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OBJETIVOS

General.

« Desarrollar una metodologia de célculo para el disefio térmico de un recuperador de
calor para flujos en una sola fase, que permita su integracion al disefio de una caldera
de recuperacion de calor de circulacion forzada.

Particulares

« Desarrollo de un software de calculo que permita su integracion al disefio de calderas
de recuperacion de calor.

« Analizar diferentes dimensiones de aleta y configuraciones en el arreglo de tubos.

» Propuesta de una dimension de aleta y configuracidn de tubos que permita la maxima
transferencia de calor a una caida de presion maxima permisible.

METAS

o Laobtencion de un software de célculo.
« Presentacion del trabajo en un congreso nacional.



CAPITULO 1 CALDERAS DE RECUPERACION

1.1 Justificacion del proceso de diseiio

Actualmente existe una gran preocupacién por la alteracién del sistema climdtico mundial,
ocasionado por la acumulacidn de gases de efecto invernadero. Una meta mundial es la reduccidn
de estos gases en poco mds de 5% en promedio respecto a los niveles que se tenian en 1990 durante
el periodo de 2008-2012 (Protocolo de Kioto [1]). Existen diversos mecanismos para minimizar las
emisiones de GEl como la sustitucién de combustibles fésiles por fuentes alternas de energia (solar,
edlica, etc.), utilizacion de combustibles con nulo contenido de carbono como el hidrégeno, el
desarrollo de tecnologias nucleares como la fusién nuclear o la disminuciéon en el consumo de
combustibles fdsiles mediante procesos de generacidon de energia mas eficientes. Una opcion de
impacto inmediato que no requiere cambios importantes en la infraestructura del sector industrial
es el planteamiento de proyectos de recuperacién de energia térmica. En este tipo de proyectos se
puede lograr el maximo aprovechamiento de la energia residual de los gases de combustién en
recuperadores de calor compactos y se estima que se pueden llegar a eficiencias en los equipos de
combustidn de hasta un 86% (DOE Energy Tips-steam [2]).

Un recuperador de calor basicamente es un intercambiador de calor compacto, que utiliza los gases
de combustién como fuente de energia para el calentamiento de fluidos de trabajo,
precalentamiento de fluidos para combustion o generaciéon de vapor. Los gases se enfrian a
temperaturas mayores al punto de rocio de los gases acidos para evitar problemas de corrosion. Sin
embargo, en la mayoria de los casos las temperaturas en los tubos son superiores al punto de rocio
de los gases, con lo cual, es viable una mayor recuperacién de energia. Por lo tanto, en el presente
trabajo se plantea el desarrollo de una metodologia de cdlculo de un recuperador de calor para
flujos en una sola fase (sobrecalentador de vapor) que permita el disefio éptimo de estos equipos.
Como una de las alternativas para incrementar el potencial de produccidn en México se propone un
método para el disefio de estos intercambiadores de calor, presentando a continuacién su
capacidad de cogeneracion.

En México, El potencial de cogeneracidn sin combustible adicional es de 15700MW, de acuerdo con
cifras reportadas por CONAE. Con 1570MW en 36 proyectos que se encuentran operando segun la
CONUEE. [3]. Lo anterior, representa un 10% del potencial que se aprovecha, dejando un 90% de
posibles proyectos de ahorro de energia en cogeneracidn. La alternativa de reutilizar la energia
degradada producto de la generacién de potencia eléctrica y reutilizar los gases calientes en
diferentes procesos industriales o viceversa, es lo que llamamos cogeneracidn; en Nuestro pais, se
tienen una gran cantidad de plantas de ciclo combinado (tablal.1), en las cuales se opera con
turbinas de gas en donde los gases calientes producto de la combustién son utilizados para calentar
vapor y enviarlo a un ciclo Rankine. Una de las formas para el aprovechamiento de potencial, es el
uso de procesos en los cuales se utiliza gran parte de la energia degradada. Un dispositivo esencial
para este tipo de operaciones es la caldera de recuperacion HRSG (Heat Recovery Steam Generator)



por sus siglas en inglés, estas calderas constituyen una parte importante en los esquemas de
cogeneracion y ciclo combinado.

Tablal.1 datos CFE de plantas de ciclo combinado que actualmente operan en nuestro pais [5]

Fecha de
Namero de Capacidad efectiva
Nombre de Ia central unldades eot;:ad;:: InStaIada (MW) m

Chihuahua II (El Encino) 09-May-2001 Chihuahua, Chihuahua
Dos Bocas 6 14-Ago-1974 452 Medellin, Veracruz

El Sauz 7 29-Jul-1981 603 Pedro Escobedo, Querétaro
Felipe Carrillo Puerto 3 30-Jun-1994 220 Valladolid, Yucatén
(Valladolid)

Gbémez Palacio 3 05-Ene-1976 240 Gdémez Palacio, Durango
Hermosillo 2 31-Dic-2005 227 Hermosillo, Sonora
Huinala 5 10-Jul-1998 378 Pesqueria, Nuevo Ledn
Huinala II (Monterrey II) 2 17-Sep-2000 450 Pesqueria, Nuevo Ledn
iz, il seres G (ke 3 05-Oct-2007 211 Rio Bravo, Tamaulipas
Bravo)

Presidente Juarez (Rosarito) 2 06-Jul-2001 496 Rosarito, Baja California
Samalayuca II 6 12-May-1998 522 Cd. Juarez, Chihuahua
Tula 6 08-May-1981 489 Tula, Hidalgo

Valle de México 4 01-Jul-2004 549 Acolman, México

El vapor es el fluido de trabajo mas conveniente para la transformacion industrial, calefaccion,
refrigeracion, generacién de energia y otras aplicaciones, que, en este caso, dicho vapor es obtenido
de la salida de la caldera, lo que podria ser una opcién al ahorro en la cantidad de consumo de
combustibles fdsiles, y una disminucién de los impactos ambientales negativos derivados del
consumo de energia, por lo tanto es un aprovechamiento sustentable de la energia. Un disefo
térmico de los diferentes intercambiadores de calor que integran una HRSG proporcionara grandes
beneficios al sector productivo del pais, ya que se tendrian las herramientas necesarias para el
disefio térmico de estos equipos, dando como resultado una mayor efectividad de los mismos y la
prediccidon de futuras fallas.



1.2 Introduccion

En plantas de procesos industriales, existen diferentes maneras de aprovechar la energia de los
gases residuales producto de la combustién de diferentes tipos de combustibles fésiles, tales como
los ciclos combinados. Las calderas de recuperacion de gases residuales constan de un sistema de
varios intercambiadores de calor, que aprovechan la energia de gases residuales industriales,
provenientes de hornos, turbinas de gas etc.

Estas calderas de recuperacién, se fabrican en muy diversas formas y configuraciones, el disefio de
estas se obtiene principalmente por dos metodologias importantes. El primero, la dindmica de
fluidos computacional (CFD), que se basa en la solucion numérica de ecuaciones que rigen el
comportamiento de las variables de estudio (Temperatura, Presion, Velocidad transferencia de
calor, etc.).

El segundo método se basa en modelos semiempiricos obtenidos de resultados experimentales,
utilizando una serie de correlaciones de los fenédmenos termodinamicos, que dependen de la
variable de estudio, es decir, estos modelos deben aplicarse a rangos de estudio en particular.

En este trabajo se disefia un intercambiador de calor en una sola fase, utilizando la segunda
metodologia, seleccionando los mejores modelos semiempiricos disponibles hasta hoy en dia en Ia
literatura abierta, aplicdndolos en el desarrollo de un programa computacional.

Comenzando este trabajo con una clasificaciéon de las diferentes configuraciones de HRSG,
clasificandolas por el tipo de circulacion del flujo, la geometria del banco de tubos (horizontales o
verticales), si estos equipos son de tubos de agua (Acuatubulares) o de tubos de fuego
(Pirotubulares), las ventajas y desventajas que presenta cada equipo, asi como la seleccion de la
configuracién de tubos de agua horizontales de circulacion forzada.

Las calderas de recuperacion tienen mas de 25 afios de haber sido introducidas al mercado [5]. En
el cuadro de clasificacién 1.2.1 se presentan las diferentes configuraciones de HRSG. Las calderas de
recuperacion se fabrican en diferentes formas y configuraciones, pueden ser horizontales o
verticales, también pueden operar con gases calientes sin combustion o con gases y combustidn. En
este capitulo presentamos una clasificacion de las HRSG de acuerdo a la geometria del banco de
tubos, el tipo de circulacién considerando las ventajas y desventajas de cada equipo.

Podemos clasificar a las calderas de recuperacion de acuerdo al sistema de circulacién que utiliza,
podria ser de circulacion natural, circulacién forzada, o de un solo paso (Fig. 1.3.1, 1.3.2, 1.3.3). Las
unidades de circulacion natural pueden tener tubos verticales, y la orientacién del flujo de gases
horizontal, los equipos de circulacién forzada, usan tubos horizontales y la orientacién del flujo de
gases es vertical; Las unidades tipo paquete (de un solo paso) pueden tener direccién horizontal o
vertical del flujo de gases. En las calderas de circulacién natural, la diferencia de densidad entre el
agua y el vapor impulsa la mezcla a través de los tubos del evaporador, regresando el liquido al
domo. En las unidades de circulacion forzada se utiliza una bomba para conducir la mezcla a través



de un evaporador de tubos horizontales, en el domo, el vapor se separa de la mezcla, enviando
vapor saturado al sobrecalentador. En los sistemas tipo paquete no existen mecanismos de
circulacién, el agua entra en un extremo y sale como vapor del otro extremo del banco de tubos.

CALDERAS DE
RECUPERACION

l SISTEMA DE <
ENCENDIDO VAPOR CONFIGURACION

l MULTI
SIN ENCENDER PRESIONES TUBOS DE AGUA

l CON l <
FORZADA ENCENDIDO UNA PRESION TUBOS DE FUEGO

CONDICIONES

DEL GAS CIRCULACION

PROPOSITO

LIMPIO PROCESO NATURAL

il
gl

RECUPERAR

sucio ENERGIA

i
i

CORROSIVO lSOBRECALENTADO UN SOLO PASO

ESCORIACION SATURADO MULTI PASOS

e

DOMO INTEGRAL

DOMO ELEVADO

COMBINADOS

Il

Cuadro 1.2.1 Clasificacion de las calderas de recuperacion [5]

1.3 Caracteristicas de las unidades de circulacion natural y forzada

La figura 1.3.1 y 1.3.2 muestran las unidades de circulacion natural y forzada respectivamente, La
figura 1.3.3 muestra la configuraciéon de un solo paso, a continuacién, se muestra una serie de
caracteristicas de cada uno de estos equipos, ventajas y desventajas de los tipos (a) y (b).

1. Lasunidades de circulacién natural no requieren de una bomba para mantener la circulacién
a través de los tubos del evaporador. La circulacion se da a través de principios naturales de
gravedad, el uso de una bomba en las unidades de circulacién forzada involucra un costo
adicional de mantenimiento y operacion, pero favorece la circulacién.

2. El agua hierve dentro de los tubos verticales en las unidades de circulacién natural, y las
burbujas de vapor que se forman se mueven hacia arriba, por lo tanto, las paredes del tubo
se encuentran completamente mojadas por agua, como resultado de esto los fallos en la
tuberia no son comunes, pero se requiere de mucha precision en el manejo de las
temperaturas elevadas del vapor, si el agua contiene particulas salinas se pueden incrustar
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con mayor facilidad en los tubos. Esto no ocurre con las unidades de circulacion forzada, se
pueden manejar temperaturas de vapor mas bajas a velocidades mayores.

3. Las unidades de circulacién natural requieren de un mayor espacio para la circulacion del
vapor, esto debido a que las superficies de calefaccion se encuentran una detras de otra.
Las unidades de circulacidon forzada ocupan un menor espacio, aunque la altura de esta
puede ser elevada, el espacio superficial es mucho menor.

4. Eldiseiio de la carcasa de las unidades de circulacidén forzada es tipicamente “caliente”, es
decir, que esta aislado en el exterior, el disefio requiere de una aleacion de acero para la
cubierta, lo cual es mucho mds econdmica que otras aleaciones.

A pesar de sus diferencias de disefo, las ventajas y desventajas, los dos tipos de HRSG se usan en
todo el mundo, la seleccién generalmente se basa en la experiencia y el proceso para la cual se
utilizara, el uso de estos equipos es una buena alternativa para el mejor aprovechamiento de

energia.
entrada de
salida de agua Chimenea
vapor
0 _ ®
— E pr—
o
E]
5 = 5
GT escape g = o
- . ]
5 5 N
—» | 3 3 E
o g S
2 & &
" &
Iy |_
L) L - L L

(a)

Figura 1.3.1 Sistema de circulacidn natural de HRSG, [5]
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Figura 1.3.2 Sistema de circulacion forzada de HRSG [5]
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‘ (_——f
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Figura 1.3.3 Sistema de HRSG de un solo paso [5]
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1.4Ventajas del modelo propuesto

Anteriormente, se describieron las calderas de recuperacién y las diferentes configuraciones
existentes mas utilizadas en el mundo, ademas de algunas de sus principales ventajas, en la figura
1.4.1, se muestra un esquema con las tres configuraciones distintas de HRSG. Por ejemplo, en un
horno de recocido en donde las temperaturas de los gases alcanzan hasta 1100 °C, es necesario
contar con un equipo que pueda soportar altas temperaturas e incluso altas presiones,
caracteristicas con las que cumple una caldera de circulacién natural o en su defecto una tipo
paguete. Para procesos industriales en donde el rango de temperaturas sea mucho menor como
por ejemplo ciclos combinados, o la produccién de papel en donde las temperaturas van de 300 a
600 °C las condiciones cambian, y el equipo también, aunque los mencionados anteriormente
podrian utilizarse, a veces se cuenta con poco espacio para su instalacion, ademas se trabaja con un
rango de temperaturas mas bajo. Las calderas de circulacién forzada y contra flujo con un arreglo
de tubos aletados (gases combustidn limpios), son equipos que ocupan menor superficie de areay
trabajan en los rangos de temperatura mencionados anteriormente, para este trabajo de tesis se
eligid trabajar con uno de estos equipos por diferentes razones:

1. Un equipo de circulacién forzada utiliza menor superficie de area en su instalacién, por lo
que se convierten en perfectos candidatos donde se tienen espacios reducidos para su
instalacion.

2. La configuracion de tubos aletados segmentados helicoidales mejora considerablemente
la transferencia de calor.

3. Como la circulacién del vapor se da a través de una bomba, los procesos naturales de
gravedad y cambio de densidad ya no son requeridos para permitir el flujo de vapor del
evaporador al sobrecalentador.

4. Llas HRSG's de circulacion forzada con un contra flujo de gases calientes, un arreglo de
tubos aletados Helicoidales son usadas para rangos que van de 300 a 600 °C, ademas de
ser equipos compactos en comparacion con los dos restantes, por esta razon se eligié una
configuracidn de este tipo, aunque en algun trabajo futuro no estd descartado el disefio de
alguno de los dos equipos anteriores.

Podemos resumir los beneficios de una caldera de circulacién forzada con las siguientes
caracteristicas: Flexible, compacta, todos los tubos del sobre calentador reciben el mismo flujo de
vapor de agua independientemente de su ubicacién.

12



Circulacidn Natural Circulacidn Forzada Un Paso (Paguete)

Saturated m Superhested Saburated W Superheated Satursted m Superheated
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cC= c= [rae—
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L S Rl

SH = Sobre Calentador
RH = Evaporador
EC = Economizador

L.

Figura 1.4.1 Diferentes configuraciones de HRSG utilizadas en los distintos procesos industriales. [23]

Uno de los propdsitos del disefio de esta configuracion de HRSG es la siguiente, disminuir el
consumo de combustibles fésiles. Por este motivo, se elegird el sistema sin post-combustion, un
modelo de tubos de agua tiene la ventaja de trabajar en rangos de presiones mas bajas, que
permitan un disefio éptimo de cada intercambiador de calor.

Uno de los procesos de disefio para este tipo de arreglos es el ya mencionado anteriormente, basado
en modelos semiempiricos obtenidos del trabajo experimental de varios autores, la metodologia se
basa principalmente en la obtenciéon de dos pardmetros importantes para el disefio de cada
intercambiador de calor que conforma la caldera, el primero es la caida de presidn y el segundo la
transferencia de calor.

El poder evaluar estos dos parametros del disefio de una HRSG nos da como resultado una serie de
ventajas, y evitar futuros fallos en la operacidn del equipo, por este motivo la metodologia de disefio
estd basada en predecir caidas de presion que permitan una operacién optima y mejorar la
transferencia de calor para asi aumentar la efectividad del equipo.

Por esta razdn el presente trabajo muestra la metodologia de disefio de un sobrecalentador de
vapor integrado a una HRSG.

El sobrecalentador, es un intercambiador de calor en donde se concentran las temperaturas mas
elevadas, de gases y vapor de agua. Este vapor proviene de un evaporador, en donde se ha separado
el agua saturada de este para que el vapor de agua sea transportado a través del banco de tubos al
sobrecalentador, en el sobrecalentador se sobrecalienta el vapor con ayuda de los gases
provenientes de algin proceso industrial en particular, la temperatura elevada de estos gases
producird vapor sobrecalentado y seco.

La necesidad de crear dispositivos eficientes en un mundo en donde las exigencias ambientales son
cada vez mas rigurosas, ha dado a la tarea de disenar sistemas mas limpios y efectivos, por lo cual
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es de vital importancia el poder tener un disefio dptimo de sobrecalentador, ya que muchos de los
fenémenos de corrosidn y formacidn de acidos estan relacionados con el buen funcionamiento de
este sistema.

Un equipo que tenga problemas de incrustaciones, corrosidon y formacién de dacidos al medio
ambiente da como resultado un mayor consumo energético, asi como también grandes problemas
al ecosistema local en donde se encuentra operando el equipo.

A continuacidn, se dard una breve descripcién del sobrecalentador de vapor, un intercambiador de
calor que forma parte importante de la estructura de una HRSG, describiendo el proceso de disefio
de este basandonos en los dos principios mencionados anteriormente.

1.5 descripcion del sobrecalentador de vapor

En afios recientes la reduccidn de gases de efecto invernadero ha sido el punto central de muchas
empresas, buscar mecanismos mas eficientes para aprovechar la energia proveniente de estos
gases, que son utilizados en distintos procesos industriales como la producciéon de vidrio, o
generacion de potencia en plantas termoeléctricas, ha dado como resultado la utilizacién de equipos
gue puedan aprovechar estos gases, anteriormente mencionamos a las calderas de recuperacion
como una posible alternativa de aprovechamiento de estos gases, en lugar de arrojar estos gases
calientes a la atmosfera, reutilizarlos, ya sea para la produccién de potencia eléctrica después de
utilizarlos en algun proceso industrial, o viceversa, después de emplear estos gases en la produccion
de potencia, reutilizarlos en algin proceso industrial como por ejemplo la produccidn de papel.

En el cuadro 1.5.1 Se esquematiza este proceso ciclico del aprovechamiento y reutilizacion de los
gases para distintos procesos industriales.

Por esta razén, diseiar un intercambiador de calor efectivo es una de las principales caracteristicas
para procesos industriales mds eficientes. Antes de la fabricacién de estos equipos se pueden
prevenir futuras fallas en los sistemas, es decir, un disefio dptimo de sobrecalentador para una HRSG
dard como resultado mayor efectividad en el equipo. En este capitulo se dan las bases para el
proceso de disefio del sobrecalentador de vapor que conforma la HRSG, en este sistema, el proceso
de sobrecalentamiento es muy importante para garantizar el buen funcionamiento del equipo. El
tipo de banco de tubos propuesto para este es un banco de tubos aletados helicoidales, con una
aleacion de acero al carbono, esto debido a que el rango de temperaturas de operacion es 6ptimo
para este tipo de aleacion.
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Cuadro 1.5.1 Proceso de generacidn de vapor de vapor sobre calentado de una HRSG para diferentes procesos
industriales. [4]

1.6 El proceso de sobrecalentamiento de vapor

El "vapor sobrecalentado" es vapor de agua a una temperatura mayor que la del punto de
ebullicion. Parte del vapor saturado, que generalmente proviene de otro sistema intercambiador de
calor (evaporador) y se le somete a un recalentamiento con el que alcanza mayor temperatura. Para
obtenerse dicha temperatura en una HRSG se necesita de una seccién de sobrecalentamiento, esta
seccidén es correspondiente al sobrecalentador.

Lineade P
constante

Regitn de
liquido
comprimid,

saturada
Liquido - Vapor

Region de

WA por
sobrecalentado

. Vapor
Liguido saturado
saturado

Figura 1.6.1 Diagrama T-V se pueden apreciar inicialmente tres regiones: la region de liquido comprimido, (a la izquierda de la
campana), region de vapor sobrecalentado (a la derecha de la campana) y la region de Liquido + Vapor saturados (dentro de la
campana), marcado por una linea de presion constante. [5]

El vapor saturado que proviene del evaporador, pasa a través del banco de tubos del
sobrecalentador en donde gases calientes que pasan a contra flujo a través del banco de tubos
calientan el vapor por encima del punto de saturacion, dando como resultado el vapor
sobrecalentado y seco. La figura 1.6.1, muestra el diagrama T-V en donde se esquematizan los
diferentes procesos de vapor. El vapor sobrecalentado y seco estd listo para emplearse en algin
tipo de proceso como los mencionados anteriormente.
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A continuacion el siguiente capitulo da comienzo al proceso de disefio de intercambiadores de calor
en una sola fase, como el sobrecalentador, Posteriormente dando una validacién de la metodologia
de disefio, obteniendo resultados con los modelos propuestos, variando algunos pardmetros de
disefo para asi concluir el comportamiento de estas variaciones y ver hasta qué punto los modelos
propuestos son adecuados para el disefio de estos intercambiadores de calor, esperando obtener
resultados concluyentes que permitan dar una buena interpretacién a los modelos propuestos, con
los parametros mas importantes de su disefio, la caida de presion y la transferencia de calor.

Cabe mencionar que esta metodologia es extensa, tomando en consideracién los modelos
semiempiricos disponibles en la literatura abierta. Estos modelos solo se aplican al tipo de
configuracion de HRSG que se tiene, son modelos basados en una geometria compleja de tubos
aletados helicoidales segmentados, ya que un disefio que no cumpla las caracteristicas mencionadas
no es aplicable esta metodologia.

Modular HRSG

Integral Deaerator

Evaporator

N g

Economizer

Evaporator

LP Economizer
Super Heater =

il
i
Il

Duct Burner

Modular HRSG

Figura 1.6.2 caldera de recuperacion (HRSG) [5]
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CAPITULO2. METODOLOGIA DE DISENO

En este capitulo describiremos a los intercambiadores de calor en una fase, en uno de ellos, se
encuentran las temperaturas mas elevadas, tanto de los gases como del vapor. El equipo es el
sobrecalentador, que sera analizado para el estudio de la caldera de recuperacién, en donde se
describirdn los parametros mds importantes de disefio y configuracidon, esta metodologia es
aplicable a intercambiadores en una sola fase.

Ill”

Existen diferentes configuraciones de sobrecalentadores, el disefio mas usado es de tipo “I”, aunque
para el diseio propuesto, la configuracién serd un modelo de tubos horizontales y contra flujo, esto
debido a que el disefio de HRSG es de tubos aletados helicoidales y circulacién forzada, lo que
favorece la transferencia de calor [15]. Los sobrecalentadores son ampliamente usados en HRSG's,
con el propédsito de obtener vapor sobrecalentado a temperaturas elevadas para procesos
industriales, La temperatura de este vapor puede llegar a 540 °C [4] esto dependiendo del tipo de
proceso industrial para el que serd utilizado. Los principios para el disefio del sobrecalentador se

basan principalmente en los siguientes puntos: caidas de presién y transferencia de calor.

El uso del sobrecalentador favorece estos procesos, por ejemplo, el vapor sobrecalentado utilizado

en turbinas de vapor para ciclos combinados disminuye la tasa de rendimiento (Heat Rate)
aumentando la eficiencia del equipo, lo cual se traduce a mayor produccidon de potencia eléctrica
[4]. También, el vapor a la salida de la turbina, tendrd un porcentaje bajo de humedad, lo que da
una calidad del vapor muy elevada. La humedad puede dafiar las aspas de la turbina (alabes), por
lo que el uso del sobrecalentador es importante en este tipo de plantas.

Aunque este tipo de equipos se utilizan en calderas para ciclo combinado, también son usados en
hornos, fabricas de vidrio, produccién de acido sulfurico [5]. Por ejemplo, la presidn del vapor en
equipos de cogeneracion puede ir desde 1-10 MPa, y una temperatura de 540 °C [5]. En la tabla 2.1
se muestran las caracteristicas de gases residuales que utilizan distintos procesos industriales.

El disefio de este tipo de intercambiadores de calor se basa en los pardmetros mas importantes
mencionados anteriormente. La caida de presidon y la transferencia de calor. Estos a su vez estan
divididos en dos regiones diferentes cada uno, la parte externay la parte interna del banco de tubos.
Para este trabajo de tesis se calculard la caida de presidn de la parte externa e interna de manera
independiente, al igual que los coeficientes convectivos de trasferencia de calor (h), posteriormente
estos coeficientes formaran parte del coeficiente global de transferencia de calor.

Podemos entender nuestra metodologia de célculo con el diagrama de flujo que se muestra a
continuacién, en el cual los calculos a realizar se esquematizan con la parte inicial, después
introduciendo valores de especificaciones y cdlculos generales. Calculando la caida de presidn en la
parte externa y parte interna del banco de tubos, posteriormente los calculos a todo lo referente a
transferencia de calor. Si los resultados no son los esperados, podemos cambiar los valores iniciales
de especificaciones y cdlculos generales.
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Tabla No. 2.1 Temperaturas de gases residuales en procesos industriales incluyendo el de turbina de gas. [5]

FUENTE DE LOS GASES TEMPETERATURA °C
Escape de turbinas de gas 350 - 600
Oxidacién del amoniaco 730 -3800
Hornos de vidrio 650 — 800
hornos de recocido 600 - 1,100
Hornos secos de cemento 600 - 750
Hornos humedos de cemento 420 - 600
Escapes de motores Diesel 350 -600
Incineradores de basura 840-1,100
Refinerias de petréleo 530 -600
Procesamiento de azufre 830-1,030
Hornos de reverbero para cobre 1,100-1,370

2.1 Sobrecalentadores

En los intercambiadores de calor de este tipo debemos tener en cuenta algunos pardmetros

importantes; la medida de los tubos del sobrecalentador es uno de ellos. Pueden variar de 31.75

mm — 63.5 mm, otro aspecto importante a considerar son los materiales, (ver tabla 2.1.1), en el

disefo propuesto se utiliza una aleacidon de acero al carbono, esto debido a los rangos de

temperatura con los cuales se trabajara en la metodologia del disefio. La presién dentro del banco

de tubos es el aspecto mas importante a considerar. Los valores de presién admisible dependen de

la temperatura actual a la que se encuentran las paredes de los tubos, para obtener esta

temperatura se utiliza el método propuesto por Ghanapaty [15]. El espesor de los tubos se

determina basdndose en las especificaciones del cddigo ASME, secciones 1 — 8 [6].

Tabla No. 2.1.1 Materiales empleados para el disefio de sobrecalentadores [4]

Material Composicidn Temperatura por debajo °C
SA-192 Acero al carbono 510

SA-213 T11 1.25 Cr-0.5Mc-Si 565.5

SA-213T22 22.25 Cr-1 Mo 607

SA-213 T91 9 Cr-1 Mo-V 650

SA-213 TP 304H 18 Cr-8 Ni 760

SA-213 TP 347H 18 Cr-10 Ni- Cb 760

SA-213 TP 800H Ni- Cr- Fe 815

SA-213 TP 310H 25 Cr-20 Ni 815

La configuracion propuesta de tubos aletados ayuda a mejorar la transferencia de calor [4], ademas

de reducir el volumen del equipo. Una aleta con mayor superficie de drea proporciona mayor flujo

de calor dentro de la superficie de los tubos, la temperatura en la pared del tubo y la aleta se detalla

mas adelante.
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Una de las grandes ventajas de usar tubos aletados radica en las reducciones en los espacios, la larga
durabilidad, asi como la relacién de flujo de gas-vapor la cual requiere una diferencia de
temperatura media logaritmica baja, (LMDT). El coeficiente interno de transferencia de calor del
sobrecalentador es bajo, en comparacion con el coeficiente externo, va de un orden de 850- 1700
W/m?2K dependiendo del flujo del vapor, presidn y temperatura en las paredes de los tubos. [4]. En
la figura 2.1.1 Se muestra el diagrama de una configuracion de tubo aletado, asi como sus
caracteristicas geométricas.

Ltube

Fig. 2.1.1 Caracteristicas geométricas de la tuberia aletada. Los términos geométricos son definidos en el
siguiente capitulo. [14]

Ademas, el tipo de configuracidn depende de las condiciones Gas-vapor y del espacio disponible. El
disefio de bucle invertido Fig. 2.1.2 Es ideal para las calderas tipo paquete, sin embargo, en un
arreglo horizontal de HRSG se utilizan sobrecalentadores con tubos aletados segmentados.
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Fig. 2.1.2 Diferentes arreglos tipicos de sobrecalentador usados en calderas paquete y HRSG's. [23]

La temperatura de entrada de los gases va de 480 — 760 °C, lo cual se considera una temperatura
de entrada baja, el uso de tubos aletados reduce bastante las dimensiones de disefio, ademas de
incrementar la transferencia de calor [4]. El calor en este tipo de sobrecalentadores se puede dar
por conveccién o radiacion e incluso ambos; la mayoria de los sobrecalentadores se disefian para
transferir calor por conveccién (figura 2.1.3), aunque pueden existir disefios que involucran la
transferencia de calor por radiacidn, para este trabajo de tesis, no se considera la contribucion por
radiacion debido a las temperaturas relativamente bajas de vapor.

Steam Steam Steam Steam
Qutlet Inlet Dutlet | Inlet
e
Flue Gas Outlet
F1 G
I :uat a; Flue Gas | Flue Gas Fllue Gas
nle Outlet Steam e |,=| | Inlet DOutlet
Inlet {E o =
Steam 4 T
Outlet
| ) |
‘ Flue Gas Inlet U U
Yertical Tube Superheater Horizontal Tube Superheater I'Frame Superheater

Fig.2.1.3 Muestra tres de los arreglos tipicos de sobrecalentadores de izquierda a derecha: tubos verticales,
horizontales, sobrecalentador tipo I. [24]
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2.2 Condiciones de inicio para el diseiio de un sobrecalentador

Para comenzar la metodologia de disefio de los intercambiadores de calor en una sola fase, es
importante fijar una serie de parametros de diseio, asi como proponer otros, a continuacién, se
presentan tablas de datos donde se proponen fijar algunos parametros, estos son los que pueden
hacernos variar menos los cdlculos importantes como las pérdidas de presion, o la transferencia de
calor.

En la tabla No 2.2.1, 2.2.2 y 2.2.3 se muestran estos parametros fijos, estos son tanto geométricos
como fisicos, los pardmetros fisicos pueden obtenerse facilmente de las tablas y graficos de los
apéndices 3,4y 5 o los referentes dependiendo del fluido de trabajo.

Tabla No 2.2.1 Datos de disefio propuestos para el cdlculo de sobrecalentador.

Datos de Disefio Dimensiones | Unidades (Sl) simbologia
Longitud efectiva del tubo 34 M L
Numero de tubos por linea 12 Calculado N-
Numero de lineas de tubos propuesto 6 Propuesto N¢
Pitch Transversal 0.1143 m St
Pitch Longitudinal 0.09898684 m S.
Pitch Diametral # M Sp

En la tabla No 2.2.1. El pitch diametral puede calcularse con principios basicos de geometria,
considerando el arreglo de tubos (Kawaguchy), aunque su calculo no es trascendental en el disefio
propuesto, ya que para el disefio utilizaremos los dos pitchs que si estan en la tabla. En la figura
2.2.1. Se muestra uno de estos arreglos de tubos con aletas helicoidales.

Tabla No 2.2.2. Valores proporcionados por la empresa que requiere de un equipo con las caracteristicas
mencionadas anteriormente.

Datos evaluados o capturados en base de datos | Dimensiones | Unidades (SI) | Simbologia
Diametro exterior del tubo 0.0508 m do
Espesor del tubo 0.0034036 m tw
Ndmero de aletas por pulgada 6 aletas/in nf/in
Altura de la aleta 0.0254 m Lf
Espesor de la aleta 0.0012446 m tr

Area de las obstrucciones (seccién transversal) 0 m? Aobs
Segmento de la aleta Sf 0.003937 m Sf
area de la aleta 0.00999998 m? Af

Estos datos generalmente son proporcionados por la empresa que requiere este tipo de equipos, la
mayoria se da en unidades del sistema inglés, esto se debe a que gran cantidad de estos equipos se
fabrican en paises como los Estados Unidos de Norteamérica aunque en la unién europea se emplea
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el Sistema Internacional de unidades, paises como el Reino Unido siguen usando el sistema inglés,
en este trabajo, para uso universal de disefio, se han transformado al Sistema Internacional.

Tabla No 2.2.3. Condiciones de temperatura y propiedades fisicas de flujos, tanto del interior como del
exterior del banco de tubos del sobrecalentador.

Condiciones de Operacién Dimensiones | Unidades (SI) | Simbologia
Temperatura inicial del fluido exterior (Tel) 450 °C (Tel)
Temperatura final del fluido exterior (Te2) 200 °C (Te2)
Temperatura inicial del fluido interior (Til) 108 °C (Ti1)
Flujo masico del fluido exterior 9 kg/s Wo
Flujo masico del fluido interior 6.5 kg/s Wi
Presion de los gases 78 kPa Pg
Temperatura de saturacion del fluido interior 230 °C TsaT
Temperatura final del fluido interior Ti2(propuesta) 285 °C Ti2
Radio de curvatura 0.09348622 m RC
viscosidad cinemdtica prom fluido ext.(gases) | 2.78299E-05 (Kg/ms) Vb
Viscosidad cinematica prom fluido int. (Vapor) | 1.71053E-05 (Kg/ms) Vi
Densidad promedio flujo exterior 0.456015848 Kg/m? pa
Densidad del vapor 10 Kg/m? pv
Capacidad térmica de los gases 1.206107166 [K)/KgK] Cpgases
Capacidad térmica del vapor 1.90629265 [KJ/KgK] Cpuapor
Conductividad térmica de la aletaa Ts 47.15215987 W/mK Ktubo
Conductividad térmica del tubo a Tw 47.99344828 W/mK Ks

Estos parametros son los mds importantes para empezar con la metodologia de disefio, en los
apéndices 3, 4, 5 y 6 encontraremos las propiedades de las sustancias que son necesarias para el
calculo de los parametros adimensionales como el nimero de Reynolds o el nimero de Nusselt. Los
primeros datos a calcular son las temperaturas promedio, esto no implica una mayor ciencia, solo
se necesita conocer las temperaturas a la entrada y salida de los flujos interior y exterior, asi las
temperaturas promedio de nuestro disefio se muestran en la tabla No 2.2.4.
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Air tlow

Figura 2.2.1. Arreglo de tubos aletados segmentados [12]

Con toda la serie de datos proporcionados por la empresa, asi como los datos que se pueden
obtener de la literatura abierta (densidad, conductividad, viscosidad etc.), podemos comenzar de
manera directa y sin detenernos en el disefio del sobrecalentador, ya que se tienen todos los
elementos para el calculo de los principios de disefio mas importantes Para intercambiadores de
calor compactos. Finalmente, la tabla 2.2.4 muestra valores a calcular de temperaturas, esto no
involucra calculos complejos ya que solo son temperaturas promedio tanto del fluido exterior como
el fluido interior, la aleta y en la pared de un tubo.

Tabla No 2.2.4. Primeros célculos de las temperaturas promedio, posteriormente se mostrard la manera mas
eficaz de calcular la temperatura en las paredes del tubo y la aleta gracias a la metodologia propuesta [15]

Parametros evaluados Dimensiones | Unidades (SI) | Simbologia
Temperatura promedio del fluido exterior (Tb) Valor °C (Tb)
Temperatura promedio del fluido interior (Ti) Valor °C (Ti)
Temperatura promedio en la aleta (Ts) Valor °C (Ts)
Temperatura promedio en la pared del tubo (Tw) Valor °C (Tw)

2.3 Velocidad del vapor en el banco de tubos

La velocidad del vapor en el banco de tubos del sobrecalentador puede ir de 15.24 —42.7 m/s (50 —
140 [ft/s]) [4], esta velocidad se ve relacionada con las condiciones de carga del equipo en la parte
interna. Por lo general, debe cuidarse que la caida de presidn en la parte externa no rebase el valor
limite (1 pulgada en columna de agua), lo cual mejora las condiciones de operacidn del equipo.
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2.4 Caida de Presion

La caida de presién es uno de los principales pardmetros que intervienen dentro del disefio, no solo
del sobrecalentador sino también de cualquier intercambiador de calor (economizador, evaporador
etc.). Para el disefio de tubos aletados horizontales y circulacién forzada, tener caidas de presidn
bajas es de suma importancia, principalmente en la parte externa, ya que pueden presentarse
problemas de contrapresiéon esto a su vez puede dafiar el funcionamiento del equipo, por ese motivo
para la parte externa del banco de tubos se recomiendan caidas de presién menores a una pulgada
columna de agua, unos 248.9 [Pa] [7].

2.4.1Caida de presion parte externa

Para el disefo del sobrecalentador se toma el modelo de caida de presidon de Weierman [8], que de
acuerdo con la empresa ESCOA [9], en la literatura abierta disponible es uno de los mejores modelos
para la parte externa, el cual predice con bastante exactitud en geometrias de tubos aletados
segmentados, con didmetros de tubos de 1.5 a 2.4 pulgadas con margen de error bastante
aceptable, inclusive modelos mads recientes para la caida de presidon pueden usarse, pero las
variaciones de caida de presién son minimas, lo cual hace este modelo adecuado para el calculo de
la caida de presion en la parte externa.

El factor de fricciéon para un arreglo de tubos con aletas segmentadas se obtiene calculando una
serie de factores de correcciéon (C2, C4 y C6), tomando en cuenta los siguientes parametros:

C2 = 0.075 + 8Re %45 (1)
ot [—0.7x§—f]0.23
C4 =0.110.05 [—]
d (2)

Pl?
C6=1.1+|1.8 — 2.1¢[-015V’] [e[-z(i—i)]]] _ [0_7 _ O_B[e[—0-15Nr2]]e[_°'6(P_f) ]]
(3)

Donde:
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C2 = factor de correccién para el nimero de Reynolds

C4 = Factor de correccidn de la geometria

C6 = Factor de correccion dimensional para el numero de tubos por linea
Pt = paso (pitch) transversal = 0.1143 [m] (valor fijo conocido)

Nr= nuimero de tubos por linea

Pl = Paso (pitch) longitudinal entre tubos [m] (se calcula con principios basicos de trigonometria
ver figura 2.2.1)

Sf = Longitud de la aleta [m]
ts = espacio entre aletas [m]

Pt =S¢y Pl = S.. Cabe mencionar que la metodologia de Weierman esta presentada en el Sistema
Inglés, por lo que la metodologia se ha convertido al Sistema Internacional, de acuerdo a la
nomenclatura citada el calculo del factor de friccién y la caida de presidn son los siguientes:

—0.7><£ .

f = (0.075 + 8Re™%%) |[0.11 0.05 [Z—t][ lf] 1.1+ [1.8 — 2.1el-015N?] [e[‘z(g—i)]”
0

l =
— [0.7 - 0.8[e[‘0-15NT2]]e[_0'6(1%)2]_ 'd_f] [(Q)O'zs] (4)

do] |\ T,

Donde:

Re= Numero de Reynolds definido para la parte externa

Gndo]

Re=[
u

(5)

Gn= Velocidad masica del flujo externo [Kg/sm?]
do= didmetro externo [m]
df= diametro exterior de la aleta
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p=viscosidad cinematica del fluido exterior [Kg/ms]

La velocidad masica del flujo externo esta definida como:

(6)

W, = flujo masico del fluido exterior
A, = Area neta en una linea de tubos por unidad de longitud [m?/m]

An = Ar — (AcLN;) — Agps (7)
A: = Area del ducto seccidn transversal [m?]
A. = Area del aletado [m?]
L = longitud del tubo [m]
N = Numero de tubos por linea
Aobs =Area de obstruccién [m?]
Tb = temperatura promedio en el banco de tubos [K]
Ts = Temperatura promedio en la aleta [K]

La longitud efectiva del tubo se define como:

(8)

La aceleracidn de la caida de presidn por pérdidas térmicas se define como:

o= (S e () (2]

di;-densidad del gas a la temperatura de entrada

(9)

d;= densidad del gas a la temperatura de salida

Finalmente, la caida de presidon en la parte externa se define como:
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_(f+ a)G,*Nr (10)
~ db(1.083x10%)

Donde:
db= densidad promedio de los gases.

La caida de presidn en la parte externa del banco de tubos es importante para el andlisis
termodinamico del sobrecalentador, ya que una caida de presién elevada se traduce a perdidas en
la efectividad del equipo, y lo mds importante, pueden presentarse problemas operativos como una
contrapresion [7]. Las propiedades fisicas para el fluido exterior de trabajo (gas natural) se pueden
consultar en el apéndice 4. La caida de presidon en la parte interna del sobrecalentador requiere de
un modelo diferente, ya que para este caso en el interior de los tubos se tiene vapor de agua
sobrecalentado, con 0% de humedad.

2.4.2 Caida de Presion parte interna

En la parte interna del banco de tubos se presentan perdidas de presidn por friccidon y por retornos
(las mas representativas), siendo la primera en donde existen mayores pérdidas de presion,
obteniendo cada una de estas con sus respectivos modelos propuestos, obtendremos las pérdidas
totales, la caida de presidon por friccidn se calcula con el modelo de factor de friccién propuesto por
Colebrook [10], el cual se obtiene mediante un método iterativo; el factor de fricciéon de Colebrook
se define como:

o1 <€/dl 2.51 )
——= 0910
Donde el numero de Reynolds interno esta definido como:
Gintd
Reint — int“i
Hvapor
(12)

La caida de presidén en la parte interna por friccion, se obtiene con el modelo propuesto por
Ghiaasiaan [11] el cual define la caida de presién por friccidn para vapor de agua como:

1\ (Gint® (13)
APfr = 4fi (E) (2—;>

Donde:
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Gint’ = Flujo interno (Kg/m?s)
di= diametro interno del tubo (m)

La caida de presion por retornos se obtiene con un modelo matematico distinto al de friccidn,
Ghiaasiaan [11], propone una metodologia distinta, que relaciona la caida de presidén por retornos
como el cociente del flujo maximo interno y el factor de correccidon para retornos K sobre la
densidad del flujo, la caida de presién por retornos se define como:

Gine K

APb =
2p

(14)

En donde:

K= factor de retorno

p=densidad del flujo interno

Finalmente la caida total de presion se define como la suma de las pérdidas por friccion y retornos:

P = APfr + APb (15)

Pude observarse una similitud en ambos modelos, pero la variacién se encuentra en los factores de
ajuste de cada uno. La transferencia de calor es otro punto importante para el disefio del
sobrecalentador, al igual que la caida de presidn la transferencia de calor se calculara de manera
independiente tanto en su parte externa como interna, los modelos propuestos se dan a
continuacién, posteriormente se dard paso al cdlculo del coeficiente global de transferencia de calor
para el sobrecalentador y los pardmetros que intervienen para su cdlculo.

2.5 Transferencia de Calor en intercambiadores compactos para una sola
fase

En un sobrecalentador de vapor, la transferencia de calor puede darse por conveccién, radiacién o
ambas; el predecir cdmo se dara la transferencia de calor nos permite conocer el rendimiento del
sobrecalentador con una mayor viabilidad, y mayor exactitud en los cdlculos de disefio.

En intercambiadores de calor en una sola fase, el calor no se transfiere de una forma en particular,
pero dependiendo del disefio de este, la transferencia de calor se dara en mayor proporcion
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(radiacién o conveccidn). Por lo tanto, en el presente trabajo se trata de abordar las principales
formas en las que el calor se transfiere en mayor proporcidn, (conduccion de los tubos, aletas,
coeficiente externo e interno por conveccion y radiacién).

2.5.1Coeficiente Convectivo Parte Externa
El coeficiente de transferencia de calor por conveccidn (hex) se calcula con el modelo propuesto por

Kawaguchi [12], el cual contempla un arreglo de tubos aletados segmentados helicoidalmente, para
la parte externa basandose en el cdlculo del nimero de Nusselt.

von L(Sf -0.0620
Nu = A,Rev™’'**Pr3|—
dv
(16)
En donde:
A, = coeficiente experimental para el banco de tubos aletados su valor es constante y
adimensional [12]
Re,. = se define como el nimero de Reynolds basado en el didmetro por unidad de volumen
G,d
Rev = 22
Palla
(17)
En donde:
pa = Densidad del flujo externo [Kg/m?3]
Wa = viscosidad cinemadtica del flujo externo [m/s?]
dv = didmetro por unidad de volumen [m] se define por:
dv = 2 2 2
U= tfnf (do + be) — dO + dO
(18)

En donde:
ti= espesor de la aleta [m]

ns= nimero de aletas por unidad de longitud [1/m]
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do = diametro exterior del tubo [m]
br = didmetro de la aleta [m]

G, = la velocidad masica dentro del banco de tubos [kg/m?s] la cual se define como:

G Wa
“ " LNp(Sp—Ao)
(19)
En donde:
W, = flujo masico del fluido exterior [Kg/s]
L = longitud de los tubos [m]
Nt= nimero de filas de tubos transversales
St = paso transversal [m]
A. = Area proyectada de la aleta por longitud [m?/m]
Pr = nimero de Prantl definido como:
C
py = HEP (20)
K
Finalmente, el coeficiente de transferencia de calor para la parte externa del banco de tubos se
define con la siguiente relacion:
1 -0.0620
A,Rev®784pr3 (i) K,
ho= dv g
0 — dv (21)

En donde K se define como la conductividad térmica de los gases [W/mK].

Para este trabajo de tesis el coeficiente externo de transferencia de calor por radiacion se considera
cero, esto debido al tipo de intercambiador de estudio y las temperaturas de gases y vapor (sin
postcombustién), ya que para los rangos propuestos y disefio del equipo, su aportacién puede
considerarse despreciable.

El siguiente paso en el disefio de la transferencia de calor es el célculo del coeficiente de
transferencia de calor por conveccidn interno, este coeficiente se calcula con otra metodologia, que
sera descrita a continuacion.
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2.5.2Coeficiente Convectivo parte interna

De acuerdo con Gnielinski [13] se puede obtener el coeficiente Convectivo interno (hint) de
transferencia de calor, para flujos en una fase, la metodologia es diferente, ya que las condiciones
del flujo interno son distintas. En el apéndice 3 y 4 se dan una serie de propiedades de los gases
empleados el calculo de transferencia de calor. El nimero de Nusselt se obtiene de la siguiente

forma:
%(Re —1000)Pr ad
Nu = ===
(. 2 K (22)
ll +12.7 [§ (Pr3 — 1)] J
En donde:

&= factor de friccién de Gnielinski el cual se define como:

1
"~ (1.82log;oRe — 1.64)2

§
(23)

Re= numero de Reynolds para la parte interna definido como:

_ Gintd;
U

(24)

En donde Gin: esta definido por:

(25)

Donde:

Win= flujo masico del flujo interno [Kg/s]

Aint= suma de area interna total de los tubos [m?]
p=Viscosidad cinematica del flujo interno [Pa.s]

Con lo cual el célculo del coeficiente Convectivo interno puede realizarse con una simple
sustitucién de las ecuaciones.
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ad (26)

Las propiedades de los gases, asi como los pardmetros de drea tanto de tubos como de aletas se
muestran en los apéndices 3y 6.

2.6 Coeficiente Global de Transferencia de calor

El coeficiente global de transferencia de calor agrupa todas las contribuciones de los coeficientes
convectivos externo e interno, la conduccidn de calor, asi como la contribucién por radiacién, que
en muchos casos resulta ser despreciable.

El coeficiente global de transferencia de calor involucra también el término de incrustacién, el cual
es importante conocer, ya que el calculo de este coeficiente tanto para parte externa como interna
ve reducida la transferencia de calor. El apéndice 7 proporciona estas resistencias térmicas de
incrustacion. El coeficiente global tiene diferentes nomenclaturas, para este trabajo de tesis se usara
la de Eliseo Martinez, [14].

El coeficiente global de transferencia de calor se define por la siguiente expresion:

B 1 NgAr +Ar\  e,dy , (1 Ao
(—ho T hr) * Rro ( 4, ) TRAT (hT- * Rﬂ)AT- (27)

El primer término es la contribucién de conveccidn y radiacidn de la parte externa, el segundo estd
referido a las aletas del banco de tubos, el tercer término se refiere a la contribucién del banco de
tubos y el dltimo término esta referido a la parte interna del banco de tubos.

Donde:

As se define como la superficie de aleta por unidad de longitud (m2/m), resulta algo confuso hablar
de aéreas por unidad de longitud, pero estos términos se usan para fines prdacticos de disefio
precisamente en el calculo de U.

Donde Wsy tf son la anchura y espesor de la aleta respectivamente
A: = Area del ducto seccién transversal

Ao se define como el drea total de la superficie de calentamiento por unidad de longitud (m?/m).
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Apo + (0.47n) + (dg + 0.2) + [mny (do + 0.2)[(2Ly — 0.4) (W + t) + (Wyty )]
0 —

Wy (29)

A esta definida como el drea interna de los tubos (m?)
Rt Y Rsi son las resistencias por incrustacion de la parte externa e interna respectivamente

Finalmente podemos calcular el flujo de calor con pérdidas el cual se puede conocer obteniendo el
coeficiente global de transferencia de calor, al igual que la energia transferida Q del sistema.

q=U(Tp, —T;) [W/m?hr] (30)

Q= mextcpgases(Tel - Tez) [KW] (31)

En donde Te1y Tez son las temperaturas al inicio y final del fluido exterior respectivamente.

Otros factores importantes a determinar en el disefio del sobrecalentador son las temperaturas
medias logaritmicas asi como las temperaturas en las paredes de los tubos vy las aletas
respectivamente, en el siguiente capitulo se abordara la metodologia adecuada para obtenerlas,
tomando en consideracidn factores térmicos y geométricos, asi como las resistencias térmicas de
los tubos y aletas. La discusién sobre metodologias de estudio es importante debido a que se usara
mas adelante una que proporciona una serie de ventajas respecto a otras.
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CAPITULO 3. TEMPERATURAS EN LAS PAREDES DE LOS TUBOS Y
ALETAS

Este capitulo de alguna forma es la continuacién del capitulo anterior, ya que muchos de los
pardmetros anteriores seran utilizados para obtener las temperaturas en la pared de los tubos y en
las aletas, anteriormente se obtuvo la caida de presién tanto interna como externa del banco de
tubos, también, se obtuvo el coeficiente global de transferencia de calor, pero ahora se necesita
saber a qué temperatura se encuentra la pared de un tubo y a que temperatura se encuentra la
aleta.

El método para estos calculos es muy similar a los anteriores, los modelos ya estan definidos, claro
gue no podiamos hacer estos calculos antes, ya que careciamos de varias herramientas de calculo,
pero ahora, con la metodologia que se propone a continuacion serd relativamente sencillo el
obtener estas temperaturas.

Este método ofrece una serie de ventajas en comparacion con métodos alternativos como el
método de unidades de transferencia o NTU. Este método, tiene algunas desventajas, la principal
se basa en la obtencidn de parametros especificos, como por ejemplo la tasa de radio térmico C, o
el parametro de disefio ¢, conocer estos pardmetros en el equipo es de suma importancia, lo cual
dificulta el calculo de la transferencia de calor.

El método de las temperaturas medias logaritmicas no involucra ninguno de estos parametros, se
basa solamente en la obtencidon de un promedio de las temperaturas involucradas en el disefo, a la
entrada y a la salida, con lo cual calcular la superficie de transferencia de calor es mas sencillo, es
por esta ventaja que el LMTD es una buena opcidn para el calculo de la transferencia de
intercambiadores de calor compactos en una sola fase. En primera instancia es necesario conocer
la eficiencia o rendimiento de la aleta, para esto se describe un método el cual no involucra
pardmetros que compliquen el disefio.

Obtener la efectividad de la aleta es una tarea un tanto dificil, muchos autores derivan este valor a
la obtencidn experimental de esta, consultando algunas tablas con distintos valores de eficiencia,
en laliteratura se pueden encontrar estas tablas y diagramas tomando como referencia coeficientes
de transferencia de calor constantes, asi como los materiales de la aleta, muchos otros basandose
en modelos experimentales que involucran la longitud de la aleta asi como factores geométricos y
coeficientes de transferencia de calor, que segun algunos autores predicen valores altos de
eficiencia mejores a los obtenidos en tablas.
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3.1 Analisis de aletas

En el presente trabajo se analizaran tubos con aletas helicoidales y segmentadas de perfil uniforme.
El rendimiento de este tipo de aletas usualmente se lleva a cabo mediante la consideracién del caso
longitudinal de perfil uniforme porque su seccidn transversal es rectangular y constante. Algunos
autores como Weierman [8], Weierman y Taborek [16], Ganaphaty [15], Naess [17], [18] vy la
empresa ESCOA [9] han determinado el rendimiento de este tipo de aletas con la anterior
consideracion con resultados satisfactorios en el diseiio de recuperadores de calor. Sin embargo, no
existe un estudio detallado del comportamiento de las aletas que sirva de base para su disefo
Optimo. Por lo tanto, en el presente trabajo de tesis se analizard el desempefo de una aleta
longitudinal rectangular para su aplicacidn a intercambiadores de calor en una fase.

En esta seccidn se analizara una aleta longitudinal de perfil constante en estado estacionario con la
finalidad de encontrar una relacién entre su altura y espesor dOptimos. Una aleta de estas
caracteristicas se muestra en la figura 3.1 donde se observa que su seccion transversal y perimetro
son constantes. Estas caracteristicas geométricas aunadas a la consideracién de una conductividad
térmica independiente de la posicidon permiten simplificar los célculos de rendimiento de aletas.

To As
Wr
0,—>
—>

Figura 3.1 aleta rectangular de perfil uniforme [14]

3.2 Eficiencia de la aleta

El rendimiento de las aletas se obtiene a partir de su eficiencia que se define como Ila relacién
existente entre el calor transferido por la aleta y el calor mdximo si toda la superficie de la aleta
estuviera a la temperatura de la base.

Las ecuaciones usadas para el cdlculo de la eficiencia de aletas segmentadas se muestran a

continuacion.
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La longitud efectiva de la aleta se define como:

b=l + (t?f) (32)

Donde:

b = longitud efectiva de la aleta (m)

le= longitud de la aleta

ti= espesor de la aleta (m)

El factor de desempefio m de la aleta se define como:

te + We\2
m:hext+< i f) (33)
6K trw,

[

Donde:

ts = espesor de la aleta

Wt = segmento entre aletas

Kr = conductividad térmica de la aleta

La eficiencia de la aleta se calcula de acuerdo a la siguiente expresion:

B tanhmb
~ mb (34)

En el caso de que wrsea mucho mayor a t;, el perimetro de la aleta puede expresarse como p = 2wy
y por consecuencia, el parametro m queda definido de una manera mas sencilla. Sin embargo, en la
tuberia aletada que se analiza en el presente trabajo no es factible la simplificacion del parametro
m. Por lo tanto, la ecuacidn (33) es valida para tubos con aletas helicoidales y segmentadas.

La evaluacién de la ecuacidn (33) supone un coeficiente Convectivo de transferencia de calor hex
constante pero esta variable no tiene un perfil uniforme como lo demostraron Gardner [19] y Ghai
[21]. Existen diversos trabajos para obtener el perfil del coeficiente Convectivo como los
desarrollados por Gardner [20], Han [22] y Chen et al [23]. En estos trabajos se proponen modelos
de hext en funcidon de la posicion en x, para determinar la distribucién de temperaturas y eficiencia.
Estas variables se obtienen en términos de las funciones de Bessel modificadas que se encuentran
definidas en funcién de constantes experimentales. El uso de estos modelos tiene el inconveniente
de que primero se debe encontrar el valor de estas constantes empiricas antes de ser utilizados.
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Una alternativa viable es la de Weierman [8], quien propone una correccién en la eficiencia a un
valor de hexx medio (constante). Con esta modelo la ecuacidon (34) es valida y sélo se plantea la
siguiente adecuacién a la eficiencia.

Finalmente, la eficiencia corregida de la aleta se obtiene:

n =X(0.9+ 0.1X) (35)

Conocer la eficiencia de la aleta es muy importante, mds adelante se veran los efectos de la
eficiencia de la aleta con el disefo propuesto, que es lo que mas nos conviene, tener aletas
pequefias con una alta eficiencia, o tener aletas con longitudes mayores y mejorar la transferencia
de calor.

3.3 Temperatura en la pared de los tubos y en la superficie de aletas

Una buena estimacién para calcular la temperatura en la en las paredes de los tubos se obtiene con
el siguiente modelo empleado por Ghanapaty [4], el cual no requiere de calculos complicados, la
siguiente expresion para el calculo en la pared de los tubos se define como:

T, = T; + [q(R3 + R4 + R5)] (36)

En donde:
Ti = temperatura promedio del fluido interior (°C)
g = flujo de calor con pérdidas (W/m?S)

R3, R4, y R5 son las resistencias térmicas de transferencia de calor del interior del tubo, exterior del
tubo y en la pared del tubo respectivamente las cuales pueden obtenerse de tablas de resistencias
(apéndice B)

g esta definido como se vio anteriormente con el modelo siguiente:

q=UT, —T) (37)

Con el valor de la temperatura en la pared del tubo, se puede obtener la temperatura en la pared
de la aleta o mejor dicho, en la superficie de esta.

El modelo matematico que nos predice la temperatura en la superficie de la aleta es el siguiente:

Tr =Ty + (Tp — T,)(1.42 — 1.47) (38)

Este modelo esta definido para el sistema inglés, por lo que es conveniente realizar la conversion
pertinente a grados Celsius al terminar todos los célculos.
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Ty= temperatura promedio del flujo exterior

3.4 Diferencia de temperatura media logaritmica

El valor de la diferencia de temperatura media logaritmica nos permite caracterizar la transferencia
de calor, en la etapa correspondiente a las temperaturas del sistema, la DTML considera la diferencia
de temperaturas de la entrada y la salida del intercambiador de calor, el valor resultante es una
representacion de la transferencia de calor promedio. Gracias a la DTML podemos obtener el area
total de transferencia de calor, asi como también el nimero de lineas de tubos calculado para el
disefo del sobrecalentador.

La diferencia de temperatura media logaritmica se calcula:

(Tel - Tiz) - (Tez - Til)
(Ter — Ti) (39)

In=220——==<
(Tez - Til)

DTML =

El area total de transferencia de calor la podemos definir como:

Ay = ( 1000Q )

DTMLU, (40)

Anteriormente calculamos el valor Q, y por supuesto el coeficiente global de transferencia de calor
Uo.

Finalmente, calculamos el nimero de lineas de tubos Ntc, que se obtiene con:

Ar
~ AoLN, (41)

Ntc

Recordemos que el valor de N esta propuesto, y en base a este valor calculamos Ntc que es el
equivalente a N:.

Con esto se da por finalizada la metodologia de disefio a intercambiadores de calor en una sola fase,
se tienen asi las herramientas necesarias para poder realizar un disefio para estos intercambiadores
de calor y asi integrarlos al diseiio global de una caldera de recuperacion, en el siguiente capitulo
damos por fin las aplicaciones de estos modelos validando el disefio de los intercambiadores de
calor en una sola fase, se mostraran distintos valores de las variables propuestas, veremos cémo al
variar uno de los parametros de disefio como la longitud de la aleta del banco de tubos influye de
manera significativa en la caida de presion en la parte externa y la transferencia de calor asi como
en la eficiencia de esta.
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CAPITULO 4 APLICACION DE LA METODOLOGIA DE DISENO

En los capitulos anteriores se analizaron los intercambiadores de calor en una fase que integran la
HRSG. Los tipos de configuraciones que existen, también las ventajas que presenta el modelo
propuesto en este trabajo de tesis, se explicaron que estds se dividen en una serie de sistemas que
la conforman, estos sistemas son intercambiadores de calor que se disefian de manera
independiente, uno de estos sistemas es el sobrecalentador, se planteé una metodologia de disefio
para obtener los parametros mas importantes. Se tienen asi las herramientas necesarias para aplicar
la metodologia de disefio de los intercambiadores de calor en una sola fase.

En este capitulo se da inicio a poner en practica todo lo mencionado en capitulos anteriores, se da
comienzo a la realizacién del programa de cdmputo para el disefo de intercambiadores de calor en
una sola fase, este programa tendra la ventaja de hacer un cdlculo automatico del diseifio de un
sobrecalentador por ser un intercambiador de calor compacto en una sola fase. Una de las ventajas
de la realizacién de este programa es que al introducir datos técnicos y las propiedades fisicas de
los fluidos de trabajo, se obtendran de manera automatica cdlculos importantes como las pérdidas
de presidn tanto en la parte externa como interna del banco de tubos, los coeficientes convectivos,
el coeficiente global de transferencia de calor etc.

La aplicacién en el diseio de estos intercambiadores de calor es de gran importancia, esto se debe
a que un buen diseno garantiza un buen funcionamiento, por lo que todos los modelos propuestos
anteriormente asi como también las propiedades y tablas de los apéndices han sido introducidas a
este programa computacional, para optimizar el disefio de los diferentes intercambiadores de calor
que conforman la HRSG, facilitando calculos complicados que seran obtenidos de manera rapida. El
poder predecir si estos datos técnicos son los adecuados para su disefio, es una de las principales
funciones de este programa computacional. Por ejemplo, si las especificaciones de geometria para
el banco de tubos son ideales para el disefio, si los pitch del arreglo de tubos son de las dimensiones
correctas para garantizar un buen Paso del flujo exterior y prevenir problemas de contrapresion en
el banco de tubos, si la altura de la aleta puede brindar una buena transferencia de calor, si los
didmetros internos del banco de tubos permiten el buen paso del flujo y tener pérdidas de presién
menores, asi como también mejorar la transferencia de calor de estos.

El programa computacional tiene dos funciones importantes:

1. Laaplicacion de la metodologia de disefio que se propuso en este trabajo de tesis
2. Facilitar esta metodologia para aplicaciones futuras a intercambiadores de calor compactos.

A continuaciéon se muestra la aplicacién de la metodologia de disefio, mostrando las especificaciones
técnicas de un sobrecalentador de vapor, las condiciones propuestas para su disefio, asi como
también la obtencién de todos los pardmetros importantes, obteniendo la suficiente informacion
para el disefio de este tipo de intercambiadores de calor.
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Figura 4.1. Arreglo de sobrecalentador con tubos horizontales. [4]

4.1 Metodologia de aplicacion

La aplicacion de la metodologia de disefo se basa en proporcionar los parametros que se definen
en la ficha técnica de disefio, estos a su vez seran empleados para realizar todos los célculos
mencionados anteriormente. Con los resultados obtenidos se verificara que el disefio del
intercambiador de calor cumpla con todos los requerimientos para un buen funcionamiento.
Después de obtener estos resultados se trataran diferentes casos al variar uno de los pardmetros
de disefo. Uno de estos parametros es la altura de la aleta, y ver su influencia en los demas, la altura
de la aleta, cumple la funcién de mejorar la transferencia de calor en el banco de tubos y reducir el
espacio superficial del equipo por mencionar algunas.

En la tabla No 4.1.1, Se muestra la ficha técnica con todos los parametros fijados en el disefo, la
tabla No 4.1.2 es la continuacién de estos parametros, las tablas presentan unidades en el sistema
inglés y su conversidn al sistema internacional, debido a que algunos calculos se realizan con
unidades del sistema inglés, esto no quiere decir que los resultados finales apareceran en este
sistema. La tabla 4.1.3 muestra los pardmetros evaluados y las propiedades fisicas de los fluidos de
trabajo (densidad, conductividad, viscosidad etc.)

Basandose en estos valores se realizan los calculos de todos los pardmetros a evaluar, para
obtenerlos se utilizan los modelos propuestos en los capitulos anteriores.

El programa tiene la ventaja de darnos las propiedades fisicas de los fluidos de trabajo con el simple
dato de las temperaturas promedio de estos, estas propiedades estan definidas de acuerdo a los
apéndices 1y 2
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Al tener esta herramienta con solo introducir las temperaturas, especificaciones del banco de tubos
y las propiedades fisicas que desde un principio se toman de los apéndices que se encuentran al
final de este trabajo.

Tabla 4.1.1 especificaciones para el disefio del sobrecalentador

Datos de Disefo

Longitud efectiva del tubo 11.1548333 Ft 3.4 m
Numero de tubos por linea 12 Nr fijo Nr
Numero de lineas de tubos propuesto 6 Nt Nt
Pitch Transversal 4.5 in 0.1143 m
Pitch Longitudinal 3.89711983 in 0.09898684 m
Pitch Diametral in

Diametro exterior del tubo 2 in 0.0508 m
Espesor del tubo 0.134 in 0.0034036 m
Numero de aletas por pulgada 6 aletas/in

Altura de la aleta 1 in 0.0254 m
Espesor de la aleta 0.049 in 0.0012446 m
Area de las obstrucciones (seccién

transversal) 0 m? 0 In?
Segmento de la aleta Sf 0.155 in 0.003937 m
area de la aleta 0.155 in 0.00999998 m

Temperatura inicial del fluido exterior

(Te1) 842 °F 450 °C
Temperatura final del fluido exterior

(Te2) 392 °F 200 °C
Temperatura inicial del fluido interior

(Ti1) 226.4 °F 108 °C
Flujo masico del fluido exterior 19.8414 Lb/s 9 kg/s
Flujo masico del fluido interior 14.3299 Lb/s 6.5 kg/s
Presién de los gases 11.31 PSI 78 kPa
Temperatura de saturacién del fluido

interior 446 °F 230 °C
Temperatura final del fluido interior

Ti2(propuesta) 545 °F 285 °C
Radio de curvatura 3.68055991 In 0.09348622 m




Tabla de especificaciones 4.1.2 el menu de opciones nos permite elegir el arreglo de tubos y
los fluidos de trabajo, asi como también el tipo de arreglo.

Fluido exterior Diametros de tubo nominales:
1 Aire 0.375 [in]
2 Gases de gas natural 0.5 [in]
3 Gases de fuel-oil 0.625 [in]
4 Gases de Turbogas 0.75 [in]
1[in]
Fluido interior 1.25 [in]
5 Agua liquida 1.5 [in]
6 Fluido térmico 1.75 [in]
7 Aire 2 [in]
8 Gases de fuel-oil 2.5 [in]
9 Vapor de agua 3 [in]
Materiales: Presidn de trabajo:
A Acero al carbono Alta ( P > 30 kg/cm2)
B Cobre Baja (P < 30 kg/cm?2)
C Aluminio
Tipo de Arreglo: Intercambiador:
11 Sélido en Linea P | Paralelo
12 Sélido Estratificado C | Contracorriente
21 Serreteada en Linea
22 Serreteada Estratificada
OPCIONES Eleccidn
Elige el fluido exterior (1 - 4) 2 | Gases-GN
Elige el fluido interior (5- 9) 9 | Vapagua
Material del tubo (A o B) A | Acero al carbono
Material de la aleta (A o C) A | Acero al carbono
Didmetro nominal del tubo 2 | VERDADERO
Elige un Arreglo (11, 12, 21, 22) 22 | Estratificado
Tipo de aleta Serreteada
Tipo de presion de trabajo (alta, baja) | baja | Tubo Fluxing
Operacién del equipo (Co P) C | Contracorriente
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Tabla No 4.1.3 muestra en su mayoria propiedades fisicas de los fluidos de trabajo. Las propiedades fisicas
de los fluidos de trabajo se muestran en los apéndices 1, 2, y3 referentes a estas.

Temperatura promedio del fluido

exterior (Tb) 617 °F 325 °C
Temperatura promedio del fluido

inetrior (Ti) 385.7 °F 196.5 °C
Temperatura promedio en la aleta (Ts) | 456 °F 235.05 °C
Temperatura promedio en la pared del

tubo (Tw) 408.83 °F 209.35 °C
Area del ducto (seccién transversal) 50.19685 ft2 4.66344 m?

Longitud efectiva del tubo 11.15483333 | ft 3.4 m
Area del ducto (seccidn transversal) 50.20174973 | ft2 4.664 m?
Temperatura promedio del fluido

exterior (Tb) 617 °F 325 °C
Temperatura promedio del fluido

inetrior (Ti) 385.7 °F 196.5 °C
Temperatura promedio en la aleta (Ts) | 455.09 °F 235.05 °C
Temperatura promedio en la pared del

tubo (Tw) 408.83 °F 209.35 °C
Fluido Exterior

Constante particular de los gases 0.07143878 BTU/h°F 0.2991 kJ/kgK
Densidad a Tel 0.022518093 Ib/ft3 0.360694809 | kg/m3
Densidad a Te2 0.034419833 Ib/ft3 0.551336886 kg/m3
Calor especifico del fluidoa Th 0.288128802 BTU/Ib °F 1.206107166 KJ/KgK
Conductividad térmica del fluido 0.041831279 W/m?2K
exterior a Tb 0.024185841 BTU/h ft °F

Viscosidad dinamica del fluido exterior 2.78299E-05 Kg/ms
aTb 0.067323066 Ib/hr ft

Densidad a Ti 0.624 Lb/ft3 10 kg/m3
Capacidad térmica especifica a Ti 0.455309994 BTU/Lb°F 1.906292655 | kJ/kgK
Conductividad a Ti 0.018715153 BTU/hft°F 0.032369303 W/meC
Viscosodad a Ti 1.14942E-07 Lb/Fts 1.71053E-05 Pa-s

Conductividad térmica de la aletaa Ts 27.26224645 BTU/hft °F 47.15215987 | W/mK
Conductividad térmica del tubo a Tw 27.7486592 BTU/h ft°F 47.99344828 W/mK
Coeficiente exp para la columna de

tubos aletados Az 0.208333 ft 0.0635 m
Rugosidad del tubo 0.00015 ft 0.045 m
Factor K para retornos 1.2 [1] 1.2 [1]
Gases

Densidad promedio de los gases 0.02846896 Ib/ft 0.45792327 Kg/m?3




Los primeros cdlculos y resultados son los correspondientes a la caida de presion en la parte externa
e interna del banco de tubos, empleando los modelos propuestos se obtienen los siguientes
resultados mostrados en la tabla 4.1.4, 4.1.5 y 4.1.6 de nuestra metodologia de célculo.

Tabla de datos de programa No 4.1.4 Valores de aéreas y diagmetros obtenidos con los datos iniciales del

programa.
. cmpApEpResON
UK SI
di diametro interno 1.732 in 0.0439928 m
Ai Area interna de un tubo 0.4534376 ft2/ft | 0.138203258 | m?*/m
Ai total | Area interna de los tubos 2.7206256 ft2/ft | 0.252746118 | m?*/m
df diametro exterior de aleta 4 in2 0.00258064 | m?2
sf espacio entre aletas 0.117666667 | in 0.002988733 | m?
ApO Area libre de la sup ext. del tubo 0.369660423 | ft2/ft | 0.11266881 | m?/m
AO Area exterior total del superior 9.198430264 | ft2/ft | 2.803589801 | m?/m
calentamiento/L
AfO Superficie de la aleta por longitud 8.82876984 | ft2/ft | 2.690920991 | m?*/m
AC Area proyectada de la aleta por longitud 0.215666667 | ft2/ft | 0.065733049 | m?*/m
An Area neta en una linea de tubos por longitud | 21.32804133 | ft2/ft | 6.500574278 | m%/m
dv diametro equivalente (en Volumen) 0.228643342 | ft 0.069690491 | m

En la Tabla No 4.1.4 Se observan los primeros cdlculos correspondientes a algunas dreas, vy el
didmetro equivalente en unidad de volumen, los resultados se obtienen en Sistema Internacional y
Sistema Inglés, el didmetro equivalente por unidad de volumen es importante para el cdlculo del
coeficiente de transferencia de calor por conveccion hext. La tabla No 4.1.5 muestra la continuacién
de los resultados que se obtienen al evaluar pardmetros adimensionales, como por ejemplo el
numero de Reynolds.
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Tabla No 4.1.5. Continuacion de los cdlculos obtenidos del programa para el disefio de la parte externa del

sobrecalentador.
# Celdas
53 Reh | #Reynolds hidraulico (AP) EXTERNA | 1746.306652
54
55 Rei | #Reynolds ext 8273.734444
56
57 Pr | #Prandl tubo 0.8020277
58
59 Prf | #Prandl Aleta 0.000711523
60
61 Nuss | #Nusselt (7000<Rev<50000) 108.5109449
62
63 Ad | Area ducto transversal 50.19675 | ft?

Los primeros resultados en obtenerse con los calculos son la caida de presidn en la parte externa
del banco de tubos, en el programa esta representada con P, cabe mencionar que se hizo un calculo
adicional con un arreglo de tubos en linea, como un comparativo con el disefio escalonado que
estamos manejando en nuestro disefio propuesto.

Los resultados de P externa se muestran en la tabla de resultados No 4.1.6.

Tabla No 4.1.6. Resultados de la caida de presion en la parte externa para el disefio escalonado y el disefio en
linea del sobrecalentador de vapor.

CALCULOS PARA LA CAIDA DE PRESION

Para disefo escalonado Para disefio en linea
C2 0.213077933 c2 0.143401089
ca 1.342544745 ca 0.415321256
Cé 1.002133161 C6 0.954759609
f 0.389242006 f 0.597187414
B 0.424888889 B 0.424888889
a -0.021503431 a 0.020326479
p 0.799325689 P 1.342243517

En tabla de resultados No 4.1.6, Se puede observar que el disefio en linea aumenta de forma
considerable las pérdidas de presidn, incluso con esos valores se podrian presentar problemas
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operativos, en cambio con el disefio escalonado se tienen perdidas por debajo de la pulgada en
columna de agua lo cual es recomendable en este tipo de equipos.

Las pérdidas de presidn en la parte externa del banco de tubos estan dentro del parametro de
disefo, no sobrepasando la pulgada en columna de agua, lo que garantiza que a las condiciones
propuestas el disefio no presentara problemas de una contra presién, lo que si se puede tener con
arreglo en linea.

Los calculos siguientes corresponden al coeficiente convectivo externo e interno de transferencia
de calor, este coeficiente debe ser un valor relativamente bajo en comparacién al coeficiente
interno, estos coeficientes se obtuvieron con la metodologia propuesta en el capitulo 2, en la tabla
de resultados No 4.1,7, Se muestran los resultados obtenidos de hex e hir: respectivamente.

Tabla de resultados No 4.1.7. Calculo de los coeficientes convectivos de transferencia de calor.

TRANSFERENCIA DE CALOR
69 hext coef EXT de transf de calor 11.47826326 BTU/hrft? 65.17357877 W/m>*C
°F
70
71 CALCULO DEL COEFICIENTE
INTERNO PARA UNA SOLA FASE
72
73 Print Numero Pranidt interno 1.007362986
74 3 Factor § 0.011786341
75
76 §/8 0.001473293
77 (Rei-1000)Print 922238.1911
78 Raiz §/8 0.038383494
79 (Prr2/3)-1 0.004902653
80 Numerador 1358.72672
81 Denominador 1.002389898
82 Nusselt interno 1355.487243
83
84 hi Coeficiente convectivo 175.7608643 BTU/hrft? 997.9701874 W/m?*°C
interno °F
85
86 hr coef de radiacion 0

En la tabla No 4.1.7 se observan los valores de h, el coeficiente externo es mucho mas bajo que el
interno. Es por eso que muchos autores basdndose en su experiencia no calculan el coeficiente
interno si no que lo aproximan a un valor propuesto para evitar su cdlculo, en nuestra metodologia
se calcula el coeficiente interno para ver su contribucién al coeficiente global de transferencia de
calor. Latabla No 4.1.8 muestra los calculos de la eficiencia de las aletas del banco de tubos para
adicionar este calculo al coeficiente global de transferencia de calor, el cual se muestra en la tabla
de resultados No 4.1.9.
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91
92
93
94
95
96
97
98
99
100
101
102
103
104
105

Tabla de resultados No 4.1.8. Cdlculo de la eficiencia corregida de la aleta.

drl

nf

nfc

(1/hext+hr)+Rfi
dr1*(nfc*Af+A0)/A0

Calculo de la eficiencia de aleta
m

(tf + wf)ho

K*tf*Wf*S

m =factor de desempeiio de la aleta
longitud critica de aleta

TANHmh

mh

eficiencia de la aleta

eficiencia de aleta corregida

65.17375477
103.1461868

54.06725529
0.675406832

0.000231045
54.06725529

0.0260223
0.886845623
1.406954337

0.630330068

0.60702866

numm

denm

Tabla de resultados No 4.1.9, Valores del coeficiente global de transferencia de calor obtenidos a partir de la

109
110
111
112
113
114
115
116
117
118
119
120

121
122

Calculo de U

Parte externa

parte del tubo

Parte interna

SUMA TOTAL

U GLOBAL

Energia

metodologia de disefio propuesta.

0.009694978
0.001335292
0.023897584
0.034927853

28.63044535  w/m2k

9261343.684 BTU/hr

transferida=mext*Cp*AT

fluido ext

5.042346839 BTU/hr

ft? °F

2572.595468 BTU/s

2714.08822 KW

Lo que se puede observar de la tabla No 4.1.9, es que la contribucidn de la parte interna del banco

de tubos es minima por los valores relativamente grandes obtenidos en el calculo, al obtener el

inverso de estos resultados se podria ver que el coeficiente interno de transferencia de calor tiene

una contribucion baja en comparacion con la parte externa y la parte correspondiente del tubo.
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Los siguientes cdlculos realizados por el programa de cémputo son las pérdidas o caidas de presion
en la parte interna, la tabla 4.1.10 describe estos calculos, la caida de presion por friccién, se
obtiene con el factor de friccion de Colebrook, mediante un proceso iterativo. Las pérdidas de
presion en los retornos de cada tubo también son importantes, esta se calcula con un modelo
diferente propuesto en el capitulo2, la figura No 4.1.2 ilustra un arreglo de tubo para calcular la
presion por retornos, esto da una idea de cdmo el fluido entra por la parte inferior del tubo vy al
pasar por el codo presenta una variacion de velocidad por lo tanto la presién disminuye,
presentdndose asi perdidas de presion en cada retorno del banco de tubos.

Outlet
6, pf————er
3
e

= KA

EQ D Secondary flow
£ K pattern
5 Section AA

¢/

Figura No 4.1.2. Arreglo geométrico de un codo a 90° [14]
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Tabla de datos No 4.1.10. Valores de las pérdidas de presion por friccidn, retornos y la velocidad del vapor

(recuadro naranja).

Nr(Ai) 0.01824038 | m2
Ai Area interna 1 tubo 0.00152003 | m2 Ai Los tubos | 0.018240
Gint Flujo m interno 356.352153 | Kg/m2*
s
4276.2258
Reint 916497.396
area prom pared Aw 0.148900 | m2/m
tubo Aw
Pri Prant interno 1.00736298
fi propuesto | factor de friccidon 0.0200739 | iterar
propuesto
g/di (Rugosidad/di) 0.00102289
Raiz € 0.14168239
1/Raizf 7.05804010
1/Raizfi 7.05803954
fi fi Colebrook 0.02007390
Ghiaasiaan
G2/2ro 6349.34285 | Kg/ms2
APb Presién por 7619.21143 | Pa 0.7766780 | m H20
retornos=
K*(G”2/2ro)
APfr Caida de presion por 11588.8139 | Pa 1.18132660 | m H20 46.50892 | in H20
friccion
CAIDA DE PRESION INTERNA FINAL
APi APf+APb 19208.0254 | Pa 1.9580046 | m H20 77.08679 | in H20

En la tabla de datos No 4.1.10 se muestran los calculos de las pérdidas de presidn por friccion, se
puede observar que se empled el método iterativo de Colebrook para calcular el factor de friccidn,
las perdidas por friccién y retornos estan calculadas con los modelos de Ghiaasiaan, en el recuadro
se muestra la velocidad del vapor, que se encuentra dentro de los pardmetros de disefio, las

pérdidas de presion totales estan al final, que es la suma de ambas.

Finalmente se calculan el area total de transferencia de calor, con el método de diferencia de
temperatura media logaritmica DTML (tabla 4.1.11), gracias al programa se puede obtener de
manera automatica, el nimero de lineas de tubos calculado también se obtiene en esta parte,
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recuerde que desde un principio propusimos este valor, pero al calcularlo se sustituye en las
especificaciones generales del programa. La tabla 4.1.11 muestra estos calculos finales.

Tabla No 4.1.11. Cdlculos del drea total de transferencia de calor y el numero de lineas de tubos calculado.

CALCULOS PARA EL NUMERO DE TUBOS (Nr)

DTML 124.9664266 | °C

DTML 224939568 | °F | 107.1886489 | °C

Area total 758.58195 m? | 8165.300251 | ft?
Ntc | # lineas de tubos calculado 6.631745786

Para el disefio de sobrecalentador propuesto los resultados son aceptables, un arreglo de 6 lineas
de tubos y 12 tubos por linea a las condiciones propuestas proporciona un buen disefio de
sobrecalentador, todos los resultados han sido calculados con los modelos que se propusieron en
los capitulos anteriores, los apéndices que se muestran al final de este trabajo también estan
capturados en el programa, de manera que con solo introducir las especificaciones de las tablas 1y
2 podremos obtener los resultados de un intercambiador de calor compacto en una sola fase.

El programa computacional es una gran herramienta de calculo, se ha obtenido un disefio de
sobrecalentador con las herramientas necesarias para su buen funcionamiento a futuro.
Finalmente, en el siguiente capitulo veremos qué efectos causa el variar uno de estos parametros
como la altura de la aleta Ls, dentro de un rango de acuerdo al tipo de pitch transversal que se tenga,
estas variaciones seran mostradas gracias al programa computacional, que ha sido una poderosa
herramienta de cdlculo y disefio, obteniendo los correspondientes resultados,

51



CAPITULO 5 RESULTADOS Y CONCLUSIONES

En el capitulo anterior se aplicaron todos los modelos propuestos de la metodologia de disefio para
un intercambiador de calor en una sola fase, un sobrecalentador de vapor. Se obtuvieron valores de
caida de presién y transferencia de calor a las condiciones de operacidn propuestas, se observé que
a estas condiciones un intercambiador de este tipo podria operar sin ningun problema.

El principal interés de este capitulo es observar cdmo se comporta el arreglo propuesto al variar uno
de los parametros del disefio, este parametro es la altura de la aleta L. Observar el comportamiento
de los demads parametros que intervienen en los intercambiadores de calor en una sola fase.
Comenzando a ver su influencia en la parte externa del banco de tubos. También se varia la relacién
de paso longitudinal con el transversal, para garantizar que al aumentar la aleta mas alla de los
valores aceptables no se presenten problemas de transferencia de calor. Los resultados se muestran
con tablas y gréficos que describen este comportamiento.

Las tablas de resultados muestran la variacion del coeficiente externo de transferencia de calor a
diferentes valores de altura de aleta Lf, asi como la variacion de la eficiencia de la aleta, coeficiente
global de transferencia de calor y pérdidas de presion. También se presentan graficos que describen
el comportamiento de cada resultado obtenido.

5.1 Resultados obtenidos con la metodologia de diseiio

Tabla5.1.1. Pardmetros evaluados y constantes para los resultados obtenidos de transferencia de calor y
perdidas de presion.

RESULTADOS OBTENIDOS EN EL SOBRECALENTADOR
TRANSFERENCIA DE CALORPARTE EXTERNA

AC Area proyectada de la aleta por longitud

Ga velocidad masica entre tubos

dv diametro equivalente (en Volumen)

Rev #Reynolds equivalente h EXT

Nuss #Nusselt (7000<Rev<50000)

hext coef EXT de transf de calor
~ VALORESCONSTANTES

espesor de aleta 0.049 [in]

SL Propuesto 3.89711983 [in]

ST in propuesto 4.5 [in]

dopropuesto 2.0 [in]

Nr 12

Numero de aletas por pulgada cuadrada 6

Espesor del tubo 0.0034036

Wf 0.155 [in]
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Tabla No 5.1.2. Variacion de hext a diferentes valores de altura de aleta, también se muestran valores de
otros pardmetros de disefio

Lf (m)  Lf(in) Ac Ga dv Rev Nuss
m?/m m? Kg/m?s m W/m?°C
0.00254 0.1  0.0523 2.5298 3.5576 0.0523 6691.1739  70.3268 56.2366
0.00381 0.15 0.0530 2.4993 3.6010 0.0532 6877.4219 71.9253 56.6394
0.00508 0.2  0.0538 2.4688 3.6454 0.0540 7071.2812  73.5808 57.0501
0.00635 0.25 0.0545 2.4384 3.6910 0.0548 7272.8982 75.2938 57.4691
0.00762 0.3 0.0553 2.4079 3.7377 0.0557 7482.4317 77.0649 57.8971
0.00889 0.35 0.0560 2.3774 3.7856 0.0566 7700.0539  78.8946 58.3346
0.01016 0.4 0.0568 2.3470 3.8347 0.0575 7925.9512  80.7837 58.7823
0.01143 0.45 0.0575 2.3165 3.8852 0.0585 8160.3253  82.7330 59.2407
0.0127 0.5 0.0583 2.2860 3.9369 0.0594  8403.3944  84.7435 59.7105
0.01397 0.55 0.0590 2.2556 39901 0.0604 8655.3936 86.8163 60.1922
0.01524 0.6 0.0598 2.2251 4.0447 0.0614 8916.5767 88.9525 60.6865
0.01651 0.65 0.0605 2.1946 4.1009 0.0623 9187.2167 91.1534 61.1939
0.01778 0.7 0.0613 2.1642 4.1586 0.0634 9467.6075 93.4204 61.7152
0.01905 0.75 0.0620 2.1337 4.2180 0.0644 9758.0651 95.7553 62.2511
0.02032 0.8 0.0627 2.1032 4.2791 0.0654 10058.9286 98.1595 62.8022
0.02159 0.85 0.0635 2.0728 4.3420 0.0665 10370.5625 100.6351 63.3692
0.02286 0.9 0.0642 2.0423 4.4068 0.0675 10693.3575 103.1841 63.9529
0.02413 0.95 0.0650 2.0118 4.4735 0.0686 11027.7330 105.8085 64.5541
0.0254 1 0.0657 1.9814 4.5423 0.0697 11374.1384 108.5109 65.1736
0.02667 1.05 0.0665 1.9509 4.6132 0.0708 11733.0561 111.2938 65.8122
0.02794 1.1 0.0672 1.9204 4.6864 0.0719 12105.0029 114.1599 66.4708
0.02921 1.15 0.0680 1.8900 4.7620 0.0730 12490.5333 117.1123 67.1504
0.03048 1.2 0.0687 1.8595 4.8400 0.0741 12890.2422 120.1540 67.8519
0.03175 1.25 0.0695 1.8290 4.9206 0.0753 13304.7679 123.2885 68.5764

Numero de Nusselt contra el numero de Reynolds (parte externa)
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El grafico 5.1.1 muestra la variacion del nimero de Nusselt respecto al nimero de Reynolds en base
volumen para la parte externa, los resultados se obtuvieron al variar la altura de la aleta, la cual se
presenta en la tabla No 5.1.2, se observa un comportamiento casi lineal, ambos valores cambian de
manera directamente proporcional, mientras el flujo externo presente valores en el rango de flujo
turbulento (Reynolds elevados 7000=Rev<50000), se dara buena transferencia de calor, ya que un
numero de Nusselt alto representa mayor flujo de calor por conveccién.

Tabla No 5.1.3. Variacion del coeficiente global a diferentes valores de altura de aleta, mostrando
variaciones de otros pardmetros de disefio.

Lf Lesit aleta  m FDA nf nf Partext Parttubo Partint U

m m W/m?K  W/m?K W/m2K  W/m?K
0.00254 0.00316 50.2236 0.99168 0.99085 0.01091 0.00014 0.00263 73.02619
0.00381 0.00443 50.4031 0.98369 0.98208 0.01017 0.00021 0.00381 70.40498
0.00508 0.00570 50.5855 0.97316 0.97055 0.00982 0.00027 0.00499 66.22817
0.00635 0.00697 50.7710 0.96022 0.95640 0.00962 0.00034 0.00617 61.92922
0.00762 0.00824 50.9597 0.94507 0.93987 0.00950 0.00041 0.00735 57.88908
0.00889 0.00951 51.1519 0.92790 0.92121 0.00943 0.00047 0.00854 54.20303
0.01016 0.01078 51.3478 0.90897 0.90070 0.00939 0.00054 0.00972 50.87509
0.01143 0.01205 51.5476 0.88852 0.87862 0.00937 0.00060 0.01090 47.87943

0.0127 0.01332 51.7516 0.86682 0.85527 0.00937 0.00067 0.01208 45.18201
0.01397 0.01459 519599 0.84412 0.83096 0.00938 0.00074 0.01327 42.74866
0.01524 0.01586 52.1728 0.82067 0.80596 0.00940  0.00080 0.01445 40.54790
0.01651 0.01713 52.3905 0.79672 0.78053 0.00943 0.00087 0.01563 38.55181
0.01778 0.01840 52.6132 0.77248 0.75490 0.00946  0.00093 0.01681 36.73598
0.01905 0.01967 52.8411 0.74814 0.72929 0.00950 0.00100 0.01799 35.07926
0.02032  0.02094 53.0745 0.72388 0.70389 0.00954 0.00107 0.01918 33.56335
0.02159 0.02221 53.3135 0.69985 0.67885 0.00958  0.00113 0.02036 32.17240
0.02286 0.02348 53.5585 0.67618 0.65429 0.00962 0.00120 0.02154 30.89268
0.02413 0.02475 53.8096 0.65298 0.63032 0.00966  0.00126 0.02272 29.71223

0.0254 0.02602 54.0672 0.63033 0.60703 0.00969 0.00133 0.02391 28.62065
0.02667 0.02729 54.3315 0.60829 0.58447 0.00972 0.00140 0.02509 27.60885
0.02794 0.02856 54.6026 0.58692 0.56268 0.00975 0.00146 0.02627 26.66884
0.02921 0.02983 54.8811 0.56625 0.54169 0.00978  0.00153 0.02745 25.79362
0.03048 0.03110 55.1670 0.54630 0.52152 0.00979 0.00159 0.02863 24.97700
0.03175 0.03237 55.4607 0.52709 0.50216 0.00981 0.00166 0.02982 24.21351
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Variacion de hex respecto a Lf
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Grafico 5.1. 2

El grafico No 5.1.2 muestra la variacion del coeficiente externo de transferencia de calor respecto a
la altura de la aleta, se observa que el comportamiento de h es directamente proporcional a Lf. Si
se reduce el espacio entre cada tubo (paso longitudinal y transversal), se reduce el flujo de gases a
través del banco de tubos. La transferencia de calor mejora si se reduce el drea de seccidn
transversal, proporcionando grandes ventajas en el disefio, si se tuviera un arreglo simple de tubos
y se calculara hex, se observaria que, a las mismas condiciones, la transferencia de calor se reduce

hasta en un 400% [4], al reducir el drea de seccidn transversal la transferencia de calor aumenta de
forma considerable.
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Variacion de la eficiencia de la aleta variando la altura de la misma
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Grafico 5.1.3

El grafico No 5.1.3 representa la variacién de la eficiencia de la aleta a diferentes valores de altura
de la misma, el comportamiento es inverso al anterior, se tiene mayor eficiencia de las aletas cuando
presentan menor longitud, se pensaria que el uso de aletas no es conveniente para este tipo de
disefos. La realidad es que se usa un arreglo de tubos aletados helicoidales y segmentados por
muchas razones. En principio, si nuestra altura de aleta fuera muy pequeiia, los rangos de nimero
de Reynolds se reducen considerablemente, tanto que estamos fuera del régimen turbulento para
este tipo de arreglos (7000>Re<50000). El grafico 5.1.1 muestra la relacion que hay entre el nimero
de Nusselt y Reynolds, y la informacién mas importante que se obtiene de él es que se relacionan
de manera directa. Es decir, en un régimen turbulento la transferencia de calor aumenta. Con una
aleta en el rango de disefio (0.0254 m) se pueden garantizar los efectos discipativos y de turbulencia,
estos efectos no siempre son contradictorios, en el caso de estudio son de gran importancia. La
figura 5.1 esquematiza estos efectos dentro del intercambiador de calor.
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Figura 5.1.1. Diagrama de un banco de tubos aletados segmentados, las aletas cumplen con la funcion de
mantener el flujo de calor y transferirlo a la pared del banco de tubos, aprovechando de manera mas
eficiente el flujo de calor.

Se observa que la funcidén de las aletas es retener el calor proveniente de los gases calientes,
aprovechar los efectos discipativos y transferirlo a la pared de los tubos, para que el calor se
transfiera al interior del banco. Esto se obtiene con rangos de nimero de Reynolds en el régimen
turbulento. Demostrando que la disipacion térmica no perjudica en todos los casos, en aplicaciones
a bancos de tubos de intercambiadores de calor compactos el uso de aletas beneficia la
transferencia de calor gracias a esta.

57



Variacion del coeficiente global respecto a la eficiencia de la aleta
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Grafico 5.1.4

En el grafico 5.1.4 se muestra la variacion del coeficiente global respecto a la eficiencia de la aleta a
mayor eficiencia mayor serd el termino de U. lo que no se debe confundir es la contribucidn de los
efectos de disipacidn con eficiencia, ya que una superficie lisa de banco de tubos no produciria estos
efectos, perdiéndose la mayor cantidad de energia hacia el exterior del banco de tubos. Un arreglo
de tubos aletados mejora de forma considerable la transferencia de calor debido a estos efectos ya
mencionados. Como se menciond anteriormente Una aleta es una superficie sélida extendida que
experimenta transferencia de energia por conduccion y por conveccidn (y/o radiacién), por lo que
su uso mejora la transferencia de calor.
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Coeficiente global y hext respecto a la altura de la aleta
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Grafico 5.1.5

En el grafico 5.1.5, se muestra la variacion de hexy U respecto a la altura de la aleta, lo que se observa
en el grafico es un comportamiento correcto desde el punto de vista matematico. U disminuye,
mientras h se incrementa, si el valor de h es elevado su resistencia térmica serd menor, lo que hace
disminuir la transferencia de calor, fisicamente la explicacién no es tan simple, la transferencia de
calor a través del banco de tubos aletados aumenta con una mayor altura de aleta, esto reduce el
arreglo de pitch que se tiene, disminuyendo el aérea del flujo, aumentando la transferencia de calor,
reducir el drea superficial mientras se mejora la transferencia de calor es una de las grandes ventajas
gue se tienen con este tipo de disefios, aunque se debe recordar que la eficiencia de la aleta se ve
afectada con una mayor longitud de esta.
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5.2 Resultados de la caida de presion en la parte externa del banco de

tubos

De forma similar a la transferencia de calor, se muestran las variaciones de la caida de presion al

variar la altura de la aleta, también se obtuvieron resultados que se muestran con las tablas y

graficas correspondientes.

Tabla No. 5.2.1 Valores de los factores de ajuste para la caida de presion en la parte externa del banco de

Ad

50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685

df
2.20000
2.30000
2.40000
2.50000
2.60000
2.70000
2.80000
2.90000
3.00000
3.10000
3.20000
3.30000
3.40000
3.50000
3.60000
3.70000
3.80000
3.90000

An

27.23123
26.90328
26.57533
26.24738
25.91942
25.59147
25.26352
24.93556
24.60761
24.27966
23.95171
23.62375
23.29580
22.96785
22.63990
22.31194
21.98399
21.65604

tubos.

Gn

2617.58248
2649.49098
2682.18702
2715.70011
2750.06126
2785.30309
2821.45989
2858.56775
2896.66471
2935.79084
2975.98843
3017.30208
3059.77895
3103.46885
3148.42449
3194.70171
3242.35963
3291.46098

Re EXT

6480.15264
6559.14612
6640.08925
6723.05509
6808.12042
6895.36597
6984.87664
7076.74180
7171.05558
7267.91722
7367.43136
7469.70848
7574.86526
7683.02507
7794.31840
7908.88342
8026.86656
8148.42311

Cc2
0.22913
0.22829
0.22744
0.22660
0.22574
0.22488
0.22401
0.22314
0.22226
0.22137
0.22048
0.21958
0.21867
0.21776
0.21684
0.21591
0.21497
0.21403

ca
0.47995
0.55428
0.61912
0.67809
0.73302
0.78496
0.83457
0.88233
0.92856
0.97352
1.01739
1.06032
1.10243
1.14383
1.18460
1.22480
1.26449
1.30372

Cc6
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213

50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
50.19685
Gn
df
Ad
An

4.10000
4.20000
4.30000
4.40000
4.50000

21.00013
20.67218
20.34423
20.01627
19.68832

3394.26450
3448.11264
3503.69687
3561.10252
3620.42060

velocidad masica de flujo Ext

diametro exterior de aleta

Area ducto transversal

8402.92607
8536.23388
8673.83958
8815.95442
8962.80375

Area neta en una linea de tubos por
longitud

60

0.21212
0.21115
0.21017
0.20919
0.20820

1.38099
1.41909
1.45688
1.49438
1.53161

1.00213
1.00213
1.00213
1.00213
1.00213



Tabla No 5.2.2, valores del factor de friccion y los factores de ajuste a y b, la caida de presidn se estd en
pulgadas (columna de agua) y su equivalente a Pascales.

f B a P (in columna de agua) P (Pa)
0.110968886 0.54248889 -0.02357564 0.116527858 29.0257959
0.130556608 0.53595556 -0.0234473 0.14631985 36.4466505
0.148414332 0.52942222 -0.02332052 0.175131837 43.6233966
0.165284584 0.52288889 -0.02319529 0.20392766 50.7961166
0.18152416 0.51635556 -0.02307161 0.233203528 58.0884103
0.197332333 0.50982222 -0.02294949 0.263269061 65.5774008
0.212831128 0.50328889 -0.02282892 0.294345598 73.3182212
0.22809999 0.49675556 -0.02270991 0.326608575 81.3545708

0.2431929 0.49022222 -0.02259246 0.360208519 89.7239439
0.258147645 0.48368889 -0.02247656 0.395282579 98.4605029
0.272991225 0.47715556 -0.02236221 0.431961426 107.596796
0.287743171 0.47062222 -0.02224942 0.4703737 117.164868
0.302417676 0.46408889 -0.02213819 0.510649096 127.197022
0.317025022 0.45755556 -0.02202851 0.552920654 137.726397
0.331572554 0.45102222 -0.02192038 0.597326584 148.787422
0.346065368 0.44448889 -0.02181381 0.644011829 160.416198
0.360506806 0.43795556 -0.0217088 0.693129469 172.650857
0.374898817 0.43142222 -0.02160534 0.744842064 185.53189
0.389242233 0.42488889 -0.02150343 0.799322986 199.102483
0.403536963 0.41835556 -0.02140308 0.856757784 213.408854
0.417782157 0.41182222 -0.02130428 0.917345619 228.500611
0.431976322 0.40528889 -0.02120704 0.981300799 244.431137
0.446117416 0.39875556 -0.02111136 1.048854436 261.257998
0.460202919 0.39222222 -0.02101723 1.120256267 279.043401
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Variacion de las pérdidas de presion respecto a la altura de la aleta
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Grafico 5.2.1

En el grafico No 5.2.1, se puede observar que a medida que la altura de la aleta aumenta, también
lo hace la caida de presidn, este grafico esta relacionado con los referentes a transferencia de calor
y muestra que el coeficiente global U estd relacionado con la caida de presion.

Con valores bajos de U, aumenta de forma considerable la caida de presidn, lo que indica que un
coeficiente convectivo externo elevado nos perjudica con mayores pérdidas de presion.
Anteriormente se comentaba como es que un arreglo de tubos con altura de aleta baja aumentaba
la eficiencia de esta, pero se ve disminuida la transferencia de calor, disminuir la altura de la aleta
acarrea un mayor paso de flujo y disminuye la velocidad del mismo reduciendo la presion,
aumentando las perdidas.
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Variacion de U respecto a Lf
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Grafico 5.2.2

El grafico 5.2.2 ilustra lo comentado anteriormente, se observa que, a mayor longitud de aleta,
menor es el coeficiente global de transferencia de calor, por lo que un arreglo con altura de aleta
mayor a 1 pulgada (0.0254 m) presentara problemas operativos de pérdidas de presién.
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Contribucion de los factores de ajuste respecto a las pérdidas de presion
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Grafico 5.2.3

El grafico 5.2.3 ilustra porque muchos autores consideran como la unidad el factor de correccidn
para el numero de tubos por linea C6, su variacion es casi nula, los dos coeficientes restantes C2 y
C4 que son los factores de correccion para el nimero de Reynolds y la geometria respectivamente,
si presentan alguna variacion, darle valor constante de 1 a C6 no representa un riesgo en el disefio,
su comportamiento a diferentes valores es uniforme.

Esto representa una menor dificultad en el calculo, del factor de friccidén para la parte externa, con
un margen de error menor al 1%.
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Relacion entre la Caida de presion y coeficiente global de transferencia de
calor

1.2
== P*=P/pmax

1 == U*=U/Umax

0 0.005 0.01 0.015 02 0.025 0.03 0.035

0.
Lf (m)

Grafico 5.2.4

Finalmente el grafico No 5.2.4, muestra que como se mencioné anteriormente, a medida que U
aumenta, P disminuye, la manera de ilustrarlo fue con factores a dimensionales de U y P, los cuales
son U" Y P" estos parametros estan definidos como:

U= v

B Umax (42)
pr=_t

B Prnax (43)

El objetivo de estos dos parametros adimensionales es el relacionar los dos factores, con la finalidad
de ver una relacidn mas directa entre transferencia de calor y caida de presién. Al adimensionalizar
se obtiene un punto de interseccion, este punto puede brindarnos informaciéon mas directa de cémo
los dos parametros estan ligados de manera directa. Este punto de equilibrio Da como resultado un
valor 6ptimo de longitud de aleta para el disefio propuesto, el cual es de 0.01905 metros, 6 0.75
pulgadas. Al sustituir este valor en el programa computacional se tiene un menor coeficiente
convectivo externo, el coeficiente global aumenta, y la caida de presidn disminuye, aumentando
asi la eficiencia de la aleta.
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CONCLUSIONES.

En este trabajo de tesis se planted una metodologia de disefio para intercambiadores de calor en
una sola fase, se disend un sobrecalentador de vapor con datos de especificaciones requeridas para
el disefo, se obtuvieron bastantes resultados que seran comentados a continuacion.

En primer lugar, la metodologia de disefio propuesta da buenos resultados de disefo, la prueba esta
en que con las especificaciones de las tablas del mostradas en el capitulo 4 se obtuvieron resultados
aceptables de caidas de presion externa de 0.799325 pulgadas en columna de agua (unos 109.92
[Pa]), no rebasando la pulgada en columna de agua. Una presién interna de 19208.0254 [Pa].

La transferencia de calor presento valores de coeficiente global con los datos de disefio de 28.62065
W/m?2K, y una eficiencia de aleta del 60.033%. Se observa que con los resultados obtenidos la mayor
contribucion de calor la proporciona el coeficiente convectivo externo de transferencia de calor hex,
por ejemplo, para nuestro rango de valores un hex de 65.173 (W/m2K) hi equivale a 997.9701
W/m?2K, unas 15 veces mayor, por lo que muchos autores basados en su experiencia aproximan el
valor de hinrdel obtenido con hex, en este trabajo se calcularon ambos y asi obtener un rango mayor
de exactitud en los célculos.

Con los datos de disefio se obtuvieron las temperaturas en las paredes de los tubos y aletas
respectivamente, sus valores fueron de 222.1437 y 280.788 °C. El cual varia de forma considerable
con los 209.35 y 235.05 °C que se tenian en un principio en la corrida del programa con otra
metodologia. Estos valores pueden considerarse mas precisos, y disminuir el riesgo de una posible
condensacidn de gases acidos dafando el equipo y el medio ambiente. El margen de error es del
orden de 5.75 y 16.35 % respectivamente a los valores calculados con el modelo propuesto por
Ghanapaty, indicando valores mas razonables que los obtenidos con otra metodologia distinta.

Cuando se varid la altura de la aleta dentro del rango de pitch de 4.5 pulgadas (0.1143 m) se
obtuvieron una serie de resultados interesantes.

En la parte de transferencia de calor se tiene lo siguiente. Respecto al grafico 5.1.1 y 5.1.2, se tiene
que la transferencia de calor por conveccién aumenta a rangos mayores de flujo turbulento de
manera directamente proporcional, por ejemplo, en el rango de estudio, para un coeficiente hey de
65.173 (W/m?K) el valor de Rey es de 11374.1384 (1).

Se observd que la eficiencia de la aleta varia de forma inversamente proporcional respecto a Lf, por
ejemplo, en nuestro rango de valores el maximo permisible seria una longitud menor a una pulgada
(0.0254 m) una eficiencia minima de 60 % para garantizar un buen funcionamiento.

También se observa que a manera que el coeficiente convectivo externo de transferencia de calor
aumenta, el coeficiente global disminuye, esto se debe a que, si tenemos una altura de aleta
considerable, la transferencia de calor hacia el interior del banco de tubos mejora hasta en un 400%
[4], el espacio de pitch disminuye, si bien las pérdidas de presion pueden aumentar se debe tener
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cuidado en no rebasar el limite de seguridad de 1 pulgada en columna de agua (248.9 [Pa]). En el
arreglo de tubos propuesto se tiene un pitch transversal de 4.5 pulgadas. Para el rango de Lf que se
tiene que lo ideal es no rebasar 0.03175 m (1.25 in) para no reducir el paso del pitch al maximo.

En la parte referida a las pérdidas de presidn se tiene que de los factores de ajuste el factor para la
geometria C6 es el que menos varia, para los distintos valores de Lf el valor no se modificd
permaneciendo en el rango de 1.002123. Se encontrd también que el tipo de arreglo de tubos por
linea Nr no hace variar este factor, siguiendo en el mismo rango, sin cambiar de forma significativa.
Esto respalda el por qué muchos autores lo consideran con valor de la unidad como Ghanapaty.

Finalmente, con el grafico 5.2.4, que relaciona U* y P* se tiene un punto de equilibrio entre ambos
pardmetros. En el rango de longitud de aleta donde la altura maxima permisible es de 1.25 pulgadas
(0.03175 m), es el valor limite que permite que el flujo de gases pase a través del banco de tubos. Si
el espacio es muy reducido digamos el maximo permisible el flujo de gases aumenta, aumentando
las pérdidas de presiény la conveccién de calor, pero al ser este valor mas elevado influye de manera
directa en el coeficiente global de transferencia de calor disminuyendo la resistencia térmica, lo que
se traduce en la disminucién del coeficiente global de transferencia de calor.

En el grafico 5.2.4 se tiene un punto de interseccién entre U* Y P*, lo podriamos denominar como
punto de equilibrio entre caida de presidon y transferencia de calor, para el pitch transversal
propuesto de 4.5 pulgadas, para este rango el punto de interseccién es de 0.75 pulgadas, (0.01905
m), si sustituimos este valor en el programa con los mismos parametros se tiene una caida de
presidon de 0.75099 pulgadas en columna de agua, el coeficiente externo de transferencia de calor
se modifica a 62.25 (W/m?K) que es menor al obtenido con 1 pulgada, modificando el nimero de
lineas de tubos calculado a un arreglo de 8 por los 6 que se tenian anteriormente. Esto beneficia la
transferencia de calor en aproximadamente 18 % de 28.62065 a 35.093 W/m?K sobre el disefio final.
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APENDICE (1) PROPIEDADES DEL AIRE GRAFICOS Y ECUACIONES

[15]

Temperatura (K) Cp (kJ/kg°C) m (Pa*s) k (W/m°C)
300 1.0047 1.98E-05 0.02624
350 1.009 2.08E-05 0.03003
400 1.014 2.29E-05 0.03365
450 1.0207 2.48E-05 0.03707
500 1.0295 2.67E-05 0.04038
550 1.0392 2.85E-05 0.0436
600 1.0551 3.02E-05 0.04659
650 1.0635 3.18E-05 0.04953
700 1.0752 3.33E-05 0.0523
750 1.0856 3.48E-05 0.05509
800 1.0978 3.63E-05 0.05779
850 1.1095 3.77E-05 0.06028
900 1.1212 3.90E-05 0.06279
950 1.1321 4.02E-05 0.06525
1000 1.1417 4.15E-05 0.06752
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1.1 ] _
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108 | £
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102 | (kJ/kg°C))
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1 ,
0.98 T T T T T
0 200 400 600 800 1000 1200

Cp = 4x10716T5 + 2x10712T* — 3x107°9T3 + 3x107°T2 — 0.0009T + 1.112
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APENDICE (2) EVALUCACION DE PROPIEDADES DE LOS LIQUIDOS

AGUA LIQUIDA [2]

Temperatura (°C) dens. (kg/m3) Cp(kJ/kg/K)

10 999.2 4.195
15.56 998.6 4.186
21.11 997.4 4.179
26.67 995.8 4.179
32.22 994.9 4.174
37.78 993 4.174
43.33 990.6 4.174
48.89 988.8 4.174
54.44 985.7 4.179

60 983.3 4.179
65.55 980.3 4,183
71.11 977.3 4,186
76.67 973.7 4,191
82.22 970.2 4,195
87.78 966.7 4,199
93.33 963.2 4.204
104.4 955.1 4.216
115.6 946.7 4.229
126.7 937.2 4.250
137.8 928.1 4.271
148.9 918 4.296
176.7 890.4 4.371
204.4 859.4 4.467

70



CONTINUACION GRAFICOS DE AGUA LIQUIDA Y MODELOS MATEMATICOS

GRAFICO 1 DENSIDAD Y TEMPERATURA
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p = 4x107°T3 —0.0038T2 — 0.081 + 1000.8

GRAFICO 2 CALOR ESPECIFICO Y TEMPERATURA
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CONTINUACION

T (K) T(°C) m (Pas) k (W/mK)
280 7 1.42E-03 0.583
290 17 1.08E-03 0.598
300 27 8.55E-04 0.613
310 37 6.95E-04 0.628
320 47 5.77E-04 0.640
330 57 4.89E-04 0.65
340 67 4.20E-04 0.66
350 77 3.65E-04 0.668
360 87 3.24E-04 0.674
370 97 2.89E-04 0.679
380 107 2.60E-04 0.683
390 117 2.37E-04 0.686
400 127 2.17E-04 0.688
410 137 2.00E-04 0.688
420 147 1.85E-04 0.688
430 157 1.73E-04 0.685
440 167 1.62E-04 0.682
450 177 1.52E-04 0.678
460 187 1.43E-04 0.673
470 197 1.36E-04 0.667
480 207 1.29E-04 0.66
490 217 1.24E-04 0.651
500 227 1.18E-04 0.642
510 237 1.13E-04 0.631
520 247 1.08E-04 0.621
530 257 1.04E-04 0.608
540 267 1.01E-04 0.594
550 277 9.70E-05 0.58
560 287 9.40E-05 0.563
570 297 9.10E-05 0.548
580 307 8.80E-05 0.528
590 317 8.40E-05 0.513
600 327 8.10E-05 0.497
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GRAFICO 3 p (Pas) Y TEMPERATURA
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GRAFICOS (CONTINUACION)

GRAFICO 5 CONDUCTIVIDAD TERMICA Y TEMPERATURA
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APENDICE (3) EVALUCACION DE PROPIEDADES DE GASES DE

COMBUSTION [4]

GAS NATURAL
Temperatura (2F) Cp (BTU/IbeF) m (Lb/fth) k (BTU/ft h eF)
400 0.2557 0.0575 0.0211
800 0.2907 0.075 0.0287
1200 0.3059 0.0908 0.0362
1600 0.3203 0.105 0.0434
2000 0.3326 0.1174 0.0511
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CONTINUACION
GRAFICO 2 VISCOCIDAD Y TEMPERATURA
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APENDICE (4) EVALUCACION DE PROPIEDADES DE GASES DE
COMBUSTION [4]

FUEL-OIL
Temperatura (2F) | Cp (BTU/Ib2F) m (Lb/fth) k (BTU/ft h eF)
400 0.266 0.0583 0.0211
800 0.2812 0.0757 0.0284
1200 0.2959 0.0915 0.0356
1600 0.3094 0.1055 0.0427
2000 0.3206 0.1178 0.0497
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CONTINUACION

GRAFICO 2 VISCOCIDAD CONTRA TEMPERATURA
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APENDICE (5) EVALUCACION DE PROPIEDADES DE GASES DE
COMBUSTION [4]

GASES DE TURBOGAS
Temperatura (2F) | Cp (BTU/Ib2F) m (Lb/fth) k (BTU/ft h eF)
200 0.2529 0.0517 0.0182
400 0.2584 0.0612 0.0217
600 0.2643 0.0702 0.0252
800 0.2704 0.0789 0.0287
1000 0.2768 0.087 0.0321
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CONTINUACION
GRAFICO 2 VISCOCIDAD CONTRA TEMPERATURA
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APENDICE (6) RESISTENCIAS TERMICAS [8]

RESISTENCIAS TERMICAS PARA EL AGUA DE CALDERAS

RANGOS DE VELOCIDADES MENOR A MAYOR A 0.9 MENOR A MAYORA 0.9
0.9m/S m/s 0.9m/S m/s

TIPO Rf m?k/w Rf m?k/w Rf m?k/w Rf m?k/w
Agua tratada 0.000176 0.000176 0.000352 0.00052
Agua de ciudad 0.000176 0.000176 0.000352 0.000352
Agua de alimentacién de

caldera 0.000176 0.000088 0.000176 0.000176
Agua de rio minima 0.000352 0.000176 0.000528 0.000352
Agua para purgas 0.000352 0.000352 0.000352 0.000352
Agua de rio promedio 0.000528 0.000352 0.000705 0.000528

RESISTENCIAS TERMICAS PARA TUBOS Y ALETAS DE ACERO

Valores de HRSG inicial
Resistencia térmica interna del tubo | hr ft2 °F/BTU | 0.002 | m2k/w | 0.001156352
Resistencia térmica externa del tubo | hr ft2 °F/BTU | 0.030 | m2K/w | 0.01734528

VALORES DE LOS COEFICIENTES EXPERIMENTALES A1 Y A2
RESPECTIVAMENTE [8]

Al Coeficiente experimental para  0.0382 [1]
columna de tubos aletados

A2 Coeficiente experimental para  0.0635 [1]
columna de tubos aletados
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