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RESUMEN

En este proyecto se propone una metodologia de disefio de intercambiadores de
calor de tubo y coraza con cambio de fase alrededor de los tubos, teniendo
presente el arreglo del intercambiador de calor, variables operacionales y aspectos
de disefio térmico e hidraulico. Se desarrollé un modelo termoecondémico para
estimar el costo del condensado en funcion del area de transferencia de calor y de
las condiciones exergéticas de las corrientes de flujo alrededor del tubo y de la
coraza.

Por medio de una revision bibliografica enfocada en el método de disefio de Bell-
Delaware se pudo observar sus aplicaciones, como en el caso de Casado [53]
quien disefio un condensador aplicando el método de Bell-Delaware en una
central eléctrica de ciclo combinado, Valladares [54] estudio los fendmenos del
cambio de fase en tubos, que permitieron la validacion de los modelos
mencionados por Kroger [49] y Thome [50] y a su vez utilizando los datos
experimentales obtenidos por Mazén [56] se validé la confiabilidad de la
metodologia de disefo utilizada, obteniendo como resultado porcentajes de error
entre el 5.42% y el 17.75% en la estimacion del coeficiente global de transferencia
de calor.

A través de un andlisis de sensibilidad se observa que ciertas variables tales como
el niamero de tubos, numero de pasos, diametro de tuberia, espaciamiento del
deflector y el espaciamiento entre los tubos generan un impacto sobre las
variables operacionales tales como el coeficiente global de transferencia de calor y
a su vez sobre el costo del condensado y por medio de un proceso de
optimizacién se sugiere que para el caso de estudio plasmado en este documento
disefiar el intercambiador de calor con un arreglo cuadrado a 90°

Palabras Claves: Intercambiadores de calor, Minimizacion de la generacion de
entropia, Termoeconomia, Cambio de fase.
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1. INTRODUCCION

Los intercambiadores de calor son dispositivos que permiten transmitir energia
térmica o calor de una seccion a otra, con el fin que sea aprovechado en un
proceso, ellos son seleccionados para diferentes objetivos tales como procesos de
condensacion o evaporacion, extraccion de calor, calentamiento regenerativo
entre otros [1]. Existen diferentes tipos de intercambiadores de calor en el
mercado, pero actualmente los intercambiadores de calor de tubo y coraza son los
mas aplicados y utilizados a nivel industrial debido a su bajo costo, facil instalacién
y mantenimiento [1] [2] y por ello son ampliamente estudiados a nivel de
optimizacién energética. La generacién de entropia y la exergia destruida son
indicadores que permiten cuantificar el grado de energia disipada o trabajo perdido
del sistema debido a las irreversibilidades presentes. En los intercambiadores de
calor de tubo y coraza dichas irreversibilidades mas significativas son debido al
proceso de transferencia de calor y a la caida de presion del sistema [3].

Actualmente la generacion de entropia ademas de significar un inconveniente
ambiental se ha transformado en un costo productivo irrecuperable debido al valor
economico implicado en la energia no aprovechada [3]. Es por ello, que la
termoeconomia aplica técnicas de analisis que permite asignar costos,
diagnosticar, mejorar y optimizar sistemas térmicos no solo basandose en los
valores subjetivos de las cosas, sino en su costo exergético. Pero el problema
radica en que no existe un punto comun 6ptimo termodindmico y economico en los
intercambiadores de calor de tubo y coraza en los cuales existan cambios de fase,
ademas de la poca investigacion sobre este fenédmeno, siendo este muy frecuente
en los procesos industriales.

Este trabajo se centr6 en la minimizacibn de la generaciébn de entropia y
optimizacién termoeconémica en los intercambiadores de calor de tubo y coraza
gue presenten un cambio de fase a la hora de emplear una sustancia pura como
fluido de trabajo (Agua) y bajo un modelo de optimizacion identificar las mejores
condiciones de disefio y arreglo, con el fin de identificar condiciones éptimas
termodinamicas y termoecondmicos a fin de mejorar y avanzar en materia de la
gestion energética y ambiental.
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2. PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

La generacion de entropia es quizas uno de los problemas mas serios que
enfrenta nuestra sociedad, actualmente nuestras ciudades ocupan solo el 2% del
planeta pero consumen casi el 50% de la energia primaria con el fin de satisfacer
sus necesidades energéticas, es decir una ciudad de aproximadamente 1.000.000
de habitantes necesita diariamente 11.500 toneladas de combustible, 320.000
toneladas de agua, 31.000 toneladas de oxigeno, esto conlleva a una produccion
diaria de 300.000 toneladas de agua residuales, 25.000 toneladas de dioxido de
carbono y 1.600 toneladas de residuos sélidos [4][5]. Nuestras ciudades son muy
costosas a nivel energético lo cual origina un deterioro medio ambiental y una
exagerada generacion de entropia, es por ello que es necesario un adecuado
ahorro energético y métodos de minimizacion de generacion de entropia.

Los intercambiadores de calor de tubo y coraza son disefiados con base en la
necesidad de disipacién y/o transporte de energia térmica de un sitio a otro [1], En
este tipo de sistemas las irreversibilidades asociadas a la transferencia de calor y
a la caida de presién son las de mayor importancia, estas tienen un impacto
negativo sobre el medio ambiente y sobre la economia del proceso [3] debido a la
destruccion de exergia.

En el proceso de optimizacion termodindmica de intercambiadores de calor de
tubo y coraza, se ha implementado varios métodos tales como el de Taborek, la
técnica de recocido simulado y el algoritmo genético [6][7][8]. Estos métodos
permiten disefiar el sistema de manera 6ptima segun los principios térmicos,
desde factores geométricos y el analisis de variables, que participan en el proceso
de transferencia de calor.

El proceso de optimizacion termoecondmica, se basa solamente en la relacion del
costo de disefo y el ahorro energético estimado bajo un andlisis exergético a nivel
economico [9], esto ilustra un punto de ahorro exclusivamente bajo un nivel
economico solo teniendo presente los valores de los parametros operacionales del
sistema térmico.

La termodinamica y termoeconomia presentan puntos diferentes a la hora de
disefiar los intercambiadores de calor de tubo y coraza, es decir, no existe un

12



punto Optimo comun termodindmico y economico en estos sistemas, ademas de la
poca informacion sobre modelos y/o métodos que permitan el disefio térmico y
mecanico de intercambiadores de calor de tubo y coraza que presenten cambios
de fase, siendo este fendbmeno muy frecuente en los procesos industriales.

Basado en lo anterior se plantearon los siguientes interrogantes:
¢, Cual es el optimo termodinamico y termoecondmico en los intercambiadores de
calor de tubo y coraza que presenten cambios de fase teniendo en cuenta las

variables de disefio y operacion?

¢ Cuédles son los diferentes métodos y/o modelos termodindmicos para minimizar
la generacion de entropia en intercambiadores de calor de tubo y coraza?

¢, Cudles son las variables mas influyentes en el proceso de generacion de
entropia y en su costo?

¢De qué forma estas variables impactan en el proceso de generacion de entropia
y en el costo?

¢,COlmo se podria lograr un disefio optimo basado en los modelos

termoeconomicos y termodinamicos en los intercambiadores de calor de tubo y
coraza?

13



3. JUSTIFICACION

Con este proyecto, a nivel industrial permitira generar a las empresas un ahorro
econdémico en términos de disefio y un bajo impacto ambiental en los procesos de
transferencia de calor en los intercambiadores de calor de tubo y coraza, ademas
se busca identificar un punto 6ptimo termodinamico y termoecondémico en esos
sistemas que presenten un cambio de fase, el cual permitirA un balance en
términos econdmicos Yy termodinamicos que traera como resultado una
minimizacion de la generacion de entropia y por ende un bajo impacto ambiental.

Al grupo de investigacion GIIMA de la Universidad Autonoma del Caribe, este
proyecto permitira contribuir a la generacidon de nuevo material cientifico e
ingenieril, centrado en la minimizacién de la generacién de entropia y optimizacién
termoeconomica para el andlisis de intercambiadores de calor de tubo y coraza
con cambios de fase, lo cual es un fendbmeno muy frecuente en los procesos
industriales.
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4. OBJETIVOS
4.1 OBJETIVO GENERAL
Optimizar, desde el punto de vista termodindmico y termoeconémico, el disefio y la
operacion de un intercambiador tipo tubo y coraza bifasico a fin de generar
procesos energéticamente eficientes en el sector industrial.
4.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS
1. Formular un modelo matematico que permita estimar el desempefio
termodinamico y termoecondémico de un intercambiador de calor en funcion de las

variables de disefio y operacion.

2. Determinar mediante un andlisis de sensibilidad, la influencia de las variables
de disefio y operacién sobre el desempefio termodinamico y termoecondémico.

3. Analizar la influencia de los valores 6ptimos de disefio sobre la exergia
destruida y costo termoeconomico del condensado.
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5. MARCO DE REFERENCIA
5.1 ESTADO DEL ARTE

En esta etapa se busca realizar una investigacion en material cientifico enfocado
en minimizacion de la generacion de entropia y optimizacion termoecondémica para
el andlisis de intercambiadores de calor de tubo y coraza, el cual permitira
retroalimentar el proceso investigativo para el desarrollo de este proyecto.

Kotcioglu et al. [10] estudié un intercambiador de calor de flujo cruzado bajo un
analisis de segunda ley. Desarroll6 un nuevo tipo de aleta convergente-divergente
tipo vortice longitudinal (CDLVG), un modelo de optimizacion geométrica y analizo
el efecto de los pardmetros de disefio con respecto al rendimiento de sistema. En
el modelo de optimizacibn geométrica, la minimizacion de la generacion de
entropia fue con base en los conceptos desarrollados por Bejan (EGM). Esto le
permitié identificar que el aumento de la velocidad del fluido de flujo transversal
mejora la tasa de transferencia de calor y reduce las irreversibilidades existentes
por el proceso de transferencia de calor; ademas, que los CDLVG eran candidatos
potenciales para minimizar la generacion de entropia y mejorar el flujo
transversal (HX) para grandes valores de nimero de Reynolds.

Fakheri [11] Demostré que la minimizacién de la produccién de entropia o
destruccion de exergia no debe ser un objetivo en el disefio del intercambiador de
calor, ademas, que la efectividad del intercambiador no se correlaciona con la
irreversibilidad. Por lo tanto, el investigador introdujo una nueva medida de
rendimiento para caracterizar el rendimiento de los intercambiadores de calor,
conocido como flujo de entropia (I'), este permitia la comparacién de diferentes
intercambiadores de calor variando las condiciones de operacion mediante la
aplicacion de la segunda ley. El flujo de entropia (I') fue definido finalmente en la
ecuacion 1.

Sgen
F—g

=Uxd (Ecuacion 1)

Donde:
Sgen= Generacion de entropia

16



U=Coeficiente global de transferencia de calor
A= Area del intercambiador de calor

Arivazhagan y Lokeswaran [12] investigaron la generacidon de entropia en
intercambiadores de calor de tubo y coraza compuestos por medios porosos
alrededor de los tubos. Utilizaron tres diferentes metales (cobre, aluminio y acero
dulce). Sus resultados les permitieron mostrar una relacion directa entre la caida
de presion y la transferencia de calor en el disefio de intercambiadores de calor,
es decir si el numero de Reynolds aumenta, la tasa de transferencia de calor
también, pero a expensas de la caida de presion. Asi mismo definieron que un
flujo turbulento con un alto nimero de Reynolds generaria una alta caida de
presion, resultando en una generaciéon de entropia. Finalmente, definieron el
comportamiento del nimero de generacién de entropia (Ns) como una funcién del
namero de Reynolds (Re) lo cual contribuye a aumentar o disminuir las
irreversibilidades.

Shuja y Zubair [13] Realizaron un analisis termoeconémico aplicando segunda ley
en la optimizacion para un intercambiador de calor de aletas. Esto implicé los
costos asociados a materiales y a las pérdidas debido a la transferencia de calor y
la caida de presion. Los investigadores lograron aportes en optimizacion en
pardmetros fisicos, geométricos y de la unidad de costos en la matriz de aletas. Se
presentaron los resultados de coste optimizado en términos de pardmetros
diferentes para un sistema de aletas. Ademas, explicaron la metodologia de la
obtencién de parametros éptimos de disefio para un sistema disipador de calor
con aletas que resultaria en costo total minimo.

Pastén Mejias E [9] realiz6 un analisis exergético a un intercambiador de calor de
tubo y coraza para identificar alternativas para obtener el maximo rendimiento en
su operacion, el investigador concluye con un analisis termo-econémico como una
estrategia que permite ahorrar costo energético y operacional en los procesos
industriales incluyendo las irreversibilidades. En proceso de disefio el método
exergético es quizas la mejor manera si es comparado con los métodos
tradicionales (Media logaritmica y NTU)

Reyes Barbara, Moya Rodriguez, Cruz Fonticiella y Mestizo Ceron [7] Presentaron
un modelo de optimizacion a intercambiadores de calor de tubo y coraza mediante
la técnica de recocido simulado, el cual es un algoritmo que permite encontrar una
buena aproximacion al valor 6ptimo de una funcion en un espacio de busqueda
grande, se observé una convergencia y resultados fiables aplicando el ingreso de
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parametros basicos que conforman en proceso de disefio y funcion de un
intercambiador de calor de tubo y coraza todo esto con el fin de lograr un disefio
Optimo en términos econémicos.

H. Sadeghzadeh, M.A Ehyaei, M.A Rosen [14] Bajo un caso de estudio y analisis
termoeconomico se demostré una relacion directa entre el area de transferencia
de calor de un intercambiador de calor de tubo y coraza y el costo total de disefio,
es decir a medida que aumenta la zona de transferencia de calor aumenta el
costo, para esto se analizo la relacién del didmetro de la tuberia, didmetro de la
coraza y el espacio entre los deflectores. En el proceso de optimizacion se aplicd
los métodos de particle swarm y algoritmo genético, el método Delaware permitid
conocer los coeficientes de transferencia de calor y el efecto de la caida de
presion en el sistema.

B. Khireddine, C. Bougriou [15] Por medio del uso del algoritmo genético
considerado un meétodo técnico-economico, se optimizd el disefio de un
intercambiador de calor de tubos dobles concéntricos y coraza en condensacion,
el método de media logaritmica jugd un rol importante en el calculo de calor con
respecto al &rea del intercambiador, como resultado el costo de fabricacion
disminuyé un 13,16% ademas permite mejorar la capacidad del proceso de
transferencia de calor con respecto al area por unidad de volumen hasta de 340

mZ

m3

A. Alimoradi, V. Farzad [16] Se investigo el comportamiento del coeficiente de
transferencia de calor de un intercambiador de calor de tubo y coraza de forma
helicoidal utilizando métodos numéricos y una validacién experimental para
identificar el efecto de las propiedades fisicas (Viscosidad, conductividad térmica,
calor especifico y densidad) y geométricas (Diametro de tuberia, diametro de la
coraza y longitudes) sobre el nimero de Nusselt (Nu) y Reynolds. El andlisis
numeérico demostré que el coeficiente de transferencia de calor disminuird si se
aumenta el diametro de la tuberia pero manteniendo las velocidades de entrada
constante lo cual aumentara el numero de Nu en ambos lados del intercambiador,
pero si se aumenta el diametro de la bobina en un 8,4% disminuira el nimero de
Nu del lado de la bobina pero aumentara en el lado de la coraza y todo esto
elevard el coeficiente global de transferencia de calor, para el célculo del numero
de Nu en la validacion experimental se aplico las ecuaciones 2y 3.
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hcdt,i

Nu, = Ko (Ecuacion 2)
Nug, = S]"?siz’o (Ecuacion 3)

Donde:

Nu.: Numero de Nusselt en la bobina.

Nug,: Numero de Nusselt en la coraza.

h.: Coeficiente de transferencia de calor por conveccion en la bobina.
hgp,: Coeficiente de transferencia de calor por conveccién en la coraza.
d.;: Diametro de la bobina.

d;,: Diametro de la coraza.

Kc: Conductividad térmica de la bobina.

Ksh: Conductividad térmica de la coraza.

Las ecuaciones 2 y 3 estan en funcion de los parametros establecidos en las
ecuaciones 4 y 5 respectivamente.

Nu, = F(Re,, Pr,,d., dgp, He, Hep, dypy de i, D, f) (Ecuacién 4)
Nug, = F(Resh, Prop,de,dsp, He, Hp, doy, de o, D, f) (Ecuacion 5)
Donde:

Re: Numero de Reynolds.

Pr: Numero de Prandtl.

d.: Diametro equivalente de la bobina.

dgy,: Diametro de la coraza.

H: Altura

d,: Viscosidad

d.;: Diametro interno de la bobina

d;,: Diametro externo de la bobina

p: Densidad

f: Distancia entre la entrada y salida de la coraza

La correlacion final determinada por medio de un andlisis nUmero para identificar
el numero de Nusselt y comprobada de manera experimental esta expresado en
las ecuaciones 6 y 7, las cuales fueron encontradas por los autores A. Alimoradi,
V. Farzad.
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d —-0.216 d 0.024 d —-0.012 H —-0.03 H -0.045 f 0.013 p 0.011 0 315 .,
Nu, = 0.255Re %% (—”) (—”) (i‘> (—C> (i‘> <—> (—) Pr.™ Ecuacion 6
‘ ¢ dei dei dyi dei dei dyi dei ¢ ( )

d 0.378 d 0.556 d —-0.82 H 0.043 H -1.03 f 0.561 p 0.138 0.717 .,
Nu, = 0.247Reg,*7%3 (=< i —h - —sh ~ - Pr, Ecuacion 7
e o \deo deo deo dyo deo dey de sh ( )

Estas ecuaciones (6) y (7) deben ser usadas en las siguientes condiciones:

1000<Re. <27000
2000< Re, <49000
1.9<Pr.y Prg, <71
6<% <10
d

t

10<%<22

t

H
12<—=<<20
d

t

24<8sh <40
de
1<%e3
de

12<d1<25:1

t

2<L<y
d¢

D. Mendoza Nufioz, G. Guzman Reyes y M. Lopez de Haro [61] Analizaron un
condensador enfriado por aire a diferentes condiciones de flujo, el cual empleaba
el R-134a como fluido de trabajo dentro de los tubos. Los principales hallazgos
evidenciados fueron los siguientes: (i) la principal irreversibilidad del proceso es
localizada en la seccién del aire por lo cual recomiendan investigar y desarrollar
nuevas estrategias de disefio y operacion para esa seccion, (ii) la mayor fuente de
irreversibilidad alrededor de los tubos es debido a la caida de presién, por lo tanto,
el diametro del tubo es quizas una de las variables mas importantes a la hora de
regular la generacion de entropia. (iii) la velocidad del aire en la entrada del
condensador presenta la mayor influencia en la generacion de entropia, por lo
tanto, es la variable principal a considerar en la optimizacion termodinamica del
condensador y (iv) el costo operacional no necesariamente esta asociado al
proceso de produccion de entropia debido a que condensadores mas pequefios
presentan una mayor produccién de entropia pueden ser globalmente mas
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eficientes que los condensadores grandes que presentan bajas tazas de
produccién de entropia.

5.2 MARCO TEORICO

5.2.1 Intercambiadores de calor de tubo y coraza.

Los intercambiadores de calor de tubo y coraza mostrado en la figura 1 son los
tipos de intercambiador de calor mas usados a nivel industrial, gracias a su bajo
costo de fabricacion, disefio y mantenimiento [1] [2] [21]. ElI fenbmeno de
transferencia de calor tiene lugar debido al diferencial de temperatura y ademas al
movimiento relativo entre los fluidos, ya que uno de ellos se desplaza en los tubos

y otro en la coraza.

Figura 1. Intercambiador de Calor de tubo y Coraza [17]

Salida de Entracly Him]'ﬂ.ﬂ.‘i o el les
los tuhas & la covrdo o dlf sciodes:
.
w [
L
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’ Salichs Enirads hacia
de & covracss Jess fubos

El régimen de flujo (flujo paralelo y contraflujo) define el perfil de temperatura
asociado al proceso de transferencia de calor en los intercambiadores de calor de
tubo y coraza. La figura 2 nos ilustra el perfil de temperatura asociado a un
intercambiador de calor de tubo y coraza a contraflujo, el comportamiento del perfil
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de temperatura depende de la capacidad calorifica® de las sustancias las cuales
participan en el proceso de transferencia de calor [18].

Figura 2. Contraflujo en intercambiadores de calor de tubo y coraza [18]
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La figura 2 se puede analizar que el perfil de temperatura presenta algunas
pequefias variaciones con respecto a la capacidad calorifica de las sustancias
empleadas en los intercambiadores de calor de tubo y coraza, ademas presenta
una mejor eficiencia térmica con respecto al flujo paralelo [17] [18]. EI
intercambiador de contraflujo puede presentar la temperatura mas alta en el fluido
frio y la mas baja temperatura en el fluido caliente una vez realizada la
transferencia de calor en el intercambiador [18].

El flujo paralelo “Véase figura 3” presenta una direccién uUnica en la cual se
desplazan las dos sustancias que participan en el proceso de transferencia de
calor.

Figura 3. Flujo paralelo en intercambiadores de calor de tubo y coraza [18]

1 Notese que la capacidad calorifica es la cantidad de energia por unidad de masa que gana o pierde un sistema para
aumentar o disminuir un grado su temperatura sin originar un cambio de fase.
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Este régimen de temperatura depende de la capacidad calorifica de la sustancia,
ademas este tipo de flujo no se recomienda para aplicaciones de altas
temperaturas debido a su baja eficiencia térmica [18]. Debe aclararse que por mas
que se desee el fluido frio jamas alcanzara la temperatura del fluido caliente
debido a las perdidas [3].

5.2.2 Disefio de intercambiadores de calor de tubo y coraza

Existen varios métodos de disefio de intercambiadores de calor de tubo y coraza,
los cuales dependen de la necesidad y condiciones de trabajo, como sabemos los
intercambiadores de calor de tubo y coraza operan largos periodos de tiempo sin
cambios en sus condiciones operacionales, lo cual permite considerarlos sistemas
de flujo estacionario [19] [20], la figura 4 representa un modelo establecido para un
disefio béasico de intercambiadores de calor.

Figura 4. Pautas para un buen proceso de disefio de Intercambiadores de calor [21].
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‘PARAMETROS DEL INTERCAMBIADOR DE CALOR‘

‘ SELECCION DEL TIPO DEL INTERCAMBIADOR DE CALDRI

| PARAMETROS DE DISENO

DESARROLLO DEL DISENO
(Diseiio térmico, calculos hidraulicos, calculos
mecanicos y selecciéon de materiales)

EVALUACION Y MODIFICACION DE
LOS PARAMETROS DE DISENO

[ VALORACION DEL DISEfO

[PLANOS DEL EQUIPO |

Es importante definir las condiciones, caracteristicas y la tasa de transferencia de
calor, la primera ley de la termodinamica desde un modelo idealizado afirma que la
velocidad de transferencia de calor del fluido caliente debe ser igual al frio; es
decir:

Q= Mprf (TfS — Tfe) (Ecuacioén 8)
Q = M.Cp(Tes — Tee) (Ecuaciéon 9)

Donde:

Mg, M, = Flujos masicos.

Cys, Cyc = Capacidad Calorifica.
Ty, T,s = Temperaturas de salida.
Tf, T, =Temperaturas de entrada.

Las ecuaciones 8 y 9 solo permiten identificar la tasa de trasferencia de calor en
ciertas secciones del intercambiador, pero son insuficientes para un adecuado
proceso de disefio, debido a que la capacidad calorifica en procesos de
condensacion o ebullicion tiende al infinito, puesto a que el cambio de temperatura
es cero [19][20][21], en procesos de cambios de fase se aconseja expresar el flujo
de calor de una manera analoga a la ley de enfriamiento de newton la cual se
puede obtener la ecuacion 10.
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Q = UAATy, (Ecuaciéon 10)

Donde:

U=Coeficiente global de transferencia de calor.

A= Area de transferencia de calor.

AT,,,=Diferencia promedio de temperatura entre los fluidos.

La ecuacion 10 representa un gran reto ingenieril debido a las condiciones de las
variables U y AT,, a lo largo del intercambiador de calor [20]. Un modelo de
calculo para el coeficiente global de transferencia de calor promedio es ilustrado
en la ecuacion 11.

-~ —+— (Ecuacion 11)

Donde:

hi , ho= Son los coeficientes de transferencia de calor por conveccion internos y
externos del intercambiador respectivamente.

5.2.3 Diferencia de temperatura media logaritmica LMTD (Log Mean
Temperature Difference)

Los intercambiadores de calor presentan cambios de temperatura a lo largo de
toda su seccion es por ello por lo que se recomienda trabajar con ATy, la cual
permite satisfacer la ecuacion 10, el céalculo de esa temperatura promedio es por
medio de un método llamado diferencia de temperatura media logaritmica [21] que
se enuncia en la ecuacion 12 y se basa de las siguientes suposiciones [24] [26]:
-El coeficiente Global de transferencia de calor es constante en toda la trayectoria.
-Sistema Estable

-Pérdidas de calor despreciables.
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-Conductividad térmica, viscosidad del fluido, calor especifico entre otros a lo largo
del proceso de transferencia de calor son constantes.

AT1 — AT?2
ATlm = T (Ecuaci('m. 12)
In(z72)

Donde:

*Para flujos paralelos

AT1 = Th,entrada - Tc,entrada
AT2 = Th,salida - Tc,salida

*Para flujos cruzados
AT1 = Thentrada — Tesatida
AT2 = Thsaiida — Teentrada

Nota: Para identificar el tipo de flujo se recomienda observar la figura 2 y figura 3.

Muchos casos es necesario agregar un factor de correccion conocido como (F) en
el caso que el intercambiador de calor no sea del tipo tubo doble [22] [26], esta
variable depende de la configuracibn geométrica y de las temperaturas de entrada
y salida del intercambiador de calor las cuales podemos apreciar en las
ecuaciones 13, 14y 15.

mL = m cuacion

AT, FAT, E 6n 13
t, —t

p=2_1 (Ecuacién 14)
T, -t
T, —T.

R=— "2 (Ecuacién 15)
t, —ty

Donde:
ti; t,=Temperaturas de entrada y salida en el tubo.
T;; T,=Temperaturas de entrada y salida en la coraza.

Cabe resaltar que los valores de P poseen un rango de 0 hasta 1, mientras que los
de R va desde 0 hasta infinito, R=0 corresponde a un proceso de cambio de fase
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en el lado de la carcasa, R=infinito a un cambio de fase en el tubo, en estos casos
F=1[22] [23].

El método de LMTD es adecuado para determinar el tamafio del intercambiador de
calor usando la ecuacion 10, debido a que se conocen o se pueden determinar las
temperaturas a la entrada y salida de los fluidos caliente y frio, el fin de este
método es conocer el area tentativa que pueda satisfacer el proceso de
transferencia de calor [23]. Pero resulta poco practico cuando se desconocen las
temperaturas de salida de los fluidos frios y calientes, en esos casos se
recomienda el uso del método de la efectividad-NTU.

5.2.4 Método de la efectividad-NUT (Niumero de unidades de transferencia)

Este método se basa en el calculo de la efectividad de transferencia de calor €
evidenciado en la ecuacién 16, este nos permite evidenciar que tan cerca esta
nuestro intercambiador de calor al proceso maximo de transferencia de calor
posible.

B Qreal

€ (Ecuacibén 16)

Qmax
En el célculo del Qmax es determinado mediante la ecuacion 17 y es funcion de la
capacidad calorifica minina (Cmin) y de la maxima diferencia de temperatura

posible en el intercambiador de calor, es decir la diferencia entre las temperaturas
de entrada de los fluidos calientes y frios [25].

Q"'lax = mcmin(Th,entrada - c,entrada) (Ecuacion 17)
Donde:
m: Flujo mésico.
Cmin : Es la capacidad calorifica mas baja entre los dos fluidos que participan en
el proceso de transferencia de calor.
Thentraaa: ES la temperatura de entrada del fluido caliente.
T; entraaa: ES la temperatura de entrada del fluido frio.

En el proceso de transferencia de calor real (Qreal) se puede obtener calculando
la energia absorbida por el fluido frio o la pérdida del fluido caliente ignorando las
perdidas en el sistema [21,25]
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El fluido minimo designado en la ecuacion 17 puede ser el frio o el caliente, en el
caso que el fluido caliente es el fluido minimo y en flujo paralelo, es posible
obtener una nueva formula de eficacia mencionada en la ecuacién 18.

UA Cmin
_ 1 —exp[(— Cmin)(1 + Cmax)]
€= Cmin)
Cmax

(Ecuaciéon 18)
1+ (

Donde:

U: Es el coeficiente global de transferencia de calor
A: Area del intercambiador de calor

Cmin: m i, Cpmin O rapidez de capacidad.

Cmax: M 1,4,CPmax O rapidez de capacidad.

Para el caso de fluidos a contraflujo, existe una leve variacion y el célculo de
eficacia es mencionado en la ecuacion 19.

UA Cmin
1 —exp[(- Cmin)(1 B Cmax)]

Cmin UA Cmin
1- (Cmax) * exp[(— Cmin)(1 o Cmax)]

€= (Ecuacion 19)

Donde:
U: Es el coeficiente global de transferencia de calor
A: Area del intercambiador de calor

Cmin: m’ i Cpmin O rapidez de capacidad.
Cmax: M ,4,CPmax O rapidez de capacidad.

La relacion % es denominada unidades de transferencia o NUT y permite
identificar y/o determinar el tamafio del intercambiador de calor [21] [25].

UA

Cmin

NUT = (Ecuacién 20)

Donde:
U: Es el coeficiente global de transferencia de calor
A: Area del intercambiador de calor

Cmin: m' i Cpmin O rapidez de capacidad.
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Otro parametro importante para un correcto disefio y caracterizacion de los
intercambiadores de calor es la variable C* conocida como relacion de
capacidades (véase ecuacion 21) esta es simplemente una taza de capacidad de
calor para ambas corrientes, que permite identificar el funcionamiento del
intercambiador de calor, debido a que sus variables dependen del flujo masico y
capacidad calorifica [25] [27].

Cmin
Xk =

E j6n 21
T (Ecuacion 21)

Algunos autores [23] [25] [27] han plasmado una relacidén directa entre los flujos
paralelos (véase figura 5) y contraflujos (véase figura 6) para el caso de
intercambiadores de calor de tubo y coraza.

Figura 5. Eficacia para un intercambiador de calor de tubo y coraza con flujo paralelo [27].
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Figura 6. Eficacia para un intercambiador de calor de tubo y coraza a contraflujo [27].
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Las graficas de eficacia NUT son de gran aplicabilidad en los problemas de disefio
de intercambiadores de calor, pero en algunos casos es necesaria una mayor
precision de las que pueden brindar las gréaficas. En algunos procesos de disefio
es necesario el uso de sistemas computacionales que permiten mejorar la
precisiobn de los datos brindados por las graficas y a su vez han encontrado
algunas ecuaciones que en términos NUT permite determinar la eficacia y
viceversa [27].

Para sistemas a contraflujo, el calculo de la eficacia se menciona en la ecuacion
19 para cualquier caso de un C*, en el caso de C*=1, la expresion queda reducida
a la indicada en la ecuacion 22.

NUT

€= 1T NUT (Ecuacion 22)

En el caso que NUT — o; € =1 sin importar los pardmetros de temperaturas y
flujo de calor.

Para sistemas a flujos paralelos, el célculo de la eficacia se menciona en la
ecuacion 18 para cualquier caso de un C*, en el caso de C*=1, la expresion queda
reducida a la indicada en la ecuacion 23.

€ ==[1—-exp(—NUT)] (Ecuacion 23)

N =

En el caso que NUT — oo, el célculo de € queda reducido a la ecuacion 24.
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(Ecuacién 24)

En intercambiadores de calor de tubo y coraza con un paso por la coraza 'y 2, 4,
6... pasos por los tubos la ecuacion 25 describe el calculo de la eficacia.

1+ exp[-NUT{/(1+C =] _, .
e=2[14+C*+/(1+C *? ] (Ecuacion 25)
1 —exp[-NUT+/(1 + C *?]

En el caso que NUT — o, el célculo de ¢ queda reducido a la ecuacion 26.

(Ecuacién 26)

2
ST dtcorJarcad

En el caso de C*=0, fendmeno frecuente en calderas y condensadores debido al
proceso de cambio de fase, todas las relaciones de calculo de eficacia quedan
reducidas a la ilustrada en la ecuacion 27, esta formula es general para todos los
tipos de intercambiador de calor [25] [27].

e =1-—exp(—NUT) (Ecuacion 27)

Para el calculo de NUT es posible proporcionar una relacién explicita en términos
de eficacia y la relacion de capacidades, las cuales seran citadas a continuacion.

Para sistemas a contraflujo, la ecuacién 28 es de gran importancia y ampliamente
usada si C *< 1 [27].

NUT =

L <1 — (€ %) (&)

17 C n e > (Ecuacidn 28)

En el caso que C *= 1, la ecuacion 29 es la definida para estos casos.

NUT =

E i6n 29
- (Ecuacion 29)

Para sistemas con flujo paralelo, el calculo NUT queda reducido a la ecuacion 30.

NUT = In[1—¢ex(1+C )] E 6m 30
= 17 (Ecuacion 30)
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En intercambiadores de calor de tubo y coraza con un paso por la corazay 2, 4,
6... pasos por los tubos la ecuacion 31 describe el calculo del NUT.

2—e(1+Cx—VI+C=*2)

NUT = Ln
VIi+C#+2 |2—e(1+C*+V1+C+2)

(Ecuacién 31)

En el caso de C*=0 citado anteriormente pero ahora en términos de NUT, la
ecuacion 32 es la recomendada a utilizar.

NUT = —In(1 —¢) (Ecuacion 32)
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5.2.5 Método de Kern

Este método de disefio aplica las correlaciones del LMTD [1] [2] para sistemas
multi-componentes en los cuales ocurren cambios de fase, el LMTD no se puede
considerar constante en el sistema por lo cual se recomienda dividirlo en n zonas
como se expresa en la ecuacion 33 y calcular el LMTD correspondiente en cada
una de ellas, entre mas grande sea n mejor sera la exactitud de los resultados de
temperatura y coeficientes.

Q

LMTD = (Ecuacion 33)
n Qi

i=1 TMTD;
A lo largo del estudio de los procesos de cambio de fase se han definido de
manera forzada y estancada tanto para el proceso de ebullicibn como de
condensacion.
La ebulliciébn proceso en el cual un fluido pasa de un estado liquido a gaseoso,
este proceso se puede dar de manera natural (estancada) o forzada, en este caso
serd enfocado en correlaciones forzadas.

5.2.6 Condensacién forzada interna

En procesos de condensacién es importante evaluar los nimeros de Reynolds
tanto del liquido plasmado en la ecuacion 34 como del vapor ilustrada en
ecuacion 35 los cuales son definidos como [1] [2] [3]:

G(1—x)D
Re; = ——— (Ecuacion 34)
U
GxD
Re, = (Ecuacion 35)
u

v

Si la ecuacion 35 cumple con Re,, > 35000 entonces el coeficiente convectivo se
define como:

hCOTLd * D ~0 15PT[ Relo.g (1 2.85

- z + 10476

K, . 7 ) (Ecuacion 36)
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Donde:
F =5Pr + 5In(1 + 5Pr) + 2.51n(0.0031Re,*®'?) (Ecuacién 37)  Si Re; > 1125
F =5Pr; + 5In(1 + Pr(0.0964Re,**®*> — 1)) (Ecuacién 38) Si 50 < Re; < 1125

F = 0.707Pr;Re;*® (Ecuacién 39) Si Re; < 50
w 0.1 1—x 0.9 Pv 0.5 3 .

A=|— — — (Ecuacion 40) Para cualquier valor de Re
Uy x P

En caso de que Re, < 35000 el régimen anular no se mantiene y el flujo se
estratifica [1] [2], el coeficiente convectivo para este caso se define bajo la
correlacion de chato [1] [3] ilustrada en la ecuacion 41.

g p1 (pr — py)ky 3hfg*
u;(Tsat —T,)D

1
4 (Ecuacién 41)

h = 0.555 [
Donde:

) 3
heg" = heg + ngl(Tsat —T,) (Ecuacién 42)

Es necesario estimar las condiciones del coeficiente convectivo de un
Intercambiador de calor de tubo y coraza sin cambios de fase [2], debido a la
necesidad planteada en la ecuacion 11 para ello se recomienda el uso de las
condiciones planteadas en el método de media logaritmica.

El método de Kern también permite estimar el coeficiente convectivo en la seccién
de la coraza que no presenta un cambio de fase, a nivel industrial el arreglo
triangular y cuadrado son los mas aplicados debido a su facil disefio, montaje,
desmontaje y reparacion.

El método de Kern para un arreglo cuadrado [1] est& definido bajo las ecuaciones
43 ala 45:

VD
Repeq = P Teq (Ecuacion 43)
u
M
V = —— (Ecuacién 44)
p As
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P, —D
Af = B * Ds(tp—e) (Ecuacién 45)

YA
Pt 2 - Z De 2
D =4 (Ecuacion 46)
D,

Donde:
B: Espacio entre Baffles

D;: Diametro de la coraza
P,: Pitch

De igual manera para un arreglo triangular, en este solo se modifica la expresion
para el célculo del diametro equivalente, definido en la ecuacion 47.

2
PtT sen 60° — 0,5% D,?

0,5nD,

Deg =4 (Ecuacion 47)

Finalmente se aplica la ecuacién 48, que permite estimar el coeficiente convectivo
del fluido alrededor de la coraza.

h x Deq

1 sy \014
N, = = 0.36 Repe,*°°Pr3 (u—) (Ecuacioén 48)
S

La ecuacion 45 es solo valida si se cumplen las siguientes condiciones [1] [3]:
- Arreglo cuadrado y triangular

- 2000 < Rep,q< 10°

- Todas las propiedades a temperatura de pelicula excepto ug que solo es a Ts.

Una vez definido y calculado los coeficientes convectivos, El coeficiente global de
transferencia de calor se pueden estimar basandose en la ecuacién 49.
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1

U= Ecuacion 49
- +AXW+th*Ae+lﬁ( )
he fo kw Ai hi Ai

Donde:

h;: Coeficiente interno de transferencia de calor.
A;: Superficie interna de transferencia de calor.
h.: Coeficiente externo de transferencia de calor.
A,: Superficie externa de transferencia de calor.
Rf,: Superficie de incrustacion interna.

Rg;: Superficie de incrustacion externa.

AX,,: Espesor de la pared.
k,,: Conductividad térmica.
Ahora ignorando el espesor de la pared se puede obtener una expresion mas

sencilla de la ecuacion 49.

1 1 1 z 50
= + cuacion
UA hA;, hA, ( )

2

En muchos casos se recomienda que los evaporadores y condensadores de tubos
y corazas sean diseflados de modo que sus resistencias térmicas estén
equilibradas de modo que [4] [5]:

h;A; = h,A, (Ecuacion 51)
Y asi se garantiza que:

1 1
= —+ — (Ecuaciéon 52)
h; h

1 e

1
U

Finalmente Aplicando la ecuacion 10 y despejando el As es posible conocer el
area superficial del intercambiador de calor de tubo y coraza.
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5.2.7 Método de Bell-Delaware

Otros autores [6] [7] [39] recomiendan para el disefio de intercambiadores de
calor de tubo y coraza el método de Bell-Delaware como el mas preciso de los
métodos publicados en la literatura, este método consiste en corregir el coeficiente
de transferencia de calor por conveccion, el cual no considera las desviaciones de
la corriente de fluidos en el lado de la coraza como se ilustra en la ecuacion 53.

heoraza = he * Fy * Fyy * F, * F; (Ecuacion 53)
Donde:
h. Coeficiente convectivo ideal.
E, Es el factor de correccién debido al espaciado y al corte de los bafles que
permiten un efecto debido a los tubos verticales.
Fy, Es el factor de correccion debido al efecto ventana.
F, Es el factor de correccién por la derivacion de la corriente.
F; Es el factor de correccion debido a fugas.
Para el calculo del factor de correccién debido al espaciado y al corte, segun lo
planteado por Bell [7] [39] es importante definir el régimen de trabajo, para
sistemas turbulentos (100 < #Re < 2000) se puede suponer que F, =1 sin
importar el N. el cual es definido como el nUmero de filas cruzadas en serie de
extremo a extremo de la carcasa y este depende del numero de deflectores para
el caso de #Re<100, Bell desarrollo una funcién plasmada en la ecuacion 54 y
relacionada en la figura 7.

E, < (N.)%18 (Ecuacion 54)

Figura 7 Fila de tubos para el factor de correccion Fn [7].
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El factor F,, corrige el efecto de flujo a través de la ventana de los deflectores y es
una funcién del area de transferencia de calor en las zonas de ventana y del area
total de transferencia de calor, dicho factor es ilustrado en la figura 8.

Figura 8. Factor de correccién en la ventana [7].
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El término a lo largo del eje horizontal de la figura 8 conocido como Rw, el cual
relaciona el numero de tubos en una zona de ventana sobre el nimero total de
tubos, dicha correlacién se ilustra en la ecuaciéon 55.

2N,
N¢

R, = (Ecuacién 55)

Donde:
N,,: Nimero de tubos en una zona de ventana
N;: Numero total de tubos

Para el célculo del término N, ilustrado en la ecuacion 55, es necesario
determinar la relacion del area de la seccion transversal del haz en la zona de la
ventana al area de la seccion transversal del haz total representado como R, en

la ecuacion 56.
N,, = N, xR, (Ecuacion 56)

El término R, puede ser estimado por medio de la figura 9, esta figura relacional
el angulo de haz de corte presente en los deflectores con respecto a la relacion del
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area de la seccion transversal del haz en la zona de la ventana al area de la
seccion transversal del haz total.

Figura 9. Factor geométrico del baffle [7].
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El término F, es un factor que permite corregir el efecto de la derivacién del flujo
entre el haz de tubos y la pared de la envoltura, esto es una funcién entre la
separacion de la envoltura y el haz, se ha desarrollado una correlacion que
permite calcular dicho factor de correccién el cual es ilustrado en la ecuacién 57,
cabe recordar que es necesario conocer el numero de Reynolds y algunos datos
geométricos del intercambiador.

A 2N
Fy=Exp |-« =2[1- ( S) (Ecuacién 57)

Donde:

x= 1.5; Si #Re < 100.

«= 1.355; Si #Re > 100

Ap: Area libre entre el haz y la envoltura (Factor de disefio)
A,: Maxima area posible entre el flujo cruzado.
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Ng: Numero de tiras de sellado encontradas por la corriente de derivacion en la
zona de flujo transversal

N.,: Nomero de constricciones e hileras de tubos encontradas en la seccion de
flujo transversal.

Cabe mencionar que la ecuaciéon 57 debe usarse si se cumple la condicién de la

ecuacion 58.
N,

Ng; < 2” (Ecuacién 58)

Existen casos donde la desigualdad plasmada en la ecuacion 55 no se cumple
ademas si el intercambiador de calor no usa tiras de sellado, el factor F, aun es
posible de calcularlo aplicando la relacién entre 4, y A; y el numero de Reynolds
presente en la corriente, la figura 10 permite calcular dicho factor.

Figura 10. Factor de correccién entre el efecto de la derivacion del flujo entre el haz de tubos y la pared de la envoltura [7].
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El factor F; surge como solucion al problema de de las fugas debido a separacion
en el tubo deflector, para estimar dicho factor se ha desarrollado un modelo
plasmado en la ecuacion 59, el cual depende de factores geométricos.

Ay +2 A
F,=1-4 ((”’A—Sb) (Ecuacién 59)
!

Donde:
B;: Un factor obtenido bajo la figura 10, la cual relaciona las variables A;y A;.
A;p: El area de separacion del tubo deflector por deflector.
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Agp,: Area de separacion entre la carcasa y el deflector por deflector.
A;: Area de fuga total.

5.2.8 Caidas de presion.

Para los intercambiadores de calor de tubo y coraza la forma mas usual para
estimar la caida de presion en las tuberias es por medio de la ecuacion 60, dicha
ecuacion es conocida como la ecuacion de Darcy-Wesibach [32].

V2L y

h, =f Zg—D (Ecuaciéon 60)
Donde:
L: Longitud de la tuberia.
V: Velocidad del fluido
f: Factor de friccion de Darcy.
g: Constante de la gravedad
D: Diametro

El factor de friccibn de Darcy presente en la ecuacion 60, depende del régimen de
flujo, es decir un sistema laminar o sistema turbulento, lo cual se puede definir
segun el numero de Reynolds descrito en la ecuacion 61.

Re = —— (Ecuacion 61)

Donde:

p: Densidad del fluido.

V: Velocidad del fluido.

D: Diametro de la tuberia.

u: Viscosidad Dinamica del fluido.

Para un sistema laminar (Re<2300) es recomendado el uso de la expresion de
Hagen-Poiseuille [32] ilustrada en la ecuacion 62:

64

f=%e

(Ecuacion 62)

Para sistemas turbulentos (#Re>2300) la ecuacion 63 conocida como la ecuacion
de Colebrook-White [32] permite identificar el factor de friccion.
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k
1 2logio (L 1 2,51 )
_— 0
JF S19%37 T ¥Re /T
Donde:

K: Coeficiente de rugosidad.
D: Diametro interno de la tuberia.

(Ecuacion 63)

Debido a la complejidad de la ecuacion 63 se recomienda el uso del diagrama de
Moody, el cual solo depende de la rugosidad relativa y el nimero de Reynolds.
Para el calculo de la caida de presion debido a accesorios tales como codos,
filtros, uniones, entre otros elementos, la ecuacién 64 conocida como pérdidas
singulares permite cuantificar dicha pérdida.

VZ
=|=— K E fo 4
hg <2g)z (Ecuaciéon 64)
Donde:

K: Coeficiente de perdidas menores.
El calculo de la caida de presién total plasmado en la ecuacion 65 experimentada
en el intercambiador de calor de tubo y coraza no es mas que la suma de la

ecuacion 60 y 64.

APporar = hy, + hy (Ecuacién 65)
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5.2.9 Termoeconomia.

Los sistemas térmicos son operados bajo las leyes termodinamicas, la mecanica
de fluidos y proceso de transferencia de calor. Estas ciencias fisicas permiten
entender, explicar, disefiar y operar estos sistemas, pero a su vez se requiere una
consideracion explicita de la ingenieria econdmica que permite identificar el costo
de funcionamiento y fabricacion [36], en otras palabras se podria afirmar que es
una disciplina que relaciona los conceptos termodindmicos y la economia, su
objetivo no es mas que generar fundamentos y procedimientos practicos para el
analisis, auditoria, disefio y optimizacion de los sistemas energéticos.

Es de conocimiento en general que toda instalacion industrial debe minimizar su
consumo energético y materia prima, asi como la produccion de residuos. Cuanto
menos eficiente es una instalacion industrial mas residuos genera, esto se ha
demostrado termodindmicamente hablando, partiendo desde un balance de
energia, exergia y de entropia [37]. Ahora bien, un aumento de eficiencia se
traduce en menos residuos y por ende en ahorro y bajo impacto ambiental pero
una mayor inversion con la cual se podria perjudicar los costos y la ganancia neta,
la termoeconomia surge como un medio de costo optimo conjugando las mejoras
en el consumo de recursos Yy la eficiencia energética con los requerimientos de
capital.

La palabra termoeconomia surge por primera vez en la escuela de ingenieria del
Massachusetts Institute Technology en 1962 por Evans y Tribus en unos articulos
en el cual mencionaban a la termodindmica como recurso de optimizacion de
sistemas, pero solo su demostracion industrial fue demostrada alrededor de los
afios ochenta por Tsatsaronis, Winhold y Gaggioli. Diferentes investigadores de
varios paises han aportado ciertas metodologias y/o modelos de optimizacion
termoeconomica, la figura 11 ilustra ese crecimiento e impacto a nivel global.
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Figura 11. Historia de la Termoeconomia a través de los afios [38].
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La exergia toma un papel importante en los andlisis termoecondémicos, debido a
que es relacionada con los costos econdmicos, los recursos y productos que
intervienen en los procesos industriales y para la valoracion econdmica de las
imperfecciones termodindmicas, todo esto constituye un aporte sustancial al
andlisis, evaluacién y optimizacion de sistemas [37].

En términos generales, la termoeconomia permite:

e Calcular los costos de los productos intermedios y finales de los procesos.

e Analizar el proceso de formacion y el flujo de costos del proceso.

e Valorar el costo de destruccion de exergia y produccion de entropia, partiendo
desde el analisis de las irreversibilidades.

e Optimizar el funcionamiento de cada componente de un sistema global para
asi garantizar el costo fijo y variable del sistema.

El andlisis exergético siendo un método de analisis termoecondémico, permite
localizar las irreversibilidades presentes en un sistema, lo cual ayuda a discernir
sus causas Y cuantificarlas mediante destrucciones de exergia, esto es muy util en
el desarrollo, evaluacion y optimizacion de sistemas térmicos. La diferencia de un
analisis exergético y uno energético radica en identificar las verdaderas causas y
la profundidad de esas irreversibilidades las cuales abarcan mas que las pérdidas
de energia desde el sistema al ambiente [37].
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El analisis exergético es quizas una de las herramientas mas poderosas que
permite entender, comprender y controlar la dinAmica energética de los procesos
de la naturaleza y de los procesos artificiales [38]. El verdadero potencial de
ahorro energético de un sector industrial no solo se puede valorar por la canasta
energética del mercado o por el cambio tecnolégico debido a nuevo desarrollo,
sino a través de balances exergéticos que determinen las condiciones maximas de
operacion a partir del objetivo productivo del proceso.

En Colombia la termoeconomia fue introducida como una céatedra en el afio 2007
en la facultad de ingenieria de la Universidad del Valle, la Universidad Nacional de
Medellin y Bogota [38]. Debido a las condiciones globales y al impacto medio
ambiental es indispensable que los futuros ingenieros y administradores
colombianos anexen a sus metodologias, campos de aplicacién, proyectos y
fundamentos conceptos y criterios termoeconémicos.

Su implementacion en la industria nacional representaria en un aumento de la
eficiencia exergético y energética (Ambas derivadas del analisis termoeconémico)
ademas en un analisis alternativo que consideraria el consumo de energia desde
fundamentos de la termodinamica y la economia nacional, representado no solo
un avance en la academia del pais si no también en la administracion optima de
los recursos energéticos [38], sus principales caracteristicas y/o beneficios serian:

e Asignaciéon de costos que permitirian medir el verdadero valor termodinamico
entre el sistema de estudio y su entorno, asi como el efecto de las
irreversibilidades dentro del sistema a proyectar.

e La evaluacion de posibles proyectos destinados a mejorar la calidad y
prestacion de los sistemas térmicos gracias a la evaluacion o cambios
tecnologicos, fuente energética entre otras. Todo esto posible desde el
concepto de eficiencia exergeética.

e La calidad de la energia definida desde el concepto termoecondémico como
una variable de evaluacion econdémica de un proyecto y no solo como
complemento del proceso productivo, esto conlleva a una optimizacion
econdmica de sistemas y procesos industriales.
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5.2.10 Entropia en Intercambiadores de Calor.

La entropia es definida por Rudolph Clausius [39] como una proporcién de energia
de un sistema absoluto que no es capaz de desarrollar trabajo, a su vez demostro
que la variacion de entropia se incrementa en un proceso irreversible, lo cual se
puede apreciar en la ecuacion 66.

FdQ .
AS =f — (Ecuacién 66)
a4 T

En el caso de los intercambiadores de calor de tubo y coraza el proceso de
irreversibilidades asociadas al proceso de generacion de entropia es debido a
factores como el proceso de transferencia de calor y a las caidas de presion
presentes en la red interna de tuberias debido a alta friccion [40], el calculo de
generacion de entropia presente en estos dispositivos es posible bajo la
formulacion de la ecuacion 67.

Sgen = SgenAT + SgenAP (Ecuacién 67)

Existe una relacién entre cada termino que conforma la generacién de entropia
total ilustrada en la ecuacion 67, Bejan [40] afirma una relacién optima la cual
puede ser apreciada en la ecuacién 65.

SgenAP g
@ = ——— (Ecuaciéon 68)
SgenAT

A su vez afirma un valor optimo de @, dicho valor optimo es igual a 0,168 en
intercambiadores de calor sin cambios de fase [40].

Algunos autores en el caso de Bejan [40] presentan algunos modelos matematicos
gue permiten minimizar la generacion de entropia, partiendo desde el analisis de
mecanica de fluidos con la determinacién del Re optimo ilustrado en la ecuacion
69, pero existiendo algunas limitaciones con respecto a la velocidad de
transferencia de calor.

Regpe = 2,023 Pr=%971 B=03%8 (Ecuacién 69)
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Donde:

B: Relacion de Flujo de calor y flujo de fluido.

Para estimar la relacion de Flujo de calor y flujo de fluido conocido como B, Bejan

[40] desarrollo un modelo el cual se ilustra en la ecuacion 70.

B = —f ma T (Ecuacion 70)

uz (kT)2

Donde:

p: Densidad.

m:Flujo masico.

q: Flujo de calor sobre unidad de area.

k: Conductividad Térmica del fluido.

T: Temperatura del fluido.

u: Viscosidad dinamica.

A su vez propone un numero definido como unidad de generacion de entropia
mostrada en la ecuaciéon 71, el cual es un numero a dimensional que define la tasa
de produccién de entropia e irreversibilidad, a su vez, es posible optimizar dicho
namero que permitira aumentar la eficiencia de segunda ley de los
intercambiadores de calor de tubo y coraza.

1 1T T 3
#N; = Ln[z + 1 <T_2 + T_1)] (Ecuaciéon 71)

Donde:
T,: Temperatura de la linea 1.
T,: Temperatura de la linea 2.

Segun Bejan [40], existen tres posibles condiciones que podrian tener #N; las
cuales son:

#N, > 1 Proceso de irreversibilidad decrece.
#N; <1 Proceso irreversible debido a baja transferencia de calor.

#N, = 0 Proceso Imposible.
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6. METODOLOGIA

6.1 TIPO DE INVESTIGACION.

Esta investigacion va ligada al tipo correlacional debido a la relacion de las
variables y/o pardmetros necesarios para el proceso de disefio térmico de
intercambiadores de calor de tubo y coraza bifasicos con respecto al costo y
generacion de entropia del sistema.

La investigacion tiene un enfoque cuantitativo por el proceso de andlisis numérico
que permitira cuantificar el desempefio termodinamico y termoeconémico de los
intercambiadores de calor de tubo y coraza en funcién de las variables que
participan en el proceso de disefio y funcionamiento.

6.2 DISENO DE LA INVESTIGACION.

El disefio de la investigacion parte desde el ambito experimental por la necesidad
de alterar las variables de disefio térmico del intercambiador de calor de tubo y
coraza bifasico para observar, identificar y cuantificar los cambios en la salida, es
decir la generacion de entropia y el costo economico del equipo, para lograr esto
se han establecido tres fases globales de actividades las cuales seran
mencionadas a continuacion.

6.2.1 Modelo Matematico de un intercambiador de calor de tubo y coraza.

En esta primera etapa se formula un modelo matematico que permita cuantificar el
desemperio termodindmico y termoecondémico de los intercambiadores de calor de
tubo y coraza en funcién de las variables que participan en el proceso de disefio y
funcionamiento. Para lograr lo anterior se establecieron las siguientes actividades:

- Revision bibliografica sobre métodos actuales de disefio de intercambiadores
de calor de tubo y coraza bifasico.

- Seleccién y formulacion del modelo matemético que permitird cuantificar el
desempefio termodinamico y Costo termoecondémico del condensado de un
intercambiador de calor de tubo y coraza.

- Disefio de un intercambiador de calor de tubo y coraza bifasico basado en un
caso de estudio aplicando el software Matlab.
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-Validacion del proceso de programacion para cuantificar el grado de confiabilidad
de la herramienta computacional que permite el disefio termodinamico y analisis
termoecondmico de un intercambiador de calor de tubo y coraza.

6.2.2 Analisis de sensibilidad.

Este paso consiste en valorar el impacto de las variables que participan en el
proceso de disefio sobre el costo y el grado de irreversibilidad o generacion de
entropia de intercambiadores de calor de tubo y coraza bifasicos. Para ello se
realizo las siguientes actividades:

- Seleccién de las variables que participan en el proceso de disefio del
intercambiador de calor de tubo y coraza bifasico.

- Elaboracion de un analisis de sensibilidad, el cual permitira identificar el
impacto de las variables que participan en el proceso de disefio de los
intercambiadores de calor de tubo y coraza bifasicos.

6.2.3 Valores éptimos de Disefio

Se cuantifica la influencia de los valores éptimos obtenidos de la altura de corte,
espaciamiento del deflector, espaciamiento entre los tubos y diametro de los tubos
sobre la taza de generacién de entropia o destruccidén de exergia y sobre el costo
termoeconomico del condensado.

-Identificar los valores 6ptimos de las variables continuas de disefio aplicando un
proceso de optimizacién usando el programa matlab y cuantificar el impacto de
dichos valores 6ptimos sobre la taza de generacion de entropia o destrucciéon de
exergia y sobre el costo termoeconémico del condensado.
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7. MODELO MATEMATICO DE UN INTERCAMBIADOR DE CALOR DE TUBO Y
CORAZA.

Durante esta etapa del proyecto se desarroll6 el disefio del intercambiador de
calor de tubo y coraza con cambio de fase basado en el material bibliografico
investigado, con el fin de plasmar las formulas, ecuaciones y modelos que
permitiran cuantificar caracteristicas de este.

7.1 ¢ POR QUE EL METODO DE BELL?

La primera inquietud es saber por qué se ha seleccionado el método de Bell para
disefiar el intercambiador de calor de tubo y coraza. Segun Taborek [41] [42]
Kulkarni [42], Sweta [40], Edwards [43] y Ribeiro [47] este método se ha
clasificado como un modelo de alta confiabilidad, sencillez y rapidez debido a sus
correlaciones, funciones y formulaciones, las cuales han sido comprobadas por
dichos autores en ciertos ensayos experimentales, comparaciones con otros
métodos de disefio y algunos analisis numéricos, el método fue descrito en la
seccion 5.2.7.

Para la formulacion del modelo matematico se estudia el sistema en dos
secciones, uno es el lado del tubo y el otro el lado de la coraza. En el lado de la
coraza se cuantifica el coeficiente convectivo para un fluido sin cambio de fase y
se determina la caida de presién como funcién de los deflectores, flujo, presion de
entrada y temperaturas de trabajo utilizando las correlaciones propuestas por
Gaddis y Gnielinski [39] [44].

En este trabajo el cambio de fase se lleva a cabo al interior de los tubos, una de
las razones para definir esto es que dicha seccién la caida de presion tiende a ser
un poco menor que en el lado de la coraza [35] [45] por ejemplo un condensador
instalado en un ciclo cerrado se desea por su disefio y funcionalidad como tal
presente una baja caida de presion, afin de reducir la potencia de bombeo o de
compresion, para asi generar un ahorro economico y energetico.
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7.2 ESTUDIO DE LA CORAZA EN EL INTERCAMBIADOR DE CALOR.

En el lado de la coraza la estimacion del coeficiente convectivo se lleva a cabo
utilizando el método de Bell descrito en la seccién 5.2.7

Figura 12. Factores de correccién necesarios para cuantificar la caida de presion. [44]

S4 moin stream
S, leckage stream
Sg  bypass sfream

La figura 12 presenta una descripcion de las diferentes corrientes de fluido que
fluyen por fuera de los tubos a través de los deflectores, dichas corrientes bajo la
formulacién de Bell-Delaware deben ser consideradas para corregir el coeficiente
convectivo y a su vez para estimar la caida de presion del intercambiador en el
lado de la coraza, dichos factores se calculan usando la informacion suministrada
en la seccion 5.2.7

La ecuacion de Darcy-Weisbach descrita en la seccion 5.2.8 no es utilizada para
cuantificar la caida de presion en el lado de la coraza [32] porque origina
resultados poco confiables debido a la complejidad de la trayectoria del fluido a lo
largo del intercambiador es por ello por lo que se aplican las correlaciones
desarrolladas por Gaddis y Gnielinski [39] [44].

Para estimar la caida de presion final de intercambiador, primordialmente es
necesario cuantificar varias caidas de presion debido a los diferentes factores
geometricos del sistema, es por ello por lo que inicialmente se debe cuantificar
una caida de presion debido a un banco de tubos ideales la cual se ilustra en la
ecuacion 72.
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Donde:

AP; =8*f*ch*%sz(ﬁ)

-0.14

(Ecuacion 72)

f: Es el factor de friccion de un banco de tubos ideales
Ncv: Numero de restricciones cruzadas.
p: Densidad del fluido.

u,: Velocidad del fluido
wu: Viscosidad del fluido
u,,: Viscosidad del fluido en la Pared

Un inconveniente es la estimacion del factor de friccion descrito en la ecuacién 72,
algunas pruebas experimentales ayudaron a formular un modelo que en funcién
del nimero de Reynolds y un factor CR cuantifica dicho factor de friccion [46], el
modelado se evidencia en la ecuacién 73.

f =exp(0.576 — 0.19 = Ln(Re)) + CR

(Ecuacion 73)

La ecuacion 73 presenta un factor adimensional conocido como CR, el cual
depende del nimero de Reynolds, la configuracion geométrica del intercambiador
y una relacion entre el espaciamiento de los tubos o Pitch y el diametro, este factor
se muestra en la tabla 1.

Tabla 1. Factores de mejora, en funcion del pitch, diametro y Nimero de Reynolds. [46]

Friction Correction Factor (CR)

Tube | Tube Configuration

Pitch/ 30° 45° 60° 90°

Tube CR for CR for CR for CR for

Diamete | Re < Re Re < Re Re < Re Re < Re
r 10E4 >10E4 10E4 >10E4 10E4 >10E4 10E4 >10E4

1,25 0,3752 0,1609 0,1355 0,0369 0,0601 | -0,0136 | 0,0767 0,1578
1,33 0,2873 0,1296 0,0791 0,028 0,0168 | -0,0197 | -0,0026 | 0,1129
1,5 0,1581 0,0854 | -0,0119 | 0,1282 -0,052 | -0,0301 | -0,118 0,0428
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La caida de presion en la zona de flujo cruzado es originada por los factores de
fuga y estrangulamiento presentes en la seccion de los deflectores, su modelo es
descrito en la ecuacién 74.

AP. = AP; x fy * f; (Ecuacién 74)
Donde:

fp: Factor de correccion por estrangulamiento.
f,: Factor de correccion por fugas.

Los factores de correccion mencionados en la ecuacion 74 ya fueron descritos
anteriormente en la seccion 5.2.7. La caida de presion en la ventana se calcula
bajo la ecuacién 75.

* u'W 2 * uS 2

Aszfl*(2+0.6*NWC)*p >

(Ecuacion 75)

Donde:

N,,.: Numero de restricciones de flujo cruzado en la zona de la ventana es
aproximadamente igual al nUmero de tubos.

u,,: Velocidad del fluido en la zona de la ventana.

u,: Velocidad del fluido antes de ingresar a la zona de la ventana.

La presién en la zona final del intercambiador de calor se cuantifica bajo el modelo
plasmado en la ecuacion 76.

Ny, + N,
AP, = AP, + (WN—) « f (Ecuacién 76)

cv

Una manera de comprender las secciones en los cuales ocurren las caidas de
presion cuantificadas por las ecuaciones 75y 76 se aprecian en la figura 13.
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Figura 13. Caida de presion en la zona de la ventana y en la zona de flujo cruzado. [46]
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Finalmente, la caida de presion experimentada por el fluido alrededor de la coraza

es calculada por la ecuacion 77.

AP, = 2AP, + AP. * (Nb — 1) + Nb x AP, (Ecuacion 77)

Donde:
Nb: Numero de bafles presentes en el intercambiador de calor.

Otro aspecto importante que no ha sido mencionado es el célculo del coeficiente

convectivo ideal descrito en la ecuacion 53 en el item 5.2.7 del método de Bell.

Algunos autores [37] [39] [41] [42] [48] sugieren el célculo del coeficiente

convectivo ideal basado en la ecuacién 78 plasmada a continuacion.

2 Ug 0.14
he = jideal * CPS * Gs * Pr 3 « (_) (Ecuacic'm 78)

Uy

Donde:

Jidear: Factor de Colburm

CP;: Calor especifico del fluido

G,: Flujo masico por unidad de area (Gasto masico)
Pr: Numero de Prandtl

u,: Viscosidad del fluido

u,,: Viscosidad del fluido a la temperatura de la pared.
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Muchos de los factores descritos en la ecuaciéon 78 son faciles de estimar y/o
calcular debido a que dependen exclusivamente de las condiciones operacionales
del sistema, pero el factor de Colburm es quizds un término mas complejo de
calcular. Segun Taborek [41] [42] y Caballero [48] la ecuacién 79 permite estimar
dicho factor el cual depende de algunos términos adimensionales.

a
_ 1.33 .
Jigear = a1 | —p— (Re)*2 (Ecuacién 79)
d

Donde:
p;: Picht o espaciado entre los tubos.
d: Didmetro externo de los tubos.
Re: Numero de Reynolds de la coraza.
a: Constante descrita en la ecuacién 80

"~ 1+0.14 * (Re)®

a (Ecuacién 80)

Los términos a,,a,,as, a, son descritos en la tabla 2 elaborada por ensayos
experimentales de Taborek [41] [42].

Tabla 2.Tabla de coeficientes a dimensionales [38].

Disposicion Re al a2 a3 a4
10E5-10E4 0,321 -0,388
10E4-10E3 0,321 -0,388

Triangular | 10E3-10E2 0,593 -0,477 1,45 0,519
10E2-10 1,36 -0,657
<10 1,4 -0,667
10E5-10E4 0,37 -0,396
10E4-10E3 0,37 -0,396

c:zigzga 10E3-10E2| 0,73 0,5 1,93 0,5
10E2-10 0,498 -0,656
<10 1,55 -0,667
10E5-10E4 0,37 -0,395
10E4-10E3 0,107 -0,266

Cuadrada | 10E3-10E2 0,408 -0,46 1,187 0,37
10E2-10 0,9 -0,631
<10 0,97 -0,667
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La Tabla 2 muestra algunos coeficientes adimensionales desarrollados por
Taborek [41] [42] los cuales son funcion del nimero de Reynolds y del arreglo
geométrico de los tubos, en los arreglos triangulares a 30° y 60° no existe una
diferencia de estos coeficientes.

7.3 ESTUDIO DE LOS TUBOS EN EL INTERCAMBIADOR DE CALOR.

Como se ha mencionado en la seccién 7.1 se ha definido que el fluido presente un
cambio de fase (condensacion) en el lado de los tubos, dicho cambio de estado
termodinamico ocurre al interior de los tubos ubicados de manera horizontal. Para
estimar algunas propiedades termodinamicas es necesario trabajar con una
calidad promedio, la cual puede ser cuantificada por la ecuacion 81.

1
Xprom = > Xe + X5) (Ecuacién 81)

Donde:
X,: Calidad del fluido en la entrada de los tubos (Vapor)
X,: Calidad del fluido en la salida de los tubos (Liquido o mezcla en algunos casos)

La ecuacién 81 permite iniciar la estimacion de propiedades termodindmicas a una
calidad promedio que se aproxima al comportamiento real presente en el interior
de los tubos [49], otro aspecto importante es el Reynolds de condensado que es
estimado en la ecuacién 82.

Re. = (Ecuacion.82)

Donde:

m: Flujo Mésico del condensado
d: Didmetro interno

A:Area transversal

u,: Viscosidad del condensado.

A la hora de cuantificar el nUumero de Reynolds de condensado y el cual debe
oscilar entre 350 < Re. < 63000 segun Kroger [49] se puede estimar el coeficiente
convectivo presente en el lado del tubo, siendo un proceso de cambio de fase se
esperaria que dicho valor sea mas alto que el presente en la coraza en la gran
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mayoria de casos, para estimar dicho valor Kroger [49] recomienda un calculo del
coeficiente convectivo de condensado promedio estimado por la ecuacion 83.

h.d; :
Nuc = IC( ! = 0.023 Rec 0'8PTCO'4 * ((1 - )(p‘rom)o8 +
c

3.8 Xprom "¢ (1 — ™
prom ( prom) (EcuaCién 83)

0.38
2

Donde:

K .: Conductividad térmica del condensado.
Pr.:Prandlt de condensado.

P,.Relacion de presiones.

El término P,. plasmado en la ecuacion 83 es una relacion de presiones del fluido,
la cual es descrita por la ecuacién 84. Kroger [49] afirma que presiones cercanas a
la presion critica del fluido origina una corriente de condensado estable.

B.=— (Ecuacién 84)

Donde:
p: Presion de entrada del fluido.
P_,: Presion critica

Es importante cuantificar la caida de presion existente en los segmentos de
tuberia presente en el intercambiador de calor, Kroger [49] y Thome [50] presentan
una ecuacion diferencial que permite estimar la caida de presion final mencionada
en la ecuacion 85.

dpvtp — dpvf + dpvm + dpvs
dz dz dz dz

(Ecuacion 85)
Donde:

%z Caida de presion del sistema.

%: Contribucion por factor de friccion.

d’;%: Contribucion por factor de momentun o aceleracion.

d . ., .
—Z;’s: Contribucion por factor de carga estatica.

Thome [50] resolvié la ecuacién 85 y bajo unos ensayos experimentales logro
validar dicho modelo presente en la ecuacion 86.
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APiotar = Apy + Appy, + AP (Ecuacién 86)

El primer factor Ap, definido como contribucion por factor de friccion, Thome [50]
bajo la ecuacién 87 logro cuantificar dicha contribucion.

2f LM, -
Apr = d—Ph (Ecuacion 87)
Donde:
f:Factor de friccion de Blasius.
L:Llongitud del tubo.
M ,: Gasto Masico.
d: Didmetro interno

P,: Densidad de condensado corregida.

El factor de friccibn de Blasius es un numero a dimensional que en funcion del
namero de Reynolds del condensado es facil de estimar, Thome [50] afirma que
sin importar el régimen del condensado el factor de friccion de Blasuis es
conservativo, dicho factor de friccion para procesos de condensado es descrito en
la ecuacion 88.

0.079

ReCO.ZS

f= (Ecuacién 88)

Otro termino mencionado en la ecuacion 87 es la densidad de condensado
corregida (Py), Thome [50] afirma que debido a las caracteristicas de la densidad
no se debe cuantificar la propiedad en condensado bajo una calidad promedio,
sino mas bien bajo una calidad corregida, la cual puede ser cuantificada por las
ecuaciones 89y 90.

P, =P(1—-Ep) + B +Ey (Ecuacion 89)

Donde:
P;: Densidad del liquido.
P4: Densidad del vapor.

E}: Calidad corregida.
1

14 <ug(1 ~ Xprom) pg)

u xprom (4}

Eh=

(Ecuacién 90)
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Donde:
Ug: Viscosidad del Gas.

u;: Viscosidad del liquido.

El segundo factor Ap,, definido como contribucion por factor de momentun o
aceleracion, Thome [50] afirma que matematicamente hablando se puede definir
bajo la ecuacién 91.

(52)
d -9

(_p) =P/ (Ecuacion 91)
dz/ yon dz

En algunos casos para flujos adiabéaticos, la contribucion por factor de momentun
o aceleracion se puede considerar muy pequefia en comparacion a las otras
contribuciones dando como analisis una contribucién igual a cero [49] [50]. En este
caso, el modelo matemético planteado en este documento tiene presente dicho
aporte ya que el flujo no se comporta de manera adiabética.

Thome[50] afirma que para estimar dicha contribucién por momentun plantea un
modelo ilustrado en la ecuacion 92, analizando un potencial energético de entrada
y salida.

1-X)? X2 (1-X)? X2
A =M 2 _ s .92
Pm 9 l(pL(l —E) + Pg * E p,(1—E) + Dy * E (Ecuaciéon 92)

Donde:
E :Factor de proporcionalidad.

El factor de proporcionalidad plasmado en la ecuacion 92, segun Thomas [50] es
una contribucion debido a la direccion de flujo es decir un flujo vertical u horizontal,
en este caso al ser una tuberia horizontal se aplica el factor de proporcionalidad
recomendado por Steiner y Axelsson [50] plasmada en la ecuacion 93.

-1
X x 1-X, 1.18(1 — X, o(p — 0.25 s g
E = —prom (1 + 0.12(1 _ Xpram))( prom pram) + ( P om)z(g P —py) (ECU,aClOTl 93)
Py Py 2 M," p%s

Donde:
g: Gravedad
o: Tension superficial
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El tercer factor conocido como AP, definido por Thomas [50] y Kroger [49] como
contribucion por factor de carga estatica es cuantificado por la formulacion de la
ecuacion 94.

AP, = p,, g H sen (6) (Ecuacion 94)

Donde:
H: Altura vertical de la tuberia.
©: Angulo de inclinacion de la tuberia con respecto a la horizontal.

En este caso la tuberia del intercambiador de calor presenta alturas verticales muy
pequefias en comparaciéon a las longitudes horizontales, es por ello que esta
contribucion presente en la ecuacidon 94 seria muy pequefia en comparacion a los
otros términos definidos anteriormente, por ende, se ha definido que dicha
contribucion seria igual a cero.
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7.4 CALCULO DEL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR Y
LONGITUD DE TUBERIA.

Una vez plasmado el analisis disponible en la literatura para cuantificar los
coeficientes convectivos del lado del tubo y de la coraza a las condiciones
descritas en las secciones 7.2 y 7.3 es necesario conocer el coeficiente global de
transferencia de calor para iniciar el proceso de disefio y de estimacion de la
longitud de los tubos, para ello la ecuacion 952 sera de gran utilidad.

! LI (Ecuacién 95)
— = cuacion
U Heoraza Heupo * %

0

Donde:
H..rqaza: Hace Referencia al coeficiente convectivo real calculado en el lado de la
coraza plasmado en la ecuacion 53.

H.,.p0: Hace referencia al coeficiente convectivo de condensado calculado en el
lado del tubo plasmado en la ecuacion 83.

A;: Area en el interior del tubo.

Ay: Area en el exterior del tubo.

Aplicando el modelo de la efectividad-NTU plasmado en la seccion 5.2.4 para
cuantificar el factor NTU se usa la ecuacién 32, el calculo de la efectividad para un

sistema con flujo cruzado es descrito por la ecuacion 962,

_ Tc,Sal - Tc,ent

= (Ecuacién 96)
Th,ent - Tc,ent

Donde:

T, sq: Temperatura de la corriente fria de salida.

Ty ene: Temperatura de la corriente caliente de entrada.
T, ene: Temperatura de la corriente fria de entrada.

Cabe resaltar ademas que la ecuacion 96 solo debe aplicarse en el caso que Cc
(Razon de capacidad calorifica de la corriente fria) sea la seleccionada para

2 Las ecuaciones 95, 96 y 97 han sido tomadas del libro Thulukkanam, Kuppan. Heat
Exchanger Design Handbook 22 Edition. New York: Taylor & Francis Group, 2013
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definirse como Cmin, esto ocurre cuando Cn < Cc 0 bien cuando el sistema a
dimensionar sea un condensador como lo es en este caso.

Una vez conocida la efectividad del intercambiador de calor bajo la ecuacién 96 y
el coeficiente global plasmado por la ecuacién 95, es posible conocer el area del
intercambiador de calor plasmado por el modelo NTU propuesto en la seccion
5.2.4 usando la ecuacion 20. Esa area del intercambiador de calor es definida por
la ecuacién 972.

A=Lx*pi*NT *di (Ecuacién 97)
Donde:
L: Longitud de cada tubo.
NT: Numero de tubos.
di: Diametro interno del tubo.

El objetivo caracteristico del disefiador es determinar la longitud de banco de

tubos presentes en el intercambiador de calor, para ello debe tomar la ecuacion 97
y realizar un simple proceso que consiste en despejar y cuantificar el valor de L.

62



7.5 ANALISIS DE SEGUNDA LEY DE LA TERMODINAMICA EN
INTERCAMBIADORES DE CALOR.

El andlisis de segunda ley de la termodindmica aplicado para el intercambiador de
calor de tubo y coraza consiste basicamente en un balance de entropia, dicho
balance de entropia permite cuantificar el grado de irreversibilidad del proceso,
dicho balance se puede evidenciar en la ecuacion 98, cabe mencionar que, si el
intercambiador de calor de tubo y coraza opera en estado estacionario, tasa de
razén cambio de entropia en el sistema se considera 0.

dsg;
Z Mg S — z Mg Sg + Sgen = % (Ecuacién 98)

Donde:

m,: Flujo masico de entrada.
mg: Flujo mésico de salida.
s.: Entropia de entrada.

ss: Entropia de salida.

Sgen: Entropia generada.

d . Ve - z M
—S“;‘fm“: Tasa de razoén cambio de entropia en el sistema.

Bejan [51] desarrollo un modelo que permite estimar la entropia generada debido
a la caida de presion presente alrededor de los tubos, dicho modelo se evidencia
en la ecuacion 99.

m* AP .
Spresion = 10007 p+T [ Ecuacién 99]
Donde:
m: Flujo masico.
AP: Caida de presion.
p: Densidad

T: Temperatura en escala absoluta
Una vez cuantificada la entropia generada por el sistema plasmada en la ecuacion
98, se debe estimar el potencial de trabajo perdido conocido como exergia

destruida, calculada por la ecuacion 100.

Egest = Sgen * T [Ecuaciéon 100]
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Donde:
T,: Temperatura de estado muerto

Finalmente, para conocer el rendimiento del equipo basado en la eficiencia de

segunda ley se usa la ecuacion 101.

Ny = 1 — Edest
. Mealiente * [(hl - hz) - To (51 - 52)]

[Ecuacion 101]

Donde:

Meaiiente: FIUJO Masico del fluido caliente.
h,: Entalpia en la ramificacion numero uno.
h,: Entalpia en la ramificacién namero dos.
s;: Entropia en la ramificacion namero uno.
s,: Entropia en la ramificacién nimero dos.
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7.6 CASO DE ESTUDIO

El caso de estudio seleccionado para este proyecto se muestra en la figura 14, se
puede apreciar en la figura las condiciones operacionales del sistema (flujo
masico, temperaturas y presiones), se realizé el proceso de programacion, el cual
es capaz de cuantificar las caracteristicas geométricas, propiedades térmicas,
caracteristicas termodinamicas y econémicas del sistema.

Figura 14. Condiciones operacionales del intercambiador de calor de tubo y coraza bifasico.

PE=225Kpa TEC=2°C
Mc=77?
“Vapor Saturadd’
¢ TET=12669°C Mt=0.02Kgs
Intercambiador de Calor de Tubo y PE=205Kpa
Coraza Bifasico.

—> TsT=7 “Liquido Saturado”

TSC=60'C

La necesidad operacional del sistema parte desde el disefio de un intercambiador
de calor de tubo y coraza catalogado tipo condensador, donde se mencioné en las
secciones 7.2 y 7.3 el fluido de la coraza no presenta cambio de fase y es
impulsado por una bomba que toma fluido de las condiciones de estado muerto (1
atm y 20°C), mientras que el fluido de los tubos cambia su estado el cual ingresa
como vapor saturado y su salida deseada es liquido saturado.

65



7.7 PROCESO DE PROGRAMACION

El proceso de programacién fue realizado usando el lenguaje del programa
MATLAB [53], el proceso de funcionamiento del programa es ilustrado en un
diagrama de flujo ilustrado en la figura 15.

Figura 15. Diagrama de flujo del proceso plasmado en MATLAB.

Especificaciones operacionales, Tipo de ameglo, Temperaturas, flujo
masico, Diametro nominal, material del tubo, Numero de tubos ¥ paso

por los tubos,

Calculo de aspectos geometricos, Diametro equivalente, Diametro de la
coraza, espaciamiento dol deflector, corte del deflector, Areas de fugas,

Efitre s,

Se asume un coeficients global de transferencia de calor Do

Determinacion de propiedacies témmicas en & tubo v & flujo de
calor en el proceso de condensado,

!

Determinacion de propiedades témmicas en & lado del tubo, flujo de
calor del proceso v longitud del tubo por medio del metodo e-NTLUL

|

Determinacion de propiedades témmicas de la coraza y calculo
del coeficiente convectivo ideal de la coraza,

l

Apficacion del Método de Bell en el lado de la coraza para estimar
el coeficiente convectivo real v 12 caidas de presion en & lado de
la coraza.

Determinacion de las propiedades de condensado en e lado del
tubo, calculo del coeficente convective en cambio de fase en el
tubo v su comespondiente caida de presion

l

-
.-"'--
Calculo del Coeficiente global detransferenciadecalor . | " E:nbsl[

Andlisis de sequnda ley, Balance de

entropia, Exergia destruida y eficiencia

de sequnda ley.

Si =107 Uo=l

- .H"'x,
-,
-,
-
]I: 100

Uo—U
Uo

-

N

Si E < 10" Se procede al calculo
el nimero de deflectores,
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Basicamente es necesario definir ciertos aspectos tales como condiciones de
temperatura, flujos, diAmetro de tuberia, tipo de arreglo geométrico (Triangular o
Cuadrado), numero de tubos y numero de pasos por los tubos. Una vez definida
dichas variables el programa es capaz de calcular algunos aspectos geométricos
tales como el diametro de la coraza, didmetro del haz, diametro equivalente,
dimensiones del bafle y algunas areas como el area de la ventada y de fugas.

Al conocer dichos factores geométricos se inicia el proceso iterativo el cual sera
interrumpido bajo la formulacion plasmada en la ecuacién 102. Cabe mencionar
que la variable de detencion del programa es el coeficiente global de transferencia
de calor.

Uo

E= abs( ) * 100  [Ecuaciéon 102]

o
Donde:

U,: Coeficiente global de transferencia de calor asumido.
U: Coeficiente global de transferencia de calor calculado.

El término U, de la ecuacion 102 va cambiando acorde se siga cumpliendo la
condicion de que E > 10710,

El proceso iterativo consiste basicamente en calcular el coeficiente convectivo del
tubo y de la coraza, area de transferencia de calor, coeficiente global de
transferencia de calor, entropia generada, exergia destruida, costo del
condensado y otros factores necesarios para el disefio del intercambiador de
calor, todo esto basado en la metodologia hablada en los items 7.2, 7.3y 7.4

Una vez conocidos todos estos aspectos y cumplida la condicion de que E <
1071% se inicia el analisis de segunda ley plasmado en la seccién 7.5, el cual
permite cuantificar el grado de irreversibilidades presentes en el intercambiador de
calor de tubo y coraza (entropia generada), el potencial de trabajo perdido
(exergia destruida) y la eficiencia del intercambiador de calor bajo el andlisis de
segunda ley.
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7.8 VALIDACION DEL PROCESO DE PROGRAMACION

Las formulaciones y/o modelos aplicados en el proceso de programacion
mencionado en la seccion 7.7 fueron seleccionados basado en una revision de
articulos y proyectos enfocados en validaciones experimentales, simulaciones
numericas y modelaciones, las cuales permiten confirmar la confiabilidad de los
resultados obtenidos bajo el modelo matematico propuesto en este proyecto. A
continuacion, se mencionaran algunos proyectos que validaron los modelos, los
cuales fueron usados en este proyecto.

Casado [53] realizo un disefio y montaje de un condensador de flujo descendente
(down Flow) para una central térmica de ciclo combinado, para ello aplicé el
método de Bell-Delaware mencionado en la seccion 5.2.7 y definié ciertas
condiciones de flujo muy similares a las mencionadas en las secciones 7.2y 7.3,
ignorando las caidas de presion y por facilidad en sus calculos, estimo el area de
transferencia de calor por el método de media logaritmica mencionado en la
seccién 5.2.3, ademas en sus conclusiones menciona lo siguiente “puede
comentar que el condensador disefiado satisface las condiciones requeridas por la
especificacion inicial, y que por tanto, el proyecto es técnicamente viable (ademas
de necesario para cerrar el ciclo combinado). El equipo satisface la funcidn mas
importante para la que fue disefiado, es decir, condensa el vapor procedente de la
turbina de vapor. Ademas, en su disefio cuanto menor sea la presién de trabajo
mayor sera el aumento de eficiencia térmica global de la planta.”

Valladares [54] realiz6 como proyecto de tesis doctoral una simulacién numerica y
validacion experimental del procesos de condensado, evaporacion y tubos
capilares, en una seccion de su estudio sobre condesadores, fue enfocando en
tubos concentricos, en esta pauta aplico el mismo modelo mencionado en la
seccion 7.3, en este caso la caida de presion en los procesos de cambio de fase,
para ello uso R134a y R410A como fluidos de trabajo y demostré la confiabilidad
de los modelos mencionados por Kroger [49] y Thome [50]. A su vez aplico un
método de tramo a tramo (Step by Step) para evaluar la resolucion de la ecuacién
82 y comparo dichos resultados con los obtenidos por Jung y Didion. Confirmo que
el modelo propuesto por Krogen y Thome son validos a la hora de cuantificar las
condiciones de un fluido en cambio de fase y su caida de presion si es comparado
con los resultados de Jung y Didion en los cuales no se evidencia una diferencia
muy significativa.
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Gonzalez [55] Establecio una metodologia para el disefio de intercambiadores de
calor de tubo y coraza partiendo desde aspectos geometricos, es decir
formulaciones las cuales le permitieron conocer el tamafo de los baffles, numero
de tubos, espaciado de los deflectores, tamafo de boquilla, arreglo geometrico y
caidas de presion de la coraza bajo el modelo de Bell, el cual es descrito en este
proyecto en la seccion 5.2.7 y complemendado en las secciones 7.1y 7.2, basado
en sus resultados fabrico el intercambiador de calor de tubo y coraza, cuantifico
las condiciones de salida de su disefio siendo muy cercanas a las usadas en su
proceso de disefio, asi validé la confiabilidad del modelo de Bell y el
intercambiador fue donado como un modelo de prueba para futuros proyectos.

Mazén [56] aplicando el metodo de Bell mencionado en el item 5.2.7 y 7.1 disefio
un intercambiador de calor de tubo y coraza tipo condensador destinado como
banco de pruebas para el laboratorio de térmicas de la facultad de mecéanica en
Riobamba-Ecuador, definié un fluido sin cambio de fase a lo largo de la coraza y
con cambio de fase a lo largo de los tubos, dicha condicién es la misma planteada
en este proyecto, ademas cuantifico la caida de presion al interior de la coraza
aplicando el mismo modelo plasmado en la seccion 7.2, comprobé de manera
experimental la caida de presion debido al uso de mandmetros que fueron
instalados cuando su intercambiador fue ensamblado y puesto en marcha,
validando asi el método de Bell usado en su desarrollo y el mismo aplicado en
este proyecto. Cabe mencionar que no cuantifico la caida de presion presente en
los tubos, la considero despreciable.

En el caso de Mazdn [56] el intercambiador disefiado es tipo tubo y coraza
triangular a 30° y sus caracteristicas geomeétricas son plasmadas en la tabla 3.
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Tabla 3. Valores Geométricos del disefio realizado por Mazén [56]

Aspectos Geométricos Valor Unidades
Diametro Coraza 102,26 mm
Diametro externo 9,525 mm
Diametro Interno 7,745 mm
Pitch 13,5 mm
Espaciado del deflector 80 mm
Numero de pasos 2 -
Numero de tiras de sellado 1 -
Altura de corte del deflector 33 %
Numero de tubos 26 -
Numero de deflectores 4 -
Area del Intercambiador 0,4436 m?2

Otros aspectos operacionales mencionados por Mazén [56] en su proyecto tales
como flujo de calor, temperatura y flujo méasico son plasmados en la tabla 4.

Tabla 4 Valores Operacionales del disefio realizado por Mazén [56]

A Térmi
spect.os’ e-rmlcos € Valor Unidades
Hidraulicos
Temperatura entrada 17 o
Coraza
Temperatura salida Coraza 49 °C
Temperatura entrada Tubo 95 °C
Temperatura salida Tubo 94 °C
Flujo masico Coraza 0,47 Kg/s
Presién entrada coraza 103421.35 Pa
Caida de Presién 0,581 Kpa
Coeficiente Global de Trans. 2342,7 w/m2 °C
Calor

Lo interesante del proyecto desarrollado por Mazon [56] es que el realizo varios
experimentos modificando las condiciones térmicas e hidraulicas, en la tabla 5 se
ilustran otras condiciones operacionales.
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Tabla 5. Valores operacionales del disefio realizado por Mazon [56]

Aspectos Térmicos e Hidraulicos Valor Unidades
Temperatura entrada Coraza 17 °C
Temperatura salida Coraza 69 °C
Temperatura entrada Tubo 94 °C
Temperatura salida Tubo 94 °C
Flujo masico Coraza 0,28 Kg/s
Presién entrada coraza 103421,35 Pa
Caida de Presidn 0,581 Kpa
Coeficiente Global de Trans. Calor 3008,4 w/m2 °C

Estos datos suministrados por Mazon [56] los cuales son plasmados en su
proyecto son de vital importancia, debido a que permiten validar la confiabilidad
del programa desarrollado en este proyecto, estos valores fueron insertados como
parametros de entrada y se enfocd en cuantificar el porcentaje de error en el
coeficiente global de transferencia de calor, area de transferencia de calor y caida
de presion en el lado de la corza para asi estimar el grado de confiabilidad. Los
datos obtenidos por el modelo matematico desarrollado en este proyecto
adaptando los datos operacionales suministrados por Mazén plasmados en la
tabla 4 fueron los siguientes:

Coeficiente global de transferencia de calor = 2469.84 —

Area = 0.4196 m?
Caida de Presiéon en la coraza = 0.55538 Pa

Igualmente, los datos obtenidos por la programacion a la hora de plasmar los
datos suministrados por Mazon presentes en la tabla 5 fueron los siguientes:

Coeficiente global de transferencia de calor = 2474,20m
Area = 0.54 m?
Caida de Presiéon en la coraza = 0.20737 Pa

Los Porcentajes de error fueron cuantificados por la ecuacién 103 ilustrada a
continuacion:

Abs(Vyeqr — Vexperimental)

Vreal

%Error = * 100 (Ecuaciéon 103)
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Entonces se procede a calcular los porcentajes de error obtenidos usando los
datos de la tabla 4 aplicando la ecuacién 103.

Abs(2342,7 — 2474,20)
23427

%Error Coef Global = * 100 = 5,42 %

) Abs(0,4436 — 0.4196 )
%Error area = 02436 * 100 = 5,39 %

. ., Abs (0,581 — 0.55538)
%Error Caida de Presion = 0To1 * 100 = 4,40 %

Se realiza nuevamente el proceso de cuantificar el porcentaje de error, pero
usando los resultados obtenidos a la hora de plasmar la informacién presente en
la tabla 5 en la programacion, los cuales son ilustrados a continuacion:

Abs(3008,4 — 2474,20)

%Error Coef Global = 20084 * 100 = 17,75 %
) Abs(0,4436 — 0.54 )
%Error area = * 100 = 21,7 %
0,4436
) » Abs(0,581 — 0.207)
%Error Caida de Presion = 0581 * 100 = 64,2 %

Bajo estas condiciones Mazén [56] argumenta que a medida que aumenta el flujo
masico los coeficientes globales de transferencia de calor tanto tedricos como
practicos se aproximan mas y es debido a que las correlaciones mejoran conforme
aumenta el Reynolds, este mismo fendmeno ocurre en el modelo matematico
propuesto en este proyecto inclusive llegando a tener mejores resultados que
Mazon. La tabla 6 permite tener un panorama mas amplio de la comparacion del
coeficiente global.

72



Tabla 6. Resultados de confiabilidad realizado por Mazén a diferentes condiciones de flujo [56]

FLUJO . _C{)EFIF]_:EFTE ;LGB:LL_DE-. 5 oy | Diferencia
MASICO TRANSFERENCIA DE CALOR U [W/m* °C] Porcentual
Tedrico Practico

0.28 kg/s 1631.34 300841 46%
0.32 kg/s 1746.80 2902 20 408
0.36 kg/s 184017 2743 .07 33%
0,41 kg/s 193051 2476 34 22%;
047 kg/s 2049 61 2342 70 13%

Estos autores mencionados anteriormente han trabajado con los modelos y
métodos descritos en las anteriores secciones de este documento, a su vez se ha
agregado una comparacion de resultados por medio de los datos del disefio
realizado por Mazén en su proyecto de fabricacion y validacion, esto ha permitido
confirmar que la programacion, las ecuaciones, modelos y resultados obtenidos
son de alta confiabilidad para el desarrollo de este proyecto.
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7.9 ANALISIS TERMOECONOMICO

En el proceso de analisis termoecondmico realizado al intercambiador ilustrado en
la seccion 7.6 fue basado en balances de exergia y balances econémicos los
cuales seran ilustrados mas adelante. Cabe mencionar que el intercambiador de
calor posee una bomba que permite obtener las condiciones iniciales de bombeo
en la entrada de la coraza que corresponde a 225 kPa, se ha definido como punto
inicial realizar un andlisis exergético, termoecondémico y exergo-economico al
sistema de bombeo ilustrado en la figura 16.

Figura 16. Sistema de bombeo con sus flujos de entrada y salida. Fuente: Wermac.org

Los balances de exergia de la bomba centrifuga son mencionados en la ecuacién
104.

B +W =B, + By (Ecuacién 104)
Donde:
B,: Exergia destruida en la bomba.
B;: Flujo de exergia de entrada en la bomba.
B,: Flujo de exergia de salida en la bomba.
W: Trabajo de entrada en la bomba.

En el caso del flujo de exergia en la entrada se ha definido con el valor de cero,
debido a que dicho flujo ingresa a la bomba a las condiciones de estado muerto.

El balance termoeconomico del sistema de bombeo plasmado en la figura 16 es
plasmado en la ecuacion 105.

T+ 1y, + 2y, =1, (Ecuacién 105)
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Donde:

m,: Costo termoecondmico del flujo de entrada en la bomba.
m,,: Costo termoeconomico del trabajo de impulso.

Zpp: Costo del equipo de bombeo.

m,: Costo termoecondmico del Flujo de salida en la bomba.

El termino Z,, no sera cuantificado en el desarrollo de este proyecto, esto es
debido al enfoque de andlisis y estudio centrado exclusivamente en el
intercambiador de calor bifasico partiendo desde sus condiciones geométricas y
operacionales.

El balance exergo-econdmico de la bomba es ilustrado por la ecuacion 106.

B, +B, =B, (Ecuacién 106)
Donde:
B;: Costo exergético de entrada en la bomba.
B,,: Costo exergético de bombeo.
B,: Costo exergético de salida en la bomba.

Para resolver el sistema es necesario de ecuaciones adicionales en las cuales se
relaciona el costo exergético unitario ilustrado en la ecuacién 107.

K= (Ecuacion 107)

S| @

Este costo exergético unitario es el mismo para la seccién de la bomba, es decir:

B, _B,

=5 "B, (Ecuacion 107A)

Esta relacion de costo exergético unitario permite relacionar las ecuaciones 104,
106 y 107A y obtener:
B,B;

B, =By———21
W 2 B1+W_Bd
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W — B,
B, + W - B,

_ B,(By+W —By)
2T W — B,

Como B; = 0 debido a la condicion de estado muerto, entonces:

B _ BW(W - Bd)
= 4
W — By
Finalmente se obtiene:
B, =B, [7.9]

La expresion 7.9 afirma que debido a la condicién de estado muerto del flujo
exergético de entrada en la bomba el costo exergético del flujo de salida es el
mismo que el costo exergético de bombeo.

Ahora sabiendo que el costo termoecondmico unitario permite relacionar el costo
termoecondmico y exergo-economico el cual estd plasmado en la ecuacion 108
ilustrada a continuacion.

N
K = B (Ecuacién 108)

Entonces basado en la ecuacibn 108 se puede concluir que el costo
termoecondmico unitario es el mismo en los flujos de entrada y de salida de la
bomba, es decir:

. ., m W
K, =K, = —L=2 (Ecuaciéon 1084)
B, B
1 2
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Relacionando la ecuacién 108A con el balance termoeconémico ilustrado en la
ecuacion 105 se obtiene:

flrtz +my, +Zpp =T
B,

Ty +Zpp =15 | 1 2
— -1
bb 2 B,

B, * Bl>

7TW+be:7T2 <1_B2*BZ

Dado que B; = 0 debido a la condicion de estado muerto entonces:
Ty, + be =T, [79A]

La expresion 7.9A permite estimar el costo termoecondémico del flujo de salida de
la bomba el cual sera la entrada del intercambiador de calor.

Ahora la figura 17 ilustra la direccion de los flujos presentes en el intercambiador
de calor, recordando que el flujo de salida de la bomba es la entrada del
intercambiador de calor solo en la seccion de la coraza debido a que dicha seccidn
no presenta cambio de fase.

Figura 17 Intercambiador de calor y sus flujos presentes. Fuente: seita.com.co

Intercambiador de Calor

B2
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Ahora se desarrolla un balance de exergia para el intercambiador de calor, el cual
es plasmado en la ecuacion 109.

B, + B, = B3 + Bs + B; (Ecuaciéon 109)

Donde:

B,: Exergia de entrada en la seccion de la coraza.
Bs: Exergia de salida en la seccion de la coraza.
B,: Exergia de entrada en la seccién de los tubos.
B:: Exergia de salida en la seccion de los tubos.
B,: Exergia destruida en el intercambiador.

Es necesario un balance exergo-economico ilustrado en la ecuacién 110 y
termoeconomico plasmado en la ecuacion 111 para asi estimar el costo
termoeconomico del condensado.

B, + B, = By + Bs  (Ecuacién 110)
Donde:
B,: Costo exergético de entrada en la seccion de la coraza.
B;: Costo exergético de salida en la seccion de la coraza.
B,: Costo exergético de entrada en la seccion de los tubos.
Bs: Costo exergético de salida en la seccion de los tubos

Ty + 1y + Zpc = 3 + 15 (Ecuacion 111)
Donde:
m,: Costo exergético de entrada en la seccion de la coraza.
m5: Costo exergético de salida en la seccion de la coraza.
m,: Costo exergético de entrada en la seccion de los tubos.
ms: Costo exergético de salida en la seccion de los tubos.
Zpic : Costo del intercambiador de calor.

Ahora basado en la condicion que los flujos de la coraza presentan el mismo costo
termoeconomico unitario plasmado en la ecuacion 112 y los flujos de condensado
presente en tubos poseen igualmente los mismos costos termoecondmicos
unitarios el cual es ilustrado en la ecuacién 113, esto es necesario para cuantificar
el costo del condensado.
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; T, T3 .
= — = — (Ecuacion 112)
B, B

. 7T4 77:5 .z
= — = — (Ecuaciéon 113)
B, B

Ahora relacionando las ecuaciones 111,112 y 113 se obtiene:

B,
ZbIC +7T4, +f7‘[3 = Tig +T[3
B3

B,
ZbIC+ ——1 TI3 = Tlg — Ty
B3

B, /B,
ZbIC+ B__l Enz =Tl — Tiy
3 2
By
Zpic + 7T2—B*7T2 =T5 — Ty

B, B,
ZbIC+ 1—— Ty =Tg — =Ty
B,

Zpic + ( - &) T,
s = " [7.9B]

=

Para simplificar la expresion 7.9B se reemplaza el termino 7.9A y la relacién de
costo exergético unitario plasmado en las ecuaciones 114 y 115 respectivamente

K, = K= 2225 (gouacion 114
2 =K =5 =3 (Ecuacioén )
Ky = Ko = 2255 (euacion 115
1=K =5 =5 (Ecuacion )
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La expresion para estimar el costo del condensado finalmente es ilustrada por la
expresion 7.9C

Zpic + (1 - g—z) (Ttw + Zpp)
s = B,
(1-5)

El termino Z,,; es cuantificado aplicando el método de Hall [59] descrito en la
ecuacion 116 agregando el método de cuotas fijas vencidas o método francés y el
costo de mantenimiento, dicho costo de mantenimiento segun Hall [59]
corresponde al 40% del costo del intercambiador de calor.

[7.9C]

(140" *i

Zyic = | 2768 A%73 ————
bIc < 1+ -1

1 .
+ (2768 A%573) x 0,4) TF (Ecuacién 116)

Donde:

A: Area del intercambiador de calor.

I: tasa de interés mensual.

n: Tiempo en meses.

TF: Tiempo de funcionamiento en horas.
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8. ANALISIS DE SENSIBILIDAD.

En esta etapa se plantea el desarrollo del segundo objetivo especifico enfocado en
la influencia de las variables de disefio y operacion sobre el desempefio
termodinamico y termoecondémico de un intercambiador de calor de tubo y coraza
con cambio de fase.

8.1 FORMULACION Y SELECCION DE VARIABLES.

En esta etapa se selecciond las variables necesarias para realizar el andlisis de
sensibilidad, dichas variables son ilustradas en la tabla 9 en sus rangos de
valores, esto permite observar el comportamiento de las variables térmicas, area
de trasferencia de calor, exergia destruida y costo termoeconOmico del
condensado para intercambiadores de calor tipo cuadrado a 45°- 90° y tipo
triangular 30°- 60°. Otra alternativa de analisis propuesta es la elaboracion de un
disefio de experimento, en este caso un andlisis factorial 26 pero debido a las
combinaciones de los datos presentados en la tabla 9 mas lo tedioso de la
formulacion de un andlisis 2° y el total de combinaciones a realizar fue descartada
dicha formulacién de disefio.

Tabla 7. Condiciones de las variables para el analisis de sensibilidad.

Variables Rango de Valores Unidades
Altura de corte del

deflector 0,25*DS - 0,45*DS m
Diametro exterior 0,01715 0,033528 | 0,042164 | 0,060452 m
Numero de tubos 20-10 -
Numero de pasos 2-8 -
Pitch 1,25*do - 1,5*%do m
Espaciamiento del Deflector 0,2*DS - 1*DS m

Una vez definida las variables se siguié la metodologia ilustrada en la figura 18,
esto permite enfocar el analisis modificando una variable mientas las demas
permanecen constantes en el proceso y asi determinar cual o cuales de ellas
generan un impacto en el disefio térmico, hidraulico, area de trasferencia de calor,
exergia destruida y costo del condensado presente en el intercambiador de calor.
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Figura 18. Metodologia del andlisis de sensibilidad. Fuente: Propia

Andlisis de Sensibilidad en el Intercambiador de Calor de Tubo y Coraza.

Configuracion de la altura de Corte

25% de DS 45% de DS
Configuracién Pitch Configuracidn Pitch
1,25 * do 1,5*do 1,25 * do 1,5%do
Nimero de Pasos Numero de Pasos Numero de Pasos Nimero de Pasos
2 8 2 8 2 8 2 8
Ndmero de Tubos Nimero de Tubos Nimero de Tubos Numero de Tubos
10 20 10 20 10 20 10 20

Una vez definida las variables, metodologia y resultados a obtener y analizar, se
procede a desarrollar el analisis de sensibilidad usando el programa MATLAB [52]
en este caso, dicho programa realizard los calculos numéricos e ilustrara el
comportamiento de los resultados en funcion del espaciamiento del deflector y
numero de Reynolds de la coraza.
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8.2 RESULTADOS DEL ANALISIS DE SENSIBILIDAD.

A la hora de desarrollar la metodologia propuesta en la figura 18 y al obtener los
resultados se evidencia en la figura 19 el comportamiento del coeficiente global de
transferencia de calor cuando el nimero de pasos (NP) es igual a 2, nimero de
tubos (NT) igual a 10 y 20, espaciamiento entre tubos (pitch) correspondiente a
1.25 del diametro exterior de los tubos y una altura de corte del deflector (LBCH)
correspondiente al 25% del diametro de la coraza.

Figura 19. Coeficiente global de transferencia de calor con respecto al espaciamiento del deflector, cuando NP=2; NT=10
NT=20; pitch=1,5do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.

MNP =2 NT =10 Pitch = 12530 . %LBCH = 025 NP =2 NT =20 ; Pach = 12500 - SLBCH =025
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La figura 19 permite identificar que aquellos intercambiadores de calor disefiados
con diametros nominales de 3/8” son muy sensibles a los cambios de

espaciamiento logrando una desviacion promedio aproximada de 41.75 %en

arreglos cuadrados y 30.91 % en triangulares, esto es debido a la disminucion
del area de flujo transversal del intercambiador de calor y a su vez por el
crecimiento del espaciamiento del deflector, esto conlleva a un aumento en el
gasto masico y por ende un crecimiento en el nimero de Reynolds que afecta
proporcionalmente al coeficiente convectivo presente en el lado de la coraza,
mientras que aquellos intercambiadores de calor con didmetros nominales tal
como el caso de 2” presentan el mismo fendmeno de crecimiento pero con una
desviacion aproximada de 2.30 % para arreglos cuadrados y 1.97 para arreglos

triangulares afirmando asi que no existe un impacto significativo en aquellos
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diametros superiores a 3/8” logrando un comportamiento practicamente constante
del coeficiente global de transferencia de calor.

Algunos disefios plasmados en la tabla 8 presentan un comportamiento muy
similar al evidenciado en la figura 19 al poseer un NT igual a 10 o NT igual 20, se
observa que a medida que aumenta el pitch aumenta el coeficiente global de
transferencia de calor cuando NT igual a 10, debido a que aumenta el numero de
Reynolds sin embargo el espaciamiento del deflector no posee una influencia
significativa sobre el coeficiente global cuando el diametro de los tubos es mayor a
3/8”, para el caso de NT igual a 20, la altura de corte del deflector afecta el area de
fugas y al area de la ventana originando un aumento en la velocidad del fluido en
la zona de la ventada y por ende surge aumento en la caida de presion y
disminucién del coeficiente global de transferencia de calor, Xie [60] afirma que
debido a la formacién de voértices y torbellinos se origina una pérdida de energia
gue se traduce en una disminucién del coeficiente convectivo y aumento en la
caida de presion, las graficas de las configuraciones presentes en la tabla 8 estan
presentes en el anexo 3.

Tabla 8. Configuracion similar a la evidenciada en el proceso de analisis de sensibilidad cuando NP=2; NT=10 NT=20;
pitch=1,25do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.

Cuando NT=10 Cuando NT=20
Casos A B C Al
NP 2 2 2 2
NT 10 10 10 20
LBCH 25% 45% 45% 45%
Pitch 1,5 1,25 1,5 1,25

Otro aspecto importante por evaluar es el impacto del coeficiente convectivo de la
seccion de los tubos al coeficiente global de transferencia de calor, en la figura 20
se logra evidenciar que para este caso de estudio desarrollado en este documento
no existe ningun impacto del coeficiente convectivo del tubo al coeficiente global
de transferencia de calor, esto es debido a que las condiciones operacionales
presentes en la seccién de los tubos son constantes, siendo el diametro nominal la
Gnica variable modificable en cada andlisis dando a comprender que el fluido
frigorigeno es aquel que genera un impacto al coeficiente global de transferencia
de calor, a su vez en el anexo 3 se observa la influencia del nimero de Reynolds
del condensado con respecto al coeficiente global de transferencia de calor, este
presenta un comportamiento idéntico al mencionado en la figura 20.

84



Figura 20. Coeficiente global de transferencia de calor con respecto al coeficiente convectivo de los tubos, cuando NP=2;
NT=10 NT=20; pitch=1,5do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.
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Ahora al realizar una modificacién en la variable NP, se observa en la figura 21 un
comportamiento totalmente diferente del coeficiente global de transferencia de
calor para los diferentes arreglos mencionado en la figura 19, demostrando que el
NP es una variable que genera un impacto significativo en las condiciones
termodinamicas del sistema, la desviacion promedio en los arreglos cuadrados

con didmetro nominal de 2” es aproximadamente 1.97 %y 2.1 % en
triangulares dando por hecho que no existe un impacto significativo en aquellos
diametros superiores a 3/8”, mientas que en los arreglos de 3/8” la desviacion

promedio es 37.81 —.
mek
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Figura 21. Coeficiente global de transferencia de calor con respecto al espaciamiento del deflector, cuando NP=8; NT=10
NT=20; pitch=1,5do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.
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Al igual que la tabla 8, la tabla 9 representa aquellos disefios semejantes a los
ilustrados en la figura 21, el caso B y Al presentan una disminucion del coeficiente
global de transferencia de calor debido al aumento de la altura de corte, al igual

qgue el caso Ay C. Cabe recordar que dichas configuraciones estan presentes en
el anexo 3.

Tabla 9. Configuracion similar a la evidenciada en el proceso de andlisis de sensibilidad cuando NP=8; NT=10 NT=20;
pitch=1,25do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.

Cuando NT=10 Cuando NT=20
Casos A B C Al
NP 2 8 2 8
NT 20 10 20 20
LBCH 25% 45% 45% 45
Pitch 1,5 1,25 1,5 1,25

Una vez al modificar el pitch o espaciamiento entre los tubos, se observa en la
figura 22 el crecimiento del coeficiente global de transferencia de calor en
diametros nominales de 3/8” con una desviacion aproximada de 39.27 lzk para
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arreglos triangulares y 36.09 sz para arreglos cuadrados, pero para este caso se
m

observa que el arreglo cuadrado a 45° al lograr altos espaciamientos con NT igual
a 20 supera al arreglo cuadrado a 90° esto es debido al lograr altos nimero de
Reynolds.

Figura 22 Coeficiente global de transferencia de calor con respecto al espaciamiento del deflector, cuando NP=2; NT=10
NT=20; pitch=1,5do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.
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La tabla 10 muestra los arreglos que presentan un comportamiento semejante a la
figura 22, para este caso la altura de corte del deflector juega un papel importante
llegando a afectar el valor del coeficiente global de transferencia de calor en cada
arreglo de disefio explicado en casos anteriores, cabe resaltar que dichos disefios
estan presentes en el anexo 3.

Tabla 10. Configuracion similar a la evidenciada en el proceso de analisis de sensibilidad cuando NP=8; NT=10 NT=20;
pitch=1,5do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.

Cuando NT=10 | Cuando NT=20
Casos A Al
NP 8 8
NT 10 20
LBCH 45% 45%
Pitch 1,5 1,5

Ahora en términos de la exergia destruida para el caso de estudio plasmado en la
figura 23, graficamente se observa una gran variacion en intercambiadores de
calor disefiados con diametros nominales de 3/8”, mientras que con diametros
nominales superiores a 3/8” la exergia destruida toma un valor constante.
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Figura 23. Exergia destruida con respecto al Reynolds de la coraza cuando NP=2; NT=10 NT=20; pitch=1,25do,
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Pero al realizar un andlisis de desviacion, cuyos resultados estan plasmados en la
tabla 11 se evidencia que no existe una diferencia considerable en los valores de

la exergia destruida, esto es debido a que

las condiciones térmicas y

operacionales del sistema son constantes y a su vez por los bajos valores de la
caida de presion existentes en los tubos y en la coraza, cabe mencionar que el
efecto del arreglo del intercambiador se ve reflejado en la caida de presion. Este
fendémeno es reiterativo en las otras combinaciones presentes en el anexo 3.

Tabla 11. Valores de desviacion y dispersion de la exergia destruida. Fuente: Propia

Diametro Nominal

3/8"

1II

5/4"

2"

Arreglo

Desviacion [kW]

8,35769E-05

4,6528E-06

2,1426E-06

6,9124E-07

Triangular 30°

Desviacion [kW]

6,63243E-05

3,4198E-06

1,458E-06

4,4956E-07

Triangular 60°

Desviacion [kW]

6,34725E-05

2,6159E-06

1,0707E-06

2,9173E-07

Cuadrado 45°

Desviacion [kW]

3,61329E-05

1,8415E-06

8,7654E-07

2,8198E-07

Cuadrado 90°

88



En aspectos termoeconomicos planteados en la seccion 7.9 se desarroll6 un
modelo ilustrado en la ecuacion 7.9C que permite estimar el costo
termoeconomico del condensado de un intercambiador de calor de tubo y coraza
en funcién de sus condiciones exergéticas, area de transferencia de calor, costo
del trabajo de impulso del fluido y costo de la bomba, la figura 24 muestra el
resultado del costo del condensado para diferentes arreglos y configuraciones.

Figura 24. Andlisis termoecondmico con respecto al area de transferencia de calor cuando NP=2; NT=10 NT=20;
pitch=1,25do, %LBCH=0,25 Fuente: Propia.
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Debido al caso de estudio desarrollado en este proyecto las condiciones
exergéticas de las corrientes de entrada y salida alrededor de los tubos y coraza
son constantes, el costo de bombeo es un factor constante debido a que no existe
variacion del flujo masico de la coraza y del tiempo de funcionamiento, el costo de
la bomba no fue considerado en este proyecto y es por ello que el costo del
condensado recae exclusivamente sobre el area de transferencia de calor del
intercambiador de calor de tubo y coraza, los resultados de otras combinaciones
desarrolladas estan presentes en el anexo 3.
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9. VALORES OPTIMOS DE DISENO

En esta Ultima etapa se plantea el desarrollo del tercer objetivo especifico
enfocado en identificar los valores 6ptimos de las variables continuas de disefio
aplicando un proceso de optimizaciéon usando el programa MATLAB [57] y
cuantificar el impacto de dichos valores 6ptimos sobre la taza de generacion de
entropia o destruccidbn de exergia y sobre el costo termoeconomico del
condensado, esto es realizado en el caso de estudio plasmado en el item 7.6.

9.1 OPTIMIZACION TERMODINAMICA Y TERMOECONOMICA.

El proceso de optimizacion termodinamica y termoecondmica desarrollado fue
posible gracias al programa MATLAB [57] aplicando el comando toolbox de
optimizacién definido como fmincon, El propésito de este es encontrar el minimo
del valor escalar que devuelve una funcion de varias variables no lineal sujeta a
una serie de restricciones, en este caso la funcion escalar de varias variables es
conocida como funcidn objetivo. la sintaxis desarrollada para este proyecto es
mostrada en la formulacion 1.

OPt = fmincon(@Funcion_obj,X,[ 1,[ 1[I 1[ 1, Xmin,Xmax,[ ], opciones) (Formulaciéon 1)

Donde:

OPt: Resultado a obtener del proceso de optimizacion.

@Funcion_obj: Funcion objetivo.

X: Vector de valores iniciales.

Xmin: Vector de restriccion de valores minimos.

Xmax: Vector de restriccion de valores maximos

opciones: Opciones adicionales del programa ilustradas en la formulacion 2.

opciones = optimoptions(@fmincon,’ Display', iter', TolFun',1e71%) (formulacion 2)
Donde:
optimoptions: Comando de configuracion, permite crear opciones de optimizacién en este caso

para el comando fmincon. Enfocado en mostrar las iteraciones restringidas bajo una tolerancia de
1e710,
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En este orden de ideas el comando fmincon se enfocard en buscar un minimo de
la funcion definida @Funcion_obj Sujeta a las restricciones plasmadas en las
ecuaciones 117y 118

A.x = b (Ecuacion 117)
Agq-X = beq (Ecuacion 118)

En este caso Ay b hacen referencia a condiciones de desigualdad, las cuales no
fueron definidas ya que para este proceso de optimizacién no son necesarias, es
por esto la formulacion 1 existen vectores vacios.

Los otros términos como 4., Y b., hacen referencia a restricciones de igualdad de

la funcién objetivo las cuales no fueron necesarias para este proceso y por ellos se
plasmaron como vectores vacios en la formulacion 1.

El programa sencillamente se enfoca en calcular los valores minimos de la funcion
objetivo bajo una restriccibn de rangos minimos y maximos, los cuales son
plasmados en la tabla 12, esto es partiendo desde una serie de valores iniciales
aleatorios que también estan presentes en la tabla 12. Para este proceso se desea
minimizar la exergia destruida, para asi, identificar la configuracién optima local
gue permita minimizar la generacion de entropia de cada uno de los arreglos y
configuraciones de los intercambiadores de calor estudiados en este proyecto,
también minimizar el &rea de transferencia de calor, este con el fin de obtener un
bajo costo de condensado.

Tabla 12. Variables continuas para el proceso de optimizacién aplicando el comando toolbox de fmincon.

do [m] Pitch [-] LBCH [-] LB [-]
Valor Aleatorio Inicial 0,033528 1,3 0,3 0,4
Maximos 0,060452 1,5 0,45 1
Minimos 0,01715 1,25 0,25 0,2

Basado en las condiciones plasmadas en la tabla 12, se definen dos variables
discretas conocidas como numero de pasos (NP) y numero de tubos (NT), en este
caso dichas variables toman los valores de 2 y 8 para el caso del numero de
pasos, 10 y 20 para el caso del numero de tubos.
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Se plantea una combinacién entre las variables discretas y bajo las restricciones
de las variables continuas mostradas en la tabla 8 aplicar el comando fmincon con
el objetivo de identificar las condiciones que originen la menor destruccion de
exergia y el menor costo de condensado.

Para minimizar la exergia destruida, las variables continuas deben poseer los
valores plasmados en la tabla 13, en dicha tabla se evidencia un dominio del
diametro nominal de 2”, esto es debido a que la menor caida de presion se genera
al disefiar intercambiadores de calor usando diametros nominales altos y como se
ha mencionado la exergia destruida es totalmente independiente del arreglo del
intercambiador y esto es confirmado por la semejanza de los valores de las
variables continuas para este caso de estudio propuesto.

Tabla 13. Resultados del proceso de optimizacién para minimizar la destruccion de exergia. Fuente: Propia

Cuando NP=2 y NT=10
Arreglo do [m] Pitch [-] LBCH [-] LB [-]
Triangular 30° | 0,060452 | 1,29994172587070 | 0,313785717560285 | 0,400471727312740
Triangular 60° | 0,060452 | 1,30014174984766 | 0,300088866841576 | 0,400076364418810
Cuadrado 45° |0,060452 | 1,30008561095566 | 0,300043175751110 | 0,400046792878854
Cuadrado 90° |0,060452 | 1,30007958953463 | 0,300046795896972 | 0,400038840379714
Cuando NP=8 y NT=10
Arreglo do [m] Pitch [-] LBCH [-] LB [-]
Triangular 30° | 0,060452 | 1,29999627096574 | 0,299978947905247 | 0,400030809679234
Triangular 60° | 0,060452 | 1,29998946283332 | 0,299974680497031 | 0,400021441309357
Cuadrado 45° |0,060452 | 1,29999795737308 | 0,299985373664016 | 0,400020930047708
Cuadrado 90° |0,060452 | 1,29999788989298 | 0,299992751287979 | 0,400009600083490
Cuando NP=2 y NT=20
Arreglo do [m] Pitch [-] LBCH [-] LB [-]
Triangular 30° |0,060452 | 1,30019176922915 | 0,300084031177652 | 0,400090320353363
Triangular 60° | 0,060452 | 1,30014165815076 | 0,300062773412995 | 0,400067413954171
Cuadrado 45° |0,060452 | 1,30008320581739 | 0,300027019260020 | 0,400032415394134
Cuadrado 90° |0,060452 | 1,30008054089553 | 0,300038888806379 | 0,400047824406172
Cuando NP=8 y NT=20
Arreglo do [m] Pitch [-] LBCH [-] LB [-]
Triangular 30° | 0,060452 | 1,30002100044807 | 0,300001478794825 | 0,400039688547429
Triangular 60° | 0,060452 | 1,29999502427318 | 0,299989744274611 | 0,400021174991043
Cuadrado 45° |0,060452 | 1,30000658647025 | 0,299992844635615 | 0,400023229882122
Cuadrado 90° |0,060452 | 1,30000932690249 | 0,299998310552951 | 0,400017369042736
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Una vez estimado estos valores, se procede a calcular las condiciones
operacionales del intercambiador de calor en sus diferentes arreglos y en las
diferentes combinaciones de las variables discretas, debido al tamafio de la tabla
de resultados se ha agregado en la seccion de anexo 4, basado en esos
resultados se observa que la caida de presion presente alrededor de los tubos y
en la coraza son muy cercanas al valor de cero, originando asi que la entropia
generada sea solamente funcion del proceso de transferencia de calor y no por el
fenémeno de caida de presion pero logrando grandes areas de transferencia de
calor.

Ahora se desea conocer la configuracion para identificar las condiciones que
garanticen la menor area de transferencia de calor, esto con el fin de obtener un
minimo costo de condensado, cuando las variables discretas toman el valor de NP
igual a 2 y NT igual a 10, los resultados son evidenciados en la tabla 14. Es
importante mencionar que estos resultados presentes en la tabla 14 son los
mismos sin importar las combinaciones de las variables discretas, esto es debido
a que el &rea de transferencia de calor es inversamente proporcional al coeficiente
global de transferencia de calor, esta variable como se ha mencionado en el
analisis de sensibilidad para este caso de estudio desarrollado en este proyecto es
funcién de una altura de corte minima, un espaciamiento de tubos minimos y un
maximo espaciamiento entre deflectores que originan un alto coeficiente
convectivo en la seccion de la coraza y por ende un aumento del coeficiente global
de transferencia de calor.

Tabla 14.Proceso de optimizacion para minimizar el area de transferencia de calor cuando NP=2 y NT=10.

Arreglo do [m] Pitch [-] LBCH [-] LB [-]
Triangular 30° 0,01715 1,25 0,25 1,00
Triangular 60° 0,01715 1,25 0,25 1,00
Cuadrado 45° 0,01715 1,25 0,25 1,00
Cuadrado 90° 0,01715 1,25 0,25 1,00

Ahora con los datos presentes en la tabla 14, se calcula las condiciones de
operacion en cada arreglo de disefio de intercambiadores de calor, pero en este
caso enfocado al costo termoecondmico del condensado, debido al tamafio de los
resultados se han agregado en la seccion de anexo 4. Se observa que el mayor
coeficiente global de transferencia de calor fue logrado por el arreglo cuadrado a

93




w

90° cuando NP igual a 8 y NT igual a 10 con un valor de 1729.125 —c

costo de condensado de 78.205 USD esto permite afirmar que para este caso de
estudio el arreglo cuadrado a 90° y bajo estas condiciones operacionales y
condiciones de disefio es el arreglo mas indicado para disefiar el intercambiador
de calor.

con un

CONCLUSIONES

Basado en la revisidon bibliografica se ha planteado una metodologia que permite
disefiar intercambiadores de calor de tubo y coraza con cambio de fase en la
seccion de los tubos con diferentes arreglos de disefio a su vez con un alto grado
de confiabilidad, se ha plasmado un proceso de analisis termodinamico y
termoeconomico de estos sistemas, todo esto con el objetivo de conocer las
condiciones Optimas de operacion y de disefio que puedan garantizar la menor
tasa de generacion de entropia o menor destruccién de exergia y el menor costo
de condensado, basado en el caso de estudio plasmado para el desarrollo de este
proyecto, se recomienda en términos termodinamicos y termoecondémicos el
disefio de intercambiadores de calor de tubo y coraza con un arreglo cuadrado a
90° con un diametro nominal de 3/8”, un NP igual a 8 y NT igual a 10, debido a
qgue garantizan el menor costo unitario del condensado y el mayor coeficiente
global de transferencia de calor, cabe mencionar que los efectos de la entropia
generada solo recaen en el proceso de transferencia de calor y no en la caida de
presion debido a que es un factor muy pequenio.

Las variables esenciales para el disefio de un intercambiador de calor de tubo y
coraza con cambio de fase tales como espaciamiento del deflector, altura de corte
del deflector, pitch, numero de tubos y numero de pasos juegan un papel
fundamental en el costo termoecondmico del condensado, los arreglos cuadrados
a 45° y 90° tienden a ser aguellos disefios mas sensibles a los cambios de estas
variables en términos termodinamicos cuando son disefiados con diametros
nominales de 3/8” como se observa en el andlisis se sensibilidad, mientras que los
arreglos triangulares a 30° y 60° presentan tendencias muy similares en sus
comportamientos.

Otro aspecto importante es la influencia de la caida de presiéon en la generacién de
entropia y en el costo del condensado debido al tamafio de la tuberia, es decir
aquellos intercambiadores de calor disefiados con tuberias de 3/8” presentan
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bajos costos de condensado, mientras que aquellos disefiados con tuberias
superiores presentan altos costos de condensado, esto es debido a que las
condiciones de operacion no cambian y el impacto generado por la caida de
presion es muy pequefo, esto es sin importar el tipo de arreglo del intercambiador
de calor es por ello que el costo del condensado solo recae en el area de
transferencia de calor.

En términos finales el disefio de intercambiadores de calor de tubo y coraza es
quizas un gran reto ingenieril debido a las numerosas variables necesarias para su
correcto andlisis, funcionamiento y su impacto ambiental.

RECOMENDACIONES

e Cuantificar la influencia de otros tipos de fluidos de trabajo tales como
R410A, R134A, amoniaco entre otros en el proceso de analisis y
optimizacion termodinamica y termoecondmica.

e Establecer un rango de condiciones de temperatura, presion y flujos
masicos en la seccion de los tubos y coraza para asi, calcular condiciones
Optimas de trabajo que permitan obtener una minima generacion de
entropia y bajo costo de condensado.

e Plasmar una metodologia para el disefio, analisis, optimizacién
termoecondmica y proceso de minimizacion de la generacién de entropia
en otros tipos de intercambiadores de calor tales como por ejemplo tubos
concéntricos que presenten cambio de fase.

e Realizar un proceso de minimizacién de la generacion de entropia, analisis
y optimizacion termoecondmica en otros dispositivos de ingenieria tales
como compresores, turbinas, evaporadores, ciclos de generacion de
potencia y ciclos combinados.

95



REFERENCIAS

[1] M. B. Reyes Rodriguez, J. L. Moya Rodriguez y O. M. Cruz Fonticiella,
«Ecological Impact of Shell and tube heat exchangers.,» Ingenieria Energética Vol.
XXXVI, Mexico D.F, 2014.

[2] A. C. Yunus y J. G. Afshin, «Analisis de los intercambiadores de calor,» de
Transferencia de Calor y de Masa, Mexico D.F, Mc Graw Hill, 2011, pp. 639-650.
[3] M. A. My S. M. Y, «Thermodynamic Optimization, » Faculty of Engineering and
Applied Science, St. John’s., Canada , 2012.

[4] G. Jiangfeng, L. Cheng y X. Mingtian, «Optimization design of shell and tube
heat exchanger by entropy generation minimization and genetic algorithm, »
ELSEVIER, vol. I, pp. 1-7, 2010

[5] E. A. Pastén Mejias, «Analisis Exergético y Termoecdénomico de
intercambiadores de calor de tubo y coraza,» Revista de Ingenieria-Universidad de
Talca, vol. Il, p. 1, 2012.

[6] G. Jiangfeng, L. Cheng y X. Mingtian, «Optimization design of shell and tube
heat exchanger by entropy generation minimization and genetic algorithm, »
ELSEVIER, vol. I, pp. 1-7, 2010.

[7] M. B. Reyes Rodriguez, J. L. Moya Rodriguez, M. Cruz Fonticiella y R. Mestizo
Ceron, «Optimizacién de intercambiadores de tubo y coraza mediante la tecnica
de recocido simulado,» Centro Azucar , vol. 40, pp. 1-13, 2013.

[8] M. B. Reyes Rodriguez, J. L. Moya Rodriguez, M. Cruz Fonticiella, E. Firvida
Donéstevez y J. A. Veldzquez-Pérez, «Automatizacion y optimizacion del disefio
de intercambiadores de calor de tubo y coraza mediante el método de Taborek,»
Ingenieria Mecanica , vol. 17, n® 1, pp. 78-89, 2014.

[9] E. A. Pastén Mejias, «Andlisis Exergético y Termoecdénomico de
intercambiadores de calor de tubo y coraza,» Revista de Ingenieria-Universidad de
Talca, vol. 1l, p. 1, 2012.

96



[10] C. S. C. A. a. B. S. Kotcioglu. I, «Second Law Analysis and Heat Transfer in a
Cross-Flow Heat Exchanger with a New Winglet-Type Vortex Generator, » Energy,
vol. 11, n° 35 (9), pp. 3686-3695, 2010.

[11] A. Fakheri, «Second Law Analysis of Heat Exchangers, » ASME Journal of
Heat Transfer, vol. I, n® 111802, p. 132, 2010.

[12] M. a. L. S. Arivazhagan, «Entropy Generation Minimization of Shell and Tube
Heat Exchanger with Porous Medium, » Experimental Techniques, vol. I, n°
10.1111, pp. 1567-1747, 2011.

[13] S. Z. a. Z. S. M. Shuja, «Thermoeconomic Considerations in the Design and
Analysis of a Finned Heat Sink Array: The Effect of Material Cost, » International
Journal of Exergy, vol. Ill, n°® 9, pp. 370-387, 2011.

[14] M. E. b. M. R. H. Sadeghzadeh, «Techno-economic optimization of a shell and
tube heat exchanger, » Energy Conversion and Management, vol. I, n® 93, pp. 84-
91, 2014.

[15] B. Khireddine y B. Chérif, «Optimisation of the design of shell and double
concentric tubes, » CrossMark, vol. IV, n® 1, p. 1371-1381, 2014.

[16] F. V. Ashkan Alimoradi, «Prediction of heat transfer coefficients of shell and
coiled tube heat, » International Journal of Thermal Sciences, vol. I, n°® 107, pp.
196-208, 2016.

[17] A. C. Yunus y J. G. Afshin, «Tipos de Intercambiadores de Calor,» de
Transferencia de Calor y de Masa, Mexico D.F, Mc Graw Hill, 2011, pp. 630-631.
[18] K. s. Ramesh y P. S. Dusan, «Classification According to Construction
Feactures, » de Fundamentals of Heat Exchanger Design, Canada, JOHN WILEY
& SONS, INC., 2003, pp. 56-73.

[19] A. C. Yunus y J. G. Afshin, «Analisis de los intercambiadores de calor,» de
Transferencia de Calor y de Masa, Mexico D.F, Mc Graw Hill, 2011, pp. 639-650.
[20] K. s. Ramesh y P. S. Dusan, «Overview of Heat Exchanger Design, » de
Fundamentals of Heat Exchanger Desing, Canada, John wiley & Sons, 2003, pp.
78-94.

[21] S. P. B. ROJAS, «DISENO DE UN MODULO DE INTERCAMBIADOR DE
CALOR DE CORAZA Y TUBOS,» Universidad Santo Tomas, vol. |, n° 1, pp. 16-
54, 2014.

[22] K. R. y. P. Dusan, «Log-Mean Temperature Difference Correction Factor F, »
de Fundamentals of Heat Exchanger Desing, Canada, John Wiley & Sons, 2003,
pp. 187-195.

[23] A. Y. y. J. Afshin, «Intercambiadores de calor de pasos multiples,» de
Transferencia de calor y de masa, Mexico D.F, Mc Graw Hill, 2011, pp. 643-646.
[24] D. Q. KERN, «Temperatura,» de Procesos de transferencia de calor, Mexico
D.F, Compaiiia Editorial Continental, S.A De C.V Mexico, 1999, p. 114.

97



[25] J. Holman, «Método de la eficacia NUT,» de Transferencia de calor, Mexico
D.F, Compaiia Editorial Continental, S.A De C.V Mexico, 1999, pp. 502-515.

[26] J. Holman, «Diferencia de temperatura media logaritmica,» de Transferencia
de calor, Mexico D.F, Compaiia Editorial Continental, S.A De C.V Mexico, 1999,
pp. 494-501.

[27] K. s. R.y. P. S. Dusan, «<EFFECTIVENESS-NUMBER OF TRANSFER UNIT
RELATIONSHIPS, » de Fundamentals of Heat Exchanger Desing, Canada, John
wiley & Sons, 2003, pp. 114-131.

[28] O. A. Jaramillo, «INTERCAMBIADORES DE CALOR,» Centro de
Investigacion en Energia., Mexico D.F, 2007.

[29] Javier Ignacio Carrero Mantilla, «<Metodo NTU,» de Equipos de transferencia
de calor: Una guia de estudio., Bogota D.C, UNIBIBLOS, 2008, pp. 21-29.

[30] K. s. R.y. P. S. Dusan, «THE P-NTU METHOD, » de Fundamentals of Heat
Exchanger Desing, Canada, John wiley & Sons, 2003, pp. 139-170.

[31] K. s. R. y. P. S. Dusan, «The y-P Method, » de Fundamentals of Heat
Exchanger Desing, Canada, John wiley & Son, 2003, pp. 210-212.

[32] J. I. C. Mantilla, «Caidas de presién,» de Equipos de transferencia de calor:
Una guia de estudio, Bogota D.C, UNIBIBLOS, 2008, pp. 13-14.

[33] D. J. D’Adamo, D. A. Gronskis y I. S. Juskoff, «Condensacion,» Mexico D.F,
2016.

[34] J. I. C. Mantilla, «Teoria de condensacion y ebullicién.,» de Equipos de
transferencia de calor: Una guia de estudio., Bogota D.C, UNIBIBLOS, 2008, pp.
55-58.

[35] P. Fernandez Diaz, «Condensacion y Vaporizacion.,» Ingenieria Termica, vol.
[, n°10, pp. 3-23, 2011.

[36] M. Moran, H. Shapiro, D. Boettner y M. Bailey, «Thermoeconomics,» de
Fundamentals of Engineering Thermodynamics, United States of America , John
Wiley & Sons,Inc., 2011, pp. 395-400.

[37] J. Villalon, J. Garcia Torrent y E. Querol Aragén, «Termoeconomia y
Optimizacion energetica,» Fundacion Gomez Pardo., vol. Il, pp. 7-15, 2009.

[38] J. R. Silva Larrotta, «La termoeconomia como alternativa para mejorar la
competitividad industrial,» UniNacional, Bogota D.C, 2015

[39] Heat-transfer Equipment, <<BASIC DESIGN PROCEDURE AND THEORY,
12.9.4. Bell's method>> Incropera and Dewitt (2001).

[40] Kulkarni Sweta; SB Jagadish; MB Manjunath, « ANALYSIS COMPARING
PERFORMANCE OF A CONVENTIONAL SHELL AND TUBE HEAT
EXCHANGER USING KERN, BELL AND BELL DELAWARE METHOD » IJRET:
International Journal of Research in Engineering and Technology. May-2014

98



[41] J. Taborek., Heat Exchanger Design Handbook, Survey of Shell Side Flow
Correlations. Hemisphere Publishing Corporation. Washington-New York-London,
1986.

[42] J. Taborek., Heat Exchanger Design Handbook, Recommended method:
Principles and Limitations. Hemisphere Publishing Corporation. Washington-New
York-London,1986.

[43] J. E. Edwards, DESIGN AND RATING SHELL AND TUBE HEAT
EXCHANGERS, United Kingdom: MNL 032A, 2015.

[44] E. S. Gaddis y V. Gnielinski, «Pressure drop on the shell side of shell-and-
tube heat exchangers,» Chemical Engineering and Processing , vol. Il, n°® 2, pp.
149-159, 1996.

[45] R. A. Osorio y R. F. Gonzélez, «Metodologia para el disefio de un
intercambiador,» Revista de la Asociacién Mexicana de Metodologia de la Ciencia
y de la Investigacion, A.C., Mexico , 2010.

[46] S. C. Uday C. Kapale, «Modeling for shell-side pressure drop for liquid flow,»
International Journal of Heat and Mass Transfer 4, vol. |, n° 3, pp. 601-610, 2005.
[47] Ribeiro,C. M.C. (1984). Comparacao de Métodos de Calculo Termo-Hidraulico
para trocadores de calor casco e tubo sem mudanca de fase. Disseertacao De
Mestrado. FEC/UNICAMP.

[48] J. A. Caballero, «Disefio de Intercambiadores de Tubo y Coraza,» de Redes
de cambiadores de calor, Madrid-Espafa, Universidad de Alicate, 2012, pp. 43-49.
[49] D. G. Kroger, «Condensation correlations,» de AIR-COOLED HEAT
EXCHANGERS AND COOLING TOWERS, Tulsa, Oklahoma, PennWell
Corporation, 2004, pp. 179-185.

[50] J. R. Thome, «Two-Phase Pressure Drops inside Tubes.,» Laboratoire de
transfert de chaleur et de masse, Lausanne,Switzerland, 2000.

[51] A. Bejan, «Entropy Generation in fluid flow- Turbulent flow,» de Entropy
Generation Minimization, United States of America-New York, CRC Oress, 1995,
pp. 47-51.

[52] M. y. C. Moler, MATrix LABoratory- laboratorio de matrices, United States Of
America, 2014.

[53] V. T. CASADO, «DISENO Y MONTAJE DE UN CONDENSADOR DE VAPOR
DOWN FLOW PARA UNA CENTRAL TERMICA DE CICLO COMBINADO,»
UNIVERSIDAD CARLOS IlIl DE MADRID ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR,
Leganés- Esparia, Julio 2011.

[54] O. G. Valladares, «Simulacion numeérica y validacion experimental de
evaporadores, condensadores y tubos capilares. Integracion en sistemas de
refrigeracion por compresion.,» Departament de Maquines i Motors Témics
E.T.S.E.L.T - Universitat Politécnica de Catalunya, Terrassa-Espafia, 2000.

99



[55] R. F. Gonzélez, «Metodologia para el disefio de un intercambiador,»
Metodologia de la Ciencia. Revista de la Asociacion Mexicana de Metodologia de
la Ciencia y de la Investigacion, A.C., México, 2010.

[56] K. C. C. MAZON, «Disefio, construccion y pruebas de un intercambiador de
calor de carcasa y tubos para laboratorio de térmicas de la facultad de
mecanica.,» Escuela superior politécnica de chimborazo- facultad de mecanica-
escuela de ingenieria mecanica, Riobamba — Ecuador, 2010.

[57] Statpoint Technologies, Statgraphics, Warrenton, Virginia., 2015.

[58] J. Couper, W. Penney, J. R. Fair y S. Walas, «Cost Of Individual Equipment,»
de Chemical Process Equipment, United States Of America, ELSEVIER, 2012, pp.
737-738.

[59] M. Taal, I. Bulatov, J. Klemes y P. Stehlik, «Cost estimation and energy price
forecasts for economic evaluation of retrofit projects.,» PERGAMON, Republica
Checa, 2003.

[60] M. Asadi y G. Xie, «An Experimental Study on Heat Transfer Surface Area of
Wavy-Fin Heat Exchangers.,» Journal of Thermal Science and Engineering
Applications, Iran-China, 2014.

[61] D. Mendoza Nufioz, G. Guzman Reyes y M. LoOpez de Haro,
«Thermoeconomic Optimization of an Air-Cooled Tube-Bank Condenser,»
CHEMICAL ENGINEERING TRANSACTIONS, Milano, 2015.

100



ANEXOS



ANEXO 1 CRONOGRAMA

2016

2017

Actividades / Meses

10

11

12

10

11

12

Revision bibliografica sobre métodos actuales de disefio de intercambiadores de calor de
tubo y coraza bifasico.

Seleccién y formulacién del modelo matematico que permitird cuantificar el desempefio
termodinamico y Costo termoecondmico del condensado de un intercambiador de calor
de tubo y coraza.

Disefio de un intercambiador de calor de tubo y coraza bifasico basado en un caso de
estudio aplicando el software Matlab.

Validacion del proceso de programacion para cuantificar el grado de confiabilidad de la
herramienta computacional que permite el disefio termodinamico y analisis
termoecondmico de un intercambiador de calor de tubo y coraza.

Seleccidn de las variables que participan en el proceso de disefio del intercambiador de
calor de tubo y coraza biféasico.

Elaboracién de un analisis de sensibilidad, el cual permitira identificar el impacto de las
variables que participan en el proceso de disefio de los intercambiadores de calor de
tubo y coraza bifasicos.

Cuantificar los indices de desempefio termodindmico y termoecondmicos del
intercambiador de calor de tubo y coraza propuesto sobre los valores o6ptimos
cuantificados por un proceso de optimizacion partiendo desde las variables de disefio del
sistema.




ANEXO 2 PRESUPUESTO

01 EQUIPOS $ 5.000.000 $ 5.000.000

02 MATERIALES E INSUMOS $0 $0

03 BIBLIOGRAFIA $ 1.300.000 $ 1.300.000

04 SERVICIOS TECNICOS $0 $0
ADECUACION DE $0

05 INFRAESTRUCTURA $0

06 SOFTWARE $ 8.500.000 $ 8.500.000

07 SALIDAS DE CAMPO $0 $0

08 VIAJES $0 $0

09 EVENTOS ACADEMICOS $0 $0

10 PUBLICACIONES $0 $0

11| SEGUIMIENTO Y EVALUACION $0 $0

12 PERSONAL CIENTIFICO $ 136.576.000 $ 136.576.000

13 ADMINISTRACION $0 $0

14 TOTAL $151.376.000 $151.376.000

15 SEGU'M'ENT%Q/Q )EVA"UAC'ON $ 7.568.800 $7.568.800,00




ANEXO 3 ANALISIS DE SENSIBILIDAD

Condiciones del analisis de sensibilidad: LBCH=0.25, NT=10 y 20, NP=2,
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ANEXO 4 PROCESO DE OPTIMIZACION

-Valores obtenidos ala hora de minimizar la exergia destruida bajo las condiciones plasmadas en la tabla

13.
Cuando NP=2y NT=10 Cuando NP= 2y NT=20
Caida Caida Caida Caida
. Coef. Global de de . Coef Global de de
Tipo de Exergia Transferencia| Area Costo del presion | presion | Tipo de Exergia Transferencia| Area Costo del presion | presion
Destruida Condensado Destruida Condensado
Arreglo (kW] de calor [m2] [USD/H] enla en el Arreglo (kW] de calor [m2] [USD/H] en la en el
[W/m2 °C] coraza | tubo [W/m2 °C] coraza | tubo
[Pa] [Pa] [Pa] [Pa]
T“a;(?o“'ar 9,1338603 | 151,3261433 |3,40741| 315,826 0,781 | 2,050 T”a;(%“'ar 9,13385705 | 105,60584 |4,88250| 388,119 1,043 | 0,749
T”ag‘(?o“'ar 9,1338607 | 171,518396 |3,00627| 293,953 2,996 | 1,997 T”ag‘(%“'ar 9,13385697 | 105,607487 |4,88252| 388,116 0,736 | 0,749
C“jdsr?do 9,1338602 | 179,7815676 |2,86810| 286,134 1,413 | 1,979 C”j%iado 9,13385688 | 109,36679 |4,71469| 380,414 0,413 | 0,746
C”g%r?do 9,1338603 | 184,1356519 |2,80028| 282,237 1,528 | 1,970 C”%%Zado 9,13385689 | 109,584158 |4,70534| 379,082 0,430 | 0,746




-Valores obtenidos ala hora de minimizar la exergia destruida bajo las condiciones plasmadas en la tabla

13.
Cuando NP= 8 y NT=10 Cuando NP= 8 y NT=20

Caida Caida Caida Caida

. Exergia Coef GIoba] < Costo del d?‘, de” . Exergia Coef GIoba] ‘ Costo del d?, de”
Tipo de - Transferencia| Area presion | presién | Tipo de . Transferencia| Area presion | presion

Destruida Condensado Destruida Condensado

Arreglo (kW] de calor [m2] [USD/H] enla en el Arreglo [kw] de calor [m2] [USD/H] en la en el
[W/m2 °C] coraza | tubo [W/m2 °C] coraza | tubo

[Pa] [Pa] [Pa] [Pa]

T”"";c?o“'ar 9,13386 | 171,2059161 |3,01176 | 294,260 0,291 | 1,998 T”a;go“'ar 9,13385681 | 107,43676 |4,79939| 384,315 0,114 | 0,748
T”ag(?o“'ar 9,13386 | 171,2063065 |3,01175| 294,260 0,205 | 1,998 T”aggo”'ar 9,1338568 | 107,437319 |[4,79936| 384,314 0,084 | 0,748
C“j%roado 91338599 | 183,3342561 |2,81252| 282943 | 0116 | 1,971 C“j%road" 9,13385679 | 112,043762 |4,60205| 375179 | 0,050 | 0,744
C“%%roado 9,1338599 | 181,1935183 |2,84575| 284,854 0,119 | 1,976 C“%%roado 9,13385679 | 109,580108 |4,70551| 379,990 0,050 | 0,746




-Valores obtenidos ala hora de minimizar el area de transferencia de calor bajo las condiciones plasmadas
en la tabla 14.

Cuando NP=2y NT=10

Cuando NP=2y NT=20

Caida | Caida Caida Caida
. Coef Global de de . Coef Global de de
Tipo de Exergia Transferenci | Area Costo del presié | presié | Tipo de Exergia Transferenci | Area Costo del presié | presion
Destruid Condensad Destruid Condensad
Arreglo a [kw] a de calor [m2] 0 [USD/H] nenla|nenel| Arreglo a [kw] a de calor [m2] 0 [USD/H] nenla en el
[W/m2 °C] coraza | tubo [W/m2 °C] coraza | tubo
[Pa] [Pa] [Pa] [Pa]
Triangula 0,35 185,60 | 646,68 | Triangula 0,537 51,930 | 157,057
r 30° 9,13553 1462,278 3 86,088 3 0 r 30° 9,13426 958,9170 7 109,6402 P 5
Trlangijla 9,13552 1462,278 0,35 86,088 133,86 | 646,68 Trlangyla 9.13426 958,9170 0,537 109,6402 34,688 | 157,057
r 60 3 5 0 r 60 7 9 5
Cuadroado 9.13548 1579.056 0,32 82381 117,51 | 631,13 Cuadr:’a\do 9.13425 9957709 0,517 107,2964 17,787 | 155,294
45 7 6 4 45 8 5 7
cuadadol 913540 | 1607585 | 20| 79034 [ o3113 | OHLO% | CUANAMOY 643005 | 10104366 | O30° | 1058620 | 14218 | 154,229




-Valores obtenidos ala hora de minimizar el area de transferencia de calor bajo las condiciones plasmadas
en la tabla 14.

Cuando NP=8y NT=10

Cuando NP=8y NT=20

Caida Caida Caida

Exergia Coef Global < Costo del de de Exergia Coef Global < Costo del . de
Tipo de 9 Transferencia | Area presion | presion | Tipo de 9 Transferencia | Area Caida | presién

Destruida Condensado Destruida Condensado d

Arreglo (kW] de calor [m2] [USD/H] enla en el Arreglo (kW] de calor [m2] [USD/H] e en el

[W/m2 °C] coraza | tubo [WIm2 °C] presion tubo

[Pa] [Pa] enla [Pa]

coraza
[Pa]

T”asf‘go“'ar 9,13546 1553,917 |0,332| 83,142 14,011 | 634,283 T”as[‘go”'ar 9,13425 1004,199 |0,513| 106,779 5,526 | 154,910
Tr'aggou'ar 9,13546 1553,917 |0,332| 83,142 9,070 | 634,283 T”ag‘go“'ar 9,13425 1004,199 |0,513| 106,779 3,720 | 154,910
C“i%rf‘do 9,13542 1694,118 |0,304| 79,127 7,752 | 617,914 C“fgoado 9,13424 1047,771 | 0,492| 104,212 3,072 | 153,018
C“%%rfdo 913541 | 1729125 |0.298| 78,205 6,367 | 614,241 C“%%Zado 913424 | 1042138 |0495| 104534 | 2,616 | 153,254




