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RESUMEN 

 

Titulo del trabajo 

Estudio  Termohidraulico Del Intercambiador De Calor Tipo Boxcooler Del Sistema 

De Acondicionamiento De Aire Usado En Un Buque Nodriza Fluvial. 

 

Autor 

Antonio Carlos Amador Ripoll 

 

Objetivo general 

Seleccionar la metodología de diseño Termohidraulico del intercambiador teniendo 

en cuenta dos aspectos importantes: diseño térmico el cual se basa en la 

selección de la metodología de cálculo más exacta en el diseño térmico del 

Boxcooler; diseño hidráulico con el cual buscaremos analizar las diferentes 

maneras por medio de la cual se da la caída de presión en el intercambiador y la 

potencia de bombeo necesaria en el mismo. 

 

Objetivos Específicos 

• Investigar las diferentes metodologías de cálculos de intercambiadores para 

después aplicarlas al Boxcooler y conocer la metodología de diseño 

termohidraulico de estos intercambiadores. 

• Calcular el coeficiente global de transferencia de calor. 

• Determinar la caída de presión del lado interno de los tubos y para esta 

caída de presión cuanto debe ser la presión de bombeo. 

• Comparar los cálculos efectuados con los datos reales y/o con los datos de 

tablas recomendados en las bibliografías. 

 

Metodología e Investigación 

Entre la evaluación científica y metodología investigativa a seguir para diseñar el 

Boxcooler se encuentra el diseño térmico, diseño hidráulico y el diseño mecánico. 
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En cuanto a los parámetros de investigación a seguir en el estudio térmico es 

necesario concretar y evaluar las diferentes metodologías de cálculo como la 

metodología de la efectividad del intercambiador, la efectividad de la temperatura y 

la diferencia de temperaturas media logarítmica con el fin de obtener en su caso 

áreas y coeficientes globales de transferencia de calor para así definir la 

metodología que mas asemeja sus datos obtenidos con los datos reales del 

intercambiador; para complementar el diseño térmico es necesario que tengamos 

presente el estudio hidráulico debido a los análisis de caída de presión en fluido y 

potencia de bombeo necesaria para cumplir con los requerimientos de presión y 

velocidad en el fluido interno de los tubos (agua), una ventaja que tienen los 

Boxcooler es la eliminación completa del bombeo de liquido externo ya que el flujo 

se presenta en forma natural debido a la diferencia de masas especificas o 

densidades; los diseños anteriormente mencionados se deben relacionar entre si 

con el estudio mecánico el cual se fundamenta en el análisis de resistencia de 

materiales del intercambiador, control de ensuciamientos y además basándose en 

las normas para diseño y construcción de intercambiadores entre las cuales 

encontraremos la TEMA.    

 

Basándonos en las distintas metodologías de cálculo existentes para 

intercambiadores iremos probando a partir de datos calculados como el área de 

transferencia de calor y definir en su aplicación cual de las metodologías aplicadas 

es la que más se acerca al área de transferencia de calor real utilizada 

actualmente en los enfriadores de caja instalados. Luego de definir la metodología 

científica más exacta esta se utilizara para realizar el diseño de un intercambiador 

de calor  a escala o en otras palabras un prototipo de un Boxcooler, el fin de llegar 

a diseñar un intercambiador de calor a escala es tener los parámetros para poder 

construir el prototipo logrando con esto los beneficios de poder interactuar 

directamente con el intercambiador logrando así realizar algunas pruebas como 

pueden ser variaciones de la dirección de los fluidos o variaciones en el esquema 
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utilizado en el montaje de tubos buscando con esto obtener una mejora en la 

transferencia de calor de dicho intercambiador.  

Este trabajo de grado incluye exclusivamente la comprobación de los parámetros 

reales de funcionamiento del Boxcooler, para lo cual se hace necesaria la 

aplicación de las metodologías de diseño térmico e hidráulico que mejor se 

adapten al funcionamiento del intercambiador.  

 

Resultados encontrados 

a) Para el cálculo comprobatorio del calor rechazado, en la sección 4.2.2, se 

pudo notar que los valores entregados por las especificaciones del 

Boxcooler: temperaturas, flujo volumétrico y calor rechazado correspondían 

con los cálculos realizados hasta el momento, ya que el resultado obtenido 

fue muy bueno, 𝑄 = 109.798 × 103 𝑤 ≅ 110 𝑘𝑤 . 

b) Se pudo apreciar en la subsección 4.2.3.1  Calculo efectividad del 

intercambiador, un valor relativamente bajo en la efectividad del 

intercambiador 55%, para lo cual se efectúa en este trabajo una 

recomendación que mejorara la efectividad del intercambiador, tomando 

como base el arreglo de la disposición de los tubos. Ver recomendación 

(sección 6). 

c) En base a los cálculos de la Tabla 9, se confirmo el supuesto inicial,  

𝐶𝑚𝑎𝑥 >>> 𝐶𝑚𝑖𝑛  ,  la capacidad calórica del agua de rio, es mucho mayor 

que la capacidad calórica agua interna o de enfriamiento sistema AA; esto 

debido al gran volumen de agua de rio existente. 

d) Para la realización de un cálculo puntual de U, teniendo en cuenta las 

resistencias por incrustaciones, convección a través de los fluidos y  

conducción a través de la pared del tubo; es necesario contar con la tabla 

de propiedades para el agua y el agua de rio, además de un programa 

computacional que ayude a modelar el flujo de agua de rio debido a la 

diferencia de densidades. 

e) La temperatura de salida del agua de rio 𝑇𝑐𝑜 = 29,0056  ℃ , para 

c=0,00005, posee una variación muy pequeña, para lo cual se puede tomar 
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como constante, esto se puede entender debido el  gran volumen de agua 

de rio que existe en el medio 

f) Se determino para la relación de las capacidades calóricas c, que a medida 

que este valor tiende a cero el calor calculado por la ecuación general de la 

transferencia de calor, era más cercano al calor real transferido por el 

intercambiador. 

g) El cálculo realizado en la subsección 4.2.5.9, con respecto a la caída de 

presión para un haz de tubos o un paso por los tubos arrojo un diferencia 

de 4.3% con respecto a la caída de presión real dada para el Boxcooler. 
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INTRODUCCION 

 

 

Actualmente los buques tipo nodriza fluvial construidos por COTECMAR utilizan 

intercambiadores de calor tipo Boxcooler los cuales disponen de una configuración 

de fluidos liquido-liquido y cumplen la función de transferir el calor del agua 

caliente que trae el calor extraído por el sistema de acondicionamiento de aire en 

el buque nodriza; Por principios de transferencia de calor como existe una 

diferencia de temperatura entre el agua caliente del sistema AA que circula por 

dentro de los tubos del enfriador y el agua de mar o rio que circula por fuera del 

intercambiador, se da un intercambio de calor entre los dos fluidos logrando 

cumplir el enfriador con su función de disminuir la temperatura de retorno del agua 

hacia el sistema A.A. de la nodriza.  

 

Los Boxcooler utilizados por COTECMAR para suplir la necesidad de intercambio 

de calor no son diseñados ni construidos actualmente en nuestro país es decir que 

la empresa (COTECMAR) importa dichos enfriadores, con el desarrollo de esta 

investigación se pretende evaluar la metodología de cálculo para este tipo de 

intercambiador, en este trabajo de grado únicamente se determinan cuales son las 

ecuaciones termohidraulicas que rigen los parámetros de funcionamiento del 

enfriador de caja, al finalizar la investigación se deberá cumplir el objetivo de 

poder construirlos con materiales y mano de obra nacional. 
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1 MARCO TEORICO 

 

 

1.1  Estudio Y Generalidades Sobre Intercambiadores De Calor 

 

La función principal de un intercambiador es transferir la energía en forma térmica 

de un fluido a otro, dicha transferencia de calor puede ocurrir por contacto directo 

entre los fluidos como es el caso de un condensador de vapor por contacto directo 

entre fluidos o a través de la pared de un tubo como en el caso de los 

intercambiadores de tubo y coraza. 

 

Hoy día podemos encontrar una gran variedad de intercambiadores, pero los mas 

comunes que encontramos en la aplicación son: 

 

 Intercambiadores de flujo paralelo y contraflujo 

 Intercambiadores de tubo y coraza 

 Intercambiadores de flujo cruzado 

 

 
 

 

Fig. 1.1. Intercambiador de calor por contacto directo 
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Existen algunos tipos de intercambiadores de calor diseñados especificamente 

para lograr una gran area superficial de transferencia de calor por unidad de 

volumen del mismo, como es el intercambiador compacto. Este relaciona una gran 

densidad de area la cual se identifica como el area superficial de transferencia de 

calor sobre el volumen ocupado por el mismo. Un intercambiador de calor con 

densidad de area mayor de 700 m2/m3 se clasifica como compacto. Este tipo de 

intercambiadores de calor normalmente es del tipo liquido-gas, donde el liquido va 

por dentro de los tubos y el gas por fuera como en el caso de un condensador 

para un sistema de acondicionamiento de aire o un radiador para un automovil, la 

gran area de superficial es posible debido a la sujecion de placas delgadas o 

corrugadas con pequeños espacios entre estas, logrando con esto mejorar la 

transferencia de calor por conveccion externamente; con valores altos de densidad 

de area se busca igualar lo maximo posible el coeficiente de transferencia de calor 

global interno del intercambiador con el coeficiente de transferencia de calor global 

externo.11  

 

 

Fig. 1.2. Intercambiadores de calor compacto 

                                                 
1 

CENGEL, YUNUS A. Transferencia de Calor. Editorial McGraw-Hill Interamericana, S.A. 3ra edición. 2007. P 610-611. 
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Fig. 1.3. Tres tipos comunes de intercambiadores de calor  
 

2 
 

                                                 
Copiadas de JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 102-103. 
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Fig. 1.4. Intercambiadores de calor de tubo y coraza   
3
 

 

 

 

 

                                                 
Copiadas de JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 104. 
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Un tipo innovador de intercambiador de calor que ha encontrado un amplio uso es 

el de placas y armazón (o solo placas), el cual consta de una serie de placas con 

pasos corrugados y aplastados para el flujo. Los fluidos caliente y frio fluyen en 

pasos alternados, de este modo cada corriente de fluido frio queda rodeada por 

dos corrientes de fluido caliente, lo que da por resultado una transferencia una 

transferencia muy eficaz de calor.14 

 

 

 
 
 

Fig. 1.5. Intercambiador de calor de placas y armazón, de líquido hacia líquido.5 
 
 
 

                                                 
1
 CENGEL, YUNUS A. Transferencia de Calor. Editorial McGraw-Hill Interamericana, S.A. 3ra edición. 2007. P 612-613. 
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2  ESTADO DEL ARTE BOXCOOLER 

 

 

2.1  Características Técnicas Y Función Del Boxcooler  
 

2.1.1  Boxcooler (Definición y uso) 

 

Es un intercambiador de calor que cumple la función de transferir el calor de 

sistemas tales como acondicionadores de aire, motores principales y auxiliares,  

sistemas hidráulicos, entre otros, basándose en los principios físicos de 

transferencia de calor entre dos líquidos agua-agua.  

El uso de los enfriadores de caja en sistema de enfriamiento encuentra crecientes 

aplicaciones para barcos en navegación fluvial y por mar.  

 

 

 

Fig. 2.1. Intercambiador de calor tipo Boxcooler 
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2.1.2  Principio de funcionamiento del enfriador de caja  

 

Este se basa en un principio físico “Tiro de agua caliente”. El principio es basado 

en la diferencia de masas debido a la diferencia de temperaturas circulación del 

agua caliente. 

El agua caliente tiene una menor masa específica que el agua fría, en otras 

palabras el agua caliente tiene una menor densidad que el agua fría, esto causa 

un tiro natural de agua de abajo hacia arriba en el intercambiador, en la figura 

siguiente se puede apreciar: 

 

 

Fig. 2.2. Principio de funcionamiento del enfriador 

 

El agua externa o agua enfriadora la cual puede ser de rio o de mar se calienta 

causando el principio físico explicado anteriormente y de esta manera enfría el 

agua que pasa por dentro de los tubos, la cual puede ser el agua de enfriamiento 

del motor, sistema de acondicionador de aire, u otro. 
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2.1.3  Aplicaciones 

 

De acuerdo con la NRF12,6 el intercambiador de calor Boxcooler se aplica para 

toda clase de naves o embarcaciones y el calor disipado no tiene límites 

solamente depende del espacio o área que se tenga en la nave para instalar el 

intercambiador. 

 

Se utiliza en las siguientes Naves 

 Barcos pesqueros  

 Barcos de Carga  

 Barcazas  

 Transbordadores  

 Barcos de suministro  

 Rompehielos  

 Dragas  

 Remolcadores  

 Buques 

 

2.1.4  Formas de Instalación 

 

Se encuentran dos formas de instalar el Boxcooler las cuales son de proa a popa 

(longitudinal) y de babor  a estribor (transversal): 

 

 Proa a popa (longitudinal) 

Esta forma de instalación es menos usada debido a que los marcos deben tener 

un corte abierto para poder instalar la caja de mar especial.  En esta forma de 

instalación la caja de mar no esta tan cerca de la línea central del barco y parece 

ocupar menos espacio. 

                                                 
12

 http://www.nrf.es/marine/index.html  

http://www.nrf.es/marine/index.html
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Fig. 2.3. Boxcooler Montaje Proa a popa (longitudinal) 

 

 

 Babor  a estribor (transversal) 

Esta es la forma de instalación más usada debido a que el Boxcooler puede ser 

instalado entre los marcos existentes de la nave. 

 

 

Fig. 2.4. Boxcooler Montaje Babor  a estribor (transversal) 
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2.1.5  Ventajas de los enfriadores de caja 

2.1.5.1  Para el astillero 

-Menos gastos de instalación. 

-Sin bombas de agua sucia. 

-Sin conductos resistentes a aguas sucias. 

-Sin filtros de entrada. 

-Sin válvulas resistentes a aguas sucias. 

-Sin equipos eléctricos para aguas sucias. 

 

2.1.5.2  Para el propietario 

-Fácil de limpiar. 

-No entra agua sucia en la sala de maquinaria. 

-Menor consumo de combustible de los dispositivos auxiliares. 

-Menor mantenimiento. 

-Menor número de averías. 

-Menor número de elementos para clasificar. 

-No es necesario cambiar el equipo en el lado de las aguas sucias tras varios 

años. 

 

 

Los enfriadores de caja comparados con otros sistemas de refrigeración como 

intercambiadores de placas o enfriadores multitubulares convencionales 

proporcionan las siguientes ventajas: 

 

 Eliminación completa del circuito de agua de enfriamiento secundario por 

fuera del buque. No se requiere bomba para el agua de mar sin tratar; es 

decir que el agua sin tratar no es bombeada al interior del buque.  

 Los enfriadores de caja son menos susceptibles a la corrosión y a la 

incrustación comparada con cualquier otra solución.  
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 Ahorro energético (bomba secundaria). En un sistema de refrigeración 

convencional la bomba secundaria es de aproximadamente 15 Kw, 

consume aproximadamente 3 litros de combustible por hora. En un año de 

operación de 5.000 horas esto representa el ahorro de 15.000 litros.  

 Se elimina la necesidad de filtros o coladores (strainers) para el agua de 

mar.117  

 

2.1.6  Fabricación y materiales 

 

2.1.6.1  Refrigeradores para barcos con y sin revestimiento 

 

Los refrigeradores para barcos de NRF12,8 con revestimiento se fabrican en 

CuZn20Al y se bañan con un revestimiento recocido por el lado en contacto con 

las aguas sucias. Este revestimiento es resistente al agua salada, a agentes 

químicos y a aguas contaminadas. Las ventajas de este tipo de refrigeradores 

para barcos es su insensibilidad a las corrientes de fuga y sus propiedades 

antiincrustantes (sistema antiincrustante). Pueden construirse en cajas de marino 

relativamente pequeñas (entre los marcos). La vida útil de este tipo de 

refrigeradores para barcos es muy prolongada y pueden usarse en combinación, 

con o sin un sistema de corriente aplicada.  

Los refrigeradores para barcos sin revestimiento de NRF12, se fabrican con tubos 

de CuZn20Al o CuNi10. 

A: Los refrigeradores para barcos de CuZn20Al sin revestimiento se utilizan 

principalmente para navegación tierra adentro. 

B: Los refrigeradores para barcos de CuNi10 sin revestimiento tienen la misma 

aplicación que los revestidos. La ventaja de este tipo de refrigeradores es que el 

material posee una capa de protección incrustante que hace innecesario el uso de 

                                                 
11

 www.bloksma.net 

 
 

http://www.bloksma.net/
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sistemas incrustantes. Si se utilizan este tipo de refrigeradores debe prestarse 

especial atención a la sensibilidad a las corrientes de fuga. Para reducirlas, se 

recomienda utilizar una caja de marino relativamente grande e instalar la unidad 

"ECC®" (Electronic Current Control) de NRF12. Este tipo de refrigerador tiene una 

vida útil un poco más corta debido a la corrosión por contacto. 

Nota: los refrigeradores de CuZn20Al revestidos y de CuNi10 sin revestir tienen el 

mismo precio. 

 

 

Fig. 2.5. Refrigerador para barcos con y sin revestimiento. 

 

 

Duramax marine también es otra empresa fabricadora de intercambiadores de 

calor tipo Boxcooler para embarcaciones, los Duramax Boxcoolers13,9 son 

construidos de forma estándar en una aleación de cobre/zinc/aluminio (CuZn20AI), 

mientras que las partes expuestas al agua sucia son protegidos con un 

                                                 
13 

www.duramax-marine.com 

     http://www.duramax-international.com/Recent.asp 
 

http://www.duramax-marine.com/
http://www.duramax-international.com/Recent.asp
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revestimiento sintético secado al calor (heat-cured). El revestimiento es más 

resistente a los químicos, al agua salada y al agua contaminada. 

También son fabricados con una aleación de cobre níquel 90/10 para los tubos lo 

cual lo hace resistente a la erosión y posee muy buenas propiedades para las 

incrustaciones.  

 

2.1.7  Control de las incrustaciones  

 

2.1.7.1  Antiincrustacion por corriente impresa ICAF (Impressed Current Anti 

Fouling) 

 

Como cualquier otro sistema de refrigeración para barcos expuesto a las aguas 

marinas, los refrigeradores para barcos son víctimas potenciales de la suciedad 

del casco. Aunque en el tamaño de cada refrigerador se incluye un margen de 

seguridad del 20% aproximadamente, el excesivo crecimiento de elementos 

biológicos marinos como percebes, mejillones, algas y otro tipo de moluscos 

puede afectar a la transferencia de calor. Los barcos que navegan en aguas 

litorales corren el mayor riesgo de un excesivo crecimiento de estos elementos. En 

consecuencia, es necesario proteger los refrigeradores.  

El sistema antiincrustante de corriente aplicada (Impressed Current Antifouling 

System, ICAF) es una opción muy ecológica y efectiva para evitar la incrustación. 

 

Para evitar la incrustación por medio de este sistema se coloca una corriente 

eléctrica de una fuente de alimentación en un conjunto de ánodos de cobre y se 

monta debajo del refrigerador del barco. Estos ánodos de cobre se disuelven y 

desprenden iones de cobre (Cu++) en la caja de marino. El agua del mar de la 

caja de marino, desplaza los iones de cobre a través de los tubos del refrigerador 

creando un ambiente tóxico que evita la afloración de elementos biológicos 
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marinos. El tamaño de los ánodos de cobre se diseña para ajustarse al intervalo 

de entrada en dique seco del barco.12910  

 

 

 

Fig. 2.6. Desprendimiento de iones de cobre, sistema ICAF 

 

2.1.7.2  Funcionamiento del sistema ICAF 

 

El principio de funcionamiento es basado en un diferencial de potencial artificial 

entre las barras de cobres (ánodos) y las placas de acero instaladas (cátodos). 

Esto causa una corriente eléctrica menor que fluye desde los ánodos de cobre y 

produce la disolución controlada de los ánodos. Los iones de cobre (Cu++) serán 

bien mezclados con el agua de mar en la caja de mar previniendo el crecimiento 

de organismos marinos que atacan el Boxcooler. Por supuesto que la cantidad de 

cobre que se disuelve es proporcional a la corriente aplicada.12  

 

 

 

                                                 
12

 http://www.nrf.es/marine/index.html 

http://www.nrf.es/marine/index.html
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Cada Boxcooler requiere los ánodos de cobre debajo del refrigerador para 

prevenir el crecimiento marino. Los cátodos de placas de acero y el marco se 

sueldan a la estructura del barco  dentro de la caja de mar y debajo del Boxcooler. 

El peso del sistema de ánodos de cobre puede ser más de 100kg. El Montaje de 

los ánodos de cobre al Boxcooler como un sistema integrado puede dañar las 

conexiones expandidas de tubo y hoja de tubos.1211  

 

 

Fig. 2.7. Montaje del sistema ICAF  

 

Nota: Los tubos de aleación de cobre no revestidos  tales como el cobre-níquel 

inicialmente crean un ambiente toxico para el evitar el crecimiento de organismos 

marinos. Sin embargo, una vez se forma una capa de óxido en la superficie de los 

tubos, el cobre dejará de disolverse. Un problema aun más serio asociado con los 

Boxcooler de cobre-níquel es una corrosión galvánica muy agresiva.12 

 

2.1.7.3  Montaje de los ánodos en el diseño del Boxcooler 

 

Dos ánodos son colocados dentro del montaje, el cual es sujetado por barras de 

anclaje a la parte inferior del enfriador de caja. El ensamble de ánodos es una 

parte integral del Boxcooler.  

                                                 
12

 http://www.nrf.es/marine/index.html  

http://www.nrf.es/marine/index.html
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Entre ánodos se sueldan barras de acero las cuales funcionan como cátodos. Se 

asegura que una razonable corriente de retorno circule a través de estos cátodos. 

Los cables de ánodos son suministrados con conectores estancos los cuales 

están unidos a una caja de conexión. Dada esta caja de conexión un cable es 

fijado a través del haz tubular terminado en una pequeña caja de conexión la cual 

ha de ser fijada a lo largo del enfriador de caja, desde esta caja de conexión un 

cable desnudo transmite la corriente al sistema. 

Antes de llegar a la vida útil de los ánodos, los ánodos deben de ser sustituidos 

individualmente ya que el paquete completo de ánodos podría ser demasiado 

pesado. Para facilitar el fácil intercambio de ánodos, los cables que conectan los 

ánodos son suministrados con conectores estancos por lo que el cable conector 

de la caja de mar no tiene porque ser sustituido. También para mejorar el acceso a 

los ánodos, los cátodos de acero montados próximos a los ánodos, pueden ser 

girados en casi todas direcciones para crear el espacio necesario para el cambio. 

La construcción con ánodos integrados tiene muchas ventajas.1112  

No se requiere instalación para el montaje de ánodos. Cableado y los cables son 

alimentados a través de la cubierta de la caja de mar. También el espacio 

requerido para los ánodos es muy limitado. 11 

 

La construcción integrada enfriador de caja con ICAF está pendiente de patente 

por parte de Bloskma Heat Exchangers11. El peso extra del paquete de ánodos no 

tiene ninguna influencia en la estabilidad mecánica del enfriador e incluso en 

situaciones de fuerte oleaje. 

 

 

 

 

 

 

                                                 
11

 www.bloksma.net  

http://www.bloksma.net/


34 

 

 

 

               Fig. 2.8. Montaje de los ánodos del sistema ICAF en el Boxcooler 

 

El material para fijar los ánodos son perfiles angulares. Abrazaderas en U y anillos 

de aislamiento son suministrados por el respectivo fabricante11. En este caso el 

cable es modelado al ánodo para garantizar una conexión estanca. 

El cable es fijado a través de la caja de agua a la cubierta de la misma por medio 

de un pasacables (prensas) estanco. En este caso se requiere un acceso a la caja 

de mar para poder intercambiar los ánodos. 

Los cátodos pueden ser montados en paralelo a los ánodos para asegurar una 

igual disolución del cobre a lo largo de los ánodos y garantizar una adecuada 

corriente de retorno. Los cátodos son simples barras de acero no pintadas 

montadas paralelas a los ánodos. 

Los ánodos deben sujetarse firmemente al casco por soldadura o tornillería. El 

cable desde los ánodos al techo ha de ser conducido en tubo de acero para 

proteger el cable. 

 

 

Ánodos integrados bajo 
el enfriador de caja 
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Fig. 2.9. Ánodos  montados separadamente debajo del enfriador de caja 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 2.10. Ánodo separado con su sistema de fijación 

 

 

 

Ánodo separado con su 
sistema de fijación 
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2.1.7.4 Operación y mantenimiento ICAF 

 

El control del sistema ICAF es simple y directo. El funcionamiento es básicamente 

automático y requiere una mínima supervisión. Se recomienda chequeos diarios 

para asegurarse de que el nivel de corriente continúa al nivel correcto y no hay 

alarmas. 

Cuando el suministro de corriente se conecta a un sistema de vigilancia remota 

todos los parámetros pueden ser vigilados centralizados. 

 

 

 

Fig. 2.11. Funcionamiento del Boxcooler junto con el ICAF 
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3  METODOLOGÍA DE DISEÑO PARA INTERCAMBIADORES 
 
 
Para el diseño de intercambiadores calor se debe tener en cuenta las diferentes 

metodologías de cálculo existentes, teniendo siempre presente que no existe 

única solución para una especificación requerida en un proceso de transferencia 

de calor. 

Para aplicar la metodología más adecuada y cumplir con los requerimientos en el 

proceso de diseño, diseño térmico e hidráulico, consideraciones de fabricación y 

costo, y concesiones reciprocas y optimización basada en el sistema, se podrá 

ayudar con algunos pasos ya establecidos de acuerdo con el trascurrir del tiempo 

y las necesidades a suplir. 

 

Entre el método de diseño se encuentra como primer paso tener claro las 

consideraciones de diseño del proceso entre las cuales se a encontraran arreglos 

de fluidos, materiales y selección de la superficie, selección del paso del fluido, 

entre otras; para iniciar el diseño se debe tener presente que el diseño térmico e 

hidráulico son principalmente analíticos, y el diseño estructural es analítico con 

alguna ampliación. La mayoría de las demás consideraciones principales de 

diseño implican criterios cualitativos y basados en la experiencia, consideraciones 

reciprocas y compromisos.  

 
Luego de aplicar el diseño térmico, hidráulico y mecánico se evaluara si nuestra 

solución es opcional ante las condiciones de costo, proceso y dimensiones 

requeridas, en caso de no cumplir con lo anterior entonces surge la necesidad de 

rediseñar nuevamente el intercambiador con el fin de encontrar la solución más 

óptima.  
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Fig. 3.1. Metodología de diseño para intercambiadores13 
 

                                                 

Tomado de
  
ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-80.  
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De acuerdo con lo enunciado sobre requerimientos y pasos a seguir en diseño de 

intercambiadores, según Frank Kreith: 

 

El objetivo aquí es verificar las especificaciones del vendedor o determinar el 

funcionamiento de las condiciones fuera del diseño. La clasificación del problema 

es también algunas veces referido como el problema de funcionamiento. En 

contraste, el diseño de un tipo nuevo o existente de intercambiador es referido 

como el problema de dimensionamiento. En un amplio sentido, esto significa la 

determinación del tipo de construcción del intercambiador, arreglo de flujo, 

geometría y materiales de la superficie de transferencia de calor, y tamaño físico 

del intercambiador, conocer la especificada transferencia de calor y caída de 

presión. Sin embargo, desde el punto de vista cuantitativo del análisis 

termohidraulico, se debe considerar que la selección del tipo de construcción del 

intercambiador, arreglo de flujo, y materiales ya han sido realizados. Así, en el 

problema de dimensionamiento, nosotros determinaremos el tamaño físico 

(longitud, anchura, peso) y áreas superficiales en cada lado del intercambiador. El 

problema de dimensionamiento es también algunas veces referido como el 

problema de diseño.714
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                                 
7
 ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-80 
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3.1  Metodologías Para Estudio térmico  

 

3.1.1  Método de la diferencia de temperaturas media (MTD) 

 

Se podría asumir inicialmente U como un valor constante en un intercambiador de 

calor compacto de fase única. Lo cual es lo suficientemente razonable en 

intercambiadores un tanto más largos o extensos, para lo cual no aplican 

perfectamente los de coraza y tubo y los condensadores en los cuales U tiende a 

variar muy fácilmente con la temperatura local y posición del intercambiador. 

Según lo anunciado por, John H. Lienhard15, “en aquellas situaciones en las 

cuales U es bastante constante, podemos tratar la variación de las temperaturas 

de las corrientes de fluidos escribiendo la transferencia de calor global en términos 

de una diferencia de temperaturas media entre las dos corrientes de fluidos”: 6 

 

Q = UA∆Tmean                                                (3-1) 

 

 

3.1.1.1  Uso y aplicación de la LMTD 

 

La diferencia de temperaturas media logarítmica empleada en la ecuación general 

de la transferencia de calor presenta dos limitaciones de uso las cuales son: 

 

1) Se encuentra restringida a las configuraciones de paso simple en flujos de fluido 

en paralelo y contraflujo.  Dicha restricción se puede superar con un factor de 

corrección que varía de cero a la unidad, conocido con el nombre de factor de 

corrección de LMTD. 

 

 

                                                 
6
 JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 103. 
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2) El valor constante de U debe ser insignificantemente dependiente de T. incluso 

si U ≠ fn (T), el cambio en la configuración de flujo y la variación de temperatura 

puede aun dar lugar a serias variaciones de U dentro de un dado intercambiador 

de calor.  

 

 

La diferencia de temperaturas media logarítmica es aplicada en la ecuación 

general de la transferencia de calor para el análisis de intercambiadores y esta 

representa la forma apropiada de la diferencia de temperaturas media; la cual se 

expresa como sigue: 

 

(3-2)                                

 
 
 

Aquí  y  son definidos como 
 

   Para todo arreglo de flujo excepto   
                                                             para flujo paralelo.              

 

  Flujo paralelo  

 

En dependencia de las temperaturas de entrada y de salida de la corriente de 

fluido en intercambiadores de calor de un paso por la coraza y dos por los tubos, 

podemos encontrar tres situaciones; según Raquel D. Monita, Cristina Fernandes, 

Henrique A. Matos y Clemente P. Nunes: 

 

(1) La temperatura final de la corriente caliente es más alta que la temperatura 

final de la corriente fría. Esta situación es llamada temperatura aproximada 

y es correcto  diseñar para un paso simple por la coraza. 
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(2) La temperatura final de la corriente caliente es ligeramente menor que la 

temperaturas final de la corriente fría. Esta situación es llamada 

temperatura cruzada, es usualmente correcto diseñar para un paso único 

por la coraza 1-2. Posee un cruce de temperaturas reducido.   

(3) La diferencia entre las temperaturas de las corrientes incrementa 

excesivamente y hay un cruce largo de temperaturas. Flujo de calor en 

reversa puede ser encontrado, lo cual es derrochador en el área de 

transferencia de calor. El diseño puede incluso ser no factible.816 

  

 

Fig. 3.2. Efectos de la variación de las temperaturas en intercambiadores 

 

3.1.1.2  Factor de corrección LMTD, F. 

 

Mediante la aplicación de un conjunto de derivadas y asumiendo se tiene un 

intercambiador de calor, en el cual U podría ser tomado como valor constante, uno 

                                                 
8
  RAQUEL D. MOITA, CRISTINA FERNANDES, HENRIQUE A. MATOS, CLEMENTE P. NUNES. Journal of Heat Transfer, 

A Cost-Based Strategy to Design Multiple Shell and Tube Heat Exchangers. February 2004, Vol 126. P120 
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que implique complicaciones configuraciónales como pasos múltiples y/o flujos 

cruzados. En tales casos es necesario rederivar la diferencia de temperaturas 

media apropiada en el mismo camino como se derivo la LMTD. 

 

La ecuación encontrada que relaciona el factor de corrección de la diferencia de 

temperaturas media logarítmica según, John H. Lienhard 6,  es la siguiente: 

17                            

 

                                                                                     (3-3) 

 

 

Donde Tt  y Ts son las temperaturas de los flujos del tubo y la coraza, 

respectivamente. 

 

F es el factor de corrección de la LMTD como ya habíamos mencionado 

anteriormente el cual varía entre los valores de 0 a 1, dependiendo de las 

condiciones.  

 

Los grupos adimensionales P y R se identifican según lo que a continuación se 

describe: 

 

 P es la influencia relativa de la diferencia de temperaturas general (Tsin − 

Ttin) sobre la temperatura de flujo por el tubo. Esto debe ser obviamente 

menor que la unidad.  

 R, es igual a la relación de capacidad calorífica Ct/Cs.  

                                         

                                               (3-4) 

                                                 
6
 JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 116. 
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 Se encuentran casos en los cuales uno de los dos fluidos permanece con la 

temperatura constante (como, por ejemplo, en la figura 19), entonces uno 

de los dos P o R se igualara a cero. En este caso F tomara el valor de la 

unidad y simplemente LMTD será la correcta ∆Tmean. 

 

 

Fig. 3.3. variacion de las temperaturas en un condensador o eveporador 

 

Como ya se ha mostrado anteriormente el producto del flujo másico por su calor 

específico, será igual a la capacidad calorífica del fluido, de lo anterior se 

desprende el siguiente enunciado según, Yunus A Cengel: 

 

En un intercambiador a contraflujo la diferencia de temperatura entre los fluidos 

caliente y frio permanecerá constante a lo largo del mismo cuando las razones de 

capacidad calorífica de los dos fluidos sean iguales (es decir, ∆T=constante 

cuando Ch=Cc, o bien, 𝑚 hCph= 𝑚 cCpc). Entonces, se tiene ∆T1=∆T2 y la ultima 

relación para la diferencia de temperatura media logarítmica da ∆Tml=
0

0
  la cual es 

una forma indeterminada. Mediante la aplicación de la regla de l´HỒpital, se puede 

demostrar que, en este caso, se tiene ∆Tml=∆T1=∆T2, como era de esperarse.1 
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Otra información de valiosa importancia mencionada por, Yunus A Cengel, es la 

que se presenta a continuación: 

“Para un intercambiador de flujo cruzado y uno de casco y tubos de pasos 

múltiples, el factor de corrección es menor que la unidad; es decir, F 1. El valor 

limite de F=1 corresponde al intercambiador a contraflujo. Por tanto, el factor de 

corrección F para un intercambiador de calor es una medida de la desviación de la 

∆Tml con respecto a los valores correspondiente para el caso de contraflujo”.118 

 

Actualmente se cuanta con gráficas no muy exactas las cuales han sido 

ampliamente copiadas. La versión TEMA de estas curvas han sido recalculadas 

para intercambiadores de calor de tubo y coraza, y estas son más exactas. Aquí 

incluiremos cuatro, las cuales son mostradas a continuación. La TEMA presenta 

otras graficas de configuraciones más complejas de tubo y coraza. 

 

Estas son graficas que están simplificadas para encontrar el valor de F cuando  

R1. Para R > 1, se puede obtener F usando una regla reciproca simple. 

 

F (P,R) = F(PR, 1/R)                                     (3-5) 

 

Así, si R es tan grande como la unidad, uno necesita solamente evaluar F usando 

PR en lugar de P y 1/R en lugar de R. 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                                 
1
 CENGEL, YUNUS A. Transferencia de Calor. Editorial McGraw-Hill Interamericana, S.A. 3ra edición. 2007. P 624-625. 



46 

 

 
19

 
6
F para un paso por la coraza y dos, cuatro, seis..... Pasos por los tubos 

 

 
206

F para intercambiador de dos pasos por la coraza y cuatro o más pasos por los tubos 

 

   

 Fig. 3.4. Calculo del factor de corrección para intercambiadores 

                                                 
6
JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 118. 
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                                                           216

 F para intercambiadores de flujo cruzado de un paso, con ningún paso mezclado. 

 

 
  226

F para intercambiadores de flujo cruzado de un paso, con un paso mezclado. 

        

Fig. 3.4. Calculo del factor de corrección para intercambiadores 

                                                 

 
 
6
 JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 119
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3.1.1.3  Correlaciones o expresiones para el cálculo de F 

 

Como se ha podido notar hasta el momento el factor de corrección depende 

únicamente de las temperaturas de entrada y salida en los intercambiadores, esto 

es correlacionado en término de dos relaciones adimensionales las cuales se 

fundamentan en las temperaturas de los fluidos frio y caliente.  

Estas relaciones son las que llamamos P y R, en dicho caso existen algunas 

ecuaciones que encuentran su fundamento en la relación de dichas variables 

como lo muestra, Ahmad Fakheri423: 

 

  

 

              (3-6)  

 

 

 

Según el artículo propuesto por, Ahmad Fakheri4, la expresión mostrada con 

anterioridad fue deducida para determinar el valor de F, en un intercambiador de 

contraflujo un paso por la coraza y dos pasos por los tubos. 

Ahora también se anoto que la misma expresión puede ser utilizada para 

determinar el factor de corrección para un intercambiador de calor de un paso por 

la coraza y cualquier número de paso por los tubos. 

 

En las últimas décadas se han utilizado las cartas o graficas para el diseño de 

intercambiadores de calor, estas correlaciones han sido ampliamente utilizadas y 

reproducidas por los libros de transferencia de calor. Según, Ahmad Fakheri4, 

recientemente fue descubierto un error en una de las cartas para el factor de 

                                                 
4
  AHMAD FAKHERI. A general Expression for the Determination of the Log Mean Temperature Correction Factor for Shell 

and Tube Heat Exchangers, Citado por Crank, J., 1984, Free and Moving Boundary Problems. P 528.
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corrección de intercambiadores de flujo cruzado que aparentemente no ha sido 

notado por lo menos hace 65 años atrás. 

 

Una correlación más generalizada para obtener el valor de F que se dedujo es la 

siguiente, Ahmad Fakheri4:24 

 

 

 

 

 

    (3-7) 

 

 

 

 

 

 

La cual aplica para intercambiadores de calor de tubo y coraza, para cualquier 

número de pasos por la coraza y por los tubos, en la ecuación (3-7), N es igual al 

número de pasos por la coraza. Es fácil demostrar de la ecuación anterior que 

para un paso por la coraza, es decir N=1, la ecuación (3-7), se hace igual a la 

ecuación (3-6). 

 

El factor de corrección F de LMTD, puede ser calculado por medio de algunas 

correlaciones como se ha podido apreciar hasta el momento, una expresión 

abreviada para el cálculo de F con cualquier número de pasos por la coraza y por 

los tubos es la que sigue: 

                  

                                                 
4
 AHMAD FAKHERI. Journal of Heat Transfer, A general Expression for the Determination of the Log Mean Temperature 

Correction Factor for Shell and Tube Heat Exchangers. June 2003, Vol 125. P 528. 
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  (3-8) 

 

 

 

 

 

De esta expresión la cual es igual a la ecuación 2 se obtiene la siguiente expresión 

abreviada para el cálculo de F: 

 

                                  

                                 (3-9) 

 

 

 

Donde W= [(1-PR)/(1-P)]1/N y S= . 

 

 

La siguiente figura muestra a F para diferentes valores de R. hay que recordar que 

los valores de R pueden ser R<1, R>1; ó R=1. 
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25

 4 
F para intercambiadores de calor con N pasos por la coraza y 2NM pasos por los tubos. 

 

Fig. 3.5. Calculo de F para N pasos por la coraza y 2NM pasos por los tubos. 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                                 
4
 AHMAD FAKHERI. Journal of Heat Transfer, A general Expression for the Determination of the Log Mean Temperature 

Correction Factor for Shell and Tube Heat Exchangers. June 2003, Vol 125. P 529. 
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3.1.2  Método de la efectividad Del Intercambiador 

 

Este método es utilizado en el caso en que se desee diseñar un intercambiador de 

calor y todos los parámetros de entrada no se conocen, en el caso de no conocer 

las temperaturas de salida de los fluidos la aplicación del método de la LMTD sería 

bastante tedioso debido a la continua iteración que es necesario aplicar para 

conocer dichos valores de temperatura, el método iterativo se explica cómo sigue, 

John H. Lienhard:  

“Si nosotros buscamos calcular Q en tal caso, tendríamos que hacer algunas 

adivinaciones como la temperatura de salida lo cual lo podemos hacer mediante 

  Entonces podríamos calcular Q de UA (LMTD) o 

UAF (LMTD) y verificar contra Qh. La respuesta podría diferir,  entontes 

tendríamos que adivinar una nueva temperatura de salida y probar otra vez”.626 

 

El caso anterior demuestra que no podemos apresurarnos a analizar el 

intercambiador por el método LMTD. 

 

 

 

  

                                                 
6
 JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 120. 
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La efectividad del intercambiador es un parámetro adimensional que se encuentra 

relacionado por la razón de transferencia de calor real sobre la razón máxima 

posible de transferencia de calor  en el intercambiador, visto de otra manera lo 

podemos apreciar como sigue: 

                             

                                    (3-10) 

 

 

Donde Cmin es la más pequeña de Cc y Ch. la efectividad puede ser interpretada 

como: 

                       

                        (3-11) 

 
 
 
 
Esto sigue que 
         

                                                                                                                                                                                                                                    (3-12) 
 
 
Un segundo concepto a conocer fue el originalmente hecho E.K.W. Nusselt. Esta 

es el número de unidades de transferencia (NTU), el cual es una medida del área 

de transferencia de calor superficial del intercambiador, de lo cual se puede notar 

que si aumenta el valor de NTU también aumentara el tamaño del intercambiador: 

 
                                                         
                                                      (3-13) 

 
 

 

En las siguientes graficas y ecuaciones se muestran las diferentes relaciones de la 

efectividad que se han desarrollado, estas aplican para un gran número de 

intercambiadores de calor como se podrá apreciar: 
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Fig. 3.6. Cálculo de la efectividad para un intercambiador 
 

27
 

                                                 
27

Tomado de JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 124. 
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Tabla 3.1. Efectividad para Intercambiadores 

 

                                      28
 

 

Tabla 3.2. Número de unidades de transferencia de calor 

 

                              
 

                                                 
1
 CENGEL, YUNUS A. Transferencia de Calor. Editorial McGraw-Hill Interamericana, S.A. Citado por W.M. Kays y A. L. 

London. Compact Heat Exchangers. P636, 639. 
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3.1.2.1 Aplicaciones para mejorar la efectividad de un intercambiador de 

calor 

 

Los procesos de transferencias  de calor que comúnmente ocurren en 

intercambiadores de calor a menudo son mejorados con la instalación de 

deflectores y/o variación de los arreglos para los tubos.  

Con la instalación de deflectores en intercambiadores de tubo y coraza se logran 

coeficientes de transferencia de calor más altos, esto debido a la turbulencia 

creada y mantenida en el mismo liquido, los deflectores más comúnmente usado 

son los que se cortan a un 25% del diámetro interno de la coraza del 

intercambiador como se puede apreciar en la siguiente figura extraída de Kern2:  

 

 

Fig. 3.7. Detalle de un deflector segmentado 

 

Como ya se había mencionado estos componentes de intercambiadores mejoran 

la transferencia de calor en el intercambiador y por tanto su eficiencia, el flujo del 

lado de la coraza con la utilización de deflectores logran cruzar del lado de la 

coraza en forma cruzada con el liquido interno de los tubos, lo cual también 

mantiene y crea cierta turbulencia en el fluido externo y mejora los coeficientes 

convectivos del lado de la coraza, esto a su vez mejora el coeficiente total de 

transferencia de calor y por tanto aumente la transferencia de calor en el 

intercambiador. 
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El otro método usado comúnmente para mejorar los coeficientes convectivos es el 

de variar los arreglos para los tubos del intercambiador, normalmente los tubos se 

colocan en un arreglo en cuadro o en triangulo, para lo cual es recomendado dejar 

un espaciado para facilitar la limpieza de los haces de tubos; a continuación se 

muestran los arreglos comunes, según Kern: 

 

Fig. 3.8. Arreglos comunes para tubos de intercambiador 

 

Una mejora que se detecto en el Boxcooler fue la variar el arreglo de los tubos 

para garantizar con esto un mayor coeficiente convectivo del lado de la caja y 

aumentar la transferencia de calor en el intercambiador. Actualmente el arreglo 

que se puede apreciar en estos intercambiadores es del tipo cuadro, este tipo de 

arreglos son menos eficientes que los triangulares, debido a las áreas de paso 

libre que quedan entre los tubos, esto se enuncia de la siguiente forma en Kern: 

Los mayores coeficientes de transferencia se originan por un aumento en la 

turbulencia. En un arreglo cuadrado la velocidad del fluido está sometida a 

continuas fluctuaciones debido a la reducción del área entre los tubos adyacentes 

comparada con el área de flujo entre las hileras sucesivas. En los arreglos 

triangulares hay todavía mayor turbulencia debido a que el fluido que fluye entre 

los tubos adyacentes a alta velocidad golpea directamente en la hilera siguiente.229 

“Los arreglos triangulares dan coeficientes cercanos al 25% mayores que los 

arreglos en cuadro.” 2 

                                                 
2   

KERN, DONALD Q.  Procesos de Transferencia de Calor. Compañía Editorial Continental S.A. de C.V. 1ra edición. 1965. 

P. 169  
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3.1.3  Método de la efectividad de las temperaturas, P-NTU 

 

Un tercer método P-NTU es utilizado para el análisis de intercambiadores de calor 

además de los explicados anteriormente, método LMTD y Método de la efectividad 

del intercambiador  e-NTU, este método asume que P es una función de NTU y R, 

donde P, NTU y R están definidos consistentemente por lado de fluido 1 o lado de 

fluido 2; de lo anterior cabe anotar que existe en este método una tabla la cual 

identifica claramente el lado que corresponde a cada fluido, lado 1 y lado 2. 

 

El método P-NTU se basa en un conjunto de ecuaciones las cuales se pueden 

apreciar como sigue, Ed. Frank Kreith7:30 

 

Tabla 3.3. Efectividad de las temperaturas P-NTU 

 

 

 

 Ecuación para calcular el calor cedido por el intercambiador, lado fluido 1 o 

lado fluido 2 

(3-14)                                             

                                                 
7 

ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-63. 
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 También se encuentran un conjunto de relaciones entre P1, P2 y R1, R2 

según se muestra a continuación: 

                                    

                                             (3-15) 

 

 Otras relaciones encontradas en el método: 

 

                            (3-16) 

                                                                                              

                                                                       (3-17) 

 

 

Las tablas mostradas a continuación relacionan dependiendo del tipo de 

intercambiador cual es el lado del fluido 1 y lado fluido 2, y cuáles son las 

ecuaciones que aplican para el mismo intercambiador: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



60 

 

 

 

 

Tabla 3.4. Correlaciones para el metodo P-NTU  

 

31
 

 

 

 

 

                                                 
Tomado de ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-65. 
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Tabla 3.4. Correlaciones para el metodo P-NTU  

 

 

32
 

 

 

 

 

 

                                                 
Tomado de ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-66. 
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Tabla 3.4. Correlaciones para el metodo P-NTU  

 

 

 

33
 

 

 

 

                                                 
Tomado de ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.   P4-67. 
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3.2  Metodología Para Estudio hidráulico  
 
 

La potencia de bombeo requerida en un intercambiador o sistema de bombeo está 

asociada a la caída de presión presente en el tubo, en el caso de un fluido liquido 

debido las perdidas por fricción y perdidas menores del sistema por cambios de 

sección, dobleces, válvulas, entre otras; además se encuentra asociada la 

potencia de bombeo de forma inversamente proporcional a la densidad del fluido, 

lo cual nos indica que al aumentar la densidad del fluido menor será el trabajo 

consumido en el sistema. 

 

Lo anteriormente mencionado se puede apreciar de la siguiente ecuación general, 

John H. Lienhard IV: 

 

                    

                                  (3-18) 

 

 
Donde  es el valor flujo másico de la corriente,   es la caída de presión de la 
corriente a medida que esta pasa a través del intercambiador, y  la densidad del 
fluido. 
 
La caída de presión en un recorrido recto del tubo, por ejemplo, es dado por 
 

                              
                                                            (3-19) 

 
 

 

Donde L es la longitud del tubo, Dh es el diámetro hidráulico, uav  es la velocidad 

media del flujo in el tubo, y f  es el factor de fricción de Darcy.6 34
 

 

 

                                                 
6
JOHN H. LIENHARD IV / JOHN H. LIENHARD V.  A heat transfer textbook third edition, 2003. P 126-127. 
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Como es de esperarse un ventilador, bomba o secador puede usarse en un 

intercambiador de calor para hacer fluir un fluido a través de lados individuales; 

Hoy existen algunas relaciones que nos permiten conocer la potencia de bombeo 

necesaria a partir del flujo laminar o turbulento que presente el fluido, como es 

mostrado a continuación, Ed. Frank Kreith7:35 

 

(3-20) 

 

 

(3-21) 

 

Donde ℘ 𝑤 ; ∆𝑃  𝑃𝑎 ;   𝑚  
𝑘𝑔

𝑠  ;   𝜌  
𝑘𝑔

𝑚3  ;   𝜇 𝑃𝑎. 𝑠 =viscosidad dinámica; 

𝐿  𝑚 = longitud total tubería; 𝑔𝑐 = constante de proporcionalidad de la segunda 

ley de Newton, 𝑔𝑐 = 1 y la a dimensional en el sistema internacional; 𝐷𝑛  𝑚 = 

diámetro hidráulico; 𝐴𝑜 𝑚
2 = área sección transversal del tubo externa. 

 

Además podemos encontrar otra correlación que nos indica la caída de presión 

debido a la elevación en un tramo de tubería, lo cual se presenta debida a la 

acción de la gravedad, dicho efecto es bajo en fluidos gaseosos. 

Para flujo vertical a través del intercambiador, la caída de presión debido al 

cambio de elevación está dada por: 

 

                                                                   (3-22) 

 

 

Aquí el signo “+” denota flujo vertical hacia arriba, el signo “-” denota flujo vertical 

hacia abajo. 

 

                                                 
7 

ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-71. 
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3.2.1  Incrustaciones en Intercambiadores de Calor 

 

Se define incrustación como aquel proceso indeseable que ocurre en los tubos del 

intercambiador cuando se deposita material solido sobre la superficie lo que 

resulta como una resistencia térmica adicional lo cual genera pérdidas de 

eficiencia en el intercambiador además de ciertas labores de limpieza o 

mantenimiento adicionales. Aquellas incrustaciones internas que se presentan en 

los tubos bloquean el área de paso del fluido y aumenta la caída de presión en el 

flujo. A continuación se presentan algunas correlaciones para determinar el factor 

de incrustación: 

 
                            (3-23) 

                                   (3-24) 

                            (3-25) 

Aquí el subscrito F y C denotan valor del intercambiador incrustado y limpio. 

 
 

De acuerdo con la naturaleza de las incrustaciones estas podrían llegar a ser más 

costosas, para este análisis podemos interpretar lo siguiente:  

 

Incrementa los costos de capital: (1) área superficial del intercambiador de calor, 

(2) provisiones para la limpieza, y (3) el uso de materiales especiales y 

características de construcciones/superficie. Aumenta los costes de 

mantenimiento: (1) las técnicas de limpieza, (2) aditivos químicos, y (3) mediador 

en la resolución del problema. Puede provocar una pérdida de la producción: (1) 

reducción de la capacidad y (2) parada. Aumenta las pérdidas de energía: (1) la 
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reducción de la transferencia de calor, (2) el aumento de caída de presión, y (3) 

vertimientos de corrientes sucias.736 

 

 

A continuación podemos analizar cada uno de los mecanismos por los cuales se 

generan comúnmente incrustaciones, Frank Kreith: 

 

 Incrustación por precipitación o cristalización resulta del depósito/formación 

de cristales de sustancias disueltas del líquido sobre la superficie del  

intercambiador de calor debido a los cambios de solubilidad con la 

temperatura más allá del punto de saturación. Si las capas depositas es 

difícil y tenaz, es a menudo referido como escamas. Si es poroso y blando, 

es llamado fango. 

 Incrustación de partículas resulta de la acumulación de sustancias 

finamente divididas suspendidas en la corriente de fluido sobre la superficie 

de transferencia de calor. Si el establecimiento ocurre como consecuencia 

de la gravedad, es referido como incrustación por sedimentación. 

 Incrustación por reacción química es definido como la deposición de 

material producido por reacción química (Entre los reactivos contenidos  en 

la corriente de fluido), en la que el material de la superficie de transferencia 

de calor no participa.  

 Incrustación por corrosión resulta de la corrosión de la superficie de 

transferencia de calor que produce productos incrustantes en la superficie y 

/ o pone áspera la superficie, fomentando el apego de otros incrustantes. 

 Incrustación Biológica resulta de la deposición, apego, y el crecimiento de 

organismos biológicos de líquido sobre una superficie de transferencia de 

calor. Suciedad debido a los microorganismos se refiere a la suciedad 

                                                 
7
 Citado por ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-89. 
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microbiana y suciedad debida a macroorganismos referida a ensuciamiento 

macrobial.  

 Incrustación por congelación resulta de la congelación de un solo 

componente líquido o más alto punto de fusión constituyente de un líquido 

multicomponente sobre superficie de transferencia de calor subenfriada.737 

 

 

Tabla 3.5. Factores de incrustación en intercambiadores  

 

 

 

 

                                                 
7 

Citado por ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-88, 4-90. 
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Tabla 3.5. Factores de incrustación en intercambiadores  

 

38
 

                                                 
Citado por ED. FRANK KREITH. The CRC Handbook of Thermal Engineering. CRC Press LLC, 2000.  P 4-91. 
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Como veremos a continuación el coeficiente de transferencia de calor U*, se 

encuentra referenciado al área de transferencia de calor A*, la cual puede ser el 

área interna o externa (superficial) de los tubos que componen el intercambiador, 

es decir que encontraremos una relación individual dependiendo del área tomada 

como referencia, en la práctica lo que más se desea es que los dos coeficiente de 

transferencia de calor, interno y externo, sean lo más parecido posibles: 

 

                        
                          (3-26) 

 
 

 

Donde: 

 hi  y ho = coeficientes de transferencia de calor en la película del lado de los 

tubo y de lado de la coraza, W/m2 K (Btu/ hr ft2 ºF). 

 Rfi y Rfo= las correspondientes resistencias de incrustación, m2K/W (hr ft2 

ºF/Btu). Nt= es el número total de tubos en el intercambiador de calor.  

 L= longitud del tubo efectiva entre la superficie de las placas de los tubos 

internos, m (ft). 

 do y di = son los diámetros del tubo externo e interno, m (ft). 

 Kw= es la conductividad térmica de la pared del tubo, W/m K (Btu/hr ft ºF).  

 
Ahora para el caso de tubos planos 
 

 
 

Y la ecuación se reduce a 
 

 
                                                                                                                             

                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                                (3-27) 
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Tabla 3.6. Coeficientes de transferencia de calor U 

 

 

39 

                                                 
Ver página; http://www.cheresources.com/uexchangers.pdf 

http://www.cheresources.com/uexchangers.pdf
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3.2.2   Coeficientes Convectivos De Transferencia De Calor 

 

Para obtener el valor del coeficiente global de transferencia de calor, U, es 

necesario determinar los valores de hh  y ch .  Es por ello que se hace necesario 

conocer las diferentes correlaciones para h  que se han desarrollado, y que 

dependen de las condiciones de flujo y de las características geométricas del 

sistema. 

En la literatura se puede apreciar que las correlaciones aparecen relacionadas con 

el número adimensional de Nusselt bajo diferentes condiciones, a partir de las 

cuales obtenemos el valor de h  sabiendo que: 

 

k

Dh
uN                                                        (3-28) 

 

A continuación se relacionan las correlaciones disponibles en la literatura para el 

cálculo del  coeficiente convectivo.  Para ello haremos una división dependiendo 

del flujo en el intercambiador, ya sea interno o externo. 

 

 

3.2.2.1   Flujo Interno 

 

Transmisión de Calor por Convección forzada y Flujo Laminar  

 

Para flujo uniforme de calor desde las paredes (o superficie) de un  tubo circular  

con perfil de velocidades parabólico y completamente desarrollado, Incropera, 

Frank P. y David P. DeWitt40.9 

 

 

                                                 
9 

INCROPERA, FRANK P. Y DAVID P. DEWITT. Fundamentos de Transferencia de Calor. México: Prentice Hall. 4ta ed. 

1999.
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Según criterio de Hausen  

 

• Si se desprecian los efectos de entrada (tubos largos), 6,0Pr    

36,4uN                                                   (3-29) 

 

• Si se consideran los efectos de entrada  

 

        (3-30) 

 

 

Para temperatura uniforme de paredes (o temperatura superficial constante) de un  

tubo circular con perfil de velocidades parabólico y completamente desarrollado 

 

• Si se desprecian los efectos de entrada, con 6,0Pr   

     66,3uN                                                   (3-31)          

 

• Si se consideran los efectos de entrada  ( Edwards y otros, 1979) 

 

(3-32) 

 

 

La correlación anterior aplica cuando el flujo está hidrodinámicamente 

desarrollado, pero también se puede usar  en forma aproximada para el flujo en 

desarrollo hidrodinámico. 

 

 

32
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
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Efectos de las variaciones de propiedades  

 

Cuando la diferencia entre las temperaturas de la superficie y del fluido es grande, 

y es necesario tomar en cuenta la variación de la viscosidad con la temperatura se 

hace uso de, Incropera, Frank P. y David P. DeWitt9:41 

 

 Criterio de Hausen (para ductos y tubos cortos con temperatura 

superficial, sT , uniforme) 

                       














































s

b

D

D

L

D

L

D

uN



32

PrRe045,01

PrRe0668,0

66,3                    (3-33)                    

Donde 1500PrRe100 







 D

L

D
   y 7,0Pr   

 

 Criterio de Sieder y Tate (1936) para líquidos  

                          

14,031

PrRe86,1 



























s

b
DD

L

D
uN




                     (3-34)                

 

Válida para los siguientes condiciones  

 

Flujo laminar  2100Re D  

16700Pr48,0   

  75,90044,0  sb   

10PrRe 







D

L

D
 

                                                 
9 

INCROPERA, FRANK P. Y DAVID P. DEWITT. Fundamentos de Transferencia de Calor. México: Prentice Hall. 4ta ed. 

1999. 
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Todas las propiedades se evalúan en la temperatura media del fluido excepto 

s , la cual se evalúa a la temperatura de la superficie sT . 

Nota:  bT  es el promedio aritmético de las temperaturas medias en la admisión 

y la salida, es decir 
 

2

Oi
b

TT
T


  

 

Whitaker1042 recomienda utilizar la correlación de Sieder y Tate solo cuando, 

ecuación (3-34): 

 

2PrRe

14,0
3

1




















s

b
D

L

D




 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                                 
10 

S. WHITAKER, Forced Convection Heat Transfer Correlations for Flow in Pipes, Past Flat Plates, Single Cylinders, and 

for Flow in Packed Bed and Tube Bundles. AlChE Journal, vol. 18, 1972. Pag. 361-371. 
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Tabla 3.7. Correlaciones empíricas para el número de nusselt promedio, para 

convección forzada sobre cilindros circulares y no circulares 

 

 

 

43 

                                                 
Citado por CENGEL, YUNUS A. Transferencia de Calor. Editorial McGraw-Hill Interamericana, S.A. 3ra edición. 2007. P 

414. 
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Efectos de  convección natural. 

 

La influencia de la convección natural en la transferencia de calor hacia fluidos en 

tubos horizontales isotérmicos ha sido investigada por Depew y August, citado en 

Kreith7. 

Encontraron que sus datos con 4,28/ DL   y los datos previamente disponibles 

para tubos con 50/ DL  podrían correlacionarse mediante: 

 

                  3/188.036.03/1

14.0

)Pr(128.075.1 D

s

b
D GzGrGzuN 















      (3-35) 

Válida para:  70025 Gz ,  400Pr5    y 510250  DGr  

 

Gz es el número de Graetz, definido como: 



















L

D
Gz D PrRe

4


 

 

Y GrD  es el número de Grashof definido como: 

2

3)(

v

LTTg
Gr s

D





   

 

Donde   coeficiente de dilatación  

            v = viscosidad cinemática 

            g  aceleración de la gravedad  

  L  longitud característica  

            )( TTs = Diferencia de Temperatura  

 

Todas las  propiedades físicas se evalúan a la temperatura másica promedio Tb, 

excepto s   
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Transmisión de calor por convección forzada con flujo turbulento. 

 

 Para flujo turbulento completamente desarrollado en tubos lisos se 

recomienda la siguiente expresión según Dittus y Boelter: 

 

              (3-36) 

 

 

Siendo  4,0n  para calentamiento         

             3,0n  para enfriamiento       

 

Las propiedades se evalúan a la temperatura media de la masa del  fluido bT . 

Las condiciones para aplicar esta correlación según Incropera y DeWitt449, 

son: 160Pr6,0  ,   10/,10000Re  DLD , el valor para n  se determina de la 

misma forma.   

 

 Para tomar en cuenta las variaciones de las propiedades físicas cuando  la 

diferencia de temperaturas entre la pared del tubo y el fluido es grande  

( Fº20 ), Sieder y Tate9 recomiendan: 

                                    

14,0

318,0 PrRe027,0 











sk

Dh
uN




                             (3-37) 

 

Apropiada para temperatura de pared uniforme y flujo térmico uniforme en las 

siguientes condiciones: 

 

000,10Pr7,0  ;                       710Re6000  D ;                           )/(60 DL  

                                                 
9 

INCROPERA, FRANK P. Y DAVID P. DEWITT. Fundamentos de Transferencia de Calor. México: Prentice Hall. 4ta ed. 

1999. 
 

n

k

Dh
uN PrRe023,0 8,0
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En la ecuación (3-37) todas las propiedades se evalúan a la temperatura media 

del fluido, con excepción de la viscosidad s  que se evalúa a la temperatura de la 

pared del tubo. 

 

Para ductos con sección  transversal no circulares, es posible usar las ecuaciones 

(3-36) y (3-39) reemplazando el diámetro D   con el diámetro hidráulico HD . 

 

 Los errores de hasta 25% que pueden obtenerse con la  relación (3-36)  

pueden reducirse considerablemente, hasta menos de 10% mediante las 

siguientes relaciones, Kern2:45 

  

La segunda ecuación de Petukhov: 

 

                                  
)1(Pr)8/(7,1207,1

PrRe)8/(
3/25.0 


f

f
Nu                             (3-38) 

Para  2000Pr5,0   

          64 105Re10   

        

En donde el factor de fricción f  se puede determinar a partir de una relación 

apropiada. Cengel1, sugiere utilizar la primera ecuación de Petukhov: 

 

Para tubos lisos       2)64,1Reln790,0( f           64 10Re10              (3-39) 

 

 La exactitud se mejora al modificarla como [Gnielinski (1976)], Cengel: 

 

                                  
)1(Pr)8/(7,121

Pr)1000)(Re8/(
3/25.0 




f

f
Nu                             (3-40) 

                                                 
2
KERN, DONALD Q.  Procesos de Transferencia de Calor. Compañía Editorial Continental S.A. de C.V. 1ra edición. 1965. 
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Para  2000Pr5,0   

         63 105Re103   

            10/ DL   

 

 Kay y London propusieron la siguiente correlación     

                                       

n

s

b
DD

T

T
CuN

HH 









 3,08,0 PrRe                                           (3-41) 

Donde todas las propiedades se evalúan a la temperatura de volumen másico bT .   

La constante C y el exponente n  son: 

 

 

 Sleicher-Rouse propusieron una correlación empírica más compleja para 

tubos largos y lisos, según Kreith: 

 

                                          b

s

a

DDuN PrRe015,05                                            (3-42) 

Condiciones                510Pr1,0           64 105Re10     

 Donde    
s

a
Pr4

24.0
88,0


    

      seb
Pr6.0

5.03/1


  

 

 Para gases, en el rango de números de Prandtl comprendidos entre 0,15 y 

1,0; Rohseriow y Hartnat sugieren para sistemas en que el flujo de calor por 

unidad de área o la temperatura de la superficie del tubo son constantes, 

Majana luis5:46 

                                                 
5
 MAJANA, LUIS.  Notas de Clase “Transferencia de Calor”. 2003 
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Para cteQs         
6,08,0 PrRe022,0qsuN                                                       (3-43) 

Para cteTs            
6,08,0 PrRe021,0TsuN                                                       (3-44) 

 

3.2.2.2   Flujo Externo 

 

 Ecuaciones empíricas para el cálculo del coeficiente de transferencia de 

calor para superficies  planas o ligeramente curvas con un ángulo de 

incidencia igual a cero. 

 

 Número local de Nusselt a una distancia x del borde de entrada en flujo 

laminar  

                                             3/12/1 PrRe332,0 x
c

x
k

xh
Nu                                   (3-45) 

Condiciones: 5,0Pr    y 5105Re x  

 

                                               5.0
PrRe565,0 x

c
x

k

xh
Nu                                   (3-46) 

Condiciones: 1,0Pr    y 5105Re x  

 

 

 Número promedio de Nusselt en flujo laminar entre x=0 y L= 0, siendo L la 

longitud de la placa: 

 

                                           3/12/1 PrRe664,0 x
c

L
k

Lh
uN                                    (3-47) 

Condiciones: 5,0Pr    y 5105Re x  
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 Número local de Nusselt a una distancia x del borde de entrada en flujo 

turbulento: 

                                          3/15/4 PrRe0288,0 xxNu                                              (3-48) 

Condiciones: 5,0Pr    y 5105Re x  

 

 Número promedio de Nusselt en flujo turbulento entre x=0 y L= 0, con 

transición cuando 5

, 105Re cx .( Capa delimitadora combinada) 

                                         23200RePr036,0 5/43/1  LLuN                                   (3-49) 

Condiciones: 5,0Pr    y 5105Re L  

 

 Convección Forzada sobre tubos 

 

Para gases y líquidos que fluyen transversalmente sobre un cilindro: 

 

                                       31PrRenC
k

Dh
uN                                           (3-50) 

Donde los valores de las constantes se toman de la siguiente tabla: 

Re C n 

0,4 – 4 0,989 0,330 

4,0 – 40 0,911 0,385 

40 – 4.000 0,683 0,466 

4.000 – 40.000 0,193 0,618 

40.000 – 400.000 0,0266 0,805 

 

 Condensación por película en tubos horizontales 

                             

41
32

73,0















liqliq

fgliq

Tk

dhg
uN




 para  vapliq                            (3-51) 
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Las propiedades con subíndice “liq.” representan propiedades de la película del 

líquido, evaluadas a la temperatura de película; fgh , es el calor latente de 

evaporación del líquido a la temperatura de saturación. 

 

 Haces de tubos expuestos a flujo transversal, según Kreith7 

 

Zukauskas desarrolló ecuaciones de correlación para pronosticar la transferencia 

de calor media de los bancos de tubos. Las ecuaciones son principalmente para 

tubos en las filas internas del banco de tubos. Las ecuaciones de correlación 

pronostican la transferencia de calor de los bancos de tubos dentro de un margen 

del 6% para 10 o más filas.   

Las correlaciones son válidas  en el intervalo  500Pr7,0   

 

Las ecuaciones de correlación tienen la forma: 

                                        

25,0

36,0

Pr

Pr
PrRe 












s

m

DD CuN                                      (3-52) 

Donde el subíndice s indica que los valores de propiedad del fluido tienen que 

evaluarse a la temperatura de la superficie de la pared del tubo. Las demás 

propiedades del fluido tienen que evaluarse a la temperatura del volumen másico 

del fluido. 

 

Para tubos en línea expuestos a flujo laminar en el intervalo 100Re10  D  

25,0

36,04,0

Pr

Pr
PrRe8,0 












s

DDuN                                      (3-53)            

y para tubos escalonados 100Re10  D  

25,0

36,04,0

Pr

Pr
PrRe9,0 












s

DDuN

                                     

(3-54) 
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Chen y Wung validaron las dos anteriores ecuaciones  para 1000Re50  D  

 

En el régimen de transición  53 102Re10  D  m varía de 0,55 a 0,73 para 

bancos de tubos en línea dependiendo de LT SS . 

Se recomienda un valor medio de 0,63 para bancos en línea con 7,0LT SS : 

 

25,0

36,063,0

Pr

Pr
PrRe27,0 












s

DDuN

                                      

(3-55) 

 

TS  = es la distancia entre los centros de los tubos en línea longitudinales 

adyacentes (medidas perpendicularmente a la dirección del flujo), denominado 

extremo a paso transversal. 

LS  =  es la distancia centro a centro entre las filas de tubos transversales 

adyacentes /medida en dirección del flujo, y se llama extremo o paso longitudinal. 

 

Para bancos escalonados con 2LT SS  

 

25,0

36,060,0

2,0

Pr

Pr
PrRe35,0 




















s

D

L

T
D

S

S
uN

                               

(3-56) 

y con 2LT SS   

25,0

36,060,0

Pr

Pr
PrRe40,0 












s

DDuN

                                       

(3-57) 

Para régimen turbulento 5102Re D el valor de m depende de la disposición y 

rugosidad de los tubos, las propiedades del fluido y la turbulencia de corriente 

libre. Se recomienda considerar un valor promedio 84,0m  
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Para bancos de tubos en línea 

    

25,0

36,084,0

Pr

Pr
PrRe021,0 












s

DDuN

                              

(3-58) 

Para filas escalonadas con 1Pr   

25,0

36,084,0

Pr

Pr
PrRe022,0 












s

DDuN

                               

(3-59) 

y si 7,0Pr   

84,0Re019,0 DDuN                                            (3-60) 

 

Según Achenbach para haces de tubos hasta 6107Re D  para una disposición 

escalonada con extremo transversal 2DST  y extremo lateral 4,1DSL  

 

36,0883,0 PrRe0131,0 DDuN                                       (3-61) 

 

La cual es válida en el intervalo  65 107Re105,4  D  
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4.  CALCULO TERMOHIDRAULICO DEL BOXCOOLER 

 

Tabla 4.1. Especificaciones para el Boxcooler  
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Fig. 4.1. Plano general del Boxcooler 
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4.1  Especificaciones Teóricas Boxcooler  

 

 Temperatura agua rio                                            →   𝑇𝑐𝑖 = 29 ℃  

 Temperatura entrada agua interna (Sistema A.A.)→ 𝑇𝑕𝑖 = 49.1  ℃  

 Temperatura salida agua interna (Sistema A.A.)   → 𝑇𝑕𝑜 = 38 ℃  

 Flujo volumétrico interno en tubos                         → 𝑉 𝑕 =  8.6  𝑚
3

𝑕   

 Calor rechazado por el agua sistema A.A.            → 𝑄 𝑕 = 110  𝑘𝑤   

 Calor absorbido por el agua de rio                         → 𝑄𝑐 = 110  𝑘𝑤  

 Área superficial de transferencia de calor              →𝐴𝑠 = 17.29  𝑚2  

 Tubos del intercambiador:               → 𝐷𝑖 = 𝐷𝑖𝑎𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 𝑒𝑥𝑡𝑒𝑟𝑛𝑜 = 11 𝑚𝑚  

                                                                    → 𝐸 = 𝐸𝑠𝑝𝑒𝑠𝑜𝑟 = 0.8  𝑚𝑚  

 

 

4.2  Cálculos Del Boxcooler 
 

Ecuaciones de cálculo para el calor rechazada por los fluidos caliente (agua 

sistema A.A.) y frio (agua rio); por primera ley de termodinámica tenemos que: 

 

Calor cedido por agua de enfriamiento 𝐴. 𝐴. 

𝑄𝑕 = 𝑚 𝑕  𝐶𝑝𝑕(𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑕𝑜) 

 

Calor absorbido por el agua de rio  

𝑄𝑐 = 𝑚 𝑐  𝐶𝑝𝑐 (𝑇𝑐𝑜 − 𝑇𝑐𝑖) 

 

Como ecuación general de la transferencia de calor se conoce, (3-3): 

𝑄 = 𝑈𝐴𝐹 ∆𝑇𝑙𝑜𝑔     Donde        ∆𝑇𝑙𝑜𝑔 =
∆𝑇1−∆𝑇2

𝐿𝑛
 ∆𝑇1
 ∆𝑇2
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4.2.1  Cálculo propiedades del agua interna 

𝑇𝐵 = 𝑇𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 =
49.1 + 38

2
= 43.55 ℃  

 

Las propiedades del agua interna se calculan a la temperatura promedio o de 

bulbo TB; a partir de la aplicación del concepto de Interpolación lineal se 

determinan las propiedades a la temperatura de interés = 43.55 ℃ . 

 

Según el libro transferencia de calor y masa – “cengel” – Tabla A-9 pagina 854 se 

tiene lo siguiente, ver ANEXO C: 

𝑻 ℃                     𝝆  
kg

m3   

                                                40   992.1 

                                               43.55      X 

                                                45   990.1 

Aplicando el concepto de interpolación lineal 

 

4.2.1.1  Cálculo de la densidad 

40 ℃ − 45 ℃ 

992.1  
𝑘𝑔
𝑚3 − 990.1  

𝑘𝑔
𝑚3 

=
40 ℃ − 43.55 ℃ 

992.1  
𝑘𝑔
𝑚3 − 𝑋

 

992.1  
𝑘𝑔

𝑚3
 − 𝑋 =

−3.55℃

−5℃
. 2  

𝑘𝑔

𝑚3
  

𝑋 = 992.1  
𝑘𝑔

𝑚3
 − 1.42  

𝑘𝑔

𝑚3
   

𝑋 = 990.68  
𝑘𝑔

𝑚3
  

 

Entonces se puede definir el valor de la densidad a la temperatura media como: 

𝜌 = 990.68  
𝑘𝑔

𝑚3
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De la misma manera: 

 

4.2.1.2     Cálculo de calor específico 

 𝐶𝑝 = 4179.7  
𝐽

𝑘𝑔. 𝐾
  

 

4.2.1.3     Cálculo de conductividad térmica 

𝐾 = 0.6353  
𝑤

𝑚 𝐾
  

4.2.1.4      Cálculo viscosidad dinámica 

𝜇 = 0.6253 × 10−3  
𝑘𝑔

𝑚 𝑠
  

 

 4.2.1.5     Cálculo número de prandtl 

𝑃𝑟 = 4.0289 

4.2.1.6      Cálculo viscosidad cinemática  

           𝛾 =
𝜇

𝜌
=

0.61253 𝑥 10−3 
𝑘𝑔

𝑚 𝑠  

990.68 
𝑘𝑔

𝑚3  
= 6.1829 × 10−7  𝑚

2

𝑠   

 

 

4.2.1.7  Cálculo del flujo másico total 

𝑚 𝑕 = 𝜌𝑉 = 990.68  
𝑘𝑔

𝑚3
 8.6  𝑚 

3

𝑕  = 8519.85  
𝑘𝑔

𝑕
  

 

= 2.366  
𝑘𝑔

𝑠  

 

 

 

A continuación se realiza el cálculo comprobatorio del calor rechazado por el 

intercambiador, para este caso utilizaremos la ecuación de balance de energía; la 

cual se explica por la primera ley de la termodinámica como el calor rechazado por 

el fluido interno debe ser igual al absorbido por el fluido externo en el 

intercambiador, en este caso como únicamente conocemos las propiedades del 
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fluido internos entonces el calor se calcula para este mismo, y se tendrá presente 

que estos dos calores son iguales. 

 

4.2.2  Cálculo comprobatorio del calor rechazado 

𝑄 = 𝑚 𝑕  𝐶𝑝𝑕 𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑕𝑜 = 2.366  
𝑘𝑔

𝑕
  4179.7  

𝐽

𝑘𝑔 . 𝑘
  49.1 − 38  𝐾  

𝑄 = 109.798 × 103 𝑤 ≅ 110 𝑘𝑤  

 

Para lo cual se puede notar que los valores entregados por las especificaciones 

del Boxcooler: temperaturas, flujo volumétrico y calor rechazado corresponden con 

los cálculos realizados hasta el momento.  

 
4.2.3  Aplicación del método de la efectividad e-NTU 

Para este caso particular es muy prudente si el cálculo se inicia con el método de 

la efectividad ya que se desconoce una de las dos temperaturas de salida de los 

fluidos, para este cálculo se usara la ecuación (3-10) la cual como ya se había 

explicado en el capítulo 3 relaciona el calor real y máximo que puede disipar el 

intercambiador: 

𝑒 =
𝑄𝑟𝑒𝑎𝑙

𝑄𝑚𝑎𝑥
=

𝐶𝑝  𝑚  ∆𝑇

𝐶𝑚𝑖𝑛   ∆𝑇𝑚𝑎𝑥  
 

Donde el ∆𝑇𝑚𝑎𝑥  es la diferencia entre las temperaturas de entrada del fluido 

caliente y frio. 

 
En este caso el valor de 𝐶𝑚𝑖𝑛  se tomara como el agua interna de los tubos debido 

a que el volumen de agua de rio externo es demasiado grande, esto se entiende 

mejor si aplicamos el concepto imaginando la gran extensión de agua de rio  y 

dentro de esta se encuentra sumergido el enfriador de caja (Boxcooler), ahora de 

aquí mismo se puede intuir que el volumen de agua de rio es tan grande que la 

temperatura del agua de rio se podrá asumir como constante ya que su cambio es 

muy pequeño.  
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Realizando un balance de energía se tiene que: 

𝑄𝑟𝑒𝑎𝑙 = 𝑄𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑄𝑠𝑖𝑠𝑡𝑒𝑚𝑎𝐴𝐴 = 𝑄𝑟𝑖𝑜  

 

Calor cedido por el agua interna en función de 𝐶𝑚𝑖𝑛  

𝑄𝑠𝑖𝑠𝑡𝑒𝑚𝑎𝐴𝐴 = 𝑚 𝑕 𝐶𝑝𝑕   𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑕𝑜 = 𝐶𝑚𝑖𝑛 (𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑕𝑜) 

 

4.2.3.1  Cálculo de capacidad calórica mínima 𝐶𝑚𝑖𝑛  

𝐶𝑚𝑖𝑛 = 𝑚 𝑕 𝐶𝑝𝑕 = 2.366  
𝑘𝑔

𝑠
  4179.7  

𝐽

𝑘𝑔 𝐾
  

𝐶𝑚𝑖𝑛 = 9889.17  
𝐽

𝐾 𝑠
   

 

4.2.3.2  Cálculo efectividad del intercambiador 

𝑒 =
𝐶𝑚𝑖𝑛  𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑕𝑜 

𝐶𝑚𝑖𝑛  𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑐𝑖 
=

𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑕𝑜

𝑇𝑕𝑖 − 𝑇𝑐𝑖
 

𝑒 =  
(49.1 − 38)℃

(49.1 − 29)℃
 = 0.55 = 55% 

De este cálculo efectuado anteriormente se puede apreciar el valor pequeño de 

efectividad que posee el intercambiador, lo cual nos indica la oportunidad de 

plantear una mejora en el mismo. 

 

4.2.4  Aplicación método LMTD y e-NTU 

De acuerdo con el cálculo anterior se puede apreciar un valor relativamente bajo 

en la efectividad del intercambiador 55%, a continuación se calculara el calor 

transferido por el intercambiador a partir de la expresión general de la 

transferencia de calor, (3-3): 

𝑄 = 𝑈𝐴𝐹∆𝑇𝑙𝑜𝑔  

 

Para este análisis será necesario aplicar un método iterativo para encontrar el 

valor real de la temperatura de salida agua de rio y el coeficiente global U; 
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después de conocer el valor de 𝑇𝑐𝑜  y U,  se calculara F y ∆𝑇𝑙𝑜𝑔 , para reemplazarlos 

en la expresión descrita anteriormente, (3-3). 

 

Inicialmente como primera iteración partiremos de un valor recomendado de U 

según tablas, para lo cual se utilizara la Tabla 3.6, mostrada en la sección 3.2.1 de 

este trabajo. 

Los valores recomendados para U, Tabla 3.6, en intercambiadores tubulares, 

enfriamiento o calentamiento, con fluidos en estado liquido por dentro y por fuera 

de los tubos, se encuentran en el rango de: 

150 ≤ 𝑈 ≤ 1200 

Como el intercambiador se encuentra en interacción con agua de rio entonces las 

incrustaciones podrían ser altas, lo cual ocasionaría una  disminución en la 

transferencia de calor, pero normalmente estos intercambiadores bienes 

protegidos con un sistema de corriente impresa la cual mitiga las incrustaciones; 

se asumirá un valor inicial de 𝑈 = 900  𝑤 𝑚2𝑘  ; a partir de aquí se calcula el 

número de unidades de transferencia de calor 𝑁𝑇𝑈 =
𝑈𝐴𝑠

𝐶𝑚𝑖𝑛
 

 

4.2.4 .1 Cálculo Número de unidades de transferencia  

𝑁𝑇𝑈 =
900  𝑤 𝑚2𝐾   (17.29𝑚2)

9889.17  
𝐽
𝐾𝑠 

= 1.57 

 

Con los valores de U y NTU se busca el valor de 𝑐 =
𝐶𝑚𝑖𝑛

𝐶𝑚𝑎𝑥
 en la Figura 11-26, 

cengel, efectividad para los intercambiadores de calor “un paso por la coraza y 2, 

4,6… pasos por los tubos”, Ver ANEXO A: 

 

 𝑐 ≈ 0.90  
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Este valor se reemplazara en la ecuación obtenida de la Tabla 3.2, “tubos y 

coraza, un paso por la coraza y 2,4,… pasos por los tubos” esto con el fin de 

comprobar mediante el cálculo de NTU si el valor observado de c en la tabla 6 

corresponde con el valor calculado inicial de NTU=1.57.  

 

𝑁𝑇𝑈 = −
1

 1+𝑐2
𝐿𝑛  

2
𝜀 −1−𝐶− 1+𝑐2

2
𝜀 −1−𝐶+ 1+𝑐2

                      Donde       𝜀 = 𝑒 = 𝐸𝑓𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑖𝑑𝑎𝑑 

𝑁𝑇𝑈 = −
1

 1 + 0.92
𝐿𝑛  

2
0.55 − 1 − 0.9 −  1 + 0.92

2
0.55 − 1 − 0.9 +  1 + 0.92

  

𝑁𝑇𝑈 = −(0.7433)𝐿𝑛
0.3910

3.0817
 

𝑁𝑇𝑈 =  −0.7433 (−2.0645) 

𝑁𝑇𝑈 = 1.5345 

 

Para no caer en continuas iteración, se puede calcular el valor supuesto de U, a 

partir del NTU=1.5345, hallado anteriormente ya que es muy parecido al valor 

determinado inicialmente NTU=1.57. 

 

𝑁𝑇𝑈 =
𝑈𝐴𝑠

𝐶𝑚𝑖𝑛
=  1.5345       ⟹         𝑈 =

9889.17
𝐽
𝐾 𝑠 (1.5345)

17.29𝑚2
 

                                                                    𝑈 = 877.67  𝑤 𝑚2𝐾   

 

Para lo cual se tiene: 
𝐶𝑚𝑖𝑛

𝐶𝑚𝑎𝑥
= 𝑐 = 0.90 

 

4.2.4.2  Cálculo capacidad calórica máxima 𝑪𝒎𝒂𝒙 

𝐶𝑚𝑎𝑥 = 𝐶𝑝𝑐𝑚 𝑐 =
𝐶𝑚𝑖𝑛

0.90
=

9889.17

0.90
 

𝐶𝑚𝑎𝑥 = 10987.96   
𝐽
𝐾 𝑠   
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Para asimilar este valor, 𝐶𝑚𝑎𝑥 , la capacidad calórica máxima se debe interpretar 

como el flujo de agua de rio que está en contacto directo con los tubos de la caja 

enfriadora. 

 

4.2.4.3  Cálculo temperatura de salida agua de rio 𝑇𝑐𝑜  

𝑄𝑐 = 𝐶𝑚𝑎𝑥  ∆𝑇𝑐 = 10987.96 
𝐽

𝐾 𝑠
 𝑇𝑐𝑜 − 𝑇𝑐𝑖  

𝑄𝑐 = 110 × 103  𝑤 = 10987.96 
𝐽

𝐾 𝑠
 𝑇𝑐𝑜 − 29  

𝑇𝑐𝑜 = 39.01 ℃  

 

4.2.4.4  Cálculo factor de corrección F 

Se determina el valor del factor de corrección a partir de la correlación (3-6). 

 

𝐹 =
 𝑅2 + 1

𝑅 − 1
   

𝐿𝑛
1 − 𝑃

1 − 𝑃𝑅

𝐿𝑛

2
𝑃

− 1 − 𝑅 +  𝑅2 + 1

2
𝑃 − 1 − 𝑅 −  𝑅2 + 1

    𝐴𝑕𝑚𝑎𝑑 𝐾𝑎𝑘𝑕𝑒𝑟𝑖 − 𝐽𝑜𝑢𝑟𝑛𝑎𝑙 

 

Inicialmente se determina R y P 

𝑅 =
𝑇1 − 𝑇2

𝑡2 − 𝑡1
=

29 − 39.01

38 − 49.1
= 0.901 

𝑃 =
𝑡2 − 𝑡1

𝑇1 − 𝑡1
=

38 − 49.1

29 − 49.1
= 0.552 

 

𝐹 =
 (0.901)2 + 1

0.901 − 1
    

𝐿𝑛  
1 − 0.552

1 −  0.552 (0.901)
 

𝐿𝑛  

2
0.552

− 1 − 0.901 +  (0.901)2 + 1

2
0.552

− 1 − 0.901 −  (0.901)2 + 1
 

 

𝐹 = −13.596  −
0.115

2.099
  

 𝐹 = 0.7448   
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4.2.4.5  Cálculo de la LMTD   ∆𝑻𝐥𝐨𝐠    

∆𝑇𝑙𝑜𝑔 =
∆T1 − ∆T2

Ln  
∆T1

∆T2
 

=
 Thi − Tco  −  Tho − Tci 

Ln  
Thi − Tco

Tho − Tci
 

 

 

∆𝑇𝑙𝑜𝑔 =
 49.1 − 39.01 − (38 − 29)

𝐿𝑛  
49.1 − 39.01

38 − 29  
 

∆𝑇𝑙𝑜𝑔 =
1.09

0.114
= 9.5346  𝐾  

 

4.2.4.6  Cálculo calor total  

𝑄 = 𝑈𝐴𝑠𝐹∆𝑇𝑙𝑜𝑔  

𝑄 = 877.67  
𝑤

𝑚2𝐾
  17.29𝑚2  0.7448  9.5346  𝐾  

𝑄 = 107.76  𝐾𝑤  

Era de esperarse que el valor de Q fuera parecido, pero no igual, debido a los 

resultados parciales obtenidos durante el cálculo; de tal modo se puede resumir 

que el valor inicialmente asumido c=0.9, no arrojo los resultados esperados con 

respecto a los supuestos realizados de 𝐶𝑚𝑎𝑥  mucho mayor que 𝐶𝑚𝑖𝑛 , no se cumplió 

realmente, aunque si se obtuvo el valor de 𝐶𝑚𝑎𝑥  para el agua de rio, además la 

temperatura de salida del agua de rio no se mantuvo constante como se había 

mencionado inicialmente y por último se encontró que los calores difieren en 2.24 

kw.  

Si deseamos aproximar los cálculos realizados a los datos supuestos inicialmente 

es necesario que se varié la relación de capacidades calóricas c y se continúen 

aplicando la misma metodología de cálculo que se ha aplicado hasta el momento.  

 

Para el recalculo de Q se debe seguir los mismos pasos anteriores como ya se ha 

mencionado para lo cual en esta ocasión partiremos de un valor supuesto de 

𝑐 =
𝐶𝑚𝑖𝑛

𝐶𝑚𝑎𝑥
< 0.90. 
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Como este método iterativo de prueba y error, consta de un gran número de 

ecuaciones entonces se utilizara un programa de computadora para agilizar los 

cálculos (Derive) y además no caer en los errores de decimas. Se debe tener 

presente que los cálculos de las variable mostradas en la Tabla 4.2, parten de la 

variación de c, como ya se ha mencionado con anterioridad. 

 

 

 

En base a los resultados obtenidos en la tabla de cálculo anterior se puede 

apreciar claramente que el supuesto realizado inicialmente para el cálculo de la 

efectividad del intercambiador, aplica o es válido, este cálculo inicial se baso en el 

análisis de las capacidades calóricas en el cual se menciona: 𝐶𝑚𝑎𝑥 = capacidad 

calórica del agua de rio, la cual era mucho mayor que 𝐶𝑚𝑖𝑛 =capacidad calórica 

agua interna o de enfriamiento sistema AA; esto debido al gran volumen de agua 

de rio existente. 

𝐶𝑚𝑎𝑥 >>> 𝐶𝑚𝑖𝑛  
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Además se puede apreciar que el coeficiente de transferencia de calor U obtenido 

se encuentra dentro del rango 150 ≤ 𝑈 ≤ 1200 lo cual se da como recomendación 

para coeficientes de transferencia de calor entre fluidos líquidos. (Ver Tabla 3.6). 

De acuerdo a la respuesta obtenida en la Tabla 4.2, el valor de 

𝑈 = 456.7092  𝑤 𝑚2𝑘  , para c=0,00005, se calculo de forma global sin puntualizar 

cada una de las resistencias que se presentan en el cálculo de U y realmente se 

obtuvo un resultado alentador, para la realización de un cálculo puntual de U, 

teniendo en cuenta las resistencias por incrustaciones, convección a través de los 

fluidos y  conducción a través de la pared del tubo; es necesario contar con la 

tabla de propiedades para el agua y el agua de rio, además de un programa 

computacional que ayude a modelar el flujo de agua de rio debido a la diferencia 

de densidades. 

En la Tabla 4.2, se puede notar  sobre la temperatura de salida del agua de rio 𝑇𝑐𝑜 , 

para c=0,00005, posee una variación muy pequeña, para lo cual se puede tomar 

como constante, esto se puede entender debido el  gran volumen de agua de rio 

que existe en el medio, lo cual corrobora el supuesto realizado al iniciar los 

cálculos. 

A continuación se presenta el cálculo de Q tomando el valor de la relación entre 

las capacidades calóricas igual a cero, lo cual es correcto debido al resultado 

obtenido en la Tabla 4.2, en donde se puede apreciar claramente que el valor c es 

aproximadamente igual a cero. 

Para este cálculo se tendrán en cuenta las correlaciones existentes en las 

literaturas para el caso de los  intercambiadores de calor con c=0; según la tabla 

11-5 Cengel  pagina 639. Ver Tabla 3.2. 

 

4.2.4.7  Recálculo Número de unidades de transferencia NTU 

𝑁𝑇𝑈 = −𝐿𝑛(1 − 𝑒) 

𝑁𝑇𝑈 = −𝐿𝑛(1 − 0.55) 

𝑁𝑇𝑈 = 0.79851 
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El valor de NTU, calculado anteriormente mediante la correlación muestra 

igualdad con respecto al valor calculado y plasmado en la Tabla 4.2 (ver valor 

NTU al final Tabla 4.2). 

 

4.2.4.8  Recálculo coeficiente global  U 

𝑈 =
𝑁𝑇𝑈 𝐶𝑚𝑖𝑛

𝐴𝑠
=

 0.79851   9889.17  
𝐽
𝐾𝑠 

17.29 𝑚2
 

𝑈 = 456.715  
𝑤

𝑚2𝐾
  

 

Este valor de U también es igual o aproximadamente igual al calculado en la tabla 

4.2, lo cual reafirma el valor calculado de esta tabla.  

 

4.2.4.9  Recálculo capacidad calórica máxima 𝑪𝒎𝒂𝒙 

𝐶𝑚𝑎𝑥 =
𝐶𝑚𝑖𝑛

𝑐
   ⟹          𝐶𝑚𝑎𝑥 = ∞  

Para entender este concepto de  𝐶𝑚𝑎𝑥 = ∞ ,  se utilizara como base el siguiente 

enunciado, Cengel:  

“El valor  de la relación de capacidades c va desde 0 hasta 1. Para un NTU dado, 

la efectividad se convierte en un máximo para c=0 y en un mínimo, para c=1. El 

caso de 𝐶 =
𝐶𝑚𝑖𝑛

𝐶𝑚𝑎𝑥
→ 0 corresponde a 𝐶𝑚𝑎𝑥 → ∞, lo cual se logra durante un proceso 

de cambio de fase en un condensador o una caldera.”147 

 

Para los casos planteados anteriormente en el que 𝑐 → 0 y por tanto 𝐶𝑚𝑎𝑥 → ∞, se 

puede apreciar claramente que la temperatura del agua de rio se toma como valor 

constante, debido a lo que ya se ha explicado con anterioridad. 

 

 

 

                                                 
47

 CENGEL, YUNUS A. Transferencia de Calor. Editorial McGraw-Hill     Interamericana, S.A. 3ra edición. 2007. 
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4.2.4.10  Recálculo calor total 

A continuación se determina el calor transferido por el intercambiador. 

𝑄 = 𝑈𝐴𝐹∆𝑇𝑙𝑜𝑔  

De la Tabla 4.2, se puede observar que el valor de F se aproxima a 1 a medida 

que c tiende a 0 y la diferencia de temperatura media logarítmica toma el valor de 

∆𝑇𝑙𝑜𝑔 = 13.8144 𝐾, reemplazando valores en la ecuación de Q se tiene que: 

 

𝑄 = 456.715  
𝑤

𝑚2𝐾
  17.29 𝑚2   1  13.8144  𝐾   

 𝑄 = 109.086 𝑘𝑤  

 

Con este valor de Q, se puede confirmar que la metodología aplicada para 

encontrar los valores ilustrados en la Tabla 4.2, entrego valores de cálculo reales, 

esto se aprecia debido a los resultados encontrados para el calor rechazado por el 

intercambiador, ya que estos son muy parecidos al valor real de 110kw. 

 

Al comparar los calores determinados se encuentra una diferencia de: 

 

Entre Q=110 Kw             y      Q=109.086 Kw,        Diferencia=0.83% 

Entre Q=109.086 Kw      y      Q=109.075 Kw,        Diferencia=0.01% 

 

A partir del análisis de las diferencias anteriores se dejan claros los errores 

mínimos que la aplicación de la metodología de cálculo arroja, para lo cual se 

puede estar satisfecho de los resultados encontrados. 

 

4.2.5  Caída de presión en el intercambiador 

A continuación se muestra el cálculo de la caída de presión en el  lado interno de 

los tubos; como ya se ha enunciado en la sección 3.2, las correlaciones existentes 

dependen del régimen en que se encuentra el flujo, de tal modo que primero se 

determina el estado del flujo a partir del número de Reynolds: 



100 

 

𝑁𝑅𝑒 =
℧𝐷𝑕

𝛾
 

 

4.2.5.1  Cálculo flujo de agua en 1 tubo del Boxcooler 

El flujo volumétrico conocido de 8.6 𝑚
3

𝑕  esta repartido por un haz de tubos en la 

entrada del intercambiador de 40 tubos, esto se deduce en la Fig. 4.1 Plano 

general del Boxcooler, en donde el flujo de entrada es igual a 8.6 𝑚
3

𝑕  se 

distribuye a través del primer paso por un haz de tubos del Boxcooler en un 

arreglo de 5 × 8, lo cual corresponde a decir que el flujo real que pasa por 1 tubo 

es: 

𝑉 =

8.6 𝑚
3

𝑕 

40
= 0.215 m3

h = 5.97222 × 10−5 m3
s  

 

 

 

De este resultado hallado, se deja ver la gran variación existente entre tomar como 

flujo de agua que pasa por un tubo, el valor total de 8.6 𝑚
3

𝑕 , para efectos de 

cálculo este valor total tendría una repercusión de un aumento en la caída de 

presión encontrada.  

 

4.2.5.2  Cálculo velocidad de flujo por 1 tubo 

𝑉 = 𝐴℧ → ℧ =
𝑉 

𝐴
=

5.97222 × 10−5

𝜋
4 (0.0094)2

 

℧ = 0.86058  𝑚 𝑠   

 

Para el cálculo de la velocidad del fluido se debe tener en cuenta cual es el flujo 

volumétrico real que atraviesa un tubo del intercambiador. 
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4.2.5.3  Cálculo flujo másico por 1 tubo 

𝑚 = 𝑉𝜌 =  5.97222 × 10−5 𝑚3
𝑠  

 

 990.68
𝑘𝑔

𝑚3   

𝑚 = 0.0592  
𝑘𝑔

𝑠   

 

Este cálculo de flujo másico también depende del volumen real de agua que 

atraviesa un tubo en la unidad de tiempo específica. 

    

4.2.5.4  Cálculo Número de Reynolds para 1 tubo 

𝑁𝑅𝑒 =
0.86058  𝑚

𝑠  (0.0094 𝑚) 

6.1829 × 10−7 𝑚2

𝑠

 

 𝑁𝑅𝑒 = 13084   ⇒ 𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜 𝑡𝑢𝑟𝑏𝑢𝑙𝑒𝑛𝑡𝑜 

 

Para este número de Reynolds se utiliza la ecuación (3-21), la cual aplica según 

condición de flujo turbulento para el cálculo de la potencia de bombeo. 

 

℘ =
∆𝑃𝑚 

𝜌
=

0.046 𝜇0.24𝐿𝑚 2.8

2𝑔𝑐𝜌2𝐷𝑕𝐴0
1.8𝐷𝑕

0.2  

 

4.2.5.5  Cálculo longitud total de tubería 

𝐴𝑠 = 𝜋𝐷𝑜𝐿 ⟹ 𝐿 =
𝐴𝑠

𝜋𝐷𝑜
=

17.29𝑚2

𝜋(0.011)
 

𝐿 = 500.3253  𝑚  

 

4.2.5.6  Cálculo área transversal externa de tubo 

𝐴𝑜 =
𝜋

4
 𝐷𝑜 

2 =
𝜋

4
 0.011 2 

𝐴𝑜 = 9.50332 × 10−5 𝑚2  
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4.2.5.7  Cálculo caída de presión total  

Para calcular la caída de presión despejamos ∆𝑃 de la ecuación (3-21), como 

sigue: 

∆𝑃𝑇 =
0.046  0.61253 × 10−3 0.2(4)(500.3253)(0.0592)2.8

2 1  990.68  0.0094  9.50332 × 10−5 1.8(0.0094)0.2(0.0592)
 

∆𝑃𝑇 =
7.65591 × 10−3

2.49583 × 10−8
 

∆𝑃𝑇 = 306748.7 𝑃𝑎 = 3.0675  𝑏𝑎𝑟   

 

El cálculo llevado a cabo anteriormente corresponde a la caída de presión total en 

el intercambiador, para obtener la caída de presión en el haz de 40 tubos, se 

aplica el concepto explicado arriba, en el cual se mostro según plano que un paso 

por los tubos corresponden a un paso por un haz de tubo en una distribución de 

5x8, y esto es igual a 40 tubos. 

 

4.2.5.8  Cálculo caída de presión en 1 hilera de tubos (8 tubos) 

∆𝑃1×8 =
3.0675 𝑏𝑎𝑟

70
= 0.0438 𝑏𝑎𝑟 

 

Para esto se debe tener presente que la caída de presión total corresponde a la 

caída de presión en toda la longitud del tubo. Esta misma longitud según 

especificación del plano se encuentra en una distribución de 70 × 8; el flujo 

volumétrico se divide en una distribución de 5 × 8. 

 

4.2.5.9  Cálculo caída de presión en 1 haz de tubos (40 tubos) 

∆𝑃5×8 = ∆𝑝1×8 5 = 0.0438  𝑏𝑎𝑟  (5) 

∆𝑃5×8 = 0.219  𝑏𝑎𝑟   

La caída de presión calculada anteriormente arroja un diferencia de 4.3% con 

respecto a la caída de presión real dada para el Boxcooler, para lo cual se puede 

estar satisfecho de las ecuaciones aplicadas.  
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4.2.5.10 Cálculo potencia útil suministrada por la bomba 

 

Para el cálculo de la potencia útil suministrada por la bomba se tendrá en cuenta 

únicamente la resistencia puesta por el Boxcooler, es decir la caída de presión 

calculada anteriormente, no se tendrá en cuenta la resistencia puesta por el 

condensador o líneas de tuberías externa al circuito. 

 

Para la caída de presión total en el Boxcooler debido al paso del agua interna por 

todos los tubos: 

 

℘ =
∆𝑝𝑚 

𝜌
=

 0.0592
𝑘𝑔

𝑠   306748.7 𝑃𝑎 

990.68 
𝑘𝑔

𝑚3 
 

℘ = 18.33 𝑤 

 

4.2.5.11 Cálculo potencia útil de bombeo en un haz de tubo (40 tubos) 

℘ =
∆𝑝𝑚 

𝜌
=

 0.592 
𝑘𝑔

𝑠   0.219 𝑏𝑎𝑟 
105𝑃𝑎
1 𝑏𝑎𝑟 

990.68 
𝑘𝑔

𝑚3 
 

℘ = 1.31 𝑤 

 

Los cálculos realizados hasta esta sección se pueden resumir como satisfactorios 

debido a las diferencia tan pequeñas encontradas entre las especificaciones 

calculadas y las reales entregadas en la Tabla 4.1, también es válido citar que la 

metodología aplicada para el Boxcooler dio muy buenos resultados, y se puede 

tomar como una excelente aproximación a la metodología de cálculo real utilizada 

para el diseño de estos enfriadores. 
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5   CONCLUSIONES 

 

 

Se pudo apreciar durante la realización de este trabajo que las metodologías de 

cálculo térmico e hidráulico aplicadas dieron resultado muy satisfactorios en los 

cálculos comprobatorios realizados para el Boxcooler, para lo cual durante la 

ejecución del trabajo se fuero realizando comentarios a partir de los resultados 

encontrados, se pueden enumerar como sigue: 

 

a) Para el cálculo comprobatorio del calor rechazado, en la sección 4.2.2, se 

pudo notar que los valores entregados por las especificaciones del 

Boxcooler: temperaturas, flujo volumétrico y calor rechazado correspondían 

con los cálculos realizados hasta el momento, ya que el resultado obtenido 

fue muy bueno, 𝑄 = 109.798 × 103 𝑤 ≅ 110 𝑘𝑤 . 

b) Se pudo apreciar en la subsección 4.2.3.1  Calculo efectividad del 

intercambiador, un valor relativamente bajo en la efectividad del 

intercambiador 55%, para lo cual se efectúa en este trabajo una 

recomendación que mejorara la efectividad del intercambiador, tomando 

como base el arreglo de la disposición de los tubos. Ver recomendación 

(sección 6). 

c) En base a los cálculos de la Tabla 4.2, se confirmo el supuesto inicial,  

𝐶𝑚𝑎𝑥 >>> 𝐶𝑚𝑖𝑛  ,  la capacidad calórica del agua de rio, es mucho mayor que 

la capacidad calórica agua interna o de enfriamiento sistema AA; esto debido 

al gran volumen de agua de rio existente. 

d) Para la realización de un cálculo puntual de U, teniendo en cuenta las 

resistencias por incrustaciones, convección a través de los fluidos y  

conducción a través de la pared del tubo; es necesario contar con la tabla de 

propiedades para el agua y el agua de rio, además de un programa 

computacional que ayude a modelar el flujo de agua de rio debido a la 

diferencia de densidades. 
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e) La temperatura de salida del agua de rio 𝑇𝑐𝑜 = 29,0056  ℃ , para c=0,00005, 

posee una variación muy pequeña, para lo cual se puede tomar como 

constante, esto se puede entender debido el  gran volumen de agua de rio 

que existe en el medio 

f) Se determino para la relación de las capacidades calóricas c, que a medida 

que este valor tiende a cero el calor calculado por la ecuación general de la 

transferencia de calor, era más cercano al calor real transferido por el 

intercambiador. 

g) El cálculo realizado en la subsección 4.2.5.9, con respecto a la caída de 

presión para un haz de tubos o un paso por los tubos arrojo un diferencia de 

4.3% con respecto a la caída de presión real dada para el Boxcooler. 

 

Para concluir se puede decir que las metodologías aplicadas en los cálculos 

comprobatorios realizados para este intercambiador arrojaron muy buenos 

resultados debido a las diferencia tan pequeñas encontradas entre las 

especificaciones calculadas y las reales entregadas por el fabricante, también es 

válido citar que la metodología aplicada para el Boxcooler entregaron tan buenos 

resultados que se penen tomar como una excelente aproximación a la 

metodología de cálculo real utilizada para el diseño termohidraulico de estos 

enfriadores. 
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6   RECOMENDACIÓN 

 

 

Actualmente los Boxcooler viene fabricados con una disposición de arreglos de 

tubos en cuadro, en la sección 3.1.2.1, se enuncia la mejora que se obtiene en un 

intercambiador de calor cuando se pasa de un arreglo de tubos en cuadro a un 

arreglo de tubos en triangulo, “Los arreglos triangulares dan coeficientes cercanos 

al 25% mayores que los arreglos en cuadro.”  Esto se puede explicar a partir de las 

áreas de paso libre que se consiguen con los arreglos en cuadro las cuales 

desaparecen en arreglos triangulares debido al choque del fluido con los tubos del 

intercambiador, lo cual crea turbulencia y mejora la transferencia de calor: 

 

 

 

 

Fig. 6.1. Flujo de agua atreves de un arreglo en cuadro 

 

 

 

 

 

 



107 

 

 

 

Fig. 6.2. Flujo de agua atreves de un arreglo en triangulo 

 

En las figuras anteriores se puede apreciar claramente la aplicación del concepto 

de mejora del coeficiente convectivo de transferencia de calor, este mismo arreglo 

triangular es recomendado para el Boxcooler utilizado hoy día en los Buques 

Nodriza Fluvial.  

 

En el plano que a continuación se describe se puede observar la nueva 

disposición de los tubos en el enfriador de caja, esta modificación fue realizada 

basados en dimensiones reales y según los resultados obtenidos el área ocupada 

por el intercambiador en el buque seguirá siendo la misma, además vale 

especificar que esta modificación fue realizada variando una línea longitudinal de 

tubo ubicados en una misma posición (70 tubos) y dejando la que sigue en su 

posición original, ver plano. 

 

Según el resultado obtenido en la modificación y comparándolo con los arreglos 

existentes el más parecido al de la propuesta de arreglo de tubos en el 

intercambiador (Boxcooler) es: Arreglo triangular con espacios para limpieza. 
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Fig. 6.3. Plano propuesta arreglo de tubos intercambiador de calor (Boxcooler) 
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ANEXOS 

 

ANEXO A. Efectividad para intercambiadores de calor 
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ANEXO B. Diagrama de moody 
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ANEXO C. Propiedades del agua saturada 

 

 

 

 


