CAPITULO 1

INTERCAMBIADORES USADOS EN

TRANSFERENCIA DE CALOR

1. Equipos de Transferencia de Calor.

Debido a la gran variedad de procesos en el que se utilizan los equipos de

transferencia de calor, existen diferentes tipos de equipos que se conocen con éste

nombre genérico; la forma de clasificarlos es muy diversa, pero se puede considerar la

que lo hace de acuerdo a su tipo de construccion, como se enlista a continuacion:

Intercambiadores de doble tubo
Intercambiadores de tipo evaporativo
Intercambiadores de placa
Intercambiadores de serpentin
Intercambiadores de espiral
Intercambiadores enfriados por aire
Intercambiadores de coraza y tubos

Intercambiadores de rotatorios



A continuacion se hace una breve descripcion de cada uno de los equipos enlistados:

1.1. Intercambiadores de doble tubeo.

Son los equipos de transferencia de calor mas sencillos que existen, y estan formados

por dos tubos concéntricos, como lo muestra la figura 1.1,

Las caracteristicas favorables de éste equipo son su bajo costo, su simpleza de
construccion y sus necesidades de minimo mantenimiento. Sus desventajas son las de
resultar de gran tamafio y no poder manejar fluidos a altas presiones. Una de sus

principales aplicaciones se encuentra en ¢l manejo de sustancias corrosivas.

1.2. Intercambiadores de tipo evaporativo.

Estos equipos pueden usarse como condensadores o enfriadores de gases. El fluido de
enfriamiento es agua que se rocia sobre los tubos por los que en el interior circula el
fluido a condensar o a enfriar. El calor transmitido produce la evaporacion de agua, por
lo que necesita de una reposicion permanente. El uso de estos equipos se encuentra
principalmente en pequefias plantas de refrigeracién. En la figura 1.2 se muestra una

descripcion esquematica del equipo.



1.3. Intercambiadores de placas.

Estan formados por placas de espesores de 0.0635 a 0.127 cm, colocadas
paralelamente y montadas en marcos fijos que a la vez actuan como repartidores y
separadores de los fluidos manejados. La separacion entre placas es del orden de 0.102 a

0.203 c¢m. En las figuras 1.3 y 1.4 se muestra esquematicamente éste tipo de equipos.
Entre sus ventajas se pueden citar su facilidad de limpieza y su flexibilidad de

modificar su superficie de transmision de calor. Sus mayores aplicaciones se encuentran

en las industrias alimenticias y farmacéuticas.

1.4, Intercambiadores de Serpentin.

Consiste en un serpentin colocado en un recipiente por el que circula agua de

enfriamiento (figura 1.5).

Sus principales aplicaciones se hacen en el enfriamiento de gases a alta presion, y

cuando se tiene interés en detectar fugas en forma sencilla.

1.5. Intercambiadores de espiral.

Estan formados por placas enrolladas que mantienen los fluidos separados (figura
1.6); las placas se colocan en el interior de un recipiente cilindrico, cerrado con tapas

herméticas por ambos lados.



Los fluidos pueden circular de las siguientes formas:

e Ambos fluidos en espiral
e Un fluido en espiral y otro en forma axial

e Un fluido en forma axial y el otro en forma combinada (espiral y axial)

La ventaja de estos equipos es que pueden manejar cualquier tipo de fluido,
incluyendo los que contienen sOlidos en suspension. Como desventaja se presenta la
dificultad de limpieza. Sus aplicaciones son a presiones moderadas y principalmente en la

industria maderera.

1.6. Intercambiadores enfriados por aire.

Estan compuestos por un haz de tubos aletados externamente, montados sobre dos
cabezales que hacen las funciones de distribuidor y colector de fluido. Otro elemento
primordial son los ventiladores que forzan la circulacién del aire a través de los tubos

aletados. Se conocen dos tipos: de tiro forzado y de tiro inducido.

1.6.1. Intercambiadores enfriados por aire de tiro forzado,

Se muestra en la figura 1.7, y su caracteristica principal es que los ventiladores se

encuentran colocados antes del paso del aire por los tubos.



1.6.2. Intercambiadores enfriados por aire de tire inducido.

Se muestran en la figura 1.8, y su arreglo caracteristico es que los ventiladores se

encuentran colocados después del paso del aire por los tubos.

La ventaja de estos equipos es que pueden usarse en lugares en los que el agua es
escasa 0 Su tratamiento quimico resulta muy costoso. Como desventaja se puede seiialar

su alto costo de adquisicion.

1.7. Intercambiaderes de carcaza y tubos.

Estan compuestos por un haz de tubos contenidos en el interior de una carcaza. sus

elementos principales son (figura 1.9):

a) Haz de tubos

b) Espejos de tubos
c) Cabezales

d) Deflectores

e) Carcaza

Estos equipos tienen la ventaja de ser compactos, y de soportar presiones tan altas o
mayores a 400 atm. Sin lugar a dudas es el intercambiador de calor de mayor uso en la
industria; los fluidos que pueden manejar son gases o liquidos, incluyendo cambios de
fase. También resultan ser los equipos mas estudiados y sobre los que existe una

normalizacién como es el TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association).



1.8. Intercambiadores rotatorios.

La matriz metalica entra en contacto de manera alterada, con las corrientes de gases

calientes vy frios, intercambiando calor de esta forma.

Como ventajas de estos equipos se pueden sefialar que son muy compactos; a igual
superficie de transmisién de calor resultan ser los menos caros, y la direccion alternada de

los fluidos evita las incrustaciones.

Como principal desventaja se considera la pequefia mezcla de gases que no es posible

evitar.
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Figura 1.1. Cambiador de calor de doble tubo
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Figura 1.2. Cambiador de calor de tipo evaporativo
a. Fluido a enfriar
b. Bomba de circulacién
c. Alimentacion de agua
d. Valvula de flotador
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Figura 1.4. Representacion esquematica de un intercambiador de calor tipo
placa.
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Figura 1.5.

Cambiador de calor de serpentin
a. Entrada de gas

b. Salida de gas

¢. Entrada de agua

d. Salida de agua
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Figura 1.6. Cambiador de calor de espiral



Figura 1.7.  Cambiador de calor enfriado por aire de tiro forzado

A e ol e

Entrada de fluido caliente
Cabezal fijo

Salida de fluido caliente
Tubos aletados

Soporte de tubos

Soporte de canales

7. Cabezal flotante

8. Soporte

9. Motor

10. Reductor de velocidad
11. Ventilador

12. Tiro
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Figura 1.8.

Cambiador de calor enfriado por aire de tiro inducido

1. Entrada de fluido caliente 7. Cabezal flotante

2. Cabezal fijo 8. Soporte

3. Salida de fluido caliente 9. Motor

4. Tubos aletados 10. Reductor de velocidad
5. Soporte de tubos 11. Ventilador

6. Soporte de canales 12. Tiro



Figura 1.9.  Intercambiador de calor de carcaza y tubos tipo MEM

1. Cabezal de retorno 4. Cabezal de entrada
2. Carcaza 5. Soporte
3. Boquilla 6. Haz de tubos
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Figura 1.10. Cambiador de calor rotatorio Ljungstrom
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CAPITULO 2

RESULTADOS DE UN DISENO TERMICO

El disefio térmico de los equipos de transferencia de calor hace uso de los principios
fundamentales de la Termodinamica, de la Transferencia de calor y de la Mecanica de los
Fluidos. Aqui solo se presentan los principales resultados, de acuerdo a los Métodos de la

diferencia media logaritmica de temperaturas v el de efectividad - NUT.

2.1. Ecuacion Basica.

El flujo térmico de calor transferido de un fluido a otro a través de la supetficie de

transferencia de calor es :

Y

Q= AUATm @n
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Siendo:

0 : Flujo térmico transferido [W] o [Btu/h]
A : Superficie de transferencia de calor [m*] o Ipie?]
U : Coeficiente global de transferencia de calor [W/m’-°F} o [Btu/h-pic’F]

ATm : Diferencia media logaritmica de temperatura entre los fluidos [°C] o [°F]

2.2. Flujo Térmico Transferido.

Se refiere al flujo térmico cedido por el fluido caliente y ganado por el fluido frio. El

calculo correspondiente se hace con las siguientes ecuaciones:

Q=MC(T, - T) (22)

0= me(t, — t,) (2.3)

La ecuacion (2.2) se refiere al flujo térmico cedido por el fluido caliente, y la ecuacion
(2.3) se refiere al flujo térmico ganado por el fluido frio. El significado de las literales en

esas ecuaciones es el siguiente:

M : Gasto mésico de fluido caliente [kg/s] o [Ib/h]

m - Gasto masico del fluido frio [ke/s] o [ib/h]

C : Calor especifico del fluido caliente [kJ/kg-°C] o [ Btu/[b-°F]
¢ : Calor especifico del fluido frio [kJ/kg-°C] o [ Btw/Ib-°F]

T, : Temperatura de entrada del fluido caliente [°C] o [°F]

t1 : Temperatura de entrada del fluido fiio [°C] o [°F]

T : Temperatura de salida del fluido caliente [°C] o [°F]

t2 : Temperatura de salida del fluido frio [°C] o [°F]
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2.3. Superficie de Transferencia de Calor.

Por medio de la ecuacién (2.1) se obtiene la superficie de transferencia de calor

necesaria para transferir el flujo térmico Q. El disefio térmico tiene como objetivo

primordial el de calcular el 4rea de esa superficie.

A= QI UATm 2.4

2.4. Coeficiente Global de Transferencia de Calor.

Este coeficiente complicado de calcular porque deben tomarse en cuenta los
mecanismos de conveccion de cada lado de la pared, ast como las condiciones de
ensuciamiento y las propiedades de conductividad térmica de los materiales que se usan

como superficie de transmision de calor, como se ilustra en la figura 2.1.

Haciendo referencia al lado del fluido caliente, el coeficiente global de transferencia de

calor esta dado por la ecuacion:

1

A
{ 1 +Re]+ii+[Re2+——l }‘}
T k Am m.h/ 4,

Los diferentes términos que aparecen en la ecuacion (2.5) son:

U, = (2.5)

by : Coeficiente de conveccién del lado caliente [W/m?-°C] o [Btu/h-pie’-°F]
h; : Coeficiente de conveccién del lado frio [W/m*-°C] o [Btwh-pie’-°F]
Re; : Resistencia de ensuciamiento del lado caliente [m*-°C/W] o [h-pie’-°F/Btu]

Re, : Resistencia de ensuciamiento del lado frio [m%-°C/W] o [h-pie’-°F/Btu]
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k : Conductividad térmica de la pared [W/m-°C] o [Btu/h-pie-°F]

A : Superficie de transferencia de calor del lado caliente [m*] o [pie?]
A; : Superficie de transferencia de calor del lado frio [m?] o [pie?]

An : Superficie de transferencia de calor media [m*] o [pie’]

1 : Eficiencia de aletas (si {as hay) del lado caliente

n: : Eficiencia de aletas (si las hay) del lado fric

1 : Espesor de la pared

Para superficies sin aletas:
(4 + 4,) 26)
Para superficies aletadas:

A, = %(nIAI +11,4,) 2.7)

Cuando no se dispone de elementos suficientes para calcular el coeficiente global de
transferencia de calor de acuerdo con la ecuacion (2.5), se pueden tomar en primera
aproximacion, valores tipicos para diferentes aplicaciones, como se muestra en la tabla

2.1

2.5. Diferencia Media logaritmica de Temperatura entre los

Fluidos.

La diferencia media logaritmica de temperatura ATm que se requiere para hacer uso
de las ecuaciones (2.1) o (2.4), corresponde a la diferencia equivalente promedio de

temperaturas entre los fluidos dentro de los equipos de transferencia de calor,
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La circulacion de un fluido con respecto a otro puede ser muy variada, pero siempre

resultara como una combinacion de tres casos tipicos:
a. Flujos en corrientes paralelas del mismo sentido
b. Flujos en corrientes paralelas en sentido contrario (cortacorriente)

¢. Flujos en corrientes cruzadas

A continuacién se presentan los valores de la diferencia media de temperatura para

cada uno de los casos anterigres.

2.5.1. Flujos paralelos del mismo sentido.

El diagrama correspondiente a €sta situacion se muestra en la figura 2.2.

La diferencia media de temperaturas corresponde a la diferencia media logaritmica del

mismo sentido:

ATm, = (4 _11();5? )_ L) (2.8)
In _(E - 1‘2)

2.5.2. Flujos en corrientes paralelas en contracorriente.

La distribucion de temperaturas corresponde a la diferencia media logaritmica en

contracorriente:
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At =& _t?)f__(?)_ 4) (2.9)

(% - 4)

In

2.5.3. Flujos en corrientes sujetos cruzadas.

En la figura 2.4 se muestra la distribucion de temperaturas para éste caso.
La diferencia media logaritmica de temperaturas correspondiente estd dada por la

ecuacion:

ATm,, = w(T, - 1))
(2.10)

siendo w = f(x,y)

7;_]12 Iz_tl
7;7‘1 7}—-!1

y w se obtiene de a tabla 2.2.

2.5.4. Flujos Combinados

Generalmente, los flujos en equipos de transferencia de calor son mas complicados a
los sefialados anteriormente, v por la misma razon, el célculo de la diferencia media
logaritmica de temperaturas resulta muy complicada. El procedimiento que se sigue para
su calculo es usar la diferencia media logaritmica del caso de contracorriente y aplicarle

un factor de correccion F, que depende del tipo de equipo.
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En las figuras 2.5 a la 2.10 se presentan algunas graficas tipicas que permiten el
calculo de F para los tipos de Intercambiadores de calor de coraza y tubos que se

muestran.

Asi

ATm= FATm,_ (2.11)

En los casos mostrados, la nomenclatura de las temperaturas es la siguiente:

T, : Temperatura de entrada del fluido a la carcaza

t; : Temperatura de entrada del fluido de los tubos

T, : Temperatura de salida del fluido de la carcaza

t; : Temperatura de salida del fluido de los tubos

F : Esta en funcion de los parametros P y R que se conocen como eficiencia térmica y

capacidad calorifica respectivamente, expresandose de la siguiente forma:

1,

pP=:_1 (2.12)
Ti_tl
r-n

(2.13)

El calculo de A7m_ se hace partiendo de considerar que el equipo funciona en

contracorriente pura.
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2.6. Método Efectividad - Numero de Unidades de

Transferencia.

El método de analisis térmico justamente descrito, y a menudo conocido simplemente
como el método de la diferencia media logaritmica de temperaturas, es sumamente util
cuando todas las temperaturas de los fluidos en las entradas y en las salidas del
intercambiador de calor conocidas, o cuando pueden facilmente calcularse mediante
balances de energia. En estas circunstancias la diferencia media logaritmica de
temperaturas puede evaluarse sin ninguna dificultad, pudiéndose asi determinar facilmente
el area de transferencia de calor requerida, o el flujo de calor transferido, o el coeficiente

total de transferencia de calor.

Sin embargo, en algunas circunstancias las temperaturas de los fluidos en las sahdas
constituyen en si las incOgnitas en un intercambiador de calor dado, por lo que el analisis
térmico mediante la diferencia media logaritmica de temperaturas es de naturaleza
iterativa y requiere tanteos. En estos casos es mas conveniente emplear un método de
analisis térmico basado en la efectividad que tiene un intercambiador de calor dado para
transferir energia. Este método s¢ conoce como el método efectividad-nimero de

unidades de transferencia (NUT), el cual se describird a continuacion.

Para este fin definase la efectividad de un intercambiador de calor como:

Efectividad = Flujo real de calor transferido

Maximo flujo de calor que podria transferirse

g=—1_ (2.14)
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El flyjo real de calor transferido en el intercambiador puede calcularse facilmente
mediante balances de energia en los fluidos caliente y frio. Asi, para un intercambiador de

calor con flujos en paralelo:

q= CC(];'I - Tc":z) = Cf(j}z - 1}1) (2.15)

q= Cc(]:’,'l - T&'z) = Cf(]_;’l - T:rz) (2.16)

Con el objeto de determinar el maximo flujo de calor que podria transferirse,
considere el intercambiador de calor de flujos opuestos cuyos perfiles de temperatura se
muestran en el esquema de la Figura 2.11, y en el que la produccion de entropia puede
hacerse minima. Una inspeccion de la figura citada revela que el maximo flujo de calor
podria transferirse si uno de los dos fluidos, el caliente o el frio, sufriera un cambio de
temperatura igual a la maxima diferencia de temperatura existente en el intercambiador de
calor. esta diferencia maxima corresponde justamente a la diferencia de temperaturas
seria aquel que tuviera la capacidad calorifica C minima entre los dos. Este valor debe ser
¢l minimo, puesto que un balance de energia requiere que el flujo de calor cedido por uno
de los fluidos debe ser absorbido por el otro. Por consiguiente, el maximo flujo de calor

que podria transferirse en un intercambiador esta dado por la expresion,
qma.r = Cnﬁn(?:',enl - T}JM) (217)

Asi, para un intercambiador de calor con flujos en paralelo en el que el fluido caliente

o frio tiene la capacidad calorifica mimma,
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L, C.=C, (2.18)

(2.19)

En forma semejante, para un intercambiador de calor con flujos opuestos en que el

fluido caliente o frio tiene la capacidad calorifica minima,

c _Cc(Tcl_Térz)ﬁ I — Ty C.=C (2.20)
= a C T “wmin )
¢ (‘C(IETI_I}Z) T:’ZI_"T}Z
Cf(Tfl - sz) Tfl B T}z
6 = - , C,=C,, (2.21)
Cf(,'f}l _Tcz) I - Iy

Notese que las efectividades €c y &r estan relacionadas entre si a través del cociente de
capacidades calorificas C* = CpCmar. Por otra parte, la efectividad de temperaturas,
sino una efectividad de temperaturas, sino una efectividad para transferir calor. Este
parametro depende del tamafio del intercambiador de calor o su area de transferencia, de
la resistencia térmica entre ambos fluidos y de las capacidades calorificas de los mismos.
Estas variables pueden agruparse en forma adimensional a través del namero de unidades

de transferencia de calor en el intercambiador. Esto es,

NUT = g—A (2.22)

in

A la luz de las variables anteriores es ahora conveniente establecer una relacién entre
la efectividad & el nimero de unidades de transferencia NUT y el cociente de capacidades

calorificas C*. Una ventaja de una correccién de este tipo se evidenciaria en el hecho de
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que, para una geometria dada de intercambiador de calor en la que se conocieran los
flujos de masa de cada uno de los fluidos y sus correspondientes capacidades calorificas,
su area y el coeficiente total de transferencia de calor, las temperaturas de los fluidos a la
descarga de éste podrian obtenerse facilmente conociendo solamente las de entrada, sin

tener que recurrir a ninglin proceso tedioso de tanteos.

Tomando como ilustracidn a un intercambiador de calor de flujos en paralelo en el que
arbitrariamente Cc=Cmin - suposicion que no tiene ninguna trascendencia en la

generalizacion de los resultados -, la ecuacion puede reescribirse como;

T.,—T
In- — L% = NUT(1+C*)
7;:1 - ?}l
9,
T.,-T
L = e- NUT(1+C*¥) (2.23)
7:31 _Tfl

Por otra parte combinando las ecuaciones 2.15y 2.18 se obtiene que,

T —_
2712 - g1+C¥) (2.24)
Tcn —in

NN

Sustituyendo esta dltima expresion en la Ecuacion 2.23 se obtiene que, para un

intercambiador de calor con flujos en paratelo,

1- eNm’(HC‘)

T 22

La figura 2.11 muestra la Ecuacion 2.25 en forma grafica. En el caso en que C*=0, el

cual corresponde fisicamente a un condensador o un evaporador, el vaior asintético de la
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efectividad maxima es igual a 100%. En estas circunstancias la Ecuacion 2.25 se reduce

a.
g=1-e™" | C*=0 (2.26)

Por otra parte, en el caso en que ambos fluidos tengan la misma capacidad calorifica,
es decir, C*=1, 1a efectividad maxima del intercambiador de calor tiene como limite

maximo un valor de 50%. En este caso la Ecuacion 2.25 se reduce a:

g=—7— , C*=1 (2.27)

Mediante un analisis similar al descrito anteriormente puede mostrarse que, para un

intercambiador de calor con flujos opuestos,

1= g~ MUT0-C%)

Ty (2.28)

La figura 2.12 muestra en forma grafica a la Ecuacion 2.28. Notese que para todos los
valores del cociente C* la efectividad tiende a la unidad (o 100%) cuando el nimero de
unidades de transferencia es grande. Esta es una consecuencia directa, por supuesto, de la

definicion de la efectividad. En caso en que C*=0 la ecuacion 2.28 se reduce a:
e=1-¢™  (C*=0 (2.29)
Anal6gicamente, cuande C*=1 la Ecuacion 2.28 se simplifica a:

NUT

=L o (2.30)
1+ NUT

Obsérvese que, como era de esperarse, las ecuaciones 2.26 y 2.39 son idénticas.
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Expresiones similares a las Ecuaciones 2.25 y 2.28 pueden desarrollarse para otras
geometrias de intercambiadores de calor. Las figuras 2.11 a la 2.16 muestran ejeraplos
tipicos de la vanacion de la efectividad como funcion del nimero de unidades de

capacidades calorificas, en distintos intercambiadores de calor.
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Tabla 2.1. Valores aproximados de coeficiente global de transmisién de

calor.
ENFRIADORES

FLUIDO CALIENTE FLUIDO FRIiO U: TOTAL*
Agua Agua 1220-2440 (250-500)"
Metanol Agua 1220-2440 (250-500)*
Amoniaco Agua 1220-2440 (250-500)"
Soluciones acuosas Agua 1220-2440 (250-500)"
Sustancias organicas ligeras | Agua 366-732 (75-150)
Sustancias orgapicas medias | Agua 244-610 (50-125)
Sustancias organicas pesadas | Agua 24-366 (5-75)
Gases Agua 10-244 (2-50)
Agua Salmuera 488-976 (100-200)
Sustancias organicas ligeras Salmuera 196-488 (40-100)

CALENTADORES

Vapor de Agua Agua 976-3416 (200-700)*
Vapor de Agua Metanol 976-3416 (200-700)*
Vapor de Agua Amoniaco 976-3416 (200-700)"

Vapor de Agua

Vapor de Agua
Vapor de Agua
Vapor de Agua
Vapor de Agua

Soluciones acuosas:

Menos 2.0 cp

Mas de 2.0 cp

Sustancias organicas ligeras
Sustancias organicas medias
Sustancias organicas pesadas
(ases

976-3416 (200-700)
488-2440 (100-500)*
244-488 (50-100)
488-976 (100-200)
30-300 (6-60)
24-244 (5-50)°




Tabla 2.1. (Continuacion)
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INTERCAMBIADORES

FLUIDO CALIENTE

FLUIDO FRIO

U, : TOTAL *

Agua

Soluciones acuosas
Sustancias organicas ligeras
Sustancias organicas medias
Sustancias orgéanicas pesadas
Sustancias organicas pesadas

Sustancias organicas ligeras

Agua

Soluciones acuosas
Sustancias orgéanicas ligeras
Sustancias organicas medias
Sustancias organicas pesadas
Sustancias organicas ligeras

Sustancias organicas pesadas

1220-2440 (250-500)"
1220-2440 (250-500)*
195-366 (40-73)
97-300 (20-60)
48-195 (10-40)
146-300 (30-60)
48-195 (10-40)

Notas:

* Kcal/hr-m*-°C (BTU/hr pies’ °F)

Nota: Para obtener U, en (W/m*-K) multiplicar kcal/h-m%-°C por 1.163.

1. Las sustancias organicas ligeras son fluidos con viscosidades menores de 0.5 cp e

incluyen:

nafta.

benceno, tolueno, acetona, etanol, metil-etil-cetona, gasolina, kerosén y

2. Las sustancias organicas medias tienen viscosidades de 0.5 a 1.0 ¢p e incluyen:

kerosena, strawoil, gasoil caliente, aceite de absorbedor caliente y algunos crudos.

3. Sustancias organicas pcsadas tienen viscosidades mayores de 1.0 ¢p e incluyen: gasoil

frio, aceites lubricantes, petréleo combustible.

4. Factores de obstruccion 0.001.

5. Caida de presion de 1.472 a 2.018 kg/cm? (20 a 30 Ibs/plg?).

6. Estos valores estan influenciados grandemente por la presion de operacion.




Tabla 2.2. Valeres para 1000 © en funcién de ¢ y ‘¥
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x\¥| 00 | 01 02 (03 | 04! 05| 06 07 |08 ]| 09 | LO
0.0 | 1000 947 | 893 | 836 | 781 | 721 | 657 | 586 | 502 | 386 0
0.1 | 947 | 893 | 8B40 [ 786 | 729 | 670 | 605 | 533 | 448 | 336 0
0.2 | 893 | 840 | 786 | 734 [ 677 | 617 | 552 | 480 | 398 | 292 0
03 | 836 | 786 | 734 | 682 | 625 | 565 | 502 | 430 | 348 | 247 0
6.4 | 781 | 729 | 677 | 625 | 569 | 513 | 449 | 378 | 300 | 206 0
0.5 | 721 | 670 | 617 | 565 | 513 | 456 | 394 | 326 | 251 | 167 0
0.6 | 657 | 605 | 552 | 502 | 449 [ 394 | 334 | 271 | 201 { 128 0
0.7 | 586 | 533 | 480 | 430 | 378 | 326 | 271 | 213 | 151 89 0
0.8 | 502 | 446 | 398 | 348 | 300 | 251 | 201 | 151 | 100 52 0
0.9 | 388 | 336 | 292 | 247 | 206 | 167 | 128 30 52 22 0
1.0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
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Figura 2.1. Transmision de calor a través de una pared.
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Figura 2.2.

Diagrama de la distribucion de temperaturas en flujos de paralelos del
mismo sentido.
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Figura 2.3,

Diagrama de la distribucion de temperaturas en flujos paralelos en
contracorriente.



Figura 2.4 Diagrama de la distribucion de temperaturas en flujos cruzados.
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Figura2.11. Efectividad para un intercambiador de calor con flujos en paralelo.
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Figura 2.12. Efectividad para un intercambiador de calor con flujos opuestos.
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Figura 2.13. Efectividad para un intercambiador de calor con flujos transversales con un

fluido mezclado y otro sin mezclar.
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Figura 2.14. Efectividad para un intercambiador de calor con flujos transversales con un
fluido sin mezclar.
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Figura 2.15. Efectividad para un intercambiador de carcaza y tubo.
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Figura 2.16. Efectividad para un intercambiador de calor de carcaza y tubo.



