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RESUMEN

En el presente trabajo se efectud el disefio térmico de un intercambiador de calor de doble tubo con tubos
aleteados para efectuar el enfriamiento de metanol. Se realizaron ademas dos estudios de sensibilidad para
determinar la influencia que presenta un incremento de tanto el caudal de alimentacién (m¢) como la
temperatura de entrada del metanol (T1) sobre cuatro parametros de disefio del intercambiador. El
intercambiador de calor disefiado tendra una eficiencia de la aleta de 0,236, un factor de limpieza de 0,60,
un area de transferencia de calor bajo condiciones de ensuciamiento de 20,53 m? y un nimero total de
horquillas igual a tres para cumplir con la demanda térmica del sistema. Tanto la caida de presién
calculada del agua de enfriamiento (5 880,39 Pa) como la del metanol (70 711,91 Pa) se encuentran por
debajo de los limites méximos fijados por el proceso. Se necesita una potencia de bombeo de 17,52 W y
160,62 W para impulsar el agua de enfriamiento y el metanol respectivamente. Se recomienda que m¢ no
supere los 5 800 kg/h, mientras que T puede incrementarse hasta 80 °C sin que esto afecte negativamente
la caida de presion del agua de enfriamiento, aunque esto incrementa la potencia de bombeo del agua de
enfriamiento.

Palabras claves: Caida de presion; Disefio térmico; Horquillas; Intercambiador de calor, Potencia de
bombeo.

ABSTRACT

In the present work, the thermal design of a double tube heat exchanger with finned tubes for methanol
cooling was performed. Two sensitivity studies were also carried out to determine the influence of an
increase in both the feed rate (m¢) and the methanol inlet temperature (T1) on four exchanger design
parameters. The designed heat exchanger will have a fin efficiency of 0.236, a cleaning factor of 0.60, a
heat transfer area under fouling conditions of 20.53 m?, and a total number of hairpins equal to three to
meet the thermal duty of the system. Both the calculated pressure drop of the cooling water (5,880.39 Pa)
and the methanol (70,711.91 Pa) are below the maximum limits established by the process. A pumping
power of 17.52 W and 160.62 W is required to pump the cooling water and methanol respectively. It is
recommended that m: does not exceed 5,800 kg/h, while T1 can be increased up to 80 °C without

636



negatively affecting the pressure drop of the cooling water, although this increases the pumping power of
the cooling water.

Keywords: Pressure drop; Thermal Design; Hairpins; Heat Exchanger; Pumping Power.

NOMENCLATURA
a, Area de flujo del tubo interior m?
Al Area de transferencia de calor aleteada m?
A Avrea total de una horquilla m?
A Area interna m?
AL Area total de transferencia de calor sin considerar ensuciamiento m?
An Area de transferencia de calor no aleteada m?
Ant Area neta transversal del anulo con tubos aleteados longitudinales m?
As Area total de transferencia de calor bajo condiciones de ensuciamiento m?
Cp Calor especifico Jikg.K
de Diametro exterior del tubo interior m
di Didmetro interior del tubo interior m
dn Diametro nominal del tubo interior pulg
Deq Diametro equivalente para la transferencia de calor m
Dn Diametro hidraulico m
Di Didmetro interior del &nulo m
Dn Diametro nominal del anulo pulg
€al Espesor de la aleta m
f Factor de friccion de Fanning -
f Factor de friccion de Fanning corregido -
FL Factor de limpieza -
h Coeficiente pelicular de transferencia de calor Wim?.K
Ha Altura de la aleta m
k Conductividad térmica Wim.K
ki Conductividad térmica material del tubo interior W/m.K
L: Longitud del tubo m
m Parametro -
m Caudal masico kgls
MLDT Media Logaritmica de la Diferencia de Temperatura °C
Nai Numero de aletas por tubo -
Nh Numero de horquillas -
[\ Numero de tubos -
Nu Numero de Nusselt -
Po Potencia de bombeo w
Pn Perimetro himedo total del anulo con tubos interiores aleteados de forma m
longitudinal
Phe Perimetro himedo para la transferencia de calor m
Pr NUmero de Prandtl -
Ap Caida de presion Pa
APy Caida de presion maxima permisible Pa
Q Carga de calor o calor intercambiado w
R Factor de ensuciamiento m2.K/W
Re Numero de Reynolds -
t Temperatura del fluido frio °C
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T Temperatura del fluido caliente °C

To Temperatura de la pared del tubo °C
f Temperatura media del fluido frio °C
T Temperatura media del fluido caliente °C
UL Coeficiente global de transferencia de calor limpio W/m2.K
Us Coeficiente global de transferencia de calor sucio W/m?.K
% Velocidad m/s

Simbolos griegos

p Densidad kg/m?®
Tl Viscosidad Pa.s
Nal Eficiencia de la aleta -
Mo Eficiencia isoentropica de la bomba -
Ns Eficiencia global superficial -
Subindices
1 Entrada
2 Salida
a Del fluido que circula por el anulo
c Del fluido caliente
f Del fluido frio
lam Bajo régimen laminar
p A la temperatura de la pared del tubo interior
t Del fluido que circula por el tubo interior
turb Bajo régimen turbulento

1. INTRODUCCION

La mejora de la transferencia de calor en un intercambiador de calor estd adquiriendo importancia
industrial debido a que suministra la oportunidad de reducir el area de transferencia de calor para el
intercambiador de calor. El incremento del rendimiento del intercambiador de calor puede ayudar a
obtener ahorros de material, energia y costo relacionados con el proceso de intercambio de calor (Kumar
etal., 2015).

Un intercambiador de calor es un dispositivo de transferencia de calor que posibilita el intercambio de
calor entre dos o més fluidos de proceso. Presenta un extenso uso en aplicaciones industriales y
domésticas. Se han desarrollado varios tipos de intercambiadores de calor para su empleo en plantas
termoenergéticas, plantas quimicas, sistemas de acondicionamiento de aire, unidades de refrigeracion,
entre otras (Zohuri, 2017).

Uno de los intercambiadores de calor mas empleados en la industria quimica actual es el de doble tubo,
también denominados de horquilla. Un intercambiador de calor de doble tubo tipico consiste de una
tuberia ubicada de forma concéntrica por dentro de otra tuberia de mayor diametro con aditamentos
apropiados para dirigir el flujo de una seccién hacia otra (Fig. 1). Un fluido fluye por la tuberia interior
(lado del tubo), y el otro fluye a través del espacio anular (anulo). EI empleo principal que presentan los
intercambiadores de calor de doble tubo radica en el calentamiento o enfriamiento de fluidos de proceso
donde se requieran area de transferencia de calor pequefias (hasta 50 m?). Este intercambiador es muy
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adecuado de emplear para manejar fluidos a alta presion debido a los didmetros pequefios de las tuberias,
y también bajo condiciones severas de ensuciamiento a causa de su facilidad de limpieza y
mantenimiento. La principal desventaja que presentan es que son voluminosos y caros por unidad de area
superficial de transferencia de calor (Kakag et al., 2012).

Figura 1. Intercambiador de calor de doble tubo tipico (1 horquilla)
Fuente: Adaptado de (Kakag et al., 2012)

Una forma de incrementar la capacidad de transferencia de calor de los tubos de un intercambiador de
calor consiste en adjuntarle piezas de metal llamadas aletas, las cuales extienden la superficie de
transferencia de calor. Esto hace posible tener una mayor superficie externa para una misma superficie
interna. En aquellos casos donde el coeficiente de transferencia de calor controlante sea el externo, esto
puede traer consigo un incremento significativo de la densidad de flujo de calor por unidad de area interna
(Cao, 2010).

El intercambiador de calor de doble tubo con tubos aleteados constituye una alternativa muy atractiva para
incrementar el rango de aplicacién de estos equipos. Las aletas incrementan la superficie de transferencia
de calor por unidad de longitud y reducen el tamafio y, por tanto, el nimero de horquillas requeridas para
una determinada demanda de calor. Integralmente, las aletas longitudinales han demostrado ser las mas
eficientes para los intercambiadores de calor de doble tubo. Las aletas son més efectivas cuando el
coeficiente pelicular es bajo. Cuando la carga de calor varia, pueden agregarse mas horquillas para
satisfacer la nueva demanda (Kakag et al., 2012; Thulukkanam, 2013).

Son varios los autores que han evaluado la transferencia de calor en tubos aleteados de intercambiadores
de calor de doble tubo. En este sentido (Syed et al., 2011) llevaron a cabo la optimizacién de un doble
tubo aleteado con aletas trapezoidales utilizando un algoritmo genético y el método de Region de
Confianza, con el objetivo de optimizar la configuracion del anulo aleteado determinado por el nimero de
aletas, altura de la aleta, espesor de la aleta, y la relacion de radios del tubo interno y externo, para el
mejoramiento del coeficiente de transferencia de calor. También (Hameed & Essa, 2015) desarrollaron
investigaciones experimentales y numéricas para evaluar el rendimiento de un intercambiador de calor con
aletas triangulares, empleando para ello el software COMSOL. Por otro lado (Kumar et al., 2015),
compararon las caracteristicas de transferencia de calor utilizando tres diferentes configuraciones de aletas
(rectangular, triangular y parabdlica concava) en un intercambiador de calor de doble tubo, aplicando
varias condiciones de operacion para obtener la mejor configuracion posible. Ademas, (Omkar et al.,
2014) estudiaron la transferencia de calor de un intercambiador de calor de doble tubo con aletas

639



helicoidales instaladas en la superficie externa del tubo interior, mientras que se incrementé el nivel de
turbulencia del proceso de intercambio de calor a partir de la rotacion del tubo interior. Por ltimo, (Igbal
et al., 2011) investigaron las configuraciones optimas de un &nulo aleteado con aletas parabélicas para
obtener la conveccion méxima mediante el empleo de algoritmos genéticos y de Region de Confianza. En
este trabajo se considero el flujo estacionario, laminar, incompresible y totalmente desarrollado sujeto a
condiciones de flujo de calor constantes.

Esta temética ha sido tratada igualmente de una forma u otra por diversos investigadores (Mir et al., 2004;
Mon & Gross, 2004; Rao & Levy, 2008; Zhang et al., 2012; Ramu et al., 2017; Dalkilig et al., 2020).

En el presente trabajo se realiza el disefio térmico de un intercambiador de calor de doble tubo con tubos
aleteados longitudinales, con el fin de conocer parametros de importancia tales como el nimero de
horquillas, la caida de presion y la potencia de bombeo requerida para ambos fluidos. También se efectlan
dos estudios de sensibilidad para evaluar cémo influye el incremento de tanto el caudal de alimentacién
como la temperatura de entrada del metanol sobre cuatro pardametros de disefio del intercambiador de calor
de doble tubo, los cuales son: 1) Caida de presidn del agua de enfriamiento; 2) Caida de presion del
metanol; 3) Potencia de bombeo del agua de enfriamiento y 4) Potencia de bombeo del metanol.

2. MATERIALES Y METODOS
2.1. Definicion del problema

Se desea disefiar un intercambiador de calor de doble tubo con tubos aleteados para enfriar 5 000 kg/h
(1,39 kg/s) de una corriente de metanol desde 70 °C hasta 30 °C utilizando agua de enfriamiento a 5 °C. Se
desea que la temperatura de salida del agua no supere los 20 °C. Se disponen de tubos de 4 m de longitud,
con un diametro nominal de 2 pulg, mientras que el diametro nominal del anulo es de 3 pulg. Las aletas
tienen una altura de 0,0127 m, un espesor de 0,0009 m, se dispone de un nimero de aletas por tubo igual a
30, y existe solo un tubo por el interior del anulo (Fig. 2). El material de construccion del tubo interior es
de acero al carbono, y los fluidos circulan a través del intercambiador bajo flujo a contracorriente. La
caida de presion maxima permisible para el metanol y el agua de enfriamiento no deberan exceder los 100
000 y 10 000 Pa respectivamente, y se considera una eficiencia isoentropica de ambas bombas igual a 80
%.

Figura 2. Seccion transversal de un tubo interior con aletas longitudinales.
Fuente: Adaptado de (Kakag et al., 2012).
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2.2. Metodologia de célculo a emplear

Para realizar el disefio del intercambiador de doble tubo se emplearon correlaciones y ecuaciones
publicadas fundamentalmente en (Kakag et al., 2012), en donde se determina primeramente la cantidad de
horquillas necesarias, para luego calcular las caidas de presion y por ultimo la potencia de bombeo de
ambos fluidos. Seguidamente se describen las etapas 0 pasos a seguir para efectuar el disefio del equipo.
2.2.1. Numero de horquillas

Paso 1. Definicién de los datos iniciales requeridos para las corrientes involucradas:

Tabla 1. Datos iniciales requeridos para ambos fluidos involucrados en el sistema.

Parametro Fluido frio Fluido caliente Unidades
Caudal masico ms me kgls
Temperatura de entrada t1 T1 °C
Temperatura de salida to T °C
Caida de presion maxima permisible APr(p) AP¢(p) Pa
Factor de ensuciamiento Ry R¢ m?. K/W

Fuente: Elaboracién propia
Paso 2. Definicién de los datos iniciales para el tubo interior, el &nulo y las aletas:

Tabla 2. Datos iniciales requeridos para el tubo interior, el anulo vy las aletas.

Parametro Simbolo Unidades
Diametro nominal del tubo interior dn pulg
Diadmetro nominal del &nulo Dy pulg
Altura de la aleta Hal m
Espesor de la aleta €al m
Numero de aletas por tubo Nai -
Numero de tubos Nt -
Longitud del tubo L+ m
Conductividad térmica material del tubo interior ki W/m.K

Fuente: Elaboracién propia

Paso 3. Definicion de los didmetros interiores y exteriores de ambas tuberias, segin los diametros
nominales establecidos en el Paso 2.

Definir didmetro interior (di) y exterior (d¢) de la tuberia interior, asi como el diametro interior (D;) de la
tuberia exterior o anulo.

Paso 3. Determinacidn de la temperatura media de ambas corrientes:

e Metanol:

T=—"—=
> (1)
e Agua de enfriamiento:
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Paso 4. Busqueda de las propiedades fisicas de cada fluido a la temperatura media determinada en el Paso
3.

Tabla 3. Propiedades fisicas requeridas de cada fluido a la temperatura media calculada en el Paso 3.

Propiedad Fluido frio Fluido caliente Unidades
Densidad P Pe kg/m?®
Calor especifico Cps Cpec J/kg.K
Viscosidad it e Pa.s
Conductividad térmica ks ke Wim.K

Fuente: Elaboracién propia
Paso 5. Calculo de la carga de calor o calor intercambiado (Q):
La carga de calor o calor intercambiado se determina segln los datos que se dispongan. De esta manera, Si

se tienen todos los datos de la corriente caliente, la carga de calor se determina segln la siguiente
ecuacion:

Q=m,-Cp,-(T,-T,) O
Por otro lado, si se disponen de los datos de la corriente fria, entonces Q sera:

Q:mf'Cpf’(tz_tl) )
Paso 6. Determinacidn del area neta transversal del anulo con tubos aleteados longitudinales (Any):

Ant:%'(Diz_dez'Nt)_(eal'HaI'NaI'Nt) ®)

Paso 7. Determinacién del perimetro himedo total del anulo con tubos interiores aleteados de forma
longitudinal (Pr):

P, =z(D, +d,-N,)+2-H,-N_ - N,

(6)
Paso 8. Calculo del didmetro hidraulico (Dy):
4.
D, =+t ™
P
Paso 9. Calculo del perimetro himedo para la transferencia de calor (Pnc):
Phc:7z-°de'Nt+2'Na|'HaI'Nt (®)

642



Paso 10. Célculo del didmetro equivalente para la transferencia de calor (Deg):

D, =2
Ph

C

Paso 11. Calculo del area de flujo del tubo interior (&, ):

Paso 12. Ubicacion de los fluidos en el intercambiador de calor

Paso 13. Determinacion de la velocidad del fluido que circula por el tubo interior (vy):

m
Vp=——
P&
Paso 14. Célculo del nimero de Reynolds del fluido que circula por el tubo interior (Rey):
v -d.
Ret — p t 1
y7i

Paso 15. Determinacion del namero de Prandtl del fluido que circula por el tubo interior (Pry):

Prt:Cp—'u
k

Paso 16. Determinacion del nimero de Nusselt del fluido que circula por el tubo interior (Nuy):

e Flujo laminar (Re; <2 300):
Paso 16.1. Determinacion de la temperatura de la pared del tubo:

P Tt
2

9)

(10)

(11)

(12)

(13)

(14)

Paso 16.2. Busqueda de la viscosidad del fluido que circula por el tubo interior a la temperatura de la

pared el tubo calculada en el paso 16.1.

Buscar pp a Tp.

Paso 16.3. Célculo del nimero de Nusselt del fluido que circula por el tubo interior bajo régimen laminar:
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0,14

13

Nu, :1,86-(Ret-Prt-ij | £ (15)
L, Hp

Valida para:

0,48 <Pry<16 700

e Flujo de transicion (2 300 < Re; < 10 000):

16.4. Determinacion del factor de friccion de Fanning ( f,):

B f, =(1,58-InRe,—3,28) )
Vélida para:

2300 < Re; < 5x108
0,5 <Pry<2000

16.5. Calculo del namero de Nusselt para el fluido que circula por el tubo interior bajo régimen de
transicion:

Nu, = — (17)
f 1
1+12,7-| L | -(Pr23-1)
2
Vélida para:
2300 < Re; < 10*
e Flujo turbulento (Re > 10 000):
Paso 16.6. Determinacion del factor de friccion de Fanning ( f,):
f. =(1,58-InRe,—3,28)" 5)
Vélida para:
2300 < Re; < 5x10°
0,5 <Pr;<2000

16.7. Calculo del nimero de Nusselt para el fluido que circula por el tubo interior bajo régimen turbulento:

(;tj -Re,-Pr,

f 0,5
1,07+12,7-(tj (Pr22-1)
2

Vélida para:
0,5 <Pr;< 2000
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10% < Re; < 5x106

Paso 17. Determinacién del coeficiente pelicular de transferencia de calor del fluido que circula por el
tubo interior (hy):

h, = (19)

Paso 18. Determinacion de la velocidad del fluido que circula por el &nulo (va):

v = (20)
a— 20
P Ay

Paso 19. Determinacion del namero de Reynolds del fluido que circula por el anulo (Re.):
oV, -D
Re, =4—2—" (21)
y7;
Paso 20. Determinacion del nimero de Prandtl del fluido que circula por el anulo (Pr.):
Cp-u
Pl =— (22)

Paso 21. Determinacion del namero de Nusselt del fluido que circula por el anulo (Nu.):

e Flujo laminar (Rea <2 300)

Paso 21.1. Busqueda de la viscosidad del fluido que circula por el anulo a la temperatura de la pared el
tubo calculada en el paso 16.1.

Buscar pp a Tp.
Paso 21.2. Célculo del nimero de Nusselt del fluido que circula por el anulo bajo régimen laminar:

0,14

13
D
Nu, =1,86-(Rea-Pra-—“j | AL (23)
L My
Valida para:
0,48 <Pra<16 700

e Flujo de transicion (2 300 < Re, < 10 000):

21.3. Determinacion del factor de friccion de Fanning ( f,):
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p— . —_ _2
B f. =(1,58-InRe,—3,28) on
Vaélida para:

2300 < Rea < 5x10°
0,5 <Pra<2000

21.4. Célculo del nimero de Nusselt para el fluido que circula por el anulo bajo régimen de transicion:

(fa) -(Re,—1000)-Pr,
Nu, = 2 @5)

a f 0,5
1+12,7-(2aj (Pr23-1)

Vaélida para:
2300 < Re, <104

e Flujo turbulento (Re, > 10 000):

Paso 21.5. Determinacion del factor de friccion de Fanning ( f,):

f. =(1,58-InRe,—3,28)™
- (24)
Vélida para:

2300 < Re, < 5x10°
0,5 <Pra< 2000

Paso 21.6. Calculo del niamero de Nusselt para el fluido que circula por el &nulo bajo régimen turbulento:

(1) e,
Nu, = 2 (26)

- f 0,5
1,o7+12,7-(2aj (Pr23-1)

a
a
Vélida para:
0,5 < Pra, < 2000
10* < Re, < 5x10°8
Paso 22. Determinacion del coeficiente pelicular de transferencia de calor del fluido que circula por el
anulo (hy):

h,=—3— (27)

Paso 23. Calculo del area de transferencia de calor aleteada ( A, ):
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Paso 24.

Paso 25.

Paso 26.

Paso 27.

Paso 28.

Paso 29.

Paso 30.

Paso 31.

Ay =2-Ni-Ny - L '(2' H. +eal)
Calculo del area de transferencia de calor no aleteada ( A, ):

Ah:z'Nt'(ﬂ-'de'Lt_Nal'Lt'eal)

Determinacidn del area total de una horquilla (An):

A=A+ A

Determinacion del parametro m:

Determinacion de la eficiencia de la aleta (1a):

_tanh(m-H,)
- m-H,

al

Determinacion de la eficiencia global superficial (ns):

o[- 2
Determinacion del &rea interna (Ai):

A=2-7-d,-L,

Calculo del coeficiente global de transferencia de calor sucio (Us):

1

Us =

Al
Ai ht A 27Z-kt2|—t s ns'ha

Célculo del coeficiente global de transferencia de calor limpio (U.):

d
Ah.|n(ej
ARy d, L

(28)

(29)

(30)

(31)

(32)

(33)

(34)

(35)
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U = y (36)
Ah.|n e
A1 N

Ai ht 27Z-kt2|—t ns'ha

Paso 32. Célculo del factor de limpieza (FL):
Fo== (37)

Paso 33. Célculo de la Media Logaritmica de la Diferencia de Temperatura (MLDT):

Para flujo a contracorriente:

MLDT = (Tl _tz)_(Tz _tl)

(38)
In (Tl _t2 )
(Tz B t1 )
Paso 34. Determinacion del &rea total de transferencia de calor sin considerar ensuciamiento (AL):
Q
A= (39)
U_-MLDT

Paso 35. Determinacion del area total de transferencia de calor bajo condiciones de ensuciamiento (As):

Q

A =0, MiDT

(40)
Paso 36. Célculo del namero de horquillas necesarias (Nn):

Ny, :E (41)

2.2.2. Caida de presién
Paso 37. Célculo del factor de friccion del fluido que circula por el tubo interior:
¢ Flujo laminar (Re <2300):

16

flam(t) = Re
t

(42)
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e Flujo turbulento (Re > 2300):

fume = (L58-InRe,—3,28)

(16)

Paso 38. Correccion del factor de friccion si se cumple que el fluido que circula por el tubo interior fluye

bajo régimen laminar ( f'.;)):
e Calentamiento del fluido que circula por el tubo interior:

-0,58
' _ H
f lam(t) — flam(t)'
p

o Enfriamiento del fluido que circula por el tubo interior:

-0,50
C H
f lam(t) — flam(t)' -
p

Paso 39. Célculo de la caida de presion del fluido que circula por el tubo interior:

¢ Flujo laminar (Re <2300):

, 2. V2
Ap, =4-f |am(t)‘—Lt'P'_t‘ N,

d. 2
o  Flujo turbulento (Re > 2300):
2-L, Vv
Ap, =4- fturb(t) d—P7 Ny,

Paso 40. Factor de friccién del fluido que circula por el anulo:
e Flujo laminar (Re <2300):

16
lam(a) — @

a

f

e  Flujo turbulento (Re > 2300):

(43)

(44)

(45)

(46)

(47)
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furn(ay = (158-INRe,—3,28) (24)

Paso 41. Correccion del factor de friccion si se cumple que el fluido que circula por el anulo fluye bajo
régimen laminar [ ;. 1:

e Calentamiento del fluido que circula por el anulo:

0,58 (48)

' _ H

f lam(a) — fIam(a) T

p

e Enfriamiento del fluido que circula por el anulo:

-0,50 (49)

' _ H

f lam(a) — flam(a) T

p

Paso 42. Caida de presion del fluido que circula por el &nulo (Apa):

e Flujo laminar (Re <2300):

2-L A
Ap =4.f' . p.—2.N (50)
a lam(a) Dh /O 2 h
e Flujo turbulento (Re > 2300):
2-L, V2
Apa = 4 . fturb(a) . —Dh . p . ?a . N h (51)
2.2.3. Potencia de bombeo
Paso 43. Potencia de bombeo del fluido que circula por el tubo interior (Py):
Ap,-m
Pi=—— (52)
- P
Paso 44. Potencia de bombeo del fluido que circula por el anulo (Py.):
Ap,-m
Ra=—"— (53)
- P

Donde s es 0,80 segun datos iniciales.
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2.3. Estudios de sensibilidad

Se efectuaron dos estudios de sensibilidad para determinar la influencia que presenta el incremento de dos
parametros iniciales de la corriente de metanol sobre cuatro variables de disefio del intercambiador de
calor de doble tubo. Los parametros iniciales a modificar son: 1) el caudal méasico de alimentacion del
metanol y 2) la temperatura de entrada del metanol, mientras que las variables de salida a evaluar son: 1)
la caida de presion del agua de enfriamiento; 2) la caida de presidn del metanol; 3) la potencia de bombeo
del agua de enfriamiento, y 4) la potencia de bombeo del metanol. En el caso del caudal de alimentacién
del metanol, este se vario en el rango de 5000 — 7000 kg/h, mientras que en el caso de la temperatura de
entrada del metanol, se modifico en el intervalo de 60 — 80 °C.

3. RESULTADOS Y DISCUSION

Seguidamente se muestran los resultados alcanzados al realizar los calculos de los diferentes parametros
incluidos en la metodologia de disefio del intercambiador de doble tubo con tubos aleteados.

3.1. NUmero de horquillas

Paso 1. Definicién de los datos iniciales requeridos para cada corriente de fluido:

Tabla 4. Valores de los datos iniciales requeridos para cada fluido.

Parametro Agua Metanol Unidades
Caudal masico - 1,39 kals
Temperatura de entrada 5 70 °C
Temperatura de salida 20 30 °C
Caida de presion maxima permisible 10 000 100 000 Pa
Factor de ensuciamiento 0,000176 0,000352 m2. K/W

Fuente: Elaboracion propia
Paso 2. Definicion de los datos iniciales para el tubo interior, el anulo y las aletas:

Tabla 5. Valores de los datos iniciales requeridos para el tubo interior, el anulo y las aletas.

Pardmetro Simbolo Valor Unidades
Diametro nominal del tubo interior dn 2 pulg
Diametro nominal del &nulo Dn 3 pulg
Altura de la aleta Hal 0,0127 m
Espesor de la aleta €al 0,0009 m
Namero de aletas por tubo Nai 30 -
Numero de tubos [\ 1 1
Longitud del tubo L 4 m
Conductividad térmica material del tubo interior ki 52 Wim.K

Fuente: Elaboracion propia

Paso 3. Definicion de los didmetros interiores y exteriores de ambas tuberias, segin los didmetros
nominales establecidos en el Paso 2.

Segun (Perry & Green, 2008) tanto el tubo interior como el &nulo presentaran los siguientes didmetros:

o Diametro interior del tubo interior (d;): 0,05250 m.
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e Diametro exterior del tubo interior (de): 0,06033 m.
e Diametro interior anulo (Dj): 0,07793 m.

Paso 3. Temperatura media de ambas corrientes:

e Metanol:

T, +T, 70+30

T = > > =50°C (1)
e Agua de enfriamiento:
f=t1+t2=5+20=12,5°c 2
2 2

Paso 4. Busqueda de las propiedades fisicas de cada fluido a la temperatura media determinada en el Paso
3.

Seguin (Perry & Green, 2008), tanto el agua de enfriamiento como el metanol presentan los siguientes
valores de las propiedades fisicas a la temperatura media determinada en el Paso 3.

Tabla 6. Valores de las propiedades fisicas de ambos fluidos a la temperatura media determinada en el Paso 3.

Propiedad Agua Metanol Unidades
Densidad 1002,92 764,90 kg/m?®
Calor especifico 4200,44 2705,40 J/kg.K
Viscosidad 0,001223 0,000399 Pa.s
Conductividad térmica 0,5877 0,1929 Wim.K

Fuente: Elaboracién propia

Paso 5. Carga de calor o calor intercambiado (Q):

Como se disponen de todos los datos para la corriente caliente, entonces Q se determinara mediante la
ecuacion (3). Asi:

Q=m,-Cp,-(T, -T,)=150 420,4 W 3)

Luego, el caudal necesario de agua de enfriamiento sera:

m, = Q _ 1504204 _239kg/s (4)
Cp, -(t,~t,) 4200,44-(20-5)

La Tabla 1 muestra los resultados de los pardmetros determinados en los pasos 6 — 11.

Tabla 7. Resultados de los parametros incluidos en los pasos 6 — 11.

Paso  Parametro Simbolo Valor Unidades
6 Area neta transversal del anulo con tubos aleteados Ant 0,001567 m?
longitudinales
7 Perimetro himedo total del anulo con tubos interiores Ph 1,196 m
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aleteados de forma longitudinal

8 Diametro hidraulico Dn 0,00524
9 Perimetro hiimedo para la transferencia de calor Phe 0,951

10 Diametro equivalente para la transferencia de calor Deg 0,00659
11 Area de flujo del tubo interior at 0,00216

3,333

Fuente: Elaboracion propia

Paso 12. Ubicacion de los fluidos en el intercambiador de calor:

Siguiendo recomendaciones y sugerencias publicadas en (Sinnott, 2005), se ubica el agua de enfriamiento

por el tubo interior y el metanol por el anulo.
La Tabla 2 expone los resultados de los pardmetros determinados en los pasos 13 — 15.

Tabla 8. Resultados de los pardmetros determinados en los pasos 13 — 15.

Paso  Pardmetro Simbolo Valor Unidades
13 Velocidad del agua de enfriamiento Vi 1,10 m/s
14 NUmero de Reynolds del agua de enfriamiento Rey 47 357,83 -

15 Numero de Prandtl del agua de enfriamiento Pr 8,74 -

Fuente: Elaboracion propia

Paso 16. Nimero de Nusselt del agua de enfriamiento (Nuy):

Como el agua de enfriamiento fluye bajo régimen de flujo turbulento pues se cumple que Re: > 10 000,

entonces se hara uso directamente de los pasos 16.6 y 16.7. De esta manera:

Paso 16.6. Factor de friccion de Fanning del agua de enfriamiento bajo régimen turbulento ( f,):

f. =(158-InRe,—3,28) =0,0053

Paso 16.7. Nimero de Nusselt del agua de enfriamiento bajo régimen turbulento (Nuy):

(fztj -Re,-Pr,
Nu, = =343,65

- 0,5
1,07+12,7-(ftj (Pr2-1)
2

La Tabla 3 describe los parametros determinados en los pasos 17 — 20.

Tabla 9. Resultados de los parametros determinados en los pasos 17 — 20.

(16)

(18)

Paso  Parametro Simbolo Valor Unidades
17 Coeficiente pelicular de transferencia de calor del ht 3846,92 W/m?.K
agua de enfriamiento
18 Velocidad del metanol Va 1,16 m/s
19 NUmero de Reynolds del metanol Re, 11 652,55 -
20 Numero de Prandtl del metanol Pra 5,60 -

Fuente: Elaboracion propia

Paso 21. Namero de Nusselt del metanol (Nua):
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Segun el resultado obtenido en el Paso 19, el metanol fluye bajo flujo turbulento por el anulo, ya que se
cumple que Re, > 10 000. Luego, se hard uso de los pasos 21.5 y 21.6 para determinar el nimero de
Nusselt.

Paso 21.5. Factor de friccion de Fanning del metanol bajo régimen turbulento ( f,):

f, =(158-InRe,—3,28) =0,0075 (24)

Paso 21.6. Nimero de Nusselt del agua de enfriamiento bajo régimen turbulento (Nuy):

(f;] -Re,-Pr,
Nu, = =89,15 (26)

a f 0,5
107+12,7- (2) (Pr22-1)

La Tabla 4 presenta los resultados de los pardmetros determinados en los pasos 22 — 35.

Tabla 10. Resultados de los pardmetros determinados en los pasos 22 — 35.

Paso  Pardmetro Simbolo Valor Unidades

22 Coeficiente pelicular de transferencia de calor del ha 2609,56 W/m?.K
metanol

23 Avrea de transferencia de calor aleteada Aal 6,312 m?

24 Avrea de transferencia de calor no aleteada An 1,299 m?

25 Avrea total de una horquilla An 7,611 m?

26 Pardmetro m m 333,95 -

27 Eficiencia de la aleta Nal 0,236 -

28 Eficiencia global superficial Ns 0,366 -

29  Areainterna A 1,319 m?

30 Coeficiente global de transferencia de calor sucio Us 202,86 W/m?2.K

31 Coeficiente global de transferencia de calor limpio UL 338,76 W/m?.K

32 Factor de limpieza Fo 0,60 -

33 Media Logaritmica de la Diferencia de Temperatura MLDT 36,07 °C

34 Area total de transferencia de calor sin considerar AL 12,31 m?
ensuciamiento

35 Avrea total de transferencia de calor bajo condiciones As 20,56 m?

de ensuciamiento
Fuente: Elaboracion propia.

Paso 36. Namero de horquillas (Nn):

N, =P 205650 3

A, 7,611 (41)

3.2. Caida de presion

Paso 37. Factor de friccion del agua de enfriamiento ( f,,;(,):
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Como el agua de enfriamiento fluye bajo régimen de flujo turbulento, entonces se hara uso de la ecuacién
(16) para determinar el factor de friccion de este fluido. Entonces:

furm = (L58-InRe,—3,28) =0,0053 (16)

Paso 39. Caida de presion del agua de enfriamiento:
Se hard uso de la ecuacion (46) para flujo turbulento (Re > 2300):
2. v?
AP =4 fyy d_Lf pe %N, ~588039 Pa (46)

Paso 40. Factor de friccion del metanol ( fy,, . ):

Debido a que el metanol fluye también bajo régimen turbulento, entonces el factor de friccion de este
fluido se determinara mediante la ecuacion (24). Luego:

fum( = (1,58-INRe,~3,28) " =0,0075 24)

Paso 42 Caida de presion del metanol:

Se haré uso de la ecuacion (51) para régimen turbulento:

2

. —2.N, =7071191Pa 51
a turb(a) Dh 2 h :L ( )

3.3. Potencia de bombeo

43. Potencia de bombeo del agua de enfriamiento:

. Apt My _
P,=———=1752W (52)
My - P+

44, Potencia de bombeo del metanol:

P = Ap, M _ 160,62W (53)

) My - Pe

Segun los resultados obtenidos, ambos fluidos se mueven bajo régimen turbulento debido a que tanto el
nimero de Reynolds del agua de enfriamiento (47 357,83) como del metanol (11 652,55) se encuentran
por encima de 10 000. El coeficiente pelicular de transferencia de calor del agua de enfriamiento (3 846,92
WI/m?.K) es 1,47 veces superior que el coeficiente pelicular de transferencia de calor del metanol (2
609,56 W/m?2.K).
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El intercambiador de calor de doble tubo posee una eficiencia de la aleta de 0,236, un coeficiente global
de transferencia de calor considerando ensuciamiento de 202,86 W/m?2.K, un factor de limpieza de 0,60,
un area de transferencia de calor bajo condiciones de ensuciamiento de 20,56 m?, y un nimero total de
horquillas igual a tres. Tanto la caida de presion del agua de enfriamiento (5 880,39 Pa) como la del
metanol (70 711,91 Pa) se encuentran por debajo de los limites maximos permisibles establecidos por el
proceso, los cuales son 100 000 Pa y 10 000 Pa para el metanol y el agua de enfriamiento,
respectivamente. Se observa que la caida de presién del metanol es 12,03 veces superior que la caida de
presion del agua de enfriamiento.

Por altimo, se necesita una potencia de bombeo para impulsar el agua de enfriamiento y el metanol de
17,52 W y 160,62 W, respectivamente. Vale destacar que la potencia de bombeo del metanol es 9,17
veces superior que la potencia de bombeo del agua de enfriamiento, lo cual se debe, fundamentalmente, a
la mayor caida de presion obtenida para el metanol.

3.4. Estudio de sensibilidad No. 1.

La Figura 3 muestra los resultados obtenidos al efectuar el primer estudio de sensibilidad, consistente en
determinar la influencia que presenta un incremento del caudal de alimentacién del metanol (m¢) sobre
cuatro pardmetros de disefio del intercambiador.
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Figura 3. Influencia del incremento del caudal de alimentacion del metanol sobre cuatro pardmetros de
disefio del intercambiador de doble tubo. (a) Caida de presion del agua de enfriamiento. (b) Caida de
presién del metanol. (c) Potencia de bombeo del agua de enfriamiento. (d) Potencia de bombeo del

metanol.
Fuente: Elaboracion propia

De acuerdo con los resultados mostrados en la Figura 3, todos los parametros evaluados se incrementan
con un aumento del caudal de alimentacion del metanol. Es de resaltar que a partir de los 5 860 kg/h tanto
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la caida de presidn del agua de enfriamiento como del metanol superan el limite maximo establecido por
el proceso ambas corrientes. Se recomienda de esta manera que el equipo opere con un caudal de
alimentacién de metanol preferiblemente por debajo de los 5 800 kg/h para que la caida de presion de
ambas corrientes se mantenga dentro de los limites fijados y la potencia de bombeo no se incremente hasta
alcanzar valores prohibidamente elevados.

3.5. Estudio de sensibilidad No. 2.
La Figura 4 expone los resultados obtenidos al efectuar el estudio de sensibilidad No. 2, consistente en

determinar la influencia que presenta un aumento de la temperatura de entrada del metanol (T1) sobre
cuatro parametros de disefio del intercambiador.
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Figura 4. Influencia del incremento de la temperatura de entrada del metanol sobre cuatro parametros de
disefio del intercambiador de doble tubo. a) Caida de presién del agua de enfriamiento. (b) Caida de
presion del metanol. (c) Potencia de bombeo del agua de enfriamiento. (d) Potencia de bombeo del

metanol.
Fuente: Elaboracion propia

Considerando los resultados mostrados en la Figura 4, se puede decir que tanto la caida de presion como la
potencia de bombeo del agua de enfriamiento aumentan con un incremento de la temperatura de entrada
del metanol (T1), mientras que tanto la caida de presion como la potencia de bombeo del metanol
disminuyen con el incremento de Ti. Se puede observar ademas que T1 puede alcanzar un valor de 80 °C y
la caida de presion del agua de enfriamiento alin se mantiene por debajo del valor méximo establecido
para esta corriente (10 000 Pa). Se resume entonces que T puede incrementarse hasta alcanzar un valor de
80 °C sin que esto afecte negativamente la caida de presion del agua de enfriamiento. La potencia de
bombeo del agua de enfriamiento, por su parte, se incrementa hasta alcanzar un maximo de 33,76 W para
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un valor de T de 80 °C. El incremento de T, desde 60 °C hasta 80 °C incrementa la potencia de bombeo
del agua de enfriamiento en 26,17 W (0 4,45 veces).

4. CONCLUSIONES

1. Ambos fluidos fluyen bajo régimen turbulento ya que tanto el nimero de Reynolds del agua de
enfriamiento (47 357,83) como del metanol (11 652,55) se encuentran por encima de 10 000.

2. El coeficiente pelicular de transferencia de calor del agua de enfriamiento (3 846,92 W/m?2.K) es 1,47
veces superior que el coeficiente pelicular de transferencia de calor del metanol (2 609,56 W/m?2.K).

3. El intercambiador de calor de doble tubo posee una eficiencia de la aleta de 0,236, un coeficiente
global de transferencia de calor considerando ensuciamiento de 202,86 W/m2.K, un factor de
limpieza de 0,60 y un area de transferencia de calor bajo condiciones de ensuciamiento de 20,56 m?2.

4. El intercambiador de calor de doble tubo disefiado tendra tres horquillas.

5. Tanto la caida de presion calculada del agua de enfriamiento (5 880,39 Pa) como la del metanol (70
711,91 Pa) se encuentran por debajo de los limites méaximos fijados por el proceso.

6. La potencia de bombeo necesaria para impulsar tanto el agua de enfriamiento como el metanol
alcanzo valores de 17,52 W y 160,62 W, respectivamente.

7. Los cuatro pardmetros evaluados en el estudio de sensibilidad No. 1 se incrementan con un aumento
del caudal de alimentacion del metanol, mientras que se aconseja que el equipo opere con un caudal
de alimentacién de metanol preferiblemente por debajo de los 5 800 kg/h para que la caida de presién
de ambas corrientes se mantenga dentro de los limites fijados.

8. Tanto la caida de presién como la potencia de bombeo del agua de enfriamiento aumentan con un
incremento de la temperatura de entrada del metanol (T1), mientras que tanto la caida de presién
como la potencia de bombeo del metanol disminuyen con el incremento de Ti.

9. La temperatura de entrada del metanol puede incrementarse hasta 80 °C sin que esto incremente las
caidas de presion de ambos fluidos por encima de los limites méximos permisibles.
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