica del intercambiador.

Efecto cambio de diametro exterior de tubos
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Figura 3-7. Grafica comparativa de diametros para menor carga en el segundo disefio.

Una vez obtenido el diametro del intercambiador se selecciona el corte del baffle, teniendo las siguientes
opciones:

Tabla 3-25. Parametros operacionales segtn el corte del baffle para menor carga en el segundo disefio.

Parametros operacionales en funcion del corte del baffle
B (%) 20 23,80 25 28
Ur (Wim’K) 180,10 179,27 179,76 178,75
Arequerida (M) 107,27 107,76 107,47 108,08
P.orcasa (kPa) 87,66 84,48 108,96 101,89

Teniendo en cuenta que el corte del baffle seleccionado por el fabricante es el de 23,8% se puede apreciar que
es la opcion con menos caida de presion, por la que se va a mantener el corte del baffle para este modelo. Con
esta opcion se obtiene la menor pérdida de carga con una ligera diferencia del coeficiente global frente a las otras
opciones, lo que le hace el corte de baftle 6ptimo.
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Efecto cambio corte del baffle
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Figura 3-8. Grafica comparativa en funcion del corte de baffle para menor carga en el segundo disefio.

El siguiente paso es seleccionar el espaciado entre los baffles centrales:

Tabla 3-26. Parametros operacionales segun el espaciado entre baffles centrales para menor carga en el

segundo disefio.
Parametros operacionales en funcion del espaciado entre baffles centrales
Ly (mm) 95 100 110 120 140 150
Ur (W/n’K) 191,84 202 195,77 190,11 182,40 179,27
Are‘(lr;‘l?)rida 100,70 95,64 98,68 101,62 105,91 107,76
Fearcasa 119,42 167,56 143,61 122,52 93,85 84,48
(kPa)

Como se puede apreciar en la siguiente figura, a partir del espaciado de 100 mm tanto el coeficiente de calor
como la pérdida de carga en la carcasa disminuyen con el aumento de los espaciados. Para no obtener una gran
diferencia entre el disefio del fabricante y el actual se ha seleccionado un espaciado entre baffles de 150 mm.
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Efecto cambio de espaciado entre baffle centrales
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Figura 3-9. Grafica comparativa en funcion del espaciado entre baffles centrales para menor carga en el
segundo disefio.

El siguiente paso es primordial en la caida de presion del modelo debido a que los pares de sealing strips afectan
mucho a este pardmetro como se ha podido apreciar anteriormente:

Tabla 3-27. Parametros operacionales segtin los pares de sealing strips para menor carga en el segundo disefio.

Parametros operacionales en funcién de los pares de sealing strips
Pares seal. strips 0 1 2 3
Us (W/m’K) 117,46 165,64 179,27 166,38
Arequerida (m’) 164,47 116,63 107,76 116,11
P.arcasa (kPa) 16,05 54,81 84,48 100,60

Como se puede apreciar en la tabla superior la caida de presion de la carcasa se reduce drasticamente, al igual
que la eficiencia de transferencia de calor, al no afiadir sealing strips en el disefio. Se va a seleccionar esta opcion,
a pesar de perder eficiencia en la transferencia de calor, debido a que el fabricante tampoco ha afiadido sealing
strips en el segundo disefio.

Otra opcioén mas viable seria afadir un par de sealing strips en el intercambiador para reducir el area requerida
y aumentar notablemente el coeficiente global de calor.
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Efecto cambio pares de sealing strips
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Figura 3-10. Grafica comparativa en funcion de los pares de sealing strips para menor carga en el segundo
disefio.

Finalmente, se obtiene un disefio en el que destaca una reduccion de la caida de presion en la carcasa del 84,59%
junto a una pérdida de eficiencia de la transferencia de calor entre ambos fluidos del 46,07%, requiriendo una
mayor area que el disefio realizado por el fabricante. Cabe destacar, que al igual que sucedia en el disefio
alternativo con menor carga del primer disefio, la disposicion de los tubos se sigue manteniendo de 90° ya que
proporciona una menor caida de presion.

Por tltimo, se presenta el disefio alternativo en el que se busca la mayor transferencia de calor posible con la
maxima pérdida de carga admisible.

El diametro exterior de los tubos seleccionado es el de 25,4 mm ya que como se ha comentado anteriormente en
los distintos modelos creados y se puede apreciar en la Tabla 3-24 es el valor donde se obtiene una mejor
transferencia de calor entre ambos fluidos, presentando la menor caida de presion tanto en los tubos como en la
carcasa.

En cuanto al corte del baffle se selecciona el mismo valor que en el modelo con menor carga ya que a pesar de
que no sea la mejor transferencia de calor de las diferentes opciones presenta la menor caida de presion en la
carcasa con una transferencia de calor practicamente igual a la mejor opcion.

Una diferencia presente en este modelo es el espaciado entre baffles en el que se ha elegido un espacio de baftles
centrales de 95 mm. Como se puede apreciar en la Tabla 3-26, este espaciado presenta un 5% menos de
transferencia de calor que un espaciado de 100 mm pero la caida de presion es notablemente menor, por lo que
se ha optado por el espaciado de 95 mm. Una vez seleccionado el espaciado entre los baffles se escogen los
pares de sealing strips para finalizar el disefio.

Tabla 3-28. Parametros segtin los pares de sealing strips para maxima carga admisible en el segundo disefio.

Parametros operacionales en funcion de los pares de sealing strips
Pares seal. strips 0 1 2 3
Ur (W/m’K) 137,73 188,42 205,38 215,39
Arequerida (M) 140,27 102,53 94,06 89,69
P.orcasa (KPa) 36,09 109,98 182,16 249,37
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En este caso, al igual que en el disefio de maxima carga admisible del primer modelo, 1a opcion mas viable para
obtener la mayor transferencia de calor entre los fluidos del intercambiador es seleccionar cuatro pares de sealing
strips, pero la caida de presion se pasa del limite impuesto por la empresa, por lo que se selecciona la opcion de
dos pares.

Efecto cambio pares de sealing strips
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Figura 3-11. Grafica comparativa en funcion de los pares de sealing strips para maxima carga admisible en el
segundo disefio.

Finalmente, se valora la disposicion que van a tener los tubos en el interior de la carcasa. En los modelos
anteriormente nombrados, se ha optado por la disposicion de 90° ya que se obtiene una mejor transferencia y
una menor caida de presion. Pero en este caso, al cambiar el espaciado entre los baffles centrales, el numero de
Reynolds es superior a 100, provocando que la disposicion de 45° sea mas eficiente en términos de transferencia
de calor y pérdida de carga, obteniendo los siguientes parametros operacionales:

Tabla 3-29. Pardmetros finales del modelo con méaxima carga admisible del segundo disefio.

Parametros operacionales con disposicion de 45°
Ur (Win'K) 218,64
Arequeriaa (1) 88,36
Pearcasa (kPa) 173,71

Como se puede apreciar en este disefio no se ha podido incrementar el coeficiente global de calor lo
suficientemente para tener una gran diferencia con el modelo realizado con el fabricante, presentando una caida
de presion un 66,78% superior, con lo que se concluye que este modelo no es eficiente para las condiciones en
las que va a trabajar el intercambiador. En cambio, el modelo con menor carga de presion si es una opcion a
tener en cuenta ya que se reduce considerablemente la pérdida de carga a la que va a estar sometida el
intercambiador trabajando con una transferencia inferior a la demandada.

Como conclusion a ambos modelos alternativos, el disefio con menor carga no seria una gran solucion ya que la
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eficiencia en la transferencia de calor se reduce notablemente, al igual que aumenta el area requerida con respecto
a los otros modelos, siendo mas viable la opcion con mayor transferencia de calor a pesar de tener una caida de
presion bastante elevada. Mientras que el modelo que busca mayor transferencia de calor presenta una gran caida
de presion, sobrecargando los equipos auxiliares de la instalacion.

Estos modelos no pueden competir operativamente con el del fabricante ya que en el disefio con menor caida de
presion, el coeficiente global de calor es bastante inferior y se requiere por tanto casi el doble de area para el
intercambiador. Por otro lado, el disefio alternativo con mayor transferencia de calor supera ligeramente la
transferencia de calor del modelo del fabricante, presentando un area inferior pero con una caida de presion
mucho mayor, por lo que no seria tampoco un modelo eficiente, seleccionando el disefio del fabricante como
optimo. De la misma manera, en el primer disefio se toma como Optimo el del fabricante, pero a diferencia del
segundo, los disefios alternativos presentan parametros dimensionales y operacionales mas competitivos que los
disefios alternativos del segundo modelo, siendo opciones a tener en cuenta por la empresa en funcion de las
distintas necesidades operacionales.
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4 CONCLUSIONES

Con la realizacion del actual proyecto se ha destacado la necesidad de obtener el maximo ahorro energético en
cada una de las instalaciones presentes de una determinada planta industrial. En este contexto, se ha identificado
que uno de los medios mas efectivos para lograr dicho ahorro energético es la implementacion de un disefio AD-
HOC de un intercambiador de calor, ya que se adapta especificamente a las necesidades unicas de la planta en
cuestion, permitiendo optimizar el aprovechamiento de calor. El enfoque personalizado permite no solo mejorar
la eficiencia energética, sino también asegurar las condiciones operativas y los requisitos especificos de la planta.
Esto implica un analisis destallado de las propiedades de los fluidos involucrados, las condiciones de operacion
y las condiciones de contorno impuestas por la empresa.

Para el disefio detallado se ha utilizado el método de Bell-Delaware y el de Kern, comprobando que el primero
es mas completo y detallado que el de Kern, considerando una mayor variedad de factores que afectan al
rendimiento del intercambiador como puede ser las fugas de la corriente principal en la carcasa.

Respecto a los resultados, se puede apreciar que el método de Kern se acerca mas a los valores obtenidos por el
software HTRI que el método de Bell-Delaware. Una de las razones principales es que el método de Bell
presenta poca precision en flujo laminar y por lo tanto los pardmetros no se acercan a los deseados. En cambio,
se han verificado las estimaciones de error que se tiene con el método de Bell-Delaware obteniendo errores
dentro del rango estimado.

Con esto se concluye que a pesar de que el método de Kern presenta errores muy bajos respecto al método de
Bell-Delaware, el procedimiento a emplear a nivel académico seria este tltimo debido a su nivel de detalle y
consideracion. Aunque con ambos métodos se han obtenido parametros similares a los del fabricante, solo se
deben utilizar para consideraciones iniciales, ya que el software HTRI presenta una gran capacidad de
simulacion avanzada en el que se consigue una gran optimizacion en rendimiento y costes del equipo que no se
pueden conseguir con los distintos métodos empleados. Estos disefios estan destinados a ser utilizados para tener
una idea inicial de la eficiencia energética que se puede obtener con el intercambiador y conocer con un error
amplio las dimensiones del intercambiador y sus prestaciones ante unas determinadas condiciones de contorno
impuestas.

Asimismo, se destaca la realizacion de modelos alternativos al disefio del fabricante, empleando parametros
iniciales distintos al fabricante. Este enfoque permite explorar las diferentes configuraciones y las
optimizaciones potenciales del equipo para mejorar la eficiencia energética y reducir los costes operativos. Al
evaluar estos modelos, se pueden identificar soluciones innovadoras que el software no ha considerado,
ofreciendo un margen de flexibilidad y adaptabilidad a la empresa para futuras situaciones o cambios en las
condiciones de operacion.

En referencia a los resultados obtenidos en los modelos alternativos se puede deducir que al buscar disefios con
la maxima transferencia de calor o con la minima pérdida de carga posible, se obtiene un intercambiador con
parametros desequilibrados. Esto se debe a que, como se ha podido apreciar anteriormente, el incremento de
transferencia de calor entre ambos fluidos presentes en el intercambiador provocaba una pérdida de carga
superior, afectando negativamente a la eficiencia del equipo. De igual manera cuando se intenta minimizar la
pérdida de carga, se observa un incremento significativo en la superficie total, lo que puede generar otros
problemas operativos y econémicos.

Para concluir, los resultados obtenidos demuestran que la optimizacion de disefios con la maxima transferencia
de calor o con la minima pérdida de carga posible conduce a intercambiadores con parametros desequilibrados,
resaltando la necesidad de un enfoque equilibrado tomando en cuenta cada una de las variables y restricciones
que afectan a su rendimiento y viabilidad econdmica, por eso, es imprescindible realizar el disefio mediante
software, permitiendo desarrollar soluciones mas eficientes adaptadas a las necesidades especificas empleando
métodos avanzados de simulacion y analisis.
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5 ANEXOS

5.1 Anexo A. Especificaciones del disefio final del intercambiador

En este apartado se muestran todos los parametros de disefio del modelo de intercambiador 6ptimo calculado
por el fabricante a través del software HTRI.

HEAT EXCHANGER RATING DATA SHEET Page 37]
Released 10 the bllowing HTRI Member Comparny: MKH Units
PROYSER CALDERERIA S.A.
e of Unit Precalentador FO de tanques a D-4121 ltem No. E-4126 A-B
ype Hairpin Orientation Hordzontal Comnected In 2 Parallel 1 Series
urfUnit (Gross/Ef) 96833 / 90,028 m2 Shell'Unit 2 Surf'Shell (Gross/EN) 48,416 / 45014 m2
| PERFORMANCE OF ONE UNIT
luid Allocation Shedl Side Tube Side
luid Name FUEL MAKANATO
luid Quantity, Total 1000-kg/hr 32,000 92,000
Vapor (In'Out) wi%e 0,00 0.00 0.00 0,00
] wi%e 100.00 100,00 100,00 100.00
emperature (NOut) Cc 65,00 142,04 188,00 166.73
i kg/m3 984,30 936,53 713,30 730,05
scosity cP 492,13 34,578 0,3979 0,48%2
pecific Heat kealkg-C 04394 0,5065 0,6066 05854
Conductivity kcalhr-m-C 0.1101 0.1012 0,0871 0.0853
tical Pressure kgl/cm2A
e Pressure kgt'cm2A 4,000 12,000
i m's 034 1,80
ressure Drop, Allow/Calc  kgt'em2 2,000 1,062 1,000 0,314
Average Film Coeficient keal'm2-w-C 421,33 1843.1
Fouling Resistance (min)  m2-hr-Ckeal 0.001395 0.000600
jHeat Exchanged 1,1661 MM kcal/ty MTD (Corrected) 692 C Owverdesign 089 %
Transter Rate, Senice 18727 kcalm2-h-C  Calculated 188.93 kcal/m2hr-C Clean 319.72 kcallm2-iv-C
CONSTRUCTION OF ONE SHELL Sketch (Bundle/Noz2zle Orientation)
Shell Side Tube Side
[Design Pressure kgt'em2G 14,000 26,000
[Design Temperature c 195,00 272,00 N
INO Passes per Shell 1 1 -{ “)
[Fiow Decton Upward =
Connections n mm 1 @ 92050 1 @ 193,68
Size & Out mm 1 @ 92050 1 @ 193,68
Rating Liq. Out mm @ 1 @
[Tube No. 57,000 OD 19050 mm Thk(Awg) 2,108 mm Length 60958, mm Pitch 25400 mm  Tube pattem 45
Tube Type Plan Material SA-179 Tube (S) K01200 Pairs seal strips 0
[Shedl ID 25440 mm Kettle ID mm Passlane Seal Rod No. 0
Cross Bafle Type Perpend.  Single-Seg. %Cut (Diam) 238 | Impingement Plate None
ing(c/c) 160.00 mm Injet 678.00 mm No. of Crosspasses 77
F:vzul Nozzle 453,14 kg'm-s2  Shell Entrance 238,81 kg/m-s2 Shel Exit 250,99 kg'm-s2
Bundle Entrance 10.08 kg/m-82 Bunde Exit 10.59 kg/m-s2
[V eght/Shea 2086.6 kg Filled with Water 2749.9 kg Bunde 885.38 kg
INotes : Thermal Resistance, % Velocities; m/s Flow Fractions
Shell 44 84| Shelside 0.34] A 0.
Tube 13,16] Tubeside 1, B 0.
Fouling 40.91| Crosstow 0.30{ C 0.1
Metal 1,09| Window 0.64] E 0.
F 0.

Figura 5-1. Hoja de especificaciones I complementaria del disefio final.
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Final Results Page 5
Released 1o the following HTRI Member Company:
PROYSER CALDERERIA S A.
Xhpe 8.0.1 MKH Units
Simulation - Horizontal Single Pass Hairpin With Single-Segmental Baffles
Process Data Cold Sheliside Hot Tubeside
Fluid name FUEL MAKANATO
Flud condit P Sane. licild
Total flow rate (1000-kg/hr) 32,000 92,000
Weight fraction vapor, WOut () 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000
Temperature, INOut (Deg C) 65,00 142,04 188,00 166,73
Skin temperature, Mn/Max (Deg C) 108,40 167,45 151,89 183,03
(Wall temperature, MinvMax (Deg C) 135,69 177,22 136,82 177,63
Pressure, In/Average (kgl/cm?2A) 4,000 3,469 12,000 11,843
Pressure drop, Total/Allowed (kglicm2) 1,062 2,000 0314 1,000
‘elocity, MidMax allow (m/s) 034 1,80
Mole fraction inert ()
film coef. (kcal/m2-hr-C) 42133 1843.1
Heat transfer safety factor () 1,0000 1,0000
Fouling resistance (m2-hr-C/kcal) 0.001395 0.000600
Overall Performance Data
| coel., Reqd/Clean/Actual (kcal/m2-hr-C) 18727 / 31972 / 188,93
Heat duty, Calculated/'Specified (MM kcalhr) 1,1661 /
Effective overall temperature difference (Deg C) 692
EMTD = (MTD) * (DELTA) * (F/GH) (Deg C) 695 * 09954 * 1,0000
Runtime Messages Report for
=]l
Exchanger Fluid Volumes :ﬂ: ¥
[Approximate shellside (L) 5355
[Approximate tubeside (L) 128 2]
Shell Construction Information
Type Hairpin Shell D (mm) 254 40
Shells Series 1 Parallel 2 Total area (m2) 96.833
|Passes Shell 1 Tube 1 Ef. area (m2/shell) 45,014
Shell orientation angle (deg) 0,00 Ctr-Ctr (mm) 522,00
|Pairs seal strips 0
Weight estimation Wet/Dry/Bundie 27499 / 20866 / 885.38 (kg/shell)
Batfle Information
Type Perpend. Single-Seg. Baffle cut (% dia) 23.8
(Crosspasses/shellpass 77 No. (PctArea) (mm)toC.L
(Central spacing (mm) 160,00 1 20,97 66,652
inlet spacing (mm) 678,00 2 0,00 0.000
utlet spacing (mm) 678,00
Baffle thickness (mm) 6,000
Use deresonating baffles No
Tube Information
Tube type Plain Tubecount per shell 57
Nominal length (mm) 6096, Pct tubes removed (both) 526
Effective length (mm) 13196, Outside diameter (mm) 19,050
Total tubesheet (mm) 84,000 Wall thickness (mm) 2,108
Area ratio (outin) 1,2842 Pitch (mm) 25,400 Ratio 1,3333
Tube metal SA-179 Tube (S) K01200 Tube pattern (deg) 45

Figura 5-2. Hoja de especificaciones I complementaria del disefio final.
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Final Results Page 6§
Released to the following HTRI Member Company:
PROYSER CALDERERIA S.A.
Xhpe 8.0.1 MKH Units
Simulation - Horizontal Single Pass Hairpin With Single-Segmental Baffles
Sheliside Performance
Nom vel, X-flow/window 030/0.64
|Flow fractions for heat transfer 0,787
A=0,0075 B=0,7730 C=0,1257 E=0,0938 F=0,0000
Shellside Heat Transfer Corrections
Total Beta Gamma End Fin
0.920 0.920 1.000 0.907 1.000
Pressure Drops (Percent of Total)
Cross Window Ends Nozzle Shell Tube
71,11 26,69 1,14 nlet 0.63 0,08
MOMENTUM 0.00 Outlet 0.44 0.09
Two-Phase Parameters
Method nlet Center Outlet Mx F
H. T. Parameters Shell Tube
IOverall wall correction 1,173 0976
Midpoint Prandtl no. 14378 10,58
Midpoint Reynolds no 67 44472
Bundle inlet Reynolds no 3 48190
Bundle outlet Reynolds no 41 39441
Fouling layer (mm)
Thermal Resistance
Shell Tube Fouing Metal  Over Des
4484 13,16 4091 1,09 0,89
Total fouling resistance 0,0022
|Differential resistance 4.69e-5
Shell Nozzles
Inlet Outlet
Diameter (mm) 92,050 92,050
Velocity (m/s) 0,68 0,71
|Pressure drop (kgt/cm2) 6,65e-3 4,65e-3
Height under nozzle (mm) 27872 27872
Nozzle R-V-SQ (kg'm-s2) 453,14 476,25
Shell ent. (kg/'m-s2) 238,81 250,99
Inlet Outlet
Tube Nozzle
Diameter (mm) 193,68 193,68
Velocity (m/s) 0,61 0,59
|Pressure drop (kgticm2) 238e-4 2.76e-4
Nozzle R-V-SQ (kg'm-s2) 263,73 257,68
Diametral Clearances (mm)
Baffle-to-shell Bundle-to-shell Tube-to-baffle
3.1750 25.895 0.7937

Figura 5-3. Hoja de especificaciones III complementaria del disefio final.
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5.2 Anexo B. Tablas de resultados de los disenos realizados

En este apartado se muestran todos los parametros y variables de cada uno de los disefios elaborados a lo largo
del proyecto mediante los métodos Bell-Delaware y Kern.

5.2.1 Primer diseno Bell-Delaware

Tabla 5-1. Resultado completo primer disefio Bell-Delaware.

Especificacion del intercambiador

Longitudes ud. Valor
Longitud nominal del tubo, Lto 6096
Espesor de la placa tubular, Lts 245
Longitud del tubo del baffle, Lti 6071,5
Longitud efectiva del tubo, Lta 6141,1
Longitud nominal de flujo de los tubos, Ltt 6165,6
Distancia entre baffles maxima, Lbc,max 254,2
Distancia entre baffles minima, Lbc,min 49
Luz méxima sin soporte, Lbmax mm 1522,6
Distancia entre baffles de entrada, Lbi 200
Distancia entre baffles de salida, Lbo 200
Holgura entre el Di de la carcasa y el haz de tubos, Lbb 13
Holgura entre Do y el orificio del baffle, Lsb 4,08
Longitud debida a la particion del carri del tubo, Lpl 19,05
Distancia efectiva de la ventana, Lwp 18,09
Distancia entre baffles centrales, Lbc 150
Diametros
Diametro exterior del tubo, Do 19,05
Diametro interior del tubo, Di 14,834
212,95

Diametro limite central de los tubos, Dctl
mm

Diametro exterior limite de los tubos, Dotl 232
Diametro hidraulico, Dw 22,4
Diametro de la carcasa, Ds 254,5
Disposicion de los tubos
Arreglo de tubos, 6y, DEG 90
Distancia efectiva entre filas de tubos en la direccion del flujo, Lpp mm 254
Espaciado entre tubos efectiva, Ltp,eff mm 25,4
Parametros adicionales de disefio
Corte del baffle, Bc % 25
NUmero de tubos, Nt - 60
Espaciado de tubos, Pt mm 25,4
Numero de baffles, Nb - 40
Pares de sealing strips, Nss - 2
NUmero de tubos en la ventana, Ntw - 16
- 1,42 (2)

Numero efectivo de filas de tubos atravesados, Ntcw
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Numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado, Ntcc - 4,82 (5)
Areas de intercambiador
Area entre el Di de la carcasa y la arista del corte del baffle, Swg 11358,11
Area ocupada por los tubos en la ventana, Swt 4560,37
Area de flujo de la ventana, Sw 6797,74
Area de reflujo en el banco de tubos, Sb mm? 4807,5
Area de fuga entre la carcasa y el baffle, Ssb 1045,98
Area de fuga entre el tubo y el baffle, Stb 1132,15
Avrea de flujo cruzado, Sm 9935,63
Parametros de flujo
Numero de Reynolds, Re - 66,39
Velocidad masica, Gs kg/m? 894,65
NUmero de Prandtl, Pr - 4249,524
Coeficiente de conveccion de la carcasa, hs w/m2K 391,05
Factores de correccion
Factor de correccion de flujo para la ventana del baffle, Jc - 1,05
Relacion entre areas de fuga y flujo cruzado, rim - 0,2
Relacion del area de fuga entre la carcasa y el baffle, rs - 0,51
Variable, p - 0,74
Factor corrector de caida de presién, Rl - 0,54
Factor por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle, JI - 0,8
Relacién entre el nimero de tiras de sellado y filas en flujo cruzado, rss - 0,41
Relacion entre area de reflujo y de flujo cruzado, Fbsp - 0,48
Constante, Cbh - 1,35
Constante, Chp - 45
Factor corrector de caida de presion por desviacion en haz de tubos, Rb - 0,88
Factor por la desviacion de flujo en el haz de tubos, Jb - 0,97
Factor por gradiente adverso de temperatura, (Jr)r - 0,56
Factor por gradiente adverso de temperatura, Jr - 0,81
Factor de correccion de caida de presion por espaciado de baffles, Rs - 1,5
Constante, n - 1
Relacion entre espaciado baffles inicial y central, Li* - 1,33
Relacién entre espaciado baffles final y central, Lo* - 1,33
Factor por el espaciado de baffles en la entrada y salida, Js - 0,99
Parametros coeficiente de conveccién de la carcasa
Factor de correccion total, J - 0,657
Coeficiente de conveccion ideal de la carcasa, hi w/m2K 592,22
Factor ideal de Colburn, ji - 0,0636
Coeficiente de correlacion, a - 0,714
Factor de friccion ideal, fi - 0,559
Coeficiente de correlacién, b - 3,741
Presion de la carcasa
Caida de presion en un banco ideal de tubos, Pbi kPa 5,15
Caida de presion en la zona central de la carcasa, Pc kPa 94,17
Caida de presién en la ventana de los baffles, Pw kPa 26,31
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Caida de presion en la entrada y salida, Pe kPa 8,77
Caida de presién en la carcasa, Ps kPa 129,24
5.2.2 Primer disefio Kern
Tabla 5-2. Resultado completo primer disefio Bell-Delaware.
Especificacion del intercambiador
Coeficiente de conveccion tubos ud. Valor
Numero de tubos, Nt - 57
Numero de Reynolds, Re - 42025,13
Velocidad del fluido por tubos, Vt m/s 1,791
Seccion transversal del tubo, Ac m? 0,000173
Factor de friccion, f - 0,0055
Numero de Prandtl en tubos, Pr - 11,15
NUmero de Nusselt en tubos, Nu - 342,07
Coeficiente de conveccion del fluido por tubos, ht W/m?K | 2351,95
Caida de presion tubos
NUmero de pasos por tubo, Ntp - 2
Area transversal de los tubos, Atp m? 0,0049
Caida de presion en los tubos, Pt Pa 20838,33
Caida de presién adicional por el cambio de direccién en los pasos, Pr Pa 9297,36
Caida de presién total en los tubos, Ptotal Pa 30135,69
Parametros DTLM
Coeficiente global de transferencia de calor ideal, Uc W/m?K 344,92
Coeficiente global de transferencia de calor con suciedad, Uf W/m2K 308,4
Factor de correccioén del fabricante, F - 0,971
Factor de correccion calculado, F - 0,84
Diferencia de temperatura media logaritmica, LTMD °C 55,2642
Area del intercambiador, A m? 91,83
Longitud del intercambiador, L m 6,722
Potencia térmica, Qt W 169970
Coeficiente de conveccidn carcasa
Constante de calculo de recuento de tubos, CTP - 0,9
Espaciado entre baffles centrales, B mm 150
Area proyectada de la disposicion de tubos referente a un tubo, Al m? 0,000645
Constante de disposicion de los tubos, CL - 1
Ratio del espaciado, PR - 1,33
Superficie exterior de transferencia de calor basada en el Do del tubo, Ao m? 41,59
Diametro equivalente de la carcasa, De m 0,024
Holgura del tubo, C m 0,00635
Velocidad masica en carcasa, Gs kg/m? 734.,4
Area de flujo transversal del haz de tubos, As m? 0,012
Numero de Reynolds en carcasa, Re - 68,86
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Numero de Prandtl en carcasa, Pr - 4249,52
Numero de Nusselt en carcasa, Nu - 86,15
Coeficiente de conveccién del fluido por carcasa, hs W/m?K 435,21
Caida de presion carcasa
Factor de friccion, fs - 0,796056
Ratio entre la viscosidad a temperatura del fluido y la de la pared ¢ - 1,14
Numero de baffles, Nb - 44
Espaciado entre baffles centrales, Lbc mm 150
Densidad del fluido en carcasa, ps kg/m?3 954,85
Caida de presidn en la carcasa, Ps Pa 92199,32

5.2.3 Diseio alternativo pérdida de carga permitida primer modelo

Tabla 5-3. Resultado completo disefio pérdida de carga permitida primer modelo.

Especificacion del intercambiador

Longitudes ud. Valor
Longitud nominal del tubo, Lto 6096
Espesor de la placa tubular, Lts 25,45
Longitud del tubo del baffle, Lti 6070,55
Longitud efectiva del tubo, Lta 6143
Longitud nominal de flujo de los tubos, Ltt 6168,45
Distancia entre baffles maxima, Lbc,max 254,2
Distancia entre baffles minima, Lbc,min 50,9
Luz méxima sin soporte, Lbmax mm 1852,8
Distancia entre baffles de entrada, Lbi 200
Distancia entre baffles de salida, Lbo 200
Holgura entre el Di de la carcasa y el haz de tubos, Lbb 13
Holgura entre Do y el orificio del baffle, Lsb 4,118
Longitud debida a la particion del carril del tubo, Lpl 254
Distancia efectiva de la ventana, Lwp 17,77
Distancia entre baffles centrales, Lbc 150
Diametros
Diametro exterior del tubo, Do 254
Diametro interior del tubo, Di 21,184
Diametro limite central de los tubos, Dctl 216,1
Diametro exterior limite de los tubos, Dotl mm 2415
Di&metro hidraulico, Dw 49,46
Diametro de la carcasa, Ds 254,5
Disposicion de los tubos
Arreglo de tubos, 6y, DEG 90
Distancia efectiva entre filas de tubos en la direccion del flujo, Lpp mm 33,338
Espaciado entre tubos efectiva, Ltp,eff mm 33,338

Parametros adicionales de disefio
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Corte del baffle, Bc % 25
Numero de tubos, Nt - 60
Espaciado de tubos, Pt mm 33,338
NUmero de baffles, Nb - 40
Pares de sealing strips, Nss - 4
NUmero de tubos en la ventana, Ntw - 6
Numero efectivo de filas de tubos atravesados, Ntcw - 1,07 (2)
Numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado, Ntcc - 3,82 (4)
Areas de intercambiador
Area entre el Di de la carcasa y la arista del corte del baffle, Swg 12256,02
Area ocupada por los tubos en la ventana, Swt 3040,25
Area de flujo de la ventana, Sw 9215,78
Area de reflujo en el banco de tubos, Sb mm? 4807,5
Area de fuga entre la carcasa y el baffle, Ssb 1096,66
Area de fuga entre el tubo y el baffle, Stb 905,21
Avrea de flujo cruzado, Sm 9668,23
Parametros de flujo
Numero de Reynolds, Re - 90,96
Velocidad masica, Gs kg/m? 919,39
NUmero de Prandtl, Pr - 4249,524
Coeficiente de conveccion de la carcasa, hs w/m2K 491,11
Factores de correccion
Factor de correccion de flujo para la ventana del baffle, Jc - 1,06
Relacion entre areas de fuga y flujo cruzado, rim - 0,21
Relacion del area de fuga entre la carcasa y el baffle, rs - 0,55
Variable, p - 0,74
Factor corrector de caida de presién, Rl - 0,53
Factor por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle, Jl - 0,95
Relacién entre el nimero de tiras de sellado y filas en flujo cruzado, rss - 1,05
Relacion entre area de reflujo y de flujo cruzado, Fbsp - 0,50
Constante, Cbh - 1,35
Constante, Chp - 45
Factor corrector de caida de presion por desviacion en haz de tubos, Rb - 1,87
Factor por la desviacion de flujo en el haz de tubos, Jb - 1,21
Factor por gradiente adverso de temperatura, (Jr)r - 0,58
Factor por gradiente adverso de temperatura, Jr - 0,95
Factor de correccion de caida de presion por espaciado de baffles, Rs - 1,5
Constante, n - 1
Relacion entre espaciado baffles inicial y central, Li* - 1,33
Relacién entre espaciado baffles final y central, Lo* - 1,33
Factor por el espaciado de baffles en la entrada y salida, Js - 0,99
Parametros coeficiente de conveccidn de la carcasa
Factor de correccion total, J - 0,969
Coeficiente de conveccion ideal de la carcasa, hi w/m?K 506,87
Factor ideal de Colburn, ji - 0,053
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Coeficiente de correlacion, a - 0,68
Factor de friccion ideal, fi - 0,44
Coeficiente de correlacion, b - 3,56
Presion de la carcasa
Caida de presidn en un banco ideal de tubos, Pbi kPa 3,36
Caida de presion en la zona central de la carcasa, Pc kPa 219,3
Caida de presién en la ventana de los baffles, Pw kPa 19,62
Caida de presion en la entrada y salida, Pe kPa 12,06
Caida de presion en la carcasa, Ps kPa 160,98
5.2.4 Disefo alternativo pérdida de carga minima primer modelo
Tabla 5-4. Resultado completo disefio pérdida de carga minima primer modelo.
Especificacion del intercambiador
Longitudes ud. Valor
Longitud nominal del tubo, Lto 6096
Espesor de la placa tubular, Lts 25,45
Longitud del tubo del baffle, Lti 6070,55
Longitud efectiva del tubo, Lta 6143
Longitud nominal de flujo de los tubos, Ltt 6168,45
Distancia entre baffles maxima, Lbc,max 254,2
Distancia entre baffles minima, Lbc,min 50,9
Luz méxima sin soporte, Lbmax mm 1852,8
Distancia entre baffles de entrada, Lbi 200
Distancia entre baffles de salida, Lbo 200
Holgura entre el Di de la carcasa y el haz de tubos, Lbb 13
Holgura entre Do y el orificio del baffle, Lsb 4,118
Longitud debida a la particion del carril del tubo, Lpl 254
Distancia efectiva de la ventana, Lwp 17,77
Distancia entre baffles centrales, Lbc 150
Diametros
Diametro exterior del tubo, Do 254
Diametro interior del tubo, Di 21,184
Diametro limite central de los tubos, Dctl 216,1
Diametro exterior limite de los tubos, Dotl mm 2415
Di&metro hidraulico, Dw 70,01
Diametro de la carcasa, Ds 254,5
Disposicion de los tubos
Arreglo de tubos, 6y, DEG 90
Distancia efectiva entre filas de tubos en la direccion del flujo, Lpp mm 33,338
Espaciado entre tubos efectiva, Ltp,eff mm 33,338
Parametros adicionales de disefio
Corte del baffle, Bc % 22
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NUmero de tubos, Nt - 60
Espaciado de tubos, Pt mm 33,338
Numero de baffles, Nb - 30
Pares de sealing strips, Nss - 1
Numero de tubos en la ventana, Ntw - 10
Numero efectivo de filas de tubos atravesados, Ntcw - 0,88 (1)
Numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado, Ntcc - 4,25 (5)
Areas de intercambiador
Area entre el Di de la carcasa y la arista del corte del baffle, Swg 23382,54
Area ocupada por los tubos en la ventana, Swt 5067,08
Area de flujo de la ventana, Sw 18315,46
Area de reflujo en el banco de tubos, Sb mm? 6410
Area de fuga entre la carcasa y el baffle, Ssb 1133,73
Area de fuga entre el tubo y el baffle, Stb 942,53
Area de flujo cruzado, Sm 12890,97
Parametros de flujo
Numero de Reynolds, Re - 68,22
Velocidad mésica, Gs kg/m? 689,54
Numero de Prandtl, Pr - 424952
Coeficiente de conveccion de la carcasa, hs w/m2K 296,41
Factores de correccién
Factor de correccién de flujo para la ventana del baffle, Jc - 1,11
Relacion entre areas de fuga y flujo cruzado, rim - 0,16
Relacion del area de fuga entre la carcasa y el baffle, rs - 0,55
Variable, p - 0,74
Factor corrector de caida de presion, RI - 0,58
Factor por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle, Jl - 0,8
Relacion entre el nimero de tiras de sellado y filas en flujo cruzado, rss - 0,23
Relacidn entre area de reflujo y de flujo cruzado, Fbsp - 0,50
Constante, Cbh - 1,35
Constante, Chp - 4,5
Factor corrector de caida de presidn por desviacién en haz de tubos, Rb - 0,61
Factor por la desviacion de flujo en el haz de tubos, Jb - 0,87
Factor por gradiente adverso de temperatura, (Jr)r - 0,61
Factor por gradiente adverso de temperatura, Jr - 0,84
Factor de correccion de caida de presion por espaciado de baffles, Rs - 2
Constante, n - 1
Relacion entre espaciado baffles inicial y central, Li* - 1
Relacion entre espaciado baffles final y central, Lo* - 1
Factor por el espaciado de baffles en la entrada y salida, Js - 1
Parametros coeficiente de conveccidn de la carcasa
Factor de correccién total, J - 0,65
Coeficiente de conveccion ideal de la carcasa, hi w/m2K 456,01
Factor ideal de Colburn, ji - 0,063
Coeficiente de correlacion, a - 0,68
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Factor de friccion ideal, fi - 0,44
Coeficiente de correlacion, b - 3,56
Presion de la carcasa
Caida de presion en un banco ideal de tubos, Pbi kPa 3,36
Caida de presién en la zona central de la carcasa, Pc kPa 219,3
Caida de presion en la ventana de los baffles, Pw kPa 19,62
Caida de presién en la entrada y salida, Pe kPa 12,06
Caida de presion en la carcasa, Ps kPa 160,98
5.2.5 Segundo disefio Bell-Delaware
Tabla 5-5. Resultado completo segundo disefio Bell-Delaware.
Especificacion del intercambiador
Longitudes ud. Valor
Longitud nominal del tubo, Lto 6096
Espesor de la placa tubular, Lts 24,5
Longitud del tubo del baffle, Lti 6071,5
Longitud efectiva del tubo, Lta 6139,6
Longitud nominal de flujo de los tubos, Ltt 6164,1
Distancia entre baffles méaxima, Lbc,max 245
Distancia entre baffles minima, Lbc,min 49
Luz méxima sin soporte, Lbmax mm 1522.,6
Distancia entre baffles de entrada, Lbi 200
Distancia entre baffles de salida, Lbo 200
Holgura entre el Di de la carcasa y el haz de tubos, Lbb 18
Holgura entre Doy el orificio del baffle, Lsb 4,08
Longitud debida a la particion del carril del tubo, Lpl 19,05
Distancia efectiva de la ventana, Lwp 15,914
Distancia entre baffles centrales, Lbc 130
Diametros
Diametro exterior del tubo, Do 19,05
Diametro interior del tubo, Di 14,834
Diametro limite central de los tubos, Dctl 207,95
Diametro exterior limite de los tubos, Dotl mm 227
Diametro hidraulico, Dw 48,75
Diametro de la carcasa, Ds 2545
Disposicion de los tubos
Arreglo de tubos, 0, DEG 90
Distancia efectiva entre filas de tubos en la direccién del flujo, Lpp mm 254
Espaciado entre tubos efectiva, Ltp,eff mm 254
Parametros adicionales de disefio
Corte del baffle, Bc % 23,8
NUmero de tubos, Nt - 60
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Espaciado de tubos, Pt mm 254
Numero de baffles, Nb - 46
Pares de sealing strips, Nss - 3
NUmero de tubos en la ventana, Ntw - 16
Numero efectivo de filas de tubos atravesados, Ntcw - 1,25 (2)
Numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado, Ntcc - 5.05 (6)
Areas de intercambiador
Area entre el Di de la carcasa y la arista del corte del baffle, Swg 19275,52
Area ocupada por los tubos en la ventana, Swt 4560,37
Area de flujo de la ventana, Sw 14715,15
Area de reflujo en el banco de tubos, Sb mm? 4816,5
Area de fuga entre la carcasa y el baffle, Ssb 1059,94
Area de fuga entre el tubo y el baffle, Stb 1107,10
Area de flujo cruzado, Sm 9098,38
Parametros de flujo
Numero de Reynolds, Re - 70,69
Velocidad masica, Gs kg/m? 976,98
NUmero de Prandtl, Pr - 4243,25
Coeficiente de conveccion de la carcasa, hs w/m2K 394,15
Factores de correccién
Factor de correccion de flujo para la ventana del baffle, Jc - 1,08
Relacion entre areas de fuga y flujo cruzado, rim - 0,24
Relacion del area de fuga entre la carcasa y el baffle, rs - 0,49
Variable, p - 0,73
Factor corrector de caida de presién, Rl - 0,5
Factor por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle, JI - 0,68
Relacién entre el nimero de tiras de sellado y filas en flujo cruzado, rss - 0,59
Relacion entre area de reflujo y de flujo cruzado, Fbsp - 0,53
Constante, Cbh - 1,35
Constante, Chp - 45
Factor corrector de caida de presion por desviacion en haz de tubos, Rb - 1,15
Factor por la desviacion de flujo en el haz de tubos, Jb - 1,05
Factor por gradiente adverso de temperatura, (Jr)r - 0,54
Factor por gradiente adverso de temperatura, Jr - 0,83
Factor de correccion de caida de presion por espaciado de baffles, Rs - 1,3
Constante, n - 1
Relacion entre espaciado baffles inicial y central, Li* - 1,54
Relacion entre espaciado baffles final y central, Lo* - 1,54
Factor por el espaciado de baffles en la entrada y salida, Js - 0,99
Parametros coeficiente de conveccién de la carcasa
Factor de correccién total, J - 0,638
Coeficiente de conveccion ideal de la carcasa, hi w/m2K 617,41
Factor ideal de Colburn, ji - 0,061
Coeficiente de correlacién, a - 0,71
Factor de friccidn ideal, fi - 0,58
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Coeficiente de correlacion, b - 3,73
Presion de la carcasa
Caida de presidn en un banco ideal de tubos, Pbi kPa 2,8
Caida de presion en la zona central de la carcasa, Pc kPa 28,74
Caida de presién en la ventana de los baffles, Pw kPa 6,2
Caida de presion en la entrada y salida, Pe kPa 4,1
Caida de presién en la carcasa, Ps kPa 39,03
5.2.6 Segundo disefo Kern
Tabla 5-6. Resultado completo segundo disefio Kern.
Especificacion del intercambiador
Coeficiente de conveccion tubos ud. Valor
NUmero de tubos, Nt - 57
NUmero de Reynolds, Re - 42025,13
Velocidad del fluido por tubos, Vt m/s 1,79
Seccion transversal del tubo, Ac m? 0,000173
Factor de friccion, f - 0,0055
Numero de prandtl, Pr - 11,137
Numero de Nusselt en tubos, Nu - 341,09
Coeficiente de conveccidn del fluido por tubos, ht W/m?K 2364,3
Caida de presion tubos
NUmero de pasos por tubo, Ntp - 2
Area transversal de los tubos, Atp m? 0,0049
Caida de presion en los tubos, Pt Pa 20891,72
Caida de presidn adicional por el cambio de direccién en los pasos, Pr Pa 9321,18
Caida de presion total en los tubos, Ptotal Pa 30212,9
Parametros DTLM
Coeficiente global de transferencia de calor ideal, Uc W/m?K 387,54
Coeficiente global de transferencia de calor con suciedad, Uf W/m2K 208,02
Factor de correccioén del fabricante, F - 0,986
Factor de correccion calculado, F - 0,94
Diferencia de temperatura media logaritmica, LTMD °C 70,19
Area del intercambiador, A m? 94,22
Longitud del intercambiador, L m 6,9
Potencia térmica, Qt W 1356380
Coeficiente de conveccion carcasa
Constante de calculo de recuento de tubos, CTP - 0,9
Espaciado entre baffles centrales, B mm 0,15
Area proyectada de la disposicion de tubos referente a un tubo, Al m? 0,000645
Constante de disposicion de los tubos, CL - 1
Ratio del espaciado, PR - 1,33
Superficie exterior de transferencia de calor basada en el Do del tubo, Ao m2 41,59
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Didmetro equivalente de la carcasa, De m 0,024
Holgura del tubo, C m 0,00635
Velocidad masica en carcasa, Gs kg/m? 933,22
Area de flujo transversal del haz de tubos, As m? 0,0095
Numero de Reynolds en carcasa, Re - 85,31
NUmero de Prandtl en carcasa, Pr - 4249,52
Numero de Nusselt en carcasa, Un - 96,16
Coeficiente de conveccidn del fluido por carcasa, hs W/m2K 490,87
Caida de presion carcasa
Factor de friccion, fs - 0,764295
Ratio entre la viscosidad a temperatura del fluido y la de la pared ¢ - 1,367
Numero de baffles, Nb - 40
Espaciado entre baffles centrales, Lbc mm 0,15
Densidad del fluido en carcasa, kg/m?® 960,85
Caida de presidn en la carcasa, Ps Pa 108625,1

5.2.7 Diseiio alternativo pérdida de carga permitida segundo modelo

Tabla 5-7. Resultado completo disefio pérdida de carga permitida segundo modelo.

Especificacion del intercambiador

Longitudes ud. Valor
Longitud nominal del tubo, Lto 6096
Espesor de la placa tubular, Lts 25,45
Longitud del tubo del baffle, Lti 6070,55
Longitud efectiva del tubo, Lta 6141,5
Longitud nominal de flujo de los tubos, Ltt 6166,95
Distancia entre baffles maxima, Lbc,max 2545
Distancia entre baffles minima, Lbc,min 50,9
Luz méxima sin soporte, Lbmax mm 1852,8
Distancia entre baffles de entrada, Lbi 200
Distancia entre baffles de salida, Lbo 200
Holgura entre el Di de la carcasa y el haz de tubos, Lbb 18
Holgura entre Do y el orificio del baffle, Lsb 4,12
Longitud debida a la particion del carril del tubo, Lpl 254
Distancia efectiva de la ventana, Lwp 15,55
Distancia entre baffles centrales, Lbc 95
Diametros
Diametro exterior del tubo, Do 254
Diametro interior del tubo, Di 21,18
Diametro limite central de los tubos, Dctl 2111
Diametro exterior limite de los tubos, Dotl mm 236,5
Diametro hidraulico, Dw 110,97
254,5

Diametro de la carcasa, Ds
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Disposicion de los tubos

Arreglo de tubos, 6y, DEG 45
Distancia efectiva entre filas de tubos en la direccién del flujo, Lpp mm 23,57
Espaciado entre tubos efectiva, Ltp,eff mm 23,57
Parametros adicionales de disefio
Corte del baffle, Bc % 23,8
Numero de tubos, Nt - 60
Espaciado de tubos, Pt mm 33,338
NUmero de baffles, Nb - 63
Pares de sealing strips, Nss - 2
NUmero de tubos en la ventana, Ntw - 5
Numero efectivo de filas de tubos atravesados, Ntcw - 1,32 (2)
Numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado, Ntcc - 5,66 (6)
Areas de intercambiador
Area entre el Di de la carcasa y la arista del corte del baffle, Swg 20799,34
Area ocupada por los tubos en la ventana, Swt 2533,54
Area de flujo de la ventana, Sw 18265,80
Area de reflujo en el banco de tubos, Sb mm? 5557,5
Area de fuga entre la carcasa y el baffle, Ssb 1111,29
Area de fuga entre el tubo y el baffle, Stb 885,73
Avrea de flujo cruzado, Sm 8464,05
Parametros de flujo
Numero de Reynolds, Re - 101,31
Velocidad maésica, Gs kg/m? 1050,2
NUmero de Prandtl, Pr - 4243,25
Coeficiente de conveccion de la carcasa, hs w/m2K 550,74
Factores de correccion
Factor de correccion de flujo para la ventana del baffle, Jc - 1,09
Relacion entre areas de fuga y flujo cruzado, rim - 0,24
Relacion del area de fuga entre la carcasa y el baffle, rs - 0,56
Variable, p - 0,74
Factor corrector de caida de presién, Rl - 0,49
Factor por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle, JI - 0,67
Relacién entre el nimero de tiras de sellado y filas en flujo cruzado, rss - 0,35
Relacion entre area de reflujo y de flujo cruzado, Fbsp - 0,42
Constante, Cbh - 1,25
Constante, Chp - 3,7
Factor corrector de caida de presion por desviacion en haz de tubos, Rb - 0,09
Factor por la desviacion de flujo en el haz de tubos, Jb - 0,49
Factor por gradiente adverso de temperatura, (Jr)r - -
Factor por gradiente adverso de temperatura, Jr - 1
Factor de correccion de caida de presion por espaciado de baffles, Rs - 0,95
Constante, n - 2
Relacion entre espaciado baffles inicial y central, Li* - 2,11
Relacion entre espaciado baffles final y central, Lo* - 2,11
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Factor por el espaciado de baffles en la entrada y salida, Js - 0,99
Parametros coeficiente de conveccion de la carcasa

Factor de correccién total, J - 0,69
Coeficiente de conveccion ideal de la carcasa, hi w/m?K 550,74
Factor ideal de Colburn, ji - 0,0732

Coeficiente de correlacion, a - 0,8

Factor de friccion ideal, fi - 0,39

Coeficiente de correlacion, b - 2,59

Presion de la carcasa

Caida de presidn en un banco ideal de tubos, Pbi kPa 5,82
Caida de presion en la zona central de la carcasa, Pc kPa 145,09
Caida de presién en la ventana de los baffles, Pw kPa 23,05

Caida de presién en la entrada y salida, Pe kPa 5,56
Caida de presion en la carcasa, Ps kPa 173,71

5.2.8 Diseio alternativo pérdida de carga minima segundo modelo

Tabla 5-8. Resultado completo disefio pérdida de carga minima segundo modelo.

Especificacion del intercambiador

Longitudes ud. Valor
Longitud nominal del tubo, Lto 6096
Espesor de la placa tubular, Lts 25,45
Longitud del tubo del baffle, Lti 6070,55
Longitud efectiva del tubo, Lta 6141,5
Longitud nominal de flujo de los tubos, Ltt 6166,95
Distancia entre baffles maxima, Lbc,max 254,5
Distancia entre baffles minima, Lbc,min 50,9
Luz méxima sin soporte, Lbmax mm 1852,8
Distancia entre baffles de entrada, Lbi 200
Distancia entre baffles de salida, Lbo 200
Holgura entre el Di de la carcasa y el haz de tubos, Lbb 18
Holgura entre Do y el orificio del baffle, Lsb 412
Longitud debida a la particion del carril del tubo, Lpl 254
Distancia efectiva de la ventana, Lwp 15,55
Distancia entre baffles centrales, Lbc 150
Diametros
Diametro exterior del tubo, Do 25,4
Diametro interior del tubo, Di 21,18
Diametro limite central de los tubos, Dctl 2111
Diametro exterior limite de los tubos, Dotl mm 236,5
Di&metro hidraulico, Dw 110,97
Diametro de la carcasa, Ds 254,5

Disposicion de los tubos
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Arreglo de tubos, 0y, DEG 90
Distancia efectiva entre filas de tubos en la direccién del flujo, Lpp mm 33,34
Espaciado entre tubos efectiva, Ltp,eff mm 33,34
Parédmetros adicionales de disefio
Corte del baffle, Bc % 23,8
NUmero de tubos, Nt - 60
Espaciado de tubos, Pt mm 33,34
NUmero de baffles, Nb - 40
Pares de sealing strips, Nss - 0
Numero de tubos en la ventana, Ntw - 5
Numero efectivo de filas de tubos atravesados, Ntcw - 0,93 (1)
Numero efectivo de filas de tubos en flujo cruzado, Ntcc - 4,01 (5)
Areas de intercambiador
Area entre el Di de la carcasa y la arista del corte del baffle, Swg 20799,34
Area ocupada por los tubos en la ventana, Swt 2533,54
Area de flujo de la ventana, Sw 18265,80
Area de reflujo en el banco de tubos, Sbh mm? 5557.,5
Area de fuga entre la carcasa y el baffle, Ssb 1111,29
Area de fuga entre el tubo y el baffle, Stb 885,73
Avrea de flujo cruzado, Sm 10239,65
Parametros de flujo
Numero de Reynolds, Re - 83,74
Velocidad masica, Gs kg/m? 868,09
NUmero de Prandtl, Pr - 424325
Coeficiente de conveccion de la carcasa, hs w/m2K 173,75
Factores de correccion
Factor de correccién de flujo para la ventana del baffle, Jc - 1,09
Relacion entre areas de fuga y flujo cruzado, rim - 0,19
Relacion del area de fuga entre la carcasa y el baffle, rs - 0,56
Variable, p - 0,74
Factor corrector de caida de presién, Rl - 0,54
Factor por pérdida de flujo por tubo-baffle y carcasa-baffle, JI - 0,72
Relacién entre el nimero de tiras de sellado y filas en flujo cruzado, rss - 0
Relacion entre area de reflujo y de flujo cruzado, Fbsp - 0,54
Constante, Cbh - 1,35
Constante, Chp - 45
Factor corrector de caida de presion por desviacion en haz de tubos, Rb - 0,09
Factor por la desviacion de flujo en el haz de tubos, Jb - 0,49
Factor por gradiente adverso de temperatura, (Jr)r - 0,58
Factor por gradiente adverso de temperatura, Jr - 0,91
Factor de correccion de caida de presion por espaciado de baffles, Rs - 1,5
Constante, n - 1
Relacion entre espaciado baffles inicial y central, Li* - 1,33
Relacidn entre espaciado baffles final y central, Lo* - 1,33
Factor por el espaciado de baffles en la entrada y salida, Js - 0,99
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Anexos

Parametros coeficiente de conveccién de la carcasa

Factor de correccién total, J - 0,35
Coeficiente de conveccion ideal de la carcasa, hi w/m?K 498,35
Factor ideal de Colburn, ji - 0,056

Coeficiente de correlacion, a - 0,69

Factor de friccidn ideal, fi - 0,46

Coeficiente de correlacion, b - 3,61

Presion de la carcasa

Caida de presion en un banco ideal de tubos, Pbi kPa 3,27

Caida de presién en la zona central de la carcasa, Pc kPa 5,99

Caida de presion en la ventana de los baffles, Pw kPa 9,53

Caida de presién en la entrada y salida, Pe kPa 0,53
Caida de presion en la carcasa, Ps kPa 16,05
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