TEORIA Y DISENO

CAPITULO 3

TEORIA BASICA Y DISENO DE LOS INTERCAMBIADORES DE
CALOR DE CARCASA Y TUBOS

En este capitulo se aplican los conceptos bésicos de la teoria de transmision de calor a
los intercambiadores de carcasa y tubos, con el objetivo de desarrollar métodos que
permitan su calculo, disefio y analisis.

Se explica como se puede definir un coeficiente de transferencia de calor global para la
transferencia de calor entre dos fluidos que se encuentran con una diferencia de
temperatura AT a partir de los coeficientes de pelicula, las resistencias de ensuciamiento
y de conduccion de calor a través de la pared de los tubos. Este no serd constante, ya
que en un intercambiador las condiciones de las distintas corrientes cambian.

Se efectuaran hipdtesis con el fin de considerar constante el coeficiente de transferencia
de calor. Se estudiard el caso del intercambiador de flujo ideal contracorriente, cuyas
conclusiones se generalizaran posteriormente a otras configuraciones mediante el
coeficiente de correccion F. Posteriormente se estudiaran otros parametros (la
efectividad, el nimero de unidades de transferencia y la reaccion entre la diferencia de
temperatura real y la méxima) ttiles en el disefio de intercambiadores de calor.
Finalmente se estudia la forma del flujo en la carcasa y en los tubos, asi como los
diversos métodos que existen para calcular el coeficiente de pelicula dentro de la
carcasa.

3.1. COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR GLOBAL

Considérese la situacion mostrada en la figura 3.1.
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Figura 3. 1

Aqui el calor se transfiere del fluido 4, que se encuentra a la temperatura 74, a través de
una pared plana de espesor x al fluido B, cuya temperatura es 7. Existen dos capas de
suciedad, una a cada lado de la pared. Por analogia a la conduccidon eléctrica,
relacionamos el flujo de calor ¢ con la fuerza que lo impulsa, (74- 7p), introduciendo

una resistencia total a la transferencia de calor R,,, [(mz*K/W)] definida por la ecuacion
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. (Tx—Ts)
7= Reot G.D

Ry, se puede escribir también como la suma de las resistencias debidas a la transferencia
de calor convectiva en los dos fluidos (Ry y Rj respectivamente), las respectivas
resistencias de ensuciamiento (R4 y Rp) y la resistencia de conduccion de la pared R,,.
Por lo tanto

Rii=R4+ Rp+ Ry + R+ R, (3.2)

Las resistencias debidas a la transferencia de calor convectiva en los dos fluidos (Rzy y
R ) son el inverso de los coeficientes de pelicula 4,y 4, y la resistencia de la pared es
x/k,, ,donde k,, es la conductividad térmica del material de la pared. Lo normal es llevar
a cabo los calculos en términos del inverso de R, que se define como U, el coeficiente
de transferencia de calor global

i=RA+RB+i+L+L (3.3)
U kw ha hs

En un intercambiador de calor, la configuracion mas normal es aquella en la que un
fluido fluye dentro de un tubo, mientras que el otro lo hace fuera del tubo, como se
puede ver en la figura 3.2.

Fouling Layers

Figura 3. 2

En este caso tenemos un problema de definicidon del area que atraviesa el flujo de calor,
ya que es distinta la referida a la pared interior del tubo a la referida a la exterior. Es por
lo tanto necesario definir el flujo de calor en términos de un area determinada,
normalmente la exterior. Por consiguiente, para una longitud del tubo L y un didmetro

exterior D;, y con un flujo de calor total a través de la pared de O, el flujo de calor por
unidad de superficie es

g=—2 (3.4)
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Como Rz y R se definen normalmente en funcion de la superficie interior del tubo, es
necesario multiplicarlos por D,/D, para tener en cuenta en cambio de area. El coeficiente
U quedara

1 (Dlj D, Di 1 Di
+ (3.5)

—=Ri4+ Rs In—+—+
U 2kv D2 ha  hsD:2

2

3.2. SOLUCIONES ESPECIALES PARA U CONSTANTE

En realidad, dentro de un intercambiador, U varia con la posicion y con la cantidad de
calor extraida del fluido caliente Q. Por lo tanto, a lo largo del intercambiador, los
valores locales de la diferencia de temperaturas ATy U varian debido a los cambios de
las temperaturas de los fluidos y a los cambios de las condiciones de flujo. Dadas las
temperaturas de entrada y salida de los fluidos y Q. El area efectiva del intercambiador
se puede calcular integrando la siguiente expresion

o
A= 4o (3.6)
UAT

0

Sin embargo se recurrira al uso de soluciones especiales para este problema, asumiendo,
entre otras cosas, que U permanece constante, cosa que no se puede hacer cuando hay
cambio de fase. Las hipotesis que se haran son las siguientes:

La transferencia de calor se realiza en régimen permanente.

e La conduccion de calor longitudinal es despreciable.
El coeficiente de transferencia global U es constante a lo largo de todo el
intercambiador.

e El intercambiador se supone adiabatico, la calor cedido por el fluido caliente es
igual al recibido por el frio.

e Las temperaturas de los fluidos son homogéneas en todas las secciones
transversales.

e Las propiedades fisicas de las dos corrientes son constantes a lo largo del
intercambiador.
Hay igual transferencia de calor en cada paso por tubo o carcasa.

e El calor transferido en el espacio entre dos deflectores sucesivos es mucho menor
que el calor transferido total. Para que esto sea cierto, el numero de deflectores
tiene que ser alto (>5).

3.2.1. El método F-DTLM.
Se puede definir la diferencia de temperatura efectiva (47),) de la expresion

O =UAATu 3.7)
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Se intentara poner A7, en funcién de las temperaturas de entrada y salida de los fluidos
para distintas configuraciones.

Intercambiador contracorriente

Este caso se muestra en la figura 3.3.

Thin —e — Tn.ou
T:,cu -— *+—Tcin
Figura 3.3

Se trata de un intercambiador de doble tuberia. El fluido frio circula a lo largo del tubo y
el caliente lo hace en sentido contrario a través del espacio anular alrededor de éste. Con
las hipdtesis anteriores se puede resolver analiticamente este problema. Se tiene

[(Th, in — Tc, out) - (Th, out — Tc, in)]

ATv = AT =
" LM ln[(Th,in —Tc,aut)/(Th,aut —Tc, m)]

(3.8)

La diferencia de temperatura efectiva para el intercambiador contracorriente se llama
diferencia de temperatura logaritmica media (A7 7).

Intercambiador de carcasa y tubos.

Este problema ilustrado en la figura 3.4, con dos pasos por los tubos lo resolvid
analiticamente Underwood en 1934. El fluido caliente fluye en el lado de la carcasa
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Figura 3. 4
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(aunque desde el punto de vista de los calculos lo podria hacer igualmente por el otro
lado) y el fluido frio fluye contracorriente en el primer paso y paralelamente en el
segundo. En este caso la diferencia de temperatura efectiva puede ser relacionada con la
diferencia de temperatura logaritmica media mediante un factor de correccion F.

ATM:FATLM (3-9)

La expresion que obtenemos para F es

P ) VR +1In[(1- P)/(1- PR)] .
S ®R-Dm|2-P{R+1-VR 1)) - PR+ 1)+ VR 1]

(3.10)

Donde

_ (Th,in_Th,out) (31]) p= (Tc,out_Tc,in) (312)
(Tc,out - Tc, in) (Th, in — Tc, in)

Para intercambiadores de mas pasos por los tubos, el valor de F solo varia ligeramente,
asi que este valor se acepta para cualquier nimero de pasos por los tubos.

Para el caso de varios pasos por la carcasa se substituye el valor de P por un valor
corregido P

P = - ()™ = il | (3.13)
R_(X)l/" R#1 n_P(n_1)|R=l
Siendo X
y_PR-1 (3.14)
P-1

En los problemas de calculo y disefio de un intercambio, cuando se conocen las
temperaturas de entrada y salida, es facil calcular el area de transferencia mediante la
ecuacion 3.7, obteniendo la AT, con la ecuacion 3.9. Sin embargo, si s6lo se conocen
las temperaturas de entrada, el uso del método DTLM requiere un proceso iterativo. En
tales circunstancias es preferible utilizar un método alternativo, que se denomina
método de eficiencia-NTU.

3.2.2. El método e-NTU.
Para definir la eficiencia de un intercambiador de calor, debemos determinar primero la
maxima transferencia de calor posible, qmax, para el intercambiador. Esta transferencia

de calor se puede alcanzar, en principio, en un intercambiador de calor contracorriente
de longitud infinita. Si el producto del flujo masico del fluido frio por su calor
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especifico, C., es menor que el producto del flujo masico del fluido caliente por su calor
especifico, Cy, el fluido frio experimenta un cambio de temperatura mayor y ademas, al
ser la longitud del intercambiador infinita, se calentard hasta alcanzar la temperatura de
salida del fluido caliente (T.,=Th;). En consecuencia, si C.<Cp, de la ecuacion de
balance de calor se obtiene

Q:Cc(Th,in—Tc,in) (315)

Andalogamente si C,<C..

. (3.16)
O = CiThin—Te.in)

A partir de los resultados se escribe la expresion general
Q max — (MCp) min(Th, in — Tc, in) = Cmin AT max

Donde Cyin es igual al menor de Cy, y C..
Ahora es 16gico definir la eficiencia, €, como la razon entre la transferencia real de calor
para un intercambiador y la transferencia de calor méxima posible:

Q _ Ch(Th,in —Th,uut) _ Cc(Tc,out —Tc,in) (317)
Qmax Cmin(Th, in — Tc, in) Cmin(Th, in — Tc, in)

£=

Por definicion de eficiencia, que es adimensional, debe ser mayor o igual que 0 y menor
o igual que 1. Es util porque si se conocen T i, Th,iy €, la transferencia real de calor se
puede determinar facilmente a partir de la expresion
Para cualquier intercambiador se puede mostrar que

e=f(NTU,C) (3.18)
Siendo
C = Chnin (3.19)
Cmax

El numero de unidades de transferencia (NTU) es un parametro adimensional que se
usa ampliamente para el analisis de un intercambiador de calor y se define como

NTU = U4 (3.20)

min

Para intercambiadores de calor de carcasa y tubos la forma especifica que toma la
funcion que relaciona € y NTU es

A2 ) !
£=2 1+c,+(1+c,2)“2x1+eXp[_NTU(1+C’ )] (3.21)
1-expl- NTU(1+C*)"? |
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La ecuacion anterior es valida para un paso por carcasa y 2,4, ... por tubos. Para n pasos
por carcasa y 2n,4n, ... por tubos la relacion es

1
. [(1 - glcr) ) 1}[[1 - glcr) ) c,} (322)
1-& 1-&

Siendo ¢ la efectividad para un paso por carcasa, ecuacion 3.21.

3.3. FLUJO EN EL INTERIOR DE LOS TUBOS

El flujo de la corriente que circula en el interior de los tubos no tiene la complejidad que
tiene el flujo dentro de la carcasa. Se produce una transferencia de calor por conveccion
forzada en flujo interno en régimen que puede ser laminar o turbulento. Existen regiones
de flujo distinto en funcién del desarrollo o no del campo de temperaturas y de
velocidades . Pero la relacion entre los numeros de Graetzs y Reynolds toma valores
mucho menores que la unidad, por lo cual se hace la hipdtesis de conveccion forzada

La correlaciones que se utilizan para la transferencia de calor son:
1. Correlacion de Sieder y Tate
0.14
Nup = 0.027Rep** Pr”(ﬁj Rep>10000  (3.23)
s
2. Correlacion de Gnielinski

_ (f/8)Rep—1000) Pr
1+12.7(f/8)"*(Pr*” -1).

2500<Rep<10000  (3.24)

3. Correlacion de Sieder y Tate

1/3 0.14
Nu = 1.86( ReDPrj Ll Rep<2500 (3.25)
L/ D s

Para el calculo de la caida de presion se utiliza la expresion

4nf0le’i1t2 (326)

Ap: =
? 2Dip
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donde 7 es el nimero de pasos por tubos, Ls la longitud y factor de friccidon se calcula
con

1.1098
L 5 olog|t 50452, ) 1 (e} 58506 || o)
Jafo 3.7065D  Re 2.8257(D Re”

Donde e es la rugosidad.

3.4. MODELO DEL FLUJO EN CARCASA

Los calculos de la transferencia de calor y caida de presion en fluidos que circulan
dentro de tubos son relativamente simples. Sin embargo, debido a las complejas
condiciones de flujo, estos no son sencillos y han ido evolucionando a lo largo de los
anos.

Los primeros intentos de proporcionar métodos para calcular la caida de presion y el
coeficiente de pelicula del lado de la carcasa fueron aquellos en los cuales se
desarrollaron correlaciones basadas en datos experimentales de intercambiadores
“tipicos”. Uno de estos fue el método de Kern, que intent6 correlacionar datos de
intercambiadores estindares mediante ecuaciones andlogas a las utilizadas en el flujo
por el interior de tubos, sin tener en cuenta como es el flujo en el interior de la carcasa.
El flujo que circula por la carcasa es complejo. Solo una parte del flujo toma el camino
“deseable” a través del banco de tubos, ya que hay una fraccion que circula por las
holguras existentes entre carcasa y deflectores y entre tubos y deflectores. Estas
holguras son inherentes al proceso de fabricacién y ensamblaje de los intercambiadores
de calor.

Posteriormente, otros métodos han tenido en cuenta esta complejidad. En el método de
Bell-Delaware se introducen factores que tienen en cuenta las corrientes de fuga,
teniendo en cuenta datos experimentales. Es un método ampliamente utilizado y
recomendado, por ejemplo en el Heat Exchanger Design Handbook (Taborek, 1983). La
dificultad con los factores de correccion empiricos del método de Delaware es que estan
limitados para el rango de configuraciones para el cual fueron obtenidos los datos. Seria
mejor tener un método mdas genérico que cubriese un gran rango de configuraciones
posibles. Un avance hacia ese método genérico fue iniciado por Tinker en 1951, quien
postuld el método del “andlisis de corrientes” en el cual se asignaba una corriente a cada
una de las posibles rutas que podia seguir el fluido a través del intercambiador. El flujo
que circula por la carcasa lo dividié en una serie de corrientes individuales, como se
muestra en la figura 3.5 utilizando la nomenclatura original. Estas corrientes son:

Figura 3. 5
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e Corriente A: Es la que circula a través del orificio formado por la holgura que hay
entre los agujeros para alojar los tubos en el deflector y la pared exterior de los
tubos.

e Corriente B: Es la corriente que puede ser considerada como flujo cruzado en un
banco de tubos.

e Corriente C: Es la corriente de bypass, la que en vez de atravesar el banco de tubos
para a través del espacio existente entre en banco de tubos y la pared interior de la
carcasa. El tamafio de este espacio dependera sobre todo del tipo de placa tubular
utilizado.

e Corriente E: Es la que circula por la holgura existente entre la carcasa y los
deflectores.

e Corriente F: Es la corriente que no estad en contacto con el banco de tubos, ya que
pasa por el area donde se han quitado tubos debido a la particion de la carcasa por la
existencia de varios pasos por los tubos.

El analisis original de Tinker es bastante complejo y dificil de entender. A grandes
rasgos establece que la caida de presion para la corriente B (flujo cruzado) actiia como
fuerza impulsora de las corrientes, forzando a parte del flujo a circular a través de las
holguras y del area de bypass. La técnica del analisis de corrientes es particularmente
apropiada para el calculo por ordenador. En 1984 Wilkis y Johnson desarrollaron un
método de andlisis de corrientes viable para el calculo manual.

3.4.1. Método de Kern.

Kern (1950) presento el que fue el primer intento de un estudio l6gico de los calculos
del lado de la carcasa, aunque evidentemente los conceptos se utilizaban antes de ese
momento.

No considera corrientes de fuga y bypass. Por lo tanto se simplifican los calculos y no
se requieren los datos que se utilizan en otros métodos para considerar la presencia de
estas corrientes. Al obviar estas corrientes se obtienen coeficientes de pelicula mayores
que con otros métodos y caidas de presion mucho mayores. En las predicciones del
coeficiente de pelicula del lado de la carcasa puede haber gran dispersion y estar muy
del lado de la seguridad o ser ligeramente inseguras, mientras que en las de la caida de
presion se estd muy del lado de la seguridad (normalmente mas del 100%).

Basado en datos de operaciones de transferencia de calor industrial para un corte del
deflector fijo del 25% (valor de todas formas muy adecuado), propone la ecuacion:

e

. N0.55
he=036F (Dem“j Pr”{ﬁJ (3.28)
U s

Kern da una correlacion simple para el calculo de la caida de presion:

Aps =
2pDe(ILI/IL£v)0‘14
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N es el nimero de deflectores. El factor de friccion f aparece representado
graficamente en la figura 3.6 respecto a Re;.
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Figura 3. 6

3.4.2. Método de Delaware.

Introduce varios factores de correccién debido a la existencia de unos fenomenos que
producen un alejamiento de las condiciones de flujo ideal a través de un banco de tubos.

Estos fendmenos son:

1. Formacién de corrientes de fuga entre las holguras entre tubos y deflector y entre

deflectores y carcasa.

2. Flujo de bypass entre la pared de la carcasa y el banco de tubos.

3. Efecto de la configuracién de los deflectores. Es decir, el reconocimiento de que
solo una fraccion de los tubos estan en flujo cruzado.

4. Efecto del gradiente de temperaturas adverso en la transferencia de calor para flujo

laminar.

Los factores de correccion se aplican tanto al coeficiente de pelicula correspondiente al
flujo cruzado ideal como a la caida de presion ideal. El factor de correccion para el
gradiente de temperaturas adverso se aplica para valores del Re del flujo cruzado
menores de 100. Sin embargo, como este método tiene una validez dudosa para flujo
laminar, este factor no se inclluye aqui. En lo que sigue, primero se explican los
calculos necesarios para la obtencion del coefiente de pelicula del lado de la carcasa y
después los calculos necesarios para la obtencion de la caida de presion.

3.4.2.1. Calculo del coeficiente de pelicula del lado de la carcasa.

El primer paso es la obtencion del coeficiente de pelicula para flujo cruzado ideal, para
lo cual se utiliza la correlacion

0.14
“ j (3.30)

he = ijn'ax(Pr)_Z/}[
s
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Donde

. 133 Y a2 as
= Re;s 3.31 = 3.32
/ al(sz/Dzj (Re:) 33D ¢ 1+0.14(Re )" 32

Los coeficientes de las ecuaciones 3.31 y 3.32 se pueden encontrar en la tabla 3.1. El
numero de Reynolds y 71 se definen como

Ms
OSn

Vs = M (3.33) Re = p( jDa/ U (3.34)

Ms es el flujo mésico total. Sy, es el valor del area de flujo cerca de la linea central, que
toma los siguientes valores. Para disposicion cuadrada y triangular

Sm = Lb|:DS — DOTL + M(PT _ DU)i| (335)

Pr

Para triangular invertida

Sw=Li| Do~ Don + 27" (p, _ p,) (3.36)
0.707 Pr

El coeficiente de pelicula para flujo cruzado ideal #, se calcula mediante (3.30)
introduciendo el exponente y la constante apropiados, que aparecen en la tabla 1. El
siguiente paso es calcular los factores de correccion. El factor de correccion por la
configuracion de los deflectores (J.) es una funcién de la fraccidon de tubos en flujo
cruzado (F,). F. se calcula con la expresion

F.= l|:72' + —2(DS -2L:) sen(cos’1 —(DS — 2Lc)j —2cos™ —(DS — 2Lc)} (3-37)

T Dorr Dorr Dort

Donde L. es la longitud del corte del deflector y Dor;=Ds-Ap, , siendo 4y, la holgura
diametral entre carcasa y banco de tubos.

Para calcular el factor J se puede utilizar la siguiente correlacion:

Jc=0.55+0.72 F. (3.38)
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El factor de correccion por fugas entre carcasa y deflectores y deflectores y tubos (J))
estd ligado a las areas de fuga entre carcasa y deflectores y deflectores y tubos, S,y S
respectivamente, las cuales se calculan mediante

Ssb = Ds&-b|:7r —cos™! (1 - 2Lcj:| (3.39)

)

(3.40)
Sip =D N 1(1+F¢)/2

Donde oy y O son las holguras radiales entre carcasa y deflectores y deflectores y
tubos, D, el didmetro exterior de los tubos y N 7 el numero de tubos.

El factor J; se calcula mediante
Ji=0.44(1- ry)+[1-0.44(1-ry)lexp(-2.27) (3.41)

Donde

Ssb Sst + Ssb
Vim =

B Sst + Ssh Sm

Vs

Finalmente, el factor de correccion debido al bypass (J,) es una funcion de Fj,, la
francion del area del flujo cruzado disponible para el flujo de bypass:

Js = eXp|_— Cbthp(l - 3\/%)] (3.42)

Donde 7 es la relacion entre el nimero de tiras de sellado y el numero de lieas de tubos
en flujo cruzado (N¢). Prp es igual al paso para la disposicion cuadrada, a 0.707P7 para
cuadrado invertido y 0.866 Py para triangulo. Cp;, es igual a 1.35 para Re;<100 y 1.40
para Re; >100.

N Ds(1—2Lc/ Ds) oo Nss o (Ds = Dor.)Ls
Prr Nc S

N es nimero de pares de tiras de sellado, N, es el nimero de filas de tubos.
3.4.2.2. Calculo de la caida de presion en el lado de la carcasa.

El método para el célculo de la caida de presion es similar al del calculo del coeficiente
de pelicula. Se calcula la caida de presion para flujo cruzado ideal y después se aplican
los factores de correccion debido a las corriente de fuga y bypass, R; y Rp, que son
funciones de los mismos parametros que J; y Jp, respectivamente. No se utiliza el factor
de correccion por la configuracion debido a que se usan correlaciones diferentes para la
caida de presion en el banco de tubos y en la zona de la ventana.

Ri=exp[-1.33(147)(FmY’] (3.43)
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Donde
p=[-0.15(1+r,)+0.8]

Rs = exp|- CFun{l = 32rss )| (3.44)

Cyp es igual a 4.5 para Re,<100 y 3.7 para Re; >100.
La caida de presion del flujo cruzado ideal se calcula mediante

. 2
Apc = NCK{O.S p( M: ) ] (3.45)

PSm

Kf es el factor de friccion ideal. Se calcula de las siguientes ecuaciones. Los
coeficientes se toman de la tabla 3.1.

b
Kf:4b1( 1.33 j (Re.)? (3.47)

p t

b= b3
1+0.14(Re.)™

La caida de presion del flujo a través de la ventana ideal se calcula mediante

pp = 26Mi { Now , Le } LM Re<100 (3.48)
PN SmSw pr— Do Dw pSmSW
pr _ (2 + 0.6NCW)MS2 Re>100 (349)
2 PSS

S, es al area de la ventana del deflector

A} D ) D A

) _ _ _ 2
SszTS!cos{DS DzLC}—{DS 2LC}\/1—[—DS 2LC} ]—%(I—FC)HDOZ (3.50)

D, es el diametro equivalente de la ventana del deflector
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D= ASw (3.51)
(7 /2)Nr(1 = Fc)Do + Ds®s

N..,es el nimero efectivo de filas de tubos en la zona de la ventana

Ncw = 08LC (352)
pTP
0y es dado por
B (3.53)
®s=2cos” [Ds—m}

Por fin tenemos la expresion final de la pérdida de carga en la carcasa

NCW
Aps = [(N = 1)ApeRs + NApuJR: + ZApcRB(l 4 ) (3.54)
c

Layout Reynolds
angle number a, a, a, a, b, b, b, b,
30° 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

45° 10°-10°  0.370 —0.396 1.930 0.500 0.303 —0.126 6.59 0.520

10*-10°  0.370 —0.396 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

90° 10*-10*  0.370 —0.395 1.187 0.370 0.391 —0.148 630 ©  0.378

10*-10°  0.107 —0.266 0.0815 +0.022

10°-10°  0.408 —0.460 6.0900  —0.602

10°-10 0.900 —0.631 32.1000 —0.963

10 0.970 —0.667 35.0000  —1.000

Tabla 3.1: Coeficientes para el calculo del coeficiente de pelicula y caida de
presion ideal

3.4.3. Método de Wilkis y Johnson.

El fundamento de este método se ilustra en la Figura 3.7. El fluido fluye de A a B a
través de varias rutas, cada una sefialada con una letra. Se producen corrientes de fuga
entre los tubos y el deflector (t) y entre el deflector y la carcasa (s). Parte del flujo pasa
a través del banco de tubos en flujo cruzado (¢) y parte lo atraviesa el banco de tubos,
ya que pasa por el espacio que hay entre la pared de la carcasa y el banco de tubos, este
se denomina flujo de bypass (b). El flujo cruzado y el de bypass se combinan para
formar posteriormente otro flujo (w) que pasa a través de la apertura del deflector. Para
cada corriente, se define un coeficiente de resistencia de la forma

Ap,:m MZ
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Figura 3.7

Donde Ap; es la caida de presion de la corriente y M: su flujo masico.
Observando la figura 3.7 se establecen las siguientes igualdades:

MAMAM, =M (3.55)
M o4 M =M, 020
Api = Aps =Ap; =App +Apw =Apc +Apw (3.57)
Ape =Aps (3.58)

Donde M; el flujo masico total del lado de la carcasa. Se pueden definir los coeficientes
Ny, N Y Ny, COMO:

. 3.59
Ap = naMw2 ( )

., (3.60)
Ap = npMr

- (3.61)
Apc = Apb = nchw
Por lo tanto:

ne, =(n¢"* +n, %) (3.62)
N, =Ny thep (3.63)
n :(na-uz +ns-1/2+nt-1/2) (3.64)

En el método de Wilkis y Johnson se asume que n, n, mn, y n, son constantes
independientemente del flujo masico y dependientes sélo de la geometria del sistema. El
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unico flujo cuyo ni puede variar con el flujo mésico es el flujo cruzado; n. varia con el
nimero de Reynolds del flujo cruzado y puede ser obtenido por las correlaciones de
caida de presion de flujo cruzado a través de un banco de tubos. Se requiere una
solucion iterativa ya que n, no es constante.

El procedimiento de resolucion es como sigue:

1. Se calculan los valores n,, n, n,y n, para la geometria especificada.

2. Se estima la fraccion F.,=M ,/M , del flujo que esta en flujo cruzado por el banco
de tubos. Un valor inicial de 0.5 es razonable.

3. Se estima el valor de n. para el valor conocido de M. (=FC,AM r ). Los valores de n,
y 1, se determinan con las ecuaciones 3.63 y 3.64.

4. Se calcula un nuevo valor de F, con la expresion

172 127"
Fer = [&j 1+ [gj (3.65)
Na b

Se repiten los pasos 3 y 4 hasta que converge el valor de F,.

5. Usando el n, calculado, se calcula la caida de presion al atravesar cada deflector con
la ecuacion 3.60.

6. Si se requiere, las fracciones del flujo masico total que corresponden a cada
corriente se pueden calcular con:

172 17277t
Fp = (Ej [1 n (E) } (3.66)
Na Nc
12 (3.67)
ol

. (&jm (3.68)

(3.69)
Fw=F,tF,

Wilkis y Johnson también incluyen un método para tratar con los deflectores mas
proximos a la entrada y a la salida de la carcasa, el cual no se incluye aqui por razones
de simplicidad. Sin embargo el efecto de la distancias entre deflectores cercanos a los
extremos de la carcasa no es significativo si el nimero de deflectores es pequefio
(menos de 10, por ejemplo).

El método de Wilkis y Johnson no estd basado especificamente en la transferencia de
calor. Sin embargo, se puede estimar razonablemente el coeficiente de pelicula del lado
de la carcasa utilizando la ecuacion 3.30 pero con el Reynolds calculado con M . en
vezde M ;.
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Coeficientes de resistencia que se usan en el método de Wilkis y Johnson. Los
valores de ns, nt, nw y nb se consideran constantes para una configuracion dada y se
calculan como sigue:

1.

Coeficiente de resistencia de la corriente de fuga entre carcasa y deflector (n). Se
calcula mediante la expresion

. 0.0036(ts / Ssb) + 2.3(tv / Ssv) " (3.70)
ZPSSZ

Donde S;es el area de fuga entre la carcasa y el deflector, definida como:

Ss = TE(DS — 65b)65b (371)

dsb s la holgura radial entre la carcasa y el deflector y t, el espesor del deflector.
Coeficiente de resistencia de la corriente de fuga entre los tubos y deflector (n). Se
calcula mediante la expresion

n 0.0036(ts / &) + 2.3(to / dw) " (3.72)
t =
ZpSt2
Donde S; es el area de fuga entre los tubos y el deflector, definida como:
(3.73)

Ss = NTTE(DO — 6tb)6tb

Ow es la holgura radial entre los tubos y el deflector.

Coeficiente de resistencia de la corriente a través de la ventana (ny). Se calcula
mediante la expresion

~ 1.9exp(0.68568w /Sm) (3.74)
2pSw’

nw

Donde Sm es el area de flujo cruzado, definida en 3.35 y 3.36 y Sy, es el area del
flujo de ventana definida en la ecuacion 3.50.

Coeficiente de resistencia de la corriente de bypass entre la pared de la carcasa y el
banco de tubos (ny). Se calcula mediante la expresion

. a(Ds —2Lc)/ P + Niss (3.76)
b=
2pSh’

Donde Sy, es el area del flujo de bypass, definida como:

S = LB(26by) 3.77)
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L. es la apertura del deflector (longitud) y Ny es el nimero de tiras de sellado. dyy es la
holgura radial entre la carcasa y el banco de tubos. La constante a es 0.266 para tubos
dispuestos en cuadrado y 0.133 para el resto de las disposiciones.

El coeficiente de resistencia del flujo cruzado varia con el flujo masico

_ NeKr (3.78)
2pSm’

Nc

Notese que K¢ es una funcion de Re, donde

_ DoMe (3.79)
MSm

Re

Ky se define en la ecuacion 3.47.
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