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PROLOGO

El presente trabajo se basa en un curso de Disefio de sistemas térmicos impartido en
la Facultad de Ingenieria de la UNAM, en la Divisién de Ingenieria Mecanica e
Industrial. Esta orientado a la preparacién del ingeniero que debera tratar con los
inevitables diversos sistemas de conversiéon de energia que nuestra sociedad

demanda.

La importancia de la energia requiere del ingeniero el disefio de sistemas de
conversion lo mas eficientes posible, empleando la menor cantidad de energia y al
menor costo operativo. Es decir, el disefio adecuado de un sistema térmico conlleva

optimizarlo termodindmica y econémicamente.

El disefio térmico es una rama del disefio de ingenieria, una contraparte del disefio
de maquinas que tipicamente incluye energia, flujo de fluidos, termodindmica y

transferencia de calor.

Por tradicién, el disefio térmico se ha desarrollado como disefio de sistemas térmicos
que trata con modelado, simulacién y optimizacién, y la adecuada selecciéon de
componentes. Ademads, evita el disefio de los componentes mismos, que podrian ser
bombas, ventiladores, intercambiadores de calor, unidades de refrigeracion,

turbinas y compresores, por ejemplo.

Abundando en el tema, los sistemas térmicos incluyen todos los grupos funcionales
de equipo y fluidos de trabajo disefiados para manejar condiciones de temperatura
y humedad dentro de varios espacios o materiales. Son ensambles complejos de
componentes acoplados (algunos de ellos térmicos), que funcionan de manera
estructurada. Por ejemplo, un refrigerador es una combinacién de tuberias,
compresor, motor eléctrico, intercambiador de calor, valvulas, aislante, puertas,
envolventes, ldmparas, etcétera, que interacttian en beneficio del objetivo comtin que
es producir frio dentro del sistema.



En este caso, el refrigerador es un sistema térmico mientras que el fluido

refrigerante, o el espacio interior, son sistemas termodinamicos.

Dichos sistemas proveen confort, establecen y mantienen condiciones necesarias
para la funcionalidad de otros equipos o utilizan los cambios en propiedades termo-

fisicas de materiales para la conversién de energia.

Las aplicaciones van desde manejo térmico de sistemas electrénicos (enfriamiento

electrénico) al acondicionamiento de espacio y generacién de potencia.

La optimizacion es el procedimiento sistematico que guia a los disefiadores de
sistemas en la seleccion de procesos y componentes, de modo tal que todos los

requerimientos del sistema estén balanceados de la mejor manera posible.

Recordemos que un proceso es una secuencia de pasos que toma lugar (por fuerzas
naturales o artificiales) entre dos estados del sistema, llamados estado inicial y
estado final, que pueden coincidir (y entonces el proceso es ciclico) o pueden estar

en estado estable (no variacion aparente con el tiempo entre los estados finales).
Los procesos en estado estable son los mas comunes en sistemas térmicos.

Procesos térmicos bésicos son transferencia de calor, reacciéon quimica, mezclado,
cambio de fase, compresion y expansion, ademas de la evaluacién general de
variaciones de energia térmica y de trabajo, de variaciones y fuentes de entropia, y
de requerimientos y fuentes de exergia.

También deben ser considerados al mismo tiempo, ademdas de estos procesos
térmicos bésicos, algunos procesos de flujo de fluidos porque la mayoria de los

sistemas térmicos son sistemas fluidos.

Otros procesos complejos son combustién, tratamiento térmico de materiales y

procesos combinados para potencia y generacion de frio y calor.

Aqui podemos mencionar que la razén de ser de la ciencia de la termodinamica fue
la generaciéon de potencia, y en este campo se ha avanzado desde las primeras
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maquinas de vapor y reciprocantes hasta los actuales motores de combustion

interna, turbo-maquinaria y propulsién a chorro.

Los componentes de un sistema térmico pueden ser tratados como subsistemas o

fluidos de trabajo, en su caso.

En la mayoria de las aplicaciones, el disefiador debe balancear varias demandas
contradictorias, tales como alta eficiencia y confiabilidad contra bajos costos y

emisiones.

Con frecuencia, una buena cantidad de tiempo y costos pueden ser ahorrados si el
disefiador del sistema puede evaluar los costos aproximados de un disefio en sus

primeras etapas.

La optimizacion de sistemas térmicos requiere la evaluacion de rendimiento y costos

del sistema completo.

En la conversion de energia los intercambiadores de calor juegan un importante
papel, por lo que se dedica una parte de este trabajo a revisar el disefio térmico-

hidraulico de los tipos mas usados.
El libro lo dividimos en dos partes:

(1) Optimizacién termo-econémica de un sistema de cogeneracion, nos basamos
fundamentalmente en el caso presentado por Bejan, Tsatsaronis y Moran en su libro

Thermal Design Optimization. Este tema lo tratamos en los capitulos 1-7.

Al inicio se hace un repaso de principios termodindmicos concernientes a nuestra

aplicacion.

(2) Disefio térmico-hidrdulico de intercambiadores de calor, donde se presentan
algunos ejemplos de disefio, sobre todo de equipos que se fabricaron y estuvieron o
estan en operacion en diversas empresas. Se explicardn en los capitulos 8-12.

En el disefio de intercambiadores de calor se trata de alcanzar un compromiso entre

dos costos que divergen (cuando uno aumenta, el otro disminuye), a saber, costo de



inversion de capital (tamafio del equipo) contra costo de operacién (caidas de

presion).

Los tipos de intercambiadores de calor tratados son (a) de coraza y tubos, (b) de
superficie extendida mediante tubos aleteados helicoidales (radiadores) y (c)

regeneradores de calor.

Los dos primeros tipos son los mas ampliamente empleados en la industria, que
operan tanto en estado estable como transitorio, el tltimo opera en estado inestable

o transitorio.

En el presente libro solo tratamos fluidos newtonianos, en donde el deslizamiento
relativo de los elementos de fluido al circular uno sobre otro es proporcional al

esfuerzo de corte aplicado.

Igualmente, al inicio, se hace un repaso de principios bésicos de transferencia de

calor concernientes a nuestras aplicaciones.

Por altimo, agradezco a los doctores Francisco Solorio Ordaz y Jaime Cervantes de
Gortari, de la DIMEI, Facultad de Ingenieria de la UNAM, por el apoyo prestado.
Asimismo, estoy en deuda con la Unidad de Apoyo Editorial de la Facultad de
Ingenieria de la UNAM, en particular con la jefa de la Unidad, maestra en letras
Maria Cuairdn Ruidiaz y con la licenciada Elvia Angélica Torres Rojas, sin cuya

ayuda no habria sido posible completar este libro.

LEONARDO FLORES SAUCEDA
Agosto de 2019
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CAPITULO 1

Repaso de fundamentos de termodinamica

1.1 Importancia de la energia

El sol es la fuente de la energia que consumimos. En su interior se llevan a cabo reacciones
nucleares de fusion a temperaturas de aproximadamente 16 millones de kelvin. Dos pequefios
nucleos de deuterio se fusionan para formar un nucleo de helio, presentandose en la reaccién un
defecto de masa que se transforma en la energia liberada:

H?+ H®* > _He*, AEnergia = 23.8MeV

Donde:
Z)<A
X = elemento (H, He, etc.)
A = ndmero de nucleones (protones mas neutrones)
Z = numero de protones (igual nimero de electrones en &tomo neutro)
A—Z = ndmero de neutrones

En una reaccion nuclear, hay un cambio en la configuracién del nucleo elevandose la energia
liberada al orden de M eV por cada molécula o 4tomo, y es porque gobierna la ecuacion

E=mc?® (donde ¢ =3*10®m/s ) y un pequefio cambio en la masa libera una gran energia.

En cambio, en una reaccion quimica el nicleo permanece inalterado, solo se reacomodan los
electrones.

La energia liberada, en este caso, es del orden de varios eV por cada molécula.



Ejemplo:

CH,+ 20, > CO,+ 2H,0, AEnergia = 9.2eV
(1ev = 16*107*)
Ya en la superficie del sol esta la Ilamada fotdsfera, a una temperatura de aprox. 5750-6000 K.

De alli recibimos la energia irradiada en forma de fotones o cuantos de luz, equivalentes a ondas
electromagnéticas.

La energia llega a la tierra y es absorbida en la siguiente reaccion genérica:

CO,+ H,0 + energiasolar - CH,0+0,

Esto significa que los carbohidratos (hidrocarburos) guardan en sus enlaces quimicos la energia
solar. Los combustibles fosiles son de lo que disponemos como fuente energética al quemarlos
u oxidarlos, invirtiendo la reaccion de captura de energia solar mencionada:

CH,0 + O, » CO,+ H,O + energiasolar

Es decir, la energia solar es la entalpia de combustién.

La maxima temperatura tedrica obtenible en los gases resultantes de tal oxidacién es la de la
fotosfera, mencionada anteriormente.

Lo mismo sucede en nuestro cuerpo: al ingerir los alimentos (carbohidratos) y respirar el aire
(que contiene oxigeno), se lleva a cabo la combustién a nivel celular, liberando la energia que
nos mantiene con vida. Por tanto, la vida se sostiene con base en la energia recibida del sol.

La energia es importante, debemos cuidarla haciendo los procesos energéticos lo mas eficientes
posible. Entonces, al disefiar un sistema térmico nuestras directrices son hacerlo eficiente,
obteniendo, en general, el maximo de energia Gtil con el minimo de energia empleada o invertida
y al minimo costo. En otras palabras, debemos optimizar los procesos energéticos.



1.2 Primera ley de la termodinamica

La energia no se destruye ni se crea, solo cambia de forma y se conserva.

Balance de energia en un volumen de control de un sistema de flujo (abierto)

Consideramos la energia por unidad de tiempo (potencia).

Q ve
] Energia que
Energia que entra Vol ; | sale con las
con las corrientes de  ——»{ Volumen de control  |——— o iantes de
masa 1, masa m g
> W

ve

Acumulacion de energia = Entradas de energia — Salidas de energia

En una dimension, con una entrada y una salida:

(%j(u +KE+PE):QVC +mE(uE +%VE2+gZE)_WVC _mS(us +%V82+gzsj

Donde:
U = energiainterna
u = energia interna especifica (por unidad de masa)
KE = energia cinética
PE = energia potencial

Qyc = calor absorbido

W, . = trabajo hecho por el volumen de control = W +W,,,

W = trabajo de flecha

W,, = trabajo presion —volumen = P, *mg*vy — Po* m_* v,
m

= flujpmasico= p*V *A =1/v*V *A



P = presion

v = volumen especifico del fluido= 1/ p
V = velocidad

Z = altura

p = densidad del fluido

A = éreade la seccion transversal al flujo

— %k
Wyc=W + Pg*mg*vg— Po*mg* v,
Regresando a la ecuacion base:

(%] (U+KE+PE) = Q,c+ M, (UE+ %VE2+gZE]

~ W —m, (us +% V32 + ngj + Po*mo*ve —Po¥m *vg

(%](U+KE+PE)=QVC—W+ mE(uE+ PE*vE+%vE2+ngj
1,2
- mq uS+PS>"vS+§VS +09Zg

Definiendo entalpia especifica del fluido h = u + p * v, y sustituyendo:

(%j(u +KE+PE) = Q¢ ~W+mg (hE+ %VEMng]

- myq (hs+%v52+ gZS]

Para varias localidades de entrada y salida de materia por el limite del volumen:

[%)(U+KE+PE)=QVC—W+Z{mE[hﬁ%vE%ng”

—Z{ms(hs+ %V52+ gzsj}



Si acotamos un estado estable (respecto al tiempo), sin acumulacién de energia:
d
Ot (U+KE+PE) =0

Si, ademés, A KE = A PE = 0 (cambios son despreciables), entonces:

0=Q,c—W+2mghg—Xmghy

Quec + Zmghe =W +2Xmg hy
La suma de energias que entran = La suma de energias que salen
AH=m;h,—m.h, =H;-H.=Q,.—W

Para un sistema por lotes, sin flujo, en estado inestable, con despreciables A KE y A PE:

AU = Q. - W

1.3 Segunda ley de la termodinamica

Esta asociada con la irreversibilidad, la calidad o la entropia del proceso.

Un proceso se dice que es reversible si se pueden eliminar todos sus efectos, de un modo tal,
que se puedan regresar a sus estados iniciales, tanto el sistema como los alrededores. En caso
contrario, el proceso es irreversible.

Debemos notar que un proceso aun cuando sea irreversible puede ser regresado a su estado
inicial, pero al mismo tiempo los alrededores no pueden ser regresados a su respectivo estado

inicial.

Hay muchos efectos cuya presencia durante un proceso lo torna irreversible. Estos efectos
incluyen (pero no limitados a) los siguientes:

- transferencia de calor a través de una diferencia finita de temperatura



- expansion irrestricta de un gas o liquido a una menor presion
- reaccion quimica espontanea

- mezclado de materiales a diferentes composiciones o estados
- friccidn- tanto por roce como por flujo de fluidos

- corriente eléctrica fluyendo a través de una resistencia

- magnetizacion o polarizacion con histéresis

- deformacioén inelastica

Los establecimientos clasicos de la segunda ley son:

- El calor se transfiere naturalmente de un cuerpo de mayor temperatura a uno de menor
temperatura. (Clausius: es imposible para cualquier sistema operar de modo tal que el
Unico resultado sea una transferencia de energia por calor desde un cuerpo mas frio hacia
uno mas caliente).

- Se requiere trabajo para transferir calor de un cuerpo de menor temperatura hacia uno de
mayor temperatura.

- Es imposible construir una maquina de calor que opere al 100% de eficiencia. (La
experiencia nos indica que algo del calor recibido por la maquina desde el reservorio de
alta temperatura, debe ser rechazado a un reservorio de menor temperatura).

- Es imposible construir una maquina de calor sin que haya pérdida de calor al ambiente.
(Kelvin-Planck: es imposible para un sistema operar en un ciclo termodinamico y
entregar una cantidad neta de energia por trabajo a sus alrededores mientras recibe
energia por transferencia de calor de un solo reservorio térmico).

Considerando la entropia:

- Es imposible para cualquier sistema operar en un modo tal que la entropia del universo
disminuya (se destruya), es decir, que se cumpla que AS del universo < 0

Donde:

ASuniverso = ASsistema + ASalrededores

Para cualquier proceso posible, AS 020

univers

Si no se cumple la desigualdad para un proceso real, este es imposible.



1.4 Balance de entropia en un volumen de control de un sistema de flujo (abierto)

A 4

z (m“.*ss )

v

¥ { 9, } Volumen de control

A 4

ds, .

dt =|:z(&J+Z(mE*SE)_Z<m5*SS) +Sgenerada

TJ

flujo mésico de entrada

3
1

3
I

flujo mésico de salida

w
I

entropia especifica

El término entre paréntesis cuadrados es la rapidez de transferencia de entropia.

La rapidez de generacion de entropia (S ) se debe a irreversibilidades dentro del volumen

generada

de control.

ds, .
En estado estable: W =0

]
©
I

o

Si, ademas,

—

Entonces:

Sgenerada - [z (ms* SS) -2 (mE* SE):|

= S que sale con corrientes de masa — S que entra con las corrientes de masa

Muchas aplicaciones importantes incluyen un volumen de control con una sola entrada y una
sola salida, en estado estable. A continuacion, se presentan conceptos relacionados con esta
clase de aplicaciones.



1.5 Eficiencias iso-entropicas

Se considera un volumen de control adiabatico (sin transferencia de calor) y con una sola entrada
y una sola salida,
Mg = Mg=m

Sgenerada = m (Ss - Se )

S
s, — s = LM% _ entropia generada por unidad de masa
m

Esto significa que cuando las irreversibilidades estan presentes dentro del volumen de control,
la entropia especifica aumenta conforme la masa fluye desde dentro y hacia afuera.

En el caso ideal donde no haya irreversibilidades internas, la masa pasa por el volumen de
control sin cambio en su entropia, es decir, pasa iso-entropicamente.

Las eficiencias iso-entropicas de turbinas, compresores y bombas son una comparacion entre el
rendimiento real del aparato y el rendimiento que seria logrado en circunstancias idealizadas
(sin irreversibilidades) para el mismo estado de entrada y la misma presion de salida,
adiabaticamente (sin transferencia de calor entre el aparato y el medio ambiente).

La eficiencia iso-entropica de la turbina (7 ;) compara la potencia real de la turbina (ch )

con la potencia que se desarrollaria en una expansion iso-entropica [(WVC) }desde el

s = cte.

estado inicial indicado hasta la especificada presion de salida:

La eficiencia iso-entropica del compresor (7. ) compara la potencia real de entrada (W\,C )

s =cte

con la potencia que seria requerida en una compresion iso-entrépica [(WVC) } , desde el

estado inicial especificado hasta la presion de salida establecida.

s= cte.

(Wye)

La eficiencia iso-entropica de la bomba se define similarmente.

W
Msc :( VC)



1.6 Deduccion de entropia de un gas ideal

La entropia es una funcion de punto, es decir, depende solo de los estados inicial y final, no
depende de la ruta para ir de un estado a otro. Q y W si dependen de la ruta para ir de un

estado a otro.

Para la deduccion nos ayudaremos con el siguiente diagrama:

P A (2)P27 Tz

®
A

Segundo paso

(1) P, T,

\ 4

Primer paso

v
—J

S = entropia (J/K) ds = ereTversible

Es decir, cuando hay flujo de calor, hay flujo o cambio de entropia. La entropia fluye con el
calor, no fluye con el trabajo.

Base = 1 mol de gas, (n=1), AKE = APE =0, sin flujo (m. = ms = 0)

Es decir, se tiene un sistema cerrado o de conjunto, donde (primera ley termodinamica):

du

ereversibIe - dW
d Qreversible = d U + dW

du

c,dT

ereversibIe = CV dT + dW

La dS del gas al ir del punto 1( P, ,Tl) hasta el punto 2(P2 ,Tz) , s lleva a cabo en dos pasos:



Primer paso, con P = constante
dW = PdV = RdT (de la ecuacion de gases ideales)
dQ e = Cy dT +RAT = (C, + R ) dT

De la ley de los gases ideales, C, + R = C,

ereversibIe = CP dT

d .
d S — Qreversmle — Cp dT
T T

Segundo paso, con T = constante
dT =0

dU=C,dT =0
0=dQ,, —dW

dQ,, = dW = PdV :[ﬂj dv :RT(dV)
Y, Y,

Ahora bien,

PV = RT = constante (aplicando la ley de gases ideales)

d(PV) =0 = PdV + VdP

10



Sumando ambos pasos:

dS =C, — - R —

TZ I:)2
AS=S,-S,=C,ln|=2|-RIn| =2
Tl Pl

AS = AS; (seleeentablas) + AS, (se calcula)

Integrando:

1.7 Eficiencia de Carnot

Para obtener la méxima cantidad de trabajo de un sistema, este debe operar reversiblemente. Por
lo tanto, en la maquina de Carnot se cumple que:

AS =0 =AS + AS

universo sistema alrededoresdelsistema

Diagrama de méquina de Carnot

Reservorio caliente, T,

Qu

A 4

Sistema
reversible

E— Wreversibr’e

Q¢

\ 4

Reservorio frio, 7.

En estado estable, AS =0

sistema

11



Por tanto,

Qn Q¢
ASalrededoresdelsistema =0= - T_ + T_
H c
Te _ Qc
T, Qy

Aplicando la primera ley al sistema estable (energia que entra igual energia que sale):

Qu = Wreversible + Q¢

Wreversible =Qp- Q¢

Definimos eficiencia de Carnot del sistema:

n:Wreversible _ (QH _QC) ~1 — (&J: 1 — (T_CJ

QH QH QH

Es decir, el maximo trabajo (reversible) obtenible de un sistema depende de las temperaturas
entre las cuales opera dicho sistema:

W = = 1 Tc
reversible 77QH - QH - ﬁ

Cuando un sistema a una temperatura T descarga calor hacia el ambiente que estd a una
temperatura T, el maximo trabajo (exergia del calor Q) que podria obtenerse de ese calor se
obtendria pasandolo por una maquina de Carnot:

Corolario:

.
Maximo trabajo obtenible de Q. = exergiade Q ., = Q; Kl - (?‘)H

Como informacion complementaria presentamos el caso de obtencidn de la maxima potencia
sujeta a restriccion de tamafio deducida por Bejan.

En el ciclo de Carnot supusimos equilibrio térmico entre la maquina reversible y los reservorios
caliente y frio.

12



En un ciclo real de Carnot habria una diferencia de temperatura entre la maquina y ambos
reservorios.

Reservorio caliente, T,

Q H
TH C \ 4
Sistema
reversible > " reversible
Tf,(
0,
\ 4

Reservorio frio, T,

La rapidez de transferencia de calor:

Qy :(UA)H (TH - THC) 1)

QL:(UA)L (TLC _TL) (2)

donde:

U A = conductancia de la transferencia de calor o el reciproco de la resistencia térmica

Estableciendo la restriccion de tamafio:

(UA), + (UA), = (UA) = constante (3)

En la maquina reversible, S generada = O, por tanto:

- =t @

13



Fijamos Q, para hacer el analisis por unidad de calor recibido de la fuente caliente:

w = Q ( 1 - - J (5)
reversible H T
HC

Reacomodando (5) para eficiencia y sustituyendo T, . de (4) y, posteriormente, sustituyendo
Q. de (2) con, nuevamente, T, . de (4):

p o= Woew _ IE ®)
QH T QH
"CUA),
La restriccion de tamafio puede escribirse:
(UA),=x(UA) ; (UA) =(1-x)(UA) (7

Sustituyendo en la ecuacion (6), T, . de (1) y (UA) de (7), y reacomodando:

()t ()]
1

La eficiencia es maxima cuando x = % , es decir, cuando (UA),, =(UA) = (Ej (UA):

-1
T LR PR T
M méaxima = 1 {TH j l:l T, (UA):|

Esto significa que al incrementar el tamafio (U A ), se incrementa la eficiencia maxima.

La anterior aseveracion es la realidad de la economia de escala: mayores maquinas son
termodinamicamente mejores que las mas pequefias porque tienen mayores conductancias

(UA) y ductos méas amplios para flujo de fluidos.

14



1.8 Determinacion del trabajo perdido (LW) en un sistema real (irreversible)

En la maquina (sistema) de Carnot el calor se transfiere reversiblemente, sin friccion.

En maéquinas (sistemas) reales hay friccion que produce calor y algo de este se descarga.
Asimismo, algo del trabajo se emplea para vencer la friccion.

Vamos a comparar una maquina real (irreversible) y una maquina de Carnot ideal (reversible)
(ver diagrama anexo).

Trabajo perdido = LW =W oibe = W el

Aplicando la primera ley a cada maquina (sistema):

(Q H )reversible - Wreversible + (Q c )reversible

(Q H )real - Wrea| + (Q ¢ )real

Considerando el caso  (Q,, )reversible = (Q " )rea| :

Wreversible + ( Qc ) reversible = Wreal + ( Qc )real

LW = Wreversible _Wreal - (QC )real N (QC) reversible

(QC ) real = LW+ cheversible

Aplicando la segunda ley al sistema real:

AS =AS

universo sistema real + AS alrededores del sistema real

En estado estable (no cambia con el tiempo), A S sistemareal = 0

AS = AS = AS, + AS,

universo alrededoresdel sistema real

as = @) () e
" Ty - T,

15



(QC ) real (LW + Qc reversible)
Te Te

(Q H ) reversible 4 LW + (QC ) reversible

universo —
Ty Te Te

AS

Recordando para los alrededores de maquina reversible:

( QH ) reversible ( Q c )reversible

Ty Te
Aplicando:
LW
AS universo f
LW = T.*S universo

La pérdida en la habilidad de un sistema para hacer trabajo (el trabajo perdido) esta dada por el
producto de los factores AS .., Y |2 menor temperatura de un reservorio donde se descarga

calor.
Diagrama de méquinas real e ideal

Maquina de Carnot (ideal): Maquina real (irreversible):

Reservorio caliente, Reservorio caliente,

T, T,
( Q H ) reversible ( Q ”) real
\4 v
Wrc\‘ersible — S|Stema Slstema > Wreal
( Q (') reversible ( Q ¢ ) rcal
\ 4 v

16

Reservorio frio,
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Reservorio frio,
T
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CAPITULO 2

Problema muestra de cogeneracion
en la expansion de una planta

2.1 Hoja de flujo del ciclo de vida de un disefio térmico

El proceso de disefio de un sistema térmico inicia con su concepcién mental, prosigue con su
construccidn y operacién, y termina con su retiro.

A la secuencia de pasos representados por bloques le llamamos hoja de flujo:

1) Comprender el problema: desarrollo de especificaciones y planeacion.
¢Qué? y no ;Como?

2) Desarrollo de conceptos: generar y tamizar conceptos alternativos.
¢Como? y no ;Qué?

Las decisiones aqui tomadas generan hasta el 80 % del costo del proyecto.

3) Disefio detallado

4) Ingenieria de proyecto

5) Servicio (Arrangue, operacién y retiro)



Diagrama de bloques

Formar un equipo
de disefio

Problema primitivo

A

Definir problema primitivo:
Especificar requerimientos del cliente

A

Plan del proyecto

A

Revisidn del disefio

y
Generar conceptos
Tamizar conceptos

A

Sintesis

>

Analisis

+«——— Optimizacion

Iteracion

!

Revision del disefio

d »
< >

A

Terminar el proyecto

Disefo detallado y disefio de equipo

Analisis «—» Dimensionadoy costeo <«—» Optimizacion <«—» Controles

Iteracion

A 4

Hojas finales de flujo
Planta piloto

A\ 4

Revision del disefio

& »
< »

\ 4

Terminar el proyecto

Implementacion: Compra, fabricacion y construccion

A 4

Revision del disefio

A\ 4

Arranque, operacion, retiro
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Diagrama de bloques més detallado de la generacion de conceptos:

Generacion de conceptos y tamizado preliminar

Conceptos

y alternativos

Sintesis
A\ 4
Anélisis
- Analisis térmico - Dimensionado - Costeo - Confiabilidad, seguridad, etc.
A
\ 4 \ 4
Optimizacion de Optimizacion
pardmetros estructural g

A 4

Hoja de flujo de caso base L .
«——— Se seleccion6 una alternativa

\4

Disefio detallado

2.2 Problema muestra: en la expansion de una planta, se requiere
proveer potencia eléctrica y vapor adicionales

Hay varias alternativas por explorar:

1) Generar todo el vapor requerido en un hervidor y comprar toda la potencia eléctrica
requerida:

Como la cogeneracion es la produccion conjunta de calor y potencia, entonces podriamos
cogenerar en la expansion de dicha planta.
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2) Cogenerar vapor y potencia: Generar todo el vapor requerido y

a) Generar toda la potencia eléctrica requerida, empleando turbina de gas.

b) Generar parte de la potencia y comprar el faltante de la misma.

c) Generar més potencia de la requerida y vender el sobrante.

En el conjunto de procesos alternativos, supongamos que se selecciona la alternativa b),

agregando un pre - calentador de aire.

Ese sera nuestro caso base de estudio.

2.3 Diagrama del caso base del sistema de cogeneracion

(8) 9) (10)
Agua de Vapor saturado CH o
alimentacion 20 bar, 14 kg /s 4 Ve
A A
r Il I R e T R I B N
! I
1
(7) !
: (6) ®
< ! < |
: HRSG Pre-calentador f ( :
1 de aire
: (3) .| Cémarade :
I combustién :
1
| (2) :
| (4) !
1 R
1
: Compresor de } Turbina :
aire < |
: F'y (11) de gas 1
! I
S 1
1) (12)
Potencia
neta 30 MW
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Se hara un estudio detallado y se vera que la cogeneracion (generacion conjunta de potencia
eléctrica y vapor) es un sistema muy eficiente.

En el estudio de optimizacion hay parametros que se mantienen fijos:
- Por ser productos definidos del sistema:

Potencia eléctrica de 30 MW

14 kg/s de vapor generado (saturado) a presion de 20 bar y temperatura de 485.6 K

- Por razones de costos:
Eficiencia iso - entropica de compresor (”ﬂ sc ) <0.90

Eficiencia iso - entropica de la turbina (nST ) <0.90

P
Razon de compresion (FZ J <16
1

Temperatura de los gases de combustion (T4 ) <1550 K

Las variables de decision son:

P
F)1

Nsc = Ngr = 0.86
T, (aire precalentado) = 850 K
T, =1520K
P,o =12 bar (presion a que se alimenta el gas natural)
T,=Tg=T,,=29815K
P, = P, = 1.013 bar
AP = caida de presion

AP en pre-calentador de aire: 3 % lado del gas, 5 % lado del aire
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AP encamara de combustion: 5 % aire de entrada (= 5 % de gases de combustion, ya que
el combustible gas natural es aproximadamente solo el 1.8 % en peso de la mezcla
aire-combustible)

HRSG (Heat Recovery Steam Generator) = Recuperador de calor generador de vapor

AP en HRSG = 5 % lado del gas
El resto son variables dependientes por calcular:

P3, P4, P5, P6
T2, T5, T6, T7
m = flujo mésico

m1(=m2=m3), m4(=m5=m6=m7) y my,

Iniciamos el calculo con la determinacion de presiones:

En HRSG:
P, =10.95*P,
c= P L8 066 bar
095 0.95
En el pre-calentador de aire:
Lado del gas:
Ps =097 *P;
p.= o 106 409 par
0.97 0.97
Lado del aire:
P, =09 *P, =0.95%*10.13 = 9.623 bar
Donde:

P, =10 * P, =10.13 bar
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Camara de combustion:

Para determinar las restantes variables (TZ, Ts, T, T, my, m,, my, ) proseguimos con

la camara de combustion.

P,=09*P,; =0.95%*9.623 = 9.142 bar

TABLA DE VALORES ACTUALES DE LAS CORRIENTES DE MASA

Corriente Sustancia kg/s T (K) P (bar)
1 aire m, 298 1.013
2 " " T, 10.13
3 " " 850 9.623
4 gases m, 1520 9.142
5 " " Ts 1.099
6 " " Te 1.066
7 " " T, 1.013
8 agua 14 298 20
9 vapor de agua " 485.6 "

10 CH, My, 298 12

Condiciones para nuestros calculos

Operacion en estado estable

Aire y gases de combustion son gases ideales

El aire se compone de 21 % oxigeno (O,) y 79 % Nitrégeno (N, ), base molar o
volumeétrica.

El gas natural se considera metano (CH, ), la combustion es completa (no hay mondxido
de carbono, CO, presente) y el N, es inerte (no se forman NO, ).

El calor perdido por radiacion desde la camara de combustion (Q, ) es el 2 % del bajo

valor de calentamiento (LHV o Lower Heating Value) del CH , .
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2.4 Altoy bajo valor de calentamiento de los combustibles

Un combustible que genera agua (H,O) en los gases de combustion tiene dos valores de

calentamiento: el alto valor de calentamiento (HHV o Higher Heating Value) y el bajo valor de
calentamiento (LHV o Lower Heating Value).

La diferencia entre ambos es el calor latente del agua (entalpia del cambio de fase liquido-
vapor), que en el primer caso se considera recuperado de los gases al condensar su vapor de
agua.

Al hacer célculos se debe ser congruente con la base de valor de calentamiento usada. Aqui
usamos el alto valor de calentamiento, por lo que en la entalpia del agua incluimos el calor
latente de evaporacion.

2.5 Reaccidon quimica de combustion

En una reaccion quimica se conservan los &tomos ya que son los mismos antes y después de la
reaccion. Es decir, los &tomos que estan presentes en los reactivos también estan presentes en
los productos.

La combustion es la oxidacién (reaccién con oxigeno) de los elementos quimicos del
combustible, genéricamente C, H, S, mismos que en oxidacion completa son oxidados a

CO,, H,0 y SO,.

En la industria actual, la mayoria de las combustiones se llevan a cabo empleando aire, que
fundamentalmente es una mezclade O, (21%enmol)y N, (79 % mol).

El N, es practicamente inerte, lo cual significa que sale tal como entra, sin reaccionar (aun

cuando a altas temperaturas forma partes por millon en volumen de NO, que es un contaminante
toxico ambiental).

La cantidad estequiométrica (o teorica) de aire es la cantidad necesaria para oxidar el
combustible sin que sobre oxigeno, es decir, sin que aparezca este en los gases producto de
combustion.

Las reacciones quimicas normalmente se cuantifican en moles. Desde luego, finalmente las
moles representan masa.
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Mol de gas = peso molecular del gas expresado en gramos
Un mol de gas contiene el nimero de Avogadro (6.023 * 10 2*) de moléculas del gas.

Numero de moles = masa/ peso molecular (g / g/ mol, kg / kg / k mol, etc.)

Combustion estequiométrica con aire del combustible C, H; O, S5, basada en un mol de

combustible:

1 7
C,.H, 0 sg+(—j (a+£+ 3—1j aire - aCOZ+(EjHZO+SSOZ+(Ej(a+ﬂ+ 5—le2
! 0.21 4 2 2 0.21 4 2

Peso molecular del combustible =12 (a ) +1(B) +16 () + 32 (d)

Peso molecular tiene unidades de g/mol = kg/k mol, Ib/Ib mol, etc.

B Y
O2 tesrico = (a+z+8_z O,
. OZ teérico
Aire tedrico 0.21

En la industria, normalmente las reacciones de combustion se llevan a cabo con aire en exceso
de la cantidad tedrica o estequiométrica.

Ahora, consideraremos la combustidn general (no necesariamente estequiométrica) con aire, del
mismo combustible genérico.

Debemos recordar que: (1) los productos de oxidacion son proporcionales al combustible
presente, sin importar el exceso de aire, y (2) el O, presente en los gases de combustion es el

O, que entrd con el aire menos el O, que reacciond proporcionalmente con el combustible.
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Se define:

n ) .
L = — = moles de combustible por cada mol de aire
nA

Donde:

n, = moles de combustible

n, = moles de aire

Obtenemos reaccién general de combustion:

, B ( B y (
nF(CaHBOySS)+nA aire —)(nFQ)C02+(nFE H,0+ ”F5)302+ 021y —np @+ 5|0, + 0.79nA)N2

Al dividir por n, y sustituir A para obtener la reaccion basada en un mol de aire:

. A
1(CH;0,S;)+1 aire - (koc)COz+(?B]H 20+(k8)802+{0.21— (K)(a+§+ 5-%)}oz+o.7g N,

% aire en exceso = 0.2 —-1 1100 = {

k(oc+l3+ S—VJ
4

aire real
aire estequiométrico

- 1j 100
2

La composicion de gases de salida se puede dar en fraccién mol de cada gas.

Fraccion mol; = moles; />

2. =suma de las moles de todos los gases
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Para el combustible CH,, sustituyendo o =1, B=4, y=06=0:

ACH, +1 aire - ACO, + 2A H,0 +(0.21— 21 )0, + 0.79 N,

Para el balance energético, en los gases de combustion (corriente 4) sumamos el O, y el N
para obtener el aire:

[ Gases de combustion ], =[ ACO, +2LH,0-210, +1Aire]1520K

2.6 Balance energético en la camara de combustion

2

Nos basaremos en el alto valor de calentamiento del CH, . Por lo tanto, la entalpia del H,O

debe contener el calor latente de evaporacion.

H = rapidez de entalpia — kW = L
S
. - kJ

h = entalpia especifica > ——

k mol
A = flujo molar — kmol

S
I Qye
CH, (10)
208K B
) » Gases (4)

Aire (3) Camara de combustion > 150K
850K >

En estado estable:

2. (rapideces de energias que entran) = 2. (rapideces de energias que salen)

H(3)+H(0) = Q,c + H(4)
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De tablas anexadas (Bailie, Energy Conversion Engineering), de h (J/kmol) de gases vs.

T( K), donde la temperatura de referencia es 298 K:

T Aire
850 K 16900
T Aire Co, H,O o, N,
1520 K 39600 62960 93040 41120 39200

h del agua en la tabla de arriba ya contiene el calor latente de la misma (44000 kJ/kmol)
agregado al valor de la tabla de Bailie ( 49040 kJ/ kmol ), que inicialmente no lo contenia.

De las tablas:

HHV (CH,, ) = 890888 kJ/ kmol

LHV (CH, ) = 802361

Quc = 0.02* 802361 * 2. (kW )

H (10) = 890888 * A

H (3) = 16900 * 1 = 16900

H (4) = A * 62960 + 2 * 93040 — 2 * 41120 + 39600

Aplicando el balance de energia:
16900 + 890888\ = 0.02* 802361 A + 62960 A + 186080 A — 82240 A + 39600
Despejando:

A =0.0321

Obtenemos la relacion entre flujos molares de combustible y aire, aun cuando no conocemos
sus valores individuales.

Sustituyendo ao.=1, B=4y el valor de A, en la ecuacién de porcentaje exceso de aire,
obtenemos el valor de 227%.
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2.7 Composicion y peso molecular del gas efluente

Para obtener las propiedades de la mezcla gaseosa producto de la combustion, partimos de su
composicion en fracciones mol, donde para cada componente de la mezcla su fraccion mol es
su numero de moles dividido por la suma de las moles de todos los gases presentes en la mezcla.

Entonces, la propiedad requerida para la mezcla (peso molecular, entropia, entalpia, exergia) es
la suma de los productos de (fraccion mol * valor de la propiedad) de cada gas presente en la
mezcla.

Para el caso del aire, aun cuando es una mezcla de gases, siendo un utilitario, encontramos
directamente en tablas sus propiedades.

Para obtener las moles de cada gas, se sustituye el valor de A en el gas producto de la
combustion:

co, H,0 0, N, »
Moles 0.0321 | 0.0642 0.1458 0.79 1.0321 = ng/n,
(géfrﬁlc;ﬁgé‘:l‘;:) 0311 | 0.0622 0.1413 0.7654 1.0000
Pesﬁgr?iﬁ;‘f'ar 44 18 32 28

Peso molecular de mezcla de gases = 2. (fracci()n mol ; * peso molecular ; )

Peso molecular de gases de combustion:

= 0.0311* 44 + 0.0622 *18 + 0.1413 * 32 + 0.7654 * 28 = 28.44 g/mol (: kg/kmol) :
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2.8 Balance energético del conjunto compresor y turbina

Turbina p—» 30MW

O
o
3
©
=
D
[72]
o
=
A

_______________________________________________

Balance de energia del conjunto:

2. (energias que entran) = > (energias que salen)

H (1) +H(4)=H(2)+ H(5) + 30000
H (1) =entalpiade 298 K=0
O+h@)*n,=h(2)*n, +h(5)*n, + 30000

Reagrupando:
Ng [h(4)—h(5) ] =n, *h(2) + 30000

Dividiendo por n,:

30000
n A

nG
n—[h(4)—h(5)]=h(2)+

Ng

—=1+A=1.0321

nA

30000

1.0321 [h (4)-h (5) ] =h (2) +=

PM_. =0.79*28 +0.21* 32 = 28.84 kg/kmol

aire
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Donde:
m , = flujo masico del aire [kg /s]
Sustituyendo y reagrupando:

1.0321[h(4)-h(5)] -h(2) = 30000 *28:84 _ 865200

A mA

. 865200
4 {1.0321[h(4)-h(5)]-h(2)}

En el compresor (aire):

AI’]Sconstante _ |: h (Z)Sconstante - h (1) :| _ h (2)5 constante
Ah [h(2)-h (@) ] h(2)

N = 0.86 =

Compresidn iso-entropica del aire: s (1) =s(2)

Donde s = entropia especifica
kmol K

s (1) =0, por tanto:

s(2)=0= s(2)(T) + s(2)(P)

Despejando S (2)(T) :

kJ
kmol K

P
5(2)(T)=05(2)(P):|:R|n( : H=RIn10=8.314*ln10=19.1437

referencia

De tablas (Bailie, Energy Conversion Engineering), s (kJ/kmol K) de gases vs. T (K):

T (K) Saire (KJ/kmol K)
500 15.2
600 20.8

31



Requerimos encontrar la temperatura que corresponde a dicho valor de entropia por temperatura.

Aplicamos la regla de proporcionalidad para obtener el aumento de la propiedad (temperatura
en este caso) respecto al valor base y o sumamos al mismo valor base:

Por tanto:
600-500)K
T35 constante =900K + ( ) i *(19.1437-15.2) K =570.4 K
(20.8-15.2) kmolK
kmol K
De tablas, h de gasesT :
T(K) h.ire (kJ/kmol)
500 5960
600 9000

Por tanto:

9000 — 5960 ) kJ

(
h(2 _ *(570.4 - 500 ) =8100.16
( )5constante 5960+{ (600—500) (570 500 ) = 8100.16 Kol

Regresando a eficiencia iso-entrépica del compresor:

8100.16
h(2)

0.86 =

h(2)=9418.8 k—J
kmol

De tablas:

T(K) h (kd/kmol K')

600 9000
700 12100

Por tanto:

700-600) K
( ) K3 *(19418.8-9000 )il =613.5K

T,=600 K+
(12100 —9000) —> kmo
kmol
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En la turbina (el fluido de trabajo son los gases de combustion), la relacién de cambios de
entalpia es la inversa de la del compresor.

Ahreal _ h(4)_h(5)
A hSconstante h ( 4) —h (S)Sconstante

T, =1520K (variable de decision)
h mezcla gases = > (fraccion mol; * h)

h(4) =0.0311*%62960 + 0.0622*93040 + 01413*41120 + 0.75654*39200 = 43559 K

kmol

En expansion iso-entropica, s(4) = s(5)
S (4) =S (4)(T) + (4)(}))

s, mezclagases = X fraccion mol; *s;

(T)
De tablas, s (T ) vs. T, para T =1520K:

s (4),=0.031*79.24 + 0.0622*62.4 + 0.1413*53.26 + 0.7654*50.84 = 52.78 kJ/kmol K

P
s(4)p=—RIn 4 —_8314*In (%j = —18.29 KJ
referencia 1.013 kmol K
kJ
8(4) =52.78 —18.29 = 34.49
kmol K

5(5) =34.49 =5(5) ;) +5(5)

P
s(5)»y=—RIn (Ps) ~8.314*In [@j:—o.% k)
#) 1.013 kmol K

referencia

Por tanto:

kJ
kmol K

5 (5);, = 3449 +0.68 = 35.17
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De tablas, s(T) vs. T:

T(K) s(kJ/kmol K)

900 34.42 =0.0311*49.7 + 0.0622*39.7 + 0.1413 * 34.8 + 0.7654 * 33.3

1000 37.976 = 0.0311*55.4 + 0.0622* 44 + 0.1413*38.4 + 0.7654 * 36.7

1000 — 900
Te s constante = 900 + ( 357.976 - 34.4)2 ) *(35.17 -34.42) = 921K
Ahora, de tablas h vs. T, hallar h (5) para 921K:
S constante
h (5) =0.311*29034 + 0.0622*66861 + 0.1413*19935 + 07654*18972 = 22400 kJ / kmol

S constante

Sustituyendo en la ecuacion de eficiencia iso-entropica:

[ 43559 —h(5) ]

0.86 =
( 43559 — 22400)
h(5) = 25362
k mol
De tablas, hvs. T :
T (K) h ( kd/kmol K)

1000  25059.5 =0.0311*33300 + 0.0622* 70100 + 0.1413 * 22700 + 0.7654 * 21500
1100  28494.9 = 0.0311*38900 + 0.0622* 74200 + 0.1413*26100 + 0.7654 * 24800

Por tanto:
(1100 —1000 )

(28494.9 — 25059.5

T =1000 + ) * (125362 — 25059.5 ) =1008.8 K

Yatenemos h (2), h (4) y h (5) para sustituir en la ecuacion de m,:

865200
- = 92.4 kg/
M [ (1.0321) (43559 — 25362 ) — 9418.8 | o
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N Ma _ 924 :32kmol
4 PM, 2884 S

N, =1*n, =00321%32 = 0103 KM
S

m,=n,*PM, =0.103*16 :1.64g
mG:mA+mF:94.O4g
m
NS 94.04 _ 3.303 kmol . 3.3M
PM, 2844 S S

2.9 Balance energético en el pre-calentador de aire

Pre-calentador de aire
6) < (5) Gases

(2) Aire » (3)

Balance de energia del conjunto:

2. (energias que entran) = > (energias que salen)
H(2) + H(5) =H(3) + H(6)

Reagrupando:

[H (3)-H (2)]aire
n,[(h(3)-h(2)]

[H(5) = H(6)] gases
ng [(h(5) - h(6)]

Sustituyendo valores:

3.2(16900 — 9418.8) = 3.3[ 25362 — h(6) ]

h(6) = 18108 i
kmol
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T(K) h (_‘“ j
kmol
700  15121.6 = 0.0311* 17700 + 0.0622*58200 + 0.413* 12500 + 0.7654* 12000
800  18358.7 = 0.0311*22700 + 0.0622*62100 + 0.1413* 15800 + 0.7654 * 15100

Por tanto:
( 800 — 700 )

(18358.7 —15121.6)

Tg =700+ * (18108 —15121.6) = 792.2K

2.10 Balance energético en el HRSG (Heat Recovery Steam Generator), o
recuperador de calor generador de vapor

HRSG
(7) < (6) Gases

(8) Agua v (9) Vapor de agua

Balance de energia del conjunto HRSG:

H(6) +H(8) =H(7) + H(9)
[H(G) - H(8)]agua :[H(G) - H(7)]
Corriente (8): agua liquida, 298 K, 20 bar

Corriente (9): vapor de agua saturado a 20 bar

De tablas de vapor:

H ™ (8) = 104.89 <
kg
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S”(8) = 0.3764 L
kg K

H™ (9) = 27995 <
kg

S”(9) = 6.3409 K
kg K

En ecuacion de balance de energia:

Magua [ H”(9)=H”(8) ] =ng [ h(6)—h(7) ]

Sustituyendo valores:

14 (2799.5-104.89 ) = 3.3[18108 — h (7) ]
h (7)=6676 K
kmol

De tablas, hvs.T:

)

400  5770.1=0.0311*4040 + 0.0622* 47440 + 0.1413*3030 + 0.7654 * 2960
500  8819.4=0.0311*8310 + 0.0622*50930 + 0.1413* 6100 + 0.7654 *5920
500 — 400
T, = 400 + ( )« (6676 — 5770.1) = 429.7 K
(8819.4 —5770.1)
2.11

Balance energético en el compresor de aire

Balance de energia:

W (11) = H (2) = 3.2*9418.8 = 30140.2 kW

(1) Aire Compresor de |——— > (2) Aire
—_

aire W (11)
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Calculo de entalpias de las corrientes:

H(1)=0 kW

H(2) =3.2*9418.8 = 30140.2KW = 30.14 MW

H(3) =3.2*16900 = 54029 kW = 54.03 MW

H (4) = 3.3* 43559 = 143745 kW = 143.74MW

H(3) =3.3*25362 = 83629 kW = 83.63MW

H(6) =3.3*18108 = 59711kW = 59.71 MW

H(7)=33%6662.6 = 21987 kW = 21.99 MW

H(8) =14*104.89 = 1468 kW = 1.47 MW

H(9)=14*2799.5 = 39193 kW = 39.19 MW

H (10) = 0.103*890888 = 91761 kW = 91.76 MW

H(11) = 30.11 MW

2.12 Tabla de valores de flujo, presion, temperatura y entalpia
de las corrientes de masa del caso base

38

H° = rapidez de entalpia — MW

Corriente Sustancia kg/s | T(K) | P (bar) H° (MW)

1 Aire 92.4 298 1.013 0

2 " " 614 10.13 30.14
3 850 9.623 54.03
4 Gases 94.04 | 1520 9.142 143.74
5 " " 1009 1.099 83.63
6 " " 792 1.066 59.71
7 " " 430 1.013 21.99
8 Agua 14 298 20 1.47
9 Vapor de agua " 486 " 39.19
10 CH, 1.64 298 12 91.76




CAPITULO 3
Aplicacion de exergia

3.1 Definicion de exergia (E)

La exergia es una medida del maximo trabajo que se puede extraer de un sistema conforme pasa
desde un estado dado (P,T), hasta uno que esté en equilibrio con el ambiente de referencia,

(PO , TO). La transferencia de calor es unicamente con el ambientea T,.

La exergia, en contraste con la energia, puede ser destruida en los procesos reales o puede
perderse a la atmdsfera.

Para un sistema cerrado: AE=AH -T,AS

Para un sistema abierto, se deben agregar los cambios de energia cinética y potencial, mas la
exergia quimica en caso de un combustible.

En caso de no combustible y considerando nulos los cambios de energias cinética y potencial:
V 2
0 = E quimica ; 0=m[—j , 0=m(gZ)
Y en este caso, para el sistema abierto:
AE=AH —-T,AS

W

maximo :_AE=E(P’T)_E(P0’ TO)
Donde:

( P, T ) son las condiciones de presion y temperatura del estado del sistema

( Pos To ) son presion y temperatura del estado de referencia (1.013 bar, 298 K)



Definida de esta manera, la exergia es una funcién de punto, solo depende de los estados inicial
y final, no depende de la ruta para ir de un punto a otro.

3.2 Ejemplo que nos muestra que no todo el calor puede convertirse
en trabajo

Determinar la maxima cantidad de trabajo que se puede extraer del calor contenido en vapor de
agua a 344.6 bar y sobrecalentado a 1089 K.

———> -
Vapor de agua Sistema maximo
344.6 bar, 1089 K
Agua
1.013 bar, 298 K
De tablas de vapor,
Vapor:
H” =4019.92 L
kg
S”=6.763 K
kg K
Agua:
H”=104.6 L
kg
S” = 0.356£
kg K
W ssimo= —AE = — (A H-T, AS)= - [(104.6—4019.92) —298(0.3656—6.763)] =2008.9 g
g

La energia disponible sobre el ambiente de referencia es igual a:

k
H” = (4019.92—104.6)k]/kg=3915.32—J

vapor — agua K g

H”
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energia disponible ~ 3915.32

El ciclo Rankine refinado alcanza aproximadamente 46 %, por lo que esta cerca del rendimiento
maximo para ese vapor.
W 298

Eficiencia de Carnot = =1-——— =0.726
Q entra 1089

Nota: El rendimiento maximo no puede ser el 100%, porque debe haber dos reservorios
de calor.

3.3 Deduccion del cambio de exergia para un gas ideal

Haremos tal deduccidn pues usaremos los valores de exergia de las corrientes de gases y aire

para definir, posteriormente, los valores exergo-econémicos del caso base.

dE = dH - T,dS
dH =C,, dT
dT dpP
dS=C,, — —R —
P2 1 P

Donde:

Cp; = Cp paraevaluar dH

ereversibIe

Cp, = Cp paraevaluar dS siguiendo un camino reversible, pues dS = T

Nota: para gases ideales, Cp; # 1.02*C,,~ C,,

Por tanto:

dT dP
dE =CpdT -T,| C, — - R—
PRICTLAYY
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Agrupando en funciones de temperatura y presion:

dE = [CPdT —TOCPd?T j+ (TORd?P]

Integrando desde el estado de referencia (TO, P ) hasta el estado del gas ideal (T, P ):

T p
Winaximo = —AE =ET,P=[CP(T _To)_Ton In LT_J]_'_[TOR In [P—Hz E,+Ep
0 0

Er=| Co(T-To) —TOCPIn(_lT—

j } y, normalmente, se consulta en tablas.
0

Er=| Ty RIn [PE} } y, normalmente, se calcula.
0

En general, AE =AH —-T;AS

3.4 Balance de exergia

En el balance de exergia, el trabajo (W) ya es exergia, pero no asi el calor Q.

Para un flujo de calor a cierta temperatura T, (QT ) suponemos que el calor lo pasamos por

una maquina de Carnot para obtener su exergia 0 maximo trabajo que se le puede extraer:

E, = [1 T‘)]
Q_QT _?

Donde:

T, = Temperatura de referencia = 298 K o equivalente absoluto.
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Diagrama

E de corrientes Sistema E de corrientes
de masa que entran (ve) de masa que salen

L

Rapidez de cambio de exergia del sistema = rapidez de transferencia neta de exergia
al sistema — rapidez de destruccion de exergia en el sistema.

dE,c

m =Y. rapideces de exergia que entran — > rapideces de exergia que salen

— rapidez de exergia destruida

En estado estable:

dE,c
dt

=0

E, = rapidez de exergia destruida = . rapideces de exergia que entran

— 2. rapideces de exergia que salen

T

_ 0
Ed - Ecorrientesmésicasentrada + QT {1_ T J - Ecorrientesmésicassalida -W
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3.5 Determinacion de la exergia de las corrientes del sistema de
cogeneracion

Definimos:
E = rapidez de exergia (kW)
" - ( kJ J
e = exergia especifica| ——
kmol
e mezclagases =2 (ei *fraccion mol, )

P, = presion de referencia = 1.013 bar
Corriente (4), gases

T, =1520 K
P, = 9.142 bar

De tablas (Bailie, Energy Conversion Engineering), e, ( %j vs. T (K):

e(4)=e(4); +e(4),

e (4); = 0.0311*39340 + 0.0622* 30460 + 0.1413* 25280 + 0.7654 * 23980 = 25044
P

e(4),=ToRIn —* | =298%8.314 * In( 9.142 j = 5450.57
Po 1.013

e ( 4) = 25044 + 5450.57 = 30494.6

E(4) = 30494.6*3.3=100632 kW =100.632 MW

Corriente (5), gases

T =1008 K
P; =1.099 bar

e ( 5 )T = 0.0311*17120 + 0.0622 * 13232 + 0.1413 * 11400 + 0.7654 * 10792 =11226
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e(5), =298*8314 In (@j — 201.9
1.013

e(5) =11226+201.9 = 11427.9

E (5) =11427.9*3.3 = 37712 kW = 37.712 MW
Corriente (6), gases

Tg = 792K
P, = 1.066 bar
e (6), = 0.0311*9477.6 + 0.0622 * 7426 + 0.1413 * 6490.8 + 0.7654 * 6169.6 = 6396

1.066 j = 126.3

6) = 298*8.314|
e (6)p " (1.013

e (6) = 6396 +126.3 = 6522.3

E(6) = 6522.3*3.3 = 21524 kW = 21524 MW

Corriente (7), gases

T, = 429K
P, = 1.013 bar
e ( 7 )T = 0.0311*989.73 +0.0622*822.14 +0.1413* 726.57 + 0.7654 * 704.26 =723.62

e (7),= 298*8.314In(%j = 0
1.013

e (7) = 72362
E(7)=72362*3.3 = 2387.96 kW = 2.388 MW

Corriente (2), aire

T, = 613K
P, = 10.13 bar

e (2), = 30284, de tablas
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e(2),=298*83141In (%J = 5704.82
1.013
e (2) = 30284 +5704.82 = 8733.22

E( 2 ) = 8732.22 * 3.2 = 27943.1 kKW = 27.94 MW

Corriente (3), aire

T, = 850 K
P, = 9.623 bar
e (3), = 7435, de tablas

e (3),= 298*8314In (@j — 5577.61
1.013

e (3) = 7435 + 5577.61 = 13012.61

E (3)=13012.61 * 3.2 =41640.4 kW =41.64 MW
Corriente (8), agua liquida (incompresible)

Ty =298 K

Ps = 20 bar

E(8)=0
Corriente (9), vapor de agua saturado

T, = 4854 K
Py = 20 bar

E”

. e kJ
exergia especificaen ——
mol

E”(9) =H”(9)-298[S"(9)]

H”(9) = 2799.5 XL
kg

$” (9) = 6.3409 K
kg K
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E” (9) = 2799.5 - 298 *6.3049 = 909.912 g

g
kJ kg
E (9) = 909.912 k—*14 — 12738.8 kW =12.739 MW
g S
Corriente (10), metano

Ty = 298K
P, =12 bar

El metano, como cualquier combustible, tiene exergia fisica (T, P) y exergia quimica.

e fisica (10 ) = 298 *8.314 In(iJ ~ 6124.53
1.013

e quimica = 824348, de tablas
e (10) = 6124.53 + 824348 = 830472.53

E (10) = 830472.53*0.103 = 85538.7 kW = 85.54 MW

Definimos:
E° = rapidez de exergia - (MW)

3.6 Tabla de valores de entalpia y exergia de las corrientes
del sistema de cogeneracion

Corriente H° (MW) E ° (MW)

1 0 0

2 30.11 27.94
3 54.03 41.64
4 143.74 100.632
5 83.63 37.712
6 59.71 21.524
7 21.99 2.388
8 1.47 0

9 39.19 12.739
10 91.76 85.54
11 30.11 30.11
12 30.0 30.0
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3.7 Exergia destruida en los componentes del sistema de cogeneracion

E°, =2 exergias que entran — >, exergias que salen

—Camara de combustion

El volumen de control que abarca la cdmara de combustion, lo extendemos lo suficiente en los
alrededores de modo que el calor se pierdaa 298 K y la exergia de ese calor sea nula.

E°(10) — £e(4)

oo

> exergias que entran = E° (10) + E° (3) = 85.54 + 41.64 =127.18
E°(4) = 100.632

2. exergias que salen

E°y =127.18 —100.632 = 26.55

-HRSG

— £°(7)

E°(6) e

|, E°(9)

E°(3)

°(6)+E°(8) = 21524+0
°(7)+E°(9) =2388+12.739 = 15,127

>, exergias que entran = E
E

2. exergias que salen

E°y = 21.524 —15.127 = 6.397~ 6.4
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—Turbina de gas

— E°(5)

> E°(12)

E°(11)

> exergias que entran = E°(4) =100.632
> exergias que salen = E°(5)+E°(11)+E®°(12)=37.712+30.11+30 =97.822

E°y =100.632 — 97.822 = 2.81

- Pre-calentador de aire

E°(2)  E———

> exergias que entran = E°(2)+ E°(5)=27.94 + 37.712 = 65.65

> exergias que salen = E°(3)+ E°(6)=41.64 + 21.524 = 63.16

E°y = 65.65-63.16 =2.49 MW
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—Compresor de aire

E°(1) —— ——— E°(2)

E°(11)

> exergias que entran = E°(1)+ E°(11)=0+30.11 = 30.11
Y. exergias que salen = E°(2)=27.94

E°; =30.11-27.94 = 2.17 MW

3.8 Tabla de exergia destruida en los componentes del caso base

% E, de E, total Yo=%E, de la E.,
Componente E°, (MW) 4
=100 (E°4/40.42) | =100 (E°,/85.54)
Camara combustion 26.55 65.69 31.04
HRSG 6.40 15.83 7.48
Turbina de gas 2.81 6.95 3.28
Pre - calentador aire 2.49 6.16 291
Compresor aire 217 5.37 2.54
2 40.42 100.0 47.25

3.9 Exergia destruida por transferencia de calor y por friccion

A continuacion, deduciremos las exergias destruidas por transferencias de calor y por
transferencia de masa (friccion), basandonos en el libro Thermal Design and Optimization, de
Bejan.
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Consideramos estado estable, referido a la unidad de masa, con integrales desde la entrada (E )

hasta la salida (S) alo largo de L (referido al diagrama presentado més adelante).

Primero definimos la temperatura termodinamica promedio (Tp ) :

_[T ds
Tp= -
Ss _SE
Donde:

IT ds = calor transferido en un sistema internamente reversible

( Sg —S¢ ) = cambio de entropia unitaria entre la entrada y la salida

En un sistema compresible, sin efectos cinéticos y gravitatorios:

dh =T ds + vdp
Tds =dh- vdp

Sustituyendo en definicionde T, :

i :[(hshE)—-Ivdp}

P Ss—S¢g

Considerando la transferencia de calor a presion constante:

he—h
Tp— S E
S¢— S

T
E = rapidez de transferencia de exergia = Q { 1 - T_O j
P
Adicionalmente:
Tpy = temperatura termodinamica promedio del fluido caliente

Tpc = temperatura termodindmica promedio del fluido frio
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Nos ayudaremos con el siguiente diagrama:

B «——

A
h
\ 4

Caliente — —
Ty :/

Para el caso de transferencia de calor tomaremos el subsistema A del diagrama, que es una

pared metélica a través de la cual se transfiere calor ( Q ) del fluido caliente al fluido frio.

La destruccion de exergia en este sistema es inicamente por transferencia de calor.
E, = rapidez de exergia destruida =2 Eentran — 2 E salen
T T Toy =T
E,=Q|1—>|-Q|1-=-2% :QToy
Ten Tec Ten ™ Tec
Q (TPH —Tec )

oc = constante de proporcionalidad
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Por tanto, cualitativamente:

To (TPH ~Tec )2

Ey < "
Toy ™ Tec

Para el caso de friccion de fluidos tomaremos el subsistema B del mismo diagrama, que es el
canal a través del cual fluye el fluido caliente.

La destruccion de exergia en este sistema es Unicamente por friccion. Ademas, ignoramos las
exergias cinética y potencial.

E,=Q 1_TTT: +m(hE—TOSE)—m(hS—TOSS)
T
E, =Q 1—ﬁ +m(hg—hg )-mTy(Se-Sg)

De balance de energia:

Q:m(hs_hE)

Sustituyendo y re-arreglando:

Recordando que:

Sustituyendo:
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Del balance de energia mecanica, sin cambios cinéticos ni gravitatorios, ni W :
h * g = pérdida de cabezal =- J vdp

Donde:

g = aceleracion de la gravedad

Sustituyendo:
mToh, g
g =
TPH
2
h, g = 2 fLV
D
Sustituyendo:
2mT, f LV?
“ DTy
Donde:
f = factor de friccion de Fanning

\Y velocidad del fluido

L = longitud del ducto
D = diametro del ducto
3.10 Comentarios sobre la exergia destruida en componentes del sistema
de cogeneracion

— Claramente se identifica la cAmara de combustion como el componente de mayor ineficiencia

termodinamica o de mayor exergia destruida, Eg. El siguiente con mayor Eq es el HRSG.

Tres contribuyentes [(turbina de gas, pre-calentador de aire y pérdida asociada a la corriente
(7)] aportan aproximadamente igual a la ineficiencia. EI componente restante, compresor de
aire, es un menor contribuyente.
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La exergia destruida surge de una o mas de entre tres principales irreversibilidades asociadas
a los procesos de reaccion quimica, transferencia de calor y friccion.

Las tres irreversibilidades estan presentes en la camara de combustion, siendo la reaccion
quimica la principal fuente de irreversibilidad o destruccion de exergia.

Para el HRSG y el pre-calentador de aire, la transferencia de calor y la friccion son las fuentes
de E destruida, aunque la principal es la transferencia de calor entre las corrientes.

En la turbina de gas y el compresor de aire (adiabaticos), la E destruida es causada
principalmente por friccion.

La combustién es fuente importante de irreversibilidad y no se puede esperar una dramatica
reduccion en su efecto sobre la E destruida por medios convencionales. Aun asi, la
ineficiencia de la combustion se puede reducir mediante el precalentamiento del aire (al bajar
la AT del sistema) y la reduccion del exceso de aire de combustion (hay menor masa).

La E destruida en transferencia de calor disminuye conforme disminuye la diferencia de

temperatura entre las corrientes caliente y fria. Normalmente, esto se acompafia con aumento
en la friccién y aumento en el costo.

En la turbina y el compresor, al reducir la friccién se reduce la E destruida.

La E perdida al ambiente disminuye conforme se reduce la temperatura de los gases de
salida.

Estas consideraciones son una base para implementar medidas de ingenieria tendientes a
mejorar el rendimiento termodindmico del sistema de cogeneracién. Sin embargo, deben
aplicarse juiciosamente, ya que medidas que mejoren un componente pueden afectar
adversamente a otro, y el resultado no seria una mejoria neta.

Ademas, invariablemente, las medidas tomadas para mejorar el rendimiento termodindmico
tienen consecuencias econdémicas. El objetivo en el disefio de sistemas térmicos es identificar
variables de decision que permitan llegar a una configuracion éptima en costos. Esto requiere
consideraciones tanto termodinamicas como econdmicas.
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3.11 Eficiencia exergética

Diagrama de componente de un sistema

Combustible (F )

(Recursos empleados) — | Componente |

Ep

E, = rapidez exergeética del producto

E. = rapidez exergética del combustible
E

ne = eficiencia exergética = E—P
F

Balance de exergia:

E, = exergia destruida =2 exergias que entran — . exergias que salen

Producto ( )
Ep

La eficiencia exergética, asi definida, es méas objetiva y util, y con més significado que otras
eficiencias basadas en la primera y segunda leyes de la termodindmica, incluyendo la eficiencia

térmica de una planta de potencia.

La eficiencia térmica de una planta de cogeneracion, por ejemplo, lleva a errores de apreciacion
porque considera que el calor transferido y el trabajo tienen el mismo valor termodinamico.
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La eficiencia iso-entrdpica de la turbina, que compara el proceso real con uno iso-entropico, no
considera que en el proceso real el fluido de trabajo a la salida de la turbina tiene mayor
temperatura (y, por lo tanto, mayor energia para ser usada en el componente siguiente).

La efectividad de un intercambiador de calor (AT de un fluido/ AT de temperaturas iniciales),
por ejemplo, falla al identificar la exergia desperdiciada asociada con las caidas de presion de
los fluidos de trabajo.

3.12 Eficiencia exergética de los componentes del sistema

Para cada componente, usaremos la exergia destruida y la exergia del combustible empleada en
el mismo.

—Camara de combustion

E°- = E°(10)+ E°(3)=85.54 + 41.64 =127.18

E°, = 2655
. 2655
e 127.18

Nota: La E°- del componente es el recurso empleado en el componente. En los tres

componentes siguientes HRSG, turbina de gas y pre - calentador de aire, ese valor
corresponde a la exergia del gas que entra al componente menos la exergia del gas que
sale del mismo.

—-HRSG

E°: = E°(6)—E°(7)=21524 - 2.388 =19.136

E°, = 6.4

6.4
—1- 2% ) _ 067
e (19.136)
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—Turbina de gas

Eo. =
E°, = 2.81
281
—1-[ =% ) 2096
e (62.92]

—Pre-calentador de aire
E°r =
E°, = 249
2.49

—1-[ =2 1 _ 085
Te (16.188)

—Compresor de aire

E° = E°(11) =30.11
E°, = 2.17
217
1o 22 ] 2 003
Te (30.11]

E°(4)- E°(5) = 100.632 - 37.712 = 62.92

E°(5)-E°(6) =37.712 - 21.524 = 16.188

3.13 Eficiencia exergética del conjunto sistema de cogeneracion

£ (7)

|

E°(10) —

Conjunto
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E
ne = eficiencia exergética = E—P

F

E° = E°(9)+30 =12.739 + 30 = 42.739
E°: = E°(10) = 85.54

42.739
_ 4219 450
e = "g554

Alternativamente, tomando la disminucion total de exergia del conjunto como la suma de
exergia destruida ( E°, ) y exergia perdida ( E°):

nEE(EF‘Ed‘EL)l_[@]

Er Er Er
E, = 40.41

E .= E°(7) = 2.388

. :1_{ (40.41+ 2.388) } _ 050

85.54

3.14 Eficiencia energética del conjunto sistema de cogeneracién

H°(10) —— _ > 30 MW
Conjunto
Ho(8) ——s - #°(9)
H°(7)
HO
n °g = eficiencia energetica = [ (9)+ 30] = (3919 +30) = 0.74

[He(10)+H°(8)] (9176 +1.47)
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3.15 Lineamientos generales de diseiio para mejorar la efectividad

termodinamica de un sistema térmico

Los lineamientos generales de disefio se basan en razonamientos provenientes de la Segunda ley
de la termodinamica, por lo que el equipo de disefio debe estar plenamente consciente de las
oportunidades y restricciones que puedan surgir de la misma.

En la seleccion de equipos y procesos no basta solamente satisfacer la segunda ley, sino que,
ademas, se deben evitar innecesarias fuentes de irreversibilidad y gastos de capital.

a)

b)
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En la etapa de disefio del proceso:

Manténgalo simple.
Considere la tecnologia mas moderna, por lo menos inicialmente.
Considere equipo estandar siempre que sea posible.

Cuando considere la posibilidad de mejorar el rendimiento, valore el sistema total y no
solo componentes o procesos individuales.

Cuando considere la posibilidad de mejorar un proceso particular, revise primero si el
proceso es necesario; no subestime el impacto que dicha modificacidn pueda tener sobre
otros procesos.

Ya considerando procesos especificos:

Evite procesos que requieran excesivamente grandes o excesivamente pequefios
potenciales termodinamicos (de Presion, Temperatura o composicion).

Maximice el uso de cogeneracion de potencia y vapor de proceso o agua caliente.

Minimice el uso de estrangulamiento (valvula de expansion), considerando el uso de
expansores recuperadores de potencia si la potencia disponible es mayor de 100 kW.

Minimice el mezclado de corrientes con diferentes temperatura, presion o composicién
quimica, pues son fuente de irreversibilidades.

Minimice el uso de combustion. Si esta es necesaria, trate de precalentar los reactivos y
emplee la minima cantidad de aire.



c)

Use eficientes bombas, compresores, turbinas y motores.

Evite innecesaria transferencia de calor. Evite transferir calor de alta temperatura
directamente al ambiente o al agua de enfriamiento. No caliente corrientes refrigeradas
con una corriente a alta temperatura sobre el ambiente (tener AT pequefio).

Algunos lineamientos adicionales

La mayoria surgen de la experiencia en evaluar y mejorar la efectividad termodinamica
de sistemas térmicos, reflejando conclusiones que se desprenden del analisis exergético.

En la mejoria termodindmica de un sistema particular, los principales contribuyentes a la
ineficiencia no solo deben ser entendidos cualitativamente sino también determinados
cuantitativamente, y aun cuando se debe evaluar la magnitud relativa de destrucciones y
pérdidas de exergia, rara vez se requiere extrema precision de estas para guiar las decisiones
dirigidas a reducir ineficiencias.

Por lo tanto, los ingenieros no deben dudar en:

Hacer razonables suposiciones simplificadoras

Usar calculos exergéticos simplificados, por ejemplo: uso apropiado de relaciones de
propiedades de gases ideales con Cp constantes, el modelo de liquido incompresible, una
temperatura termodinamica promedio.

Una importante pregunta que se pueden plantear es si la destruccion o pérdida de exergia
asociada con el funcionamiento de un componente, reduce la inversion de capital en el
sistema total y/o el costo en combustible de otro componente. Si no lo hace, es buena
préctica eliminarlo. En caso contrario, reducir esa pérdida de eficiencia.

Los cambios de disefio para mejorar la eficiencia deben hacerse sensatamente, pues los
costos unitarios (mas adelante los veremos) asociados con diferentes fuentes de
ineficiencia pueden ser diferentes.

Por ejemplo, el costo unitario de la potencia eléctrica 0 mecanica requerida para
alimentar la exergia destruida por una AP, es generalmente mayor que el costo unitario
de exergia de combustible (gas, carbdn, aceite) requerida para compensar por exergia
destruida en combustion o transferencia de calor.
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— En los pasos para reducir ineficiencias se debe tomar esto en cuenta, ademas de la

posicion del componente en el sistema.

Una destruccion dada de exergia en un componente mas cercano a una corriente de
producto, generalmente, tiene mayor impacto que si la misma pérdida de exergia se da
en un componente mas cercano a la fuente que provee el combustible.

Por ejemplo, en un sistema de potencia la exergia destruida o perdida en la turbina de
vapor tiene mayor impacto en la eficiencia del sistema y en el costo de electricidad que
la misma exergia destruida o perdida en el hervidor.

Aun cuando la combustion y la transferencia de calor son fuente importante de
irreversibilidades, su uso es inevitable en muchas instancias. Es decir, algunas pérdidas
y destrucciones de exergia se pueden evitar, otras no.

Las irreversibilidades relacionadas con la friccion, expansion irrestricta y mezclado son
generalmente menos importantes que las dos anteriores, sin embargo, no deben
subestimarse y los siguientes lineamientos aplican:

a) Relativamente méas atencion debe prestarse al disefio de las etapas inferiores en
temperatura de compresores y turbinas (Ultimas etapas de turbinas y primeras etapas
de compresores) que a las etapas restantes de tales componentes.

b) A mayor flujo masico, mayor la necesidad de usar su exergia con efectividad.

c) A menor nivel de temperatura, mayor necesidad de minimizar la friccion.

Estos lineamientos apuntan a reducir las fuentes de ineficiencias termodinamicas de
sistemas térmicos, y aun cuando el objetivo del disefio térmico incluye también su
efectividad en costos, un buen punto de arranque es el tener un sistema térmico cercano
al termodinamicamente optimo.



CAPITULO 4
Principios de analisis y evaluacion econdmicos

4.1 Introduccion al analisis econdmico

Para completar exitosamente un proyecto de disefio térmico se requiere estimar los principales
costos del proyecto: Inversion total de capital (TCI), costos de combustible (FC), gastos de
operacion y mantenimiento (O&M), y costo total del producto final.

El costo del producto final afecta fuertemente la seleccion de las opciones de disefio.

En el disefio de un sistema térmico estamos primariamente interesados en costos de produccion,
relegando los precios de mercado para evaluar subproductos.

Costo total = costos fijos + costos variables

Costos fijos: no dependen de la rapidez de produccion (depreciacion, impuestos, seguro,
mantenimiento, renta).

Costos variables: dependen del volumen o rapidez de produccion (materiales, mano de obra,
combustible, potencia eléctrica)

Se estiman los costos de una hoja de flujo ya definida (caso base).
Método de recuperacion requerida o necesaria:
1) Estimar la inversion total de capital.

2) Determinar los parametros econdmicos, financieros, operativos y de mercado para el
calculo detallado de costos.

3) Calcular el requerimiento de recuperacion total.

4) Calcular el costo nivelado de producto.



Estimacion de la inversion total de capital (TCI).
TCI = Inversion fija de capital (FCI) + otros gastos
FCI = Costos directos + Costos indirectos

FCl es el costo del sistema en periodo de tiempo cero, es decir, “de la noche a la mafiana”
(overnight), sin intereses.

Costos directos = capital para comprar tierra, para construir las instalaciones necesarias,
para comprar e instalar la maquinaria y el equipo requeridos por el sistema.

Costos indirectos: no son parte permanente de las instalaciones.

4.2 Costos directos de la inversion fija de capital (FCI)

El primer paso para calcular los costos directos de la inversion fija de capital (FCI) es
estimar el costo del equipo comprado (PEC), incluyendo repuestos componentes.

Se hace a través de: (a) cotizaciones de vendedores (al menos para los equipos mas caros), (b)
usando valores de érdenes de compra pasadas, (c) con cartas de estimacion de costos de equipo:

Cu=Cg*fip™fy ™ fr ™ fp™ gy

Cy = costo del modulo (pieza principal del equipo en cuestion, mas todo el equipo de
soporte y conexiones).

Cg = costo base del equipo
fp = factor del tipo de disefio
fyy = factor del material

f; = factor de temperatura
fo = factor de presion

fgm = factor de mddulo desnudo = factor que incluye costo adicional de material, de
instalacion, de mano de obra y costos indirectos.
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Para costeo preliminar:

Costo equipo + Costo de instalacion = 1.45 (Costo de equipo comprado o PEC).
Para escalacion de costos de equipo al variar cierta variable:
Costo nuevo = Costo original * [Nuevo valor de variable / Valor original de la variable] ®

B = exponente <1, para equipo de proceso térmico.

Ejemplos:
Equipo Variable Rango de tamafio Exponente B
Enfriador de aire Area de superficie 28-650 m 2 0.75
Turbina de gas Potencia neta 70-200 MW 0.89
Hervidor Calor generado 50-2000 MW 0.85

Indice de costos

Los datos del analisis econdmico se calculan a un afo de referencia:

~ i - indice costos para el afio de referencia
Costo al afo de referencia = costo original » — — —
Indice de costos para el afio del costo original

Hay indicadores de costos en publicaciones como: Chemical Engineeering Plant Cost Index,
Marshall & Swift Equipment Cost Index, etc. A veces, los saltos tecnolégicos los inutilizan.

Hasta aqui se ha considerado el componente de costos directos de inversién fija de capital,
correspondiente al equipo comprado.

El resto de los componentes de costos directos de FCI se expresan como porcentajes del costo
de equipo comprado (PEC):

— Instalacion de equipo comprado (fletes, seguro, mano de obra, manejo, cimentaciones,
apoyos). Los factores de modulo incluyen costos de instalacion.

Varia del 20-90% del PEC (costo de equipo comprado). Un promedio del 45% puede usarse.
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— Costos de aislamiento. Se incluyen generalmente en los costos de instalacion de tuberia, y
constituyen del 2-8% del PEC.

— Tuberia. Representa de 10-70% del PEC. En el extremo bajo se manejan solidos y en el
extremo alto se manejan fluidos en plantas con considerable mezclado e intercambio de calor.

— Instrumentacién y controles. Del 2-30% del PEC. Otros manejan 6-40% del PEC.

Para plantas de potencia de vapor se aplica 6-10% del PEC. Para todos los casos puede usarse
un valor promedio del 20%.

— Equipo y materiales eléctricos. Usualmente constituye del 10-15% del PEC, con un
promedio de 11%. En instalaciones electroliticas puede ser 40% del PEC.

— Obracivil, estructural y arquitectonica. Varia segin sea aplicado a un nuevo sistema en nuevo
sitio 0 a una expansion en un sitio ya existente. Es de 21% en nuestro caso base.

— Instalaciones de servicio (instalaciones auxiliares). Proveen combustible, agua, vapor y
electricidad no generados en el proceso, refrigeracion, gas inerte y drenaje. Ademas,
disposicion de residuos, control ambiental, proteccién contra fuego, cafeteria. Representan
del 30-100% del PEC. Valor promedio de 65%.

4.3 Costos indirectos de inversion fija de capital (FCI)

— Ingenieria y supervision. Representan del 25-75% del PEC, (30% promedio). Es
aproximadamente 8% del costo directo total.

— Construccion (incluyendo ganancias de contratistas). Son aproximadamente 15% del costo
directo total.

— Contingencias. Varian del 5-20% de FCI.

4.4 Otros gastos

Estos gastos se suman a la inversion fija del capital (FCI) para obtener la inversidn total de
capital (TCI).

— Costos de arranque (incluye pérdida de ingresos durante el arranque).
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Son parte de los costos indirectos. Representan del 5-12% del FCI para plantas eléctricas de
potencia y son la suma de los siguientes costos no escalados: (a) un mes de costos de
operacion y mantenimiento, (b) un mes de costos variables de operacion calculados a carga
completa, (c) una semana de combustible a carga completa, y (d) 2% de la inversion en
instalaciones de la planta (esta es FCI menos el costo de tierra).

Los costos de arranque son aproximadamente el 10% de FCI, en ausencia de informacion.

— Capital de trabajo

Es para sostener la operacion de la planta antes de los ingresos por venta del producto. Es
dinero invertido en: (a) materias primas, combustibles y provisiones en inventario, (b)
productos terminados en almacén y semi-terminados en produccién, (c) pago de cuentas, (d)
efectivo, impuestos y obligaciones corrientes, y (e) cuentas pagables.

Usualmente representa del 10-20% de inversion total de capital (TCI). En promedio es el
15% de TCI.

— Pago de licencias, investigacion y desarrollo
— Fondos usados durante la construccién

El periodo transcurrido entre el inicio del disefio y el arranque puede ser de 1-5 afios, y la
consideracién de fondos representa el valor del dinero en el tiempo de construccidn, basado
en una tasa de interés igual al costo promedio de capital. Es interés compuesto a fin de afio.

4.5 Relaciones simplificadas para estimar la inversion total de capital
(TCI) requerida para un nuevo sistema o para la expansion de uno
ya establecido

Se usan valores tipicos:
TCl = FCI + SUC +WC + LRD + AFUDC (@8]

Donde:

SUC = costos de arranque

WC = Capital de trabajo
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LRD = Costos de licencia de investigacion y desarrollo

AFUDC = Fondos usados durante la construccion

WC = 0.15TClI
SUC = 0.10 FCI
LRD + AFUDC = 0.15 FCI

Combinando ecuaciones (1), (2), (3) y (4):

TCI =FCI + 0.10 FCI + 0.15TCI + 0.15 FCI

TClI =1.47 FCI
FClI = DC + IC

Donde:

DC = Costos directos

IC = Costos indirectos

DC = ONSC + OFSC

Donde:

ONSC = costos en el sitio

OFSC = Costos fuera del sitio

Los costos en el sitio se estiman directamente de correlaciones.

En promedio:

OFSC =1.20 ONSC para un nuevo sistema
OFSC = 0.45 ONSC para expansion de sistema existente
IC = 0.25DC
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Con ecuaciones (6), (7), (10) y (5):

TCl = 1.47 FCl = 147 (DC + IC) = 1.47*1.25 ( DC) =184 DC

TCI = 1.84 (ONSC + OFSC) (11)

Usando (8) y (9) en (11):

TCl =1.84*2.2 ONSC = 4.05 (ONSC ) para nuevo sistema (12)
TCl =1.84*1.45 ONSC = 2.67(ONSC) para expansion de sistema existente (13)
FCI ~ 430 % ( PEC ) para nuevo sistema (14)
FCI ~ 283 % ( PEC ) para expansion de sistema existente (15)

Con (14) y (15) en (5):
TCl =1.47*43 (PEC ) =6.32 ( PEC ) para nuevo sistema (16)
TCl =1.47*2.83 (PEC)=4.16( PEC ) para expansion de sistema existente (17)
Se muestran los resultados para nuestro caso base (expansion), en délares de 1994:

TCI = inversion total de capital = $ 45 974 000

PEC = costo de equipo comprado =$ 11 000 000

TCl = 418 PEC

En general, se obtienen estimaciones de érdenes de magnitud de costos. Es muy importante una
correcta estimacion del costo del equipo comprado ( PEC ) para estimar la inversion total de

capital.
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4.6 Costos de equipo comprado del caso base

Equipo Costo
Compresor de aire $ 3735000
Pre-calentador de aire | $ 936 000
Camara de combustion | $ 338 000

Turbina de gas $ 3739 000
HRSG $ 1310000
Otros equipos $ 942000

4.7 Valor del dinero en el tiempo

El interés es la compensacion que se paga por usar dinero prestado. Se le Ilama costo anual del
dinero, para el caso de capital prestado. Para el caso de una inversion hecha, se le llama tasa de
retorno.

=P (1+i*n) interéssimple

=P (1+1i)" interés compuesto

Donde:
F = futuro
P = presente

i = interés (decimal)

n = ndmero de afios

Ejemplo:
P = $100
i =10% anual
n = 20 afos

Para caso de interés simple, por recibir prestados los $100 (P), se pagaran al cabo de 20 afos:

F=%$100 (1 + 0.1*20) = $300
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Para caso de interés compuesto, se pagaran al final de los 20 afios:

F =$100 (1+0.1)*=$67275

4.8 Deduccion de la férmula de interes simple

n  valor inicial interés valor final

1 P P*i P+P*i=P(1+i)

2 P(1+i) P*i P(1+i) + P*i=P(1+2i)
3 P(1+2i) P*i P(1+2i)+P*i=P(1+3i)
1 e P(1+ni)

4.9 Deduccién de la formula de interés compuesto

n valorinicial interés valor final

1 P P*i P+P*i=P(1+i)

2 P(L+i)  P(1+i)i  P(L+i)+P(1+i)i =P(1+i)(1+i)=P(1+i)’

3 P(L+i)® P+i)**i PL+i) +P(L+i)’*i=P(1+i)*(1+i)=P(1+i)°
TR P(1+i)"

4.10 La anualidad (A)

Es una serie de pagos iguales hechos a iguales periodos de tiempo (usualmente un afio). Aqui,
en nuestro caso base, se usan para calcular los costos nivelados del producto final, del
combustible, etc.

La anualidad ordinaria son transacciones monetarias hechas al final del afo.

A = serie de depositos iguales
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i = interés compuesto (o tasa de retorno)

Al (1+i)"-1]

F=

Por ejemplo:

— Para formar capital de $1*10° al cabo de 40 afios, con interés de 8 % anual, ¢cuales deben

ser las anualidades?

F=%$1*10°
i = 0.08
n =40

Fi ~1*10°*0.08

[(+i)"=1] (108%-1)

= 3860

A =

Se depositan $ 3860 anuales durante 40 afios.

Usando la ecuacion F; , = P (1+i)"

Al(1+i)"-1]
i) ]

Para pagar el capital de $ 1000, con interés de 10%, a 3 afios, ¢cuales deben ser las anualidades?

P =

P = 1000
i = 0.1
n =3

~1000*0.1(1+0.1)

| (1+01)’-1]

= 402.1

Son tres anualidades de $ 402.1
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4.11 Costo capitalizado (Ck)

Se usa para comparar el costo total de opciones en competencia de equipos con diferentes vidas
economicas.

Donde:

C ¢ = costo fijo de capital de equipo con n afios de vida econdmica.

S = valor de salvamento, es el valor estimado de un equipo al final de su vida economica.

4.12 Inflacion (ri)

Es la elevacién en precios asociada con un aumento en liquidez y crédito, sin un aumento
proporcional en bienes y servicios de igual calidad.

Se considera una tasa de inflacién anual promedio para los afios en el futuro. Solo es un
estimado.

4.13 Tasa real de escalacion (rr)

No tiene que ver con la inflacion. Es la tasa anual de cambio de un gasto causada por factores
tales como disminucion de recursos, demanda aumentada y avances tecnoldgicos. Los dos
primeros factores aumentan la tasa de escalacion, el tercer factor la disminuye.

4.14 Tasa nominal de escalacion (rn)

Esta variable incluye la inflacion:

(l+rn) = (1+rr)(1+rl.)
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4.15 Nivelacion

Cada afio se van escalando los costos, es decir, van aumentando. La nivelacion convierte una
serie de cantidades variables en una serie de valores constantes financieramente equivalentes
(anualidad) para un intervalo especificado de tiempo.

[Pok (1-k") ]| . [i(1+i)"}

A =
(1-k) [(1+i)”—1}
Donde:
A = anualidad
1+
o (en)
(1+1)
P, = costo al principio del primer afo

El concepto se aplica para calcular costos nivelados de combustible y de operacion y
mantenimiento, de requerimientos de retorno de capital total, y para costo total del producto
principal del sistema térmico.

Ejemplo:

Determinar el valor nivelado (A) de una serie de pagos por 5 afios ( n=>5 ) gue aumentan a una

tasa anual nominal (rn ) de 4%. La tasa de interés anual promedio (i) es de 10% vy el costo

estimado del pago al principio del primer afio ( P, ) es de $ 1000.

(o (L004) s
(1+01)

1-0.9455° 5
A=|$ 1000*0.9455*( || 02r2® | $1118.3
(1-0.9455) (1.1°-1)
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4.16 Moneda corriente y moneda constante

Moneda corriente: incluye efecto de inflacion

Moneda constante: excluye la inflacién, incluyendo solo tasa real de escalacion y costo real del
dinero.

En general, un analisis econdémico con moneda corriente da la impresion de ser un proyecto mas
costoso de lo esperado basado en costos actuales, mientras que un analisis en moneda constante
presenta el proyecto a menor costo de lo que sera.

Para estudios que incluyen tiempos menores a 10 afios, los resultados son mejor presentados en
moneda corriente.

Relacion de monedas:

Costo afio J (moneda corriente)

(1+ ri)J

Costo afio J (moneda constante) =

Donde:

r; = tasa anual de inflacion

Suposiciones de tiempo

Todos los costos son escalados a la fecha en que seran pagados.

4.17 Depreciacion

El valor de un bien tiende a disminuir con la edad y el uso, también debido a deterioro fisico, a
avances tecnoldgicos y a otros factores.

La depreciacion sirve para reducir el pago de impuestos durante la operacion de la planta.
Hay varios métodos de célculo de la depreciacion. Usaremos el método de linea recta:

Z(Cy-5)

Depreciacion al final afio Z =
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Donde:

n = afos de vida econémica
C, = inversion original

valor de salvamento al final de su vida

N o
I I

edad alcanzada (afios) por la propiedad

1<Z <n

4.18 Financiamiento y retornos de capital

El dinero viene de bonos de deuda, de auto-financiamiento (fondos propios) y de venta de
bienes.

El calculo del costo del dinero se basa en inversion no depreciada o sea la cantidad restante en
la contabilidad de bienes después de deducir la depreciacion.

4.19 Financiamiento de nuestro caso base de cogeneracion

Requerimientos totales de capital: 50% deuda, 15% venta preferencial de bienes y 35% venta
ordinaria de bienes. El retorno minimo aceptable sobre la inversién es 10%, 11.7% y 15%,
respectivamente.

La tasa promedio anual de costo del dinero (i) es:
i = 0.10*50%+0.117 *15% + 0.15* 35% =0.12 =12% (i) es:

La tasa que se calcula es antes de impuestos, y es la que se utiliza en nuestro caso base.

La tasa después de impuestos = i,

i =i—( fa*ig*t)
Donde:

f, = financiamiento a través de deuda
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iy = tasade retorno del f
t = tasa total de impuestos por ingresos (= 0.38 para caso base)

i, = 0.12-(0.50) * (0.10) * (038) = 10.1%

at

4.20 Costos de combustible y de operacion y mantenimiento

Por su importancia en sistemas térmicos, los costos de combustible se consideran
separadamente.

Los costos de operacion y mantenimiento son fijos y variables.

— Costos fijos: mano de obra de operacion y de mantenimiento, materiales, administracion,
apoyo, distribucion y mercadeo, investigacion y desarrollo.

— Costos variables: dependen del factor de capacidad promedio anualizado del sistema
(ndmero de horas de operacion completa anual). Consisten en agua, catalizadores,
quimicos y disposicion de material de desecho. No se incluye el combustible.

Los costos fijos y variable se calculan a partir de diagramas de flujo.

La literatura da una estimacion de costos fijos de operacion y mantenimiento.

4.21 Impuestos

Son impuestos sobre entradas tasables:

Entrada tasable = Total que entra — Gastos deducibles de impuestos

Gastos deducibles de impuestos: incluyen los costos de combustible, cargos por operacion y
mantenimiento, depreciacion calculada para propdésitos de impuestos, interés sobre deuda y
costo de recuperacion de la inversion.

Se permite tasa diferida de impuestos: puede ser a través de liquidez, que disminuye
requerimientos de retorno de la inversion (bajando costo del producto) o puede ser normalizada,
donde los diferidos se acumulan en una cuenta de reserva y son fuente de liquidez interna para
otras inversiones.

En el caso base, se usa el método de normalizacion para pagar impuestos, posteriormente.
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Los impuestos anuales sobre propiedad son del 1-4% de la inversion en instalaciones de la planta.
4.22 Seguros

Los costos de seguros son del 0.5-1.5% de la misma inversion anterior.

4.23 Aplicacion a nuestro caso de estudio sistema de cogeneracion

Costo combustible = 0.003 S . 50 MJ 1.64 kg« 3600 S * 7446 4
MJ kg S h ano
= 6.603 * 10° ~i (afio 1994)
afo

Costo combustible para el primer afio de operacion = 6.603 *10°* (1.06 ) " =8.336*10°$

Esta calculada para 4 afios después ( n=4 ) con tasa anual de escalacion de 6%.

El costo de arranque es la suma de: (a) un mes de costos fijos de operacion y mantenimiento,
(b) un mes de costos variables de operacidn para carga completa, (¢) una semana de combustible
a carga completa, (d) 2% de la inversion en las instalaciones de la planta (que son FCI — Costo
de tierra).

Costo de arranque = 3.8*10 ®/12 + 0.35*10 ©*0.85/12 + 6.603*10°/52 + 0.02*38.95*10 °
=1.247*10° $ de 1994 =1.444*10° $ de 1997

Capital de trabajo

Es la suma de los gastos no escalados de 2 meses de combustible y de los costos variables de
operacion a carga completa, mas 3 meses de costos de mano de obra, mas la contingencia de
25% del total de los renglones anteriores.

Capital de trabajo = (% + #)106 *1.25

=1.924*10° $ (de 1994) = 2.282*10° $ (de 1997)

Fondos usados durante la construccién (AFUDC) = 3.353*10°$ (de 1994)
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= 4.985*10° $ (de 1997)
Estos fondos son un costo importante en la construccion de plantas nucleares.

Finalmente, se calculan las inversiones de capital depreciable y no depreciable, y la inversién
neta de capital total para el sistema de cogeneracion (miles de dolares de 1997):

Inversion total de capital (TCI) en miles de ddlares = Gasto neto total + Fondos usados
durante la construcciéon (AFUDC).

Gasto neto total = Tierra (58) + Inversion de instalaciones de la planta (44231) + Gastos de
arranque (1444) + Capital de trabajo (2282) = 48495

Total AFUDC = Venta bienes normales (2185) + Venta bienes preferenciales (728) +
Bienes de capital (2072) = 4985

TCI = 48495 + 4985 = 53480

Inversién de capital no depreciable = Tierra (538) + Capital de trabajo (2282) + Bienes
comunes (2185) = 5005

Inversion de capital depreciable = 53480 — 5005 = 48475

Para una vida fiscal de 15 afios, se calcula la depreciacion anual de impuesto y el valor contable
al final de cada afio.

4.24 Calculo de recuperacion requerida para el caso base

Es el retorno anual total requerido para compensar gastos anuales y para mantener una operacion
sana. Se toman en consideracion las siguientes categorias de gastos:

1) Recuperacion de capital (depreciacion)
2) Recuperacion de intereses sobre bienes
3) Recuperacion de deuda

4) Impuestos sobre ingresos

5) Seguros y otros impuestos

6) Costos de combustible

7) Costos de operacion y mantenimiento
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Los métodos de célculo de recuperacion populares son: (a) Tasa promedio de retorno y (b)
Periodo de recuperacion (payback). Son faciles de implementar, pero no consideran el valor del
dinero en el tiempo, por lo que deben evitarse en proyectos de larga vida econémica.

MAR (Minimum Aceptable Return) = Retorno minimo aceptable que la empresa espera del
proyecto bajo consideracion.

Para el caso base, el costo nivelado de electricidad es de 0.07 $ / KW h, suponiendo un periodo
de 20 afios de vida econdmica de la planta, con tasa de escalacion promedio anual de 6% para
costo de combustible y de 5% para gastos de operacidén y mantenimiento.
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CAPITULO 5

Analisis y evaluacion termo-economicos

5.1 Introduccion

El analisis exergético-econémico nos ayuda a identificar opciones técnicas que puedan
mejorar la efectividad en costos del sistema, mediante la valoracion de la ineficiencia y la
minimizacion de los costos.

Ejemplo de objetivos:

— Calcular por separado los costos de cada producto generado en el sistema

Entender el proceso de formacion de costos y su flujo

Optimizar variables especificas en un solo componente del sistema

Optimizar el sistema total

5.2 Balance de rapidez de costos exergo-economicos en un componente k

Al entrar una corriente exergética a un componente para ser procesada, la corriente de salida
necesariamente acarreard los costos de inversion de capital y de operacién y mantenimiento
del componente en cuestion, por tanto:

Suma de rapidez de costos de corrientes de exergia que salen = Suma de
rapidez de costos de corrientes de exergia que entran + Z



Diagrama: W

Cw

Eentra Esale
CE entra «— Componente K , Zy b———— C}:.' sale
C entra COE sale

Or

TO
Eo=Qu | 1-F
c,

E. = rapidez de la corriente de exergia i [% = kW]
c; = costo unitario de la corriente de exergia i (%j

C, = c; *E, = rapidez de costos de la corriente de exergia i ( §j
S

1 1

Ademas:
Z . = rapidez de costos del componente K, correspondientes a sus costos de inversion

de capital y de operacion y mantenimiento ( %j .

Balance de rapidez de costos en el componente K :

Cw+ Ceaue = CQ + Cg entra T £

Empleando los costos unitarios y rapideces de corrientes exergéticas:

° *x © * — 00 * ° *
Cw W + CE sale Esale - CQ EQ + Cg entra Eentra + ZK
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5.3 Ejemplos de balance de rapidez de costos

a) Turbina adiabética de vapor

Q=0
w
CO
E vapor entra : W
o . . ;. C
€% entra Turbina adiabatica de vapor w
Z
T
CE entra
E vapor sale
> CEsale
CE sale

Aplicando la ecuacién del balance de rapidez de costos:

Cw + CE sale — CE entra T Zr

Cw W+ CE sale * Esale = CEentra* Eentra + ZT
Del analisis exergético previo se conocen todas las rapideces exergéticas: W, E

E

vaporentra’

vapor sale *
Del analisis econémico previo se conoce Z ;.

De la aplicacién de costeo exergético a los componentes corriente arriba de la turbina
(generador de vapor, por ejemplo) se conocen los costos unitarios de las corrientes de entrada,

e}
CE entra» €N €Ste caso.

Por tanto, las incognitas son los costos unitarios de las corrientes de salida ( Y CE sale )

Tenemos una sola ecuacion, el balance de rapidez de costos, por lo que requerimos una
ecuacioén auxiliar para resolver las dos incognitas.
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Se establece que el costo unitario del fluido de trabajo (vapor) permanece constante en su
paso por el componente. Es una practica contable, ya que no se le agregd exergia y no tiene
por qué costar mas:

o _ [e]
c E entra — ¢ E sale

Sustituyendo:
Cw ™ W= Ceentra ™ ( Evaporentra - Evaporsale ) + Zy
Resolviendo:
o [ Ce entra( Evaporentra - Evaporsale) + 2y }
C W =
W

b) Sistema simple de cogeneracion

——— i — —— — — — — —

I \
: \\ 3) Efluentes
| S E,=5MW
| \
1) Combustible, aire y agua | Hervidor \
E, = 100 MW : £, =60 MW N
= 40$/GJ E,=030%/s 2) Vapor alta presion
m,=26.151 kg/s
P, =50 bar
>
T, = 466.1 oC(sobrecalentado)
E,=35MW

4) Vapor de baja Turbina no condensante

presion, P,, £, <

Z,=0.028$/s*( W/I0MW)
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Suposiciones:
— Esun sistema en estado estable.
— El aire y el agua de alimentacion tienen exergia y costo despreciables.

— Efluentes dejan el hervidor con costo despreciable.

— Son sistemas adiabaticos ( Q =0).

— Eficiencia poli-tropica de la turbina es constante a 80%, independientemente de la presion
de salida de la turbina ( P, )

Balance de rapidez de costos del sistema:
e Hervidor:
C,+Cy;=C,+ Z4
C,b*E,+C3*E; =c]*E, + Zg
e Turbina:
C,+Cy=0C,+ Z;
C,L*E,+cy *W =c,*E, + Z;
— En el hervidor, las incognitas son los costos unitarios de las dos corrientes de salida,
c, Yy Cj.

Se requiere una ecuacion auxiliar: ¢; =C,; =0

Cozz(Eij(Ci*El+ZB)

2

Usando datos de la figura:

cZz( : j( looo'\/'VVSJP.OG%*100|\/|W*(L)+0.3§}:20.0i

35 MW GJ 1000 MW s S GJ
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Un costo unitario alternativo Ekij :
g

o

E
C, alternativo = C; 2= 20.0i* 35 MW * GJ = 0.02677i
m, GJ 26.151kg/s 1000 MW s kg

En la turbina hay dos incognitas (costos unitarios de salida): ¢, y C,, .

Se requiere una ecuacion auxiliar, la cual se obtiene recordando que el costo unitario del
fluido de trabajo permanece igual, ya que no se le agrega exergia. Es una practica contable:

Al sustituir, se resuelve:

Ademas:
CO . i = CO * E = 20-0i * L
4 alternativo kg 4 m, GlJ 26.151 kg /s

Segin sea P,, seran losvaloresde W, E,, Z1, Cy Y Cy . iemativo -

Por ejemplo, si en (4):

en (2):
P, = 9 bar P, = 50 bar
T, = 261.9 °C ( sobrecalentado ) T, =466.1°C
De tablas:

HJ =2960.9 < HJ =3353 <
kg kg

s; = 701391 < S = 6.864 —
kg K kg K



Balance de energia en la turbina:
H,=H,+W

W=H,-H,=26.151 kg (3353 —2969.9 )E =10020 kW =10.02 MW

S kg

kg kJ
E destruida = To ™ S generaga = To ( S4 —S,) =298 K*26.151°= *(7.01391-6.864). "

gK
=1168 kW =1.168 MW

Balance de exergia en la turbina:

E g = Egestruica = €X€rgias entran — > exergas salen

E,=E,-E,-W
E,=E,—W —E, =(35-10.02—1.168 ) MW = 23.81 MW

Z, = 0.023 »10.02MW _ . 9
S 10 MW S

Sustituyendo valores en la ecuacion de costo unitario de trabajo y aplicando la igualdad
1 GJ=1000 MWs:

20.0 ;j (35-23.81) MW * (mmﬁjle 1002 ® 5
> > |22433 >
10.02 MW GJ

Cy = [1000 M(;/B/S j (

. $ \( 23.81MW Gl ). $
C4 alternativo = (ZO'O_J =0.0182 —
GJ )\ 26.151kg/s ) { 1000 MWs kg

Y asi para los demas valores de P, .
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c) Boiler o hervidor

(TS‘)/v EQ(T"")’ Cfo(""S)
Boiler, o
——> Epps Cpp
E ° Zs
A Cpp——>)
o
—» £, ¢,
[e)
Es cu

Donde subindices son:
F = combustible
Al = aire
AG = agua de alimentacion
EF = efluentes

V = vapor de agua
Ademas:

Ty = temperatura a la que pierde calor la superficie del hervidor.

Balance de rapidez de costos:

Cy + Cgp + CEQ(TS) =Cp +C, +Cpg + Z4

Empleando rapideces de corrientes exergeéticas y costos unitarios:

o

EQ(TS) — Br *Ce +Ep " Cal + Bag " Cac + 23

Ey*cy + Egp *Cgp + EEQ(TS)*C

Del analisis exergético previo, se conocen todas las corrientes exergeéticas:
Er. Earv Eagy Ev. Egg, EQ(TS)

Del andlisis econdmico previo, se conoce Zg .
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Del costeo exergético previo se conocen costos unitarios de las corrientes de entrada:
o e} ]
Cry Carr Cac

Solo se desconocen los costos unitarios de las corrientes exergéticas de salida:

o

Cy, Cep, C
EF EQ(TS)

Como tenemos una sola ecuacion (balance de rapidez de costos) y tres incognitas, requerimos
dos ecuaciones auxiliares para su resolucion.

Es decir, el nimero requerido de ecuaciones auxiliares es igual nimero de corrientes de salida
menos 1.

Para obtener las ecuaciones auxiliares se considera que, tanto las pérdidas exergéticas de
calor como de efluentes se cubren con combustible adicional al hervidor, y el costo unitario
promedio de dicho combustible es el mismo, es decir, permanece constante.

Entonces, las ecuaciones auxiliares son:
o] (o]
Cer = Cp

O

c. = Cp

Q(Ts)
Sustituyendo:
E, *cy +Egg *cp +EQ(TS)*c°F = Eg*Cpr +E5 *Cp) +Epg*Cag + 25

Obtenemos:

o [C?(EF_E%F_EQUQ)'+EN*C%'+E%*CX3+ZB}
Ey

5.4 Analisis de la rapidez de costo exergo-economico
del calor perdido [Q (rs)]

De acuerdo con el diagrama siguiente y el valor de:

T, = temperatura de referencia (298 K)
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Obtenemos:

o o TO
Ceo(rs) = CF “EBoas)=Cr " Qrs [I_T_}
s

TABLA DE DISTINTOS VALORES DE T S

T_S C (Rapidez de costos del Q perdido)
T Q(Ts)
0
o 1
2 cL * * =
F QTS 2
o 3
4 Ce ™ *—
F QTS 4
o 7
8 c * *
F QTS 8
© Cr*Qrs*1
Diagrama:
CQ(TS)
A
C(‘).: * Q(rs) D
» TS
0 1 2 3 4 5 6 7 8 T

Con el andlisis exergético se aprecia que, conforme aumenta T (la temperatura a la que se
pierde calor), aumenta la rapidez de costos del calor perdido, y solo para el caso que Tg

fuera casi infinita, se tendria una rapidez de costos de Q igual al producto del costo unitario
del combustible por la rapidez de calor perdido Q.
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Se valora apropiadamente el costo del calor perdido, de acuerdo con su temperatura T .

En cambio, en el analisis energético se toma la rapidez de costos de Q como el producto

[COF *Q (TS)] , independientemente del valor de Ty.

5.5 Nivel de agregacidn para costeo exergeético
Se recomienda en disefio térmico el menor nivel de agregacion posible, usualmente

representado por componentes individuales (intercambiadores de calor, turbinas, reactores,
etc).

Incluso, puede ser apropiado distinguir entre varios procesos que se lleven a cabo en el mismo
componente (transferencia de calor, caida de presion, etc).

5.6 lustracion del efecto del nivel de agregacion

De nuevo consideramos el sistema simple de cogeneracion, ahora aumentando el nivel de
agregacion al tener juntos el hervidor y la turbina.

Nuevamente, P, = 9 bar

||_ || (3) Efluentes
| | B
| : > Ey= S0MW
| | )
| | c; =0
| |
(1) Combustible, aire y agua ‘l Hervidor y turbina ‘l
4) Vapor
E, = 100MW | £, = 612MW _l|_>() P
_ P, =9
c; =408/GJ ‘| Zy+Z,=0328/s |l 4
| | E,=2381 MW
| |
| W =10MW
| |

91



Balance de rapidez de costos en el sistema hervidor y turbina.

C,+Cy=C,+Zg5+ Z;

© * ° * _ %%

Hay dos incognitas: C;, Y Cy

Se requiere una ecuacidn auxiliar. Sin considerar explicitamente la naturaleza de los
componentes en el agregado, es menos claro suponer relaciones auxiliares de costeo.

Como estan en la figura, podriamos suponer que el costo unitario de las corrientes de salida
es el mismo para ambas: €, = Cy,

Al despejar y sustituir:

¢, =cCy = (E4—ivv) (ci*E+Zg+2y)

¢, = ¢y = ( 1 ) 1000MWs 1 (405 wigomws — S 0303
33.81 MW GJ GJ 1000 MW s s

c,=Cy = 21'36_$J

Antes, con menor nivel de agregacion, tenemos:

¢, = 200
GJ

o $

Cyw = 244 —
W GJ

Ahora, con mayor nivel de agregacion, observamos que es mayor el costo unitario del vapor,
pues lleva parte de costos de la turbina.

Entonces, la calidad de los resultados y recomendaciones de un anélisis termo-econémico
depende del nivel de agregacion.
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5.7 Balance de rapidez de costos exergo-economicos desde el punto
de vista de combustible y producto

Este tipo de balance es equivalente al del planteamiento anterior:

Suma de rapidez de costos de exergias que salen = suma de rapidez de costos

de exergias que entran + Z g

Co k= Cr x + 2k

Diagrama:
(F) Combustible Componente K (P) Producto
—_— -
Cr Zy Cp k

5.8 Ejemplos de balance de rapidez de costos exergo-economicos
considerando combustible y producto

a’) Turbina con una extraccion

(1) Vapor alta presion | Turbina — (W

Z

7

(2) Extraccion (3) Vapor baja presion

Combustible (el recurso empleado en el equipo) = (1) — (2) — (3)
Producto = (4)
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Enunciado Rapidez de exergia Rapidez de costos

Combustible E,-E,-E, C,-C,-C,

Producto w Cw

Balance de rapidez de costos:

Cy=C,-C,—Cy+Z,

El resultado es el mismo que empleando el método anterior:

Cw *W =c; *E, —c, *E,— c3 *E;+ Z;

Tres incognitas: costos unitarios de corrientes de salida ( C,, C3, Cy )

Dos ecuaciones auxiliares son requeridas. El fluido de trabajo no recibe exergia, por tanto,
su costo unitario permanece constante:

Cy; =Cy

Sustituyendo en balance de costos y resolviendo:

o | (Bi-Ei-Ey ) + 2]

Cw W

Ahora bien, en el balance de exergia:
E, = exergia destruida = > exergias que entran — > exergias que salen
E,=E, -E,-E;-W
Reacomodando:

E,—~E,-E,=E,+W
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Sustituyendo en la ecuacion del costo unitario de producto:

[ ci(Eg+W)+2; |
B w B W

(o]

o (ci*E i+ 2
Cw —Cy =

W

Es decir, para un componente K, la diferencia entre costo unitario del producto y costo
unitario del combustible se debe a Z, (costos de inversion de capital y de operacion y

mantenimiento del componente) y a E, (exergia destruida), méas la exergia perdida, si la

hubiera.

b’) Intercambiador de calor

(3) Corriente caliente > (4)

(2) « (1) Corriente fria

Aqui, el producto es el calentamiento de la corriente fria. Por tanto, el fluido de trabajo es la
corriente caliente.

Alternativamente, el producto pudo haber sido el enfriamiento de la corriente caliente.

Método de balance de rapidez de costos en componente K
3. ( rapidez de costos que salen ), = X ( rapidez de costos que entran ), + Zy

C,+C, C,+Cy+7Z¢

O o o o
C,*E,+Cc,*E, =C;*E; +Cc3*E; + Z¢

Son dos corrientes de salida (dos costos unitarios de salida desconocidos) por lo que se
requiere una ecuacion auxiliar.
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El costo unitario del fluido de trabajo permanece constante (recordando que el fluido de
trabajo es la corriente caliente), es decir:

Cy =Cy
Sustituyendo en el balance y resolviendo:

[ ¢ (Bs—Ey) + ¢ *Ej+ Zy |

c, =
, =
E,

Método empleando combustibles y productos

2.C productos = > Ccombustibles + Z,

Producto = (2) — (1). Eslo producido en el componente k.
Combustible = (3) — (4)
C,-C, =C,-C,+Z
C,+C,=C, +Cy+ 7

El resto es igual.

¢’) Hervidor

v

(4) Efluentes

(5) Agua de alimentacién

(1) Carbon —

v

(6) Vapor principal
Hervidor
ZB

(7) Vapor a recalentar

(2) Aire —

(8) Vapor recalentado

v

v

(3) Ceniza
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Método de balance de rapidez de costos en componente K

3. (rapidez de costos que salen ), = X ( rapidez de costos que entran ), + Zy
C;+C,+C+Cy =C, +C, +C5 +C,+ Z;
Co*Es+C,*E, +Cy*Eg+Cy*Eg = C;*E +C, *E, +C  *Eg +C5 *E, + Z,

Son cuatro corrientes de salida (cuatro incdgnitas), por lo que se requieren tres ecuaciones
auxiliares:

Laprimera: ¢, =0 (el costo de descargar efluentes al ambiente es cero)

Lasegunda: c5 =0 (el costo de descargar ceniza al ambiente es cero)

Ademas, la exergia del combustible se provee simultaneamente a dos corrientes diferentes
de producto, por lo que suponemos que el costo unitario de ambos productos

{[(6)-(5)] vy [(8)=(7)]} eselmismo.

- C
Asimismo, recordamos que c° = =

Entonces tenemos la tercera relacién auxiliar:

Ya se puede resolver el sistema de 4 ecuaciones con cuatro incégnitas.

Método empleando combustibles y productos

2.C productos = 2> Ccombustibles + Z,

Producto = [(6)—(5)] +[(8)—(7)]

Combustible = [(l)+ (2)] - [(3)7L (4)]
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[Ce—-Cs|+[Ce—Cr] =[Ci+Cy | - [Cs+Cy |+ 24
C;+C,+C;+C3 =C, +C, +C; +C, + Z4

El resto es igual.

5.9 Costeo de exergia perdida

El concepto de rapidez de exergia perdida se aplica al sistema total, mas que a un solo
componente de este. Por ejemplo, en nuestro caso base de cogeneracion, el HRSG no debe
ser penalizado por la corriente (7) de gases efluentes que salen a la atmoésfera.
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CAPITULO 6

Aplicacion de costos exergo-econdémicos a nuestro
caso base de cogeneracion

6.1 Calculo de las rapideces de costos nivelados y de costos unitarios
nivelados para todas las corrientes de nuestro caso base

Modelo:

1) Operacion en estado estable
2) Los costos anuales son nivelados

3) Los cargos acarreados totales de inversion de capital y de operacion y mantenimiento se
reparten entre los componentes segln sea la contribucion de cada uno a la suma total de
equipo comprado.

De la suposicion ultima:

Total de equipos comprados = 11*10°$
Total de cargos acarreados nivelados anuales por inversion de capital = 10.527 *10°$
Total de costos de operacién y mantenimiento anuales = 5.989 *10°$

. 1afe
7446 h

7 [ $ j _ | Costo del componente K ($)
“Uh 11*10° ()

} * (10.527 +5.989)10 6#
ahe-

= Costo del componente K ($) * 0.0002016

Donde un afio tiene 7446 hora de operacion.

(Los costos de equipo comprado se dieron previamente).



Valoresde Z,:

753 para compresor, 188 para pre-calentador de aire, 68 para camara de combustion, 753 para
turbina de gas, 264 para HRSG y 190 para otros equipos de la planta. Este ultimo valor se carga
directamente a las corrientes (9) y (12) de productos.

Balance de rapidez de costos C (%) del caso base

Definimos:

E = rapidez de exergia (MW )

. Compresor de aire 1
O — z,=713sm [ @

)
C,=C,+Cy, +753 (17)
C, =0 (relacion auxiliar) (2”)

(6)

A

(5) gases

Pre - calentador de aire

(2) aire

v

©)
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El producto es el aire calentado. El fluido de trabajo es la mezcla gaseosa.
C,+C4y=C,+ Cy+ 188 (37)

Relacion auxiliar: ¢ = ¢ (el costo unitario del fluido de trabajo permanece constante.

C C
_5 — _6 (4”)
ES E6
(10) CHy ———» _
Céamara de combustion
—— > (4) gases
: Z,-=688/h
(3) aire  ——»
C,=C;+C,+68 (57
C,, = costo anual metano/horas afio
Ci0 =10.411 * 10° ($/ afe) * afle / 7446 h=1398 $/h (6”)
(4) > (5)
Turbina de gas
Cs+C,+C,=C,+753 (7))

Relacion auxiliar en el lado del combustible (gases): el costo unitario del fluido de trabajo
permanece constante: ¢, = Cj

Q)

C
4 25 (87)
E, Es
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Relacion auxiliar en el lado del producto: el costo unitario de las dos corrientes de salida

H . o [0
(producto) es el mismo: ¢;, = ¢y,

Tl ©)

A

(6) gases

(7)
HRSG
Z,p =264 $/h

(8) agua > (9) vapor

C,+Cy =Cq+ Cy+ 264 (107”)

Relacion auxiliar: el costo unitario del fluido de trabajo (gases) es constante:

O

C
_6 — _7 (11”)
E6 E7

Larelacion (11”) nos permite calcular la pérdida monetaria asociada con la pérdida de exergia
de la corriente (7) de efluentes a la atmosfera. El costo se reparte entre las dos corrientes de
producto (9 y 12).

Finalmente:
Cs =0 (127)
Resolucién del sistema de 12 ecuaciones
En (17), sustituir C; de (27):
C, =C,-753 @
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En (3”), sustituir C de (4”):

21.524
C,=C.+C.* ~C.-188
2 878 (37.712] °

C, =C, — 043C, —188

En (57), sustituyendo C, de (8’)y C,, de (6”):

5 *[100.632

j: 1398 + C, + 68
37.712

C, = 2.67C, — 1466

Eliminando C, entre (a) y (b):

Eliminando C; entre (c) y (d):

2.67 C, —1466 =C,, + 753 + 0.43C, + 188
C,, + 2407 = 2.24Cq

En (77), sustituyendo C, de (8’) y C,, de (97):

30.11

CotCyt Cn*[ 3o.oj =C5*[1oo'632j + 753

37.712

C, = 0.84C, + 3765

Eliminando C,, de (e) y (f):

224 C, — 2407 = 0.84 C; + 376.5

C; = 2783.5/1.4 = 1988

Ahora, se van sustituyendo los valores conforme se obtengan, empezando con Cs .

En (f): C,, = 2046

(b)

(©)

(d)

(€)

(f)
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En (c): C, = 3842
En (b): C, = 2799
En (8”): C, = 5305
En (47): C, = 1135
En (97): C,, = 2039
En (117): C, = 126
En (10”): C, = 1273

Obtencion de costos unitarios de las corrientes (c®) a partir de rapidez de costos (C) vy

SGRED

rapidez exergética (E)

6.2 Tabla de valores de rapidez de costo y costo unitario
de las corrientes del caso base

Se muestran los valores en forma tabulada para mayor comodidad del lector:

Corriente | E(MW) | C($/h) [c°($/GJ)

1 0 0 0

2 27.94 2799 27.83
3 41.64 3842 25.63
4 100.632 5305 14.64
) 37.712 1988 14.64
6 21.524 1135 14.65
7 2.388 126 14.66
8 0 0 0

9 12.739 1273 27.76
10 85.54 1398 4.54
11 30.11 2046 18.88
12 30.00 2039 18.88
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De la tabla anterior, se puede concluir que:

— El mayor costo unitario es para la corriente (2), donde toda su exergia de salida es provista
por potencia mecénica, que es el combustible mas caro en el sistema.
— El costo unitario en los productos es considerablemente mayor para la corriente de vapor (9)

que para la corriente de potencia neta (12).

— El costo asociado con otros equipos de planta (190 $/h) debe ser repartido entre las dos

corrientes de producto. Por simplicidad, repartimos igualmente esa rapidez de costo para
obtener rapidez de costo de producto ajustado.

C’y = 1273 +190/2 = 1368 $/h

C’,, = 2039 + 190/2 = 2134 $/h

— La rapidez de costo de la corriente perdida (7), 126 $/h, debe también ser cargada a las

corrientes de producto. Se reparte, segun sea la contribucion exergética de cada corriente a
la suma de ambas corrientes.

C”y = 1368 + 126 * _ 12139 = 1406
12.739 + 30
C”, =2134 + 126 * 30 = 2222
12.739 + 30

— Un comentario adicional respecto a los costos de corrientes exergéticas:

Una corriente de materia puede tener un costo no exergético, mismo que se suma al costo
exergético de la corriente. Ese costo solo se carga una vez, aunque la corriente pase por varios
componentes.

Ejemplo: una unidad separadora de aire (ASU) que provee oxigeno a un pre-calentador y de
alli pasa a un gasificador. El costo no exergético de generar el oxigeno se carga al gasificador
y no afecta los costos exergéticos del pre-calentador.

— Finalmente, la informacion sobre costos de las corrientes se usa para calcular las variables
termo-econdmicas asociadas a cada componente del sistema
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6.3 Variables termo-econdmicas asociadas a los componentes (K)
de un sistema

Estas variables termo-economicas se aplican a los componentes del sistema, mismos donde
confluyen las corrientes exergéticas valoradas en el parrafo anterior.

Empleando dichas variables, podremos valorar la operacion de cada componente desde el punto
de vista exergo-economico.

De la valoracion anterior, podremos extraer conclusiones respecto a que pasos seguir para
mejorar el sistema en su totalidad.

Costo unitario promedio de combustible ( Cr k )

o

— Costo unitario promedio de producto ( Cph k )

Rapidez de costo de exergia destruida ( Co .« )

Diferencia relativa de costos ( I, )

Factor exergo-econémico ( f,K )

- Crk
Crk = E

F K
C = Cp k
PK =

E

P.K

Respecto a la diferencia relativa de costos () :
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— Si el costo de combustible de un componente importante cambia de una iteracion a otra, el
objetivo de la optimizacion de costos del componente debe ser minimizar la diferencia

relativa de costos ( T, ), en lugar de minimizar el costo unitario del producto ( Cp. k ) :

6.4 Causa de la diferencia relativa de costos en componentes

Eentran = EF

salen
donde:

E, = exergia perdida

De la definicion de E (exergia destruida):

Ey = Eentran — Esalen = Er - E, -
Er = E; + E4 + E_
Del balance de rapidez de costos:
Caten Centran T2
Caten Co+C,
Centran = Cr

Co+C =Cc+Z
Ch*Ep =Cr*E. —C, + Z

Sustituyendo E. de (a) en (b):

Estableciendo C, = 0

Chp*Ep=Cp (Ep+ B4+ E ) - C + 2

=

(@)

(b)

107



Cp*Ep=Cr (Ep+ Eg+ E ) +2Z
Reordenando:
Ep (cp —Cr ) = Ci(Eg+EL)+Z

Dividiendo por ( ¢ * Ep ):

(ch—ck) [cr(Eg+E)+Z]
Cr (ct*Ep)

Aqui se ven las fuentes reales de costos asociados al componente K . Esas fuentes causan un
incremento en el costo unitario exergético al pasar de combustible a producto y son:

— costos de inversion de capital y de operacion y mantenimiento, Z
-, Ve o]
— destruccion de exergia, cr ¢ * B4 ¢

7 - e o
— pérdida de exergia, ¢  * E_

Definiendo:

EP,K

€ = eficiencia exergética del componente K =
F, K

Dividiendo (a) por Ep:

Sustituyendoen r, . :
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Las definiciones de diferencia relativa de costos ( r ,K) nos indican que hay rapideces de costos

no relacionados con la exergia ( Z ¢ 0 inversion de capital mas operacién y mantenimiento) y

rapideces de costos relacionados con la exergia [COF, K ¥ ( Ey + EL )]

El factor exergo-econémico ( fx ) nos valora la importancia de cada categoria:

ZK
Zy + Cr o * (Eq+ EL) |

(f’K):[

Algunos valores tipicos son:

Equipo Valor de f,
Intercambiador de calor < 55%
Compresores y turbinas 35 - 75 %

Bombas > 70 %

6.5 Evaluacién termo-econdmica de un disefio térmico

Para la evaluacion termo-econdmica del disefio se debe calcular un conjunto de variables para
cada componente K del sistema:

€k (Ed,K + EL,K) v Zis s Tg
Ademas,
Yp k = % de razén de exergia destruida =100 *Ey  / E¢ 1o1a

E
Yy« = 100 x_ 4K

Ed , TOTAL
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E
Y, « = % de razon de exergia perdida = 100 * =K

EF , TOTAL

Para mejorar la efectividad en costos de un sistema térmico que consta de varios componentes,
se recomienda la siguiente metodologia:

1)  Jerarquizar costos en orden descendente de importancia, usando la suma ( Z+Cp x )

2) Inicialmente, considerar cambios de disefio para componentes cuya suma de costos

(ZK +Cp k ) sea alta.

3)  Prestar particular atencion a componentes con un alto valor de diferencia relativa de costos

(. ), especialmente cuando la suma ( Zy+Cph k ) sea alta.

4)  Usar el factor exergo-econdémico (f,K) para identificar la fuente principal de costos

(inversion de capital méas operacion y mantenimiento o destruccion de exergia):

4.8) Si f, esgrande, investigar si es efectivo en costos reducir la inversion de capital

a expensas de su eficiencia € .

4.b) si f,, espequefa, tratar de mejorar la eficiencia €  del componente k, mediante

aumento en inversion de capital.

5)  Eliminar cualquier subproceso que aumente la destruccion o pérdida de exergia, sin que
contribuya a reducir inversion de capital o costos de combustible para otros componentes.

6) Considerar mejorar la eficiencia exergética de un componente ( €x ) si tiene
relativamente bajos valores de eficiencia o relativamente altos valores de exergia destruida
y/o altos valores de razones de exergia destruida (YD, K) y/o de exergia perdida (YL, K ) :

110



Un valor termo-econdémico de un componente se juzga alto o bajo al compararlo con sus
similares.

Hay rango de valores tipicos de variables termo-econdémicas para distintos tipos de
componentes.

6.6 Evaluacidn termo-econdmica del caso base de cogeneracion

Ahora obtendremos los valores termo-econdémicos correspondientes a cada uno de los
componentes de nuestro caso base de cogeneracion, con el objetivo de analizarlos y poder
derivar conclusiones que nos orienten respecto a los posibles cambios que podamos
implementar para mejorar el rendimiento en costos del sistema total.

Definimos:

Een (MW); Cen($/h); c°= en ($/GJ); Zen($/h)

(36E)

Los valoresde E, y Y, setoman de la tabla mostrada en el subtema 3.8 del capitulo 3.

Céamara de combustion

(10) ——» ,
Camara de
combustion > (4)
7 =68
@) ——
P = producto = (4)
F = combustible = (3) + (10)
100 *E 100 *E *
o - 4 _ 100*100.632 _ .o,
E, ( E,+Ey ) (41.64 + 85.54)
E, = 26.55 MW
Yp = 31.04
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e = (LJ(C_F] _ (316J *(Cs+Cp) i (::6)(3842+1398)
36

(Es+Eyp) ~ (41.64 +85.54)
1 ) (5305)
SEYCARENTIRC B

Cp = Cr *E,*3.6=11.44"*26.55* 3.6 =1093

= 1144

Z +Cp =68+1093 =1161

" 100*(ch —Cr ) 100*(14.64 —11.44)
0 = =

5 =28.0
Cr 11.44
100 * Z *
Fop = « _100*68 _
(z« +Cp) 1161
Turbina de gas
(11)
@ -
Turbina de gas
Z =753
L (12)
P =(11) + (12)
F=(4) - (5
30.11+ 30
8%=100*E=100*M:100* ( +30) _
E, (E,- Es) (100.632 —37.712)
E, = 281 MW
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1
e Ly (Ca-cy) (3_6j(5305—1988)
rlae) e )7 lEe) - -
. . . E, - Es) (100.632 — 37.712)

© = (ij [C_Pj:(ij . (c11+ Clz) ) (36] (2046 + 2039)
" 36

( En+ Ep ) B (60'11) ~ 1088

Cp=Cr*E, *36 = 14.64%281*36 = 148.1

Z + Cp =753 + 148.1 = 901.1

o _ 100 (cp —Cr) 100 *(18.88 — 14.64)
o = _

O = = 29.0
Ch 14.64
100 * Z *
fop = k__ 100 * 753 _ 83.6
(Z+Cp) 901.1
Compresor de aire
1) > (2)
Compresor de
aire
(112) > Z =753
P=(2)-(1)
F = (11)
* 100*(E, - E *
c0h — 100 * Ep _ ( 2 1) _ 100*27.94 _ 92.8
= Ey, (30.11)
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Yo = 254
(1j (2046)
. (1} Ce (1)((311) 3.6
CF = _ _— = — | * = :189
3.6 . 36) (Ey) (30.11)
1
o (1) Co (1} (c,-¢,) (3.(3](2799)
CP = e _ = | * = :278
36 )| Es 36) (E,-E) (27.9)
Cp= Cr*E,*36 =189*217*36 = 148
z = 753
Z +Cp = 753+148 = 901
g, _ l00* (cop— Cr) _ 100*(27.8 - 189) _ 1
Cr 18.9
100 * Z
Cop « _100%753 _ oo
(z¢ +Cp) 901
HRSG
9) < (8)
HRSG
7 = 264
(6) » (7)
P =(9)-(8)
F = (6)-(7)
E,— E x
oo _ 100 Er _ opw \FoTEe)  100%(12739)
Er (Ee— E,) (21.524-2388)
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1) (Cs-Cr) (316j (1135 - 126 )

ct = (%j (Z—ij = (3?56_57) ~ (21524 - 2.388)

(Eo-E5)  (12739)

Z = 264
Cp= c"F *E, *3.6 =14.65*6.4*3.6 =338
Z + C, = 264 + 338 = 602
Cp— C 100 * ( 27.76 — 14.65
r%:100*(PO F)= ( ) _ 895
Cr 14.65
ya *
f % = 100* K _ 1007264 _ 439
(zZ«+Co) 602
Pre-calentador de aire
(2) Aire » (3)
Pre - calentador de aire
Z =188
(6) <« ®)
P=(3)-(2)
F = (5)-(6)

= 14.65

’= (ij (CP J ) (%j(cg_%) = [36) Hes) ~ 27.76
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E.-E * -
oo _ 100+ e _ 1gpw\FaT E2) 100%(4164-27.04)
Er (Es- Ee) (37.712 - 21.524)
Ey = 249 MW
Yy = 291
1 1
= |*(cs-cC = | (1988 - 1135
e =(i] Ce 2(3.6j ( > 6)2(3.6j( )=1464
Fol36) | Ee (Es- Eg) (37.712 - 21.524) '
(1)*(0 - C,) (1j(3842—2799)
Co:(ij Cr ) _ 36 P72 (36 _ 2115
" 36/ E (Es- E,) (41.64 - 27.94) '
Z =188

Cp= ChL*E,*36 = 14,64 * 249 *3.6 = 131

Z +C =188 +131 =319

r % = 100 * (COP — COF) 100 * (21.15 — 14.64)
0 =

— = = 44.7
Cr 14.64
Z *
f% = 100 * < _ 1007188 _ g5
(Zx + Cp) 319
6.7 Tabla de variables termo-econdémicas de los componentes del caso base
Componente | €% | Eq | Yo | ¢¢ | Cp | Cp | Z |Cp+Z | ry% | f,c%
Céamara de
.| 791 | 26.55 | 31.04 | 11.44 | 14.64 | 1093 | 68 | 1161 28.0 5.9
combustion
Turbina
955 | 281 | 3.29 | 1464 | 18.88 | 148 | 753 | 901 29.0 83.6
de gas
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Compresor
. 92.8 2.17 2.54 18.90 | 27.80 | 148 | 753 901 47.1 83.6
de aire
HRSG 66.6 6.40 7.48 14.65 | 27.80 | 338 | 264 602 89.5 43.9
Pre-
calentador | 84.6 2.49 291 1464 | 21.15 | 131 | 188 319 44.3 58.9
de aire

6.8 Andlisis de los datos termo-econémicos del caso base de cogeneracion

El andlisis de los datos del caso base lleva a las siguientes conclusiones:

— Lacémara de combustion, la turbina de gas y el compresor de aire tienen los mayores valores

de lasuma ( Z+Cp ) y son los mas importantes componentes desde el punto de vista termo-

econdmico.

El bajo valor de( f,K) para camara de combustion muestra que sus costos son casi

exclusivamente debidos a la destruccion de exergia.

Una pequefia parte de tal destruccidn se puede evitar precalentando reactivos y reduciendo
pérdida de calor y exceso de aire, es decir, aumentando T,. En otras palabras, al aumentar

L E
, Y, por tanto, la eficiencia & [recordando que & =-——"—=1.

T,,aumenta la E
(E;+Ey)

(T)

Para simplificar, suponemos que la pérdida de calor ya no se puede disminuir. El exceso de
aire es determinado por el valor deseado de T, .

T, esuna variable clave porque afecta el rendimiento del sistema completo (E; en camara
de combustidn, en turbina, en pre - calentador, en HRSG y pérdida de exergia en corriente (7)
de gases a la atmdsfera) y también los costos de inversion de los componentes, pues mayores
temperaturas requieren materiales mas caros y/o mayores gastos de operacion y
mantenimiento.

Un aumento en T, (aire precalentado) también baja E; en la camara de combustion. T, es
también variable clave de disefio, porque ademas afecta la pérdida de exergia de la corriente
(7) y el rendimiento y costos de inversion del pre - calentador de aire y del HRSG.
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Si permanecen constantes las otras variables de decision (T4, T ) a mayor T,, menor
AT entre corrientes en pre-calentador de aire (T5 -T, ) y en HRSG [baja (T6 -Tg )
porque bajo Ts], lo que resulta tanto en aumento de eficiencia exergética (menor exergia
destruida) como en aumento de capital de inversion para cada intercambiador (mayores
tamanos).

En resumen, para reducir E, en cdmara de combustion se identifican dos variables clave,

T, y T,. Aumentandolas, se reduce C (rapidez de costos de exergia destruida) para

camara de combustion y para otros componentes, pero aumentan costos de capital de
inversion.

— Laturbina de gas tiene un alto valor de ( Z+Cp ) y el relativamente grande valor de ( f)
nos sugiere que dominan los costos de inversion de capital mas operacion y mantenimiento.
De acuerdo con la suposicion inicial del modelo, los costos de inversion del capital en la

P
turbina dependen de T,, de —2 yde 74 .Podemos considerar la reduccién en valor de al
5

menos una de las variables.

— EI compresor de aire tiene alto valor de (f) y el segundo mayor valor de (r) entre los
componentes.

Esperamos mejorar la efectividad en costos del sistema completo si el valor de Z se reduce,

P
lo que se puede lograr reduciendo P_2 ylo nsec.
1

— EI'HRSG tiene la menor eficiencia exergética (&) y el mayor valor de (r,,) de entre los
componentes. El valor de ( f,,) indica que casi el 44 % de (r) es causado por (Z) yel
56 % restante es causado por destruccion de exergia.

Podemos concluir que disminuyendo su destruccion de exergia puede ser efectivo en los
costos para el sistema completo, aun si esto afecta el valor de (Z) del componente.
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La destruccion de exergia se puede reducir, disminuyendo los valoresde T,y T, (baja

AT entre corrientes). Bajando T, también se reduce la exergia perdida del sistema total.

Dichos valores de T, y T, se pueden disminuir al aumentar T, Yy/o bajar T, a valores

fijos de las variables restantes.

— En el pre-calentador de aire, el relativamente alto valor de (f,K)sugiere reducir la
inversion de capital en tal componente, lo que se puede lograr bajando T, (menor calor

transferido, menor tamafio, materiales mas baratos).

Cambios sugeridos para este componente deben ser considerados, solo si no contradicen los
cambios sugeridos para componentes de mayor valor de ( Z+C, ) Este componente tiene

el menor valor de lasuma (Z + C,, ).

Resumiendo, los siguientes cambios en las variables de disefio se espera que mejoren la
efectividad en los costos del sistema:

— Aumentar valor de T, como lo sugiere evaluacion de camara de combustion y HRSG.

o P L : . :
— Disminuir la razon —= y las eficiencias iso-entropicas del compresor de aire y turbina de
1

gas, como lo sugieren sus evaluaciones.

— Mantener T, fija, pues tenemos indicaciones contradictorias de las evaluaciones de la

camara de combustion por un lado (incrementar), y de la turbina de gas y HRSG, por otro
(disminuir).

Como ilustracion, si cambiamos las variables tenemos los siguientes resultados:
T,, de 850 K cambia a 870 K
T,, no cambia

nsc compresor, de 0.86 cambia a 0.85
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Nt turbina, de 0.86 cambia a 0.85

P, ]
—= ,de 10 cambiaa 9
Pl

Cp total = C total + Z total

Antes del cambio:

C, total = 1398 (metano) + 2026 (cinco componentes) + 190 (otros componentes) = 3614

En el proceso de optimizacion, después del cambio en el valor de las variables, la rapidez de
costos del producto total es reducida de 3614 $/h a 3351 $/h, lo que representa un ahorro de

2*10° $/afio .
Comentarios adicionales

— La metodologia da aproximacion plausible para mejorar la efectividad en costos.

— Luego de familiarizarse haciendo iteraciones, se deduce que T, se debe disminuir algo para

mejorar efectividad en costos.

— La evaluacion termo-econOmica provee informacion mas confiable y requiere menos
iteraciones para alcanzar mejoras en el sistema.
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CAPITULO 7
Evaluacion del rendimiento de un sistema operante

7.1 Introduccion

En la evaluacién del rendimiento de un sistema ya en operacién, se ignoran los costos de
inversion de capital y de operacién y mantenimiento, y solo se consideran los costos
relacionados con el combustible.

Sehace Z, =0

El balance de rapidez de costos en componente K :

2. rapidez de costos entran = . rapidez de costos que salen

Para cada corriente exergética j:

Se utilizan las siguientes razones:

(1) C; /% rora. = COSto exergético de la corriente j ( MW)

Es la rapidez de exergia de combustible que se requeriria alimentar al sistema total para generar
la rapidez de exergia de la corriente j.

(2) ¢ / Cg ora = COStO exergético unitario = (Cj I Ce rora )/ E; (adimensional)

Es el nimero de unidades de exergia de combustible que se requeriria proveer al sistema para
obtener una unidad de exergia de la corriente j.



7.2 Evaluacién del rendimiento del caso base de cogeneracion

En esta seccion realizaremos la evaluacion del rendimiento de nuestro caso base de
cogeneracion operando antes de instalar los cambios sugeridos por el analisis termo-econémico.

a) Calcular para cada corriente exergética j, la rapidez de costo nivelado (C i ) el costo

- - Ve o o o o
unitario de exergia (cj ) ylasrazones C;/Cg rora. Y Cj/CE roraL -

b) Calcular para cadacomponente k del sistema, las variables c¢ , ¢p «, Cp ¢ ylarazon

(o] / [e]
Ce k /Cr oAl -
Comentar sobre los valores calculados.

Parte (a)

Tomamos el balance de rapideces de costos (h/$) del caso base, efectuado en la seccion 6.1 del
capitulo anterior. El sistema de ecuaciones es el mismo, excepto que ahora se anulan los valores
de Z:

C,=C,+Cy (1°)
C, =0 (2°)
C;+Cy=0C,+C4 (39
C,/E, = C,/E, (4°)
C, =C;+Cy (5°)

Cyo = 10.411*10° ($/afi0 )/ 7446 h/afio =1398 $/h  (6°)

Cs+Cyy +Cpp=Cy (7°)
C,/E, = Cg/Eq (8°)
Cpy /Wy = Cpp /Wy, (9°)
C,+Cy=Cy+Cq (10°)
C¢/Eq =C,/E, (11°)
Cg =0 (12°)
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Resolucion del sistema de ecuaciones

En (1°), sustituir C, de (2°):

Cy =0C,
En (3°), sustituir C de (9°):
Cs*Eq 21.524
C,= . +C3—C5:C3+C5(37.712J—C5:C3—0.4293C5

En (5°), sustituir C, de (8°) y C,, de (6°):

C,*E,

Es

= C, +1398

C, = C5*(100.632/37.712 ) —1398 = 2.668 C; — 1398

Eliminando C, de (a) y (b):
C, =C,-0429C,

Eliminando C, de (c) y (d):
2.668 C, —1398=C,, + 0.429 C,

C,, +1398 = 2.239C,

En (7°), sustituir C, de (8°) y C,, de (9°):

Cs*(100.632/37.712 ) — 1398 = 2.668 C; — 1398

C E, ) C Wy,
5| — | =Cs+Cpyy +Cyy | —
Es W,

2.668 C, —C, =C,, +0.996 C,

(a)

(b)

(©)

(d)

(€)

123



Eliminando C,, de (e) y (f):

En (f), sustituir C:

En (c), sustituir C:

En (6°), sustituir C, y Cg:

En (8°), sustituir C:

En (4°), sustituir C:

En (9°), sustituir C;:

En (11°), sustituir C:

1.668 C = 1.996 C,,

C,, = 0.836C,

2.239C; —1398 = 0.836 C4

En (10°), sustituir C5, C, y Cg:
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C, = 996.1
C, = 8327
C, = 1259.6
C, = 8323
C, = 2658
C, = 5685
C,, = 829.7
C, = 63.0
C, = 5055

(f)



7.3 Tabla con los valores para las corrientes exergeéticas, de rapidez de
costo nivelado (C;), costo unitario de exergia (co. ) y las

0 0 0
razones de C;/cg roraL Y de ¢/ Ck toraL

I

(e}
Ci/ce toraL

c;/ CF. TOTAL
(adimensional)

¢ (8/6) =c;/4.54
_ =[C;/(454*36) | =cpla
Corriente | E; (MW) | C;($/h)| _ [Cj/( E;*36 )] MW de combustible | Unidades de exergia de
| combustible total para
total para generar E| generar una unidad de
exergia de la corriente J
1 0 0 0 0 0
2 27.94 832 8.27 50.91 1.82
3 41.64 1260 8.41 77.09 1.85
4 100.632 2658 7.34 162.6 1.62
5 37.712 996 7.34 60.94 1.62
6 21.524 569 7.34 34.80 1.62
7 2.388 63 7.34 3.86 1.62
8 0 0 0 0 0
9 12.739 505 11.0 30.90 2.43
10 85.54 1398 4.54 85.54 1.0
11 30.1 833 7.69 50.97 1.69
12 30.00 830 7.69 50.78 1.69
Notas:

- Balance de costos para el sistema total:

C que entran = C que salen

C (10) = C (12) +C (9) +C (7)

1398 = 830 + 505 + 63

- Al basarnos solo en costos de combustible, podemos costear las dos corrientes de producto
(9y 12) repartiéndoles el costo de la exergia perdida (7). Se reparte, segln sea la contribucion
exergética de cada corriente a la suma de ambas corrientes.

C”, =830 +

63 * 30

(30 + 12.739)

= 874
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wo _ 874
2 (30 *36)

*
C7y = 505 4 o0 1219 g
(30 +12.739)

no 524
® " (12.739 *3.6)

= 1143

Las corrientes 2, 3, 9, 11 y 12 son las que requieren mayor numero de unidades de exergia de
combustible por unidad de exergia de la corriente respectiva.

Parte (b)

Se repite la tabla (3.8) de exergia destruida en componentes:

% E, del total % E, de ECH4
Componente E, (MW) | =100 (Ed /40-41) =100 (Ed /85.54)
=Y D,K =Yp «

Céamara combustion 26.55 65.69 31.04
HRSG 6.40 15.83 7.48
Turbina de gas 2.81 6.95 3.28
Pre - calentador aire 2.49 6.16 2.91
Compresor aire 2.17 5.37 2.54
)y 40.42 100.0 47.25

n exergéticade laplanta = 1- X (Yp )= X (Y, ) =1-04725-0.0279 = 050

Donde:

S E,

40.42

= 0.4725

2 (YD, K ) = razon de exergia destruida = =
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> E _
> (YL K ) = razon de exergia perdida = L _ 2388 _ 0.0279
| Er totaL 85.54

> E, = E(7) = 2.388

7.4 Calculo de las variables ¢, ¢, Cp Y cf ¢ /CE roraL
para los componentes del sistema

Compresor de aire

(2) < 1)

11) ———»

P =(2)-()
F = (11)
S Cyu 833
= = = = 7.69
T (Ey*36) (3011*36)
C,-C -
cp = (C:-C:) _  (s-0) 8.27

[(E,-E,)*36] [(27.94-0)*36]
Cp=CL*E,*36 = 7.69*217*3.6 = 60.1

7.69

Ce/Crrora. = — = 1.69 (adimensional )

Es decir, se requiere meter al sistema 1.69 unidades de exergia de combustible para obtener una
unidad de exergia de combustible en el componente compresor de aire.
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Pre-calentador de aire

(6) < (5)
(2) > (3)
P=()-(2)
F =(5)-1(6)
C.-C _
¢ - ( 5 6) _ (996 — 569) _ 733

[( E. - E, )*3_6} [(37.712 — 21.524)* 3.6 ]

o (C=C)  (u0-82)
e = [(ErEz)*%} - [(4164 - 2794)*36]

Co=Cp*E,*36 = 7.33%2.49%36 = 657

Cr/CrroraL = % = 1.61 (‘adimensional )

Céamara de combustion

@) —— — (4

(10)

P = (4)

F = (3) + (10)
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N G (1260 +1398) _sa1
Cr = [(E3+ Elo)*3_6:| " [(4164 + 8554)*36]

. (c.) (2658)
Cp = [(54*3,6” " [100.632%36] 734

Cp=Cg *E; *3.6 = 581*26.55*3.6 = 555

Cr/Crrotal = % =1.28 (‘adimensional )

Turbina de gas

(11) «—— - (12)

(4) > (5)

P =(11) + (12)

F =)~

N T (2658 — 996 o
CF = [(54—55)*3.6} a [ (100.632 — 37.712)* 3.6 | -

o = (C11+ ClZ) _ (833 + 830) e
P [(E11+ Elz)*3.6] [(30.1l+ 30-0)*3.6] .

Cp=Cr*E,;*36 =734*281*36 =74.2

Cr /CE1o7aL = 743—5347 = 1.62 (adimensional)
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HRSG

(6) » (7)
(9) <« (8)
P =(9)-(8)
F =(6)—-(7)
= (Cs-cC) _ (569 - 63) 724
F [(EG—E7)*3-6} [ (21524 — 2.388)* 3.6 | '
- (CQ_CB) B (505 - 0) _ 1101
P [(ngEs)*sﬁ} [ (12739 - 0)*3.6 | '
Cp= C(,): *Ey*3.6 =734*6.4*3.6 =169
Cr /CrrotaL = Z—;’j = 1.62 (adimensional)
Sistema total
(8) ©)
(7) «— — ~(12)
(10) (1
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E, = 2 exergias que entran — X exergfas que salen = E;; - E; - Eq— Ej,

E, = 85.54 - 2.388 - 12.739 - 30 = 40.41 MW

CO: (Cg_C8+C12) _ (549+874) _ 995
P [(EQ—E8+E12)*3.6} [(12.739 + 30) *36]
¢: = Coo  _ 1398 _ 4sa

(Ep*36) (8554 *36)
Cp=Cr *E, *3.6 =4.54 *40.41*3.6 = 660
Cr /CrroraL =1

7.5 Tabla de valores calculados para cada componente K del sistema

Componente Cr Cp Co S
Compresor aire 7.69 8.28 60.6 1.69 *
Pre-calentador aire | 7.34 8.69 66.2 1.61
Camara combustion | 5.81 7.34 554 1.28
Turbina de gas 7.34 7.69 74 1.62
HRSG 7.34 11.01 169 1.62
Sistema total 4.54 9.25 660 1.00

* Serequiere meter al sistema 1.69 unidades de exergia de combustible para obtener una unidad
de exergia de combustible en el componente compresor de aire.

7.6 Comentarios sobre valoracion del sistema de cogeneracion operante

- La columna ¢ , muestra que la cdmara de combustion tiene el menor costo unitario de

combustible, y el compresor de aire tiene el mayor valor, es decir, la unidad de exergia
destruida cuesta mas en el compresor que en cualquier otro componente. Por tanto, las
medidas para mejorar el rendimiento termodinamico deben empezar con el compresor.
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A la turbina, al pre-calentador de aire y al HRSG se les provee exergia de combustible al
mismo costo promedio (7.34 $/GJ).

El HRSG vy el pre-calentador de aire tienen el mayor valor de costo unitario de producto
( Ch ) . Este orden jerarquico es diferente del obtenido antes, cuando se consideraban costos

de inversion de capital y de operacion y mantenimiento. Antes, los mayores valores los tenian
el HRSG y el compresor de aire.

Los valores de C, muestran el costo de ineficiencia en cada componente, cuando solo se

consideran costos de combustible. Los mayores valores estan en la camara de combustion y
en el HRSG.

La ultima columna (razon de costos, adimensional) nos da las unidades exergéticas de CH,

que se deberian introducir al sistema total para obtener una unidad exergética de combustible
en ese componente K.

Si se monitorean las razones [CF,K/CFTOTAL] y [CJ /cFTOTAL] con ayuda de un

programa y se comparan contra valores objetivo de disefio, se pueden detectar
tempranamente malfuncionamientos y su causa.
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CAPITULO 8

Revision basica de transferencia de calor

8.1 Transferencia de calor por conduccién

Los mecanismos de transferencia de calor o energia térmica son tres: conduccion, conveccion y
radiacion.

La conduccidn opera en, virtualmente, todas las operaciones de transferencia de calor. En
operaciones comerciales de equipo de transferencia de calor, por ejemplo, el calor es conducido
a través de una pared sélida (frecuentemente una pared de tubo) que separa dos fluidos que estan
a diferentes temperaturas.

Muchos problemas de rutina en procesos de ingenieria pueden ser resueltos con aceptable
precision usando soluciones simples de la ecuacion de conduccion de calor para geometrias
rectangulares, cilindricas y esféricas.

La teoria matematica de la conduccion de calor fue desarrollada en el siglo XI1X por Joseph
Fourier. Tal teoria se baso en los resultados de experimentos simples como el diagrama que se
muestra a continuacion, donde se tiene un cuerpo sélido rectangular, aislado en cuatro de las
seis caras de modo que el calor se transmita solo en la direccion X :

—_—> X

Un lado del solido se mantiene a T, mientras que el lado opuesto se mantiene a una menor
temperatura T, .



Para un material dado, se hall6 que la rapidez ( /] ) con la que la energia térmica es transferida
del lado caliente al lado frio, es directamente proporcional al area (A) transversal al flujoy a la
diferencia de temperatura entre las caras (T1 -T, ) , Y es inversamente proporcional al espesor
(B) del material.

Escribiendo lo anterior como igualdad, donde la conductividad térmica del material (k) es
constante:

A(T,-T,)

5 1)

4y =K
Esta ecuacion también se aplica a gases y liquidos, aun cuando para estos la diferencia de
temperatura establece corrientes de conveccion natural que se combinan con la conduccion.

La conductividad térmica del material varia con la presion y la temperatura, aunque a baja
presion la dependencia con esta es despreciable. La dependencia de la temperatura es también
algo débil, de modo que es frecuentemente aceptable tratar la conductividad como una constante
correspondiente al promedio para ambas temperaturas.

Si se debe considerar la dependencia de la temperatura, una funcion lineal es con frecuencia
adecuada, particularmente para sélidos:

K=a+bT
donde:

a, b = constantes

Mecanismos de conduccién de calor

En todos los medios (solidos y fluidos) la conduccién de calor se efectda a nivel molecular o
atémico.

— La conduccioén de calor en los fluidos es el resultado de movimiento molecular al azar. La
energia térmica esta asociada con movimientos translacionales, vibracionales y rotacionales
de las moléculas de la sustancia.

Cuando una molécula de alta energia se mueve de una region de alta temperatura a una de
menor temperatura (y, por tanto, de menor energia térmica), transporta con ella su energia
térmica. Igualmente, cuando una molécula de alta energia choca con una de menor energia,
hay una transferencia parcial de energia hacia la molécula de menor energia.
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El resultado de estos movimientos e interacciones moleculares es una transferencia neta de
energia térmica de regiones de mayor temperatura a regiones de menor temperatura.

— La conduccion de calor en los sélidos es el resultado de vibraciones del enrejado del sélido
y del movimiento de electrones libres en el material.

En los metales, donde los electrones libres son numerosos, predomina la energia térmica
transportada por electrones. Por lo mismo, buenos conductores eléctricos, como el cobre y el
aluminio, son también buenos conductores de calor.

El transporte de energia térmica en sdlidos no-metélicos ocurre, principalmente, por
vibraciones del enrejado. En general, entre mas regular sea la estructura del enrejado del
material, mayor sera la conductividad térmica. Por ejemplo, el cuarzo, que es un solido
cristalino, es mejor conductor de calor que el vidrio, que es un sélido amorfo.

También materiales que son pobres conductores de electricidad, pueden ser buenos
conductores térmicos, como el diamante.

La mayoria de los materiales aislantes térmicos deben su efectividad al aire u otros gases
atrapados entre las fibras, pelos, poros o espuma rigida. No hay corrientes de conveccion y
la baja conductividad del aire imparte baja conductividad al material como un todo.

Hay materiales aislantes con menor conductividad que la del aire (u otros gases) hechos con
capas al vacio dentro del material.

Considerando un resultado mas general de la ecuacién de Fourier:

AT
= —kA 2~
0y ~

Tomando el limite conforme A x tiende a cero:

q, = flux de calor = Ge__ K ar
A dx

La ecuacidn no esta sujeta a la restriccion de que k = constante.
Si k = constante, se integra y da la ecuacion (1) anterior.

En el caso particular anterior, el calor fluye en la direccion X.
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En el caso general, el calor fluye en las tres direcciones ( X, y, z) y el flux total de calor es
la resultante de la suma vectorial de los fluxes en las tres coordenadas:

Vector flux total = q° = ¢, {I j+ qy (ij+ qoz[k]

- - —
( I ] [ j ] {k ] son los vectores unitarios en las direcciones X, Y, z, respectivamente.

(o] dT
—_k —
ax ax
o dT
-k —
ay dy
o dT
——k —
aq, dz

Para material isotropico, k es homogénea.

Sustituyendo lo anterior, obtenemos la forma tridimensional de la ecuacién de Fourier:

g — - —>
Vectorf.uxtota.zqoz_k{ﬂ[i]ﬂ(,}ﬂ(k” @
0 X oy 0z

La ecuacion de conduccion de calor se puede derivar haciendo un balance de energia térmica
sobre un elemento diferencial de volumen en el solido.

Para el caso de conduccion Gnicamente en el eje X:

o
dy|x —_— > 9| x+Ax
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Rapidez de energia térmica que entra — Rapidez de energia térmica que sale
+ Rapidez neta de generacion de energia térmica = Rapidez de
acumulacion de energia térmica

La energia térmica puede ser generada, por ejemplo, con resistencia eléctrica dentro de un solido
0 por una desintegracion radioactiva.

La rapidez de energia térmica que entra al volumen de control a través de la cara en x est4 dada
por el producto del flux de calor y el 4rea de la seccion transversal, q’ |, * A.

Similarmente, la rapidez de energia térmica que sale del volumen en x + A X esta dada por el

producto g’ [, A * A.

La fuente homogénea de calor tiene una capacidad de g, (W/m3) , ¥ la rapidez de generacion

de energia térmicaes q,*A* AX.

Finalmente, la rapidez de acumulacion estd dada por la derivada respecto al tiempo del
contenido de energia térmica del elemento de volumen, este ultimo dado por

[ PA AXC (T -Ty) |
Donde:

C = calor especifico del material ( kJ/kgK, etc.)

T..¢ = una arbitraria temperatura de referencia (K, etc.)

ref
p = densidad del material (kg/m?®, etc. )

t = tiempo

El balance queda asi (suponiendo que o y C son constantes):
(q(; x+Ax)A+qv*A*AX=pAAXC%

[e)
x — Uy

Dividimos por ( AAX ) y tomamos el limite Ax — 0:

o _ o
ot dx Y
Usando la ley de Fourier:
oT 0 oT
C— =—| k— |+
¥ ot T ox ( axj qv
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Si la conduccién ocurre en las tres direcciones coordenadas, el balance contiene ademas
derivadas en y, z analogas a la derivada en X. Si, ademas, k es constante y dividimos por su

valor la ecuacion resultante, obtendremos:

2 2 2
pC oT _o°T a°T _a°T  Q

k ot ox? oy? 0z k

a = difusividad térmica = K (en unidades m?/s, etc.)
(,C)
2 2 2
Operador Laplaciano = ) + 0T + 0 ;I' = VT
ox*>  oy* 0z
i ﬂ = VZT + q_v
a Ot

Comprobacién contra la ley de Fourier

Si solo se conduce calor en el eje x:

16T _ 8%T  qy
- - + —

o Ot - ox? k

Si el calor generado es nulo, g, = 0; si es estado estable, 2—: =0
d’T _d (dt)_,
dx? dx | dx
a e
dx
Integrando:
T =Cx+C,
Aplicando los limites de la ecuacion de Fourier anterior (1):
X =0, T=T,
X = B, T=T,
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Sustituyendo tales valores constantes:

T,-T

T = ZB L X+T,

Derivando respecto a X:

ar _ T -T

dx B
T,-T

q, = —kz—T =k — Z,que es la ley de Fourier.
X

8.2 Transferencia de calor por conveccion

La transferencia de calor por conveccién ocurre cuando un liquido o gas pasa sobre una pared
o superficie solida que esta a una temperatura diferente de la del fluido.

Un ejemplo es un fluido de transferencia organico que pasa sobre un tubo por cuyo interior se
condensa vapor de agua o se evapora refrigerante, para calentar o enfriar, respectivamente, dicho
fluido.

Dos categorias de conveccion son conveccion forzada y conveccion natural. En la conveccion
forzada, el movimiento del fluido es causado por un agente externo, tal como una bomba o
soplador.

En la conveccidn natural, el movimiento del fluido se debe a las fuerzas de flotabilidad creadas
por diferencia de densidades correspondientes a diferentes temperaturas dentro del fluido.
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En el siguiente diagrama se muestra la pelicula de fluido (indefinida), en la que se presenta la
conduccidén y ademas del perfil de temperatura del fluido.

Perfil de temperatura — Flujo en bulto del fluido

-~

X — — —. Pelicula de fluido de espesor x

— — — —Solido

Se cree o considera que la resistencia a la transferencia de calor (y al flujo del fluido) esta en
una pelicula o capa limite del fluido (tal vez entre 0.05 — 5.0 mm de espesor) en la superficie de
la pared. La capa limite es difusa, pero esto no invalida el concepto.

Las correlaciones siguientes son véalidas solo para fluidos newtonianos, no aplican para fluidos
no-newtonianos ni para metales liquidos. (Recordemos que los fluidos newtonianos son aquellos
en los que el deslizamiento relativo de los elementos del fluido al circular uno sobre otro, es
proporcional al esfuerzo de corte aplicado).

Si supiéramos el espesor x de la pelicula, podriamos usar la férmula de conduccion de calor de
Fourier:

q:—EAAT
X

No conocemos X, entonces usamos la formula de conveccion:
q=- hAAT

h = coeficiente pelicular de transferencia de calor

Con frecuencia, no existe teoria para h (o para x) por lo que los problemas de transferencia de

calor por conveccion usualmente son resueltos usando correlaciones empiricas derivadas de
datos experimentales del analisis dimensional.
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8.3 Analisis dimensional para coeficientes peliculares de conveccién, h

El andlisis dimensional es un método que podria obtener una relacion entre variables cuando no
existe una teoria orientadora.

El principio es suponer las variables independientes y establecer una ecuacion en la que la
variable dependiente es proporcional al producto de las variables independientes, cada una
Ilevando un exponente diferente.

Las dimensiones de cada lado de la ecuacion se igualan, una vez que algunos o todos los
exponentes puedan ser eliminados.

La ecuacion postulada, con los exponentes modificados mediante el andlisis dimensional, debe
ser probada midiendo todas las variables en amplios rangos de valores para:

a) Probar la validez de la ecuacion postulada.
b) Determinar los exponentes y la constante de proporcionalidad.

Los posibles resultados son:

1) Que la ecuacion no es valida.
2) Que la ecuacion no es valida, pero puede ser satisfactoria con algunas modificaciones.
3) Que la ecuacion es valida.

4) Que la ecuacidn es valida, excepto que algunas variables no son importantes.
Para el coeficiente h postulamos que:

hoVeDPpSuCek’BY

Donde:

oc = constante de proporcionalidad

V = velocidad (m/s)

D = dimension lineal caracteristica (m)
p = densidad (kg/m?®)

= viscosidad absoluta (kg/ms)
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C = calor especifico (J/kgK)
k = conductividad térmica ( W/mK)

B = fuerza de flotabilidad sobre la unidad de masa = 8 g AT (m/s® )

p

g

coeficiente de expansion volumétrica ( K™ )

aceleracion de la gravedad (m/s? )

AT = diferencia de temperatura (K )

Representando las dimensiones de masa, longitud, temperatura y tiempo por M, L, T, 6,

2

Las dimensiones de calor (energia) son -
%

2

Las dimensiones de potencia son

Las dimensiones de h [ potencia/(é4rea* temperatura) | son 9%

La ecuacion de dimensiones queda asi:

2e-(8) (2 (8 () (44 (%)

Igualando exponentes de las cuatro dimensiones:

T >-1=-e-f
f > -3=—-a-d-2e-3f-2g
M—> 1=c+d+ f

L > 0=a+b-3c-d+2e+f+g
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Cuatro de los siete exponentes se pueden eliminar:
T > f=1-¢
0 > d=3-a-2e-3(l-e)-29 =-a+e-2g
M > c=1-(-a+e-2g)-(1-e)=a+2g
L > b=-a+3(a+2g)+(-a+e-2g)-2e—(l-e)-g=-1+a+3g
Nuestra ecuacion postulada ahora puede escribirse asi:
haVaD—1+a+3gpa+Zg/u—a+e—2gCekl—eBg

Agrupando las variables de acuerdo a los exponentes:

ho _(vDp) (C_,uje D223 gAT )
k 7, k u?

Nu oc Re? Pré Gr?9.
Nu, Re, Pr son nUmeros adimensionales.

Para conveccion libre o natural, que ocurre sin usar fuerza, los efectos de velocidad son
despreciables y el Re puede ser omitido:

Nu = constante Pr™ Gr"

Para conveccion forzada, los efectos de flotabilidad son despreciables y el Gr puede ser
omitido:

Nu = constante Re P Pr¢

Esta ultima ecuacion forma la base de la mayoria de nuestras aplicaciones.
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8.4 Conveccion forzada de fluidos que fluyen dentro de tubos y ductos

Se han propuesto muchas correlaciones para calcular los coeficientes peliculares de conveccion.

Las siguientes correlaciones son adecuadas para manejar la vasta mayoria de aplicaciones de
transferencia de calor. Se dan para cada uno de los regimenes de flujo, a saber, turbulento, de

transicion y laminar, definidos respectivamente por Re >10%, 2100 < Re <10* y Re < 2100.

Para flujo turbulento ( Re >10* ) , la ecuacion de Seider-Tate:

0.
Nu = 0.027 Re®®Pr ™ (ulu, )™
También se usa con coeficiente 0.023

Usa propiedades del fluido a la temperatura promedio del fluido entre la entrada y la salida,
excepto u,, , que es la viscosidad a la temperatura de la pared del tubo.

Para:
0.5 <Pr<17000

(L/D) >10

longitud del tubo

D = diametro interno del tubo

Para tubos con 10 < (L/D) <60, el lado derecho de la ecuacion es frecuentemente

multiplicado por el factor [1 + ( D/L ) 273 } para corregir por efectos de entrada y salida.

La correlacion es generalmente precisa entre + 20% a + 40%. Es mas precisa para fluidos con
bajo o moderado Pr (0.5 < Pr <100) que incluye todos los gases y los liquidos de baja
viscosidad. Es menos precisa para liquidos muy viscosos, con grandes numeros de Pr .

Para el caso frecuente de anulo de doble tubo, D = D, — D,

D, = diametro externo del tubo interno
D, = diametro interno del tubo externo

En general, para otros ductos:

4 * area transversal de flujo
perimetro mojado

D = didmetro equivalente =
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Para flujo laminar ( Re < 2110):
Re Pr D 1 0.14
Nu:1.86( i js(’“‘j
L My

0.5 < Pr <17000

1 0.14
(RePrD)s[L] -5
L Hw

Para:

Tiene precision de + 25%.

1 0.14
Para el caso ( Re PrD j A > 2, tomar Nu = 3.66
L My

A bajos numeros de Reynolds, la conveccion natural puede ser importante y su efecto no esta
contemplado en la ecuacion anterior.

Para flujo en la region de transicion (2100 <Re <104 ) se recomienda la correlacion de
Hausen:

pd
3

0.14
Nu =0.116 (Re ?* —125) pr¥? (L} 1%%)
My,

Generalmente, se recomienda evitar este régimen de flujo, por la inexactitud.

Una ecuacion alternativa es la de Gnielinski, atil tanto para régimen de transicion como
turbulento:

2

(Re —1000) Pr 1+(fj3

1+12.7 \/Z (Pr°-666 —1 )

f = factor de friccion de Darcy = (0.782 In Re —1.51)°

L
8

Nu =
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Para 2100 <Re <10° y 0.6 <Pr < 2000
Tiene una precision de + 20%.

La ecuacion de Gnielinski para flujo laminar por un anulo de doble tubo es:

058
08 05 Re Pr D
D, D, L
Nu =3.66 +1.2 D +0.19|1+0.14 D [

) . D %467
1+ 0.117(Re Pr L)

Todos los coeficientes peliculares son valores promedio sobre la longitud completa del tubo.

Por lo tanto, la transferencia de calor entre el fluido y la pared del tubo se puede calcular con la
siguiente ecuacion:

q=hAAT,
AT,, = diferencia de temperatura media logaritmica

Diagrama:

Ty Ty,

T, > I

A
~
v
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8.5 Conveccion forzada fuera de ductos (flujo externo)

Muchos problemas de interés ingenieril incluyen transferencia de calor a fluidos que fluyen

sobre objetos tales como tuberias, tanques, ductos, edificios y otras estructuras.

Se presentan algunas correlaciones para ilustrar el método de calculo para flujo sobre una placa,

donde:

Tca = temperatura del fluido corriente arriba

Va = velocidad del fluido corriente arriba
L = longitud de la placa
TS
Fluido,
TCA V4
V('A
< L B
Correlacion de White FM:
Nu = 0.664 Re'? pr'3 Para Re< 5*10° Pr > 0.6

Nu = (0.037 Re?8 — 870) Pr¥®  para 5*10° <Re <10® 0.6 <Pr <60

Nu = hL/k
Re = L*V_,,*plu

Las propiedades del fluido se evallan a la temperatura de la pelicula (Tf ) :

T, = (%j (Tea+ Ts)

d=hA(Ts-Te,)

h = valor promedio de coeficiente pelicular para toda la longitud L

A = area total de la superficie contactada
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Correlacion de Churchill y Bernstein para flujo perpendicular a un cilindro circular de didmetro

D:
0.62 ReY2prl3 5/8 7 4/°
Nu = 0.3 + ( ) * 11 +( Re j

14
[ 0.4 )2/3 ] 282000
1+ | —
Pr

Donde:

Nu = hD/k
Re = DV, *p/ u
Correlacion vélida para Re Pr > 0.2

Propiedades del fluidoa T; (temperatura de la pelicula)

A =1DL
Correlacion de Whitaker para flujo sobre una esfera de diametro D :
0.25

Nu =2 + (04Re+0.06Re®® ) Prot ( ufug)

Para 3.5 < Re < 80000, 0.7 <Pr <380

Propiedades del fluidoa T;, excepto x4, que es evaluada a la temperatura de la pared T .

Para flujo perpendicular a un cilindro de seccion transversal cuadrada L * L (tal como un ducto
de aire):

Nu = 0.102 Re **"® pr3

Nu y Re se calculan como para un cilindro circular, pero usando la longitud de un lado

del ducto ( L) en lugar del diametro D .
Propiedades del fluidoa T;

Para 5000 < Re < 10°
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8.6 Conveccién libre o natural

Las correlaciones son similares a las de la conveccion forzada para flujos externos. Sin embargo,
aqui no hay velocidad sobre la cual basar el Re.

En su lugar se emplea el nimero adimensional Grashof, Gr:

o L3p2ﬁg\2Ts—Ta\ _ L3ﬂg"2I'S—Ta‘

U v

v = viscosidad cinematica = Jad
o

$B = coeficiente de expansion volumétrica (K )

Para gases a baja densidad, usando la ley de gases ideales, g = %

T = temperatura absoluta

Para gases a alta densidad, g = IR (ﬂ]
Vpromedio ot p

e 1
v = volumen especifico = =
P

Se debe conocer v(o la p) a dos temperaturas.

Conveccion libre desde placa vertical calentada:

El fluido adyacente a la superficie se calienta y se eleva por su menor densidad respecto a la
densidad promedio del bulto del fluido.

Este fluido, al elevarse arrastra fluido méas frio de la regién mas alejada de la placa, de modo
que el flujo de fluido aumenta hacia arriba de la longitud de la placa.
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Diagrama ilustrativo

Ty

/ : Ambiente a temperatura 7,
Arrastre
Turbulento
_____ Fluido a temperatura 7',
Laminar

Cerca del fondo de la placa el flujo es laminar, pero en algn punto puede haber flujo turbulento
si la placa es suficientemente larga. La circulacidn en conveccion libre se completa por fluido
frio que esté alejado de la placa, y que fluye hacia abajo.

Correlacion de Churchill

0387 (Grpr)™ |

9/16 8/27

( 0.492 j }

1+
Pr

0.825 +

Nu

Para 0.1 < Gr Pr <102

Precision de + 30%

L = longitud caracteristica = altura de la placa
Propiedades del fluido a T

T, :%(TS+Ta)

La correlacion de Churchill también sirve para conveccion libre de cilindros verticales, si

(D/L) > (35/Gr°%)
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Para mas pequefios valores de ( D/L ) , hay efectos importantes por la curvatura y se aplica un
factor de correccion:

0.9
L
NuciIindro = Nuplaca * [1—'_1'43([) GI’O'25 J ]

Para conveccion libre de un cilindro horizontal se usa una correlacion de Churchill similar:

| 0.387 (Grpr)™* |
9/16 7 8/27
0.559
1+

En este caso, la longitud caracteristica para Nu y Gr es el didmetro del cilindro.

Nu 0.60 +

Propiedades del fluido a T

Vélida para 10> < Gr Pr <10*

Para conveccion libre de placas horizontales, estan las correlaciones de Fuji e Imura, y de
Goldstein, Sparrow and Jones.

Placas horizontales con superficie superior caliente o superficie inferior fria:

Nu = 0.54 (GrPr)"* para 10* < GrPr <10’

Nu = 0.15 ( Gr Pr )1/3 para 10’ < GrPr <10*

Placas horizontales con superficie superior fria o superficie inferior caliente:

Nu = 0.27 (GrPr)"" para 10° < GrPr <10%

Propiedades del fluido a T;

Longitud caracteristica usadaen Nu y Gr es (érea de superficie/perimetro ).
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Para conveccion libre en esferas, la correlacién de Churchill es:

1/12
U 5. 0598 (Cr Pr)”t . (7.44 * 107 °GrPr)
U=+ 9116 419 * 9/16 7 16/9
0.469 0.469
1+ 1+
Pr Pr
GrPr < 10%
0.6 < Pr <100

La longitud caracteristica es el diametro de la esfera.

Propiedades del fluido a T

Para mayores valores de Pr es mejor si no se usa el término que estd elevado a la (1/12)
potencia.

Hay correlaciones para otras geometrias en libros de texto.

Debemaos recordar que los efectos de conveccion libre pueden ser importantes en algunos casos
de conveccidn forzada, especialmente en el caso de flujo laminar a bajos Re.

Importancia relativa de ambas convecciones:

Re Gr > 1, predomina conveccion forzada
Re Gr =~ 1, ambos modos son importantes

Re Gr <« 1, predomina conveccion libre

A una combinacion de ambas se le llama conveccion mezclada. Para tubos verticales, se mejora
el h (coeficiente pelicular) en flujo laminar si se suman ambas convecciones (calentamiento

fluyendo hacia arriba o enfriamiento fluyendo hacia abajo).

Para flujos opuestos (calentamiento fluyendo hacia abajo y enfriamiento fluyendo hacia arriba)
la transferencia de calor es generalmente reducida.

Para tubos horizontales la conveccion mezclada mejora la transferencia de calor, y con
frecuencia el aumento es sustancial.
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Un método propuesto por Ghajar y Tamm para tubos horizontales ha mostrado ser preciso para
elrango 280 < Re < 3800:

D 1/3 0.14
Nu =1.24 {Re Pr—+0.025( Gr Pr)wﬂ A
L i

Todas las propiedades, excepto ,,, Se evaltan a la temperatura promedio del fluido.

La longitud caracteristica es el diametro interno del tubo.

Gr se calcula usando la diferencia entre la temperatura promedio de la pared del tubo y la
temperatura promedio del bulto del fluido.

Ejemplo de aplicacion

Un pequefio tanque de retencién en una planta quimica contiene un liquido corrosivo que se
mantiene a una temperatura de 48.9 °C, mediante un calentador eléctrico. Este elemento de

calentamiento es un disco refractario de 0.6096 m de diametro, situado en el fondo del tanque.

Estimar la potencia requerida para mantener la superficie del elemento de calentamiento a
71.1 °C.

Propiedad del liquido 60 °C 15.6 °C
v = viscosidad cinemaética (mZ/s) 0.594 x 10 °
k = conductividad ( W/mK) 0.692
p = densidad (kg/m®) 1111.0 1122.3
Pr 4.8

Nota: Se trata de calcular la potencia con que el elemento de calentamiento pierde calor por
conveccidn natural, misma que debe ser suplida por electricidad.

Primero se estima el Grashof:

v, = o1 50009 m3/kg, a 60°C
p, 11110
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v, = o 0.000891m®/kg, a 15.6 °C
p, 11223

1
v = 0.0008955
promedio = 2(10,0009 + 0.000891)

po| 1t [ﬂ] _( 1 j 0.0009 — 0.000891
Voromedio ) \OT Jp  \ 0.000895 (60 — 15.6)

S = 0.0002264 K *

zD?
47D

L = longitud caracteristica = area/perimetro = ( J = % = 0.1524 m

T disco T T medio _ (71'1 + 48'9) °C

pelicula 2 2 =60°C

T, =T

or L*8 9| Tgisco — Tmedio|  0.1524° * 0.0002264 * 9.81 (71.1—48.9)
= 2 =

*10-6\2
v (0.594 10 )
Gr = 4.95*10°

GrPr = 4.95*10% *4.8 = 2.37 *10°

Aplica la ecuacion para superficie horizontal superior caliente, para 10" < Gr Pr < 10

Nu = hk—L = 0.15 (Gr Pr)”

Sustituyendo valores de Gr y Pr:

hL

1= - 015 (237x10°) = 200
K

Se sustituyen valores de L y k, y se despeja h

h = 200% 2092 _gog [ W
0.1524 m2K

Finalmente, se obtiene la potencia con que se pierde calor:

2
q = hAAT = 909 x’”‘iﬂx (71.1 — 48.9 )= 5890 W

La potencia eléctrica necesaria es 5.9 KW'
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8.7 Combinacion de conduccién y conveccion: Superficies extendidas

Una importante aplicacion, que incluye tanto conduccién como conveccién en la transferencia
de calor, es el uso de aletas o superficies extendidas, donde las aletas unidas a una superficie
primaria se consideran una extension de esta.

Vienen en una variedad de formas, pero las dos més frecuentemente empleadas son aletas
rectangulares y aletas anulares o radiales.

La idea basica para su uso es compensar por un bajo coeficiente de transferencia de calor por
conveccion (h), aumentando el area de la transferencia (A), pues recordemos que la

resistencia térmica es la inversa del producto (h *A) y se trata de minimizarla.

En otras palabras, se aplica primordialmente a gases, mismos que tienen un bajo h, comparado
con los liquidos.

Como las aletas usualmente son muy delgadas piezas metélicas, se obtiene una gran cantidad de
superficie adicional empleando una pequefia cantidad de material, haciéndolas econdmicas.

Todo el calor transferido por conveccion desde la superficie de la aleta debe ser primero
transferido por conduccion a través de la base de la aleta, cuya temperatura se toma como la
misma que la de la superficie primaria.

Por tanto, debe existir un gradiente de temperatura lo largo de la longitud de la aleta, y entre
mas larga sea esta, la temperatura de la aleta se acerca mas a la temperatura del fluido que la
rodea.

Como resultado, la diferencia de temperatura para la transferencia convectiva de calor va
disminuyendo a lo largo de la aleta, y la superficie extendida es menos efectiva que la superficie
primaria para transferir calor.

Para determinar la rapidez de transferencia de calor desde la aleta, es necesario determinar
primero el perfil de temperatura a lo largo de la misma.

Abajo se presenta una figura, en cuyo elemento diferencial de volumen haremos un balance de
energia térmica.

Condiciones:

- Estado estable
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Transferencia de calor desde la aleta, solo por conveccion (no radiacion).

No generacion de calor en la aleta.

La conductividad (k) de la aleta es constante.

La temperatura del fluido que rodea a la aleta es constante.

Hay diferencia de temperatura despreciable a través del espesor de la aleta.

Los efectos de la orilla de la aleta son despreciables.

_ — Superficie primaria a 7

~ - .
-1 Ambiente a
< L > temperatura 7,
o o _
q . qxlx+ax ——— T = €spesor
—_—
— /
RS W
AN /
T AN
N
> N
X N
N

AN
NVolumen de
control

Las dos ultimas suposiciones se justifican porque la aleta es muy delgada (como hoja de
cuchillo) y es metélica (buena conductora). Ademas, W es > r, por lo que la orilla

practicamente no tiene area.
En otras palabras, la temperatura de la aleta es funcién Gnicamente de X:

T =T(x)
En el volumen de control:

Rapidez de energia térmica que entra - Rapidez de energia térmica que sale =0

El calor entra al volumen de control por conduccion en la posicion X, y sale del volumen de
control por conduccion en la posicién X + A X,y sale también por conveccion en la superficie
del mismo volumen.

Ay [« *A =05 |x.x*A—Q°VC*P*Ax =0 (@)

Donde:
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= perimetro = 2 (W + 7))

flux de calor ( ejemplo W/m? )

P
qO
A = é&rea de la aleta transversal al flujo de calor por conduccién

g°vc = flux de calor transferido por conveccion desde el volumen de control

P * Ax = area de la superficie del volumen de control

Dividiendo por Ax y tomando limite cuando AX tiende a cero:

dg
dx

- q°vc *P =0 (b)
: o dT L
Aplicando en (b) la ecuacion q, = —k M y el flux por conveccion = g°vc = h (T —Ta) :
X

d2T

k A
dx?

- hP(T-T,)=0 (©

Dividiendo la ecuacion (c) por ( k A ) y sustituyendo [49 =T —Ta] y { m?2 = hp } ;

d?e

e ~m?20=0 (d)

Esta ecuacion esta sujeta a las siguientes condiciones limite:
1) Enx=0, 0= T,- T, donde T, = temperatura de la superficie primaria

2) En x=1L, 3—0 = 0, donde no se transfiere calor en la orilla de la aleta
X

La solucién general se puede expresar como una suma de funciones exponenciales o0 como una
suma de funciones hiperbdlicas. Esta Gltima nos es mas conveniente.

Nos referiremos al libro Granville! para la resolucion de la ecuacion diferencial:

2
jxf ~m26=0 1)

Del articulo 206 del libro:

1 Granville, William, Calculo diferencial e integral, México, Limusa, 1996.
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40 _ re”
dx
dze _ rZerx
dx?

Sustituyendo en la ecuacion (1):

Una solucion particular es:

La solucién general es:

La solucién general se comprueba derivando y sustituyendo en la ecuacion (1).

r‘’=m?
r=+m
0 =e"+e ™

Ahora bien, del articulo 210 del mismo libro:

senh (mx) =

cosh (mx) =

e™ = cosh (mx) + senh (mx)

mx

e " = cosh (mx) — senh (mx)

Sustituyendo en la ecuacion (2):
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6 = A[ cosh (mx) + senh (mx) ] + B [ cosh (mx) —senh (mx) ]
6 = (A+B)cosh (mx)+(A-B)senh (mx)

6 = C, senh (mx) + C, cosh (mx)

Aplicando la condicion limite (1):

C,=T,-T,

S

Aplicando la condicion limite (2):

C,=-(T,—T,)tanh(mL)

Sustituyendo C, y C,:

T=Ta—(TS—Ta)[tanh(m L)senh (m x) — cosh (m x)] (e

Para hallar q,,, , note que todo el calor debe entrar a la aleta por conduccion en la base, donde
Xx=0.

dT
Qajeta = — kA a

x=0

Diferenciando la ecuacion (e):

3—1 = —(T,— T,) [ mtanh (m L) cosh (m x) — m senh (m x) |
dT

2 = —(T,— T, ) mtanh (mL)

dx (X=0)

Oyeta = KA(T,— T, )mtanh (mL)
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jé

Qaea = (NPKA)"* (T, = T, ) tanh (L)

h
K

o

Sustituyendo m = (

>

g maxima corresponderia al caso en que toda la aleta estuviera a T, (temperatura de la base o
de la superficie primaria):

=hPL(T,-T,)

CIma’lxima -

. Qalet
@= eficiencia de la aleta = —>22

qméxima

5 (hPkA)"* (F—F)tanh (mL)  tanh (mL) )
- hPL(®H—T)  omL

Qaieta = Ymaxima *@= @hA (Ts_ Ta)

El andlisis de una aleta anular es algo mas complicado y la ecuacion de eficiencia incluye
funciones Bessel, haciéndola inconveniente de usar. Sin embargo, la siguiente modificacion de
la ecuacién (f) nos da una muy buena aproximacion para todas las aletas anulares:

tanh (g v )

@ = eficiencia de la aleta pura =
(9v)

Las funciones ( g, ¥ ) se definirdn mas adelante al aplicar a ejemplos concretos de superficie

extendida.

La rapidez de transferencia de calor de una superficie aleteada consiste en la suma de rapideces
a través del area aleteada y a traves del &rea primaria (no aleteada).

Se toma una eficiencia ponderada para incluir ambas superficies:

n = eficiencia ponderada de la superficie externa (que consiste en A; ,&rea de aletasy A,,

area de tubo sin aletas)
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-1
La resistencia térmica de una superficie aleteada = (h n Atota,) :

Las ecuaciones de eficiencia son precisas en cuanto las suposiciones simplificadoras se
cumplan. La variacion en T, y en la resistencia de la union de la aleta puede cambiar la

eficiencia, aunque un h (coeficiente pelicular de conveccion) no uniforme es el que tiene el
mayor efecto sobre la precision.

Se ha confirmado que a alta eficiencia de aleta ( > 0.9 ) hay desviacion de menos del 5% de la

ideal, mientras que a menores eficiencias (< 0.6 ) la desviacion es més del 10%.

Se recomienda precaucion al extrapolar a condiciones que estan fuera de la experiencia
experimental e industrial.

8.8 Una combinacién de conveccion y conduccidn en estado inestable

Trataremos el caso especial de resistencia térmica solo en la superficie del sélido. A este caso

se le llama también como pardmetro amontonado.

En estado inestable, (jj—-[ # 0 ylatemperatura T del sélido es funcién del tiempo t .

Un ejemplo es el calentamiento o enfriamiento de un solido en contacto con un fluido, como se
observa en la figura:

Fluido a temperatura 7', rodeando al solido

a

h = coeficiente de conveccion

Solido inicialmente a T,

V' = volumen del sélido A = area de la superficie

163



En este caso especial, la resistencia interna del sélido a la conduccion de calor es mucho menor
que la resistencia del sélido a intercambiar calor por conveccion con el fluido.

Entonces, las variaciones de temperatura dentro del sélido son pequefias y se desprecian, y se
considera que el solido tiene siempre una temperatura homogénea T, la cual solo es funcion del

tiempo t, es decir, T =T (t).

Balance de energia térmica sobre el sélido:

Rapidez de acumulacion de Rapidez de transferencia de
energia térmica en el sdlido = energia térmica desde el fluido
pve AT, - T)
dt
Donde:
p = densidad

C = calor especifico

dT h A
= dt
(T.-T) pvC

Integrando entre limites: T, aT y 0 a t:

T=T,+(T,-T,) e(

Este enfoque de temperatura homogénea en el sélido también se aplica a un liquido en un
recipiente agitado.
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La aproximacion de pardmetro amontonado rige cuando,
Bi = nimero de Biot = h (V/A) /K4 < 0.1
Veremos un ejemplo de esto a continuacion:

Un reactor quimico que opera por lotes se mantiene a 400 K y su contenido esta bien mezclado.
El volumen del reactor es de 0.8 m*, con un 4rea de superficie de 4.7 m?. Después de que se
completa la reaccion, los contenidos se enfrian a 320 K antes de vaciar el reactor.

El enfriamiento se logra con aire ambiente a 300 K y un h (coeficiente pelicular de conveccion)

de 75 W/m?K . El agitador continta operando durante el enfriamiento.

El contenido del reactor tiene p = 840 kg/m® y C = 2200 J/kg K
Determinar el tiempo de enfriamiento(t) requerido.
Datos:
T,=400K, T=320K, T,=300K, h =75W/m?K ,V=08m*, A=47m?’

p = 840 kg/m*, C = 2200 J/kg K

Despreciamos la capacidad térmica del recipiente y la pérdida de calor por radiacion.

También despreciamos la resistencia térmica de la pared del recipiente y la resistencia a la
conveccidn entre la pared y el fluido del recipiente.

Resolucion:

Aplicamos la ecuacién de parametro amontonado, pues el agitador continta operando durante
el enfriamiento, homogeneizando la temperatura del contenido.

Sustituyendo en la ecuacion de parametro amontonado:

_ * *
320=300+(400—300)exp|: AT }

(840 * 0.8* 2200 )

t = 6750s (aprox. 1.9 horas)

165



8.9 Radiacion

Todos los objetos materiales, incluyendo organismos vivientes, emiten energia
electromagnética a una rapidez que depende de la temperatura de su superficie.

Las ecuaciones usadas para calcular la rapidez de transferencia de energia radiante se basan en
el concepto de un radiador ideal, llamado cuerpo negro, que absorbe toda la radiacién que llega
a su superficie, nada de la radiacion es reflejada o transmitida.

Tal objeto apareceria completamente negro si su radiacion emitida estuviera enteramente en el
infrarrojo. Seria visible Unicamente cuando la temperatura de la superficie emisora alcanzara
cerca de 800 K, punto en que estaria al rojo caliente (rojo vivo).

En la naturaleza no hay radiadores ideales, aunque una muy cercana aproximacion seria una
cavidad cerrada, con solo un pequefio hoyo en algun lado:

Un fotdn que entrara tendria muy poca probabilidad de salir, después de mdltiples reflexiones y
sin ser absorbido. La temperatura fija a la que estan las paredes de la cavidad es muy cercana a
la de un cuerpo negro a la misma temperatura (hoyos negros).

Algunos materiales, como negro de carbon (hollin) y grafito, también se aproximan a un cuerpo
negro, aunque no tanto como la cavidad.

Un cuerpo negro convexo, que no intercepta nada de su propia radiacion, emite energia
electromagnética a una rapidez (qradiacién ) dada por la ecuacion de Stefan-Boltzmann:

B 4
Oradiacion = OAT

Donde:

T = temperatura absoluta ( K )

A = area de la superficie del cuerpo negro (m? )

o = constante de Stefan-Boltzmann =5.67*1O‘8% 1.714*10‘8%
m*K hft°R

La ecuacion nos da la maxima energia emitida por cualquier objeto a esa temperatura.
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Un radiador semi-ideal (convexo) emite energia electromagnética con una rapidez de:

= ¢cAT?

qradiacic')n
€ = emisividad

La emisividad es de valor entre 0 y 1, con valor 1 para un cuerpo negro. Depende de la
composicion y también depende fuertemente de las caracteristicas de la superficie del objeto
emisor, es decir, si estd limpio o sucio, pulido o corroido, suave o rugoso y del color y
condiciones de la pintura, si la tiene.

Valores comunes de emisividad para materiales van desde 0.05 para algunos metales pulidos, a
mas de 0.95 para grafito y negro de carbon.

La emisividad de los objetos reales no es constante, sino que depende de la temperatura, de la
longitud de onda y del &ngulo de emision. Los valores experimentales para & (emisividad) son
usualmente dados para una temperatura especifica o0 un rango de temperaturas.

También puede ser dada en funcion de longitudes de onda, pero mas frecuentemente son
promediadas para todas las longitudes de onda, en cuyo caso se le llama emisividad total.

Ambas emisividades, espectral y total, son usualmente medidas ya sea para radiacion emitida
normal a la superficie de un objeto, o para la radiacion emitida en todas direcciones abarcando
una region hemisférica del objeto.

Los valores correspondientes son Ilamados emisividad normal y hemisférica, respectivamente,
y para muchos materiales estos valores no difieren grandemente.

Cuando la energia radiante se transfiere entre dos 0 mas objetos a diferentes temperaturas, la
rapidez neta de transferencia de energia radiante depende de la configuracion geométrica de los
objetos que determina la cantidad de radiacion emitida por un objeto que impacta en el otro,
segun como estén encarados.

La rapidez neta de energia radiante del objeto 1 al objeto 2, denotada , , , se representa como:

41,2 = 6A; Fy (T14_T24)
Donde:

F, , = funcion del factor de forma y de la emisividad de los objetos

El factor de forma de radiacién cuantifica la configuracion geométrica de los objetos.
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Para equipo industrial de transferencia de calor, hay un nimero de diferentes superficies
recibiendo y emitiendo.

Una expresion mas general para transferencia neta de energia radiante del objeto 1 a un grupo
de 1, 2, 3, ... N objetos, seria:

q; = oA, i; Fii (T14_ Ti4)

Los factores de forma para calcular F, ; se han tabulado en un nimero de textos de
transferencia de calor, aun cuando la mayoria de estos se basan en el trabajo de Hottel y Serofin
(Radiative Heat Transfer) de 1967.

Una simple y util configuracion es la de un cuerpo gris convexo (1) que esta completamente
rodeado o encerrado por un segundo cuerpo gris (2). En este caso, la ecuacion de transferencia
neta de energia radiante toma la siguiente forma:

oA (T - T,*)

1,2 =
’ A
1 Al
e Ayl g,

Si la envolvente es mucho mayor que el objeto envuelto o encerrado, de modo que A, > A,

(por ejemplo, una cubierta de colectores solares irradiando a los alrededores) se puede

simplificar a:
J1,2 = &0A <T14 - T24)
Para dos superficies encaradas grises, de igual area:
oA, (T - T,

q1,2= 1 1

—+—-1
€1 &

Para problemas que incluyan radiacion y conveccidn, si estan en paralelo se pueden sumar
h

conveccion Y hradiacién'

htotal = hconveccién + hradiaci()n
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Empleando h

radiiacion *
4 4
1,2 = Nyagiacion Al(Tl - Tz) =cA Fy, (Tl - T )

Despejando h

radiacion -

o (T - T,*)
(T T2)

hradiacién = I:1,2 [G (Tl + TZ) (T12 + Tzz)} = I:1,2

Al valor entre paréntesis cuadrados con frecuencia se le llama factor de temperatura, F;,y

representa el maximo posible coeficiente de transferencia de calor por radiacion desde un objeto
a temperatura T, hacia una superficie a temperatura T, .

Si la envolvente es mucho mayor que el objeto envuelto o encerrado, de modo que A, > A,,

(por ejemplo, aplicado al caso de ebullicién pelicular):
Q1,2 = 810 A (T14 - T24) = P agiacion Al(Tl - Tz)

go (T - T,')
radiacion — (Tl -, )

h

El h es mucho menor que el h intercambiadores no encendidos a fuego

radiacion conveccion para

directo, y a moderadas temperaturas es con frecuencia despreciable.

8.10 Ejemplo de radiacion y conveccion natural en paralelo

Una tuberia horizontal de vapor de diametro 6.0 cm pasa a través de un cuarto grande cuyas
paredes estan a 298 K. La superficie externa de la pared del tubo esta a 443 K y tiene una
emisividad (&) de 0.8. La temperatura del aire en el cuarto estd a 303 K.

Calcule la rapidez de pérdida de calor por metro de longitud de tuberia, a causa de radiacién y
conveccion natural.
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— Pérdidas por radiacion:

A, rodeado completamente por A, ; ademas, A, > A,

U1,2 = 810A1(T14 - T24)

A, =7D,(1.0m) =7(0.06) = %:ezz
T, = 443K
T, = 298 K
g, = 0.8

Sustituyendo valores:

W
m lineal

Oy = 0.8%5.67%107°*0.1885 (443* - 298* ) =262

— Pérdidas por conveccion:

Ecuacion de Churchill para conveccion libre de un cilindro horizontal, de longitud caracteristica
0.06 m.

| 0.387 (Grpr)™* |
Nu = < 0.60 + g

{ [0.559 )mr
1+
Pr

La ecuacién rige para; 107> < Gr Pr < 102

Propiedades del fluido a T;

T, = 443K
T, = 303K
T 443;303 a3k
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Propiedades del aire a 373 K:

m 1 —3, -1
= 081— : = — =268*10 °K
g s? P 303

2
v = 236%10 5 ; k = 00307
S m K

Pr = 0.71

L*Bg|Ts-T,

2
D

Gr =

Sustituyendo valores:

0.06°*2.68 *10°° *9.81 (443 — 303)
= e >
(23.6*10 )

Gr =1.4273*10°

Gr Pr =1.4273*10%* 0.71 = 1.0134 *10°

La ecuacion puede aplicarse.

Sustituyendo valores:

[0.387 (10134 *106)”6 }
0 559 9/16 8/27 k
1+ ( _— j
0.71

A _ 1459%00307 _ oo

convectivo 0.06

Nu =<0.6+

2
m w
- (443 — 303) = 197 -
m lineal m lineal

= hA(T,— T, ) =747%0.1885

q convectivo

W
m lineal

= 262 +197 = 459

qtotal = qradiactivo + qconvectivo -
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8.11 Ejemplo de emision de energia por radiacion: estimacion de la
temperatura a la que el sol envia energia a la tierra

La radiacion térmica de un cuerpo negro es:

Q =cAT*
Donde:

Q = potencia emitida (W)

6 = constante de Stefan-Boltzmann = 5.67 *10 8 —
m- K

A = é&rea de la superficie emisora ( m? )

T = temperatura (K)

El sol puede ser considerado como un cuerpo esférico negro, con area emisora definida (AS ) :
que emite su potencia (Q) en todas direcciones, de modo que conforme aumenta la distancia
desde el sol, aumenta la superficie esférica concéntrica que rodea al sol ( Al) , Y que recibe dicha

potencia constante, por lo que, consecuentemente, disminuye la densidad de potencia ( Q /Al)

La distancia entre la tierra y el sol es de 1.495 * 10" m (una unidad astronémica), y a esta

distancia se recibe la llamada constante solar de flux radiante, ( Q /Al) ,de 1353 W/m?.

diametro del sol =139 *10° m

Ds

As = 7(139*10° m)2= 6.07 *10*® m?

Con estos datos, calcular la temperatura (TS ) a la que el sol nos envia energia.

a) Calculode Q

W
2 k4

Q =cA TS =567%10"° *6.07*10%m?* TS = 344162 %10 WK™ * T,

m
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b) Calculode A,
A= n*(2%1495%10% m)’ = 2.8086 %10 % m’
Constante solar sobre la tierra = 1353 W/m? = Q/ A,

Sustituyendo los valores calculados de Q y A1 en la ecuacién de la constante solar:

3.44162*10" wWK™* T

1353 W/ m? = —
2.8086 *10 **m
Se despeja Ts:
1353 ﬂz *2.8086 *10 ®*m?
Tg = m = 5764 K

3.44162*10* WK *

La energia que poseen los combustibles fésiles es energia solar previamente capturada en las
uniones quimicas del combustible. Tal energia fue emitida desde el sol a esa temperatura de
aproximadamente 5764 K. Por consiguiente, la maxima temperatura obtenible por combustién
(la reaccidn inversa a la de captura de la energia solar) seria esa misma temperatura, a modo de
no violar la segunda ley de la termodinamica.
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CAPITULO 9

Disefio de intercambiadores de calor

9.1 Introduccion

El disefio de un equipo de transferencia de calor podemaos dividirlo en disefio térmico-hidraulico
y disefio mecanico.

El disefio térmico-hidraulico consiste en dimensionarlo (obtener el area de transferencia de
calor) de modo que satisfaga los requerimientos de rapidez de calor a transferir entre fluidos, y
de caidas de presién permisibles en los mismos fluidos.

El disefio mecéanico consiste en calcular los espesores o paredes de los materiales empleados en
la construccion del intercambiador de calor. Su célculo requiere un intercambiador previamente
dimensionado, es decir, es el paso posterior al disefio térmico.

El disefio mecanico normalmente se basa en los codigos TEMA (clases B, C y R) y ASME
(seccion VIII, division 1).

Donde:
TEMA = Standards of the Tubular Exchanger Manufacturers Association

ASME = American Society of Mechanical Engineers

Aqui solo veremos el disefio térmico-hidraulico de los intercambiadores de calor.

Tomemos primero el caso de intercambiador de calor de tubos concéntricos, cuyo diagrama
aparece a continuacion:



Supongamos que el fluido caliente va por el tubo interior y el fluido frio va por el &nulo que se
forma entre ambos tubos, el interior y el exterior. En este caso el calor fluye de dentro hacia
afuera.

Los fluidos pueden ir en flujo paralelo o a contracorriente.

La transferencia de calor entre ambos fluidos se da en serie: (1) por conveccion entre el fluido
caliente y la pared interna del tubo interior, (2) por conduccion a través de la pared metalica del
tubo interior y, finalmente, (3) por conveccidn entre la pared externa del tubo interior y el fluido
frio del anulo.

En el diagrama siguiente, los subindices son h (caliente) y c (frio). A es el area de transferencia
de calor (constante).

Para simplificar, se considera una distribucién longitudinal de la temperatura. Un cambio de
fase (evaporacion o condensacidn), se consideraria isotérmica en toda la longitud L.

Flujo paralelo Flujo a contracorriente
T T
T,
I
I I
I | Ty I I Tha
' | | 99
: dQ | | |
| | |
I | | | T
' / T, I | c2
T, |+ |
cl ! l A ] !
dA
1 2 1 d4 2
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9.2 Calculo de la diferencia de temperatura promedio (media logaritmica)
entre fluidos caliente y frio ( AT,,)

Tomemos el caso de flujo paralelo

Las variables m, C, U se suponen constantes en toda la longitud del intercambiador, donde:

. . k
m = flujo mésico {ejemplo de unidades es ?g}

i i kJ
C = calor especifico promedio a presién constante, {ejemplo de unidades es K K)}
g

U = coeficiente total de transferencia de calor, {con unidades como

)

Aplicando la primera ley (y considerando despreciables el trabajo, la friccion y la energia
cinética y potencial, como es el caso para la mayoria de aplicaciones de intercambio de calor):

dQ = -m,C, dT, = m.C_ dT, 1)
Despejando:
dQ
dT, = - @)
h (mCp)
dQ
dT. = 3)
C(mC)
Restando (3) de (2):
1 1
dT, —dT, =-dQ + 4)
" (mh C:h) (mc Cc)
dT, — dT, =d(T, - T.) (5)
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Sustituyendo (5) en (4):

1 1
d(Th—TC)=—dQ (thh)+(mcCc) (6)

Definiendo dQ en funcién de U (coeficiente total de transferencia de calor):

dQ =U(T, - T, ) dA (7)

Sustituyendo (7) en (6):

d(Th—Tc)=—U(Th—Tc)dA{(mh1Ch)+(mclcc)} (8)

Re-arreglando:

d(T,-T.) 1 1
(Th - Te) :_UdA{(thh)Jr(mcCc)} ®)

Integrando entre limites 1 y 2:
In (Thz ~Tez ) =—UA{ L 1 } (10)
(Thl_Tcl) (thh) (mccc)

Integrando (2) y (3) entre limites 1y 2, y re -arreglando:

_ Q
o ) "

_ Q
Mo = (Tcz_Tcl) (12)

Sustituyendo (11) y (12) en (10):

|n[(Th2TC2)} _UA(_Th2+Th1+Tc2_Tcl) UA|:(Th2_Tc2)_<Th1_Tcl):|
Q Q

(Thl_Tcl) ) )
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Despejando Q:

Q= (13)
In (Thz B Tcz )
(Thl - Tcl )
Ademas, integrando la ecuacion (7):
Q = UAAT, (14)

De la comparacion de ecuaciones (13) y (14):

(T =Tez ) = (T = Tar) |

AT, = (15)
(Thz B TcZ )
In| ~—~
(Thl - Tcl )
Tomando genéricamente las diferencias de temperatura en los extremos del intercambiador de

calor, AT, yAT,:

(AT,-AT,) (AT,-AT,) _ _ _
AT = = = diferencia de temperatura media logaritmica

" AT, AT,
In| —= n| —
AT, AT,

Para el caso de flujo a contracorriente, el resultado es el mismo, como se demuestra a
continuacion:

(16)

Se procede del extremo (1) al extremo (2):

dQ =-m, C, dT, =-m, C,dT, (1°)
Despejando:
dT, =- —dQ (2%)
(m Cy)
dQ
daT. = - —— (39
©(mC)
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Restando (3°) de (2°):

1 1 0
dTh_chZ_dQ{(thh)_(mcCc)} (4°)

dT, —dT, =d (T, - T,) (5°)
Sustituyendo (5°) en (4°):

d(Th_TC):_dQ{(mthh)_(mclcc)} (6°)

Definiendo dQ en funcion de U (coeficiente total de transferencia de calor):
dQ = U (T, -T,)dA (7°)

Sustituyendo (7°) en (6°):

d(Th—TC):—U(Th—TC)dA{(mhlch)—(mclcc)} (8°)

Re-arreglando:

d(Th_TC) 1 1 °
(7, -T.) =‘“"A[<mhch>‘<mccc>} &)

Integrando entre limites 1y 2:

" [((TTZIZf”_UA{(m:Ch) ) (mclcc)} e {(mclcc) ) (mhlch)}

(10°)
Integrando y re-arreglando (2°) y (3°):
m, C, = - _Q (11°)
(Tho = Tha )
Q
m€C,.=-———— 12°
) .
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Sustituyendo (11°) y (12°) en (10°):

T, T
In ((_;hzl_l_z)) = % * (Tcl Teo +Th2_Th1) - DA |:(Th2 _Tcz) _(Thl_Tcl):|
(13°)
Despejando Q:
UA [(Thz Tcz) - (Thl_Tcl)}
Q (14°)
In (Thz o Tcz )
(Thl B Tcl)
Ademas, integrando la ecuacion (7°):
Q = UAAT, (15°)
De la comparacién de ecuaciones (14°) y (15°):
AT — |:(Th2_Tc )_(Thl_Tcl)] (160)
m
In (Thz B TcZ )
(Thl - Tcl)

Tomando genéricamente las diferencias de temperatura en los extremos del intercambiador de
calor, AT, y AT,:

(AT, -ATy)  (AT,-AT,) _ _ o
AT = = = diferencia de temperatura media logaritmica

m
AT AT
In| —2 n| —*
AT, AT,

La diferencia de temperatura media logaritmica (ATm ) es mayor para flujo a contracorriente

(17°)

que para flujo en paralelo. Esto es asi, excepto cuando hay un fluido isotérmico, en cuyo caso
la diferencia de temperatura es la misma para ambos.
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Un ejemplo:
Fluido caliente: se enfria de 80 a 60 °C

Fluido frio: se calienta de 40 a 50 °C

Contracorriente Paralelo
80 —, 60 80 ——» 60
50 <40 4050
30 20 40 10
30-20 40 -10
AT = ( ) = 24.66 °C AT = ( ) = 21.64 °C

A ETRY n T a0y
In|] — In| —
20 10

En el ejemplo no es mucha la diferencia entre ambos valores. Sin embargo, el arreglo de flujos
a contracorriente ofrece una ventaja distintiva térmica sobre el caso de flujo en paralelo.

En flujo paralelo, la temperatura de salida del fluido frio es restringida por la temperatura de
salida del fluido caliente. En cambio, a contracorriente, la temperatura de salida del fluido frio
es restringida por la temperatura de entrada del fluido caliente, pudiéndose recuperar mas calor
de este ultimo.

El flujo paralelo podria ser mejor para el caso de fluidos muy viscosos, dando mayor valor
de U,.

Las AT,, de estos dos tipos de flujo (puro paralelo o puro contracorriente) son las respectivas

AT de cada sistema, sin requerir correccion alguna.

9.3 Deduccion de la resistencia térmica total

En general, para transferencia de carga eléctrica, o de volumen de liquido, o de calor, etc., se
establece que:

potencial conductor

Rapidez de transferencia = - -
resistencia
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Comparando con ecuacion (14): Q =UA AT,
Potencial conductor = AT,

Resistencia térmica total = 1 a7
UA

Nos referiremos al siguiente diagrama de un tubo cilindrico desnudo (sin superficie extendida)
conduciendo calor de dentro hacia afuera, con el fluido caliente dentro del tubo y el fluido frio
fuera del tubo.

Esdecir, T; > T,

La rapidez cilindrica del tubo =ry, -,

Q = rapidez de calor transferido (es el mismo a traves de cada resistencia)

Fluido frio
T,, h,
\\\\\ T2
Fluido
caliente
~N
~N
~N Tl

Tal resistencia térmica total estd formada por tres resistencias en serie: (1) la resistencia pelicular
entre el fluido caliente y la pared interna del tubo, (2) la resistencia conductiva a traves de la
pared del tubo, y (3) la resistencia pelicular entre la pared externa del tubo y el fluido frio.

(1)  Q (convectivo interno) = A. h; (Ti *Tl) _ (Ti - Tl)

1
(Ah;)
. ) . 1
Por tanto, la resistencia convectiva interna =
(Ah;)
(T,-T) = =2~ @)
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(2) Para el caso de calor conductivo, por ahora consideramos que el tubo es desnudo, sin

extender su area. Mas adelante veremos unos ejemplos con superficie extendida donde se
calcula de manera diferente la resistencia metalica correspondiente.

Q = (calor conductivo a través de la pared del tubo) = — kA ar

dx = espesor del tubo = dr
r = radio del tubo cilindrico

k = conductividad del metal del tubo

Para el tubo cilindrico, el area transversal al flujo (A) y su espesor son funcion del radio.

A = area transversal al flujo = area de la superficie del tubo =2rnrL

L = largo del tubo

Q=—k2znrL 9T

dr

dT=[— Q Jﬂ
k2nL r

Integrando entre los limites de pared ( r,y ro) y de temperatura (T1 yT, ):

.
Q In{c’]
r;
T,-T,= ——~%/

Despejando:

b
2nk L (b)
2nk L (Tl_TZ)
Q = 3 (T =T, ) rcan
In [OJ InLO]
r, r,
2nkL
r
m(:}
Por tanto, la resistencia conductiva a través de la pared del tubo = IL
T
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(3) Q (convectivo externo) = A, h, (T2 - T, ) _ M

1
_tho

. . 1
Por tanto, resistencla convectiva externa =
AO hO

(T, -To) = (©)

A0 h0
Sumando las diferencias parciales de temperatura (a), (b) y (c) para eliminar las temperaturas

. . . Io do
intermedias, y sustituyendo | — | por R :
I.

i i

d
In(d(’]
T, -T,=Q| —> VAN

Q: (Tl_TO) _ (TI_TO)
(3 )
1 "l 1 UA)
(Ah; ) (2akL) ~ (heA,)
dO
In{dJ
Resistencia total = ! = ! + VA ! (18)

(UA)  (Ah; ) (27kL)  hoA,
Se aprecia que, al estar las resistencias térmicas en serie, la resistencia total es la suma numérica

de las mismas.

Para el caso de resistencias térmicas en paralelo, la conductancia total (reciproco de la
resistencia total) es la suma de las conductancias individuales (o suma de los reciprocos de las
resistencias individuales).
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El valor de Q es el mismo, sea que consideremos como referencia el area externa o la interna:

111 19)

(VA (UoAy) (Ui A )

9.4 Coeficiente total de transferencia de calor referido al area externa (U, )

De aqui en adelante, tomaremos como referencia el area externa y el valor de U serd el
correspondiente al area externa:

d
In [dol
1 = L + ooy ! (20)

(Uvo) (Aihi) (2nkL) (hvo)

A, =mnd,L (21)

A =nd, L (22)

- -0 + 23
(0~ Un e )" T T, &
Tomando reciprocos:
d -1
dy In -2

1 dg d; 1

Uy =| — — + + —

h., d. 2k h,

Q - UO AO ATsistema
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Cuando el intercambiador es nuevo:
U, =U

— “limpia

Ahora bien, con el uso se pueden ir depositando materiales sobre las paredes de los tubos (sarro,
sales, depdsitos diversos), ofreciendo una resistencia adicional al paso del calor. En tal caso,
requeririamos una mayor area de transferencia de calor, y esta resultaria de afiadir factores de

obstruccionala U resultandoenla U ;. (Ug ), de menor valor:

limpia ’

dO
d "a d
U, = i—°+do ~ + — +Rd;, == +Rd,
h, d, 2k h, d,

Donde:

R d; = factor de obstruccion del fluido interno

Rd, = factor de obstruccion del fluido externo

Asimismo, esto significaria que cuando nuevo, el intercambiador estaria algo sobrado.

Hay tablas con valores de obstruccion tipicos para diversos fluidos, los cuales estan tomados de
la experiencia.

9.5 Factor de correccion (FT) de la diferencia de temperatura media

logaritmica a contracorriente (AT, )

Los intercambiadores de calor no siempre operan solo en paralelo o solo a contracorriente, sino
gue mas frecuentemente operan con una combinacion de esos flujos. Dos casos de amplia
aplicacion son los intercambiadores de coraza y tubos, y los radiadores de flujo cruzado, en los
gue un fluido gaseoso fluye perpendicularmente a los tubos por donde circula el otro fluido.

Veamos el caso de un intercambiador de coraza y tubos, con un paso en la coraza y dos pasos
en los tubos, cuyo diagrama se muestra a continuacion.
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Intercambiador de calor de tubos rectos

Dos pasos en el lado de los tubos

. Entrada del fluido
Entrada del fudo del  dej jado de los tubos

lado de la coraza

Espejo de
los tubos Haz de tubos con
tubos rectos
¥ I 1 L
— hﬁ -
—— T Y
—F — gi Plenum de entrada
= l‘_.-‘) —
— -y
= )
= X
e — - ﬁ g% Plenum de salida
_. )
—_l |. r n T ,l‘l r
\ / Coraza Espejo de
Deflectores los tubos J

Salida del flnido del

Salida del fluido del
lado de la coraza

lado de los tubos

El fluido de los tubos, de ida va en paralelo con el fluido de la coraza, de regreso va a
contracorriente con el mismo.

La AT,, debe estar entre las correspondientes a los flujos en paralelo y a contracorriente.

Los pasos en los tubos son normalmente un nimero par: 2, 4, 6, 8, etc. Los pasos en la coraza,
asimismo, pueden ser desde 1 en adelante, con gréaficas hasta 6 como un limite practico, y entre
mayor sea el nimero de estos, mayor sera el acercamiento de la AT del sistema al valor

correspondiente al AT, de flujo a contracorriente.

Para calcular la AT del sistema de los casos mencionados, se conserva la AT, —calculada
siempre para flujo a contracorriente, cualquiera que sea el tipo real de flujo -y se corrige

multiplicandola por un factor F; , para dar la diferencia de temperatura del sistema( AT ema )

para cualquier situacién de flujos correspondiente al equipo:

ATsistema - ATm * FT

Fro<1

Para el caso con uno o dos fluidos isotérmicos, F; =1
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La ecuacidn de transferencia de calor queda asi:
Q = UAAT, *F;

F; = f (los parametros R, P, y el tipo de flujo)

Nota: P es llamada S en el texto de Kern.

Calculo de F; para intercambiadores de coraza y tubos:

N = numero de pasos en la coraza (o0 nimero de intercambiadores en serie, cada uno con 1
paso en la coraza y 2, o multiplo de 2, pasos en los tubos).

(Th inicial Th final )

R —
(Tc final ~ T cinicial )

(Tc final ~ Tcinicial )
(Th inicial ~ T c inicial )

P:

Para R # 1, calcular:

m'”{ —RS)

Fr =
(R+1 1/R2+1
(R—1) In
—S(R+l+«/R +1)
Para R =1, calcular:
g _ P
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Hay graficas, comunmente hasta con 6 pasos en la coraza, de F; en funcion de los parametros

RyP.

Para facilitar la lectura de las gréficas, se puede emplear, ademas del par de valores ya definido
(R, P), el par equivalente de valores R’ [: %) y P’ ( =R P ), usando el par que permita mayor
claridad en la lectura.

Se aprecia en las gréficas que, para valores de F; <0.75 - 0.8, se presenta una pendiente

aguda, lo que significa un gran cambio en su valor para un pequefio cambio en P. Por esa
razon, el minimo F; que se emplea debe ser de 0.8 para intercambiadores de coraza y tubos.

Aqui, es oportuno recordar que al aumentar el nimero de pasos en la coraza (o el namero de
intercambiadores en serie, cada uno con un paso en la coraza y dos, o su maltiplo, pasos en los
tubos) aumenta dicho factor de temperatura para los mismos valores de Ry P.

Ademas, se debe tomar en cuenta que al aumentar el nimero de pasos en la coraza, la pendiente
de las graficas de F; se va agudizando, requiriendo a su vez mayor valor del F; .

En un intercambiador de calor se pueden presentar las siguientes situaciones entre las
temperaturas finales de los fluidos caliente y frio:

Los subindices que se utilizan son:
h = caliente, ¢ = frio, i =inicial, f=final
Tomamos el ejemplo de fluidos a contracorriente:
Thi — Ty

ch D E— Tci

1) Aproximacion =T, — T ¢ (donde T, > T, )
2) Encuentro: T,; =T;

3) Cruce =T, — T, (donde T,; <T,;)
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Cuando se presenta un cruce de temperaturas de cierta magnitud, el valor de F; tal vez sea

menor de 0.8 para un intercambiador con un paso en la coraza y dos 0 mas pasos en los tubos
(intercambiador 1/2).

En este caso, debemos aumentar el niumero de pasos en la coraza (o el nimero en serie de
intercambiadores 1/2) hasta tener un valor de F; mayor a 0.8.

Es decir, tal vez requiramos un intercambiador 2/4 (dos pasos en coraza, 4 pasos en tubos) o su
equivalente (dos intercambiadores 1/2 en serie), 0 quizas un intercambiador con aln mas pasos
en la coraza.

9.6 Meétodo ¢ (efectividad) —NTU para disefio de intercambiadores de calor

Este método facilita el calculo cuando se desconocen las temperaturas de salida de los fluidos.

Definiendo un parametro:

Ro = (m C )menor
( mC )mayor

Es decir, ambos fluidos (caliente y frio) tienen sus valores del producto ( m C ). Dichos valores

pueden ser diferentes o iguales. Por consiguiente:

Re <1

Q real transferido

¢ = efectividad =
maximo transferible

— * _
Qmélximo transferible — ( mC )menor (Th inicial Tcinicial )

De la primera ley:

— * — *
Qreal transferido — ( mC )menor ATfluido con (m C)menor ( mC )mayor ATfluido con (m C )mayor
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Si en la definicion de efectividad, seleccionamos el fluido con (m C ) para el numerador

menor

(calor real transferido):

(m€)__*AT

mener fluido con (m C) menor }

e

*
mener (Th inicial

AT

fluido con (m C) menor

(Th inicial ~ Tc inicial )

Tfluido con (m C)menor € (Th inicial ~ Tc inicial )

_ * ok _
Q reat transferido = (M € Dpenor ™ ¢ (Th inicial Tcinicial)

Definiendo el parametro:

UA
(mC)

menor

NTU = ndmero de unidades de transferencia =

: : £* (Th inicial ~ T inicial )
Equivalencia con F; empleada antes: F; = (AT, * NTU )
m

Resumiendo:

e=f (R, NTU, yde ladisposicion de los fluidos en el intercambiador de calor)

Varias fuentes presentan las ecuaciones de efectividad para los diversos tipos de flujos.
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9.7 Deduccion de efectividad para el caso de fluidos que fluyen en paralelo

Consideramos, sin pérdida de generalidad, el caso de fluido caliente con ( m C )

menor

Partiendo de la ecuacion (6) utilizada en deducir la AT, del sistema:

‘”“):dQ{(mhlchV(mfcc)] ?
- (mocy)
© 7 (mecd)

Sustituyendo en (6):

(00| e+ ey || e e

De la ecuacion (7) empleada antes:

dQ = U (T,-T,)dA

Sustituyendo dQ vy re-arreglando:

M_! uda ](1+RC)

(To =T (m,Cy)

Integrando de 1 a 2 y usando ecuacion de NTU :

n el o e )

(T - Tt ) (m,Cy)

(Thz _TCZ)

(Thl _Tcl ) (a)

exp [—NTU (1+Re )} -
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Aplicando primera ley al sistema adiabatico de los fluidos:

Despejando:

Teo = T+ Re (Thl ~Thy )
Trabajando en el lado derecho de (a) y sustituyendo T, :

(ThZ_TCZ) [ThZ_Tcl_RC (Thl_ThZ)j|

(Thl_Tcl) (Thl_Tcl)

Sumando y restando T, al numerador del lado derecho de la ecuacion anterior:

(T2 ~Te2) D{TM—TM)+(TM—TH)—Rc(nl—nz)}

(Thl—Tcl) (Thl_TC1)
el e
h1 = ‘el

Regresando a ecuacion (a):

exp | ~NTU (1+Rc )| =1-2(1+R¢)

Despejando:
1_ e—NTU(1+RC)
E =
1+ R¢
In !
1- 1+R
NTU = (2)(1+Re)
(1+Re)

El resultado es el mismo si el fluido frio es el que tiene la menor (m C ).
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Igualmente se deducen ecuaciones para los demas tipos de flujos: contracorriente, mezcla de
paralelo-contracorriente, cruzado, etc. Asimismo, se tienen graficas de efectividad en funcién
de los parametros NTU , R, y disposicion de flujos.

9.8 Deduccidn de efectividad para caso de un fluido isotérmico

Tomamos el caso de un vapor saturado, condensando a T4 (temperatura constante del vapor).

El fluido frio es el no isotérmico y el de menor m C.

Propiedades del fluido frio:

m = flujo mésico
C = calor especifico
AT

sistema

ch Tci
Ts — ch Ts —T
ATsistema = ATm * FT
Para caso fluido isotermico, F; =1
ATsistema =
ATsistema =

= diferencia de temperatura del sistema
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= UAAT

Qsistema

sistema — . [ (Ts _ Tci )

Qfiido frio = MC (ch _Tci)

Igualando calores y reagrupando:

UA(Te, - T, |

=

=mC (ch _Tci)

mC
NTU = In (s ~Tei)
(TS_ch)
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Despejando:

e=1-— e—NTU

NTU = In
1-¢

9.9 Modos de operacidon de los equipos de transferencia de calor

Ahora bien, en general, presentamos la transferencia de calor mediante dos modos: en
recuperadores de calor (equipos de casco y tubos y radiadores de flujo cruzado), donde sucede
a través de una pared metalica que separa los fluidos caliente y frio; y en regeneradores, donde
una matriz de material recibe y guarda calor del fluido caliente y, posteriormente, lo cede al
fluido frio. En este caso, ambos fluidos fluyen alternativamente a través de la matriz.

Ademas, los equipos pueden tener superficie tubular desnuda (por ejemplo, un tipo de equipo
de casco y tubos) o superficie tubular extendida (por ejemplo, en equipos de casco y tubos con
tubos de bajo aleteado y en radiadores con alto aleteado).

Los equipos pueden operar en estado estable, donde las temperaturas no varian con el tiempo,
sino solo con la distribucion espacial, o pueden operar en estado transitorio o inestable, donde
las temperaturas no solo varian con la distribucion espacial, sino que también varian con el
tiempo.

9.10 Equipo de transferencia de calor con superficie extendida
(Radiadores de tubos con alto aleteado)

En esta seccion, emplearemos tubo redondo con alto aleteado continuo integral (bimetalico) y
calcularemos con el método de D. Q. Kern

Abajo estd un ejemplo de un intercambiador de superficie extendida (radiador), con tubos
aleteados por cuyas aletas externas pasa aire forzado por un ventilador.

El aire pasa transversalmente por un marco delimitado por el érea(H*L)y fluye

longitudinalmente por el ancho W.

El area transversal libre de flujo (a s) puede ser de valor cercano a la mitad del area del marco,
debido a las restricciones al flujo presentadas por las aletas y partes del tubo sin aletear.
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El fluido a calentar o enfriar pasa por el interior de los tubos de longitud L (es la distancia entre
los cabezales o depésitos del fluido que va por los tubos), estableciéndose la transferencia de
calor a través de la pared del tubo y a través de las aletas. En el alto H van los tubos / hilera 'y
segun el numero de hileras sera el ancho W.

Un radiador de tubos aleteados con
un ventilador montado.

Se observa el area (H * L) transversal al
flujo de aire, y la distancia W recorrida
por el mismo

Tubos con aleteado helicoidal

individual
N—
Se observan 10 tubos por cada
hilera, en el alto H
L
=
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Diagrama (1)

Seccidn transversal de un tubo redondo con aleteado individual y aleta continua:

Tubo redondo central

Aleta helicoidal continua

Diagrama (2)

A continuacion, diagrama de tubo individualmente aleteado con aletas bifurcadas y posibles
variaciones en velocidad, presién y temperatura:
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Fyeh &

Aleta helicoidal
. bifurcada
I m's I THEN Pa
0 2.676 5.17 5.775 2148 3523
a) Contornos de velocidad b) Contornos de presion

o

“

I T
26 36.06 4487
c) Contornos de temperatura

I °C

En los dibujos se aprecia que el fluido tiene mayor velocidad y temperatura y ejerce mayor
presion en la parte frontal del tubo donde choca, que en la parte trasera del mismo.

Se emplean los valores promedio para el conjunto aleteado.
Empleando el método de Kern:

En el diagrama del radiador de dimensiones H *W * L, el diametro dibujado corresponde al
diametro aleteado. El largo L es perpendicular al flujo de gas.

i hilera  2a. hilera  1a. hilera

] o

e | e

B
L

. Flujo de gas
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Dimensiones en metros: H, L, L,, W, S;, S, dg (diametro raiz), d, (diametro aleteado),

w (alto aleta), Y, (espesor de la aleta),

N, = Numero de hileras de tubos

T tubos

H  hilera

El largo L es perpendicular al dibujo y al flujo de gas.

T 1
H = alto aleteado = (ﬁ - Ej *(Sp) + dy

L = largo de los tubos entre espejos (cada espejo es una cara de los cabezales o depdsitos
del fluido)

Nota: al largo aleteado de los tubos se le quitan 19 mm a cada uno de los extremos que seran
unidos a los espejos.

L, = largo aleteado = (L —0.038)
W = ancho aleteado = [(NH —1)*( SL)} +d,

Si el tubo se cubre por completo con el material de la aleta (formando una especie de manga),
como en tubos bimetélicos con aleteado integral, el didmetro de la raiz de la aleta sera
ligeramente mayor al didmetro externo del tubo.

(da—ds)
2

w = alto de aleta =

N = numero de aletas por metro lineal de tubo

Y, = espesor de la aleta

a, = area libre transversal al flujo = L {H - [%j (dR + 2N wy, )} [mz}

2

p 1 2 2 m
A, = areade las aletas = | — dr —dg )* N _—
f (ZJ( A R) {m*tubo}
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2
A, = areadel tubo sin aletas = mdg * N (1—Yb* N ) {%}
m * tubo

Perimetro proyectado = suma de todas las distancias externas en la vista plana de un tubo

aleteado = 2(2N w+1-NY, ) {%}
m * tubo

D.c = diametro equivalente para transferencia de calor

2(Af+A0)

= [m]

(7 * perfmetro proyectado )

Volumen libre neto = volumen libre entre centros de dos hileras contiguas de tubos

s () (2) [ w0z | [

o T m?
Superficie friccional = L (Af + AO) a Hilera
i

volumen libre neto
[m]

Dg, = didmetro equivalente para caida de presion = 4 ——
superficie fricccional

A

2
. m
o total = Areaexternatotal = (Af+ AO) {—}

m * tubo

Con las definiciones anteriores, podemos calcular cualquier radiador de tubo redondo aleteado.

La idea béasica para su uso es compensar por un bajo coeficiente de transferencia de calor por
conveccion ( h), aumentando el area de la transferencia ( A), pues recordemos que la

resistencia térmica al flujo de calor es la inversa del producto ( h *A) y se trata de minimizarla.

En otras palabras, se aplica primordialmente a gases, los cuales tienen un bajo h, comparado
con los liquidos.
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CAPITULO 10

Ejemplos de diseio de intercambiadores
de calor en estado estable

10.1  Introduccién

En este capitulo se analizaran seis ejemplos de disefio de intercambiadores de calor aplicados a
situaciones reales de la industria. EI primero de ellos es del tipo “casco y tubos” (se emplea tubo
desnudo, aunque también podria emplear tubos con bajo aleteado), seguido por cinco ejemplos
del tipo radiadores, los cuales emplean tubos con alto aleteado (normalmente en flujo cruzado).

10.2 Intercambiador de calor de coraza (casco) y tubos para enfriar aceite
hidraulico mediante agua refrigerada

Condiciones: Opera en estado estable y se emplea tubo desnudo

Datos del usuario:

Se tiene un flujo de aceite hidraulico de 70 litros por minuto, que se desea enfriar desde 67 °C

inicial hasta 37 “C final, mediante agua de chiller (enfriador) de 12 °C inicial.

Diagrama del proceso

37

°C

12°C

Q

Proceso,
QO generado

Intercambiador de
casco y tubos

A

/

Chiller

Aceite hidraulico

70

litros

min

,67°C

Agua refrigerada
T>12°C



El tipo de aceite hidraulico es: 1SO-VG-68 ( Mobil AW ).
4 = viscosidad
ua 40°C = 68 cstk (=60 cps)
p a 100 °C = 8.5 cstk (=7.5 cps)

indice de viscosidad = 95

Donde:

cstk * gravedad especifica = cps

p aceite
£ agua

=0.878

s = gravedad especifica =

No se especifican caidas de presion méaximas ni factores de obstruccion.

Hasta aqui los datos del usuario.

2 2
para el aceite y 0.000088 m'K

Usaremos factores de obstruccion de 0.000176 para el

agua.

1415
gravedad especifica a 15.6 °C

°API de fraccion de petréleo = [ } ~1315

La gravedad especifica del aceite corresponde a 30 °API . Con esta informacion recabamos los
valores de C (calor especifico a presién constante) y de k (conductividad térmica) a la
temperatura promedio del aceite.

La viscosidad es importante en la transferencia de calor, debemos tener un valor promedio
adecuado.

En general, la variacion de la viscosidad con la temperatura tiene la siguiente relacion:
b
1 (cps) = exp =

Donde:
T engrados K
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Con los dos valores dados de viscosidad, se determinan los valoresde a y b vy, posteriormente,
su valor a la temperatura promedio.

12=0.00014586 exp ( 4046.21 j

Temperatura promedio del aceite = ( % ) (67+37)=52°C=325K

4a325K =369 cps = 0.0369 <9
ms

Otras propiedades del aceite a su temperatura promedio:

k = 01298 Y[ 0075 BTLOJ
m K hft F

C = 2007.7 L 0.48 ﬂ
kg K Ib F

Pr = nlimero de Prandtl = (Ck—ﬂj =571

Usaremos un intercambiador tubular, parecido al de la figura presentada antes.

— Balance de energia

Qaceite =mCAT
M aceite = 0 Iltﬁ x[ N0 1 0.878 ﬁ =1.0243 @ 81225 E
min 60 s litro S h

Q jceite =1.0243 @ * 2007.7 L * (67 —37) K =61695 W (210500 @j
S kg K h
Qagua = 61695 W = m CAT
J BTU }
C = 41828 — |1.0 en un amplio rango de temperaturas.
agua kg K { Ib °F j P g P
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61695

Por tanto, (m*AT) agua = kg K
4182.8

14.75 —
S

En los chillers de agua refrigerada, normalmente la AT del aguaesde5a 8 °C.

Vamos a considerar una AT de 6 °C.

. 1475 _ 2.458 kg (19493 %j = 39 GPM (galones por minuto )
S
Tfinal del agua — 12+6=18 °C
1 o .
T oromedio agua = [E] (12+18)°C=15"C
Hygs @ 15 °C=1.2 cps =0.0012 kg (2. 90 %]
ms
w BTU
K =0594 — | 0.343 ———
e mK [ hft°F j
*
Pr — 4182.8 * 0.0012 _ 845
0.594
ATsistema
67°C ——» 37°C
18 °C 12 °C
49 25
49-25) | . )
AT, = (49-25) C=35.66 °C(64.2°F)

" ()
In| —
25
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Fr=f(R P)

(67 -37) B

(18-12)

 (18-12)

=11 =0.109
(67 -12)

Calculo de F;:

ParaR#1

Probar con N=1

(1-10.109)

) I

(a—1)  (05107—-1)
(a-R) _ (os107-5) ¥

Sustituyendo valores de R y S en la ecuacién de factor de correccién de temperatura( Fr ):

F, =0.975

Significa que un paso en la coraza, o una sola coraza, es suficiente.

Alternativamente, se puede consultar grafica de F; vs. valoresde R, P, para cierta N .

AT

sistema —

Sustituyendo valores en ecuacion de transferencia de calor:

Q=UA ATsistema

UA = Q _ BI6BW 1774.4 %

AT 34.77 K

sistema

Segun el valor de U , serd el valor de A.

AT, * F = 35,66 *0.975 =34.77 °C ( 62.6 °F )
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El punto importante por resaltar es que, para calcular el valor de U tenemos que partir de un

tamafio dado (o supuesto) del intercambiador. Se calcula dicho valor y se ve si cumple con los
requerimientos de transferencia de calor y de caidas de presion permisibles.

Si no se satisfacen los requerimientos, se parte de otro tamafio y se calcula nuevamente, y asi
hasta cumplir los requisitos. Es un proceso iterativo.

Referente a las dimensiones del intercambiador tubular, en general cuanto menor sea el diametro
de la coraza (o mas largo sea), mas barato sera el construirlo.

Esto implica, ademas, siempre que sea posible, aprovechar al maximo las caidas de presion
permisibles en ambos fluidos.

Podemos suponer un valor de U , para darnos una idea del tamafio del intercambiador.

Tal suposicion sera basada en valores empiricos de U para distintos pares de fluidos, fluyendo
ya sea por la coraza o por los tubos.

Supongamos un valor de U de 114 \/2V 20 BTZUO . En tal caso:
m°K hft° F

A= HT44 g6 m? (168ft2)
114

Si consideraramos una coraza de acero al carbon de 0.2032 m (8 in) didmetro nominal, cédula
40, tendria 0.219 m diametro exterior, 0.2027 m didmetro interior, y le cabrian 156 tubos rectos
con un espaciado equilatero- triangular de 0.0127 m (1/2 in) entre centros.

Equivalentemente, colocamos 78 tubos doblados en forma de U (desnudos, sin superficie
extendida) que nos darian los mismos 156 tramos rectos.

Dichos tubos serian de 0.00953 m (3/8 in) diametro exterior (d¢ ), calibre 18 BWG (pared
0.001245 m), de 00704 m (0.277 in) diametro interior ( d, ), arreglados para dar 4 pasos en los

tubos (39 tubos rectos/paso), de acero al carbon.

Seleccionamos tubos en U porque asi el intercambiador tendra un solo espejo y, ademas, los

tubos pueden expandirse libremente (flotar), sin temor a rupturas en la union tubo-espejo
causadas por expansion diferencial de los materiales.

208



Al emplear tales tubos en U, el nimero de pasos en los tubos debe ser par.

Normalmente, se emplean bafles (deflectores) para aumentar la turbulencia y velocidad del
fluido que va por la coraza (bafiando la superficie externa de los tubos), con el fin de aumentar
el coeficiente pelicular de transferencia de calor.

Claro que esto lleva aparejado un aumento en la caida de presion del mismo fluido.

En cuanto a la colocacién de los fluidos, normalmente por el lado de los tubos va el agua de
enfriamiento, los fluidos sucios y/o corrosivos, los de mayor presion y temperatura, de pequefia
0 moderada AT entre entrada y salida, de mayor flujo masico y de menor viscosidad.

El agua la pasaremos por dentro de los tubos.

El aceite lo pasaremos por la coraza (por fuera de los tubos), pues tiene un flujo algo pequefio.
Diagrama mostrando un haz de tubos en U, en este caso sin bafles o deflectores.

Espejo

Libre expansion

La longitud recta requerida seria:

L = A = >0 = 3.34m (11ft)
(N tubos rectos * © *d.) (156 * = *0.00953)

Nota: Serian 78 tubos de aprox. 6.85 metros de largo, doblados en U.
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Para la U mas pequefia, formada entre las dos hileras mas cercanas de tubos, la distancia entre

centros de tubos de las dos hileras debe ser igual 0 mayor a 4 veces el didmetro externo del tubo
(mayor a 4 * 9.53 = 38 mm, en este caso). Esto evitara que se “chupen” o aplanen los tubos, al
doblarlosen U.

Probaremos esas dimensiones.
— Lado de los tubos (agua refrigerada)

: m
Normalmente queremos una velocidad del agua en los tubos en el rango de 0.9a 2.7 —
s

ft . . . .
[ 3-9 — j . Aparte de dar adecuados coeficientes de transferencia de calor y evitar se depositen
S

minerales en los tubos, se obtienen adecuadas caidas de presion.

Considerar 4 pasos en los tubos:

NUmero de tubos rectos por paso = % =39

39 * 11 * 0.00704°
4

a; = area transversal por paso = =0.00152 m? (0.0163 ft )

m
Gy = masa velocidad = 9% = 2498 _ 45171 k—% 1191283 LZ
ar 0.00152 mes h ft

G 3
Vp= =T —1p174 K9 w IM° 46 M [5.3 f—t]
o) m<“s 1000 kg S S

d, *G; ~0.00704 *1617.1
)7, 0.0012

= 9487

Re; = Reynolds, tubos =

Lo podemos considerar turbulento ( Re >10* )

h, = coeficiente pelicular (o convectivo) interno
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Ecuacion de Sieder-Tate de coeficiente interno para flujo turbulento ( Re >10* ) :

0.14
h; = (Ll *0,023* Re®®pr3| £
d, Hw

Ecuacion de Hausen de coeficiente interno para flujo de transicion ( 2100 < Re >10* ) :

0.14 g
h,= (Lj*0.116(Re2’3—125)Pr“3{iJ 114 (d—'jg
d L

| Hy

Ecuacion de Sieder-Tate de coeficiente interno para flujo laminar ( Re < 2100 ) :

(o2 )

La ecuacion de Gnielinski sirve para ambos regimenes, de transicion y turbulento:

(;‘] (;j (Re — 1000 ) Pr 1+(Tj§

1+ (Pre®—1) (12.7)(;)1;

Wl

h, =

1

Donde:
f=(0.782 InRe —1.51)"

u,, = viscosidad a la temperatura de la pared del tubo (interna o externa).

0.14
el ~ 1.0, parael agua
Hw

Sustituyendo valores en ecuacion de flujo turbulento:

) =( 0.594 }*0_023*9 487 98 +g 453 _ 6006 W [1059 BTU j

©10.00704 mZ2interno K h ft2interno °F
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Alternativamente, para el caso del agua, podemos leer la grafica de la figura 9.3 de Kern &
Kraus, de h,= vs. velocidad del agua, con T promedio como parametro.

— Calcular la caida de presion en los tubos (Serth) en bar

AP, + AP (incluye entradas y salidas) + AP

=AP__ .. .
total seccion recta retornos conexiones

f. G2L*n
AP t T

seccion recta 0.14
[2.005*108* d,*s *(“j }

w

Donde:

s — gravedad especifica = densidad del fluido _10
-7 P densidad del agua '

f, = factor friccion

L = longitud de la seccion recta (m)

n = numero de pasos = 4

De Kern y Kraus, y TEMA:

Para Re > 1000, f, = 0.4137 (Re)_°'2585

4
Para Re > 1000, ft = (%ej *1.10

G; = masa velocidad = 1617.1 k_g [1191283 1o 2]
mes hft

) —0.2585

f, = 0.4137 (9487 = 0.0388

Sustituyendo valores:

0.0388 *1617.12* L * 4

= —0.288*L
2.005 * 10 0.007036)

recta — (

1 Kern y Kraus, Extender Surface Heat Transfer, Mc Graw Hill Book Company, 1972; y Standards of the Tubular
Exchanger Manufacturers Association, 9a. ed., Tarrytown, New York, 1970
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G 2
AP tormos = 0.5 *107° { ?T J * (ntmero de cabezales—velocidad )

NUmero de cabezales-velocidad:

Régimen de flujo Tubos regulares Tubos en U
Turbulento 2n—-1.5 16n-1.5
Laminar 3.25n -1.5 2.38n —-1.5

1617.12

APretornes = 0-5 *10°° ( J (1.6*4—1.5)=0. 064

G 2
AI:'retornos(ﬂl»lj(:) thbU|entO) =75 *10*9 ( ;on J

G 2
AP onexiones ( flujo laminar ) =15*10"8 [ % ]

Conexiones de 2 pulgadas nominal cédula 40 (didmetro interior 0.0525 m):

2.458* 4 kg
(Goon ) 7 *0.0525 2 m?s

* -9 * 2
AP _ 1.5*10 11354

conexiones 1 =001
AP, =0.288*L + 0.064 + 0.01 = 0.074 + 0.288 L

La longitud L, segln la U supuesta, corresponde a 3.35 m (11 ft). La caida total de presién
seria de 1.04 bar (15.1 psi). Esta algo arriba del rango normal, aunque puede reducirse si la U
calculada es mayor que la U supuesta. Por tanto, proseguimos con el calculo.
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— Lado de la coraza (aceite hidraulico)
Emplearemos el método Delaware, simplificado por Kern y Kraus.
Se usa un diametro equivalente para el flujo por fuera de los tubos:

4 grea libre de flujo
perimetro mojado

dg = diametro equivalente =

Para caso arreglo en cuadro de los tubos:

4[Pﬁ—njé}

ndg

deg =

Para caso arreglo equilatero-triangular de los tubos:

d2
4{%2 * 0.86—E4E}

ndg

deg

Donde:
P; = paso de los tubos = 0.0127 m (0.5 in)

Sustituyendo valores para el arreglo equilatero-triangular:

deo = 0.0090 m (0.355 in)

. . B
ag = area transversal al flujo = dg*C° *P—

T

C°=P, —d =0.0127 — 0.00953 = 0.00317 m

dg = didmetro interno de la coraza = 0.203 m (7.98 in)

B = espaciado de los bafles o deflectores = 0.0508 m (2 in)
Rango de valores de B:

(El mayor de entre 0.2 dg y 0.0508 m) < B < dq
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El corte del bafle (ventana del bafle) = 0.2 * dg (es un valor mandatorio para las graficas
y ecuaciones empleadas).

Sustituyendo valores:

* *
a, - 0.203*0.00317 *0.0508 _ 0.0026 m? (0.028 ftz)
0.0127
: M i :
Gg = masa velocidad = —2/te = L0243 _ 594 k—? 200222 2 -
ag 0.0026 mes hft
deo * G *
re, = Jze"Cs _ 0009%394 _ oo
1 0.0369
B _ 00508 _, ..
d,  0.203
J, =05 {1 + dE] (0.08 Re** + 0.7 Re """ )
S
Jy = 2.1, yasustituyendo valores.
h
LN Y . Y2 2.1(—0'1298j (571)" = 2513 (44.3 BTU ]
£ 0.009 m?K hft?°F

0.14
H
Hy

. B
Igualmente, se puede leer en la figura 10.10 de Kern y Kraus, el factor J,, vs. Re, con a como
S

parametro.

— Calculo de la temperatura de la pared del tubo (tW )
Para el caso de tubo metalico desnudo (como el que estamos usando) se puede despreciar la

resistencia interna del tubo metalico, lo que facilita el calculo de su temperatura. Por tanto, la
temperatura ( ty ) es la misma, tanto para la pared interna como para la pared externa.
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Igualmente, en la suma de resistencias térmicas no se considera dicha resistencia metélica.

A continuacion, se presenta balance de rapidez de transferencia de calor por unidad de area

(flux,QO).

Para caso de fluido caliente fuera de tubos:

(Te =Te) _ (Te—tw) _ (tw—Te)

Q= (ro+rio) ) o ) lio
Despejando t, :
; r
ty =T + - i - (Te=Te) =Tc - - i - (Te = Te)

Q = (r0+ rio) ) Mo ) o
Despejando 1 :
J— ro — — 10 —
tW—TF+rio+r0 (Te=Te) =Tc rio+r0<TC T )

Donde:

T = temperatura promedio del fluido caliente ( °C )

T = temperatura promedio del fluido frio ( °C))

r, = resistencia externa

=| factor obstruccion externo + i = 0.000176 + L
h 251.3

S

— 0.00416 m? externo K
W
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Ao n*0.00953*L  0.00953

A n*0.00704 *L  0.00704

1

L o o 1A
r,, = resistencia interna, referida al area externa = {factor obstruccion interno + h_J *(?O

i 1

_ (0.000088+ 1 j (0.00953

= 0.000345 m? externo K
6006 0.00704 W

Sustituyendo valores para obtener t,, , para el caso de fluido caliente fuera de tubos:

ty =15 + 0.000345 (55-15) =18 °C=291K
(10.000345 + 0.00416 )

4046.21

11, = 0.00014586 exp (

0.14 0.14
( el J - ( % j — 0.815
Ao

hg = 251.3*0.815 = 205 VZV 36 BTZUO
m* K hftc F

j =159 cps

P 0.000176 +1

2 = 0.00505
205

ro + o, =0.000345 + 0.00505 = 0.0054

{dO]
1 1 1 do d; 1
Ezrmpiaz(h_i] [d_i]+d° In(2|<) +(E]

Sustituyendo valores en ecuacion anterior, sin considerar resistencia metalica:
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-1
U, = ( 1 )+(0.00953j ( 1 j 1059 —, wW
205 0.00704 6006 m* externo K

1 1 g5 2 W ( BTU J

U = U - N = = = . [e)
d = Sdisefio~ 7~ 50054 m? externo K h ft* externo °F
10 Y

A= 744 _ gegm? (103.1 ft2)

185.2

L = 9.8 = 2.05m (6.73 ft)

(156 = *0.00953 )

Afadir 10% de exceso:

L=1.1%2.05=2.26m (7.4ft)

A=958*1.1=10.54 m? (113.4 ft2 )

AP,

total en tubos

=0.074 + 0.288 * 2.26 = 0.73 bar (10.5 psi ) .
El valor obtenido es adecuado.

— Calcular caida de presion en la coraza (Kern) en bar

sts2 ds(ng +1)

APg = 0.14
1.405*106*dEQ*s*[ﬂ]
w
Gs = 304 <9 | 200220 0
mes h ft

fg = factor friccion = fl—(l.25){l—[dEJ}( f, - f2)
s
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Limites de aplicacion:

Para f,: (0.203m < dg <1.067m)

Para f,: (0.203m < dg < 0.59 m)

Nota: En ecuaciones de f,, usar valor de 0.59 m en caso de que dg sea mayor de dicho valor.

Para Re >1000:

f, =(0.0076 + 0.006535 dg JRe™ ***°

f, =(0.0016 + 0.002283 dg )Re ***

Para Re <1000:

f, = exp [0.092 (InRe)?— 148 In Re — 0.8153dZ + 1.8819 d - O.338J

f,= exp [0.123 (InRe)*~1.78 In Re — 2.046 d 2 + 2.669 d — 1.34}

Sustituyendo valores para ecuaciones de Re <1000:

f, = exp [0.092(111 96)°~1.48 1196 — 0.8153 * 0.2032+1.8819 *0.203 - 0.338} — 0.008025

f, =exp [0.123 (1n 96)° — 1.781n 96 — 2.046 * 0.203 2 +2.669 * 0.203 —1.34} = 0.001595
fs = factor friccion = 0.008025 — (1.25) (1 - 0.248 ) (0.008025 — 0.001595 ) = 0.00198

Ng = numero de bafles en la coraza

(ng +1) = numero de cruces a través del haz de tubos = L__22%
B 0.0508

= 445.

Por tanto, utilizar 44.
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Sustituyendo valores en ecuacion:

0.00198 * 3942 * 0.203 * 44

AP, = a
[1.405 *10°%* 0.0090 * 0.878 * 0.815]

= 0.30 bar (4.4 psi )

Los valores de caida de presion son adecuados.

: . B
Igualmente, se puede leer en la figura 10.13 de Kern y Kraus, fq vs.Re, con el parametro -
S

El intercambiador es funcional, cumple con lo requerido.

— Utilizando el método & —NTU en este equipo

w
( mC )aceite = 1.0243 *2007.7 = 2056.5 ? = ( mC )menor
w
( m C )agua = 2.458 * 4182.8 =10281.3 ? = ( m C )mayor
R. — (m C)menor _2056.5 _02
c = - =
m C )mayor 10281.3
A .2*10.
NTU = U, _ 185.2*10 54= 0.949
( mC )menor 2056.5

Ecuacidn de efectividad para el caso del intercambiador tubular 1/2 (un paso en la coraza, dos
0 mas pasos en los tubos):

2

1+ Rc+1/1+ Rc?

2
14 e—NTU\/1+Rc
1_ e—NTUJl+Rc2

Sustituyendo valores:

& =0.576
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Considerando constantes Q, (m C ) de ambos fluidos, y T inicial del agua:

ITD = Q _ 616*95 52.08°C — (Tinicial o _12)
[(MC) g™ ] (20565%0576)

Tinicial aceite = 64-08 °C

AT, eire =30 “C constante

ATaqia = 6 °C constante

Teinal aceite = 6408 — 30 = 34.08 °C

Bajan los niveles de temperatura del aceite, de ( 67 —37 ) °C original a ( 64.8-34.8) °C

Si usamos la Ulimpia (195.9):
NTU =10 = 2929 x1054
2056.5
& =0.593
ITD =50.59 °C
Tinicial aceite — 62.59 °C
Tfinal aceite 32.59 °C

Cuando es nuevo el intercambiador de calor, los niveles de temperatura del aceite son
(62.59 —32.59) °C
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10.3 Radiador para enfriar aire con agua
Condiciones:

Se emplea tubo aleteado

Opera en estado estable

Se trata de eliminar el calor generado en los tiristores de una central eléctrica, usando aire que
recircula entre los tiristores (donde se calienta) y entre un radiador con agua de rio (donde se
enfria).

Diagrama con datos del usuario

3
Aire, 8100 Nm
T =62°C Agua de rio,
500 L
min
T =285°C
Tiristores, Q
Radiador
generado
A
! QO eliminado
Alire T >285°C
T =40°C

El usuario especifica que los tubos deben ser de titanio. No se especifican caidas de presion
permisibles ni factores de obstruccion.

Datos complementarios:

T (%](40+62)OC=510C

promedio aire —

Propiedades del aire a Tpromedio :

41 = 002 cps = 0.00002 X9
ms
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k = 0028 [ o012 21
m K hft F
C =10457 — [ 025 BTY
kg K Ib°F
p=22KOTZI8K 1 0909 X9 | 0,068 2
(224m®*324K) m ft

N = condiciones normales =1 atm, 21 °C (294 K)

29 kg* 273 K
(22.4 m?3* 294 K)

kg

p = condiciones normales = =1.202 o (0.075 %}

m,, =8100 ™ 1«1 202 KO _ 57045 KO (21445 Ej
h 36005 m s "

Q =2.7045 LY *1045.7 LK *22K=62218 W ( 212288 B:]-—Uj

S kg
Magua = 900 L x kg, min _ 8.333 kg (66079 E]
min | 60s S h
J BTU
C = 4182.8 1.0
agua kg K ( Ib °F J
ATogua = Q__ 62218 =178 K (3.2 °F)

(mC) (8333*41828)

T =285+1.78 = 30.3°C

final agua

1] (285+30.3)=29.4°C(84.9 °F)

Tpromedio agua ( 5
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Propiedades del aguaa T

promedio:
1= 0.87 cps = 000087 <9 [ 2.10 10
ms fth
k = 0.616 W 0.36 BTLOJ
m K hft F
3
Prid = (%j =1.808
k
ATsistema:
6240
62.0 ——» 40.0 °C R = u =12.2
(30.3-285)
30.3-28.5 ’
303 28.5 = Q = 0.0537
< (62.0-28.5)
31.7 115
(31.7—11.5)

= =19.92 °C(35.9 °F
™ In (31.7/115) ( )

Alternativamente:
o1 oo
R 122

R® =

P°=R*P =122%*0.0537=0.655

Con ambos pares de valores, se puede leer el mismo resultado en las gréficas, usando el par que
sea mas conveniente.

En grafica de Kern? para flujo cruzado, con fluido por los tubos sin mezclar, con dos o mas
pasos en los tubos, con fluido por las aletas mezclado, usando par alternativo de valores:

F ~1.0

AT, = AT, *F; =19.92*1=19.92 °C (35.9 °F )

sistema

2 Donald Q. Kern, Process Heat Transfer, Mc Graw Hill, 1950.
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Q =UAA

sistema

Q _ 62218 a4 W (5921
19.92 K

UA = .
AT, h°F

sistema

BTU ]

Segun sea el valor de U, sera el valor de A.

W BTU
Uestimada = 34 mZK [6'0 hft2°F j
3123 ) )
Arequerida estimada ? =91.8m (987 ft )

— Calculo con el lado de las aletas (aire caliente)

Dimensionado preliminar:

3 z - 3
MCSM = m estand.ar de aire _ 8100 m* h. 135
min h 60 min
VC = Velocidad en la cara[ m j = — MCSM

min Area de la cara

AC = Areade Iacara(m2)= H>*L

, m ft ; ]

La VC normalmente estara entre 150 — 300 — (492 - 984 —) . Asi se obtienen

min min

coeficientes peliculares y caidas de presion razonables.

Seleccionamos VC =213 ﬂ ( 700 lj
min min

_ MCSM 135 _ 463 m2(6.82 ftz)
VC 213

AC

El radiador tendréa una cara de aproximadamente 0.6 m alto * 1.0 m largo

Falta definir su ancho W, que depende del nimero de hileras de tubos.

225



— Tubos aleteados

Seleccionamos un tubo aleteado bimetalico con un tubo base que tenga un didmetro interno tal,
que nos permita obtener una buena velocidad del agua sin necesidad de recurrir a muchos pasos
en los tubos.

Asimismo, como no deseamos muchas hileras de tubos, queremos tubos con una buena area
externa por metro lineal de longitud.

El tubo base (titanio) es de 0.01905 m (3, in) de diametro exterior (d), cal. 18 BWG, de
0.01656 m (0.652 in) de diametro interior (d, ).

El material de la aleta es aluminio.

Y, = espesor de aleta = 0.00046 metro(0.018 in )

N = ndmero de aletas por metro lineal = 433 [
in

11 aletas j
d, = 0.03848 m (1515in )

dy = 0.02108 mm (0.83in)

w = alto de aleta = 0.0087 m ( 0.3425in )

Paso de los tubos aleteados es 0.04128 m (1.625in ) equilatero triangular (ST = SD)

S; = distancia vertical (transversal al flujo) entre centros de tubos = 0.04128 m

S| = distancia entre centros de tubos de dos hileras contiguas (paralela al flujo de aire)

=0.04128 *c0s30°=0.04128*0.866 = 0.03574 m (1.407 in )

T 14
H
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14 tubos por cada hilera caben en el alto del radiador

H = alto aleteado = (13.5* 0.04128 + 0.03848) m = 0.596 m (23.46 in )
L=10m (3.28ft)

L o= largo aleteado =1 — 0.038 = 0.962 m

Empleando férmulas previas:

T 2 2 m2 ftz
A = (—j (0.03848 —0.02108 )433 -07049 —— | 2312 ——
2 m x tubo ft x tubo

2 2
A, = m*0.02108 (1 — 433 *0.00046 ) =0.05303 _m 0.174 L
m x tubo ft x tubo

A —A+A—O7579m—2 2486L
o total f 0 ' m x tubo ' ft x tubo

m

Perimetro proyectado =2 (2 * 433 * 0.0087 + 1 — 433 * 0.00046 ) =16.67 ———
m x tubo

*
Dee = 20179 _ 602894 m (0.0049 ft)

(m*16.67)
Volumen libre neto

=1.0 {0.596 *0.03574 — 14(%) [0.021082 +433 *0.00046 * (0.038482—0.02108 2)}}

3
- 0.01414( m ]

hilera

m2

Superficie friccional = 0.7579 *1.0 * 14 = 10.6106
hilera
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o = 2004 00533 m (0.0175 ft)
10,6106

ag =1.0[ 0.596 — 14 (0.02108 + 2 x 433 x0.0087 x 0.00046 ) | = 0.2523 m?( 2.716 ft* )

0.7579 m? wbes m? ft?
A o = ——— *0.962 W *14 =10.207 109.9
externa de una hilera = py tube hilera hilera [ hilera j
. . . . 91.8
NUmero estimado de hileras de tubos requeridas = = 8.99
10.207
Probar con 9 hileras.
m 2.7045 kg K b
G = masa — velocidad = —&l¢ = 2 ~10.719 —2- | 7897 —
ag 0.2523 m m-s h ft
G
V¢ = velocidad aire = Zs 10719 9.83 (32.2 Ej
o, 1.0909 S S
Re, = Dgc *Gs = 0.02894 * 10.719 =15510
u 0.00002
G :
Re,, = D *— = 0.00533 * 10.719 _ 2857
7 0.00002
J, = 0.0896 (Re, )" = 0.0896 (15510 )*"** = 98.9

h
N i R T ( 0.028 j %080 =85.16 — 149912
n de 0.02894 m?K hft® °F

C

Donde:

n = eficiencia ponderada de la superficie externa (que consiste en aletas y tubo sin aletas)

o) w )
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[tanh (gy) ]

@ = eficiencia de la aleta pura =

(9v)
2h, |?
g = _
(KaYy)
dg + 2w +Y
v=(2)(awe) [1+o.35 n —)
2 R
K, = conductividad de aleta aluminio = 190.389 ﬂK
m
Sustituyendo valores:
1
g = 2 *85.16 2 441
(190.389 * 0.00046 ) m
v :(Ej (2*0.0087+0.00046) < [ 1+0.35In L (0.02108+2*0.0087 + 0.00046 )
2 0.02108
= 0.010848 m
(gy)=0.478
tanh ( 0.478
@ = [ ( )] =0.93
(0.478)
n=093* 0.7049 +1* 0.05303 =0.934
(10.7049+0.05303) (10.7049 + 0.05303)

Alternativamente, se leen valores de @ en graficas, por ejemplo, del AHRI Standards (44410-
2001) donde:

1
2h 2
@ =funcion { w 0 , (S—A]

229



K, = conductividad de la aleta = 190.389 W 110 BTE
m K hft F

Sustituyendo valores para obtener los pardmetros:

N

2 h * 2
w| —2 | =0.0087 2785.16 —0.383
(KaYs ) (190.389*0.00046 )

d, _ diametro aleteado _ 0.03848 _ 183
dpq diametro raiz 0.02108

@ = funcién (0.38, 1.83) =0.93
n = 0.934

o0 P
m- K h ft F

externo

h, = 0.934*85.16 = 79.5

— Calcular caida de presion del lado aletas (Kern), en mm columna agua

La caida de presion final se podra calcular con precisién solo hasta que esté finalmente
dimensionado el equipo. Se puede tener un estimado previo.

APy = caida de presion estatica

pv = caida de presion dinamica (para que el aire salga del radiador con una velocidad
cercana a la velocidad de entrada al mismo)

D 0.4 0.6 o
APy =7.3356 f; G2 [ SEV] * [S—D] * D07) DW

T St EV*P)

)— 0.13034

—0.13034
fs =0.00786 (Re,p ) — 0.00786 (2857 = 0.0028
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Doy | ( 0.005334 \*
ev | (—j _ 044
S, 0.0413

W °= ancho aleteado para estimado de 9 hileras = (8*0.0413*0.866 + 0.0385) = 0.325m

Sustituyendo valores:

_ 7.3356*0.0028*10.719 2% (.44 * 0.325

AP
° (0.005334 *1.0902 )

= 58.03 mm agua (2.28 in)

pv =0.05098*V s ** p = 0.05098*9.83° *1.0902 = 5.37 mm agua (0.21in )

AP,

total —

58.03 + 5.37 = 63.4 mm agua (2.5 in agua )

Aun cuando esta algo alta, se prosigue con el calculo.

— Calculo lado tubos (agua de rio)

14 tubos
hilera

NuUmero tubos = * 9 hileras =126

n = ndmero de pasos = 4

tubos 126

=—=315
paso 4
* *
a; = 4rea transversal por paso = 3157w . 001656 _ 6784 m? (0.073 ft? )
8.333 (kgj K
Gr= ——— >4 —120823 —o>
0.006784 m m<s
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122823 K9

G 2
v, :_T:—kms _123M (4_0 ﬂj
P 1000 2 s s
m

. : . f
Nota: En los tubos se desea una velocidad del agua arriba de 0.91 ? (mas de 3.0 ?tj

~0.01656 *1228.23
0.00087

Re; = 23379

Ecuacidn de Seider-Tate de coeficiente interno para flujo turbulento (Re >104 )

0.14
h; = (DLJ * 0.023 * Re®® pr¥® [iJ
| Hw

0.14
=l ~ 1.0, para el agua
My

h, = ( 0.616 j0.023 (23353)°°*1.808 = 4836 —, ' [ 852 — 1Y
0.01656 interno h ft interno
— Calcular la caida de presion en tubos (Serth) en bar
AI:)total = AI:)seccién recta T AI:)retornos + AI:)conexiones
f, GZ Ln
APgeccion recta = 0.14
2.005*10%* D, *s* | £
Hy

Donde:
s = gravedad especifica = den3|fjad de fluido =1.0
densidad del agua
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f, = factor friccion = 0.4137 ( Re )—0-2585

— 0.4137 (23379 ) "F%

= 0.03071

Sustituyendo valores:

* 2% 1%
AP _ 0.03071*1228.23“*1* 4 _ 0.056 bar

recta ( 2.005*10°8 * 0.01656 )

2

G
-8 T
AP . =05%10 (—S ] (2n-15)

retornos

2
AP, =05%10"° (%] (6.5) = 0.049

conexiones

= [ Gen j 75%107°
S

Conexiones de 4 pulgadas nominal cédula 40 (diametro interior 0.1023 m):

8.3338* 4 kg
G ) = —2222 7 10146 ——
(Goon) n*0.1023°2 m?s

2 %
AP | 101462*75

conexiones 10 9

= 0.008 bar

AP,

total

= 0.056 + 0.049 + 0.008 = 0.11 bar (1.6psi )

El valor de AP es bajo.

— Caélculode U

es el valor de U sin considerar factores de obstruccion

1 1 1 Ao total
= — 4| — +r,
UIimpia ho hi Ai

U

limpia
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Donde:

Astotal _ area total externa 0.7579 457 m? externo

A. area interna (m*0.01656 ) " m?interno

1

r,, = resistencia del tubo bimetalico integral, referida al area externa (m 2 externo — j

w

Ao total de —d, R
T K.

d, —d
AT S-S
(dg +d,)  dg KL(dR+dE)J

K, = conductividad tubo base (titanio) = 22.33 —_ [10.9 2TY
m K hft 'F

Kr = conductividad de la raiz (es igual a la aleta) = 190.4 W 110 &
m K hft F

Rg = resistencia de la union tubo base-raiz, referida al area externa del tubo base

2 2 0
_0.000128 MK ht F]

( 0.00067

Sustituyendo valores:

oo (0.7579) (10.01905-0.01656) {0.000118} (0.02108 - 0.01905)
YU (22.33)(0.01905 + 0.01656) | [ 0.01905 | | (190.4)(0.02108 + 0.01905)

m? K

= 0.0023

Nota: Para el caso de un tubo base aleteado sin raiz, si (%j < 2.5, se puede emplear el area

I
Aototal * ( DE _DI )
nk (Dg +D, )

media aritmética y r,, = [ , en caso contrario se emplea el area media

A D
logaritmicay r, = { 2°t°t|:' j * In [FE]
n |

Sustituyendo valores en ecuacion de U

Iimpia:
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1 L + ( L )*14.57 + 0.0023 = 0.01788

Upia 795 4836
W BTU
externo externo

Podemos considerar castigar la Ulimpia €N cierto porcentaje, digamos 30%. Esto equivale a

considerar factores de obstruccién y obtener una U de disefio.

W BTU
Udiseﬁo = 070 * Ulimpia = 070*559 = 391 ﬁ 70 W
externo externo
3123.4 ) )
Anecesaria = 39—1 = 798 m (859 ft )
Apropuesta = 9%10.207 = 91.86 m? (989 ft?)

Hay un exceso de area de 15.1 %. Asi lo dejamos, pues debemos recordar que los valores de
coeficientes peliculares pueden tener una inexactitud de hasta un 20-25 %.

El equipo es adecuado.
— Aplicar el método & — NTU en este equipo

Condiciones:
— Seusael valor de U ;s
— Latemperatura inicial del agua es constante
— EI calor generado en los tiristores (Q ) es constante e independiente del radiador

aire —

(mC), = 2.7045*1045.7 = 2828.1 % (el menor)

(mC) = 8.333*4182.8 = 34855.27 %

agua
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Para caso de flujo cruzado, fluido con ( mC ) menor, mezclado, y fluido con ( mC ) mayor, sin
mezclar:

(e—NTU*RC —l)

E=1-ex
p Re
.= 28281 _ o811
34855.27
*
NTU = 39.1*91.86 _ 197
2828.1

Sustituyendo valores:
£ =0.70
Balance de calor:

Q= (mc)aire*g*lTD

ITD = Q = 02218 = 314°C
(mC),.*€ (28281*0.70) '
314 °C = Tyiciataire — 285 °C

T =599 °C

inicial aire

Yaque el calor Q yel ( mC ) del aire son constantes:

62218 .
= so = 22°C
are - 2828.1
T tinal aire = (599 — 22) "C=379"°C
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La diferencia de temperatura de cada fluido permanece constante, y solo cambian los niveles de
temperatura de entrada y salida del aire en el radiador:

Aire: de (62 — 40) °C nominales, bajan a (59.9 — 37.9) °C .

El método & — NTU nos permite saber como se comportara el equipo cuando es nuevo.

Se usa el valor de U no el de Udiseﬁo . Asi obtenemos otra NTU.

limpia’

 55.0*9.86

NTU 1.81
2828.1
R. = 0.0811
Sustituyendo valores:
£ =0.815
ITD = Q _ 62218 _ 070°C
[(MC),,"e] (28281%0815)
27.0 °C= Tinicial aire 285°C
Tinicial aire — 55.5 °C
ATaire =22°C
T taire = (555-22)°C=335°C

Aire: de (62 — 40) °C nominales, bajana (55.5-33.5)°C
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10.4 Radiador para calentar aire con vapor de agua

Condiciones:

Se emplea tubo aleteado.

Opera en estado estable.

Datos del usuario:

Son 10000 % de aire deshumidificado que se desean calentar desde 0 °C hasta 100 °C. Se

dispone de vapor saturado de 6 bar manomeétricos de presion. El radiador debe alojarse en una

ventanade 1.0m*0.96 m.

P = 0.748 atm

barométrica

No se especifican factores de obstruccion ni caidas permisibles de presion para los fluidos.

Diagrama del proceso

Vapor saturado,

100 °C +—— (o
6 bar manométricos

Radiador

Aire, 10000 l;_g’ 0°C |, Liquido saturado

— Balance de energia

m.;. = 10000 @ * L =27777 @ (22026 EJ
h 3600 s S h

T

promedio aire

:(%j (0+100) °C=50 °C (=323K )
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Propiedades del aire a 50 °C:

4= 0,019 cps = 0.000019 <9
sMm

k =0.0279 ﬂ 0.0161 %
m K hft F

C =1046 J [0.25 BTU J

kg K Ib °F
* *
. 29 27§K 0.748 atm =0.818|<_g3 0.051|_b3
(22.4 m3* 323 K*1 atm) m ft

oY _ ( 1046 * 0.000019 j“"' 089
0.0279 '

Qe = 27777 *4 =105 ﬁ * (100 -0) K=290556 W (991170 %]
s g

Presion absoluta de vapor = B -ciic

+ R

barométrica *

P

manométrica

=6 bar

Pa bar
I:)barométrica = 0.748 atm * 101325 — *

——— = 0.76 bar
atm 10°Pa

P.psoluta = 0 + 0.76 = 6.76 bar (98 psia)

Propiedades del vapor de agua saturado a 6.76 bar:

T =163 °C

A = calor latente = 2068.2 E (890 @ j
kg Ib

- m? ft3
v = volumen especifico = 0.282 — | 4.52 —
kg Ib
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240

1 = 0.0145 cps [0.0000145 k9 j
sm

Mygpor = 290556 W 1« K KO :0.1405@[1114Ej
Ws 10001 2068.2K s h

AT

sistema

163 °C ——— 163 °C

100°C 0°C
63 163
163 — 63
at,, - 18- %)

. _(Te,) C=105.2 °C (189 °F)
In| —
63
F; = 1.0 (ya que un fluido es isotérmico)

AT gitema = AT * Fr =105.2 °C

Ecuacion de transferencia de calor del sistema:

Q = UAAT

sistema
Q  _ysa= 206 _ oo W
ATsistema 105.2 K

Segun sea el valor de U , asi sera el valor de A requerida.

Lado de las aletas (aire frio)

Usaremos tubo base de 0.01588 m (g in) dg, cal 18 BWG, de 0.01339m (0527 in) de

d, , de acero inoxidable.



Caracteristicas del aleteado:

d, = didmetro aleteado =0.0317 m (1.249in)
dg = didmetro raiz = 0.0177 m ( 0.695in )

w = alto aleta = 0.00704 m ( 0.277 in)

N = namero de aletas por metro lineal = 433 (11 alt_atas j
in

El paso de los tubos aleteados es 0.03493 m (1.375in) , en equilétero triangular (S; = Sp)
S; = distancia vertical (transversal al flujo) entre centros de tubos = 0.03493 m

S, = distancia entre centros de tubos de dos hileras contiguas (paralela al flujo de aire)
=0.03493 * cos 30° = 0.03493 * 0.866 = 0.03025 m (1.191in).

Empleando férmulas previas:

A, :(E] (0.03172-0.01772 ) 433 =
2

0.4704 m? ( 1.543 ft?
m tubo ft tubo

A, = n*0.0177 ( 1-433* 0.00046) =

0.0445m? ( 0.146 ft?
m tubo ft tubo

A

o total — Ar +Ag =

0.5149 m? { 1.689 ft?2
m tubo ft tubo

T _ tubos
H hilera

H = alto aleteado = 27.5 * 0.03493 + 0.0317 = 0.992 m (39.07 in )
L = largo de tubos = 0.90 m (35.43in)

Largo aleteado = 0.90 — 0.038 = 0.862 m (33.94in )
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Area externa de una hilera = 0.5149 * 28 * 0.862 = 12.428 m? (133.76 ft2 )

Perimetro proyectado = 2 ( 2 * 433 * 0.00704 + 1 — 433 * 0.00046 ) = 13.7949 m
m tubo
*
Dec = 2039 0038 m (0078 ft)
(m*13.7949)

Volumen libre neto

0.9 {0.992*0.03025 —(28) (%j 001777 + 433 0.00046 *( 0.0317° - 0.0177° )]}

3
_ 0.01808[ m j

hilera
12.428 m*?
Superficie friccional = 0.5149 * 0.862 * 28 = —8
hilera
*
Y = 47001808 _ 0.00582 m ( 0.01909 ft )
12.428

ag =0.9[ 0.992 — 28 (0.01707 + 433 * 0.00704 * 2 * 0.00046 ) | = 0.392 m? (4.219 ft* )

m._.
G, = aire _ 27778 _ 4 5e5 K3 [ 5p00 10
ag 0.392 m°s h ft

Vs = velociadad aire = Gs _ 7086 _ 8.66 ' | 28.4 ft
Yo, 0.818 S S

Dec *Gs _ 0.0238 * 7.086

Re, = — 8876
u (0.000019 )
* *
Re,, - Dev™Gs _ 0.005682*7.086 _ ),
1 (0.000019)
J, =0.0896 (Re; )*"** =0.0896 (8876 )" = 65.9
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=y

90 =68.8
n

0 _ 3 x| _K_)upgus_ 65.9x0.0279 x 0.89 w
H 0.0238 m2K

Donde:

n = eficiencia ponderada de la superficie externa (aletas + tubo sin aletas)

o il e

[tanh (g v) ]
gy

g:l&f?b)f

V’:(%j (2w, ) [1+0.35In dR“LjW“Lij

R

@ = eficiencia de la pura aleta =

K, = conductividad de aleta aluminio =190.389 WmK

Sustituyendo valores:
1

o - 2% 6838 2 3964
(190.389 * 0.00046 ) m

W= (%) ( 2*0.0074+ 0.00046 ) {1+ 0.351n {(Wllﬁj (0.0177+ 2*0.0074 + 0.00046)} }

= 0.00929 m

(gy)=0.368

_ [ tanh (0.368) |
- 0.368

=0.957
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0.4704
+1
( 0.4704 + 0.0445) }
W

= 0957 ,{ *[ ( 0.0445

= 0.96
0.4704 + 0.0445 ) }

h, =0.96 *68.8 = 66.0

/ 116 2BTU i
m* K h ft<externo F

— Lado de los tubos (vapor de agua)

El valor del coeficiente de condensacion del vapor de agua es bastante alto, alrededor de

8500

7K Muy dificilmente sera la resistencia controlante. Entonces tal valor lo

usaremos, sin mas calculo, tanto para el interior como para el exterior de los tubos.

— Célculode U

U es el valor de U sin considerar factores de obstruccién

1 1 1 As total
= = +| = +r,
Ujimpia Do h; A;

A A 2
o total _ area total externa 0.5149 1224 m “ externo

limpia

Donde:

A, areainterna  (n*0.01339) — mZinterno

1

. . o . . 2 K
r,, = resistencia del tubo bimetalico integral, referida al &rea externa ( m* externo Wj

ro— AOIOtB] dE - d| n & n dR - dE
v x k (do+d,)  de  Ke(dg +dg)

kL = conductividad tubo base (acero inoxidable) =15 W 8.7 &
m K hft F

Ky = conductividad material de la raiz (es el de la aleta) =190.4 W
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Rg = resistencia de la unién tubo base-raiz, referida al area externa del tubo base

m 2K hft2°F)

[ 0.00067

Sustituyendo valores:

—1

(0.01588 + 0.01339) 0.01588 190.4) (0.0177 + 0.01588)

05149 H (0.01588 — 0.0 1339) }[o.ooous}{ (0.0177 — 0.01588)
(

Sustituyendo valores en ecuacion de U“mpia:

1 = 1 + ( 1 j *12.24 + 0.002194 = 0.018786
Ujmpia 66\ 8500
W BTU
Upo.. = 53283 ——— | 9.38
limpia m?externo K ( h ft2externo °F J

No tenemos factores de obstruccién, por lo que de forma equivalente podemos considerar

castigar la Ulimpia en cierto porcentaje, digamos 30 %:
W BTU
Uiseio = 0-70 * Ui = 0.7 23= 3726 — [6.6 —hftz"Fj
2762 2 )
Avccesaria = 575 = 7412 (798 ft?)
NUmero de hileras = 74.12 =
12.428

Por tanto, ponemos 6 hileras.

A —12.428* 6 = 74.57 m2(803 ftz)

propuesta

245



Alternativamente, para el caso de intercambio de calor entre dos fluidos, cuando uno de ellos es
isotérmico (en este caso vapor de agua):

T, - T
In — 1=UA

T, - T, mC

Donde:
Tv = temperatura del fluido isotérmico
T, = temperatura inicial del fluido no isotérmico
T, = temperatura final del fluido no isotérmico
m = flujo masico del fluido no isotérmico

C = calor especifico del fluido no isotérmico

Sustituyendo valores:

|n{((163_0) } - 37.26 A

163 - 100 ) 2.7777 *1046 )

2 -
A ecesaria = 74-13 m* . El resto es igual.

— Calcular la caida de presion en aletas (Kern), en mm de columna de agua

AP = caida de presion estética

pVv = caida de presion dindmica (para que el aire salga del radiador con una velocidad
cercana a la velocidad de entrada al mismo)

0.4 0.6 o
APg =7.3356 f, G Lh] * (S—D} * —W*
St St (Dev* p)

—-0.13034 —-0.13034
f = 0.00786 (Re,p ) ~0.00786 ( 2170 ) ~0.0029
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Dy ) [ 0.00582)"
B == = 0.488
S 0.03493
W ° = ancho aleteado para estimado de 6 hileras = ( 5*0.03025 + 0.0317 ) =0.183m

Sustituyendo valores:

_ 7.3356 * 0.0029 * 7.086° * 0.488 * 0.183

AP
° (0.00582 * 0.818)

=20.0 mm agua (0.79in)
pv = 0.05098 *Vs** p = 0.05098 * 8.66° * 0.818 = 3.13 mm agua (0.12in)

APy = 20.0 + 3.13 = 23.1 mm agua (0.91 in agua )

— Calcular caida de presion en tubos (Kern), en bar
Seran dos pasos en los tubos. Esto es suficiente para el vapor de agua.

Empleando un nimero par de pasos (dos en este caso) nos permite tener un cabezal flotante,
para absorber diferencias de expansion térmica entre tubos y espejos.

ar _ 28tubos , 6 hileras 0.01339°

=2 =0.01183 m?
paso hilera 2 pasos
o= 23405 4y g76 K9 | grag 10
0.01183 m?s h ft
Re; = 0.01339 * _11.876 15967
0.0000145
(;j f, GS Ln
AP = 0.14
2.005*108* D, *s*| £
Hu
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Donde:

1kg/0.282 m?
S = gravedad especifica = pVapor _ ( : ) = 0.00355

p agua (1000 kg/m3)

f, = factor friccion = 0.4137 (Re) ™" = 0.4137 (10967 ) "*** = 0.0374
Sustituyendo valores:
(;j *(.0374 *11.8762* 0.9 * 2
P= =0.0005 bar (0.0073 psi)

( 2.005*10° *0.01339* 0.00355)

Por tanto, el valor de AP es despreciable.

Conexion de 0.051 m (2 in) didmetro nominal para la entrada del vapor, nos dara una velocidad

. m ft
del vapor de aproximadamente 18.3 5 ( 60 5 ] . Por tanto, este valor es adecuado.

Para la salida del condensado, es suficiente una conexion de una pulgada de didmetro nominal.

— El equipo es adecuado

Aplicar el método & —NTU en este equipo.

El fluido no isotérmico es el que tiene el valor menor de (MmC ).

(mC )aire - (mC )menor = 2.7778 *1046 = 2905.56 %

U giserio A .26 * 74,
NTU = —diseio & _ ST207 45T _ g geg

(MC)yeror  2905.56

Para caso de intercambio de calor con un fluido isotérmico:

c :1_e—NTU
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Sustituyendo valores:
e=1-e2%-0616

Balance de calor:
Q= (mc)aire *e™1TD

En este caso, las temperaturas iniciales de cada fluido permanecen constantes, originando una
ITD constante.

En la ecuacion anterior, las Unicas variables son & y Q, y el valor de esta ultima se calcula a
continuacion:

Q=(mC), *&* ITD = 2905.56 * 0.616 * (163 — 0) = 291741 W (995422 %j

Tie = 1 1004 K
2905.56

T

final aire

=(0+100.4) °C =100.4 °C ( mayor que 100 °C requerida )

El método &£ —NTU nos permite saber como se comportara el equipo cuando nuevo, es decir,
conocer que valores de temperatura del aire esperar al hacerle mediciones en ese estado limpio.

Se usa el valor de Uy, v asi obtenemos otra NTU .

*
NTU = 53.23 * 74.57 _1.366

2905.56

Sustituyendo valores:
e=1-e"%=0.745

Q =2905.56 * 0.745 * (163 — 0 ) = 352777 W (1203676 —B;U j
aire = 392777 _ 1514 °C
2905.56
Tfinal aire = (0+121.4) °C =121.4 °C (> 100 °C requerida )
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10.5 Radiador para enfriar aceite térmico mediante aire ambiente

Condiciones:
Se emplea tubo aleteado

Opera en estado estable

Diagrama con datos del usuario

Aceite térmico
270 °C

Aire,

Proceso

Radiador

300 °C, 400 GPM
( galones )
min

Aceite térmico: Therminol 66

No se dan factores de obstruccion.

Se deben disefiar los ventiladores adecuados al trabajo.

— Calculo del calor a transferir requerido

Se consultan tablas de propiedades de los aceites térmicos.

1 o o
Temperatura promedio del aceite = (Ej (300 + 270) C=285"C

Propiedades del aceite a T promedio:

4 = 0.45 cps = 0.00045 LY
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k = 0.0964 [0.0557 ﬁj

m K h ft °F
C = 2509.9 — | 0.60 BTY
kg K Ib °F

kg Ib
= 8215 — | 51.24 —
» m* ( ft3j

s = gravedad especifica = 8215 _ 0.82
1000

1/3
pr3 :[%‘j = 2.27

_ 400 B8« MmN o ges 1w 08215 K9 90,729 K9
min ~ 60s gal I S

m aceite

Qceite = 20.729 *2509.9 * 30 = 1560831 W (5325557 %j

Para el aire deseamos aproximadamente 56 °C de aumento de temperatura:

Toralaie ~ 28 +56 = 84 °C
28+84 .
Tpromedio aire ~ 2 =56 C
C,. =1054 2 [ 0252 2TV
kg K Ib °F
Q 15608315 kg
Maire = (CAT).  ~ (1054%56) 20444 -5
alre
3 3 4
MCSM = 26.444 K9 » 808 o L1M7 _ )50 MIeStANAAr yorog scrm )
s min 12025 kg min
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3

Colocar 1331 m_ (/47000 SCFM ), que representa un aumento menor al 1%.
min

Dimensionado preliminar:

_ MCSM
AC

VC = Velocidad en la cara ( m j
min

AC=AreadeIacara(m2):H * L

La vc normalmente estara entre 150 — 300 i ( 492 — 984 f—t J Asi se obtienen
min min

coeficientes peliculares y caidas de presion razonables.

m ft
Seleccionamos VC = 274 — [899 —j
min min

MCSM 1331
VvC 274

AC =

= 4.86 m? ( 52.29 ft?
( )

Colocar L =3.048 m (10 ft)

H= 28 _150m(52ft)

Laaltura H se determinara con mayor precision méas adelante.

Falta definir su ancho W, que depende del nimero de hileras de tubos:

Propiedades promedio del aire a Tpromedio :

11 = 0000019 <9
ms

k = 0.0284 W [0.0164

m K

BTU
h ft °F
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p = (ﬁj sl 20| _ 1074 k—g3 0.067 '—b3
224 ) | (56+273) m ft

- 1.074
s = gravedad especifica = ——
1000
1/3
Prll3 = (%j =0.89
k
ATsistema
o o AT H 300 - 270
300°C __ ,270°C R = — Caliente _ ( ) = 0.54
ATfrio (84 - 28)
ATg (84-28)
o o frio
84 C 28 C P= = = 0.206
ITD ( 300 — 28 )
216 242
(242 - 216) . .
AT, =~ =77/ _228.75°C (411.76 F)

m 242
In| —
216

F = f (0.54, 0.206, flujo cruzado) ~ 0.998 (Se lee en gréficas)

AT otoma = AT ™ B =228.75*0.998 = 228.3 °C ( 411 OF)
Q =UA ATsistema
Q _a_156081 oW
AT 228.3 K

sistema

Aproximacion de U y A:

Si U estimadaes 307 — (7.0 BTU ]

m2externo K h ft2 externo °F

253



_ 6837 2 )
fa = —— =172.2m" (1854 ft
A requerida seria 39.7 ( )

Proponemos tubo aleteado con aletas de aluminio, con tubo base de acero al carbon, de calibre
14 BWG:

de =0.0254 m (1in)

d, = 0.0212 m (0.834n)

d, = 0.0460 m (1.8125in)

dz = 0.02728 m (1.07in)

w = 0.0094 m (0.3713in)

Y, = 0.00046 (0.018in)

N

_ 433 aletas | 11 aletas
m in

P; = paso de los tubos es 0.0476 m (1% in} triangular equilatero = S; =S

S, = 0.0476*0.866 = 0.0412 m (1.624 in)

Poner l =31
H

H = 0.0476*30.5+ 0.046 =1.498 m (59 in)

AC

oropuesta = 1.5 * 3.048 = 4.57 m? ( 49.14 ft?2 )

1331 m ft .
VCresuItante = E = 291 ﬁ (956 ﬁj Esta bien.

254



— Caracteristicas del aleteado

Aplicando las formulas:

2 2
A = (Ej (0.046% —0.02718% ) 433 = 0.937 m 3.07 1
2 m tubo ft tubo

2 2
A = m1*0.02718 ( 1 -433%* 0.00046) = (0.0684 m 0.224 ft
0 m tubo ft tubo

A A +A =10054 M (329 _ft°
o total f o~ = mtubo | fttubo

Largo aleteado = 3.048 — 0.038 = 3.01 m ( 9.875 ft )
Area externa de una hilera = 1.0054*31*3.01 = 93.81 m? (1009.8 ft2 )

Namero de hileras requeridas = 1722 =1.83

93.81

Probar con 2 hileras y determinar la velocidad del aceite y la caida de presion

Perimetro proyectado = 2 ( 2*%433*(0.0094 +1— 433 * 0.00046) =17.882 - 'Enbo
u

2*1.0054

Dec = ————— =0.0358 m (0.1174 ft
5 (n*17.882) m )

Volumen libre neto

=3.048 {1.5 *0.0412—(31) GJ [0.027182 +433%0.00046 * (0.0460° - 0.02718° )]}

3
~0.11318 |
hilera
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m2

Superficie friccional =1.0054*3.048*31 =95.0 —
hilera

4*0.11318

D.., =
EV 95.0

= 0.00477 m (0.188in)

— Calculo del lado aletas (aire frio)

a5 =3.048 [ 1.5~ 31(0.02718 + 433 * 0.0094 * 2 * 0.00046 ) | = 1.65 m* (17.76 ft* )

m..
G = —are _ 2059 ;508 KO (19974 1P
ag 1.65 mes h ft
G
V¢ = velocidad aire = Zs _ 16418 =150 1 (49.2 Ej
Yo, 1.074 S S

Dec *G *
Re, - Dec"Gs | 0035816118 _ 0.,
P (0.000019 )

Dey *Gs  0.00477 *16.18

Re,p = - = 4046
AP U (0.000019)
0.726
Ju = 0.0896 (Re, )" = 00896 (30370)° =161.07
h
Mo _ 3 w[ K |uppuo_ 1610700284089 )0 W
" Dec 0.0358 m? K

n = eficiencia ponderada de la superficie externa (aletas + tubo sin aletas)

L eI st

[tanh (gv) |

@ = eficiencia de la pura aleta =
(9v)
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v =(%](2w+vb) {1+0.35 |{WH

R

K, = conductividad de aleta aluminio =190.389 Wm K

Sustituyendo valores:
1

g - 2*1137 2 5096
(190.389*0.00046 ) m

1 (0.02718+ 2*0.0074+0.00046)
w=|= (2*0.0094+0.00046) 1+0.351In = 0.0111m

2 0.02718

(gy )=0.567

tanh ( 0.567

= [ ( )] = 0.905
(0.567)
y = o.gos*(ﬁjm [Wj _091
1.0054 1.0054
hy =0.91*113.7 =103.6 —; W 18.2 > BTU R
m< externo K h ft“externo F

— Caida de presion en aletas (Kern), en mm columna de agua

AP = caida de presion estatica

pVv = caida de presion dinamica (para que el aire salga del radiador con una velocidad

cercana a la velocidad de entrada al mismo)
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D 0.4 S 0.6 W°
APg =7.3356 fg G¢ =" s_D o
T T (DEV P)

—0.13034 —0.13034

fs = 0.00786 (Re,p ) — 0.00786 (4046) = 0.0027

0.4 0.4
Dgy _ ( 0.0047 J _ 04
S; 0.0476
W ° = ancho aleteado para 2 hileras = (1* 0.0412 + 0.0460) =0.0872m

Sustituyendo valores:

~ 7.3356 *0.0027* 16.118% * 0.4* 0.0872

AP
° (0.00477*1.074 )

= 35.0 mm agua (1.38 in)

pv =0.05098*Vs?* p = 0.05098 *15.02 *1.074 =12.31 mm agua(0.49in)

AP, =35.0 +12.31=47.31mm (1.86 in agua )

tota

— Calculo del lado de los tubos (aceite térmico)

31 tubos

ilera

Ndmero de tubos = * 2 hileras = 62

Probar nimero de pasos = 2. Revisar mas tarde que AP no sea excesiva.

tubos _ Q _q1
paso 2
0.02122

a; = érea transversal por paso = 31* ( ] = 0.01094 m? (0.1176 ft? )
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m. .

G, = masa velocidad = —=® = 20729 _jgq5 kg
ar 0.01094 mes

Vo 0T 185, m [757 ft

5 p 8215 s 7T s

d, *G;  0.0212*1895
7 0.00045

Re, = Reynolds =

Por lo tanto, es flujo turbulento ( Re >10*)

= 89276

h ft?

1395846 12 ]

Ecuacion de Seider-Tate de coeficiente interno para flujo turbulento ( Re >10* ) ;

0.14
h, = (dﬁj* 0.023 * Re %8 * Pr“*(i}
I y7

Sustituyendo valores:

h, ( 0.0964

0.14 0212
M 00
Hy

— Calculo de la temperatura de la pared del tubo

J *(0.023*89276% *2.27= 2168

Fluido caliente dentro de tubos:

I r.
liotlo liotlo

ty =TF +
Donde:

T = temperatura promedio del fluido caliente = 285 °C

T = temperatura promedio del fluido frio =56 °C

Z_L 382
m< interno K

(Te-Te)

BTU
h ft 2 interno°F
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A 2
ototal _ 1.0054 15.09 M externo

A n*0.0212 ~ mZinterno
r,=—+ -1 _ 000965
h, 1036

A
fy=| — [+ 2o [ 1 (1500 = 000696
h, A, 2168

1

Sustituyendo valores:

0.00965
ty =56 +
(10.00965 + 0.00696 )

} (285-56)=189 °C

.y =0.95cps
0.14 0.14
H = (%j 0.9
7 0.95
h, =0.9* 2168 = 1951 ZL
m* interno K
— Calcular la caida de presion en tubos (Serth), en bar
AI:)total = AI:)secci()n recta T AF)re'fomos + AI:)conexiones
f, GZLn
APyeccion recta = 0.14
2.005*108* D, *s*| £L
Ky
Donde:
f, = factor friccion = 0.4137 (Re) "**® = 0.4137 (89276 ) "** = 0.0217
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Sustituyendo valores:

* 2% *
3 0.0217*1895“* 3.048 * 2 045

APregia =
R (2.005*10°* 0.0212 % 0.82* 0.9)

2

G
AP iomos = 0.5 %1078 [TT] (2n-15)

1895 2
0.82

APreromos = 0.5*107° [ j (2.5)=0.055

2

G con -9
AI:)conexiones = [ S ] 7.5*10

Conexiones de 4 pulgadas nominal cédula 40 ( diametro interior 0.1023 m ):

20.729* 4 kg
(Goon) = 010237 - 2% s
25227 75
AP onexiones = [ 0.82 j* 109 =0.058

AP, = 0.12 + 0.055 + 0.058 = 0.23 bar. Es baja.

La AP, es baja. Podria ser mayor si aumentaramos el nimero de pasos en los tubos, pero

tota
recordemos que la velocidad del fluido ya esta en el rango alto. Ademas, no siendo el fluido de
coeficiente controlante, practicamente no mejorariamos el coeficiente total de transferencia de

calor. Entonces, es mejor dejar los dos pasos en los tubos.

1 1 1 Ao total
== 4| = + 1,
Uiimpia Mo h; A;

es el valor de U sin considerar factores de obstruccion

— Calculode U

u

limpia

261



Donde:

I, = resistencia del tubo bimetalico integral, referida al area externa (m 2 externo Wj

T

_ Ay total ( de —d, N Ry N dg —dg J
k (dg +d,)  de  keg(dg+dg)

K = conductividad tubo base (acero al carbén) = 45 W 26.0 BTE
mK hft F

Kg = conductividad material de la raiz (es de la aleta) = 190.4 ﬂK (110
m

BTU
hft °F

Rg =resistencia de la unién tubo base-raiz, referida al area externa del tubo base
m? K hft °F
W BTU

Sustituyendo valores:

1 0054 (00254-00212) | {0.000118} .| (0.02718-0.0254)
)(0.0254 +0.0212) 0.0254 (190.4)(0.02718 +0.0254)

Sustituyendo valores en ecuacion de U"mpia:

1 1 (@ ) +0.002165 = 0.01955
Upmpia 1036 1951
\Yj BTU
U =5L1— " |90
limpia m? externo K ( h ft2 externo °F ]

No empleamaos factores de obstruccion que prevean que el equipo cumpla con la carga requerida,
aun cuando haya cierta obstruccion con el paso del tiempo.
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Para compensar tal imprevision, castigamos la U, en un 21 %:

U =0.79*U =0.79*51.1=40.4

disefio limpia

_ 9837 _169.4m? (1823 ft2)

ecesaria 40.4

A —2%93.81=187.6 m2(2020 ftz)

propuesta

Hay un exceso de area de 10.7 %. Es un valor adecuado.

— Calculo de potencia del ventilador

3
_ m~ reales
HP, . =2.19*10* *[—_]*AP (mm agua )
min
3 MCSM *p__.. *
m r(_eales _ pestandar _ 1327 *1.202 _ 1485
min 1.074

ppromedio aire

HP,  =219*107% *485*47.31=154

aire
Eficiencia del ventilador ~ 0.77

_ HPaire . 154
eficiencia del ventilador  0.77

BHP =20.0

Por tanto, emplear 20 HP.

3

m .
Colocar dos ventiladores, cada uno de 665 %ﬂdw (23500 SCFM ), y cada uno con motor

de 10 HP. EI diametro de cada ventilador axial debe ser por lo menos unos 51 mm menor que

el alto del radiador.
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— El equipo es satisfactorio

— Aplicar el método & — NTU en este equipo

Condiciones:
La temperatura inicial del aire es constante
El calor generado en el proceso a enfriar es constante, independiente del radiador
(mC),.. = 26.595*1054 = 28031.1 (el menor )

aire

( mC ) = 20.729 * 2509.9 = 52027.7

aceite

Para caso del fluido con ( mC ) menor, mezclado, y fluido con ( MC ) mayor, sin mezclar:

(e—NTU*RC _1)

g =1-ex
Y R,
- 28031.1 _ 0539
52027.7

Usiserio *A _ 40.4*1876 _
(mC) 28031.1

menor

NTU =

Sustituyendo valores:
&=0.22

Balance de calor:
Qaceite = Qaire = ( mC )aire * & * ITD =1560831 W

En la ecuacion anterior, las Unicas variables son ¢ yla ITD:

ITD — Q 1560831

= = 253 OC
[(mc)aire*g] (28031.1*0.22)

253 °C=T, ~28.0 °C

inicial aceite
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Despejando:

Tinicial aceite = 281°C
Ya que el calor Q es constante:
1 1 .
AT ;. = constante = 5?)%8131 —55.7 °C

T final aire = 28 +55.7 =83.7 °C

1560831 o
AT yeeite = CONStante = =300 C

52027.7

Tfinal aceite — 281-30 =251°C

La diferencia de temperatura de cada fluido permanece constante, y solo cambian los niveles de
temperatura de entrada y salida del aceite en el radiador:

Aceite: de (300 — 270 ) °C bajaa (281-251) °C

El método & — NTU nos permite saber como se comportara el equipo cuando nuevo, es decir,

conocer que valores de temperatura esperar en el aceite al hacerle mediciones en ese estado
limpio.

Se usa el valor de U Asi obtenemos otra NTU .

limpia
NTU = Ujimpia * A _ 51.1*187.6 _ 034
(MC), e 28031.1
Sustituyendo valores:
& =0.267
Balance de calor:
ITD = Q = 1560831 = 2085 °C

[(mC),, "¢ (28031170267

208.5 °C=T. ~ 28.0 °C

inicial aceite
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Despejando:

Tinicial aceite = 236-5 C
AT, = constante = 55.7 °C
T final aire = 28 + 55.7 = 83.7°C
AT eite = Constante = 30.0 °C
T final aceite = 236.5 — 30 = 206.5 °C

Aceite: de (300 —270) °C bajaa (236.5 - 206.5) °C

Comentario: Tal vez quedo algo sobrado, pero recordemos que la siguiente menor area seria
para una hilera, que corresponderia a la mitad del area propuesta. En tal caso, quedaria corto.
Ademas, recordemos que los coeficientes peliculares de conveccion se calculan con una
incertidumbre de més o menos 20 - 25 %.

10.6 Radiador de vapor de agua para bafio turco
Condiciones:

Se emplea tubo aleteado

Opera en estado estable

Un cuarto de bafio turco, de volumen 120 m?® y para 36 personas, se desea mantener a 50 °C.

1k
El medio de calentamiento es vapor de m—zg manomeétrico, empleado en un radiador (tubos

aleteados) de conveccién natural.

Datos:

Temperatura inicial del cuarto =18 °C

p = densidad del aire =1.215 % (0.0758 flt—bsj
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C = calor especifico del aire = 1046 I 0.25 BTOU
kg K Ib 'F

Temperatura ambiente =18 °C (64 °F )

Medidas del cuarto = 74m*74m*2.2m

Material del cuarto es concreto, de

k = conductividad = 0.692 W 0.4 BTlOJ
m K hft 'F

& = emisividad = 0.85

Espesor = 0.127 m (5in)

— Balance de energia (ver diagrama)

En el diagrama que muestra la ruta del calor transferido, se entiende que interviene toda el

area del cuarto.

Qradiaci(')n I |
1 0.127m |
_— T=Tyume =50 °C (122 °F)
Qconvenci(’m natural b— —— T
Ous |
o Qconducci(’)n 0
T bienter 18 C Radiador X
A
(64 °F) _1
-~ - -
o ~
TP ( C ) 4
Condensado Vapor

Pared de concreto
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QoW
Qotal = (Rapidez de calor que debe proveer el radiador de vapor) = (1) Q para calentar

el aire del cuarto + (2) Q perdido por el cuarto + (3) Q de las personas.

(1) Q paracalentar el aire del cuarto:

4 cambios de aire

Se tienen aproximadamente

h
3 %
Masa del aire = ﬂ «120m 13'215 kg = 583.2 @ 1285 I—b
h m h h
kg J o h BTU
Q calentar aire = 583.2 T *1046 kgOC * (50 —18) C* 36005 = 5422 W (18501 Tj

(2) Q perdldo enel cuarto = Q conduccion — Q conveccion T Q radiacion

Balance de calor en flux:

AT (50-T,)
0 conduccion = L = 0127
(kj ( 0.692 J

e*o|(Tp +273)" = (184 273)" | = 0.85 x 5.67x10°[ (T, + 273)* - 7.07x10° |

=5.45 (50— Tp)

0 radiacion =

=1.973(T, —18)"*

q convenccion natural

Sustituyendo valores en (2):

5.45 (50 - Tp) = 1.973 (T, — 18)"*° + 0.85%5.67 %107 [(Tp +273)" = 7.17%10° }

Por tanteos, Tp ~ 30.3°C

268



=107.6

w
m2

(34.15 BTU j

q perdido por el cuarto = qconduccic')n h ft2

A = 4rea externa del cuarto = 7.4*7.4*2 + 7.4%2.2*4 =175 m? (1880 ftz)

Q perdido en el cuarto =107.6 ﬂz *175m? =18830 W (64248 %j
m

w
persona

(3) Q de personas = 36 personas *161.19

= 5803 W (19800 ? j

Q otz Gue debe proveer el radiador de vapor =5422+18830 + 5803 =30055 W[lOZ 548 %j

Kk
Vapor saturado: presion de 1 cn?z manométrico, temperatura de 116 °C, calor latente de

3 3
2212 kJ 952 BTU , volumen especifico de 1.017 m 16.303 ft— , viscosidad de
kg Ib kg Ib
0.000013 ﬁ
ms

U =U 4o €N conveccion natural (incluyendo radiacion) ~ 9.0 szVK (1.6 hirZLiFj

Aproximacion de la AT del sistema:

AT

minima (

116 - 50) °C=66 °C(118.8 °F)

Con tales aproximaciones, consideramos no necesario calcular eficiencia ponderada del area
aleteada.

Q 30055
Anecesaria = (U AT ) = (9*66)

=50.6 m? (545 ft 2
( )

Los tubos base son de 0.01905 m (3/4in) d¢, calibre 16 BWG, de 0.01575m (0.62in) d,,

433 aletas (11 aletas
m in

aleteados con

), paradar 0.0385 m (1.5151in) d,, con 0.02108 m (0.83in)

dg, con alto de aleta(w) de 0.0087m(0.3425in), y espesor de aleta
(Y, ) de 0.00046 m (0.018 in).
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_ 433 aletas
m

N

2 2
El area externa total de tubos es 0.7579 m 2.49 ft
m tubo ft tubo

El area es provista por 4 hileras de tubos aleteados, con 12 tubos cada hilera, cada tubo de
1.473 m (58 in) de largo (largo aleteado es 1.435 m).

NuUmero total de tubos = 48

m2

m tubo

A = 48 tubos * 0.7579

*1.435m = 52.2 m? (562 ft2)

propuesta

El exceso es 3.2 %

Para conveccion natural, conviene una buena separacion entre tubos.

Los tubos estan desplegados en arreglo triangular equilatero de 0.051m =S, =S;(2in)

Esto significa que hay 0.051 m entre centros de tubos de la misma hilera y 0.044 m (1.732 in)

entre centros de tubos de hileras contiguas.

Tamafio del radiador:

H = alto aleteado = (12 - %) 0.051 + 0.0385 = 0.625 m

L =largo =1.473 m
W = ancho aleteado = (4 —1)(0.044) + 0.0385 = 0.1705 m
El radiador puede ser colocado con los tubos orientados horizontalmente, respecto al piso.

— Calcular la caida de presion del lado tubos (Kern), en bar

Seran dos pasos en los tubos. Esto es suficiente para el vapor de agua.
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Empleando un nimero par de pasos nos permite tener un cabezal flotante, para absorber
diferencias de expansion térmica entre tubos y espejos.

a 2
A (@ j e Q0177 4 50465 m?
paso 2 4

Flujo de vapor = 30055 W x kg X ) =0.01359 kg =48.9 Kg
2212000  Ws S h

_ 001359 _, . kg

£ 000465 T mZs
*
R, = O0IST5*292 _ 400y
0.000013
f, = factor friccion = 0.4137 (Re) ™ *** = 0.4137 (3537) " = 0.05

3
s = gravedad especifica = ( Lkg j * ( Lm Jz 0.00098

1.017 m?® 1000 kg
(1) f. G/ Ln
2
AP = 0.14
2.005%10%* D, *s* | £
My
Sustituyendo valores:
(;) *(0.05*2.922%1.473* 2
P= = 0.0002 bar (0.0029 psi ). Es despreciable.

(2.005 *108* 0.01575 * 0.00098)

Para la entrada del vapor es suficiente una conexién de 0.0254 m (1in) de didmetro, para dar

m ft
una velocidad del vapor de 20 N (66 —j

S

1.
Para la salida del condensado bastara una conexion de 0.0127 m [E Inj

El vapor entra por la mitad de los tubos (superiores) y regresa por la otra mitad de los tubos
(inferiores), para dar dos pasos.
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10.7 Sistema de dos radiadores para acondicionar aire usado

para secar azucar

Condiciones:
Se emplea tubo aleteado

Opera en estado estable

Para el secado de azUcar se emplea aire deshumidificado y calentado hasta una temperatura
moderada, evitando asi el apelmazamiento (formacion de grumos) de la misma.

El acondicionamiento del aire consiste en deshumidificarlo mediante enfriamiento con agua
refrigerada y, posteriormente, calentarlo mediante vapor de agua.

Para el deshumidificador del aire del ambiente, emplearemos un radiador de tubos aleteados,
con agua de enfriamiento (refrigerada en chiller) por dentro de los tubos y aire himedo pasando

sobre las aletas.

Para el calentador del aire deshumidificado, también emplearemos un radiador de tubos
aleteados, con vapor de agua por dentro de los tubos y el aire pasando sobre las aletas.

Diagrama del proceso

Aire himedo 781 MCSM
(m3 estandar por minuto) , 40 °C

bulbo seco, 25 °C bulbo htimedo

Aire deshumidificado,
16 °C bulbo seco, 80.5%
humedad absoluta

Deshumidificador

Aire deshumidificado y

calentado, 25 °C bulbo seco
A

Calentador

A\ 4

L Humedad

condensada del aire

Agua de chillera 7 °C
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Vapor saturado
Condensado 6 kg

= (5.89 bar)
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1. Calculo del deshumidificador

1.1 Datos preliminares para el deshumidificador:

Aire inicial:

Temperatura bulbo seco =T, =40 °C (104 °F)

Temperatura bulbo himedo =T, =25 °C (77 °F)

Flujo = 781.0 MCSM (27581 pies cubicos standard por minuto)

Aire final:

Temperatura bulbo seco = (16 °C ) (60.8 °F)

0.805 = X final

saturaciona T,
bs

1.2 Datos complementarios para el aire inicial

Normalmente se usaria la carta psicrométrica. Aqui usaremos las ecuaciones que originan
dicha carta, empleando adicionalmente solo las tablas de vapor de agua. Usamos la ecuacion

de depresion de bulbo himedo para calcular la humedad X (kg agua/kg aire seco ) del

aire inicial:
A‘bh o
Tos = Ton = | 7 (x°-x)
9
ky
Donde:

My, = calor latente del vapor de agua (entalpia del vapor — entalpfa del liquido) a

T, =2.44*10° J {10503 B1Y
kg Ib
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h
9 _ ., . . . . . . ]
7 = relacion psicrométrica para el sistema aire-agua = coeficiente de transferencia de

ky
calor/coeficiente de transferencia de masa = 949.5 I 0.227 BTOU
kg K Ib 'F
X = humedad del aire (wj
kg aire seco

X °= humedad del aire saturado a Ton

De la igualdad entre fraccion presion y fraccion mol, a una temperatura dada:

B pw Mw
X‘Lpt—pw)} Ma

Sustituyendo valoresa T, :

pWw = presion de vapor del aguaa T,, = 0.032 bar (0.4637 psi)

pt = presion total =1.013 bar (14.696 psi )

Mw = peso molecular del agua = 18 kg Ib
k mol \ Ib mol

M a = peso molecular del aire = 29 kg Ib
k mol { Ib mol

X ° - 0.032 18 00202
(1013 0.032) | 29

Aplicando valores en ecuacion de depresion de bulbo himedo y despejando X :
2.44*10°
40 - 25 = 2447107 (0.0202— X)
949.5

X = 0.0144
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L . J . . ,
Ecuacion de entalpia H (k— aire seco} del aire humedo, no saturado, tomando como

referencia una temperaturade 0 °C:

H = (1005 +1884 X ) T, +2.5*10°X

Sustituyendo valores:
H = (1005 +1884*0.0144 ) 40 + 2.5%10°%0.0144 = 77285.2

inicial —

1.2.1 Datos complementarios para el aire final

0.805 = Xfinal

saturacién aT
bs

pW = presion de vapor del aguaa T, = 0.01826 bar (0.2648 psi)

Sustituyendo en ecuacién de humedad X :

X

0.01826 18
29

L ~ = 001139
saturacion a T |:( 1.013 = 0.01826 )

Xsinat = 0.805*0.01139 = 0.00917

final

Calculo de T, (punto de rocio):

0.00917 = pw 18
(1.013—pw) | 29

pw = 0.0147 bar (0.2137 psi)

En tablas de vapor, tal presién de vapor corresponde a po =125°C ( 54.5 °F )

Ay, = 24709 x 10° I 10632 819
kg Ib

Heio = (1005 + 1884 *0.00917) 16 + 2.5*10 ©%0.00917 = 39281.4

final —
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J

AH ;= (39281.4 - 77285.2 ) = -38004.0 ————
kg aire seco

1.3 Balance de energia del sistema deshumidificador

Densidad estandar del aire = 1.202 % [0.075 flt_b3j

Flujo masico de aire himedo

min 3 0s S

3 - . ,
- [781 m—j (1.202 kg j [g‘—'”j = 15,64 K9aire humedo (124065 %)
m

Flujo masico de aire seco

- (15.646) kg aire himedo . 1kg aire seco 15424 kg aire seco (122304 Ej
S 1.0144 kg aire himedo S h

Q calor transferido en deshumidificador

= flujo mésico aire seco*AH_. . =15.424*38004.0 =586170 W(Z.O*lo6 ?j

aire

586170

—— =167
3516.66

Q en toneladas refrigeracion (TR) =

es la capacidad del enfriador (Chiller) o calor tomado por el agua de enfriamiento.
Proponemos T inicial agua de refrigeracion = 7 °C

Seleccionamos una AT del agua de 6.0 °C.

Tfinal del agua =13°C
Flujo masico requerido de agua = _S86170 W = 23.36 kg (185205 Ej =370 GPM
(4182.8*6) S h
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Del Q del deshumidificador, una parte es Q de condensacion y la otra es Q sensible (sin

cambio de fase).

El A promedio de condensacion

= (%) (2.4407 +2.4709) 10° = 2.4558 * 10° ki [1056.8 %}
g

kg aire seco kg agua 6 J
o=15424 ———— *(0.0144-0.00917 ) ——— *2.4558*10° —
Qcondensaclon S ( ) kg aire seco kg

=198103 W (es el 33.8% de Q. )

AT del agua de enfriamiento para condensacion = 0.338 * 6 = 2.03 °C

Qsensible = Qotal = Qeondensacion = 388067 W ( 66.2% de Qyy )

AT del agua de enfriamiento sensible = 6 — 2.03 =3.97 °C

Consideramos una zona de condensacion (comprendida entre temperaturas de bulbo himedo) y
una zona de enfriamiento sensible (comprendida entre temperaturas de bulbo seco), con la
primera zona en contacto con el agua més fria.

1.4 AT de cada zona

AT latente (condensacion) AT sensible (Donde F; z1.o)
25,00 — 3, 125°C 40 — ,16.00 °C
9.03 7.0 13 9.03
15.97 55 27 6.97
(15.97 - 5.5) o
AT, latente = =082 C
In (15.97/5.5)
27 — 6.97 o
AT, sensible = Q =14.79 C
In (27/6.97)
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Para zona de condensacion:

U _y = A - 198103 _ ..o W

AT, ¢ K
Para zona sensible:

Qq 388067 W

=U_*A = 26238 —
AT, A 14.79 K

S

Para calcular para cada zona, el valor de U (coeficiente de transferencia total de calor) y la
correspondiente area de transferencia A, debemos suponer un equipo de ciertas dimensiones y
partir de alli para hacer nuestras iteraciones.

— Aproximacion del tamafio del radiador por medio de su area transversal

El objetivo del deshumidificador es condensar y separar parte de la humedad del aire. La
separacién requiere una velocidad moderada del aire para evitar el arrastre de la humedad
condensada.

Asimismo, requiere, en el extremo de salida del ducto del aire deshumidificado, la colocacién
en la parte inferior de un céspol (trampa de agua) en la tuberia para sacar el agua de
condensacion proveniente de la deshumidificacion del aire.

Flujo de condensado

~ (00144 -0.00017) — K9 x 15494 KOAIESEO _ 1 55, KO (640.0 %)

kg aire seco S S

Usaremos una velocidad de la cara del aire (VC) <195 %

3 p
MCSM = 781 (27581 ft” estandar J

min

VC =195 -0
min
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MCSM _ 781 _ 4.0 m2(43.11ft2): H*L

AC = area de la cara transversal = =
VC 195

L =3.0m,entonces H =1.333m

L, = largo aleteado =3.0 — 0.038 = 2.962 m

Usaremos tubos aleteados con las siguientes caracteristicas:

Tubo base de acero inoxidable de 0.00925 m (g in} diametro exterior (d¢ ), calibre 18 BWG,

de 0.00704 m (0.277 in ) diametro interior (d, ).

Tubos aleteados con 0.0108 m (0.425 in) de didmetro de laraiz (dg ), 0.0223 m (0.88in) de
diametro aleteado (d,), 0.0058 m(0.2275in) de alto aleta de aluminio(w) de

433 aletas [ 11 aletas
m in '

0.00046 m (0.018 in) de espesor (Y, ),ycon N =

Paso de los tubos = 0.0254 m (1.0 in ) equilatero triangular.
S; = Sp, =0.0254 m

S, =0.0254 * 0.866 = 0.022 m

En el alto de 1.333 m, caben

H

52 tubos (lj
hilera

Alto aleteado = 51.5 * 0.0254 + 0.0223 =1.330 m

Aplicando valores en formulas, obtenemos:

2 2
A = (fj (0.0223% - 0.0108% ) 433 = 0.2589 m 0.849 1t
2 ft tubo

2 2
A, = m*0.0108 (1 — 433 * 0.00046) =0.0272 m 0.0891 ft
m tubo ft tubo

Aq o = A+ A= 02861 —™ (0,039 1L
o total f o~ ¥ mtubo | ft tubo
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m
m tubo

Perimetro proyectado = 2 (2 *433*0.0058 +1—433 * 0.00046) =11.647

Dee = 202801 _ 4 0156 m (0.051 ft )

(n*11.647)

Volumen libre neto

=3.0 {1.333*0.022 —( 52)(%) [0.0108° + 433 %0.00046 (0.0223% - 0.0108%) }

3
— 0.0644 | "
hilera

2

Superficie friccional = 0.2861*2.962*52 = 44.066 m
hilera
Ev = 4700644 _ 0.00585 m (1 0.0192 ft )
44.066

ag =3.0[1.333 — 52 (0.0108 + 2 * 433 * 0.00575 * 0.00046 ) | =1.96 m? (21.06 ft* )

A externa de una hilera

=0.2861

* 2.962 m aleteado * =44.07 il
ilera

2 2 2
m 52_%%95 m 4743 ft
m tbo hilera hilera

1.5 Calculo de U en la zona de calor sensible

1.5.1 Calculo h, (coeficiente pelicular externo) del aire (lado de las aletas)

T

promedio aire —

1 o o o
5 (40+16) “C =28 C(82.4 °F)

Propiedades del airea T

promedio:
kg
4 =0.000018 — (0.018 Cps)
ms
k =00263 Y [0.0152 219
m K hft F
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Donde:

C =1046 J (0.25 BTY j

kg K Ib °F
*
p=_ 297213 ~1174 X9 (00732 12
[22.4% (28 + 273) ] m ft

1/3
*
py3 _ (1046 0.000018j 089

0.0263
o= 10690 _ 7953 KO [5gg1 0
ag  1.96 m<s h ft
Vg = velocidad aire = Gs 7983 _ 6.8 1 (22.3 f—tJ
p 1174 S S

Dec *Gs  0.0156 * 7.983

Re, = - ~ 6920
e 7 (0.000018)
Dey * G *
Re,, = EV s _ 0.00585 * 7.983 _ 9595
1 (0.000018)
3y =0.089 (Re,)”" =0.0896 (6920)"™" =550

h
Do g, x| X | prs 55.0*(%)*0.89 —825 W
7 0.0156 mZK

Ryl

[

(9vw)
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v = (%j(2w+vb)[1+o.35 in de +2W+ij

R

W
K, = conductividad de aleta aluminio = 190.389 ——

m K

Sustituyendo valores:

1
o - 2%825 2 434
(190.389 * 0.00046 ) m

W= (%j (2*0.0058+0.00046 ) (1 +0.35 In 20108+2x0.0058+0.00046 j = 0.00761m

0.0108
(g w)=0330
t .
_ [tanh(0.330) | 0968
(0.330)

7 = 0.965 *( 0.2589 J . 1*( 0.0272 j _ 0.968
0.2861 0.2861

h, =0.968 *82.5=79.9 ZL 14.1 5 BTU -
m* externo K hft“ externo F

La caida de presion solo se podréa calcular hasta que esté dimensionado por completo el equipo.
Nos falta el ancho aleteado del radiador (W °) , que es la distancia en metros recorrida por el
aire.
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1.5.2 Calculo de la resistencia metélica

Ao total _ areatotal externa 0.2861 12,9 m? externo

A. area interna (n*0.00704) "~ m?interno

1

r, = resistencia del tubo bimetalico integral, referida al area externa (m 2 externo Wj

+ B+
K (dg+d, )  de Ky (dg+dg)

T

_ Ao total { de —d, R d, —dg J

8.7

k, = conductividad tubo base (acero inoxidable) = E

15 W ( BTU j

190.4 W [110 BTU j

kg = conductividad material de la raiz (es el de la aleta) = o
m K hft F

Rg = resistencia de la union tubo base-raiz, referida al area externa del tubo base

2
_0.000118 M K

20
[0.00067 MJ

BTU

Sustituyendo valores:

o (0.2861j H (0.00925 —0.00704) } N [0.000118} . { (0.0108-0.00925) H
! (

15)(0.00925+0.00704) | | 0.00925 | | (190.4)(0.0108 +0.00925)

T

2
_ 0.00202 M°K

1.5.3 Aproximacion del area del equipo

Donald Kern nos menciona que el rendimiento de inter - enfriadores comerciales de gases
permanentemente saturados a presion atmosférica con agua a 38 °C o menos, puede ser
aproximadamente predicho mediante rapidas reglas empiricas:
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1) Se usa el calor total Q (sensible mas latente) a transferir y se calcula una U
correspondiente al gas himedo como si fuera seco, sin condensacion.

2) Se calcula la AT del sistema como si fuera solo calor sensible, empleando las
temperaturas de entrada y salida del gas y las del agua de enfriamiento.

Estas reglas tienden a contrarrestarse una con la otra, dando un resultado aproximado al real: La
primera nos da una U menor al valor real, pues no considera la condensacion. La segunda, nos

da una AT mayor a la real, por la misma razon de no considerar la condensacion.

Empleando tales reglas:

AT sistema deshumidificador

40 — 16.0°C

130 «—— 7.0
27.0 9.0

Supondremos el valor del h; (Sabemos que no es el coeficiente controlante y que su valor

preciso no importa mucho):

h, ~ 5678 ZL 1000 ZETU -
m < interno K h ft< interno 'F

h, = 79.9 ZL 14.1 ZBTU -
m < externo K h ft<externo F
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-1
~ (i + 129 + 0.00202) = 595 W
5678

79.9 m? externo K

A= Qo _ 592063 _ 607.5 m? ( 6539 ft? )
(U*AT,) (59.5x16.38)

07.5

Numero de hileras requeridas = 6 ~13.78
44.07

1.5.4 Probar 13 hileras para el deshumidificador y calcular h; (coeficiente pelicular interno
del agua)

El h; servird para ambas zonas: sensible y de condensacion.

El nimero de tubos = 13 hileras x 52 tf‘bos = 676
ilera
NUmero de pasos en los tubos = 2
Tubos _ 676 _ 338
paso 2
2
« 0.00704

a; = érea transversal por paso = 338 * & =0.01316 m2( 0.141 ft? )

G, =M _ 2836 754 mkng (1307690 — Ifth]

@

3
Vp = =L o17751 X0 «[_M°__|_ 478 M (5.8 f—tj
P m<-s | 1000 kg S S

Propiedades del agua a 10 °C:

u = 1.3 cps =0.0013 ﬁ
ms
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k = 0.587 W (0.339

hft °F

BTU
m K

Cc - 4183 2 [102TY
kg K Ib °F

*
Pr = 4183 * 0.0013 _ 996
0.587

_0.00704 *1775.1

Re; = = 9613
0.0013

Ecuacion de Hausen de coeficiente interno para flujo de transicion (2100 <Re > 104):

0.14 D 213
= = *0.116 (Re™® -125) Pri| £ | 14| L W
D, Hy L m* interno K

Sustituyendo valores:

m2interno K

b (0587
©10.00704

2/3
j*0.116(96132/3—125)9.261’3 [1+(0'007O4) ] 6765 w

Calculando la U a Y el A correspondiente a la zona de calor sensible:

limpi

t ¢ + 12.9 + 0.00202 = 0.01644
Ujimpia  79-9 6765
W BTU
Ui .. =608 ———— [10.7
limpia m? externo K ( h ft* externo OFJ

26238

2 2
Asensible = 6082 4314 m (4644 ft )
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1.6 Calculo U de zona de condensacion

1.6.1 Calculo h, (coeficiente pelicular externo) de zona de condensacion
(zona de calor latente)

Requiere iteraciones, ya que las propiedades del condensado empleadas en el célculo de h, se

consideran a la temperatura de la pelicula (Tf), para cuyo célculo se requiere saber la

temperatura de la pared (TW) , misma que es funcion de h,.

w BTU
Suponer h, =1577 — | 270 _
P ° m? externo K ( h ft* externo Fj

6765
h;, = coeficiente interno del agua referido al area externa = 109 - 524.4

Para el caso de fluido caliente fuera de los tubos (fluido frio dentro de tubos):

r. h
ty =T + riofro (Te-Te )=T¢ +hio—+0ho(TC ~T¢ |

Tc =T

caliente

=T promedio del vapor a condensar = (%j (25+125) °C=18.7°C

Te = Tfrl’o

=T promedio del agua fria = (%j (7+9.03) ‘C=8°C

Sustituyendo valores:

1577 o
Tw =8 18.7 -8)=16.0 °C
W +{(524.4+1577)} ( )

T, = T de la pelicula = [%j (Te +Tw) :(%j (18.7 +16.0) =174 °C
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Propiedades del condensado a 17.4 °C:

k, = 0507 (0345 219
m K hft F

4, = 00011 X9
ms

kg Ib
= 1000 — | 62.4 —

Calculando la longitud L correspondiente a la zona de condensacion

1 1 1 1 1

=—t+—+r,=——+
hy h 1577 5244

+ 0.00202 = 0.00456

UIimpia io

U = 219.2

limpia —

A 20173 _ 92.0 m?

condensacion — 219.2

L 92.0 m?

=0.48m (1.6 ft)

condensaciéon

2
676 tubos * 0.2861 —
m * tubo

Ecuacioén para obtener h, de zona de condensacion:

h0—2.02*kf(Nt)2/9[((L*—pf2)r

FH * 1, )

Nt = nUumero de tubos = 676

FH = flujo de aire himedo =15.646 kg
S
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Sustituyendo valores:

1

0.48 * 10002 3
( ) |° . 1557 —, W
15.646 * 0.0011) m < externo K

ho = 2.02 * 0.597 (676)2/9{ (

El valor resultante casi coincide con el valor supuesto inicialmente. Es el valor de h,.
A total ambas zonas = 431.4 + 92.0 = 523.4 m? (5634 ft?

Numero de hileras = % =11.9 =12 hileras
44.07

Esto significa que 12 hileras son suficientes, pues practicamente se mantienen los valores de las
U sensible y de condensacion al pasar de 13 hileras a 12 hileras.

También podemos constatar una buena aproximacion del método de calculo usado para inter
enfriadores comerciales.

1.7 U de disefio y la correspondiente area de disefio A

No tenemos factores de obstruccion. Sin embargo, equivalentemente podemos considerar una

U menor ala Uy, (para ambas zonas):

disefio

U =0.75*U

disefio limpia

Numero requerido de hileras es 01—55 =16

Colocar 16 hileras

Recalcular h; del agua (dentro de tubos)

tubos

hilera

NuUmero de tubos = 16 hileras x 52 = 832
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Numero de pasos en los tubos = 2

416 * . * 0.00704°
4

a, = érea transversal por paso = =0.01619 m? (0.174 ft2)

Gy =M 2830 43 X9 1068720 12
a, 0.01619 m?s h ft

G 3
V=T —1443 X0 M _g gy M (4.7 f—tj
Yo, m<“s 1000 kg S S

Con propiedades del aguaa 10 °C:

_0.00704 * 1443

Re; = = 7814
0.0013

Ecuacién de Hausen de coeficiente interno para flujo de transicion (2100 <Re >10* ):

0.14 D 23
h, = | < *0.116 (Re?3-125) pri®| £ | 14| L W
D, Ly L m? K

Sustituyendo valores:

h. :( 0.587 J*0.116(78142’3—125) 9.261’{1+(

0.00704 \*®
0.00704

3.0

5603 ZL 087 2'_3TU -
m < interno K h ft“interno F
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— Calculo de caida de presion lado tubos (Serth) en bar

AP,

total

= AP

seccion recta

+ AR,

retornos

+ AP

conexiones

P f, G Ln

seccion recta — 0.14
2.005*108*D, *s* | £
Hy

Donde:

$ = gravedad especifica = densidad del fluido/densidad del agua =1.0

f, = factor friccion = 0.4137 (Re) ™ "*** = 0.4137 (7814)**** = 0.0407
Sustituyendo valores:
0.0407 *1443°* 3.0 * 2
recta — 3 =0.36
(2.005 *10°* 0.00704)
G 2
AP tormos = 0.5 %1078 (—T (2n-15)
S
2
APriomos = 0.5 %10 7° ( 1443 (2.5)=0.026

AP

conexiones

= { Ceon ] 75%10°°
S

Conexiones de 0.0762 m (3 in) nominal cédula 40 (didmetro interior 0.0779 m):

23.36 * 4 kg

(Geon ) (n*0.07792) m?s
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2 %
AP 4901°*7.5

conexiones — 10°

=0.18

AP,

otal = 0-36 +0.026 + 0.18 = 0.57 bar

Recalculando la U de zona calor sensible:

1 _ Lt 129 400002=001684
Ujmpia 79.9 5603
W BTU
U. =504 NV [1045
limpia m? externo K [ h ft2 externo °F j

Este valor corresponde a la zona de calor sensible.

Recordando que, (U *A) sensible = 26238

_ 26238 _ 50 m?( 4758 ft?)

sensible 59 4
Recalculando la U de zona calor latente:

Consideramos constante el valor de h, de condensacion

1 129 400202 = 0.004956

w= 5t
1577 5603

U =201.82L 355 ZBTU -
m < externo K h ftexterno F

20173 2 2
Auatente = 507 5 — 1000 (1076 ft?)

A — 442.0 +100.0 = 542.0 m? ( 5834 ft 2 )

total ambas zonas
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NuUmero de hileras = @ =123
44 .07

1
% Exceso area = K%j - 1} 100 = 30.0

1.8 Célculo caida de presion lado aletas (Kern), en milimetros columna agua
APy = caida de presion estatica

pVv = caida de presion dindmica (para que el aire salga del radiador con una velocidad
cercana a la velocidad de entrada al mismo)

D 0.4 S 0.6 °
AP, =7.3356 f, G2 | —=L | *| = | = W—*
St St ( Dey p)

)— 0.13034

—-0.13034
f; = 000786 (Re,p ) = 0.00786 ( 2595 = 0.00262

Do ) (000585
LA - ( : j = 0.56
S, 0.0254
W ° = ancho aleteado = (15*0.022 + 0.0224 ) = 0.352 m

Sustituyendo valores:

_ 7.3356*0.00282*7.983*0.56*0.352
(0.00585*1.174)

APy =37.8 mmagua (1.49in)

pv = 0.05098 *Vs? * p = 0.05098 * 6.82* 1.174 = 2.77mm agua (0.109 in )

AP

total

| =37.8+2.77 = 40.6 mm agua (1.6 in agua )
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2. Caélculo del radiador calentador de aire
Aire inicial:
Temperatura bulbo seco 16 °C

Flujo masico de aire humedo final = flujo masico aire seco

(kg aire secoj* (1+X final) (kg aire humedoj
S kg aire seco

Sustituyendo valores:

Flujo masico aire himedo =15.424 (1 + 0.00917 ) =15.433 % (122378 %]

Al calentar el aire no hay condensacion, la humedad absoluta del mismo permanece
constante.

Aire final:

Temperatura bulbo seco 25 °C

Propiedades del aire a T promedio de 20.5 °C:

1 = 0.018 cps {0.000018 ﬁ]
ms

k =002 V[ 0.015 219

m K hft F

C =1046 kL (0.25 BTUJ

g K Ib °F
*
p = 297273 1204 X9 [0.0751 B
[224*(205+273) ] m ft

Pr'® = 0.89
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Medio de calentamiento: Vapor de agua saturado

6K itei
P= g manometricos
cm

T =164 °C
Calor latente = 2068.2 ﬁ 890 E
kg Ib

. m? ft’
Volumen especifico = 0.2788 — | 4.47 —
kg Ib

4 = 0.0145 cps (0.0000145 ﬁj
ms

2.1 Caracteristicas del radiador
Para el radiador calentador de aire usaremos los mismos tubos aleteados, con el mismo alto y

largo del radiador deshumidificador. Solo cambiaremos el paso de los tubos, haciéndolo mas
holgado:

S; = 0.0794 m(3.1251in)
S, = 0.0254 m (1.01in)

Sp= 0.0471m (1.855in)

tubos

En el alto de 1.333 m, caben 17
hilera

Alto aleteado =16.5* 0.0794 + 0.0224 =1.332 m

El Dg. es el mismo.
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Volumen libre neto

=3.0 {1.333*0.0254 —(17) Gj [0.01082 +433%0.00046 (0.0223% - 0.0108° )]}

3
~ 0.09387 |
hilera

2

Superficie friccional = 2.962 x 0.2861 x 17 = 14.406

ilera

_ 4*0.09387

- — 0.02606 m ( 0.0855 ft
EV 14.406 ( )

a5 =3.0[1.333 - 17 (0.0108 + 2*433%0.00575*0.00046 ) | =3.331 m*(35.86 t” )

2.2 Calculo de h, (coeficiente pelicular externo), lado de las aletas

G, = m _ 15.433 kg

=4.633 —— | 3413 Ibz
ag 3331 m-s h ft

Vg = velocidad aire = Gs _ 4633 _ 385 1 (12.6 f—tj
p 1204 S S

D.~*G *
Re - _EC s :0.0156 4.633

. — 4015
1 0.000018

Dey *Gs  0.02606*4.633
7 0.000018

Re,p = = 6708

)— 0.1304

—-0.1304
f = 0.00786 (Re,p) = 0.00786 (6708 = 0.0025

)0.7261

J,, = 0.089 (Re,

— 0.0896 (4015)*"*

=37.1

296



=

2 =J,* K| Pr”3=37.1*( 0.026 j*o.sg =55.0 V;/
n Dec 0.0156 m°K

Donde:

n = eficiencia ponderada de la superficie externa (que consiste en aletas y tubo sin aletas)

dg +2w+Y
W:[lj(2w+Yb)(l+O.35 In £ bj
2 R

K, = conductividad de aleta aluminio = 190.389 Wm K

Sustituyendo valores:

190.389 * 0.00046 m

v [%) (2*0.0058 +0.00046) (1+0_35 In 0.0108 + 2 x 0.0058+0.00046

0.0108

j =0.00761m

(gw)=02705

[ tanh (0.2705) |
~ (02705)

=0.976
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n=0976* 0.2589 L1 00272 ) _ 0.978
0.2861 0.2861

h, =0.978 *55.0 = 53.8 VZV
m-K

2.3 Calculo de h; (coeficiente pelicular interno) para vapor de agua por dentro de los tubos

El valor del coeficiente de condensacion del vapor de agua es bastante alto, alrededor de
8500 Wm? K. Muy dificilmente ser4 la resistencia controlante.

Tal valor lo usaremos, sin mas calculo, tanto para el interior como para el exterior de los

tubos.
— Célculode U
U es el valor de U sin considerar factores de obstruccién

limpia

1 1 1 {Aototall
=— +| — || —|+T,

UIimpia
Sustituyendo valores en ecuacion de U

limpia -

1 1 ( 12.9

+ +0.00202 = 0.0221
53.8 | 8500 j

U

limpia

w BTU

Uy . =451 ———— | 7.9
limpia m? externo K ( h ft2 externo °F j

No tenemos factores de obstruccion, por lo que equivalentemente podemos considerar castigar

la U en cierto porcentaje, digamos 20 %:

limpia

w BTU
U giserio = 0-80* Ulimpia = 0.80 * 45.1=36.1 e (6.35 NTZF j
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AT

sistema

164 — 164 °C

25 16

139 148

148 -139
mT T 148
In ===
139

AT =143.45 °C

Para caso de un fluido isotérmico, F; =1

AT =AT

sistema m

Q... 15433 K9 x1046 I _ =g K = 145286 W

S kg K

Q UA = 145286
143.45

=1012.8 w
AT K

sistema

1012.8

Adisefio = 261

=28.1m?( 302 ft?
( )

28.1

NUmero de hileras = =1.95 — colocar 2.0 hileras
14.406

Alternativamente:

In VoL UA
T, - T, mC
Donde:
T, = 164 °C
T, =16 °C
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Sustituyendo valores:

(164-16) |  361*A
(164 -25) |  (15.433*1046)

A= 28.1m?

— Caida de presion en aletas (Kern), en milimetros columna agua
APy = caida de presion estatica

pVv = caida de presion dinamica (para que el aire salga del radiador con una velocidad
cercana a la velocidad de entrada al mismo)

D 0.4 S 0.6 WO
AP = 7.3356 fSGSZE%J * [S—DJ *—
T T (DEV ,0)

)— 0.13034

3034
fy = 0.00786 (Re,p = 0.00786 ( 6708

0.6
S 0.6
D _ [0.0471j _ 073
S, 0.0794

= 0.0025
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0.4
D 0.4
EV _ ( 0.02606j _ 0.64
S, 0.0794
W ° = ancho aleteado para 2 hileras = (1*0.0254 + 0.0223) = 0.0477 m

Sustituyendo valores:

_7.3356*0.0025 * 4.633° *0.64 * 0.73 * 0.0477

APs = =0.28 0.0111i
i (0.02606 *1.204) mm agua (0.011n)

pV = 0.05098 *V* p = 0.05098 * 3.85% *1.204 = 0.91 mm agua (0.036 in)

AP, i,y = 0.28 + 0.91 =1.19 mm agua (0.047 in agua )

— Calcular la caida de presion en tubos (Kern), en bar
Seran dos pasos en los tubos. Esto es suficiente para el vapor de agua.

Empleando un nimero par de pasos nos permite tener un cabezal flotante que pueda absorber
diferencias de expansion térmica en la union entre tubos y espejos.

(;j f,GSLn
AP (bar) =

0.14
2.005 * 108 * Dl*s*[ A J
H

= — = 0.000662 m?
paso hilera 2 pasos 4

ar _ 17tubos , 2hileras , 0.00704% | m?
tubo

m vapor =145286 W * ) *( K )* kg =0.07025 kg (557Ej
Ws 1000 J 2068.2 kJ S h
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oo 007025664 _kg 78174 W0 _ ,
0.000662 m2s hft

*
Re, — 0.00704 *106.1 _ 51513

0.0000145

(;j f,GfLn
AP =

[2005*108*D *s*( ul )0'14}
) I HTHy

Donde:
lkg 1 m?
0.2788 m* = 1000 kg

s = gravedad especifica = [ j = 0.00359

) —0.2585 0.2585

f, = factor friccién = 0.4137 (Re = 0.4137 (51513) = 0.025

Sustituyendo valores:

G] *(0.025 *106.1°* 3.0 * 2

= 0.166 bar (2.4 psi)

recta

(2.005 *108 * 0.00704 * 0.00359)

Por tanto, la caida de presion en tubos es el 2.8 % de la presion de entrada. El resultado es
apropiado.

La conexion de 0.0381m (1 > m] diametro nominal para la entrada del vapor, nos dara una

ft

m
velocidad del vapor de aproximadamente 15 " (49 5 j . El valor es adecuado.

3.
Para la salida del condensado, es suficiente una conexion de 0.019 m (Z Inj de didmetro

nominal.
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CAPITULO 11

Procesos de transferencia de calor en estado inestable

11.1 Deduccidn de ecuaciones de operacion para procesos de transferencia
de calor en estado inestable o transitorio

A continuacion, presentamos la deduccidn de ecuaciones de funcionamiento de cuatro procesos
en estado inestable o transitorio. Los tres primeros, en algunas fuentes (por ejemplo, Kern,
Perry) aparecen erroneamente resueltos.

Adicionalmente, veremos dos ejemplos de aplicacién, uno del tipo radiador y otro del tipo
regenerador de calor

11.2 Calentamiento de una masa de fluido en un tanque, mediante fluido
caliente no isotérmico en un intercambiador de calor externo

Diagrama del proceso (°
N Fluido caliente
T, = constante
M, C
\ 4
TANQUE )
ML, C. T del fiido Intercambiador
) de calor
frio
A
t m, ¢
Bomba v T,
Donde:

MI = masa inicial de fluido a calentar, contenida en el tanque (kg )



Las mayusculas M, C, T corresponden a flujo masico, calor especifico y temperatura del fluido
caliente. Las correspondientes minusculas m, c, t corresponden al fluido frio.

A saber:

C = calor especifico del fluido caliente (k—J

T = temperatura del fluido caliente (°C)

M = flujo masico del fluido caliente (k_gj
S

J
gK

c = calor especifico del fluido frio

t = temperatura del fluido frio (OC)
L . . kg
m = flujo masico del fluido frio | —=
S
Q °= calor transferido (Joules)

@ = tiempo transcurrido (segundos)

Balance de energia (watts):

dQO Ml cdt o
v = 17 =mc(t —t)=|\/|C (Tl—Tz)_UAATystema

(a) (b) (¢) (d)

Estableciendo las temperaturas finales de los fluidos en el intercambiador, en funcion de las
temperaturas iniciales:

De la igualdad entre (a) y (b):

De la igualdad entre (a) y (c):
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En el sistema intercambiador:

ATsistema = FT *ATm
T,— T, (Tl—t°—T2+t)
AT, = . _
P —— t | T,-t°
n

En AT, , sustituyendo t®y T,:

Re-arreglando:
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Re-arreglando:

=l

Definiendo:

Sustituyendo:
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Integrando entre 0y @, y entre t, (inicial ) y t, (final ):

-t  @0(Ky-1)mMC
T,-t, MI(K;MC-mc)

In

Si el intercambiador de calor externo es un intercambiador tubular 1/2 (un paso en la coraza,
dos pasos en los tubos), procede la siguiente simplificacion:

In -1 ~O0Sm
T, -t MI
Donde:
. 2(K,-1)
(K7)[R+1+«/R2+1}—[R+1— R2+1}
UAJR%*+1
K7=exp{ * ]
mcC
R-MC
M C

Si el intercambiador de calor externo es un intercambiador tubular 2/4 (dos pasos en la coraza,
cuatro pasos en los tubos), procede la anterior simplificacion del intercambiador 1/2, con la

siguiente modificacion:

2(Kg-1)[ 1+/(1-8)(21-Rs)]

S =
(Ko —1)(R+1) + (Kq+1)R?+1
Donde:
K — exo| YA R?+1
o = P T me
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11.3 Ejemplo de aplicacion de un recuperador de calor de los gases de
combustion de caldera, mediante calentamiento de agua fria
recirculada de un tanque

Es un proceso en estado transitorio, que corresponde al caso (11.2) previamente presentado:

Calentamiento de una masa de fluido en tanque, mediante fluido caliente no isotérmico, en un

intercambiador de calor externo.

La Unica temperatura que permanece constante en el tiempo es la de la entrada de los gases de

combustion.

Diagrama

- e, ~
Transicion -~

-
I

I

I

I

I

I

I

I

| <
I

I

]

Chimenea cilindrica de
0.406 m de didmetro
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Gases enfriados

A

Radiador rectangular
de tubos aleteados

Tanque de 5000

A\ 4

litros de agua.
M I =5000 kg

\4

Bomba de 18 GPM

[mz 1.1355 g)
s

A

[M =0.5559 %} de gases, provenientes

de la caldera con capacidad de 125
caballos - caldera ( 1.227 kW )

T, =165 °C = constante



La finalidad es recuperar algo del calor que llevan los gases de combustién antes de ser
descargados a la atmésfera. Por un radiador de tubos aleteados pasan los gases por las aletas,
calentando el agua que fluye por el interior de los tubos y que se recircula desde el tanque.

El agua del tanque inicialmente esta a temperatura de 20 °C, y se desea calentarla hasta

50 °C, para usarse en los bafios.

Se calculara el radiador y el tiempo que tarda en calentarse el agua del tanque.

Condiciones:

- Se desea una temperatura final de salida de los gases calientes arriba de 120 —125 °C, para

evitar posible condensacion de acidos sulfurico y nitrico, que se formarian a partir de los
oxidos de azufre y nitrogeno que pudieran estar presentes.

- Se desea una muy baja caida de presion de modo que, por simplicidad, no se requiera
ventilador para empujar los gases de combustion.

- El érea total transversal al flujo del radiador no debe ser mucho méas grande que la
correspondiente a la chimenea, de modo que el flujo de gases sea homogéneo- no se canalice-
al emplear una transicion pequefia.

- No emplearemos factores de obstruccion.

- Se desea un tiempo de calentamiento del agua, alrededor de 8 horas, que es la duracion de un
turno de trabajo.

- Dimensionamiento preliminar del radiador
H =0.61m (24in)
L =0.635m (25in)

L, = largo aleteado = 0.635 — 0.038 = 0.60 m

Tubo base de acero inoxidable de 0.00925 m (3/8in) diametro exterior (d¢ ), calibre

18 BWG, de 0.00704 m (0.277 in) diadmetro interior (d, ).
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Tubos aleteados con 0.0108 m (0.425 in) de didmetro de la raiz (dg), con 0.0223m
(0.88 in) de diametro aleteado (d,), con 0.0058 m(0.2275 in) alto aleta de aluminio

(w), 0.00046 m (0.018 in) de espesor (Yb) ,ycon N=433aletas/m (11aletas/in).

Para obtener una baja caida de presion emplearemos un paso de los tubos més holgado de
lo normal.

Paso de los tubos = 0.0318 m (1.25 in) equilatero triangular.
S; =S = 00318m

S, = 0.0318*0.866 =0.0275 m (1.082 in)

En el alto de 0.61 m, caben

19 tubos (T j

hilera ﬁ

Alto aleteado =18.5*0.0318 + 0.0223 =0.61m

Aplicando valores en formulas, obtenemos:

2 2
A = (gj(o.ozzsz—o.mos?) 433 = 0.2589 — (0.849 ft j

m tubo fttubo

2 2
A, = t*0.0108 (1 — 433 * 0.00046) = 0.0272 m 0.0891 ft
m tubo fttubo

A A 1A =021 - (093 Tt
ototal — “'f o~ = m tubo ' fttubo

m
m tubo

Perimetro proyectado= 2 (2 *433%0.0058 +1—433 * 0.00046) = 11.647

2*0.2861

D..—=-_—- —“""=
FC T (n*11.647)

= 0.0156 m (0.051 ft)

310



Volumen libre neto

=0.635 {0.61*0.0275 -(19) (gj [0.01082+ 433*0.00046 (0.0223% - 0.01082)}}

3
- 0.008828 | —"
hilera

2

Superficie friccional = 0.2861* 0.635 *19 = 3.452 m
hilera
*
= 4T0008828 (0o (0.031im)
3.452

a5 =0.635[0.61-19 (0.0108 + 2 * 433 * 0.00575 * 0.00046 ) | =0.2294 m? ( 2.47 ft* )

A externa de una hilera

2 2 2
— 02861 — M * 0,60 aleteado * 102995 _ 356 _M"_ (35.1 ft J

mtubo hilera hilera hilera

Probar con 2 hileras

Calculo lado aletas (gases de combustién)

T aproximada salida gases del radiador = 129 °C (se verificara mas tarde )

1 o o
T romedio gases = (Ej (165 +129) =147 °C (297 °F)

Propiedades de gases (aire) a Tpromedio :

41 = 0.000023 X9
ms

k = 0.03518 w 0.02033 %
m K hft F
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312

C 10666 —— (0.255 @)
kg K Ib °F

*
p = 297 213 - 0841 X9 {00525 12
[ 22.4% (147 + 273) ] m ft

* U3
prid _ (1066.6 0.000023j _ 089

0.0252
M 0.5559 (ksg) K
G = masa—velocidad = — =—————-~ = 2423 g
ag 0.2294 m m-°s

G
V¢ = velocidad gases = — = 2423 _ g M (9.45 Ej
yo, 0.841 S S

D-~*G *
Re EC s 0.0156 * 2.423

. = = 1643
u 0.000023
Re - Dev *Gs  0.01023*2.423 1078
AP u 0.000023

3y = 00896 (Re, ) " = 0.0896 (1643)°7" = 19.4

h
2 =0,* K_Jxpr® _194* [ 0'03518j * (.89 = 38.9 v2v 6.85 L}i
n Dec 0.0156 m? K hft? °F

n = eficiencia ponderada de la superficie externa (que consiste en aletas y tubo sin aletas)

o lwta )



2w + Y
W:%(2W+Yb){l+0.35|n Je + 2w + b}

R

K, = conductividad de la aleta de aluminio =190.389 W m K

Sustituyendo valores:

1
.- 2*38.9 2 2981
(190.389 * 0.00046 ) m

0.0108+2x0.0058 + 0.00046
0.0108

Y = [%) (2*0.0058+0.00046) {1+0.35 In } =0.00761m

(g )=02269

[tanh (0.2269) |
~ (0.2269)

» = 0ogax[ 92589 1*( 0.0272j 0985
0.2861 0.2861

=0.983

Alternativamente, se leen valores de @ en graficas, por ejemplo, del AHRI Standards
(44410 —2001 ), donde:
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Sustituyendo valores para obtener los parametros:

1

2 h 2 * 2

w|—— | = 0.0058 27389 = 0.173
(KaYy) (190.389 * 0.00046 )

Diametro aleteado ~ 0.0223

2.06

Diametro raiz 0.0108

@ = f (0173, 2.06) = 0.983

El valor obtenido es el mismo que el calculado previamente.

- Caida de presion en aletas (Kern) en mm de columna de agua

APy = caida de presion estatica

D 0.4 S 0.6 W
APy =73356 f5GS | = | *| 2| *r—
T T ( Dey P)

= 0.0032

fy= 000786 (Re,p ) = 000786 (1078) ****

D 04 2 0.4
EV _ [0.010 3) _ 0635
St 0.0318

W °= ancho aleteado = (2 —1) 0.0275 + 0.0223 = 0.0498 m ( 0.163 ft )

Sustituyendo valores:

_7.3356 * 0.0032 * 2.423%* 0.635 * 0.0498

AP
° (0.01023* 0.841)

= 0.51 mmagua ( 0.0199 in)

Es una baja caida de presion. Posteriormente veremos cuanto se frenan los gases.
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- Célculo lado de tubos (agua fria)

T

promedio agua

_ (%j (20 +50) °C =35 °C (95 °F)

Propiedades del agua a Tpromedio :

4 = 000077 X9
ms

k = 0623 V36 21U
m K hft F

c = 4183 ) (1.0 BTUJ

kg K b °F
*

oy _ 4183*0.00077 _ .
0.623

NUmero de pasos = 2

Numero de tubos por paso = 3—28 =19

* 2
a, = éreatransversal por paso = 19 * (%] = 0.0007396 m* (0.00796 ft2)
Gy = Mo LIS yga53 KO (9931001 12
a;  0.0007396 mZs h ft
o 15353 k9 o
VAR ms=154m(5o—j
P 1000 9 s s
m3
*
Re; = Reynolds en tubos = 0.00704 715353 =14037
0.00077

Es flujo turbulento ( Re >10* )
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Ecuacion de Seider-Tate de coeficiente interno para flujo turbulento ( Re >10* )

0.14
h, = [Lj 0.023Re®® pr?| £
dI Hy

Sustituyendo valores:

h, :( 0.623

] 0.023 (14087)°* (5.17)"° = 7316 —, ' [1289 __BTY
0.00704 h ft

m? interno K interno °F

- Caida de presion en los tubos (Serth) en bar

AP,

total

= AP + AP + AP

seccion recta retornos conexiones

f, G Ln

I:)secci()n recta ~ 0.14
2.005*10% * D, *s*| £-
Hw

Donde:

s = gravedad especifica = den3|_dad del fluido =1.0
densidad del agua

f, =factor friccién = 0.4137 (Re ) ** = 0.4137 (14037) *** = 0.035
Sustituyendo valores:
* 2 % *
AP - 0.035 1535.3 0635*2 _ oy
(2.005*10°*0.00704)

2

G
AP gomos = 0.5 %1078 {TT (2n-15)

1535.32

(25) = 0.03 bar

retornos

AP - 0.5*108(
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G 2
con -9
AI:)conexiones: L s J 7.5*10

Conexiones de 0.0381 m (1% in) didmetro nominal cédula 40 ( didmetro interior 0.0409 m ):

1.1355* 4 kg
Geon ) = —————~ =1001.2
( con) (TE*00382) mzs
1001.22* 7.5
conexiones — 10—9 = 0.008 bar

AP, ., =0.074 +0.03 + 0.008 = 0.11 bar (1.6 psi ). Es baja.

- Célculode U
Ulimpia es el valor de U sin considerar factores de obstruccién
1 _ 1 (1][AototalJ
= —+| = — | + T,
UIimpia hO hi Ai
Donde:
Aot Areatotal externa  0.2861 129 m? externo
A area interna (7 *0.00704) "~ m?interno

w

r, = resistencia del tubo bimetélico integral, referida al &rea externa ( W

m? externo K j

T

_ Aototal ( dE —d| + & + dR _dE j
ko (de +d; )  de kg (dg+dg)

k_ = conductividad tubo base (acero inoxidable) = 15 w 8.7 BTLOJ
m K hft F
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ke = conductividad material de la raiz (es el de la aleta) = 190.4 W 110 BTE
m K hft F
Rg = resistencia de la union tubo base-raiz, referida al area externa del tubo base

2 2 0
0.000118 ™ K 0.00067 hft” F

W BTU
Sustituyendo valores:

. (0.2861j (0.00925 — 0.00704) . {0.000118} (0.0108 — 0.00925)
U m (15) (0.00925 + 0.00704) | | 0.00925 | | (190.4)(0.0108 + 0.00925)

2
_ 0.00202 MK

Sustituyendo valores en ecuacion de U pia -

1 1. ( 12.9 j +0.00202 = 0.0029
Upmpa 383 7316
W BTU
U  =3340 — " [ 589
limpia m? externo K ( h ft2 externo °F J

Podemos considerar castigar la Ulimpia en cierto porcentaje, digamos un 21.5 %:

2
Ugiserio = 0-785* Uy .. = 0.785*33.4 = 262 W m*K

2

Apropuesta = 3-26 x 2 hileras = 6.52m? ( 70.2 ft externo )

hilera

K, = exp {u AF; {(mlc) - (Mlc)ﬂ
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Obtencion de F; :

Supongamos @ = 9 horas (Lo comprobaremos mas tarde)

M1 = 5000 kg
J (50 - 20) K BTU
Qpromedio agua 5000 kg (4183 kg K ] ( 9*3600 s ) =19366 W ( 66076 T]
AT _ Qpromedio _ 19366 W _307°C
promedio gases - = .
(MC)gaes  0.5550 x 1066.6 Y(V
Tsalida promedio gases — 165 —32.7 =132 °C
En el sistema intercambiador:
ATsistema
165 °C——» 132 °C
R — ATfluido caliente _ (165 - 132) _
50 °C «— 20 °C AT t1ido frio (50-20)

P AT tyuido frio _ (50 -20) _ o2
ITD (165-20)

F=f (1.1 0.2, flujocruzado ) =1.0

= 0.5559 *1066.6 =592.9 %

gases

(MC)

w
(MC) gyq = 11355 * 4183 = 4750 -

Sustituyendo valores en la ecuacion de K, :

K; = exp|26.25*6.52 BT = 0.777
4750  592.9
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Sustituyendo valores en la ecuacion:

_(165-20) (0777 ~1)1.1355 * 592.9
(165-50) 5000 (0.777 *592.9 — 4750 )

0 = 331135 (9.2 horas ) vs. 9.0 horas supuestas . El valor es adecuado.

- Frenado de los gases

Condiciones antes del radiador:

Diadmetro de la chimenea = 0.406 m (16 in )
Diametro interno de chimenea = 0.40 m (15.75 in)

Area transversal chimenea = 0.1257 m2(1.353 ft2 )

05559 kg Ib
Corginal = 51257 = ** s (3258 hftzj

29* 273 kg Ib
. = = 0.807 — | 0.0503 —
Poriginal geses = (7552) (165 + 273 ) m® [ ft ]

4.42 m ft
Voriginal gases 0807 = 548 S (18-0 ?j

(PV) griginal = 005098 V ?p = 0.05098 * 5.48” * 0.807 = 1.2355 mm agua

Condiciones después del radiador:

(pv) disponible después del radiador = ( pv)original — AP s = 1.2355 - 0.51
= 0.7255 mm agua (0.0286 in )
29 * 273 kg Ib
pdespués del radiador — |:( 224) (132 + 273 ):I =0.873 F (00544 ft_3]
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Vfinal después del radiador :

final

2
( pv)disponible = 0.7255 =0.05098 V;; ., *0.873

m ft

(5.48 — 4.038) *100
5.48

Reduccion en velocidad = = 26.3 % . Es adecuado este valor.

- Comprobacién temperatura promedio de gases

*
o - 19366 W *9.0 horas _ o0\, (64640 BTU )
9.2 horas h
AT _ 18945 5500 (57.5 °F)

promedio gases ( 592.9

N—"

=165-32=133°C

Tfinal promedio gases

165 +133 .

entre inicial y final ) = C=149°C (vs. 147 °C supuesta)

promedio gases (

El equipo es funcional y ahorra 18 945 W, de modo que se paga en aproximadamente 7
meses.

- Funcionamiento empleando U limpia, no castigada

U =33.45

limpia

Kj = exp 33.45*6.52*( t 1 j = 0.725
4750  592.9
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Sustituyendo valores en ecuacion gobernante:

~(165-20) _ 0(0.725-1)1.1355* 592.9
(165-50) 5000 (0.725*592.9 — 4750 )

@ = 27045 s (7.5 horas)

11.4 Enfriamiento de una masa de fluido en un tanque mediante fluido frio
no isotérmico en un intercambiador de calor externo

Diagrama del proceso

T [e]
Bomba
A
v T, = constante
TANQUE
MI,C, T, delfluido
caliente Intercambiador
de calor
M T m, c, del fluido frio
Bomba
v 15
Donde:

M1 = masa inicial de fluido a enfriar, contenida en el tanque (kg)

Igual que en el caso anterior, las mayusculas M, C, T corresponden a flujo masico, calor

especifico y temperatura del fluido caliente. Las correspondientes mindsculas corresponden a
flujo maésico, calor especifico y temperatura del fluido frio.

Q ° = Calor transferido (joules)
@ = tiempo transcurrido (segundos)
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- Balance de energia

dQ° MICdT 0
VY, =MC(T-T°)=mc(t,—t,) =UAAT

sistema

(a) (b) (c) (d)

Estableciendo las temperaturas finales de los fluidos en el intercambiador, en funcion de las
temperaturas iniciales:

De la igualdad entre (a) y (b):
MICHdT +T=T°
MC ) d@

De la igualdad entre (a) y (c):

MI C ) dT
— +t =t
mc de

En el sistema intercambiador:

AT

sistema
T ——> T°

t, «——

AT oma = Fr * AT,

sistema
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Sustituyendo T °y t,:

MIC dT MIC dT
T+ — =1, -T - — + 1
mc dé MC d&
AT, =
MIC | dT
T — -t
mc déo
" MIC dT
T+| —— — |-t
MC do
Re-arreglando:
dT -1 1
MIC | — +
[dHM(MC) (mC)H
AT,
(MICJ dT
T-1, + —
mc
" MI C) dT
T-t, + —
MC ) dé
De la igualdad entre (a) y (d):
MC mc
—MICd—T=UAFTMICd—T ( ) (me)
(lvncj dT
T-1+ —
mc ) dé
" MI C )\ dT
T-t, + —
MC ) dé

Re-arreglando:
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exp {u AFT{(Mlc) - (mlc)H= {T_tﬁ[“ﬁ'ﬂ'fji”

Definiendo:

K“:exp{”“{wm (mo)

Sustituyendo:

MI C ) dT
(T—tl)+( o jd@
4= MI C) dT
(T—tl)+(Mde€
Re-arreglando:
Ky (T-t,)+ K4(—'\|/\'A'CC]3—; =(T-t,)+ Mm'CC 3—;

(5[ + St ) - ek

T d9(1—K4)
T-t,) K, 1
( ) MIC{MC_(mc)}

d@(l—KA)M mc
(MI)(K,mc-MC)

Integrando entre 0 y @, yentre 7, (inicial) y 7, (final):

In =
T,~t, MI(K,mc-MC)
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Si el intercambiador de calor externo es un intercambiador tubular 1 / 2 (un paso en la coraza,
dos pasos en los tubos) procede la siguiente simplificacion:

InTl_tl _0Smc
7,-t, MIC

Donde S, K, y R, son los del caso (11.2) anterior, para el intercambiador tubular externo
1/2.

Si el intercambiador de calor externo es un intercambiador tubular 2 / 4 (dos pasos en la coraza,
cuatro pasos en los tubos), procede la misma simplificacion del intercambiador 1 / 2, con la

siguiente modificacion:

Donde S, K4 y R son los del caso (11.2) anterior, para el intercambiador tubular externo 2 / 4.

11.5 Enfriamiento de una masa de fluido en un tanque, que continuamente
esta recibiendo fluido, mediante fluido frio isotérmico en un
intercambiador de calor externo

Diagrama del proceso

T o Bomba
Lo > To

m, c, t, del

Y \ 4 fluido frio

TANQUE .
MI, C. T del fluido Intercambiador
. de calor
caliente
M T
Bomba v i
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Donde:

M1 = masa inicial contenida en el tanque de fluido a enfriar (kg )

Igual que en el caso anterior, los valores de M, C, T, corresponden al fluido caliente, y los
valores de m, c, t, corresponden al fluido frio.

L, = flujo mésico de liquido agregado (@j
S

T, = temperatura del liquido continuamente afiadido (OC)

Calor transferido (Joules)

QO

@ = tiempo transcurrido (segundos)

- Balance de energia (watts)

- (MI+L,0)C 3—; +LoC (To-T)=MC (T-T°)
Re-arreglando:

(I\/II+LO¢9)C3—2+MC(T—TO):LOC(TO—T) @)
En el sistema intercambiador:

ATsistema
T——>7T°

t, < 4

Fr = 1 (un fluido es isotérmico)
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T = L) - T
") ]

En intercambiador de calor:

O

T - t,)

ex =
P MC

UA]: ((Ttl) K,

Expresando la temperatura final en funcion de la temperatura inicial, en el intercambiador:

o [t (Ky=1) +T]

Sustituyendo en ecuacion de balance de energia (a):

C(MI+L,0) 3—; —CLO(TO—T)z['\f(C][tl(K1—1)+T—T KJ :[“:'(CJ(Kl—l)(tl—T)

1 1

Re-arreglando:

(MI+L,0) g—; :—[Kﬂlj*(Kl—l)(T—tl)+LO(TO—T)

328



dT do

(e | M

Integrandode 0a g, yde T,a T,:

11.6 Calentamiento de fluido agitado en un tanque mediante fluido caliente
no isotérmico que pasa por el interior de un serpentin sumergido en el
tanque o por el enchaquetado del mismo

Agitador
Fluido caliente, M
/
T, = constante /
/
// E
/
Fluido frio
Tanque //
/
M, c, t
!
(Latemperatura / del tanque, es | | Chaqueta
homogeénea)

Donde:

M1 = masa de fluido a calentar, contenida en el tanque (kg )
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Q°= Calor transferido (joules)

@ = tiempo transcurrido (segundos)

Los valores de M, C, T, corresponden al fluido caliente

Los valores de m, c, t, corresponden al fluido frio

- Balance de energia

dQ” = Mlc ﬂ
do do
(a) (b) (¢)

= MC(T,-T,)=UAAT

sistema

En el sistema intercambiador:

Fr = 1 (un fluido es isotérmico en el intercambiador )

15 (T- T,
AT = F * AT =
sistema T m . (Tl—'[)
(To-t)
Igualando (b) y (c):
MC (T, ~T,) = UA(Ti-T)
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. exp{(méﬂ ) ((Ii;
T,=t+ (T -1)

Igualando (a) y (b), y sustituyendo T,:

Mlcg—; -MC [Tlt(TL—_t)} -MC (Tlt)[

Re-arreglando:

Integrandode Oa 6, y de t;at,:

o Tt 0(K,-1)MC
n =
T, - t, MI ¢ K,

331



CAPITULO 12

Regeneradores de calor

12.1 Generalidades de los regeneradores de calor

Una breve descripcion

Los regeneradores de calor son equipos que usan solidos como intermediarios en la transferencia
de calor de un fluido gaseoso a otro, aprovechando su gran capacidad calorifica volumétrica en
comparacion con la de los gases.

Los solidos pueden ser cualquier material adecuado para soportar las temperaturas de operacion
del regenerador: metales, arcilla, alimina, etc.

Operan en estado transitorio, no estable, lo que significa que la temperatura de los sélidos varia
con el tiempo, ademas de hacerlo con la posicion que ocupen en el regenerador.

Esto requiere una operacion en dos etapas: en la primera etapa, el gas caliente cede su calor a
los solidos frios, los sélidos se calientan; en la segunda etapa, los sélidos ceden este calor al gas
frio.

Los regeneradores pueden ser de lecho fijo o rotatorios. En el presente trabajo se realiza el
analisis de enfriamiento de gases de combustién, empleando los de lecho fijo por las siguientes
consideraciones:

- son compactos
- no presentan gran riesgo de mezclado entre gases

- estan destinados a instalaciones fijas

Los regeneradores de lecho fijo en operacion continua se usan duplicados (ver figura 1).



— Meétodos de calculo de regeneradores

El dimensionado de los regeneradores serd basado en los métodos de Levenspiel y de Mills,
mediante los cuales se obtiene una cierta eficiencia en el regenerador después de considerar las
dimensiones del cuerpo cilindrico (dC , L) , mé&s el tipo de material, diametro y cantidad total
de esferas que constituyen el empaque (dp, W ) y las caracteristicas de la operacion
(ty y AP de cada fluido).

1. Método de Mills

El método de Mills ejemplifica el enfoque dominante en la solucion de las ecuaciones que
gobiernan la operacion de regeneradores.

Las ecuaciones gobernantes para regeneradores son ecuaciones diferenciales parciales, ya que
las temperaturas en el intercambiador son funcién de la posicién y del tiempo. En general, estas
ecuaciones se resuelven usando métodos numeéricos mas que analiticos.

El enfoque en el método de Mills consiste en deducir las ecuaciones gobernantes y hacerlas
adimensionales para identificar los grupos pertinentes, solucionar numéricamente dichas
ecuaciones y presentar los resultados en una grafica en términos de los mencionados grupos
adimensionales.

Enseguida se muestra un diagrama de precalentamiento de aire mediante regeneradores de calor
operando continuamente.

Aire calentado que Gases calientes que
entra al proceso »  Procesoaalta salen del proceso
temperatura
A 4
Regenerador | Regenerador Il

Sélidos calientes

l Aire frio

Sélidos frios que

que ceden calor A C absorben calor
C A
l Salida gases

FIGURA 1
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Donde:

A = abierto
C =cerrado

Después de un cierto tiempo (tiempo de alternancia, t,) se invierten las posiciones de las
valvulas y los fluidos intercambian trayectorias.

Algunas particularidades del método son:

1. Calcula la eficiencia del regenerador mediante la solucion periddica simultanea, con
métodos numéricos, de dos ecuaciones diferenciales parciales obtenidas realizando un
balance energético en un elemento diferencial del sélido de la matriz.

2. Presenta una gréfica de eficiencia en funciéon de NTU, con R; como paradmetro (figura 3).

3. Supone operacion simétrica en el regenerador, (m C) gas, = (m C) gas,, lo que para

una combustion es muy razonable, pues los flujos masicos de oxidante y gases de
combustion son similares, asi como las temperaturas promedio cuando hay una buena
eficiencia del regenerador.

4. Para la transferencia de calor, aplica con valores de Re entre 20 y 10000 .

5. Para la caida de presion de los fluidos, usa la ecuacién de Ergun, con valores de
Re entre 1 y 10000.

6. Ensu grafica considera eficiencia con valores entre 0.50 y 0.95, con valores de NTU < 20
y valores de Ry entre 1€ co.

NT
Para NTU =20 y Ry = (tA es muy pequeﬁo), n maxima = (ISITLi)l) = 0.95

7. Considera conductividad infinita dentro del sélido de la matriz, es decir, toda la resistencia
térmica esta en la superficie del solido.

8. Supone que no hay conduccion de calor entre las particulas, tanto en la direccién del flujo

de gases como en la direccion perpendicular a este (algo razonable para particulas, pero no
para una estructura metalica monolitica).
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2. Método de Levenspiel

Se basa en el modelo de dispersion del frente de temperatura que avanza, causada por dispersion
axial del flujo de gas, dispersion por resistencia de la pelicula sélido-gas y dispersiéon por
resistencia a la conduccion dentro de la particula.

Describe cada uno de los tres factores de dispersion mediante un fendmeno tipo difusion.

Esto conlleva para los sélidos curvas simétricas de temperatura-distancia en forma de S,

integrales de la curva de distribucion gaussiana que se pueden caracterizar por su varianza c2.

Si se supone independencia de los tres fendmenos de dispersion se pueden sumar las varianzas
para dar:

2
total

2 2

+ . . . + L .
Greswtenua de la pelicula Gconduccnon en laparticula

6 dispersion axial del gas

Este enfoque debe semejar razonablemente bien la distribucion real de temperatura en un
regenerador suficientemente largo.
Algunas particularidades del método son:

1. En el regenerador la operacion no es necesariamente simétrica, pero en caso de asimetria
su solucién esta condicionada a una asimetria grande. Para casos intermedios no hay
solucion.

2. Presenta una gréfica de la eficiencia (la traducen como eficacia) en funcion de dos
parametros adimensionales: P y Q (figura 2).

3. No hay limite del valor de Re.

4. Calcula la caida de presion de los fluidos mediante una derivacion de la ecuacion de Ergun
que considera la variacion de la densidad de un gas ideal con la presion.

5. Aplica para regeneradores largos, con valorde M > 2.5 (tal vez desde M >1.8 singran

pérdida de exactitud). M se define mas adelante en la secuencia de aplicacion del método.

6. Supone no hay conduccion de calor entre las particulas en la direcciones perpendicular y
axial al flujo de gases.

336



7. Evalla desde la eficiencia minima de 0.84 (aunque puede ser desde 0.80 con extrapolacion)
hasta la eficiencia maxima de 1.0.

8. Considera la resistencia térmica por conductividad finita dentro del sélido de la matriz.

— Condiciones

La aplicacion de regeneradores estard enfocada a precalentar el oxidante necesario para la
combustion, mediante los gases de combustion mismos que salen de un proceso dado. Es decir,
se trata de recuperar calor de los gases de combustion, antes de que sean descargados a la
atmosfera, aprovechandolo para precalentar el oxidante necesario para la combustion.

Se usardn ambos métodos donde ambos puedan ser aplicados y se tomara la eficiencia promedio

( 17 regenerador ) de las eficiencias resultantes, lo que permitira saber la diferencia de temperatura

(AT ) del fluido en el regenerador y, consecuentemente, el calor recuperado.

Se consideraran flujos simétricos, tomando como flujo mésico del fluido (m) el promedio de

los flujos masicos de los gases de combustion y de oxidante.

Se tomara la temperatura del regenerador (T ) como el promedio de las de entrada y salida del

oxidante y de los gases.

En lo referente a la transferencia de calor, se consideraran las propiedades de los gases como
pertenecientes al aire.

Se diferenciard entre caidas de presion del oxidante y de los gases, con sus respectivos
promedios de temperaturas, densidades, viscosidades, pesos moleculares y flujos masicos.

Seran operaciones periddicas en contra-corriente, pues dan mayor eficiencia y tienden a evitar
obstrucciones en el lecho.

Se empleara empaque en forma de esferas y se considerara una fraccién hueca (g) en el lecho

de 0.4 y un valor de Pr de 0.705, tanto para gases como para el aire oxidante.
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Por encimade P =2 la eficiencia= 100%.

Esto significa que el perfil de temperatura que se

desplaza permanece siempre dentro del regenerador. )
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— Caracterizacion del regenerador

En la caracterizacion del regenerador se usan los promedios de flujos mésicos (m)y de
temperaturas (T ) de entrada y salida de gases y de oxidante en el regenerador, ademas del valor
promedio de C, para obtener la 7 regenerador Y el calor intercambiado (QR) requeridos en el
balance de energia hecho al instalar la combustién.

Se caracteriza el regenerador en cuanto a dimensiones, caracteristicas del empaque o sélido de
relleno, caidas de presion de los fluidos y tiempo de alternancia (tA) necesario.

— Resumen de la aplicacion de ambos métodos

Método de Mills:

ndl
A =
c 4
m
G. = —
0 AC
ne dp G, dp G
[(1=e)u] ~ (06%n)
Nu = 0.445 ReY?+ 0.178 Re?®
h=15Nu* X
dp
NTU - 38hL
(GoCdp)

W, = Ac*L (1-¢) ps= 0.6*A.* L * pg

t _WSCS
© (mc)
t
Ry = =

th
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Tiene gréficade n7 vs. NTU, con R; como pardmetro.

Para una cierta eficiencia 7 , requerimos definidos valores de NTU y Ry, mismos que
dependende L y t,, respectivamente.
Método de Levenspiel:

dp G,
7,

Re =

Nu = 2 +1.6 Re'?

» G,Cd, G,Cdf
5 = — +
M L (18hL) (18ksL)

[N
I
N
o
[EEN
D

M > 2.5 pararegeneradores largos

o2 = varianza

o = ensanchamiento del frente de temperatura que avanza
tC
c = —
M
_ (6}

O 12
(Re)
()

20,
1 _oa
Q 1,

. e 1 .
Se tiene grafica de 71 regenerador VS* 6,con P como parametro.
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Para una cierta eficiencia 7, se requieren ciertos valoresde L y t,

— Procedimiento de caracterizacion del regenerador

1.

4.

Se selecciona la geometria del regenerador, cilindrico en este caso.

Se selecciona el diametro del regenerador ( dc ) llevando en mente obtener una masa
velocidad G, que no cause una AP excesivamente grande para los fluidos. (Esto se

verifica al final).

Se obtiene A, m y G,

Se selecciona material de esferas del empaque y dp del mismo.

Primero se aplica el método de Mills:

5.

10.

11.

Se obtienen propiedades del fluido a la temperatura T: s ., K C

aire’ “fluido -

Se obtienen propiedades del solido a esa temperatura T: Cq, K, ps
Se calculan Re y Nu

Se obtiene h, luego se obtiene NTU en funcién de L

Se calcula L para NTU =20

Se obtiene Wy, se obtiene t.

En la grafica de Mills se ubica la requerida 7 regenerador» CON NTU =20, y se obtiene el

correspondiente valor de Ry

t
Se obtiene t, = R_C = tiempo de alternancia.
R

Luego se aplica el método de Levenspiel:

12.

Se obtiene Re multiplicando por 0.6 el valor de este obtenido en punto (6)
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13.

14.

15.

16.

17.

18.

19.

1
Se obtienen Nu y h, se obtiene IVEl en funcion de L

Se aplica L obtenida en punto (8) y se obtiene % [verificamos que % < 0.4}

Se obtiene o mediante el valor de t. del punto (9), y con el valor de Ry del punto

(10) se obtiene o,

Se obtiene P, con t. del punto (9)y t, del punto (11)
Se obtiene é con t, delpunto(11) y o, del punto (15).

En la gréfica de Levenspiel se obtiene 7 regenerador Y S€ COMpara el promedio de ambas

eficiencias contra el valor requerido.

Se calculan las caidas de presion del oxidante y de los gases de combustion, siguiendo
los pasos del apartado siguiente.

— Caélculo de caida de presion para cada fluido (gases efluentes y oxidante) por separado

Para el oxidante:

20.

. . : 1 .
Se obtiene temperatura promedio del oxidante (T) = > (temperatura del oxidante

inicial + temperatura del oxidante final)

Se obtienen propiedades a esa temperatura: £z, Poidante
Se obtiene PM

m.. p
- alre u oxigeno
Secalcula G, para el oxidante = — =29

C

Se aplican valores en la ecuacion de Ergun, modificada para incluir cambios de densidad de un
gas ideal con la presion, al ir de punto 1 a punto 2:
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21.

(P7-P?)PM 150 (1- )’ u*L 175 (1-¢£)L
2 + N + 3 =0
(2*1000% GSR*T ) (¢°d)G,) (£%*dp)

Sustituyendo &= 0.4 y P, = Presion atmosférica estandar = 101325 Pa:

(P~ 101825% ) PM  gag 4% 16411

(2000G¢ R*T) _(d§GO)+ dp

AP = (P, —101325) Pa

Potencia (W ) = [A—Pj *m
P

Para los gases:

Se obtiene temperatura promedio del gas =1/2 (temperatura inicial gases + temperatura
final gases)

Se obtiene PM 'y las propiedades de gases a esa temperatura T g i Y Pgases -

Mg
Se calcula G, de gases = N~

C

Se aplica en la ecuacion de Ergun modificada y simplificada.
Se obtienen AP y potencia para los gases.

Al terminar los calculos, se verifica que las caidas de presion de los fluidos no sean
excesivas, de modo que no requieran una gran potencia para moverlos.

12.2  Ejemplo de aplicacion de regeneradores de calor

En un sistema de combustion, los gases salen del proceso a 1550 Ky se desean aprovechar para

precalentar el aire necesario para la misma combustion. El aire entraa 300 K .

Diagrama esquematico genérico de operacién de combustion y precalentamiento de aire
continuos con regeneradores.
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Calor

producto
A
r-r---------------"----------------- A
I I
I 1550 K |
T Par de
| o FIAMA R I
. Horno » Proceso » regeneradores [T
I Y i | Gases salida
I Aire, 1550 K, ' ke
| W I 15737 =
| H © = 40650 ! s
I k mol : 524 K
I
I R |
Combust:(ble Aire. 14784 k_g,
g S
0.0953 ~ H-o0
300 K T = 300K
— Caélculos preliminares
. kJ 1.4784 ) kmol W
Qg = calor transferido = (40650 —0) * *1000 — = 2.084*10° W
k mol 28.84 S kwW

T = Gj (1550 + 300 + 1550 + 524 ) K = 981 K

C =1130 —
kg K

m = (%j (1.5737 +1.4784 ) =1.526

2

" 1 1
) (s )
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ITD = Diferencia de temperaturas iniciales = (1550 — 300) K = 1250 K

AT, = 1550 - 300 = 1250 K
ATy = 1550 — 524 = 1026 K

Insertando valores en la ecuacion de 7 :

2

T o) (A )]

— Calculo del regenerador por el método de Mills

= 0.902

El recipiente es cilindrico:

de =1.154m

A = 1.0463 m?

- 1.526 146
1.0463

Propiedades del fluidoa 981 K:

4 =408%10¢ K9

ms
k = 0.0658 W
mK
Propiedades del empaque a 981 K:
Material = esferas de arcilla refractaria
dp = 0.02m
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C, = 1000 —
kg K

¢ —118 W

mK

kg

= 2000 —=

Ps m3

volumen hueco

volumen del lecho

dp G, _ 0.02 *1.46 *10°
[(1-¢)u] (0.6*40.8)

Re = =1193

)]JZ )2/3

Nu = 0.445Re’ + 0.178 Re”® = 0.445 (1193) "+ 0.178 (1193

15 Nu*k _ 15*354%0.0658

h =174.6
dp 0.02
NTU = _38hL _ 36*1746*L oo
(GoCdp)  (146*1130*0.02)
tc  tiempo necesario para enfriar o calentar todos los sélidos

R, = - =
R ty tiempo de alternancia de los flujos

En grafica de Mills, para NTU =20, y Ry =15, 7 =0.92 (> 0.902)

Insertando en la ecuacion de NTU su valor, y despejando L :

L = 20 =1.05m
19.06

Wg = Ac* L (1 —¢) ps = 1.0463*1.05* 0.6 * 2000 = 1318 kg



W Cs  1318*1000

t = 764 s
¢ (mC) 1725
t
t, = — _ 104 _ 5105
Re 15

— Célculo del regenerador por el método de Levenspiel

dp G * *106
Re - 1PP0 _ 0.02*1.46 *10
Y7, 40.8

=716

Nu = 2 + 1.6 Re¥2= 2 +16 (716)"* = 44.8

h o~ Nu*k _ 44800658
dp 0.02

=147.4

1
W

dp G,Cdp G,Cdf ( 1 ) (1.46*1130%0.02) (146 *1130 % 0.027)
=—+ + = 0.02 + +
L (1.8hL) (18kgL) \1.05 (1.8*147.4) (18*1.18)

= 0.16708

Se requiere para regeneradores largos:

2
=% <016

1
v 2
M C

~—+

M > 25

En esta aplicacion:

L 0.40875
M

M =245

El método aplica para M mayor a 2.5, sin embargo, esta suficientemente cercano para que
proceda su aplicacion.
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t
G = MC — 764 * 0.40875 = 312.3

oy = c _ 312.3 _ 55

(RR )1/2 (15)1/2

(tc—ta) (764-510)

= = = 0.498
(20,) (2*255)
1 _oa_25_ 45
Q t, 510

Grafica de Levenspiel:

n = 0.90

" promedio = (%J (0.919 + 0.90 ) = 0.909 ( > 0.902 = eficiencia requerida )

— Célculo de caida de presion para cada fluido (gases efluentes y aire) por separado

Para el aire:

T:(%j (1550 + 300 ) = 925
4, = 3937%107°° X9
ms

PM =28.84

28.84 * 273
T AR CR Y.
P = (224+925)

- 147 ms

° " 1.0463
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Sustituyendo valores en ecuacion de Ergun:

(Pf-101325%) 2884 a4 (39.37) | (aos) . 1641%1.05
( 2000 *1.413%* 8.314 * 925 ) 108 (o.oz2 * 1.413) 0.02

P, = 106065 Pa

AP = (106065 —101325 ) = 4740 Pa

m 4740 *1.4784
0 0.38

Potencia AP * =18441 W = 24.75 HP

Para los gases:

T = (%j (1550+524):1037

s kg

Uy = 4221*10"
ms

PM = 28.364

283647213 oo
(22.4*1037)

_ Lorsr =1.504

° " 1.0463

Sustituyendo valores en ecuacion de Ergun:

(P7-1013257 )28.364
( 2000*1.5042 *8.314*1037)

1.05 A1*1,
844*42.21*106*[ (1.05) ]+16 417105

(0.022 *1.504) 0.02

P, =107410 Pa

AP = (107410 —101325) = 6085 Pa

AP *m _ 6085*1.5737
0 0.333

Potencia = = 28758 W = 38.54 HP
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— Como alternativa que requiera menores potencias para el flujo, aumentamos la
seccidn transversal de los regeneradores

de=16m
A; =2.035m?
G, = 1526 _ 475
2.035
Método de Mills:
dp G * *108
Re — pGo _ 0.02%075*10° _ . ..
[(1-¢)u] (0.6 *40.8)

Nu = 0.445 ReY? +

0.178 Re?® = 0.445 (612.7)" + 0.178 (612.7)*° = 23.86

h~ 15Ny K - 1.5*2386*0.0658
. dp 0.02

= 117.7

* *
NTU - _36hL _ 36*117.7*L

= 24.99* L
(GoCdp) (0751130 *0.02)

En grafica de Mills, para NTU = 20, y Ry =15, n=0.92

Insertando en la ecuacion de NTU su valor, y despejando L :

24.99

W; = Ac*L (1-¢) ps = 2.035*0.8* 0.6 * 2000 = 1954 kg

. _ WCs _ 1954*1000
.= _

=1133s
(mcC) 1725

t
t, = o = 18 755

Ry 15
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Método de Levenspiel:

d. G * *10°6
Re — 2P0 _ 0.02*0.75*10 _ 368
Y7, 40.8

Nu=2+16 Re"2=2 + 1.6 (368)"" = 3268

Nu>*k _ 32.68*0.0658 1075

h =
de 0.02
1 _dp GoCde GoCdy 1 [ . 075x1130x002 075x1130x 0,02’
M? L (18hL) (18ksL) 08| 1.8x107.5 18x1.18
= 0.1544
Se requiere:

M > 2.5 para regeneradores largos.

En esta aplicacion:

— = 0.393
M =254

t
MC =1133*0.393 = 445

o =

o 445
= )1/2 = 364
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o (te—t) (1133 755)

= = 0.5191
(20,) (2*364)

1 _oan _ 364 _ 0.482

Q t, 755

Grafica de Levenspiel:

n = 091
Moromedio = % (0.92+0.91) = 0.915 ( > 0.902 = eficiencia requerida )

— Célculo de caida de presién para cada fluido (gases efluentes y oxidante) por separado

Para el aire:

G, = L4784 _ 0726
2.035

L =038

Sustituyendo valores en ecuacion de Ergun:

(P?-1013257 ) 28.84 844%39.37*10°*08  1641*08
( 2000 * 0.7262%* 8.314 * 925 ) ( 0.02%2*0.726 ) 0.02

P, = 102357 Pa

AP = (102357 —101325) =1032 Pa

_ AP*m 1032 *1.4784
Potencia = =
P 0.38

=4015W =54 HP
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Para los gases:

Sustituyendo valores en ecuacion de Ergun:

(P’ 1013257 ) 28.364 844* 4221%10°°*08  16.41*0.8

+
( 2000 * 0.7733%*8.314 * 1037 ) ( 0.02%2*0.7733 ) 0.02
P, = 102622 Pa

AP = (102622 -101325) =1297 Pa

AP*m 1297 *1.5737
0 0.333

Potencia = =6130 W =8.2 HP

Las potencias requeridas para mover los fluidos son sensiblemente menores.

— Comentarios acerca de los parametros del regenerador

Para una cierta eficiencia:

e Alaumentar G, ( por tener menorAc) , aumenta la caida de presion (y ligeramente L),

y disminuyen la masa Wy de empaque requerida y el tiempo de alternancia t,

e Al aumentar el d, del empaque, aumentan L, W, t, (y ligeramente la caida de
presion).

12.3 Nomenclatura para regeneradores de calor

Ac Area transversal del regenerador sin empaque, aguas arriba (mz)

C Calor especifico promedio del fluido en el regenerador de calor (ﬁ}
g
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C,  Calor especifico de solidos del lecho del regenerador (kgLKj

d.  Diametro del regenerador de calor cilindrico (m)
d,  Diémetro de las particulas del lecho del regenerador de calor (m)
G, Masa- velocidad del fluido en el lecho del regenerador de calor sin particulas, aguas
arriba ( kg j
m<s

h Coeficiente pelicular de transmision de calor en la interfase fluido-solido del

W
regenerador de calor (Tj
m° K

H° Entalpia especifica ( kJ j
k mol
ITD Diferencia de temperaturas iniciales de los fluidos en el regenerador de calor (K)

k Conductividad térmica promedio de gases (%]

Kq Conductividad térmica promedio de sélidos en el regenerador de calor (ﬂl

m K
L Longitud del regenerador de calor (m)
m Flujo masico promedio de fluidos a través del regenerador de calor (%j
m,  Flujo masico de aire (%j

mc  Flujo masico de combustible (%)

L k
mg  Flujo masico de gases efluentes = m, + m, (?QJ

My Flujo masico de oxigeno (@j

S
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NTU

Nu

PM

Qr

Re

Numero de desviaciones estandar del frente en avance de temperatura de los sélidos

t . :
del regenerador de calor = -= (adimensional)
(e}

Numero de unidades de transferencia en el regenerador de calor (adimensional)

Numero de Nusselt (adimensional)

(tc 1)

Parametro de eficiencia en regenerador = ~———~ (adimensional)

(20,)

Presion de referencia del ambiente =1 atmésfera

Peso molecular del fluido [ kg j
k mol

. L t . .
Parametro de eficiencia en regenerador = —2- (adimensional)
Oa

Calor intercambiado en el ciclo del regenerador (W)

Constante universal de los gases = 8.314 K]
kmol K

Numero de Reynolds (adimensional)

L : t . :
Parametro de eficiencia en ciclo del regenerador = t—c (adimensional)
A

Temperatura promedio de entradas y salidas de ambos fluidos en el regenerador de
calor (K)

Tiempo de alternancia de los flujos de gases calientes y de oxidante frio (s)
Tiempo necesario para calentar o enfriar todos los sélidos del regenerador (s)
Masa de los s6lidos en el regenerador (kg)
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Letras griegas:

&

Ps

AP

AT

356

Fraccién hueca del regenerador = volumen hueco/volumen del lecho = 0.4
(adimensional)

Eficiencia del regenerador (adimensional)

Desviacion estandar del frente de temperatura que avanza en los soélidos,

correspondiente a la integral de la funcion de distribucion de Gauss = MC (s)

Desviacion estandar del frente de temperatura de sélidos, correspondiente al tiempo

. ty |2
de alternancia = o [—AJ - —2 _(s)

Viscosidad promedio del fluido (—gj

Densidad promedio del fluido (ﬁj

m3

Densidad promedio del material del lecho del regenerador (—j
Caida de presion promedio del fluido (Pa)

Cambio de temperatura promedio del fluido en el regenerador = n * ITD (K)
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INDICE ANALITICO

A
Analisis:
- dimensional, 143
- econdmico, 63
- termo-econémico, 81

Anualidad, 71

B
Balance energético:

- en camara de combustion, 27

- en conjunto compresor-turbina, 30

- en HRSG, 36

- en precalentador de aire, 35
Balance de exergia, 42

Balance de rapidez de costos exergo-econdmicos desde el punto de vista de combustible
y producto, 93

Balance de rapidez de costos exergo-econdmicos en un componente k, 81

Caso base sistema de cogeneracion, 99
Causa de la diferencia relativa de costos en componentes, 107
Ciclo de vida de un disefio térmico, 17
Coeficiente total de transferencia de calor, 186
Combustién, 48, 308
- reaccién quimica de, 24
Conduccion:
- ecuacion general de Fourier, 137

-y conveccidn en serie, ejemplo de pardmetro amontonado, 142
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Conveccioén:

generalidades, 141
forzada de fluidos fluyendo dentro de tubos o ductos, 146
forzada fuera de ductos (flujo externo), 149

libre o natural, 151

Costos:

D

capitalizados, 73

de combustible y de operacion y mantenimiento, 77
de equipo comprado, 70

unitarios de las corrientes del caso base, 104

Deduccidn de ecuaciones de operacion de transferencia de calor en estado transitorio en:

calentamiento de masa de fluido en tanque mediante fluido caliente no isotérmico en
un intercambiador de calor externo, 303

calentamiento de masa de fluido en tanque mediante fluido caliente no isotérmico
pasando por un serpentin sumergido en el tanque o por el enchaquetado del mismo,
329

enfriamiento de masa de fluido en tanque mediante fluido frio no isotérmico en un
intercambiador de calor externo, 322
enfriamiento de fluido en tanque, que continuamente esta recibiendo fluido, mediante

fluido frio isotérmico en un intercambiador de calor externo, 326

Depreciacion, 75

Diferencia de temperatura promedio (media logaritmica) entre fluidos caliente y frio, 177

E

Efectividad — NTU, 191, 193, 195

Eficiencia:
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de Carnot, 11
iso-entropica, 8
exergética, 56, 57, 58

energética del conjunto de cogeneracién, 59



Ejemplos de disefio de intercambiadores de calor:

- intercambiador de casco y tubos para enfriar aceite hidraulico mediante agua
refrigerada, 203

- radiador de vapor de agua para bafio turco, 266

- radiador para calentar aire con vapor de agua, 238

- radiador para enfriar aceite térmico mediante aire ambiente, 250
- radiador para enfriar aire con agua, 222

- recuperador del calor de los gases de combustion de caldera mediante calentamiento
de agua fria recirculada de un tanque, 308

- regeneradores de calor, 333
- sistema de dos radiadores para acondicionar aire usado en el secado de azUcar, 272

Energia, 1
Entropia:

- balance, 7

- degasideal, 9
Estado inestable, 163, 303
Exergia:

- definicion, 39

- deungasideal, 41

- balance de, 42

- de las corrientes del sistema de cogeneracion , 47

- destruida en componentes de un sistema, 54

- destruida por transferencia de calor y por friccién, 50

F
Factor de correccion de la diferencia de temperatura media logaritmica a contracorriente, 187

Financiamiento del caso base, 76

G
Gas efluente, 29

Impuestos, 77

Inflacion, 73
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Interés compuesto, 71
Interés simple, 71
Inversion fija de capital:
- costos directos, 64
- costos indirectos, 66
Inversion total de capital (relaciones simplificadas), 67

L
Lineamientos generales de disefio, 175

M
Modos de operacion de los equipos de transferencia de calor, 60, 197

Moneda corriente y moneda constante, 75

N
Nivelacién, 74

Nivel de agregacion en costeo exergético, 91

P
Primera ley de la termodinamica, 3

R
Radiacion, 166, 172

Recuperacidn requerida del caso base de cogeneracién, 79
Regeneradores de calor:

- generalidades, 333

- nomenclatura, 353

Resistencia térmica total, 182

S

Segunda ley de la termodinamica, 5
Seguros, 78

Superficies extendidas, 157
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T
Tabla de:

- valores de entalpia y exergia de las corrientes del sistema de cogeneracion, 47
- valores de flujo, presion y temperatura de las corrientes de masa del caso base, 38
- variables termo-econdémicas de los componentes del caso base, 116

Tasa de escalacion real, 73

Tasa nominal de escalacion, 73

Trabajo perdido (LW), 15

\
Valor de calentamiento (alto y bajo) de combustibles, 24
Valor del dinero en el tiempo, 70

Variables termo-econdmicas asociadas a los componentes (K) de un sistema, 106
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ANEXO

TABLAS DE DATOS TERMODINAMICOS

(Tomadas de Energy Conversion Engineering de Richard Bailie)






kJ

m] para gases comunes T (K)

TasLal. H; (

Temperatura CO, C,H, Aire SO, NH, SO, C,Hg NO H, O (*) N, co 0, H, CH,

4.00x10? 4.04x10° | 5.05x10° | 2.98x10° | 4.26x10° | 3.77x10° | 5.68x10°% | 6.09x10° | 3.04x10° | 3.44x10° | 2.96x10° | 2.97x10° | 3.03x10°% | 2.96x10° | 3.88x10°

5.00x10? 8.31x10° | 1.09x10% | 5.96x10° | 8.73x10°% | 7.79x10°% | 1.18x10* | 1.33x10* | 6.09x10° | 6.93x10° | 5.92x10°% | 5.94x10° | 6.10x10° | 5.87x10° | 8.31x10°

6.00x10°2 1.29x10* | 1.76x10* | 9.00x10°% | 1.35x10% | 1.21x10* | 1.85x10* | 2.16x10* | 9.21x10° | 1.05x10* | 8.93x10°% | 8.99x10°% | 9.27x10° | 8.80x10° | 1.33x10%

7.00x10°2 1.77x10% | 2.50x10% | 1.21x10* | 1.84x10% | 1.67x10% | 2.57x10* | 3.10x10% | 1.24x10% | 1.42x10%* | 1.20x10% | 1.21x10% | 1.25x10* | 1.17x10* | 1.89x10%

8.00x10°? 2.27x10* | 3.31x10% | 1.53x10% | 2.36x10% | 2.16x10% | 3.32x10* | 4.13x10* | 1.56x10* | 1.81x10* | 1.51x10* | 1.53x10* | 1.58x10* | 1.47x10* | 2.49x10%

9.00x107 2.79x10% | 4.18x10% | 1.85x10* | 2.89x10% | 2.67x10% | 4.11x10* | 5.25x10* | 1.89x10% | 2.20x10% | 1.83x10% | 1.85x10* | 1.92x10* | 1.77x10* | 3.15x10%

1.00x10° 3.33x10% | 5.11x10% | 2.18x10* | 3.43x10% | 3.21x10% | 4.94x10% | 6.45x10% | 2.23x10* | 2.61x10% | 2.15x10% | 2.18x10* | 2.27x10* | 2.07x10* | 3.84x10%

1.10x10° 3.89x10* | 6.08x10% | 2.51x10% | 3.99x10% | 3.77x10% | 5.78x10* | 7.71x10* | 2.57x10* | 3.02x10* | 2.48x10* | 2.51x10* | 2.61x10* | 2.37x10* | 4.58x10%

1.20x10° 4.45x10% | 7.09x10* | 2.85x10* | 4.55x10% | 4.35x10% | 6.65x10% | 9.03x10* | 2.92x10* | 3.45x10* | 2.81x10* | 2.85x10* | 2.97x10* | 2.68x10* | 5.35x10%

1.30x10° 5.02x10% | 8.14x10% | 3.19x10* | 5.12x10* | 4.95x10% | 7.53x10% | 1.04x10° | 3.27x10* | 3.89x10% | 3.15x10% | 3.19x10* | 3.32x10* | 2.99x10* | 6.16x10%

1.40x10° 5.60x10% | 9.20x10% | 3.54x10% | 5.69x10% | 5.57x10% | 8.41x10* | 1.18x10° | 3.62x10% | 4.34x10* | 3.50x10* | 3.54x10* | 3.68x10* | 3.31x10* | 6.99x10%

1.50x10° 6.18x10% | 1.03x10° | 3.89x10% | 6.25x10% | 6.21x10% | 9.30x10* | 1.33x10° | 3.98x10% | 4.81x10* | 3.85x10* | 3.89x10* | 4.04x10* | 3.63x10* | 7.85x10%

1.60x10° 6.76x10% | 1.14x10° | 4.24x10* | 6.81x10% | 6.86x10% | 1.02x10° | 1.47x10° | 4.34x10* | 5.28x10% | 4.20x10% | 4.25x10* | 4.40x10* | 3.95x10* | 8.73x10%

1.70x10° 7.34x10% | 1.25x10° | 4.60x10% | 7.36x10% | 7.53x10% | 1.11x10° | 1.62x10° | 4.71x10% | 5.77x10* | 4.56x10% | 4.61x10* | 4.76x10* | 4.29x10* | 9.62x10%

1.80x10° 7.91x10% | 1.36x10° | 4.96x10% | 7.90x10% | 8.21x10% | 1.19x10° | 1.77x10° | 5.07x10% | 6.27x10% | 4.92x10* | 4.97x10* | 5.12x10* | 4.62x10* | 1.05x10°

1.90x10° 8.47x10% | 1.47x10° | 5.33x10* | 8.42x10% | 8.89x10% | 1.28x10° | 1.91x10° | 5.44x10* | 6.78x10% | 5.29x10% | 5.34x10* | 5.48x10* | 4.97x10* | 1.14x10°

2.00x10° 9.02x10* | 1.57x10° | 5.70x10* | 8.92x10* | 9.59x10% | 1.36x10° | 2.06x10° | 5.81x10* | 7.30x10% | 5.66x10% | 5.71x10* | 5.83x10* | 5.32x10* | 1.24x10°

2.10x10° 9.55x10* | 1.68x10° | 6.07x10% | 9.40x10% | 1.03x10° | 1.44x10° | 2.20x10° | 6.19x10* | 7.83x10* | 6.04x10* | 6.08x10* | 6.18x10* | 5.68x10* | 1.33x10°

2.20x10° 1.01x10° | 1.78x10° | 6.44x10* | 9.86x10% | 1.10x10° | 1.51x10° | 2.34x10° | 6.56x10% | 8.38x10% | 6.42x10% | 6.46x10* | 6.53x10* | 6.04x10* | 1.42x10°

2.30x10° 1.06x10° | 1.88x10° | 6.82x10% | 1.03x10° | 1.17x10° | 1.58x10° | 2.48x10° | 6.94x10% | 8.93x10* | 6.81x10% | 6.84x10* | 6.87x10* | 6.41x10* | 1.51x10°

2.40x10° 1.10x10° | 1.97x10° | 7.20x10% | 1.07x10% | 1.25x10° | 1.65x10° | 2.61x10° | 7.31x10* | 9.50x10% | 7.20x10% | 7.22x10* | 7.20x10* | 6.80x10* | 1.60x10°

2.50x10° 1.15x10° | 2.06x10° | 7.58x10% | 1.11x10°% | 1.32x10° | 1.71x10° | 2.73x10° | 7.69x10* | 1.01x10° | 7.59x10% | 7.61x10* | 7.54x10* | 7.19x10* | 1.69x10°

2.60x10° 1.19x10°% | 2.14x10° | 7.96x10% | 1.14x10° | 1.39x10° | 1.76x10° | 2.85x10° | 8.07x10% | 1.07x10° | 7.99x10% | 7.99x10* | 7.86x10%* | 7.59x10* | 1.78x10°

2.70x10° 1.23x10° | 2.21x10° | 8.35x10% | 1.17x10° | 1.46x10° | 1.81x10° | 2.96x10° | 8.44x10* | 1.13x10° | 8.40x10% | 8.38x10* | 8.17x10* | 7.99x10* | 1.87x10°

2.80x10° 1.26x10° | 2.28x10° | 8.74x10% | 1.19x10° | 1.53x10° | 1.85x10° | 3.06x10° | 8.82x10* | 1.19x10° | 8.81x10% | 8.77x10* | 8.47x10* | 8.41x10* | 1.95x10°

2.90x10° 1.30x10° | 2.34x10° | 9.21x10% | 1.21x10° - 1.89x10° | 3.15x10° | 9.19x10% | 1.25x10° | 9.22x10% | 9.16x10* | 8.76x10% | 8.84x10* | 2.03x10°

(*) Agregar 44 000 kJ/kmol cuando se maneje el alto valor de calentamiento del combustible.
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T 2. S k) T (K)
ABLA Z. T kmol K para gases comunes
Temperatura Co, C,H, Aire SO, NH, SO, C,H; NO H,O N, cO (O H, CH,

4.00x10? 1.16x10% | 1.45x10" | 8.58x10° | 1.23x10" | 1.09x10* | 1.64x10% | 1.75x10" | 8.76x10° | 9.93x10° | 8.54x10° | 8.56x10° | 8.74x10° | 8.55x10° | 1.11x10%

5.00x10? 2.12x10" | 2.75x10% | 1.52x10" | 2.22x10" | 1.98x10" | 3.00x10? | 3.35x10% | 1.56x10% | 1.77x10 | 1.51x10" | 1.52x10" | 1.56x10% | 1.50x10% | 2.10x10%

6.00x10° 2.95x10% | 3.97x101 | 2.08x10% | 3.08x10% | 2.77x10" | 4.22x10% | 4.87x10% | 2.12x10% | 2.43x10' | 2.06x10% | 2.07x10% | 2.14x10% | 2.04x10* | 3.01x10?

7.00x10°2 3.69x10% | 5.11x10% | 2.56x10% | 3.85x10! | 3.48x10" | 5.33x10% | 6.31x10% | 2.62x10" | 3.00x10% | 2.54x10% | 2.55x10% | 2.64x10% | 2.49x10' | 3.87x10?

8.00x10°? 4.36x10% | 6.19x101 | 2.98x10" | 4.54x10" | 4.13x10" | 6.33x101 | 7.69x10% | 3.05x10" | 3.51x10" | 2.95x10" | 2.97x10" | 3.08x10' | 2.89x10' | 4.68x10"

9.00x10? 4.97x10% | 7.22x10" | 3.36x10% | 5.16x10% | 4.73x10" | 7.27x10% | 9.01x10? | 3.44x10% | 3.97x10" | 3.33x10" | 3.35x10% | 3.48x10% | 3.24x10! | 5.45x10*

1.00x10° 5.54x10% | 8.19x10! | 3.70x10' | 5.74x10' | 5.30x10! | 8.13x10! | 1.03x102 | 3.79x10" | 4.40x10' | 3.67x10* | 3.70x10! | 3.84x10! | 3.55x10! | 6.18x10?

1.10x10° 6.07x10" | 9.12x10" | 4.02x10" | 6.27x10* | 5.83x10! | 8.94x10! | 1.15x10? | 4.12x10" | 4.80x10" | 3.98x10" | 4.02x10! | 4.17x10! | 3.84x10" | 6.88x10!

1.20x10° 6.56x10" | 10.0x10" | 4.31x10" | 6.76x10" | 6.34x101 | 9.69x101 | 1.26x10% | 4.42x10" | 5.17x10" | 4.27x10* | 4.31x10! | 4.48x10' | 4.11x10" | 7.55x10!

1.30x10° 7.02x10% | 1.08x102 | 4.59x10' | 7.21x10% | 6.82x101 | 1.04x102 | 1.37x102 | 4.70x10" | 5.52x10% | 4.54x10' | 4.59x10! | 4.76x10! | 4.36x10! | 8.20x10?

1.40x10° 7.45x10" | 1.16x10% | 4.85x10" | 7.63x10% | 7.28x101 | 1.10x10% | 1.48x10% | 4.96x10" | 5.86x10" | 4.80x10" | 4.84x10! | 5.03x10! | 4.59x10" | 8.81x10!

1.50x10° 7.85x10" | 1.24x10% | 5.09x10" | 8.02x10% | 7.72x10! | 1.17x10% | 1.58x10? | 5.21x10" | 6.18x10" | 5.04x10* | 5.09x10! | 5.28x10! | 4.82x10" | 9.41x10?

1.60x10° 8.22x10% | 1.31x10% | 5.32x10' | 8.38x10% | 8.14x10! | 1.22x102 | 1.67x102 | 5.44x10" | 6.48x10' | 5.26x10' | 5.32x10! | 5.51x10! | 5.03x10! | 9.97x10?!

1.70x10° 8.57x10" | 1.38x10% | 5.53x10" | 8.71x10* | 8.54x10! | 1.28x10% | 1.76x10? | 5.66x10" | 6.78x10" | 5.48x10" | 5.54x10! | 5.73x10! | 5.23x10" | 1.05x10?

1.80x10° 8.90x10" | 1.44x10% | 5.74x10" | 9.02x10* | 8.93x10! | 1.33x10? | 1.84x10? | 5.87x10" | 7.06x10" | 5.69x10" | 5.74x10! | 5.93x10! | 5.42x10" | 1.10x10?

1.90x10° 9.20x10% | 1.50x10? | 5.94x10' | 9.30x10% | 9.30x10! | 1.37x102 | 1.92x102 | 6.07x10" | 7.34x10' | 5.89x10' | 5.94x10! | 6.13x10! | 5.61x10" | 1.15x102

2.00x10° 9.48x10" | 1.55x102 | 6.13x10" | 9.56x10% | 9.66x101 | 1.41x102 | 2.00x102 | 6.26x10" | 7.61x10" | 6.08x10* | 6.13x10! | 6.31x10! | 5.79x10" | 1.20x102

2.10x10° 9.74x10" | 1.60x10% | 6.31x10" | 9.80x10" | 1.00x10% | 1.45x10% | 2.07x10? | 6.44x10" | 7.87x10" | 6.26x10" | 6.32x10! | 6.48x10' | 5.96x10" | 1.25x10?

2.20x10° 9.98x10" | 1.65x102 | 6.48x10" | 1.00x10% | 1.03x10% | 1.49x102 | 2.13x102 | 6.62x10" | 8.12x10' | 6.44x10' | 6.49x10! | 6.64x10' | 6.13x10" | 1.29x102

2.30x10° 1.02x102 | 1.69x10% | 6.65x10% | 1.02x10% | 1.07x10% | 1.52x102 | 2.19x10% | 6.79x10" | 8.37x10' | 6.61x10* | 6.66x10" | 6.79x10' | 6.30x10" | 1.33x102

2.40x10° 1.04x10% | 1.73x10% | 6.81x10" | 1.04x10% | 1.10x10? | 1.55x10% | 2.25x10% | 6.95x10" | 8.61x10" | 6.78x10* | 6.82x10" | 6.94x10! | 6.46x10" | 1.37x10?

2.50x10° 1.06x10% | 1.77x10% | 6.97x10" | 1.05x10% | 1.13x10% | 1.57x10% | 2.30x10% | 7.10x10" | 8.85x10" | 6.94x10' | 6.98x10' | 7.07x10! | 6.62x10" | 1.40x10?

2.60x10° 1.08x10% | 1.80x102 | 7.12x10" | 1.06x10% | 1.15x10% | 1.59x102 | 2.34x10% | 7.25x10" | 9.08x10% | 7.10x10! | 7.13x10 | 7.20x10" | 6.77x10" | 1.44x102

2.70x10° 1.09x10% | 1.83x10% | 7.26x10" | 1.08x10% | 1.18x10?% | 1.61x10% | 2.39x10% | 7.39x10" | 9.31x10* | 7.25x10? | 7.28x10! | 7.31x10! | 6.93x10" | 1.47x10?

2.80x10° 1.10x10% | 1.85x10% | 7.40x10" | 1.08x10% | 1.21x10?% | 1.63x10% | 2.42x10% | 7.52x10" | 9.53x10" | 7.40x10? | 7.42x10! | 7.42x10! | 7.08x10" | 1.50x102

2.90x10° 1.11x10% | 1.87x102 | 7.54x10" | 1.09x102 1.64x102 | 2.45x10% | 7.66x10" | 9.75x10% | 7.54x10! | 7.56x101 | 7.53x10" | 7.23x10% | 1.53x102
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" T kJ
TABLA 3. ET() = C, (T - To) -T,CpIn T ( mol | Para gases comunes T(K)
0

Temperatura Co, C,H, Aire SO, NH, SO, C,H; NO H,O N, (ef0) (O H, CH,

4.00x10? 5.73x10% | 7.27x10% | 4.18x10° | 6.03x10% | 5.35x10% | 8.09x10° | 8.80x10? | 4.27x10% | 4.84x10° | 4.16x10% | 4.17x10% | 4.27x10? | 4.15x10? | 5.57x10°?

5.00x10? 2.01x10° | 2.70x10° | 1.42x10° | 2.10x10°% | 1.88x10° | 2.88x10° | 3.31x10° | 1.45x10% | 1.65x10° | 1.41x10°% | 1.42x10° | 1.46x10° | 1.39x10° | 2.05x10°

6.00x10° 4.09x10°% | 5.75x10% | 2.81x10° | 4.27x10° | 3.86x10° | 5.93x10% | 7.12x10°% | 2.87x10° | 3.30x10° | 2.78x10° | 2.80x10° | 2.90x10° | 2.73x10°% | 4.34x10°

7.00x10? 6.69x10° | 9.77x10° | 4.49x10° | 6.95x10° | 6.35x10° | 9.80x10° | 1.22x10* | 4.60x10° | 5.31x10° | 4.44x10° | 4.48x10° | 4.66x10° | 4.31x10° | 7.35x10°

8.00x10° 9.72x10° | 1.47x10* | 6.39x10° | 1.01x10% | 9.29x10°% | 1.44x10* | 1.84x10* | 6.55x10° | 7.61x10° | 6.32x10° | 6.39x10° | 6.65x10° | 6.10x10° | 1.10x10%

9.00x10% 1.31x10% | 2.03x10* | 8.48x10° | 1.35x10% | 1.26x10% | 1.95x10* | 2.57x10* | 8.70x10° | 1.02x10* | 8.39x10° | 8.48x10°% | 8.85x10° | 8.03x10° | 1.52x10%

1.00x10° 1.68x10% | 2.67x10* | 1.07x10% | 1.72x10* | 1.63x10* | 2.51x10* | 3.39x10* | 1.10x10* | 1.30x10* | 1.06x10% | 1.07x10* | 1.12x10* | 1.01x10* | 2.00x10%

1.10x10° 2.08x10* | 3.36x10% | 1.31x10% | 2.12x10% | 2.03x10* | 3.12x10* | 4.29x10* | 1.34x10* | 1.59x10* | 1.30x10* | 1.31x10* | 1.37x10* | 1.23x10* | 2.53x10%

1.20x10° 2.50x10% | 4.11x10% | 1.56x10* | 2.54x10% | 2.46x10% | 3.76x10% | 5.27x10* | 1.60x10* | 1.91x10% | 1.54x10% | 1.56x10* | 1.63x10* | 1.46x10* | 3.10x10%

1.30x10° 2.93x10% | 4.91x10% | 1.82x10* | 2.97x10%* | 2.92x10% | 4.43x10% | 6.31x10% | 1.87x10%* | 2.25x10% | 1.80x10% | 1.82x10* | 1.90x10* | 1.69x10* | 3.71x10%

1.40x10° 3.38x10%* | 5.74x10% | 2.09x10% | 3.41x10% | 3.40x10% | 5.12x10* | 7.41x10* | 2.14x10% | 2.60x10% | 2.07x10% | 2.09x10* | 2.18x10* | 1.94x10* | 4.36x10%

1.50x10° 3.84x10% | 6.60x10% | 2.37x10* | 3.86x10% | 3.91x10% | 5.82x10% | 8.56x10* | 2.43x10%* | 2.97x10% | 2.34x10% | 2.37x10* | 2.47x10* | 2.19x10* | 5.04x10%

1.60x10° 4.31x10% | 7.49x10% | 2.66x10% | 4.31x10* | 4.44x10* | 6.54x10% | 9.74x10% | 2.72x10* | 3.35x10%* | 2.63x10% | 2.66x10% | 2.76x10* | 2.46x10* | 5.75x10%

1.70x10° 4.78x10% | 8.39x10* | 2.95x10* | 4.76x10% | 4.98x10% | 7.26x10% | 1.09x10° | 3.02x10* | 3.75x10* | 2.92x10* | 2.96x10* | 3.05x10* | 2.73x10* | 6.49x10%

1.80x10° 5.26x10% | 9.30x10% | 3.25x10% | 5.21x10% | 5.54x10% | 7.97x10% | 1.22x10° | 3.32x10% | 4.16x10% | 3.23x10% | 3.26x10* | 3.35x10* | 3.01x10* | 7.24x10%

1.90x10° 5.73x10% | 1.02x10° | 3.56x10* | 5.65x10% | 6.12x10% | 8.68x10% | 1.34x10° | 3.63x10%* | 4.59x10% | 3.53x10% | 3.57x10* | 3.65x10* | 3.30x10* | 8.01x10%

2.00x10° 6.19x10% | 1.11x10° | 3.87x10* | 6.07x10% | 6.71x10% | 9.37x10* | 1.46x10° | 3.95x10* | 5.03x10* | 3.85x10* | 3.88x10* | 3.95x10* | 3.59x10* | 8.79x10%

2.10x10° 6.65x10% | 1.20x10° | 4.19x10% | 6.48x10% | 7.32x10% | 1.00x10° | 1.59x10° | 4.27x10% | 5.49x10% | 4.17x10% | 4.21x10* | 4.25x10* | 3.90x10* | 9.58x10%

2.20x10° 7.10x10% | 1.29x10° | 4.51x10* | 6.88x10%* | 7.93x10% | 1.07x10° | 1.71x10° | 4.59x10* | 5.96x10% | 4.50x10% | 4.53x10* | 4.55x10* | 4.21x10* | 1.04x10°

2.30x10° 7.53x10% | 1.37x10° | 4.84x10% | 7.25x10% | 8.56x10% | 1.13x10° | 1.82x10° | 4.92x10% | 6.44x10% | 4.84x10% | 4.86x10* | 4.85x10* | 4.54x10* | 1.12x10°

2.40x10° 7.94x10* | 1.45x10° | 5.17x10* | 7.60x10* | 9.19x10* | 1.19x10° | 1.94x10° | 5.24x10* | 6.94x10* | 5.18x10* | 5.19x10* | 514x10* | 4.87x10* | 1.20x10°

2.50x10° 8.33x10% | 1.53x10° | 5.50x10* | 7.92x10%* | 9.82x10% | 1.24x10° | 2.05x10° | 5.57x10* | 7.45x10% | 5.53x10% | 5.53x10* | 5.43x10* | 5.21x10* | 1.28x10°

2.60x10° 8.70x10% | 1.60x10° | 5.84x10* | 8.21x10% | 1.05x10° | 1.29x10° | 2.15x10° | 5.91x10* | 7.97x10* | 5.88x10% | 5.87x10* | 5.71x10* | 5.57x10* | 1.35x10°

2.70x10° 9.04x10% | 1.67x10° | 6.18x10% | 8.46x10% | 1.11x10° | 1.33x10° | 2.25x10° | 6.24x10% | 8.51x10% | 6.24x10% | 6.21x10* | 5.99x10* | 5.93x10* | 1.43x10°

2.80x10° 9.36x10% | 1.73x10° | 6.53x10* | 8.68x10% | 1.17x10° | 1.37x10° | 2.34x10° | 6.57x10* | 9.06x10% | 6.60x10% | 6.56x10* | 6.26x10* | 6.30x10* | 1.50x10°

2.90x10° 9.64x10% | 1.78x10° | 6.88x10* | 8.85x10% 1.40x10° | 2.42x10° | 6.91x10% | 9.62x10* | 6.97x10% | 6.91x10* | 6.52x10% | 6.69x10* | 1.58x10°

(*) E, =H, —298S,

368
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	08-Capítulo 6. Aplicación de costos exergo-económicos-caso base de cogeneración-Final
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