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1. INTRODUCCION

El motivo por el cual se decidi6 llevar a cabo este proyecto, se debe a la necesidad de
recuperar el calor que se pierde en el proceso de secado de manera mas eficiente, determinando si el
sistema de recuperacion de calor no se encuentra bien dimensionado y/o bien disefiado, y si las
pérdidas de calor son lo suficientemente altas que influyen directamente en la eficiencia térmica del
sistema.

Actualmente en una fabrica de detergentes de Guatemala, se esta produciendo alrededor de
1,301 toneladas métricas mensuales de detergente empacado, siendo una cantidad relativamente
moderada que se puede incrementar si se mejora el intercambio de calor dentro de la torre de secado.

Dicha mejoramiento consiste en la recuperacion del calor de los gases exhaustos de escape,
para no desperdiciar su energia calorifica, y asi poder utilizarla directamente en el proceso de secado
del detergente.

Este calor se desea recuperar con el proposito de evitar la contaminacion del medio ambiente
y de precalentar el aire que entra a la camara de combustion del horno de secado para reducir el
consumo de combustible.

El creciente aumento en el precio del combustible en nuestro pais, exige disefiar sistemas
donde el intercambio de calor sea altamente eficiente. Por esta razon, es necesario mejorar la
eficiencia térmica del sistema recuperador de calor para aumentar su eficiencia, y reducir los costos de
produccion,

Partiendo de observaciones y experimentos realizados en planta, se propone un disefio
experimental que se basa en la teoria de intercambio de calor, que ha sido respaldada por cientificos
estadounidenses de la Universidad de Stanford, y por publicaciones de la Sociedad Americana de
Ingenieros Mecanicos.

Debido a que todas las operaciones que se llevan a cabo, tienen como objetivo primordial la
absorcion de energia en forma de calor, las leyes que rigen su transmision y el tipo de equipo a
utilizar, se basan en el control del flujo de calor y en las condiciones de operacion, por lo que es de

gran importancia obtener datos con alta precision, para aumentar su transferencia.



II. ANTECEDENTES
A. MANUFACTURA DE NSD (DETERGENTES NO JABONQSOS) EN POLVO
Caracteristicas Generales

Aungque la accidn de un detergente en polvo depende de su composicion, de la concentracion
y de las condiciones a la cual se usa, algunas propiedades del detergente también son importantes.

En particular se pueden mencionar las siguientes:

» densidad de bulto

s distribucion del tamafio de particula, taza de solucién y propiedades de flujo

* propiedades de almacenamiento, incluyendo ia libertad de una tendencia excesiva a endurecer
* color

s oler

en las que algunas de éstas propiedades estin interrelacionadas. (1985 1:389-421)

La densidad de buito, es la masa de un volumen especifico de detergente. Es comiinmente
expresado en términos de g/mi (o Kg./l), o Ib/ft’. Debido a la manera en la cual los polvos se pueden
compactar por agitacién o alge parecido, la densidad de bulto de un polvo depende muy
considerablemente de la forma en la cual se estd midiendo. (1985 1:389-421)

Es importante producir un detergente con una consistente densidad de bulto a manera de
asegurar que los paquetes (producto empacade) sean adecuadamente llenados con la cantidad correcta
de masa, o peso del producto.

La seleccion de una densidad de bulto para un producto, depende de varios factores:

e posibilidad téenica
e un balance entre {a ventaja que proporciena al cliente en términos de un buen valor monetario, y la
desventaja que pueda inducir a utilizar muy poco producto en cada lavado, como la mayoria de amas

de casa tienden a hacer por volumen

el costo del empaque, transporte y almacenamiento es mds alfo por tonelada cuando la densidad de
bulto es baja. (1985 1:389-421)

En una época se produjeron detergentes en polvo livianos (0.13 g/ml), pero mas
recientemente, detergentes mds pesados son comunmente vendidos con una densidad mediana de 0.3-
0.4 g/ml.

Para propésitos industriales, y para transporte de materiales intermediarios para ser
reprocesados, reduccién de empaque, almacenamiento y costos de transporte, son otros factores,

favorecen la produccitn de detergentes de alta densidad. (1985 1:389-421)



El tamafio de particula es importante si se desea tener un producto que sea granular y libre de
finos (particulas finas), que pueden segregarlo ficilmente y cause estornudos.

Taza de solucion, que es afectada por el tamafio de particula, es importante particularmente
con algunas lavadoras que tienen un corto ciclo de operacidn. Los ingredientes que se agregan al
detergente como perborato de sodio, pueden ser més solubles que la base del polvo.

Detergentes jabonosos algunas veces, tienen la tendencia a coagularse en la superficie del agua, pero
esto no es un problema para NSD en polvo. (1985 1:389-421)

Buenas propiedades de flujo, también facilitan las dosis apropiadas de detergente para lavar,
ya sea a mano o en lavadora. Lo que les importa a las amas de casa, es la condicién del detergente -
cuando ella lo vaya a utilizar. Esto es influenciade por cambios durante el almacenamiento, al igual
que la condicion del detergente empacado. (1985 1:389-421)

Lo contrario a los detergentes jabonosos que tienden a liberar agua bajo muchas condiciones
de almacenamiento, los NSD en polvo, tienden a ser higroscépicos y absorben humedad del ambiente,
a menos que el aire sea seco. La absorcién de humedad pueda causar dafios quimicos por ejemplo, si
el producto contiene enzimas, causando nestabilidad en las propiedades de flujo y de endurecimiento.

(1985 1:389-421)

La composicién del polvo, y procedimientos de proceso, pueden ser significativos, pero
también es posible utilizar empaque que pueda evitar la absorcién de humedad del ambiente.

A rajz de esto existe en el mercado cera para envolturas de papel y cartdn, al igual que utilizar

bolsas de polietileno muy bien selladas, (1985 1:389-421)
En adicidn a seleccionar un plastico que cuente con una capa de baja permeabilidad, 2 menudo es
necesario utilizar un plastico laminado. Sin embargo, cartones con recubrimientos especiales a prugba
de humedad, son utilizados a gran escala, por lo que la mayoria de NSD en polvo han sido empacados
exitosamente en ordinarias cajas de cartén. (1985 1:389-421)

El color afecta la reaccion del consumidor mas que la accidn del detergente en la ropa. Un
blanco es usnalmente deseado cuando el producto sera vendido sin color, pero el color basico también
es importante cuando el producto terminado es azul, o algiin otro color brillante.

El pobre coloramiento del detergente puede ser causado por:

* ¢] uso de una pasta de surfactante oscuro producido por una pobre sulfonacién
e inclusién de impurezas de ingredientes inorganicos, tales como el sulfato de sodio contaminado con
compuestos de hierro

e manchar con hollin debido al gas de secado utilizado para la torre



e contaminacion con materiales decolorados por calor, que se encuentran pegados a las paredes de la

torre de secado. (1985 1:389-421)

El abrillantador ptico agregado en el proceso de produccién, puede mejorar la accidn de
lavado del detergente, y al mismo tiempo, realzar su color. En el caso de polvos segregados, el
proceso de secado por spray tiende a remover olores indeseados introducidos por los ingredientes. Los

detergentes son normalmente perfumados debido a los requerimientos del mercado. (1985 1:389-421)

B. PROCESO DE SECADO POR SPRAY
Concepto General

El secado por spray se utiliza en un amplio rango de industrias y muchas posibles variaciones.
Gotas de liquido se ponen en contacto con un gas caliente en alguna cdmara, donde secan rapidamente
para producir un polvo. (1985 1:389-421)

El liquido puede ser una solucidn o un lodo. Shampoos y algunos detergentes en polvo

fueron fabricados a partir de una solucion, pero los lodos se utilizan mas, lo mismo que polvos
similares. La atomizacién, o la formacidn de gotas, puede ser por un disco rotatorio, con dos
inyectores de fluidos en donde el liquido se rompe en vapor, o aire comprimido, o por un inyector
simple en donde el liquido a secar se atomiza simplemente por presién. (1985 1:389-421)
El contacto entre las gotas y el gas de secado puede ser en contracorriente, en paralelo o flujo mixto.
La dimension de la cadmara de secado depende en el tipo de flujo y el método de atomizacidn;
atomizadores de disco rotativos usualmente requieren una cdmara grande y a menudo con flujo en
contracorriente, donde los inyectores de presion se prefieren para torres altas a contracorriente.

(1985 1:389-421)

Atomizadores rotativos de disco tienden a producir polvos finos, y unos inyectores de doble
flujo se utilizan wsualmente para soluciones de viscosidad relativamente baja. Polvos de detergente
granular se producen normalmente en torres altas usando una presion de nyectores de simple flujo
para atomizacion, o jets. (1985 1:389-421)

El contacto es ahora usualmente por contracorriente, pero Jas plantas esta construidas para que
el flujo en contracorriente pueda tambi€n ser usado si se necesita un polvo de baja densidad. El flujo
mixto, con la introduccién de aire frio en la base de la torre, se sugiere para polvos que contienen una

proporcion substancial de carbonato de sodio y €l que requiere un sprayado, como se utiliza para

polvos jabonosos. (1985 1:389-421)



Las torres de detergente en polvo en contracorriente normal, incluyen un elemento de flujo
mixto en el que una pequefia proporcion de aire frio entra a la base de la torre donde sale el polvo.
Esto es muy dificil de evitar porque la torre se opera bajo una pequeiia presidn negativa, para evitar la

salida del gas caliente, spray o polvo. (1985 1:389-421)

El aire frio provee el enfriado del polvo, para que no exista necesidad de intentar ninguna
forma de inyectar polvo que podria ser dificil con un polvo pegajoso caliente. Los puntos de ¢leccion
enire contacto en contracorriente y en paralelo son:

» ¢l contacto en paralelo proporciona a los polvos livianos una densidad de 0.08-0.15 g/ml y un
contenido de humedad de 3-8%. El polvo contiene muchas burbujas de vacio, algunas de las cuales
tienden a romper el polvo. El contacto en paralelo puede ser 0til para productos térmicamente
delicados tales como polvo con un alto contenido de surfactante incluyendo jabon, porque el gas
caliente se pone en contacto con ¢l lodo himedo y las particulas secas estén en contacto con el gas

mas frio. (1985 1:389-421)

¢ el contacto en confracorriente proporciona a los polvos una densidad de 0.15-0.45 g/ml y un
contenide de humedad de 6-15%, comunmente alrededor del 10%. Las burbujas son menos
frigiles y se produce menos polvo. La eficiencia térmica es normalmente més alta que en
comparacion con las de contacto en paralelo, porque el gas sale de la torre después del contacto con
el lodo humedo y desde aqui puede tener una temperatura menor y/o un mayor contenido de vapor
de agua. Fl gas mas caliente choca con las particulas mas secas con un consecuente riesgo de

dafios térmicos. {1985 1:389-421)

Principios de secado por spray y eficiencia térmica

La velocidad del gas de subida en una torre a contracorriente no debe ser tan alta porque
puede acarrear gran parte del producto, sin dejarlo caer, pero, hasta arriba en el punto que un
incremento en la velocidad incrementa el tiempo durante el cual las particulas se mantienen en la zona
de secado, tan bien como la capacidad de la planta. (1985 1:389-421)

La emisién desde los jets induce corrientes hacia abajo locales, y la observacidon muestra que
las particulas se mueven errdneamente en la torre. En general, el secado de una gota/particula de
lodo(solucion) en una camara de secado sigue un patrén similar a una pieza de material hamedo en

cualquier tipo de secado usando aire. (1985 1:389-421)



Temperatura Temp. de gas después Eficiencia Térmica
de los gases de entrada de la mezcla con 10% = {-110 x 100%
‘C) de aire frio (°C) te - 20
500 452 79
450 407 77
400 362 74
350 317 70
300 272 64
250 227 57
200 182 44
150 137 23
(1)

PROCESOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR
Transferencia de Calor. La ciencia de la termodinamica trata de las transiciones cuantitativas y
reacomodos de energia como calor en los cuerpos de materia. La ciencia de la transferencia de calor ests
relacionada con la razon de intercambio de calor entre cuerpos calientes y frios llamados fuente y recibidor.

@

Cuando se vapora una libra de agua o se condensa una libra de vapor, el cambio de enrgia en los
dos procesos es idéntico. La velocidad a la que cualquiera de estos procesos puede hacerse progresar con
una fuente o recibidor independiente es, sin embargo, inherentemente muy diferente.

Generalmente, la vaporizacién es un fenémeno mucho més répido que la condensacion.

Teorias del calor. El estudio de la transferencia de calor se facilitar4 grandemente mediante una cabal
comprension de la naturaleza del calor. 2)

Las leyes que pueden aplicarse a transiciones de rnasa pueden ser inaplicables a transiciones
moleculares o atémicas, y aquellas que son aplicables a las bajas temperaturas pueden no serlo a las
temperaturas altas. Las fases de una sustancia simple, sélida, liquida y gaseosa, estén asociadas con su
contenido de encrgia. En la fase sélida, las moléculas o 4tomos estin muy cercanos, dando ésto rigidez.

4

En la fase liquida existe suficiente energfa térmica para extender la distancia de las moléculas
adyacentes, de mancra que se pierde Ja rigidez. En la fase de gas, la presencia de energia térmica adicional,
restilta en una separacion relativamente completa de los 4tomos o moléculas, de manera que pueden
permanecer en cualquier lugar de un espacio cerrado. (2)

También se ha establecido que, dondequiera que ocurra un cambio de fase fuera de la region
critica, se involucra una gran cantidad de energia en esa transicién. Para una misma sustancia en sus

diferentes fases, sus varias propiedades térmicas tienen diferente orden de magnitud.



C. PROCESOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR
Transferencia de Calor. La ciencia de la termodindmica trata de las transiciones cuantitativas y
reacomodos de energia como calor en los cuerpos de materia. La ciencia de la transferencia de calor
esta relacionada con la razén de intercambio de calor entre cuerpos calientes y frios llamados fuente y
recibidor. (1973 2: 14-127)

Cuando se evapora una libra de agua o se condensa una libra de vapor, el cambio de energja
en los dos procesos es idéntico. La velocidad a la que cualquiera de estos procesos puede hacerse

progresar con una fuente o recibidor independiente es, sin embargo, inherentemente muy diferente.

Generalmente, la vaporizacion es un fendmeno mucho mds ripido que la condensacién.
Teorias del ealor. E! estudio de la transferencia de calor se facilitaré grandemente mediante una cabal
comprension de la naturaleza del calor, (1973 2: 14-127)

Las leyes que pueden aplicarse a transiciones de masa pueden ser inaplicables a transiciones
moleculares o atémicas, y aquellas que son aplicables a las bajas temperaturas pueden no serlo a las
temperaturas altas. Las fases de una sustancia simple, solida, liquida y gaseosa, estan asociadas con su
contenido de energia. En la fase sdlida, las moléculas o dtomos estan muy cercanos, dando ésto
rigidez. (1973 2:14-127)

En la fase liquida existe suficiente energfa térmica para extender la distancia de las moléculas
adyacentes, de manera que se pierde la rigidez. En la fase de gas, la presencia de energia térmica
adicional, resulta en una separacion relativamente completa de los dtomos o moléculas, de manera que
pueden permanecer en cualquier lugar de un espacio cerrado. (1973 2: 14-127)

También s¢ ha establecido que, dondequiera que ocurra un cambio de fase fuera de la regién
critica, s¢ involucra una gran cantidad de energia en esa transicion. Para una misma sustancia en sus
diferentes fases, sus varias propiedades térmicas tienen diferente orden de magnitud. Por ejemplo, el
calor especifico por unidad de masa €s muy bajo para los s6lidos, alto para los liquidos y, usualmente,
de valores intermedios para los gases. (1973 2: 14-127)

Asimismo, en cualquier cuerpo que absorba o pierda calor, debe guardarse especiales
consideraciones respecto a si el cambio es de calor latente, o sensible, o de ambos.

Mas aiin, se conoce también que una fuente caliente es capaz de grandes excitaciones subatéomicas, a
tal grado que emite energia sin ningin contacto directo con el recibidor, y éste es el principio
fundamental de la radiacion. Cada tipo de intercambio exhibe sus propias peculiaridades.

(1973 2: 14-127)



Mecanismos de la transferencia de calor.
Hay tres formas diferentes en las que el calor puede fluir de una region de alta temperatura, a
otra de baja temperatura, ain cuando muchas de las aplicaciones en la ingenieria son combinaciones de

dos o tres. Estas son conduccion, conveccion y radiacion. (1973 2:14-127)

CONDUCCION

Conduccicn. Es la transferencia de calor a través de un material homogéneo. Si existe un gradiente
de temperatura en una sustancia el calor puede fluir sin que tenga lugar un movimiento observable de
la materia. Ei flujo de calor de este tipo recibe el nombre de conduccién. (7)

En sélidos metalicos la conduccidn del calor resulta del movimiento de los electrones no
ligados y existe una estrecha relacion entre la conductividad térmica vy la conductividad eléctrica. En
solidos que son malos conductores de la electricidad, y en la mayor parte de los liquidos, 1a conduccion
del calor se debe al transporte de la cantidad de movimiento de las moléculas individuales a lo largo
del gradiente de temperatura. {1991 7: 295-444)

En gases, la conduccién se produce por el movimiento al azar de las moléculas, de forma que
el calor se difunde desde regiones més calientes hasta otras més frias. El ejemplo mds comuin de
conduccién es el flujo de calor en s6lidos opacos, tales como 1a pared de ladrillo de un horno o la pared
metalica de un tubo. (1991 7: 295-444)

Supdngase que una fuente de calor existe a la izquierda de una pared metalica y que existe un
recibidor de calor en ia superficie derecha. Es conocido y después se confirmara por una derivacion,
que ¢l flujo de calor por hora es proporcional al cambio de temperatura a través de la pared y al area de
la pared 4. (1973 2: 14-127)

Si T es la temperatura en cualquier punto de la pared y x es el grueso de fa pared en direccion
del flujo de calor, la cantidad de flujo de calor dQ es dada por

dQ=kA (-dT/dx) (1)

El término -dT/dx se llama gradiente de temperatura y tiene un signo negativo si se supuso
una temperatura mayor en la cara de la pared en donde x=0 y menor en la cara donde x=X.

(1973 2:14-127)

En otras palabras, la cantidad instantanea de transferencia de calor es proporcional al drea y a
la diferencia de temperatura dT que impulsa el calor a través de la pared de espeso dx. La constante de
proporcionalidad k es peculiar a la conduccién de calor por conductividad y se le conoce por
conductividad térmica. Esta conductividad se evalua experimentalmente y esta basicamente definida

por la ecuacion 1. (1973 2: 14-127)



La conductividad térmica. Los fundamentos de la conduccidén de calor se establecieron hace mas de
un siglo y se atribuyen generalmente a Fourier. En muchos sistemas que involucran flujo, tal como
flujo de calor, flujo de fluido o flujo de electricidad, se ha observado que la cantidad que fluye es
directamente proporcional a la diferencia de potencial e inversamente proporcional a la resistencia que
se aplica al sistema, o,

Flujo o potencial/resistencia

I.a conductividad térmica de los sélidos tiene un amplio rango de valores numéricos
dependiendo de si el sélido es relativamente un buen conductor del calor, tal como un metal, o un mal
conductor como el asbesto. (1973 2: 14-127)

Estos ultimos sirven como aislantes. Aun cuando la conduccién de calor se asocia usualmente
con la transferencia de calor a través de los sélidos, también es aplicable a gases y liquidos, con sus
limitaciones. (1973 2:14-127)

En un circuito hidraulico simple, la presién en el sistema es la diferencia de potencial, y la
rugosidad de la tuberia es la resistencia al flujo. En un circuito eléctrico las aplicaciones mas simples
son expresadas por la ley de Ohm: el voltaje en el circuito es el potencial y la dificultad con la que los
electrones emigran por el alambre, es la resistencia. (1973 2:14-127)

En el flujo de calor a través de una pared, el flujo se lleva a efecto por la diferencia de
temperatura entre las superficies calientes y frias. Reciprocamente, de 12 ecuacidn 2, cuando dos
superficies de una pared estan a diferente temperatura, necesariamente existe un flujo y una resistencia
al flujo de calor. (1973 2:14-127)

La conductancia es la reciproca de la resistencia al flujo de calor, y la ecuacion (2) puede
expresarse por:  Flujo « conducatancia x potencial (3).

Para hacer la ecuacién (3) una igualdad, la conductancia debe evaluarse de tal manera, que
ambos lados sean dimensional y numéricamente correctos. Supdngase que una cantidad medida de
calor Q* ha sido transmitida por una pared de tamafio desconocido en un intervalo de tiempo 6 con una
diferencia de temperatura medida AT. Reescribiendo la ecuacién (3)

Q= Q6 = conductancia x AT (4) (1973 2:14-127)

La conductancia ¢s una propiedad ponderable de toda la pared, aun cuando se ha encontrado
experimentalmente que el flujo de calor estéd independientemente influido por el grosor y el drea de la
misma. Es de disefiar una pared que tenga ciertas caracteristicas respecto al flujo de calor, la

conductancia obtenida anteriormente es (til, y es aplicable inicamente a la pared experimental.
(1973 2: 14-127)
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Para permitir un uso mas amplio de la informacién experimental, se ha convenido reportar la

conductacia unicamente cuando todas las dimensiones se refieren a valores unitarios.
(1973 2: 14-127)

Cuando la conductancia se reporta para una cantidad de material de un metro de grueso con
un 4rea de flujo de un m’ la unidad de tiempo 1 h y la diferencia de temperatura 1°C, se llama
conductividad térmica k. (1973 2:14-127)

Las correlaciones entre la conductividad térmica y la conductancia de una pared de grueso L y
drea A, estdn entonces dadas por

Conductancia=k A/L (5}y Q=k A/L AT (6)

donde k tiene las dimensiones resultantes de la expresion QL/A AT.

Influencia de la temperatura y la presién en k. La conductividad térmica de los s¢lidos es mayor
que la de los liquidos, la que a su vez es mayor que la de los gases. Es mas ficil transmitir calor a

través de un solido que a través de un liquido y més facil por un liquido que por un gas.
{1973 2:14-127)

Algunos sélidos, tales como los metales, tienen altas conductividades térmicas y se llaman
conductores.  Otros tienen bajas conductividades y son malos conductores del calor. Estos son
aislantes. En las determinaciones experimentales descritas arriba, se supuso que la conductividad

térmica es independiente de la temperatura en cualquier punto del material de prueba.
(1973 2:14-127)

Consecuentemente, los valores reportados de k son los promedios del especimen completo.
Las conductividades de los sélidos puede, ya sea aumentar o disminuir con la temperatura, y en
algunos casos pueden hasta invertir su velocidad de cambio de una disminucién a un incremento.

Para la mayoria de los problemas practicos no hay necesidad de introducir un factor de

coITeccion para las variaciones de la conductividad térmica con la temperatura,
{1973 2:14-127)

Sin embargo, la variacidn puede usualmente expresarse por la ecuacién lineal

siguiente:
k=ky+yt(7)
donde k; es la conductividad a 1°C y v es una constante que denota el cambio en la conductividad por

grado de cambio en la temperatura. (1973 2:14-127)
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La conductividad para muchos liquidos decrece con aumento en la temperatura, aunque el
agua es una excepeion notable. Para todos los gases y vapores comunes, hay un aumento con aumento
en la temperatura. Sutherland dedujo una ecuacién a partir de la teoria cinética que es aplicable a la
variacion de la conductividad de los gases con la ternperatura

k =k, (492+CJ/ T + C)(T/492)** (8)
donde C, = constante de Sutherland
T = temperatura absoluta del gas, "R
ks, = conductividad del gas a 32 °F

Parece ser que la influencia de la presion en la conductividad de los sélidos y ligquidos es
despreciable, y los datos reportados sobre gases son muy inexactos debido a los defectos de la
conveccién libre y radiacién, que no permiten hacer generalizaciones.

(1973 2:14-127)

A partir de la teoria cinética de los gases, se puede concluir que la influencia de la presién
debera ser pequefia, excepto a vacios muy bajos.

Resistencia de Contacto. Uno de los factores que origina error en la determinacion de Ia
conductividad térmica, es la naturaleza de la unién formada entre la fuente de calor y el fluido o
especimen solido que hace contacto con é{ y transmite ei calor.

(1973 2: 14-127)

Si un sélido recibe calor haciendo contacto con un sélido, es casi imposible excluir la
presencia de aire u otro fluido en el punto de contacto. Aun cuando rugosidades pueden entrapar
permanentemente burbujas infiitesimales de aire, y debe tenerse en cuenta que pueden causar errores
considerables. (1973 2: 14-127)

Flujo de calor a través de la pared de un tubo. En el paso del calor a través de una pared plana, el
area a través de la cual el calor fluye, es constante en toda la trayectoria del flujo de calor.

Refiriéndonos a un tubo de unidad de longitud, el area de la trayectoria del flujo de calor a
través de la pared del tubo aumenta con la distancia de la trayectoria r; a r,. El 4rea a cualquier radio r
es dada por 2nrl, y si el calor fluye hacia afuera del cilindro el gradiente de temperatura para el
incremento de longitud dres dT/dr. (1973 2: 14-127)

La ecuacién dQ=kdA({d1/dx) se transforma en: q=2nrk(-dT/dr) (9), e integrando
t={(-g/2nk) Int + C, (10).
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Donder=r,y T=T,y cuandor=r,y T =T, donde °I* y “0°* se refieren a las superficies
internas y externas respectivamente, Entonces
q=2nk (T;- T.)/ 2.3 log r/r; (11)
y s1 D es el diametro r /1, = D/D,
Refiriéndonos a una resistencia cilindrica en serie y compuesta,
T, =T, + (2.3¢/27k,) log D,/D, (12)
T, =T, +(2.3q9/2nk,) log Dy/D, (13) sumando,
T, - T, = (2.39/2nk,) log D,/D, + (2.39/27k,) log D;/D, (14)
St el didmetro interior del cilindro es mayor que 0.75 del didmetro externo, se puede usar el
promedio de los dos, Entonces
g= AT/R = AT/ (L/k,A,) = T, - To/ ((D-D)(2)M( ak (D, + D,)(2)) (15)
donde (D, - D) / 2 es el grueso del tubo. Dentro de las limitaciones establecidas para la razén D,/D,,

la ecuacidn 15 diferird de la ecuacidn 14 por cerca de 1%. (1973 2:14-127)

Pérdida de calor de una tuberia.

Es necesario suponer que la superficie externa fria podria mantenerse a una temperatura
definida para facilitar cdlculos, ya que sin ésta suposicién, Q y AT serfan desconocidas e
independientes en una sola ecuacién. (1973 2: 14-127)

En realidad, las temperaturas asignadas a la pared exterior dependen no solamente de las
resistencias entre las superficies calientes y frias, sino también en la habilidad de la atmosfera més frfa
que lo rodea para remover el calor que llega a la superficie externa. (1973 2:14-127)

Considere un tubo cubierto con un aislante de lana mineral y que lleva vapor a la temperatura
T, considerablemente arriba de la temperatura atmosférica, T,. La diferencia total de temperatura que
origma el flujo de calor hacia afuera del tubo es T, - T, (1973 2:14-127)

Las resistencias al flujo de calor tomadas en orden son: 1.- la resistencia del vapor al
condensarse y dar su calor a la superficie interna del tubo, resistencia que experimentalmente se ha
encontrado muy pequefia, 2.- la resistencia del tubo metilico, que es muy pequefia, excepto para
tuberias gruesas, 3.- la resistencia del aislante de lana mineral, y 4.- la resistencia del aire que lo rodea
para eliminar el calor de la superficie externa. (1973 2: 14-127)

Esta ultima es apreciable, aun cuando la remocion de calor se efectia por conveccién natural
del aire ambiente en adicion a la radiacion; y tiene como origen la diferencia de temperatura entre la
superficie exterior y el aire frio. La conveccion natural resulta del entibiamiento del aire adyacente a la
tuberia, por lo tanto, reduce su densidad., El aire tibio sube y continuamente se reemplaza por aire frio.

(1973 2: 14-127)
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Los efectos combinados de la conveccidn natural y la radiacién no pueden ser representados
por el término convencional de resistencia R,=L/k, A, puesto que L,es indefinida y la conductancia del
aire se suplementa simultaneamente por la transferencia de calor por radiacién.

(1973 2:14-127)

Experimentalmente, se puede crear una diferencia de temperatura entre una superficie exterior
conocida y el aire, y el calor que pasa de la superficie exterior al aire puede determinarse de
mediciones hechas en el flujo que fluye por la tuberia, (1973 2: 14-127)

Teniendo Q, A, y AT, se obticne la resistencia combinada de ambos c¢fectos como el cociente
AT/Q. El flujo de calor de una tuberia al aire ambiente usualmente es una pérdida y, por lo tanto, es
deseable reportar el dato como unidad de conductancia k/L.

La conductancia unitaria es el reciproco de la resistencia unitaria L/k, en logar del reciproco
de la resistencia para la superficie total L/kA. En otras palabras, es la conductancia por m* de
superficie de flujo de calor en lugar de la conductancia de la superficie total. (1973 2: 14-127)

El reciproco de la resistencia unitaria, h,, muchas veces se designa como ceeficiente
superficial de transferencia de calor. Las cuatro resistencias ya discutidas en forma de ecuacién, son;
Condensacion del vapor:

g=haDi (T,-T°)  (16)

Pared de] tubo:
= 2nk,/(2.3 log D2/D)XT-T=)  (17)

Aislante:
q=2rk/(2.3 log D,/D™)* (T*,-T,) (18)

Radiacion y conveccion al aire:
g=haD, (T,-T) (19

Combinando
T, - T, = q ((1/h,nD? )+ (2.3/2xnk, * log D*/D*)+(2.3/2nk, * log D,/D®)) + (1/h,zD,)) (20)

El término dentro del paréntesis son las cuatro resistencias, y de éstas, las primeras dos
usualmente se desprecian. La ecuacidn se reduce a

g= = (T, - T)A(2.3/2k, * log D,/D™) + (1/h,D})) (21)
Su reciproco es también una de las resistencias necesarnas para el calculo de la diferencia total

de temperatura, por lo tante, el coeficiente de superficie b, no puede ser computado, excepto por

métodos de prueba y error.
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Pérdida maxima a través de un tubo aislado.

Podria aparecer a primera vista que entre més grueso sea el aislante menor sera la pérdida
total de calor. Esto es verdadero siempre para aislantes planos, pero no para aislamientos curvos.
Considérese un tubo con capas sucesivas de aislamiento cilindrico. (1973 2:14-127)

A medidé que el grueso del aislante se aumenta, la superficie de la que el calor debe ser
removido por el aire aumenta y la pérdida total de calor puede aumentar si el irea aumenta mas
rdpidamente que la resistencia. (1973 2: 14-127)

La resistencia del aislante por metro lincal de tuberia es Ry=1/2nk, * In rir, (22), y la
resistencia del aire por metro lineal de tuberia, ain cuando es funcién de la superficie y de la
temperatura del aire, es dada por: R,= /h 2nr (23). (1973 2: 14-127)

La resistencia es un minimo y la pérdida de calor un maximo, cuando las derivadas de la suma
de la resistencia R con respecto al radio r se hace igual a cero.

dR/dr= 0= 1/2nkyr - 1/h2n  (24)

A la maxima pérdida de calor r= 1., ¢l radio critico, o, r=ky/h, (25). En otras palabras, la
maxima pérdida de calor por una tuberia tiene lugar cuando el radio critico es igual a la razon de la
conductividad térmica del aislante al coeficiente de superficie de transferencia de calor.

(1973 2:14-127)

Esta razin tiene las dimensiones de m. Es de desear mantener el radio critico tan pequefio
como sed posible, de manera que la aplicacion del aislante proporcione una reduccién y no un aumento
en la pérdida de calor por una tuberia. Esto, obviamente, se puede lograr usando un material aislante

que el radio de la tuberia, o, r<r,. (1973 2:14-127)

Grueso optimo del aislante.

El grueso dptimo de un aislante se puede determinar por consideraciones puramente
econdmica. Siun tubo descubierto fuera a conducir un fluido caliente, habria cierta pérdida de calor
por hora cuyo valor podria determinarse del costo de producir los Btu en la planta generadora.

(1973 2: 14-127)
A menor pérdida de calor, mayor grueso del aislante y mayor costo inicial, y mayores cargos

fijos anuales (mantenimiento y depreciacion), los que deben afiadirse a la pérdida anual de calor.
(1973 2:14.127)

Los cargos fijos en el aislante de la tuberia serin de cerca de 15 a 20% del costo inicial del
aislante instalado. Suponiendo cierto nimero de gruesos de aislante y sumando los cargos fijos al
valor de la pérdida de calor, se obtendra un costo minimo y el grueso correspondiente a él serd el

grueso Optimo econdmico del aislante, (1973 2:14-127)
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La parte mas dificil es obtener datos confiables de costos iniciales de instalacién, puesto que

varian ampliamente de planta a planta y con la cantidad de aislante que se aplique en una sola vez.

CONVECCION

Cuando una corriente 0 una particula macroscopica de fluido cruza una superficie especifica,
tal como el limite de un volumen de control, lleva consigo una determinada cantidad de emalpia. Tal
flujo de entalpia recibe el nombre de flujo conventico de calor o simplemente conveccion.

(1991 7:295-444)

La conveccién es un fenémeno macroscépico, solamente puede ocurrir cuando actian fuerzas
sobre la particula o la corriente de fluido y mantienen su movimiento frente a las fuerzas de friccién.
La conveccion esta estrechamente relacionada con la mecanica de fluidos. (1991 7:295-444)

Desde el punto de vista termodinamico, la conveccién no es considerada como un flujo de
calor sino como unz densidad de flujo de entalpia. Como ejemplo de conveccién es la transferencia de
entalpia por los remolinos del flujo turbulento y por la corriente de aire caliente que circula a través y
hacia fuera de un radiador ordinario. (1991 7:295-444)

La conveccion libre o natural ocurre cuando el movimiento del fluido no se complementa por
agitacion mecénica. Pero cuando el fluido se agita mecénicamente, el calor se transfiere por
conveccion forzada, (1973 2:14-127)

La agitacion mecanica puede aplicarse por medio de un agitador, ain cuando en muchas
aplicaciones de proceso se induce circulando los fluidos calientes y frios a velocidades considerables
en Jados opuestos de tubos.

Las convecciones libre y forzada ocurren a diferentes velocidades, 1a iltima es la més répida y
por lo tanto, la mas comun. Los factores que promueven altas transferencias para Ia conveccion

forzada, no necesariamente tienen el mismo efecto en la conveccion libre, (1973 2:14-127)

Coeficientes de pelicula.

Se sabe que en ¢l flujo de calor de una tuberia al aire, el paso de ealor hacia el aire no se
efectué solamente por conveccion, en lugar de ésto, el flujo se efectia parcialmente por radiacién y
parcialmente por conveccion libre. (1973 2:14-127)

Existia una diferencia de temperatura entre la superficie de la tuberia y la temperatura
promedio del aire. Puesto que la distancia de la superficie del tubo hasta la regién del aire a

temperatura promedio es indefinida, la resistencia no se puede computar usando R,= L/k,A, usando k
para el aire. (1973 2: 14-127)
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La resistencia debe determinarse experimentalmente midiendo apropiadamente la temperatura
de la superficie del tubo, la temperatura del ajre y el calor transferido desde el tubo, segiin la cantidad
de vapor que se condense en él. La resistencia de la superficie completa se computé entonces de
R=AT,/Q. (1973 2: 14-127)

Si se desea, L, puede también calcularse a partir de este valor de R, y serja la longitud de una
capa de aire ficticia de conduccion, equivalente a la resistencia combinada de conduccidn, conveccidn
libre y radiacién, (1973 2: 14-127)

La longitud de la pelicula es de poco significado, ain cuando el concepto de pelicula ficticia
encuentra numerosas aplicaciones. En lugar de esto, es preferible trabajar directamente con el
reciproco de la resistencia unitaria h, que tiene un origen experimental. (1973 2: 14-127)

Debido a que el uso de la resistencia unitaria L’k es mucho mas comiin que el uso de la
resistencia total de superficie L/kA, la letra R se usara ahora para designar L/k y se lamard
simplemente resistencia.

No todos los efectos de la conduccién son necesariamente combinaciones de dos de ellos.
Particularmente en el caso de conveccién libre o forzada a liquidos, y de hecho a muchos gases a
temperaturas y diferencia de temperaturas moderadas, la influencia de radiacién puede despreciarse y
la resistencia experimental corresponde a conveccién forzada o libre, segiin el caso. (1973 2: 14-127)

Considérese una pared de tuberia de conveccién forzada con diferentes magnitudes en ambos
lados del tubo. En el lado interior, el calor es depositado por un fluido caliente, y en el lado exterior el
calor es recibido por un liquido frio. (1973 2:14-127)

Cualquiera de las resistencias puede ser medida independientemente, obteniendo la diferencia
de temperatura entre la superficie del tubo y la temperatura promedio del liquido. La transferencia de
calor puede determinarse a partir del cambio de calor sensible en cualquiera de los fluidos y en la
longitud del tubo en la cual ocurra transferencia de calor. (1973 2: 14-127)

Designando por R; la resistencia interior, la resistencia interior, y la exterior por R,; las
temperaturas interiores y exteriores de la pared del tubo por T, y T,, y aplicando una expresion para el
estado estable,

Q=A(T-TYR=A(T,-T)R (26)
donde T; es la temperatura del fluido caliente en la parte interior y T, la temperatura del fluido frio en

el exterior,
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Reemplazando las resistencias por sus reciprocos h; y h, respectivamente,
Q=hAAT; =hAAT, (27)

Los reciprocos de la resistencia de transferencia de calor tienen el nombre de coeficientes
individuales de pelicula o simplemente coeficientes de pelicula. (1973 2:14-127)

Ademids de que el coeficiente de pelicula es una medida del flujo de calor por unidad de
superficie y por unidad de diferencia de temperatura, indica la razdén o velocidad a la cual fluidos de
tienen una variedad de propiedades fisicas y bajo diferentes grados de agitacion, transfieren calor.

Hay otros factores que influencian los coeficientes de pelicula, tales como el tamafio del tubo
y si el fluido se considera o no que estd dentro del tubo. Con tantas variables, y cada una teniendo su
propio grado de influencia en la razdn de transferencia no hay una derivacidn racional que permita un

calculo directo de los coeficientes de pelicula. (1973 2: 14-127)

Por otra parte, no es practico efectuar un experimento para determinar el coeficiente cada vez
que se deba afiadir o remover calor de un fluido. En lugar de esto, es deseable utilizar algiin método de
correlacion mediante el cual y con la ejecucién de algunos experimentos basicos, con un amplio rango
de variables, para obtener relaciones que mantengan su validez para cualesquiera otras combinaciones

de variables. (1973 2:14-127)

Transferencia de calor entre sélidos y fluidos: flujo laminar y flujo turhu]ent{;. El numero de
Reynolds.

Cuando un liquido fluye en un tubo horizontal, puede hacerlo en forma de movimiento de
torbellino no localizado conocido como flujo turbulento. Si la velocidad del liquido disminuye bajo
cierto valor determinado, la naturaleza del flujo cambia y desaparece la turbulencia.

(1973 2: 14-127)

Las particulas del fluido fluyen en lineas paralelas a lo largo del eje del mbo, ésto se conoce
como flujo laminar. Un experimento usado para la determinacién visual del tipo de flujo, consiste en
un tubo de vidrio a través del cual fluye agua. (1973 2:14-127)

Se inyecta una corriente muy fina de anilina en el centro del tubo, y si la tinta permanece en el
centro en una distancia razonable, es indicativo de flujo laminar. Son sindnimos de flujo laminar, flujo
viscoso, o flujo paralelo. (1973 2: 14-127)

Experimentos adicionales han indicado que el flujo laminar actia como el deslizamiento de
delgados cilindros concéntricos de liquido, uno dentro del otro. La distribucion de las velocidades de

los cilindros es parabdlica, con el méximo al centro aproximéndose a cero en la pared del tubo.
(1973 2:14-127)
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Reynolds observé que el tipo de flujo adquirido por un liquido que fluya dentre de un tubo,
era influido por la velocidad, densidad y viscosidad del liquido, ademas del diametro del tubo.

(1973 2:14-127)

Cuando estas variables se relacionan come el cociente Dup/p, llamado el mimero de
Reynolds, se encuentra que siempre existe flujo turbulento cuando el valor numérico de Dup/p excede
las cercanias de 2,300 y usualmente cuando excede 2,100. (1973 2: 14-127)

Por definicion, la transferencia de calor por conveccion procede principalmente de mezclar, y
mientras que este requerimiento parece ser satisfecho por el flujo turbulento, no lo es por el flujo
laminar. (1973 2:14-127)

La velocidad a la que el calor es transferido haciao de un liquido a un tubo, es
considerablemente menor en el flujo laminar que en el turbulento, y en la practica industrial es casi
siempre deseable evitar condiciones tales como la baja velocidad de un liquido que origina flujo
laminar. (1973 2:14-127)

La diferencia de temperatura entre un fluide y 12 pared de un tubo.

Antes de tratar de evaluar las constantes para una ecuacién de conveccién forzada a partir de
datos experimentales, debe tomarse en consideracion otro factor. (1973 2:14-127)

Cuande un liquido fluye a lo largo del eje de un tube y absorbe o transmite calor sensible, la
temperatura del liquido varia en la longitud del tubo. En el case de flujo de caler a través de una pared
plana, la temperatura sobre el drea completa de cada cara de la pared fue idéntica y las diferencias de
temperatura fueron simplemente las diferencias entre cualquier punto de las dos caras.

(1973 2:14-127)

Si la temperatura de la circunferencia interior de la pared de un tubo es casi constante en toda
su Jongitud, como sucede cuando el fluido dentro del tubo se calienta por vapor, habri dos diferencias
de temperatura distintas en los finales: una entre la pared del tubo y el liquido que entra y otra en el
otro extremo entre la pared del tubo y el liquido calentado, (1973 2:14-127)

Si se supone que el calor especifico es constante para €] liquido, el aumento en la temperatura
es proporcional al calor total recibido por el liquido al pasar de la temperatura interjor T, a la

temperatura T, v si h; se considera constante
dQ = hdAAT; (28)
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La pendiente de la linea inferior que define la diferencia de temperaturas AT, como funcién de
Qes
dAT/dQ = AT, - AT,/ Q (29)
donde AT, =Tp - T, y AT,=Tp - T, , donde T, es la temperatura constante de la pared interior del
tubo, e integrando y eliminado dQ se obtiene
Q=hA(AT, - AT))/ In AT/AT, (30)
La expresion (AT, - AT)) / In ATYAT, es la media logaritmica de la diferencia de
femperaturas y se abrevia LMTD, y el valor de h; que se computé de K = hA,AT, cuando AT; es el
medio logaritmico, es un valor especifico de h;. (1973 2: 14-127)

Si el valor de AT; fuera tomado arbitrariamente como el medio aritmético de AT, y AT, el
valor de h; tendria que designarse de manera que se indicara que no corresponde al medio logaritmico
de las temperaturas. Cuando AT, y AT, se aproximan a la igualdad, el medio aritmético y logaritmico

5€ asemejan uno a otro. (1973 2:14-127)

Correlacion de la friccién de fluidos en tuberias.

Cuando un fluido en una tuberfa isotérmicamente, experimenta una disminucién en la presion,
se ve que para el flujo turbulento isotérmico esta caida de presién es upa funcién del nimero de
Reynolds y ademds, de la rugosidad de la tuberia, se obtiene lo siguiente

7= AP gpD/G’L = o (DG/u)° (31)
donde f” es uno de los factores adimensionales que se encuentran en la literatura para designar el factor
de friccién y AP es la caida de presion. (1873 2:14-127)

Para una combinacién con otras ecuaciones hidrodindmicas, es mas conveniente usar un
factor de friccidn f de manera que

f= AP2gpD/4G’L = a/Re™ (32)

Cuando se dispone de datos experimentales, es conveniente obtener una correlacion

graficando f como una funcién del nimero de Reynolds y la ecuacidn convencional de Fanning,
(1973 2:14-127)

La ecuacion de Fanning estd contenida en el primero y segundo término de la ecuacidn
anterior y usalmente se escribe como AF = AP/p, donde AF es la caida de presién expresada en metro
de lquido, o

AF = 4f G’L/ 2gp’ D (33)
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Para la porcién de la gréfica correspondiente al flujo laminar (Re < 2100 a 2300), la ecuacién
para la caida de presion puede deducirse solamente de consideraciones tedricas y ha sido verificada por
experimentos. Esta ecuacion es:

AF =34u G/ gp’D* (34) (1973 2:14-127)

Igualando las ecuaciones 32 y 33, puesto que ambas se aplican al punto de transicién de) flujo
laminar al turbulento, la ecuacién de ésta linea, conocida como la ecuacion de Hagen-Poiseuille, donde
la fusada con la ecuacion 32 es, f=16/(DG/u) (35). (1973 2:14-127)

A la derecha de la regién de transicion en el flujo turbulento hay dos lineas, una para tubo
comercial y otra para otra clase de tubos. Los tubos, aislados tienen superficies mas lisas que las
tuberias y dan por lo mismo menores caidas de presién cuando todos los demés factores permanecen
constantes. (1973 2:14-127)

Esto no sucede en el flujo laminar donde se supone que el flujo en la pared del tubo o tuberia
es estacionario o muy cerca de él, de manera que la caida de presién no es influida por la rugosidad.

La ecuacién 32 de f en para fluidos dentro de tubos a régimen turbulento, es dada por Drew,
Koo, y McAdams, con mis o menos 5% como

£=0.00140 + 0.125/ (DG/W)** (36)

Para tubos de hierro y acero comerciales Wilson, McAdams y Selizer, dan la sigujente
ecuaciéon con mas o menos 10%

£=0.0035 + 0.264/(DG/u)** 37

Se puede ver, que si la transicién de flujo laminar a turbulento es dada por Dup/u = 2300,
aproximadamente, la velocidad a la cual el flujo en una tuberia cambia de laminar a turbulento es dada

POT U = 2300/ Dp (38) (1973 2: 14-127)
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RADIACION

Muy a menudo Ia radiacién se considera como un fenémeno perteneciente sélo a cuerpos
calientes luminosos, pero éste no es el caso y que la radiacién, como un tercer medio de transferencia
de calor, difiere bastante de la conduccién y de la conveccion. (1973 2:14-127)

Radiacion es la palabra que se utiliza para designar la fransmisién de energia a través del
espacio por medio de ondas electromagnéticas. Si la radiacién pasa a través de un espacio vacio, no se
transforma en calor ni en otra forma de energia. Sin embargo, si en su camino encuentra material, la
radiacion se transmitira, reflejard o absorbera. (1991 7:295-444)

Solamente la energia absorbida es la que aparece como calor y esta transformacién es
cuantitativa. Una superficie negra ¢ mate absorbe la mayor parte de la radiacion que recibe y la
energia absorbida es transformada cuantitativamente en calor, (1991 7:295-444)

Los gases monoatomicos y diatomicos son transparentes a la radiacién térmica, y es muy
frecuente encontrarse con que el calor fluye a través de masas de tales gases por radiacién y por
conduccion-conveccion. Ejemplos son las pérdidas de calor, desde un radiador ¢ una tuberia no
aislada que conduce vapor de agua, hacia ¢l aire ambiente de una habitacidn, asi como la transmisién
de calor en homos y otros aparatos que operan con gases a temperaturas elevadas, (1991 7: 295-444)

La transferencia de calor radiante no requiere la intervencién de un medio, y el calor puede
set transmijtido por radiacién a través del vacio y plasma. (1973 2:14-127)

Longitud de onda y frecuencia.

Es conveniente mencionar las caracteristicas de la energia radiante en transito, antes de
discutir los origenes de la energia radiante. La energia radiante s de la misma naturaleza que la luz
visible ordinaria. Se considera, de acuerdo con la teoria electromagnética de Maxwell, como
consistente de un campo eléctrico oscilante acompaiiade por un campo magnético también oscilante en
fase con €. (1973 2:14-127)

La variacién de la intensidad con el tiempo del campo eléctrico pasando por un punto dade
puede ser representada por una onda senoidal que tiene longitud finita de cresta a cresta, que es A, la
longitud de onda. (1973 2: 14-127)

El niimero de ondas que pasan por un punto dado en la unidad de tiempo, es la frecuéncfa de
radiacién, y el producto de la frecuencia por la longitud de onda es la velocidad de la onda. Para el

trinsito en el vacio, la velocidad de propagacién de la radiacidn estd muy cercana a las 186000 millas

por segundo.



22

Para el transito a través de un medio, la velocidad es algo menor, ain cuando ia desviacién
generalmente se desprecia. La longitud de onda de la radiacion puede especificarse en cualquiera
unidad de longitud, pero el micrén, 1x 107 cm, es comun. (1973 2:14-127)

Todas las ondas conocidas, incluidas en la teoria electromagnética, estdn situadas entre las
ondas cortas de los rayos césmicos, menos de 1x10° micrones, las ondas largas de radio se sitdan
arriba de 1x107 micrones. (1973 2: 14-127)

De éstas, inicamente las ondas en la region entre cerca y un poco después del infrarrojo con
longitudes de onda de 3/4 a 400 micrones, son de importancia en la transferencia de calor radiante, tal

como se encuentra en el equipo industrial ordinario. (1973 2:14-127)

Los origenes de la energia radiante.

Se cree que la energia radiante se origina dentro de las moléculas del cuerpo radiante, los

~ atomos de cuyas moléculas vibran en un movimiento arménico simple como osciladores lineales,
(1973 2:14-127)

Se cree que la emisién de energia radiante representa una disminucién en las amplitudes de

vibraciones dentro de las moléculas, mientras que una absorcion de energia representa un aumento.
(1973 2: 14-127)

En su esencia, la teoria de los cuanto postula que para cada frecuencia de radiacion hay una
pequefia pulsacién minima de energia que debe emitirse. Este es el cuanto, no pudiendo emitirse una
cantidad mas pequefia ain cuando si se puede emitir un multiplo de esta cantidad minima.

(1973 2:14-127)

La radiacién total de energia de una frecuencia dada emitida por un cuerpo, es un mimero
entero de cuantos a esa frecuencia. Para diferentes frecuencias, el mimero de cuantos y por ende, de
energia total, puede ser diferente. (1973 2: 14-127)

Planck demostré que la energia asociada con un cuanto es proporcional a la frecuencia de
vibracién o, si la velocidad de toda la radiacién se considera constante, inversamente proporcional a la
longitud de onda. ' (1973 2:14-127)

Asi, la energia radiante de una frecuencia dada se puede representar como consistiendo de
sucesivas pulsaciones de energia radiante, teniendo cada pulsacién el valor del cuanto para una
frecuencia dada. (1973 2:14-127)

El esquema atémico propuesto por Bohr es it para tener una compresién méas clara del
posible origen de la energia radiante. Se cree que los electrones viajan alrededor del micleo de un

atomo en drbitas elipticas a distancias variables de] micleo, (1973 2: 14-127)
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Los electrones de la drbita exterior poseen energias definidas que comprenden sus energias
cinéticas y potenciales, en virtud de su rotacion alrededor del nucleo. Un electron dado en una drbita
auna cierta distancia del niicleo, tendra determinada energia. (1973 2:14-127)

Si ocurriera una perturbacion, tal como la colisién de un dtomo con otre ¢ con un electron, el
electrén en cuestion podria ser desplazado de su drbita y podria (a) volver a su orbita original, (b) pasar
a ofra drbita cuyos electrones poseen diferente energia, o (c) dejar ¢l sistema influido por el micleo.

(1973 2: 14-127)

Si la transicién es de una Orbita de mayor energia a una de menor, el reajuste se efectia
radiando el exceso de energia. Otro origen de la energia radiante puede atribuirse a los cambios en las
energias de 4tomos y moléculas sin referencia a sus electrones individuales. (1973 2:14-127)

Si dos o mas micleos de la molécula estin vibrando uno respecto del otro, un cambio en la
amplitud o amplitudes de la vibracién causard un cambio en el contenido de energia. (1973 2: 14-127)

La energia de la molécula puede cambiarse por una alteracion de su energia cinética de
traslacién o Totacién y esto también resultard en emision de energia radiante, mientras que un aumento
corresponde a la absorci6én de energia radiante. (1973 2:14-127)

Puesto que la temperatura es una medida del promedio de la energia cinética de las molécuias,
a mayor temperatura mayor energia cinética promedio, tanto de traslacién como de vibracién. Puede
esperarse, por lo tanto que a mayor temperatura mayor cantidad de energia radiante emitida por una
sustancia. (1973 2: 14-127)

Puesto que el movimienio molecular cesa completamente s6lo en el cero absoluto de
temperatura, puede concluirse que todas las sustancias emitiran o absorberén energia radiante siempre
que la temperatura de las sustancias esté sobre ¢l cero absojuto. (1973 2:14-127)

Para que la energia radiante se emita desde el interior de un sélido, debe penetrar la superficie
del sélido sin ser disipada en producir otros cambios de energia dentro de las molcculas.

Hay pocas probabilidades de que la energia radiante generada en el interior de un sdlido,
alcance su superficie sin encontrar otras moléculas y, por lo tanto, toda la energia radiante emitida de la
superficie de los cuerpos sélides es generada por cambios en los niveles de energia de las moléculas
cercanas o en su superficie, (1973 2: 14-127)

La cantidad de energia radiante emitida por solido es, consecuentemente, funcién de la
superficie del cuerpo, y reciprocamente, la radiacién incidente en un cuerpo sélido se absorbe en su
superficie. (1973 2: 14-127)
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La probabilidad de que la energia interna generada alcance la superficie, es mucho mayor para
los gases calientes radiantes que para los solidos, y la energia radiante emitida por un gas es funcion
del volumen de ¢l mas bien que la superficie de la forma del gas. (1973 2:14-127)

En los liquidos la situacion es intermedia entre gases y solidos, y se puede originar radiacién

un poco por debajo de la superficie, dependiendo de la naturaleza del liquido.

Distribucidn de la energia radiante,

Un cuetpo a una temperatura dada emitira radiacién en el rango completo de las longitudes de
onda y no en una longitud de onda simple. Esto se atribuye a la existencia de una variedad infinita de
osciladores lineales. (1973 2:14-127)

La energia emitida a cada longitud de onda puede determinarse mediante el uso de una prima
dispersor y una termopila., Para cada temperatura en particular, cada curva posee una longitud de onda
a la cual la cantidad de energia espectral emitida es un maximo. (1973 2:14-127)

Para el mismo cuetpo a menor ternperatura, la intensidad de méxima radiacién obviamente es
menor, pero es también significativo que la longitud de onda a la cual el méximo ocurre es mayor.
Puesto que la curva para una sola temperatura describe la cantidad de energia emitida por una longitud
de onda, el 4rea bajo la curva debe ser igual a la suma de toda la energia radiada por el cuerpo a todas
sus longitudes de onda. (1973 2:14-127)

La maxima intensidad esta por debajo de 3/4 y 400 micrones, indicando que el calor rojo es
una fuente de energia mucho mejor que el calor blanco. Si no fuera por este hecho, las lamparas
incandescentes cercanas al blanco requeririan mas energia para la iluminacién y emitirin molestas
cantidades de calor. (1973 2:14-127)

Cuando se consideran las propiedades de la radiacion, es necesario diferenciar entre dos clases
de ellas: la monocromatica y la total, Una propiedad monocromaitica, tal como el valor maximo de L,
refiriéndose a una longitud de onda simple. (1973 2:14-127)

Una propiedad total indica que es la suma algebraica de los valores monocrométicos de la
propiedad. Radiacién monocromaética significa literalmente “un color™ o una longitud de onda, pero
experimentalmente se refiere, en realidad, a un grupo o banda de longitudes de onda, puesto que éstas
no pueden resolverse individualmente. (1973 2:14-127)

Los valores monocromaticos no son importantes en la solucién directa de los problemas en

ingenieria, pero son necesarios para la derivacion de las correlaciones bdsicas de radiacion.
(1973 2: 14-127)
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La potencia emisiva.

La cantidad total de energia radiante de todas las longitudes de onda emitida por un cuerpo
por unidad de area y de tiempo, es la potencia emisiva fotal E. Sila intensidad de la energia radiante a
cualquier longitud de onda es L, la potencia emisiva total es el area bajo la curva y puede ser
computada por E=[*I, dA (39). (1973 2:14-127)

La correlacion entre I, y A fue el objeto de muchas investigaciones tanto experimentales como
matematicas durante el siglo diecinueve. Planck fue el primero que reconoci6 la naturaleza cuantica de
la energia radiante y desarrollé una ecuacion que se adapta a la curva de energia espectral a cualquier
temperatura. Es dada por

L=C A%e®M. 1 (40)
donde I, = intensidad de emision monocromatica

A= longitud de onda
C, y C, = constantes con valores 1.16 x 10° y 25,740

T= temperatura del cuerpo (1973 2: 14-127)

Esferas o cilindros con forros esféricos o cilindricos.

La radiacion emitida inicialmente por la esfera interior es E; A, toda la cual incide en A,
De este toal, sin embargo (1 - £,)E;A, se refleja, de la cual (r,/r,)* (1 - &,)E,A, incideen A, y
[ 1-(r/r)* J(1 - £,)E A, incide en A,. Si éste analisis se contintia como anteriormente, el intercambio
de energia se representard de nuevo por una serie geométrica y el intercambio neto entre la esfera
interior y exterior esta dado por

cA, cA,
Q= (T -T% = (T -TY @1
(Ve)+ /P (1, - 1) (1 g)+ (A /A (U, - 1)

Precalentadores de Gases Exhaustos

Intercambiados de calor de alta temperatura son utilizados en sistemas de recuperacion de calor de los
gases exhaustos. Existen muchos sistemas de recuperacién en donde el calor es recuperado a partir de
corrientes de gases exhaustos a altas temperaturas y utilizado para calentar el aire de entrada en los
quemadores de combustidn, para reducir requerimientos de combustible. { 1982 3:95-100)
Los precalentadores de gases exhaustos pueden ser del tipo recuperativo o regenerativo. I.os
recuperadores son intercambiadores de calor con flujos separados para dos fluidos y son simplemente

s6lidos porosos a través de los cuales el fluido caliente o frio fluyen alternativamente.

BRREESINAD DEL VLIS T paTEmAL;
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Una forma de un intercambiador regenerativo es la llamada Rueda Térmica de Ljunstrom.
Consiste de una matriz porosa de un material finamente dividido y arreglado en la forma de un disco
plano. El disco rota y pasan a través de €l fluidos calientes o frios alternativamente, por ductos

conectados a la rueda térmica, (1982 3:95-100)

Un elemento de la rueda en donde pasa el fluido caliente de los ductos es calentado por el
fluido y pasa al lado del ducto donde fluye el fluido frio. Entonces el calor almacenado en la matriz
pasa hacia e] fluido frio, mientras que la matriz se enfria transfiriendo el calor al fluido frio

precalentandolo. (1982 3:95-100)

Ventajas y Desventajas de los Intercambiadores de Calor Regenerativos.
Ventajas

La principal ventaja de los sistemas regenerativos es su simplicidad relativa, particularmente
aquellos con matrices con camas estaticas. El material de la matriz puede ser vitalmente cualquiera
con un alto calor especifico que puede ser finamente dividido para proveer una gran drea superficial de
transferencia de calor. ( 1982 3.95-100)

Un bajo coste del material puede a veces encontrarse si la economia es la principal
consideracion. En otros casos mayor, exposicion se justifica para permitir €] uso de materiales con una
alta capacidad de calor o una forma finamente dividida. ( 1982 3:95-100)

Los increiblemente compactos intercambiadores de calor tienen una gran area de transferencia
y unos valores excepcionales de eficiencia para situaciones donde el espacio y peso son importantes
consideraciones. (1982 3:95-100)

Otra ventaja importante es su habilidad de limpieza por si mismos. En muchos
intercambiadores recuperativos el fluido fluye en canales separados y siempre en la mismo direccion.
Los depésitos inevitables son acumulativos y llevan a disminuir la transferencia de calor y la caida de
presion. (1982 3:95-100)
En los intercambiadores regenerativos los fluidos se arreglan para fluir en direcciones
opuestas, ]a matriz se limpia a si misma virtualmente. Cualquier depdsito tiende a desaparecer por el
flyjo de aire frio. (1982 3:95-100)
Finalmente, el hecho que solamente un fluido esta entrando o saliendo de la matriz en

cualquier tiempo facilita el disefio del flujo de entrada y de salida. Sistemas para separar los fluidos

dentro de cualquier camino no son requeridos. ( 1982 3:95-100)
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Desventajas.
La principal desventaja de los intercambiadores regenerativos es que es imposible completar

la separacion de los fluidos calientes y frios. Debe haber siempre algo de mezcla entre los fluidos en la
matriz llenos con un fluido en ¢l momento de flujo. (1982 3:95-100)

El simple hecho de derrames elimina definitivamente la consideracion de intercamiadores de
calor regenerativos para la gran mayoria de procesos de aplicacion de transferencia de calor, donde el
derrame o escape de fluidos y la contaminacion no pueden ser tolerables. (1982 3:95-100)

La necesidad de sellos sofisticados es otra desventaja, limitando la eleccién de un regenerador
dindmico, particularmente en las aplicaciones donde existe una diferencia significante de presiones de
fluido. Algunas veces sin embargo, la ventaja de un disefio compacto con una matriz sin vdlvulas es
suficiente para justificar la provision de partes movibles, ( 1982 3:95-100)
Materiales de La Matriz

El material utilizado para la matniz de un intercambiador regenerativo puede ser virtualmente
cualquiera, que provea una capacidad de calor relativamente alta y que se pueda obtener en cualquier
forma para proveer mayor cantidad de area de transferencia para los fluidos que pasan a través de €l.

Otra caracteristica importante del material de la matriz es la conductividad térmica. El ideal
material de la matriz debe tener cero de conductividad en la direccion del fluyjo del gas y una
conduccién infinita de calor en la direccion perpendicutar a dicho flujo. (1982 3:95-100)

Donde ¢l peso s un factor importante, las matrices cerdmicas de transferencia de calor tienen
una ventaja en la que su calor especifico es mucho mas alto que las de acero. Se ha encontrado que es
posible fabricar tales matrices con espacios donde el didmetro equivalente es muy pequefio usando una
base ceramica de éxido de aluminio la cual tiene una buena conductividad térmica y un bajo

coeficiente de expansion térmica. ( 1982 3:95-100)
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111 JUSTIFICACION

En esta fibrica de detergentes, debido a su alta produccion mensual de producto empacado,
es necesario optimizar el sistema de recuperacion de calor de los gases exhaustos de escape, que son
utilizadoes como fuente de energia en el precalentamiento del aire que entra a la camara de combustion
del horno de secado, para poder reducir el consumo de combustible (kerosene).

Debido al creciente aumento en el precio del combustible, mejorar la eficiencia térmica del
sistema de recuperacién de calor es la base para una combustion mas eficiente y una mayor
produccién de detergente. Dicho mejoramiento consiste en aumentar la transferencia de calor entre los
gases de escape y el aire circundante de la atmdsfera, a través de un intercambiador de calor rotativo,
para lo que es necesario determinar las condiciones optimas de operacion del mismo, y
simultdneamente, tratar de disminuir las pérdidas de calor en el intercambiador y en los ductos por los
que fluyen dichos gases. .

Con la realizacion de este proyecto se pretende: a) obtener un ahorro considerable en los

costos de produccion, b) aumentar la eficiencia de secado y ¢) disminuir los problemas de llenado

debido a la humedad del producto.
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IV. OBJETIVOS
A. OBJETIVOS GENERALES

1) Mejorar los recursos y procesos disponibles de recuperacion de calor para reducir los costos en Ja

fabricacion de detergentes en poivo.

2) Reciclar el calor de los gases exhaustos de escape de la torre de secado, para precalentar una
corriente de aire que se succiona de la atmodsfera y que se hace pasar a través de un intercambiador
rotativo, utilizados como fuente de energia para calentar un horno y minimizar ¢l consumo de
combustible.

B. OBJETIVOS ESPECIFICOS

1) Aumentar el intercambio de calor en el sistema de recuperacidn, para disminuir el consumo de
combustible que alimenta al quemador del homo de secado, a partir de la velocidad angular del
intercambiador rotativo y de los gases exhaustos de escape.

2)Disminuir las pérdidas de calor en los ductos de flujo de gases.

3)Determinar las condiciones optimas de operacion y factores que intervienen en el aumento de la
eficiencia térmica.

4)Determinar s1 el sistema de recuperacion de calor es el adecuado para este proceso, o s1 es necesario

elaborar un redisefio.
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V. PROBLEMA A RESOLVER

El problema que actualmente se tiene en una fabrica de detergentes en polvo, es que
probablemente el sistema de recuperacion de calor de Jos gases exhaustos de escape, no esté trabajando
a su capacidad maxima de transferencia de calor, por lo que se desea determinar si dicho sistema est
sobredimensionadado o bien, encontrar Jas condiciones Optimas de operacién en donde la transferencia
de calor sea maxima para disminuir el consumo de combustible que enciende el quemador de Ia
caldera que calienta el horno de secado.

Es necesario hacer notar que el sistema de recuperacién de calor estéd formado bésicamente de
ductos por donde circulan los gases exhaustos de escape, dos ventiladores, uno que expulsa los gases a
la atmésfera (100 Hp) y otro que succiona el aire de la atmdsfera precalentado (601p) que entra a la
cdmara de combustién del horno, y un intercambiador de calor rotativo (precalentador de gases
exhaustos en forma de rueda) en donde se lleva a cabo la transferencia de calor de los gases, con el aire
circundante de la atmosfera.

El intercambiador rotativo puede trabajar a tres diferentes velocidades de rotacién o periodos,
siendo la primera velocidad la més lenta y la wltima la mas rapida. FEI intercambiador trabaja
actualmente en la primera velocidad ( 4 rpm) por lo que se pretende determinar si al variar los flujos
de los gases exhaustos de escape que pasan a través de él vrs el periodo de rotacion, aumenta la
transferencia de calor entre el intercambiador y e] aire de la atmdésfera a precalentar.

Al mismo tiempo se tiene el problema que se pierde mucho calor que lleva los gases
exhaustos de escape durante toda su trayectoria dentro de los ductos que carecen de aislante, por lo que
se requiere determinar cual es ¢l aislante mis econémico y el que mejor se cumple con las condiciones

de operacion.
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V1. METODOLOGIA

1.- Estudio del Sistema de Recuperacion de Calor.
» THspecificaciones del Problema.
+ Evaluacién del Problema.

2. - Determinacién de las variables involucradas,

s Material, didmetro, drea y longitud de los ductos

¢ Flujo mésico y lineal de los gases de escape

¢ Humedad

¢ Presiones

+ Temperaturas

® Periodos de rotacion

3. - Establecer puntos de medicién.

s Entrada y Salida del Intercambiador.

4. - Seleccidn y disposicion del equipo necesario.

s  Anemometro

e Ciclémetro Mecdnico y Digital

¢ Termocopias y Picnometro

¢ Mandmetro

e Crondmetro

s Metro

5. - Elaboracion de las tomas de medicién en los puntos seleccionados a lo largo del sistema.
» (Contratista

6. - Medicion de variables y condiciones de operacion.

e Verinciso 2.

7. - Célculos y Resultados.

e Ver la seccion de calculos y resultados del presente trabajo de graduacion.
8. - Solucién ()ptima

s Verificar pricticamente si es posible dicha solucién o si es necesario determinar otra bajo las

condiciones de operacion actuales.

9. - Cumplimiento de los objetivos de] proyecto.
» Ver la seccidn de objetivos del presente trabajo de graduacion.

10. - Conclusiones y Recomendaciones
e Ver la seccion de conclusiones y recomendaciones del presente trabajo de graduacion.



VIII. RESULTADOS

A. BALANCE DE MASA
Sistema Aire Seco - Agua

Masa a la Entrada de la Torre = Masa a la Salida de la Torre

Flujo masico de Flujo mésico de Flujo masico de Flujo masico
aire humedo - + gases de combustion = gases himedos + del vapor de H,0
ambiental a la al entrar a la torre exhaustos al secar la pasta

entrada del homo

Flujo magico Flujo mégico Flujo mégico Flujo magico de aire
gases de combustién = del vapor de H,O + de gases irnedos - himedo ambiental a la
al entrar a la torre al secar la pasta exhaustos entrada del horno

Datos preliminares a la Entrada de Ia Torre

Flujo masico total = 31255 Kg ,i.e numedo /IS

del aire

Alimentacion de la pasta (crutcher) = 4340 Kg / hrs

Rango de Evaporacion = 1239 kg H,O / hrs

Datos preliminares a la Salida de [a Torre

Aire seco exhausto ( 4 rev/min intercambiador) = 57372.878 Kg e oo / IS
Aire seco exhausto ( 6 rev/min intercambiador) = 59498.222 kg ... ..., / hrs
Tasa de produccién de base seca (producto terminado) = 3500 kg / brs
Densidad del aire exhausto = 0.933 kg .. . 1imede / 11

SISTEMA ACTUAL
1. - Flujo Masico de Agua del Aire Ambiental en los Gases de Entrada.

Condiciones de Operacion Atmosféricas

Tgs =27 °C=80.6°C

Hrel = 50%

A partir de la Carta Psicométrica

AHsat = 24 Btw/1b i seco

H absoluta = 0.0113 1b H;O/ b i, oo

Volumen Hiumedo = 0.7 1 ;i pumedo / KE aive seco
p= 1.42857 Kg aire seco / m3 aire himedo

32
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1.1- Flujo Volumétrico de aire ambiental en el ducto de Entrada al Horno con el
Intercambiador a 4 rev/min

( Ventilador 60 HP)
Il'l3 zire himeda Kg zire seco Kg H2O
m= 7.8998 ~eomommeeaeen * 1.42857  ceeeerenens * 00113 ceemeeee
8 m3 zire himedo Kg nire seca
Kg H,0 Kg H,0
= 0.127525 cmeeememme = 45909 ——no-
8§ Hr
2. - Flujo Masico de Combustion a ia Salida de]l Horno
Flujo magico Flujo magico  Flyjo mégico Flujo mégico de H,0
Combustiéon = pasta + gases exhaustos - del aire ambiental

Para el intercambiador a 4 rev/min

Flyjo masico = 1,239 kg H,O/Hr + 1032.7118 kg H,O/Hr - 459.09 kg H,O /Hr
combustién

= 1812.6218 kg H,0 / Hr

3. - Flujo Misico del agua que se extrae de la Pasta (Crutcher)
La tasa de producto terminado por hora es aproximadamente 3500 kg con una humedad de 8%, o sea

m = 3,500 kg/Hr * 8% = 280 kg H,O/ Hr

" La pasta de alimentacién de la torre de secado tiene 35% humedad por lo que el flujo méasico de agua
en la pasta es el siguiente

m= 4,340 kg .., /Hr * 35% = 1519 kg H,0/ Hr
Por lo que el flujo misico de agua que se extrae de la torre de secado es:
1519 kg H,0 /Hr - 280 kg H,0 /Hr = 1,239 kg H,O /Hr

4. - Flujo Maasico de los gases Exhaustos de Escape con el intercambiador a 4 rev/min

(Ventilador 100 HP)
Flujo maximo
volumétrico = 7.7561 m’ ;. pumedo / S

Densidad del aire
Exhausto = {.933 kg aire imedo /m’

Flujo Mésico Total
de] Aire = 313255 kg gire himedo /Hr
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1'[13 aire himedo kg aire himedo kg aire humedo kg aire himedo
7.7561 weennnmummennnn * 0,933 wonmenmrenane = 7.2364 ~meommmmmmeen = 26051.189 ~coemceeame-

3
5 m aire himedo 3

A partir del flujo mésico total del aire se calcula a humedad relativa como sigue:

K qire himeda 1 Hr K aice himedo
31,255 * = 25,226 mevmemcemsmmsmans
Hr 1239 kg H,0O kg H,0
de donde
K8 sice himedo 1 kg H,0 Kg H,O
26051.189 * = 10327118 e
Hr 25.226 kg aire himeda Hr

Para calcular el flujo mésico de aire seco, se utiliza la humedad absoluta de la carta psicométrica (fig. 1
del apéndice) a 50 °C

kg H2O kg HZO kg aire seco
QX1 P —— R (1724 § - J— = 57372.878 ceemremean
kg aire seco Hr Hr
SISTEMA PROPUESTO

1.- Flujo Masico de Agua del Aire Ambiental en los Gases de Entrada.

Condiciones de Operacion Atmosféricas

Tgg =27 °C=80.6 °C

Hrel = 50%

A partir de 1a Carta Psicométrica

AHsat = 24 BW1b i ceco

H absoluta = 0.0113 b H,0/ Ib iz seco

Volumen Hamedo = 0.7 Mm% e nimedo /. K8 sive soen
p= 1.42857 Kg oire sec0 / m3 aire hiimedo

1.2- Flujo Volumétrico de aire ambiental en el ducto de Entrada al Hormo con el Intercambiador a 6

Tev/min
(Ventilador 60 HP)
M e himedo Kg aire seco Kg H20
M= 7.4689 —rememermmnn * 142857 rvescese * 00113 —emermmmne-
s m3 airg himedo Kg aire seco
Kg H,0 Kg ILO
= 0.120569 ~--mmrmnv = 434.049 ———

s Hr
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Para el intercambiador a 6 revimin

Flujo masico =1239kg H,O/Hr + 1070.968 kg H,O /Hr - 434.049 kg H,O / Hr
combustién

= 1875.919 kg H,0 / Hr

3.- Flujo Masico del agua que se extrae de 1a Pasta {Crutcher)
La tasa de producto terminado por hora es aproximadamente 3500 kg con una humedad de 8%, o sea

m = 3,500 kg/Hr * 8% = 280 kg H,0/ Hr

La pasta de alimentacién de la torre de secado tiene 35% humedad por lo que el flujo mésico de agua
en la pasta es el siguiente

m= 4340 kg ... Hr* 35%=1519 kg H,O /Hr
Por lo que el flujo mésico de agua que se extrae de la torre de secado es:
1519 kg H,O /Hr - 280 kg H,O /Hr = 1,239 kg H,0 /Hr

4.1- Flujo Misico de los gases Exhaustos de Escape con el intercambiador a 6 rev/min
(Ventilador 100 HP)

Flujo méaximo
volumétrico = 8.043419 0’ ., jumeds 7 8

Densidad del aire

Exhausto = 0,933 KZ Lize humeda / T
Flujo Masico Total
del Aire = 3 1,255 kg aire humedo / Hr
m’ aire himeda KE sire himeds KB aire himeds Kg sire bimedo
8.04342 crrmrmmmee e * (933 e = 7.5045 -emmmemmeeee = 27016230 e
§ N G himedo 5 Hr

A partir del flujo mésico total del aire se calcula Ia humedad relativa como sigue:

kg aire humeda I Hr kg aire humeda
31,255 * = 25.226 —cmemmmmmemeeee
Hr 1239 kg H,O kg H,O
de donde
K sire nimedo 1 kg H,O Kg H,0
27016.239 * = 1070.968 —-——eex

Hr 25.226 K s nioete Hr
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Para cajcular el flujo mésico de aire seco, se utiliza la humedad absoluta de la carta psicométrica (fig. 1
del apéndice) a 50 °C

kg HIO kg H20 kg oire seco
(0018 reevamerceces )7 * 1070.968  cemcem = 59498222  cemcecee-
kg aire seco Hr Hr
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B. BALANCE DE ENERGIA

Calor de Entrada + Perdidas = Calor de Salida + Perdidas

a la Torre de la Torre
Calor de + Calorde + Calorde + Calor + Perdidas = Calor de los  + Calor de producto + Perdidas
Combustion Pasta gases de evaporacién gases exhaustos  seco

Combustién  en la Torre

Calor + Calor sélidos + Calor agua + Calorde +  Calor + Pentrada - Psalida - Calor de = Calor de gases
Combustion  en Pasta en Pasta gases de evaporacion producto  exhaustos
combustion  en la Torre seco

Calor perdido en los gases exhaustos de escape cuando el aire NO ES PRECALENTADO (SISTEMA ACTUAL)

y el intercambiador se encuentre girando a 4 rev/min,
-1988719.413 W - 1696672.6087 W + 1463878.2864W =-2,22],513.7353 W = Calor de gases exhaustos

Calor perdido en los gases exhaustos de escape cuando el aire ES PRECALENTADO (SISTEMA PROPUESTOQ)

y el intercambiador se encuentre girando a 6 rev/min. _
-1699464.867 W - 1696672.6087 W + 14638782864 W =-1932,259.1893 W = Calor de gases exhausios

1.- Calor de la Pasta

Alimentacidén de la pasta = 4,340 kg/Hr

Rango de Evaporacion = 1,239 kg H,0/Hr

Flujo masico de agua en la pasta= 1,519 kg H,O/Hr
Cp pasta (guc, = 0.6 BTU/Ib - F = 2512.08 J/kg -°C
Cp agua (ggocy = 1.0 BTU/Ib - F = 4186.3 J/kg - °C

1.1- Calor de los sélidos presentes en la pasta (65%)

Q= (4340 kg/Hr)(2512.08 J/kg -°C)400°C-60°C)(1 Hr/3600 s)= 1,029,673.68 W

1.2.- Calor del agua presente en la pasta

Q= (1519 kg/Hr)(4186.3 J/kg -°C)(400°C-60°C)( 1Hr/3600 s) = 600,571.249 W

2.- Calor de Evaporacion en la Torre de Secade

Cp agua () = 4186.3 J/kg-°C
Rango de evaporacién = 1,239 kg H,O/Hr

Q= (1239)(4186.3)(-60+450)(1/3600) = 561,906.118 W

3.- Calor de Producto Seco

Cp detergente spocy = 1297.91 Jkg-°C
Flujo masico= 3500 kg/Hr

Q = (3500)(1297.91)(25-85)(1/3600) = - 75,711.417 W
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4.-Calor de Combustion (Horno)

El horno que se utiliza para generar calor y secar el detergente en la torre, se alimenta de
kerosene como combustible, y cuyo consumo dependera de la temperatura y de la humedad del aire
que entra a la cimara de combustién, ya que de esto depende que se alcance mas rdpidamente el punto
de evaporacién flash del kerosene y asi evitar consumir mas combustible por no haber sido
precalentado el aire de combustion.

Para determinar la cantidad de calor de combustion que transfiere el kerosene al homno y este a
la torre, se hicieron cilculos para dos tipos de condiciones: 1. - el aire que entra a la cdmara de
combustion esta a 25 °C, y 2. - a 75 °C aproximadamente, En el segundo caso se utilizo una
temperatura promedio del aire que entra precalentado a la cdmara de combustién del horno durante un
mes de produccién y a distintas condiciones ambiente,

Esta temperatura depende de la transferencia de calor que existe entre los gases exhaustos de
escape y el intercambiador de calor, que transfiere ese calor al aire que es succionado de la atmésfera y
que pasa a través de dicho intercambiador en donde se lleva a cabo la transferencia.

Por fines pricticos, al hacer cilculos asumimos que el aire que entra 2 la cdmara de combustion del
horno, es aire seco, ya que a 75 °C, a partir de la carta psicométrica, la humedad es de 2 %
aproximadamente, por lo que podemos decir que es seco,

El kerosene tiene un calor estandar de combustién igual a -43,249.694 J/g y con CO, (g} v
H,O (I) como productos. Si los gases que se producen en el homo salen a 570 °C y un analisis
promedio (base seca) es 11.6 % CO, , 04 % CO, 5.8% O, y 82.2% N, , es necesario calcular la
fraccion del calor de combustidn del kerosene que se transfiere como calor al horno.

Tomando como base 100 moles de gases de combustién secos, consistentes en

0] 0 J—— 11.6 mol
(60 J—— 0.4 mol

[ N — 5.8 mol
A 82.2 mol
7 — 100 moles

Este anélisis como es en base seca, no toma en cuenta el vapor de agua presente en los gases

de combustién. La cantidad de agua formada por la reaccién de combustién se encuentra mediante un

balance de oxigeno.
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E! O, suministrado por el aire representa 21% molar de la corriente de aire. El 79% restante
corresponde a N, que no cambia durante el proceso de combustion, por lo que los 82.2 moles de N,
que aparecen en los 100 moles de gases de combustion son suministrados por el aire; el O, que
acompafia a este N, es:

moles de O, que entran en el aire = {82.2)(21/79) = 21.85
Por lo tanto moles O, contenidos en los gases secos de combustion = 11.6 + 0.4/2 + 5.8 = 17.60
La diferencia entre estas cantidades corresponde a los moles de O, que reaccionaron para forma H,O.
Por consiguiente, con base en 100 moles de gases de combustidn secos:
moles de H,O formados = (21.85 - 17.60) (2) = 8.50
moles H, en el combustible = moles de H,O formados = 8.50
La cantidad de carbono (C) en el combustible esta dada por el balance de carbono:
moles de C en gases de combustion = moles de C en el kerosene = 11.6 + 0.4 =12
Las cantidades de C y H, juntos dan:
masa de kerosene quemado = (8.50)(2) + (12)(12) = 161 g
Si esta cantidad de combustible se quema completamente, dando CO, (g) y H,O () a
25°C el calor de combustion es:
AH®,p = (-43,249.694)(161) = - 6,963,200.734 ]
Sin embargo la reaccién real no corresponde 2 una combustién completa v el HyO se forma como
vapor y no como liquido, los 161 g de combustible se representan por la formula empirica siguiente

C,H,; (1) + 16.25 O,(g) 12 CO(g) + 8.5 H,0 (1)

la cual se obtiene de la ecuacion general de combustion

C.H, + (4m +1n/4) O, m CO, + (n/2) H,0

Para determinar 12 ecuacidn real de combustién, se suman las siguientes reacciones, cuyo calor

estandar de reaccion a 25°C es conocido, y son:

C:H,; (D +16.25 Oy (g) 12 CO,(g) + 8.5 H,O (1) AH% =-6,936,200.734 ]
85 Hzo (1) """"""""""" 8-5 HZO (g) AHUZQS = (44,012)(8.5) = 374, 102 J
0.4 CQ, (g) -—-m--mrmmmremmmm 0.4CO(E)+020,(g) AH g = (282,984)(0.4) = 113,194
580, (g) + 822N, (g) =--vmwememmam 580, +822N,(g) AH%p,=0
La suma de estas reacciones da lugar a la reaccién general
C12H]7 (1) + 21.85 O2(2)+ 82.2 N3 (g) ————- 11.6 CO{g) + 0.4 CO (g) + 8.5 HyO (g) + 6.2 Op(g) + 82.2

Na(g)
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y la suma de los valores de AH®,,; proporciona el calor estandar de reaccion a 25°C :
AHC =- 6,475,904.734 1
Este valor se emplea como se indica en el siguiente diagrama, para calcular e] efecto

calorifico del proceso considerado.

Productos; | bar y 450 °C

AH®p,
11.6 mol CO,
0.4 mol CO
8.5 mol H,0
Reactantes > > 5.8 mol O,
albary25C AH 55 82.2molN,
| |
161 g de kerosene [ 1
21.85 mol O, AH’p,
82.2 moi N,

Debido a que el aire que entra a la camara de combustién no entra a 25°C, sino que entra precalentado
a 75°C (en este caso), es necesario determinar las entallas de cada paso para poder encontrar las

perdidas de calor vrs el consumo de combustible y los costos de produccion.

Es necesario recalcar que cuanto mas alta sea la temperatura de los gases de entrada al horno,
menor serd el consumoe de combustible, y para ello se debe calcular los AH, que se obtienen de la
siguiente ecuacion:

AHp = (Z n; Cp°)(AT)

donde AH°p =es la entalpia en el delta de temperatura deseado
n; = el mimero de moles de cada compuesto presente en la reacciém de cornbustion
Cp®; = es la capacidad calorifica especifica de cada compuesto

El Cp de cada compuesto se obtiene de la ecuacién Cp/R = A + BT + CT? + DT a partir de
tablas, usada en forma general y no solo para gas ideal.
NOTA: el efecto de la presién en el calor de reaccién suele ser mas pequefio en comparacitén con el
efecto de la temperatura, por lo que para fines pricticos, el calor de reaccién se calculé bajo
condiciones estandar de presion (1 bar).

Por lo tanto
AH%p, = [(11.6%43.675)+(0.4*29.935)+(8.5%34.690)+(5.8*30.983)+(82.2%29.612)]*(723-298)

= 1,456,592.64 1

por lo que
AHtotal=AH’,, + AH®p, = -6,475,904.734 + 1,456,592.64 = - 5,019,312.094 J
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Ahora bien, si el aire que entra a la cdmara de combustién del homo es precalentado a 75°C (en este

caso), es resultado es el siguiente:

AH®p, = [(11.6%43.675)+(0.4%29.935)+(8.5*34.690)+(5.8*30.983)+(82.2%29.612)]*(723-348)
=1,285,2288 ]

por lo que
Atotal=AH g, + AH®p, =-6,475,904.734 + 1,285,228.8 = - 5,190,675.93 J

Se asume el proceso es de flujo en estado estable, en el balance de energia los términos de trabajo de
eje y de las energia potencial y cinética son cero, asi que AH = Q.

Para determinar la cantidad de calor que se transfiere al horno por cada 100 moles de gases secos
formados, es igual a:

SISTEMA ACTUAL

4.1. - Para aire no precalentado

-5,019,312.094
.................... * 100 =72.0834 %

- 6,963,200.734

haciendo que el 27.9166 % (-1,943,888.64J) restantes sean perdidas de calor en gases secos.

SISTEMA PROPUESTO

4.2, - Para aire precalentado

-5,190,675.93
................... * 100 = 74.5444%

- 6,963,200.734

haciendo que el 25.4556% (-1,772,524.804J) restantes sean perdidas de calor en gases secos.
4.3- Perdidas de Calor en el Horno

La pared del horno esta construido en su interior por una capa de ladrillo refractario (1) de 8 pulgadas
(0.2032 m) y una capa de ladrillo aislante (2) de 4 pulg (0.1016 m), con una k {(conductividad térmijca)
= 0.68 BTU/h-pie-°F (22.0986 W/m-"C) y 0.15 BTU/h-pie-'F (4.8749 W/m-°C). El homo opera a
1500 °F (1227 °C) y la temperatura de superficie externa es de 140 °F (60°C) circulando aire.

Las perdidas de calor se calculan de la siguiente manera:

R, = L/kA = (0.2032 m)/(22.0986 W/m-°C*Im%)=9.19515E-3°C/ W

R, = L/kA = (0.1016 m)/(4.8749 W/m-"C*1m?) = 0.02084 °C/W

Rtotal = 0.0300366 °C/W

Ahora para determinar la cantidad de calor perdido por metro cuadrado de pared:
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Q =AT/R=(1227 - 60)/0.0300366 = -38,852.6 W (sistema calor de comb.- aislante)

en donde las temperaturas en las interfaces de las capas son:

AT, =QR, = 38,852.6 * 9.19515 E -3 = 357.255°C = 357 °C ; T, =1227-357= 870°C

AT, =QR,=138,852.6 * 0.02084 = 809.688 °C = 810 °C; T, = 870-810= 60 °C

Debido a que el horno que alimenta la torre de secado, cuenta con aislantes internos, las pérdidas
totales de calor se reducen considerablemente, tanto para aire precalentado, asi como para aire no

precalentado.

Para aire no precalentado las perdidas de calor se reducena 5.003 % y para aire precalentado,

se reducen a 4.562%, por lo que a transferencia optima de calor de combustion en el horno se refiere,

se puede decir que es muy eficiente.

5. - Calor de! Vapor de Combustién a !a entrada de la Torre.

SISTEMA ACTUAL

3.1- Calor del vapor con el intercambiador a 4 rev/min y el ventilador de 60HP

Densidad del vapor a 450°C = 0.3051 kg/m’

Cp vapor yspc) = 2109.9 J/kg -°C

m = (7.8998 m*/s)(0.3051 kg/m*)= 2.4102 kg/s

Q = (2.4102 kg/s)(2109.9 J/kg-"C)(25°C-450°C) = - 2,161,270.403 W

SISTEMA PROPUESTO

3.2- Calor del aire con el intercambiador a 6 rev/min y el ventilador de 60 HP
m = (7.46889 m*/5)(0.3051 kg/m®) = 2.2788 kg/s

Q= (2.2788 kg/s)(2109.9 J/kg -°C) (25°C - 450°C) = -2,043,379.693 W
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C. PERDIDAS DE CALOR

Para la determinacién de perdidas de calor, fue necesario fraccionar por secciones el sistema
de recuperacién, ya que debido a factores como la longitud de tuberia, didmetro y condiciones de
operacidn, son los factores responsables de dichas perdidas, por lo que es necesario cuantificarlas.

Como consecuencia de lo anterior, las secciones fueron limitadas de la siguiente manera;

Seccion Descripceion de la Longitud Temperatura de
Tuberia (m) Operacion (°C)
1 Tuberia de salida del 4.5 450

homo a la entrada de la
torre de secado.

2 Tuberia de salida de la 27.5 120
torre, pasando por €l '
ciclén, colector de
polvos, hasta llegar al
intercambiador.

3 Tuberia del 18 100
intercambiador
al homo (aire
precalentado),

4 Tuberia de succion al 32 120
colector de burbuja,
pasando por el colector
de polvos, hasta ilegar
al intercambiador.

Las perdidas de calor en el sistema son por conduccion, conveccion y radiacion.

PERDIDAS DE CALOR POR CONDUCCION EN DUCTO DE GASES DE COMBUSTION
En el caso de las perdidas de calor por conduccién en una tuberia, existen resistencias que se
oponen a la transferencia de calor, las cuales son:

Perdidas de Calor por Condensacion del Vapor

Q=hgz D' (T, - T°) 4y
Perdidas de Calor por la Pared del Tubo
2rk,
R (T%-T7) )
2.3log(D” /D7)
Perdidas de Calor por el Aislante
2nk,
Q= cromrenmemoreeeee (T-T) 3

2.3log(D,/D")



Perdidas de Calor por Radiacion vy Conveccion al Aire

Q =hnD(T, - T,) 4)

Combinando las ecuaciones

(T, - T,)
Q= (5)
(/b D2) +{(2.3/27k,)*log (D" /D7) + {(2.3/2nke)*log(D/D”)) + (L/h,7D,)

donde 1a nomenclatura significa:

Ts = temperatura interna de los gases
hs= coeficiente individual de transferencia de calor por evaporacién
T%s y DPs= temperatura de superficie interna y didmetro interno de pared, respectivamente
T"s y D”’s= temperatura de superficie externa y diametro externo de pared, respectivamente
T, y D, = temperatura de superficie externa y didmetro externo hasta el aislante
Ta = temperatura ambiente
ha= coeficiente individual de transferencia de calor por radiacion y conveccion al aire
Las perdidas de calor por condensacidon del vapor se determinan como sigue:

Seccion No. 1 (Ducto de entrada de gases de combustion a la Torre)

1.1- Se calcula la temperatura de superficie de la pared de la tuberia.

De la ecuacion 8-106 (Lindon, C. Thomas)
Ts = Too + ((Qe/k)*{(L/Nu, ) {6)
donde Nu, = (0.4Re, ** + 0.06Re, )Pr® ( poo/p)®* (7) y Ng, = UxLiv (8)

Para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor, la ecuacion es h = Nu k/L (9)

Condiciones del vapor a 450°C:
Densidad = 0.3051 kg/m’
Cp=2109.9 Vkg-*C

p=25.58 E-6 kg/m-s

v =18.2346 E-5 m%/s

Pr=1.002

k=0.05358 W/m-°C
Uso=20.444 my/s

De7,8vy9:
N,.= (20.444*4.5)/(8.2346 E-5) = 1,117,230.9604 (Flujo Turbulento)

Nu, = (0.4%(1,117,230.9604)%* + 0.06 * (1,117,230.9604 2> J(1.002°*) * 1 = 1069.672
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h= (1069.672 * 0.05358)/(4.5) = 12.736 W/m*.°"C

El arrea de la seccidn transversal de la tuberia (A) = 2nrl (10} donde

A= 211(4.5)(0.3015875) = 8.5272 m?

Ahora calculando Q de condensacion de vapor, se obtiene a partir de la siguiente ecuacién:
Q=h A AT = (12.736 W/m*°C}(8.5272 m?*)(450°C - 25°C) = 46,156.855 W (11)

De la ecuacion (6):

Ts = 25°C + ((46,156.855/4.5)/(1069.672*0.05358)) = 203.96°C = 204°C

Iterando de la ecuacién (11) y (6) Q,,, = 38,686.292 y T*s = 150°C

Para .calcular hs se despeja de la ecoacion (1) -

hs = Q/n D (Ts - T°s) = (38,686.292)/( n*0.6*(450-150)) = 68.412 W/m*-°C

Calculando el calor a partir de la ecuacién {5), sin la resistencia de aislante que es el tercer

termino del denominador, la ecuacion es:

TE(TS - Tn)
Q= {12)
(1/mnD%) + ((2.3/27k,)*log (D"/D) + (1/b,xD%s)

ingresando valores, donde

k,= conductividad térmica de la tuberia de hierro galvanizado a 450°C (71.641 W/m-°C)
D”s=0.603175m

Espesor de pared = 1/8 pulg=3.175E-3m

Coeficiente individual de radiacion y conveccion (ha)

Este coeficiente no puede ser computado debido a que no solo depende de la diferencia de temperatura,
sino de las temperaturas actuales de superficie de tuberia y del aire, calculandose tinicamente por
métodos de prueba y error, por lo que se asume la primera temperatura en 150°C y de la fig. 2.9 (Kern,

D. 1973), ha = 2.5 BTU/-ft*-°F.

Calculando de (12)

Q =425/ (7.75471 E-3 + 1.6849 E-5 + 0.002184%99) = 134,100.2768 W/m
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Debido a que Q = AT/R = AT¢/Rc, se verifica T%s y se despeja del segundo termino del

denominador en la ec. {(12) y calculdndose:

Ts = Ts- (Q*2.3log(D”s/DPs)2nk,) = 150 - (134100.2768*2.310g(0.603175/0.6)/21%71.641)

=150°C - 1.5705°C = 148.429°C = 149°C
De este resultado se puede concluir que el h, obtenido de la fig. 2.9 (Kem, D. 1973), 2.5 BTUA-{t*-°F
, es el adecuado a utilizar para este caso, y que la perdida de calor en esta seccion es de 134,100.2768

W/m, por lo que en toda la longitud de la seccion 1, la perdida de calor es 603,451.2456 W.

PERDIDAS DE CALOR POR CONDUCCION EN LOS DUCTOS DE SALIDA DE GASES DE ESCAPE
En el caso de las perdidas de calor por conduccion en una tuberia, existen resistencias que se oponen a
la transferencia de calor, las cuales son:

Perdidas de Calor por Condensacién del Vapor

Q=hgaD's(T,-T%) (1)
Perdidas de Calor por la Pared del Tubo
2nk,
Q= wreoromemeaceeeee (T,-T") @

2.3log(D”"/D")

Perdidas de Calor por el Aislante

2nk,
Q= e (T”,-T) (3)
2.31log(D,/D”)

Perdidas de Calor por Radiacion y Conveccion al Aire

Q = hanDl(Tl - Ta) (4)

Combinando las ecuaciones

TC(TS = Ta)
Q= (5)
(1/h,nD°,) + ((2.3/27nk,)*log (D7yDF)) + ((2.3/2nke)*log(D,/D7)) + (1/h,mDy)

donde la nomenclatura significa:

Ts = temperatura intema de los gases

hs= coeficiente individual de transferencia de calor por evaporacién

T y D= temperatura de superficie interna y didmetro interno de pared, respectivamente
T"s y D”s= temperatura de superficie externa y diametro externo de pared, respectivamente

T,y D, = temperatura de superficie externa y didmetro externo hasta el aislante
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Ta = temperatura ambiente

ha coeficiente individual de transferencia de calor por radiacion y conveccion al aire,
Las perdidas de calor por condensacion del vapor se determinan como sigue:

Seccion No. 2 v No.4 (Ductos de Salida de gases exhqustos de escape)

1.1- Se calcula la temperatura de superficie de la pared de la tuberia.

De la ecuacion 8-106 (Lindon, C. Thomas)

Ts = Too + ((Qe/k)*(L/MNuy ) (6)

donde Nu = (0.4Re; ** + 0.06Re, **)Pr® (poo/p)*? (7) y Ny, = UxLiv (8)

Para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor, la ecuacién es h=Nuk/L (9)

De las tablas de vapor a 78°C

Cp = 1954 Vkg-k

p=11.09E -6 kg/m-s

p=0.260 kg/m®

k= 0.0230 W/m-k

Npr = 0.942

D=0.6m

[=59.5m

A=nD?/4=10.2827m?

m= 0.207789 kg/s (intercambiador a 4 rev/min)
G=m/A = 0.207789/0.2827 = 0.7349 kg/m* - s

Ahora calculando Nre:

Nre = GD/p = (0.7349)(0.6)/11.09E-6 = 110445.076 (Flujo Turbuiento)

De8y9

Nu, = (0.4%(110445.076)"° + 0.06 * (110445.076)*7 )(0.942%4) * 1 = 264.649

h= (264.649 * 0.0230)/(59.5) = 27.943 W/m?-°C

Fl drea de la seccién transversal de la tuberia (A) = 2nrL ( 10) donde

A= 27(59.5)(0.3015875) = 112.748 m?

Ahora calculando Q de condensacion de vapor se obtiene a partir de la siguiente ecuacion:
Q=mCp AT = (0.2585)(1954)(78°C - 25°C) = 26775.79 W

De la ecuacién (6):

Ts = 25°C + ((26775.79/59.5)/(27.943*0.0230)) = 50.634°C = 51°C
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Iterando de la ecuacién (11) y (6) Q,,, = 22976.333 W y T°s = 47°C
Para calcular hs se despeja de la ecuacion (1)
hs = Q/n D% (Ts - T%s) = (22,976.333)/( n*0.6*(78-47)) = 393,203 W/m*-°C
Calculando el calof a partir de la ecuacion (5), sin la resistencia de aislante que es el tercer
termino del denominador, la ecuacion es:
n(T, - T,)

Q= - (12)
1/haDr) + ((2.3/2nk,)*log (D”/D*)) + (1/haD%s)

ingresando valores, donde

k,= conductividad térmica de la tuberia de hierro galvanizado a 78°C (52.6374 W/m-°C)

D”s=(.603175 m

Espesor de pared = 1/8 pulg=3.175 E-3m

Coeficiente individual de radiacion y conveccion (ha)

Este coeficiente no puede ser computado debido a que no solo depende de la diferencia de temperatura,
sino de las temperaturas actuales de superficie de tuberia y del aire, caiculandose (nicamente por
métodos de prueba y error, por lo que se asume la primera temperatura en 47°C y de la fig, 2.9 (Kern,
D. 1973), ha= 1.8 BTU/h-{*-°F.

Calculando de (12)

Q = 53n/ (1.3421E-3 + 1.59397E-5 + 0.0027497) = 40534.4087 W/m

Debido a que Q = AT/R = ATc/Rc, se verifica T°s y se despeja del segundo termino del
denominador en la ec. (12) y.calculéndose:

T7s = T%- (Q*2.31log(D”s/D"s)/2nk,) = 47 - (40534.4087*2.310g(0.603l75/0.6)/211*52.7364)

=47 °C - 0.63489°C = 46.355°C = 47°C
De este resultado se puede concluir que €l h, obtenido de la fig. 2.9 (Kem, D. 1973), 1.8 BTU/h-ft>-°F
. €s ¢l adecuado a utilizar para este caso, y que la perdida de calor en esta seccion es de 40,534.409

‘W/m, por lo que en toda la longitud de la seccidn 1, la perdida de calor es 1,317,368.2925 W.
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PERDIDAS DE CALOR POR CONDUCCION EN DUCTOS DE AIRE DE ENTRADA AL HORNO
En el caso de las perdidas de calor por conduccién en una tuberia, existen resistencias que se oponen a
la transferencia de calor, las cuales son:

Perdidas de Calor por Condensacion del Vapor

Q:hsn Dfs (Ts"Tas) (1)
Perdidas de Calor por la Pared del Tubo
27k,
Q= e (T%-T7) {2)

2.3log(D” /D",

Perdidas de Calor por el Aislante

2nk,
Q= e (T",-T)) (3)
2.3log(D,/D")

Perdidas de Calor por Radiacion vy Conveccion al Aire

Q=haD(T,-T,) 4)
Combinando las ecuaciones
n(Ts = Tn)

Q= (5)
(17w DA + ((2.3/2mk,)*log (D"/D2)) + ((2.3/2nke)*log(D,/D™)) + (/haD,)

donde la nomenclatura significa:

Ts = temperatura interna de los gases
hs= coeficiente individual de transferencia de calor por evaporacion
T*s y Dfs= temperatura de superficie interna y didmetro interno de pared, respectivamente
T’s y D”s= temperatura de superficie externa y didmetro externo de pared, respectivamente
T,y D,= temperatura de superficie externa y didmetro externo hasta el aislante
Ta = temperatura ambiente
ha coeficiente individual de transferencia de calor por radiacion y conveccion al aire

Las perdidas de calor por condensacion del vapor se determinan como sigue:
Seccién No. 3 (Ducto del intercambiador al horno)
1.1- Se calcula la temperatura de superficie de la pared de la tuberia.

De la ecnacion 8-106 (Lindon, C. Thomas)

Ts = Too + ((Qe/k)* (1/Nuy)) (6



donde Nu, = (0.4Re,* + 0.06Re; ?*)Pr ( pao/u)’® (7) y N, = UscLiv (8)

Para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor, la ecuacién es h= Nu, k/L. (9)

Condiciones del aire a 64°C:

Cp=1008.5 J’kg-"C

U =2043E -6 kg/m-s

p= 1.023 kg/m’

k=0.0295 W/m-"C

Npr = 0.699

v = 2.0049E-5 m%s

Uoe= 557 m/s

(datos obtenidos de la tabla No. 1 en el apéndice)

De7,8y9:

N, = (5.57*18)/(2.0049 E-5) = 5000748.17 (Flujo Turbulento)

Nug = (0.4*(5000748.17)%° + 0.06 * (5000748.17)** (0.699°%) * 1 = 2295.545
h= (2295.545* 0.0295)/(18) = 3.7621 W/m*-°C

El drea de la seccion transversal de la tuberfa (A) = 2L (10) donde

A= 27(18)(0.3015875) = 34.109 m?

Ahora calculando Q de condensacién de vapor se obtiene a partir de la siguiente ecuacién:

Q=mCp AT = (0.47226)(1008.5)(64°C - 25°C) = 18574.69 W

De la ecuacion (6):

Ts=25°C + ((18574.694/18)/(2295.545*0,0295)) = 42.8347°C = 43°C
Iterando de la ecuacion (11) y (6) Q,,, = 17711.012 Wy T*s = 41°C
Para cajcular hs se despeja de la ecuacion (1)

hs = Q/n D*s (Ts - T*s) = (17711.012)/( n*0.6%(64-41)) = 408.52 W/m>-°C

50
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Calculando el calor a partir de la ecuacién (3), sin 1a resistencia de aislante que cs el tercer

termino del denominador, la ecuacion es:

(T, - T,)
Q= (12)
(1/haD?) + ((2.3/2nk, Y*log (D" /1)) + (1/h,mDPs)

ingresando valores, donde

k,= conductividad térmica de la tuberia de hierro galvanizado a 64°C (43.1896 W/m-°C)
D”s=0.603175 m

Espesor de pared = 1/8 pulg=3.175E-3m

Coeficiente individual de radiacion y conveccion (ha)

Este coeficiente no puede ser computado debido a que no solo depende de la diferencia de temperatura,
sino de las temperaturas actuales de superficie de tuberia y del aire, calculdndose tinicamente por
métodos de prueba y error, por lo que se asume la primer temperatura en 41°C y de Ia fig. 2.9 (Kern,
D. 1973), ha= 1.6 BTU/h-ft’-°F.

Calculando de (12)

Q=397/ (1.3002 E-3 + 1.94267 E-5 + 0.0033169) = 26425.471 W/m

Debido a que Q = AT/R = ATc/Re, s¢ verifica T°s y se despeja del segundo termino del
denominador en la ec. (12) y calculandose:

T”s = T~ (Q*2.3log(D”s/D"s)/2nk,) = 41 - (26425.471*2.310g(0.603175/0.6)/2n*43.1896)

=41°C-0.5133°C =40486°C =41°C
De este resultado se puede concluir que el h, obtenido de la fig, 2.9 (Kern, D. 1973), 1.6 BTU/h-fi*-°F
, es el adecuado a utilizar para este caso, y que la perdida de calor en esta seccion es de 26,425.471

W/m, por lo que en toda la longitud de Ia seccion 1, la perdida de calor es 475,658.478 W,
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PERDIDAS DE CALOR POR CONVECCION FORZADA EN DUCTO DE GASES DE COMBUSTION.

1.- Ducto de entrada de vapor a la Torre.

1.1.- En el caso de usar el intercambiador a 4 rev/min
De las tablas de vapor a 450°C

Cp=2109.9 J/kg-°C
p=2558E -6 kg/m-s
p=0.260 kg/m’

k= 0.05358 W/m-"C
Npr = 1.002

Calculando el coeficiente individual interno de transferencia de calor por conveccion forzada
A = 7Di¥4 = n(0.6m)*4 = 0.282744 m’
G = m/A = (7.2364 kg/s)/(0.282744 m’) = 25.5938 ke/m’-s
Nre = GDi/p = (25.5938*0.6)/(25.58E -6) = 600,324.436
hi = 0.023 (GCp/ Nre®? Npr*?) = (0.023*25.5938*2109.9)/ 600,324.436"2 * 1,002%%)
= 86.669 W/m*-°C
Dentro de las pérdidas de calor internas, se deben citar las perdidas de calor por friccion intema en los
ductos, las cuales se calculan de a partir de la ecuacién (13) y de la fig. 12.3 (McCabe, W. 1991) con
L/D = 45m/0.6m=7.5=8 (L/D < 50, si existe efecto de perdidas de friccién por longitud), y la
ecuacion es:
hi/hoo = 1 + (D/L)*7, donde hoo es hi para tuberias largas, quedando de la siguiente forma:

hi = heo (1+HD/L)"") = 86.669(1 + (0.6/4.5)"7) = 107.821 W/m*-°C

------ Npr™ (/) **=ju =102 (13)

se despeja hi, formando la ecuacion (14)

CpGf
hi= -muemees (Hisooc / W)™ Npr®? (14)
2

donde ingresando valores,

hi = (2109.9*25.5938%0.00228/2)( 25.58E -6 / 8.02E-6)"* (1.002)%* = 52.2638 W/m’-°C
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1.2- PERDIDAS EXTERNAS DE CALOR POR CONVECCION FORZADA.

Estas perdidas se calculan a la temperatura media de pelicula (T, = Tw + T /2), donde T, es igual a

T, = 105°C + 25°C / 2 = 88°C
k,=0.0237 W/m-"k
pe=11.49 E-6 kg/m-s

pr= 03781 kg/m’

Vvapor = 20.444 m/s

G = (0.3781 kg/m*)(20.444 nmv/s) = 7.729 kg/m’-s

Nre =DoG/p,= (0.603175 * 7.729) / 11.49E-6 = 405,784.874

y a partir de la fig. 12.6 (McCabe, W. 1997)

ho Do/ k,= 1200, despejando ho = 940k, / Do = 369.3455 W/m*-°"C

Para calcular las pérdidas de calor totales por conveccion forzada, es necesario calcular como primer
paso, el coeficiente global de transferencia de calor (U), a partir de:

1
U= (15)
(1/hi)(Do/Di) + (x,/km)(Do/D,,) + ( 1/ho)

Donde D = Do-Di/ In(Do/Di) = 0.603175 -0.6/ In (0.603175/0.6) = 0.60159 m, entonces de (15)
U=1/6.2797 E-3 + 4.4435 E-5 + 2.7075 E-3 = 110.72137 W/m*-°C

Ahora calculando las pérdidas totales de Q = UAAT, (16}, donde AT, _AT,-AT,/ In (AT,/ AT, )=
AT, = (450 - 150) - (213 - 25) / In ({450 - 150)/ (213 - 25)) = 239.654 °C = 240°C

De (16)

Q = (110.72137)(8.48232)(240) = 225,076.7814W
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1.3- PERDIDAS DE CALQR POR CONVECCION NATURAL

Para establecer el régimen de flujo se calcula él numero de Reynolds basado en la temperatura media.
Los valores de vapor de agua que se necesitan son:

T=150°C+25°C/2=88°C

D=06m

Ty=105°C+25°C /2 =88°C

k= 0.0237 W/m-°k

pe=11.49 E-6 kg/m-s

pr=0.3781 kg/m®

Cp; = 1983 J/kg-°C

Vvap = 20.444 my/s (intercambiador a 4 rev/min)

G = vp =20.444 m/s * 0.3781 kg/m’® = 7.7298 kg/m’-s
Nre= DG/ = 0.6* 7.7298 / 25.58E-6 = 181,310.627
Puesto que el flujo es turbulento, es aplicable la siguiente ecuacién (15)

hD L’p; g B;AT
il LS G [EERI— (Cpw/k)1'* (15)

ke Kr

siendo h = coeficiente medio de transmision de calor, basado en toda la superficie de la tuberfa

D = didgmetro exterior de la tuberia
k¢ = conductividad calorifica del fluido

Cp = calor especifico del fluido a presién constante
pe = densidad del fluido
B¢ = coeficiente de expansion térmica del fluido (para gas ideal es igual 1/T)
g = aceleracién de la gravedad

ATo = diferencia media de temperatura entre ¢l exterior de la tuberia y el fluido alejado de la
pared
L = viscosidad del fluido

despejande h, se obtiene la ecuacion (16)
ks D’p; g B AT

h =0.14 [ (Cpu/k) 1 (16)
D Hy

Sustituyendo valores en la ecuacion anterior, se obtiene:

(0.6)%(0.3781)(2.22E-3)(450-25)(1983)(25.58E-6)

hp = 0.14 (3.957E-2) [ 1
(25.58E-6)(0.0237)

=35.7488 W/m>-°C
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Ahora al caluclar para la longitud, es decir, en donde aparece ¢] termino elevado al cubo, se cambia
por la longitud de la tuberia, por lo que h; =2007.31458 W/m2-°C, y

htotal = h; + hy, = 2043.0634 W/m’-°C
Donde las perdidas de calor por conveccion natural, es
Q = hAAT = (2043.0634)(0.28274)(425)= 245,503.6897 W

PERDIDAS DE CALOR POR CONVYECCION FORZADA
EN DUCTOS DE SALIDA DE GASES EXHAUSTOS

2.- En el ventilador de 100 HP (Salida de gases exhaustos)

2.1.- En el caso de usar el intercambiador a 4 revimin

De las tablas de vapor a 78°C

Cp = 1954 J/kg-k
w=11.09E -6 kg/m-s
p=0.260 kg/m’

k= 0.0230 W/m-k
Npr=0.942

Calculando el coeficiente individual interno de transferencia de calor por conveccidn forzada
A =Di%4 = x(0.6m)*/4 = 0.282744 m?
G =m/A = (1.207789 kg/s)/(0.282744 m?) = 4.27173 kg/m*-s
Nre = GDI/p = (4.27173*0.6)/(11.09E -6) = 231,112.545
hi = 0.023 (GCp/ Nre™ Npr™®) = (0.023%4.27173*1954)/( 231,112.545°2 * 0.942%%)
= 16.8963 W/m?-"C
Dentro de las perdidas de calor internas, se deben citar las perdidas de calor por friccién interna en los
ductos, las cuales se calculan de a partir de la ecuacién (13) y de la fig. 12.3 (McCabe, W. 1991) con
L/D = 59.5m/0.6m = 99.17 = 100 (L/D=> 50, no existe efecto por longitud):

------ Npr2® (u, /1) *=j, =12 (13)
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se despeja hi, formando la ecuacion (14)

CpGf
hi= eremeee- (“470(: / u)—O.M Npr-2.’3 (14)
2

donde ingresando valores,

hi = (1954*4.27173*0.00117/2)( 9.89E-6 / 8.02E-6)"" (0.942)%* = 4,93447 W/m*-°C

2.2- PERDIDAS EXTERNAS DE CALOR POR CONVECCION FORZADA.
Estas perdidas se calculan a la temperatura media de pelicula (T, = Tw + T /2), donde T} es igual a

Ty=47°C+25°C/2=36°C
k;=0.02624 W/m-"k

1= 18.46 B-6 kg/m-s

pe= 1.1774 kg/m?

v; = 15.68 E-6 m%/s

Ve = 5.57 mi/s

G = (1.1774 kg/m*)(5.57 m/s) = 6.55812 kg/m*-s

Nre =DoG/pL;= (0.603175 * 6.55812) / 18.46E-6 = 214284.617

v a partir de la fig. 12,6 (McCabe, W, 1991)

ho Do/ k; = 600, despejando ho = 600k;/ Do = 26.10187 W/m*-*C

Para calcular las pérdidas de calor totales por conveccion forzada, es necesario calcular como primer
paso, el coeficiente global de transferencia de calor {(U), a partir de:

1
U= (15)
(1/hi}Do/Di) + (x,/km){Do/D, } + ( 1/ho)

Donde D, = Do-Di / In(Do/Di) = (.603175 -0.6/ In (0.603175/0.6) = 0.60159 m, entonces de (15)
U=1/4.60492 E -2 + 6.04772 E-5 + 3.83114 E-2 = 11.84538 W/m?-°C

Calculando las pérdidas totales de Q = UAAT, (16}, donde AT, _AT,-AT,/In (AT,/ AT,)=
AT, =(120-47)-(78-25)/In ((120 - 47)/ (78 - 25)) = 62.467 °C =63 °C

De (16)

Q= (11.84538)(112.15512)(63) = 83,696.7609 W
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2.3- PERDIDAS DE CALOR POR CONVECCION NATURAL

Para establecer el régimen de flujo se calcula él numero de Reynolds basado en la temperatura media.
Los valores de vapor de agua que se necesitan son:

T=47°C+25°C/2=36°C

D=0.6m

p = 9.09E-6 kg/m-s

pe = 0.0256 kg/m®

Cpe = 1872 Jkg-°C

k;=0.0196 W/m-"C

Vvap = 16.256 nv/s (intercambiador a 4 rev/min)

G =vp = 16.256 m/s * 0.0256 kg/m’ = 0.41615kg/m’-s

Nre= DG/u = 0.6* 041615 / 9.09E-6 = 27468.88
Puesto que el flujo es turbulento, es aplicable la siguiente ecuacidén (15)

hD L3p; g B;AT
e U B (Cpw/k) ]*® (15)

siendo h = coeficiente medio de transmision de calor, basado en toda la superficie de Ia tuberia

D = didmetro exterior de la tuberfa
k; = conductividad calorifica del fluido

Cp = calor especifico del fluido a presién constante
p; = densidad del fluido
B¢ = coeficiente de expansion térmica del fluido {para gas ideal es igual 1/T)
g = aceleracion de la gravedad

ATo = diferencia media de temperatura entre el exterior de la tuberia y el fluido alejado de la
pared
K= viscosidad del fluido

despejando h, se obtiene Ja ecuacion (16)

ky D’p; g ;AT
h =0.14 [ (Cpwk), ] (16)
D He

Sustituyendo valores en la ecuacion anterior, se obtiene:

(0.6)°(0.0256)(3.124E-3)(78-25)(1872)(9.09E-6)

hy=0.14 (3.267E-2) 1
(9.09E-6)(0.0196)

=15.62311 W/m*-°C
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Calculando para la longitud, es decir, en donde aparece €] termino elevado al cubo, se cambia
por la longitud de la tuberia, por lo que by = 3932.7348 W/m?-°C, y
htotal = h; + hy, = 3,948.358 W/m*-"C

Donde las perdidas de calor por conveccion natural, es

Q = hAAT = (3,948.358)(0.28274}(53)= 59,167.0133 W

PERDIDAS DE CALOR POR CONVECCION FORZADA
EN EL DUCTO DEL AIRE PRECALENTADO.

3.- En el ventilador de 60 HP (Entrada de gases exhaustos precalentados al hormo)

3.1.- Fn el caso de usar el intercambiador a 4 rev/imin
De las tablas de propiedades del aire a presion atmosférica a 64°C

Cp = 1008.5 Vkg-°C
p=2043E-6 kg/m-s
p=1.023 kg/m’
k=10.0295 W/m-°C
Npr =0.699

Calculando el coeficiente individual intermo de transferencia de calor por conveccidon forzada
A = nDi¥4 = n(0.6m)*/4 = 0.282744 m*
G = m/A = (1.184936 kg/s)/(0.282744 m*) =4.1909 kg/m’-s
Nre = GDi/p = (4.1909*0.6)/(20.43E -6) = 123,080.861
hi = 0.023 (GCp/ Nre®? Npr?®) = (0.023*4.1909*1008.5)/( 123,080.861%% * 0.699™7)
=11.8401 W/m*-°C = hoo
Pero debido a que L/D = 18m/0.6m = 30 (L/D< 50, si existe efecto por longitud), la ecuacién es:
hi/hee = 1 + (D/L)"7, donde heo es hi para tuberias largas, queda de la siguiente forma:
hi = heo (1+(D/L)%7) = 11.8401(1 + (0.6/18)"7) = 12.935 W/m*-°C
Dentro de las perdidas de calor intemnas, se deben citar las perdidas de calor por friccion interna en los
ductos, las cuales se calculan a partir de la ecuacién (13) y de la fig, 12.3 (McCabe, W. 1991) con
L/D= 18m/0.6m = 30, a partir de :

------ Npr™® (u, /) M =3y =12 (13)
Cp G
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se despeja hi, formando la ecuacion (14)

CpGf{
hi= wemuenes (Hasoc / ) Npr?? (14)
2
donde ingresando valores,

hi = (1008.50*4.1909*0.00110/2)( 9.49E-6 / 8.02E-6)"* (0.699)2" = 28.83 W/m’-°C

3.2- PERDIDAS EXTERNAS DE CALOR POR CONVECCION FORZADA.

Estas perdidas se calculan a la temperatura media de pelicula (T, =Tw + T /2), donde T, s igual a

T;=41°C+25°C /2 =33°C

k,= 0.02669 W/m-"k

ue= 18.73 E-6 kg/m-s

pr=1.1559 kg/m’

v,= 16.89 E-6 m¥/s

Vare = 5.57 11V/s

G = (1.1559 kg/m°*}(5.57 nv/s) = 6.4384 kg/m’-s

Nre =DoG/p, = (0.603175 * 6.4384) / 18.73 E-6 = 207340.198

y a partir de la fig. 12.6 (McCabe, W. 1991)
ho Do/ k, = 595, despejando ho = 595k, / Do = 26.3283 W/m*-°C

Para calcular las pérdidas de calor totales por conveccion forzada, es necesario calcular como primer
paso, €l coeficiente global de transferencia de calor (U), a partir de:

|
U= (15)
(1/bi)(Do/Di) + (x,/km)(Do/D, ) +( 1/ho)

Donde D; = Do-Di / In(Do/Di) = 0.603175 -0.6/ In (0.603175/0.6) = 0.60159 m, entonces de (15)
U=1/2.4070 E -2 + 7.37068 E-5 + 3.7982 E-2 = 16.09635 W/m’-"C

Calculando las perdidas totales de Q = UAAT, (16) , donde AT, _AT,-AT,/In (AT,/ AT, ) =
AT, =(120-41) - (64 -25) / In((120 - 41)/ (64 - 25)) = 56.666 °C =57 °C

De (16)

Q = (16.09635)(34.1088)(57) = 31,294.57 W
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3.4- PERDIDAS DE CALOR POR CONVECCION NATURAL

Para establecer el régimen de flujo se calcula él numero de Reynolds basado en la temperatura media.

Los valores del aire que se necesitan son:

T=41°C+25°C/2=33°C=306.15K

D=0.6m

M= 18.73E-6 kg/m-s

pe = 1.1559 kg/m’®

Cps = 1006.1 Jkg-°C

k.= 0.02669 W/m-°C

Vvap = 27.94 m/s (intercambiador a 4 rev/min)

G =vp=27.94 m/s * 1.1559 kg/m® = 32.2958 kg/m*-s

Nre=DG/p = 0.6* 32.2958 / 18.73E-6 = 1034569.140
Puesto que el flujo es turbulento, es aplicable la siguiente ecuacion (15)

hD D'p; g B AT
il {19 . ) [ — (Cpw/k) J"? (15)

siendo h = coeficiente medio de transmision de calor, basado en toda la superficie de la tuberia
D = didmetro exterior de la tuberia
k; = conductividad calorifica del fluido

Cp = calor especifico del fluido a presidn constante

p;= densidad del fluido
B;= coeficienie de expansion térmica del fluido (para gas ideal es igual 1/T)

g = aceleracion de la gravedad
ATo = diferenciz media de temperatura entre ¢l exterior de la tuberia y el fluido alejado de 1a

pared
pe = viscosidad del fluido

despejando h, se obtiene la ecuacion (16)
k; D’p; gBeAT

h =0.14 [ (Cpp/k)e]™ (16)
D Mg

Sustituyendo valores en la ecuacion anterior, se obtiene:

(0.6)%(1.1559)(0.0303)(64-25)(1006.1)(18.73E-6)

hp = 0.14 (4.448E-2) [ ]
(18.73E-6)(0.02669)

=69.257 W/m*°C
h, = 6,233.6396 W/m*-°C

htotal = h, + hy = 6,240.5654 W/m*-°C
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Donde las perdidas de calor por conveccion natural, es

Q =hAAT = (6,240.5654)(0.28274)(39)= 68,813.841 W

PERDIDAS DE CALOR POR RADIACION

1.-Ducto de los gases de combustién a la entrada de la Torre

1.1.- En el caso de usar el intercambiador a 4 rev/min
La radiacion total desde una unidad de 4rea de un cuerpo opaco es: Qr/A =oeT ? (17) y el coeficiente
individual de transferencia de calor por radiacion se obtiene a partir de la siguiente ecuacién;
hr=Qr/A (Tw-T) (18), siendo “&* la emisividad de] ducto de hierro galvanizado (0.28), y “c“la
constante de Stefan-Boltzmann (0.1713 E-8 BTU/pie? -h-°R%).
Abora, ingresando valores (Tw = 150°C =762 °R) enlaec. (17) y despejando Qr
Qr=(r*2*1.9685*1)(0.1713)(0.28)[(762/100)" -(485/100)*]

=1671.854 BTU/h-pi¢ lin = 1607.519 W/m lin
Qr 2 lo largo de la longitud del ducto
Qr total = 1607.519 W/m lin*4.5m lin = 7,233,829 W

De la ec. (18)
hr=1671.854/ 12.3685* (302 - 77) =0.60076 BTU/pie*-h-°F = 64.0558 W/m>-"C

hr a lo largo de la longitud del ducto s 288.2511 W/m?-*C

2.- En el ventilador de 100 HP (Salida de gases exhaustos)

2.1.- En el caso de usar el intercambiador a 4 revimin
La radiacion total desde una unidad de area de un cuerpo opaco es: QA =ceT* (17) y el coeficiente
individual de transferencia de calor por radiacion se obtiene 2 partir de la siguiente ecuacién: hr =
Qr/A (Tw - T) (18), siendo “g* la emisividad del ducto de hierro galvanizado (0.28), y “c*la
constante de Stefan-Boltzmann (0.1713 E-8 BTU/pie? -h-°R).
Ahora, ingresando valores (Tw = 47°C = 507 °R) en laec. (17) y despejando Qr
Qr=(r*2*1.9685%1)(0.1713)(0.28)[(507/100)* -(485/100)‘]

=63.7343 BTU/h-pie lin = 61.281 W/m lin
Qr a lo largo de la longitud del ducto
Qr total = 61.28] W/m lin*59.5m lin = 3646.2195 W

De la ec. (18)
bhr = 63.7343/ 12.3685* (116.6 - 77) =0.1301 BTU/pie®-h-°F = 13.8724 W/m*-°C

hr a lo largo de la lengitud del ducto es 825.4078 W/m-"C
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3.- En e] ventilador de 60 HP (Entrada de gases exhaustos precalentados al homo)

3.1.- En el caso de usar el intercambiador a 4 rev/imin
La }adiacion total desde una unidad de drea de un cuerpo opaco es: Qr/A =oeT* (17) y el coeficiente
individual de transferencia de calor por radiacion se obtiene a partir de la siguiente ecuacién: hr =
Qr/A (Tw - T) (18), siendo “e* la emisividad del ducto de hierro galvanizado (0.28), y “o“la
constante de Stefan-Boltzmann (0.1713 E-8 BTU/pie? -h-"RY).
Ahora, ingresando valores (Tw = 41°C =501 *R) en la ec. (17) y despejando Qr
Qr=(rn*2*1.9685*1)(0.1713)(0.28)[(501/100)* -(485/100)*]

= 45,5058 BTU/h-pie lin= 43.754 W/m lin
Qr a lo largo de la longitud del ducto
Qr total = 43.754 W/m lin¥*18m lin = 787.575 W
Delaec. (18)
hr = 45.5058/ 12.3685* (105.8 - 77) =0.12775 BTU/pie*-b-"F = 10.317 W/m*-°C

hr a lo largo de la longitud del ducto es 185.698 W/m*-°C
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D. EVALUACION ECONOMICA DEL PROYECTO

1.- Variaciones de inventario en consumo de combustible por utilizar aire precalentado en el horno.

El calor que cmite el kerosene como producto de la reaccién de combustién, utilizando aire
precalentado en el horno, es 72.0834 %, y utilizando aire sin precalentar, es 74.544% del calor emitido
por los gases de combustion secos formados.

Fl consamo de combustible es el siguiente:

1,301 ton producto * 16 gal keroseno/1 ton seca producto = 20,816 gal kerosene

Esta cantidad de kerosene, es la que se deberfa consumir para secar 1,301 ton producto incluyendo
pérdidas por calor, y esto representa un costo total de:

20,816 gal kerosene * Q6.05/1 gal kerosene = Q125, 936.80

Ahora bien, al tener en cuenta el porcentaje del calor de kerosene transferido al homo, para aire
precalentado y aire no precalentado, €l consumo real de kerosene es el siguiente;
1.1- Para aire no precalentado (secando 1,301 ton de producto)

20,816 gal kerosene * 0.74544/0,720834 = 21526.56 gal kerosene

1.2- Para aire precalentado (secando 1,301 ton de producio)

20,816 gal kerosene * 0.720834/0.74544 = 20128.89 gal kerosene

por diferencia
2156.36 - 20128.89 = 1397.67 gal kerosene

Esta cantidad de combustible realmente se gana cuando se utiliza el aire precalentado debido a que la
transferencia de calor es mayor, por lo que el resultado en quetzales, es el siguiente:

Para aire no precalentado:

20,816 - 21526.56 = -710.56 gal kerosene * (06.05/ 1 gal kerosene = - 4,298.89

Para aire precalentado:

20,816 - 20128.89 = 687.11 gal kerosene * Q6.05/ 1 gal kerosene = Q 4,157.02

Nota: es importante recalcar que las variaciones anteriores por consumo de kerosene, son ganancias y
no perdidas, en secar 1,301 ton de producto, y eso se debe basicamente a que la transferencia de calor
es la optima.

Debido al inventario de fin de mes, se hace necesario cuantificar las variaciones por consumo de
kerosene, por lo que al analizar su comportamiento vrs la produccidn, se obtuvieron variaciones de
ganancia coando la transferencia de calor de combustién en el hormno es méxima, debido al aire

precalentado que entra a la cdmara de combustién del horno.
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Estas variacicnes son funcion de la transferencia de calor en el intercambiador rotatorio, por lo que

optimizar su funcionamiento es necesario para disminuir los costos de produccion.

Evaluacion y Rentabilidad del Proyecto Propuesto,
El proyecto se propone, en aislar: 1) el ducto de salida de los gases exhaustos de escape, 2)el ducto de
succion del aire precalentado que entra al horno y 3)el ducto de gases secos de combustién a la salida

del horno que entran a la torre de secado.

Para esto, se cotizaron aislantes que pudieran soportar las condiciones de operacién en cada ducto, las
condiciones climéticas a que se encuentren expuestas, que tuviera la mayor vida til y que al mismo

tiempo, fuera el mas econdmico.
De todas estas cotizaciones, se seleccionaron las mejores tres, las cuales son: 1) Accesorios

Comerciales 8.A., 2) Praisa (Proveedores y Asesores Industriales S.A.) y 3)Refractarios Nacionales

S.A.

Propuesta No. 1 (Accesorios Comerciales S.4.)

Especificaciones Técnicas:
Aislamiento Basico: primera capa de fibra cerdmica con densidad de 8 Ibs/pie® en 17 espesor.
segunda capa de fibra de vidrio de baja densidad en 17

Cubierta ‘tela imper-temp de fibra de vidrio de 0.021“ de espesor tratada con goma de
silicon aluminizado para 360°C.

Encapsulado : malla de acero inoxidable 304,
Fijacion : grapas anilladoras de acero inoxidable 304,
Sujecidén : sujetadores ARG de acero inoxidable 304,

Interconexion de pzas: alambre de acero inoxidable 304,

El aislamiento térmico propuesto de 2” de espesor, estard protegido por [a tela imper-temp, la cual es
tratada con goma de silicén y alumimizada, lo que la hace resistente a la retencién de grasa, acejtes y a
algunos dcidos, no propicia flama y es totalmente impermeable, incluso para ambientes de alta mar y
resiste temperaturas hasta 500 °C, cuyo costo de instalacidn es de Q314,267.50, con una garantia total
y asistencia técnica de por vida (alrededor de 15 a 20 afios de vida 1itif).

Propuesia No. 2 (Praisa)

El aislamiento de las tuberias se realizara con fibra cerdmica de marca tipo Inswool con 4 lb/pie’ de
densidad, 26” didametro x 3* largo x 2” de espesor, siendo esta una fibra ceramica de alta pureza y bajo

contenido de hierro. Es liviana, flexible v susceptible para temperatura de operacidn de hasta 2400°F,
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Como refuerzo, toda el arrea aislada se recubrird con aluminio de 0.020” de espesor, recomendado para

tuberias largas y equipos de hasta 8 pies de didmetro,

El costo de instaiacidn, con todo y mano de obra es de Q168,107.25 quetzales y con garantia de 5 afios.

Forma de pago: 60% anticipo y 40% contra entrega.

Propuesta No. 3 (Refractarios Nacignales)

El aislamiento de las tuberias serd de Lamella y fibra cerdmica Kaowool, utilizando Lamella en las
arcas dificiles de trabajar, cuya descripcitn es de 1 1/2”x 36” x 30” (fibra de escoria), equivalente a
21.98 rollos de 90 pie? c/u, con un valor de Q28,740.34.

Para la fibra cerdmica Kaowool, 1”x 24" x 30", equivalente a 26 rollos de 50 pie? c/u, con un valor de
(212,571.00.

La manta de Kaowool se producen a partir de caolin, y una arcilla refractaria a base de silice y
alimina. Estas mantas se caracterizan por su baja conductibilidad térmica, excelente resistencia al
choque térmico y alta capacidad de almacenamiento de calor.

El costo globai de instalacién y mano de obra es de Q95,955.34, con garantia de 1 afio.

Forma de Pago: 60% anticipo y 40% contra entrega.
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VIIL. DISCUSION

Basicamente el enfoque de este modelo de trabajo de graduacion, es mejorar los recursos
disponibles en la fabricacidn de detergente en polvo, en este caso, energia.

Este mejoramiento consiste en obtener la mayor transferencia de calor de los gases exhaustos
hacia el aire atmosférico que entra en la cdmara de combustion del horno, y que pasan por un
intercambiador rotatorio, para disminuir el consumo de combustible.

Para ello, es necesario medir: a) la temperatura de los gases exhaustos y del aire precalentado que se
succi.ona de la atmésfera, b) los flujos de los gases de escape{(Ventilador 100 Hp) y del aire
precalentado succionado (Ventilador 60 Hp), ¢) diferencias de presién en las tuberfas de los gases de
escape y del aire precalentado, d) condiciones atmosféricas durante las mediciones de flujos y d)
cotizar aislamientos para el recubrimiento de las tuberfas, para minimizar las pérdidas de calor,

Para las mediciones de las temperaturas de los gases, se tenian dos termocoplas, una en la salida de los
gases exhaustos y la otra a la entrada del aire precalentado ( se asume que la temperatura es constante a
lo largo de las tuberias debido que es muy dificil medir en todo el tramo por problemas de posicién).
En las mediciones de flujos de vapor y aire precalentado, se utilizé un anemdémetro con el cual se
obtuvo el flujo de estos gases y al mismo tiempo se pude determinar a que distancia de la pared de
cada tuberia, el flujo era méximo, esto para aumentar alin més la transferencia de calor pueste que el
flujo es turbulento.

Para medir las caidas de presién en las tuberias de los gases, se utilizd un manodmetro, enfocdndose en
la entrada del intercambiador {ducto de salida de gases exhaustos) y en la salida (ducto de entrada de
aire precalentado) debido al mismo problema que en el caso de las temperaturas, con el fin de
determinar variaciones en los flujos masicos de cada gas en los mismos puntos, para verificar su efecto
en la transferencia de calor.

Las condiciones atmosféricas son muy importantes, ya que de ellas dependen las pérdidas de calor en
los ductos en gran parte, ya que los ductos no estan aislados y los gradientes de temperatura son
bastante grandes dependiendo de estas condiciones.

Para la evaluacién del proyvecto, se cotizaron varios aislantes, siendo en su mayoria las fibras
cerdmicas, que fueron mayormente recomendadas para las condiciones de trabajo que se tienen, y los
parametros mas importantes que se tomaron en cuenta fueron: 1) temperatura maxima que puede
soportar el aislante, 2) tiempo de vida 1util, 3) garantia y 4) costos, con esto me refiero a costo de

instalacion y costo del aislante,
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Para calcular las pérdidas de calor a partir de las condiciones actuales de fabricacion del detergente y
de las condiciones propuestas, se debe tomar en cuenta tres aspectos principales que son: 1) Balance de
Masa, 2) Balance de Energia y 3) Evaluacion del Proyecto (Aislamiento de las Tuberias).

En lo referente al Balance de Masa, se hizo en base a un sistema de aire seco-agua a la entrada y la
salida de la torre. Para ello se opto por establecer una comparacién entre las condiciones actuales de
operacion vrs jas condiciones de operacion propuestas para mayor eficiencia de los recursos.

Entre las condiciones actuales de operacion, se puede decir que la velocidad del intercambiador
rotatorio que transfiere calor de los gases exhaustos al aire atmosférico succionado, se encuentra
girando a una velocidad de 4 rev/min, e} flujo mésico de aire ambiental en el ducto de entrada al horno
(Ventilador 60Hp) es de 7.8998 m’ aire nimedo/ s y el flujo masico de los gases exhaustos de escape
(Ventilador 100 Hp) es de 7.7561 m’ aire hiimedo/ s, vrs las condiciones propuestas que son: trabajar
con el intercambiador rotatorio girando a 6 rev/min ¢l flujo masico de aire ambiental en el ducto de
entrada al horno (Ventilador 60 Hp) es de 7.4689 m’ aire himedo/ s y el flujo masico de los gases
exbaustos de escape (Ventilador 100 Hp) es de 8.043419 m? aire hiimedo/ s.

Con estas condiciones se calculo el flujo mésico de agua por hora en el ducto de succion del aire .
ambiental y el ducto de salida de los gases de escape, obteniendo que: al trabajar con el
intercambiador a 4 rev/min, el flujo mésico de agua por hora en el ducto de succién del aire ambiental
459.09 kg H,0/ Hr contra 434.049 kg H,O/Hr trabajando el intercambiador a 6 rev/min, y en el ducto
de salida de los gases de escape, a 4 rev/min, el flujo masico de aire seco por hora es de

57,372.878 kg aire seco/Hr contra 59,498,222 kg aire seco/Hr al trabajar el intercambiador a 6 rev/min.
En base a los resultados anteriores, se puede decir que las condiciones que se obtienen al incrementar
la velocidad de intercambiador a 6 rev/min, y por ende, la de flujo de salida de gases exhaustos, son
mejores para el intercambio de calor a partir de los gases de escape, y que el flujo mésico de agua por
hora en el ducto de succién es menor, lo que indica que es menor la cantidad de agua que se tiene que
evaporar en el horno, e incrementa la eficiencia de combustion, consumiendo menos combustible.

Para el Balance de Energia, lo que se pretende es determinar las pérdidas globales de calor en todo el
sistema de recuperacion, a partir del precalentamiento o no precalentamiento del aire que entra a la
camara de combustién en el homo, que es succionado de la atmésfera y poder reducirlas de forma o
total,

Se dividio6 el sistema en calor de entrada a la torre mas pérdidas es igual a calor de salida de Ia torre
més pérdidas, calculando el calor que se pierde en los gases exhaustos de escape al no precalentar el
aire de entrada a la cdmara de combustion del homo y las pérdidas de calor por conduccion,
conveccion y radiacion a lo largo de los ductos, tanto de salida de gases, como de succidn del aire

atmosférico, en donde se desea aislar todos los ductos para minimizar dichas pérdidas.
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En este caso, las perdidas de calor se resumen en dos: perdidas de calor de los gases exhaustos de
escape para aire no precalentado es -2,221,513.7353 W vrs -1,932,259.1893 W para aire precalentado,
Es necesario recalcar que las perdidas de calor en los gases de escape es menor para aire precalentado
que para aire no precalentado, sin utilizar el aislante en los ductos, solamente a partir de variaciones en
las condiciones de operacién entre las actuales y las propuestas.

Es evidente que las pérdidas de calor para ambos casos utilizando aislante en los ductos seran todavia
menores, por lo que la implementacién de un material aislante en los ductos de salida de los gases
exhaustos de escape y la succidon de aire ambiental, es algo necesario para aumentar la eficiencia
térmica y la transferencia de calor.

En la evaluacién econdémica del proyecto, se calculan las pérdidas en quetzales dependiendo del
sisterna a utilizar, si es el sistema actual (aire no precalentado) se tiene una pérdida de Q 4,298.89
mensuales por consumo de kerosene, pero si se utiliza el sistema propuesto (aire precalentado), se tiene
una ganancia de Q4,157.02.

Estos resultados se obtienen en base al consumo de kerosene mensual en la planta para una produccion
de 1,300 toneladas de producto seco y también en base a la eficiencia de transmision de calor por
combustién en el horno en base a aire precalentado y no precalentado.

Dentro de las propuestas que se evaluaron, se citan tres por ser las mejores y las que mds se adaptan a
las condiciones de operacion en la fabricacion del detergente, las cuales son:

1) Accesorios Comerciales S.A., que es la mejor y cuya inversion se estaria recuperando en 7 afios
tomando en cuenta un incremento en la tasa de interés anual, pero con garantia total, asistencia técnica
de por vida y alrededor de 15 a 20 afios de vida 1til del aislante, 2) Praisa, recuperando Ia inversion en
4 afios, pero con menor garantia y mener vida (Gtil del aislante, y 3) Refractarios Nacionales,
recuperando la inversién en 2 afios, pero con mucho menor garantia y tiempo de vida util de] aislante,

por lo que se deja a criterio del gerente e ingeniero de planta decidir sobre la propuesta que mejor les

convenga.



69

IX. CONCLUSIONES

1.- Aumentarle revoluciones al intercambiador rotatorio, fomenta la transferencia de calor de los gases
exhaustos de escape hacia el aire ambiental succionado, debido a variaciones en los flujos masicos de
salida de dichos gases.

2.- Aumentar los flujos misicos de salida de gases de escape y succidn de aire ambiental, a través de
los ventiladores, ayudan a disminuir la estatica de la torre,

3.- Al variar Jas cantidades de solidos presentes en la pasta, aumenta la eficiencia de secado en la torre
en kg/Hr, debido a la evaporacion del agua y aumenta la densidad del producto.

4.- El ajslamiento de Jos ductos disminuira considerablemente las perdidas de calor en los ductos.

5.- Precalentar el aire de entrada a la camara de combustién del horno, aumenta Ia eficiencia térmica de

combustion por kilo de keroseno utilizado.

X. RECOMENDACIONES

1.- Aumentar la velocidad de rotacion del intercambiador a 6 rev/min y los flujos masicos de los gases
exhaustos de escape y succion del aire ambiental,

2.- Aislar los ductos de salida de los gases exhaustos de escape y de succién de aire ambiental, al igual
que ¢l ducto de gases de combustion que entran a la torre de secado.

3.- La propuesta que se recomienda implementar al sistema recuperador de calor de la fibrica, es la
No.1, ya que a pesar del alto costo del aislante y de su instalacién, se garantiza la capacidad de
almacenamiento de calor para aumentar Ja eficiencia térmica del sistema.

4.- Medir las cantidades de s6lidos y agua presentes en la pasta, por medio de anélisis fisicoquimicos.

~ 4.- Controlar las condiciones de operacién en la torre para mejorar la transferencia de calor

y aumentar la eficiencia de secado.
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GRAFICA DE CONTROL DE TEMPERATURAS DE LOS GASES DE
CALDERA DURANTE EL PRIMER TURNO LARGO DE TRABAJO EN UN
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