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Resumen

El presente informe muestra los resultados del disefio de un intercambiador de calor de triple
tubos concéntricos que enfria 8 ton/h de puré de banano usando un caudal de agua para una
empresa de la industria alimenticia del mercado ecuatoriano. Se plantearon tres alternativas
distintas para abordar el problema, tras una valoracion de criterios se decidio disefar el
intercambiado en contraflujo. Para el calculo de la longitud del intercambiador se utilizo el
método de “Temperatura media logaritmica” tratando el puré de banano como un fluido muy
viscoso por la ley de poder de fluidos no newtonianos. Se determind que, para los
requerimientos del cliente, la longitud debe ser de cuarenta y cinco metros. Posterior, se
dimensiond un sistema de bombeo de agua adecuado a la demanda energética del proyecto, se
selecciond una bomba hidraulica y se realizaron planos de: CAD y PI&D mostrando los
accesorios necesarios del sistema de bombeo y el intercambiador. Se realizé una simulacion
para validar el resultado, y una cotizacion del proyecto. Se concluy6 que el intercambiador es
adecuado para la produccion, y se recomendo realizar un estudio mas profundo sobre los efectos

de un turbulador con una geometria especifica en la transferencia de calor del fluido.

Palabras Clave: Intercambiador, transferencia de calor, coeficiente convectivo, reologia,

energia.



Abstract

This report shows the results of the design of a concentric triple tube heat exchanger that cools
8 tons/h of banana puree using a water flow for a business in the food industry of the Ecuadorian
market. Three different alternatives were proposed to solve the problem, after evaluating of
criteria it was decided to design the exchanger in counterflow. To calculate the length of the
exchanger, the “Logarithmic mean temperature” method was used, treating the banana puree as
a viscous fluid by the power law of non-Newtonian fluids. It was determined that, for the client's
requirements, the length should be forty-five meters. Subsequently, a water pumping system
was sized appropriate to the energy demand of the project, a hydraulic pump was selected, and
CAD and PI&D drawings were made showing the necessary accessories for the pumping
system and the exchanger. A simulation was carried out to validate the result, and a project
quote was made. It was concluded that the exchanger is suitable for production of the business,
and further study on the effects of a turbulator with a specific geometry on fluid heat transfer

was recommended.

Keywords: Exchanger, heat exchanger, convective coefficient, rheology, energy.
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Capitulo 1



1.1 Introduccion

El proceso de enfriamiento del puré de banano es una fase importante para poder
asegurar la calidad del producto durante su respectivo procesamiento alimenticio. Este
procedimiento previene el crecimiento de bacterias y asegura el control siendo al primer paso
de la cadena de frio, para posteriormente conseguir un almacenamiento 6ptimo sin provocar

cambios abruptos en la reologia del banano.

La solucion para poder abordar el proceso de reduccion de temperatura consiste en
disefiar un intercambiador de calor de triple tubo concéntrico considerando que el material de
los tubos es acero inoxidable de grado alimentacion para evitar contaminantes en el producto.
Este intercambiador es un equipo que se compone de dos perfiles que contienen el flujo de
enfriamiento (exterior e interior) y un perfil con el flujo del producto a enfriar (anular), a partir
de esto se analizaran las direcciones de los flujos de enfriamiento para poder encontrar la

configuracién de intercambio caldrico que requiera menor consumo energeético.

El sistema opera en un circuito cerrado; una bomba de agua, seleccionada a partir del
analisis de cabezal requerido del sistema, encontrando el punto de operacidn, ademas de tener
en cuenta los parametros de eficiencia y potencias involucradas, lograra proporcionar el cabezal
necesario para suministrar el caudal requerido al equipo de intercambio de calor consiguiendo
superar la presién de una torre de enfriamiento completando el ciclo del proceso y las pérdidas

por friccidn que llegara a generar el intercambiador.



1.2 Descripcion del Problema

El proceso de produccion del puré de banano comprende una serie de etapas que
involucran mecanismos de transferencia de calor para preservar la calidad del producto. Por la
rpida tasa de oxidacion de la pulpa, cada fase debe cumplir estrictos pardmetros de
temperatura. Una de estas partes es el enfriamiento post-pasteurizacion de la sustancia, donde
se utiliza una serie de intercambiadores de calor para bajar la temperatura del producto de forma
progresiva.

El disefio del intercambiador de calor de triple tubo anular como una de las partes de la
fase de enfriamiento es importante para disminuir la temperatura del puré de banano sin
comprometer su calidad. Debido a que el producto tendra como destino el consumo alimenticio,
se procura conservar las propiedades nutricionales. Un aumento o caida brusca de temperatura
puede afectar no solo el valor nutricional sino también perjudicar el alimento en términos de
calidad, lo que, representaria una pérdida de recursos para la cadena de produccion.

En este proyecto, el puré de banano ingresa al intercambiador con un flujo masico de 8
ton/hora y una temperatura entre 130 °C y debe salir dentro de un intervalo entre 90 — 95 °C.
El fluido refrigerante que se usa es agua bombeada desde una torre de enfriamiento ubicada a
cuarenta metros del lugar de instalacion del intercambiador. La temperatura de ingreso es de 24
°C, y por normativa ambiental, es deseable una temperatura de salida cercana a los 30 °C.

El area destinada para la instalacion del intercambiador es de tres metros de longitud y
3 metros de ancho. Debido a que se dispone de varias configuraciones de flujo entre sustancias;
paralelo, y contraflujo, el disefio debe probar la combinacion 6ptima de intercambio de calor

entre flujos que permita el ahorro de energia y recursos.



1.3 Justificacion del Problema

El puré de banano es una sustancia con alto valor nutricional, siendo una fuente valiosa
en vitaminas, minerales y antioxidantes. Su procesamiento y conservacion Optimos son
esenciales para mantener la calidad y valor nutritivo. En este contexto, el disefio de un sistema
de enfriamiento eficiente para su procesamiento es importante, ya que la calidad del producto
depende de que los parametros de produccion se cumplan rigurosamente en cada etapa del
proceso.

Para el disefio se requiere especialmente que el intercambiador sea de triple tubo anular
por tres principales razones: La primera es que, el espacio anular por donde pasa el flujo de
agua interno se compone de un turbulador con aletas que permiten mejorar la transferencia de
calor, la segunda es porque el puré de banano es una sustancia de alta viscosidad y el tipo de
intercambiador favorece la eficiencia, y la tercera es por facilidades de mantenimiento, ya que

el desmontaje del equipo es més versétil en relacidn con otras alternativas de intercambiadores.

El agua como fluido refrigerante representa una alternativa adecuada por su facilidad de
consumo y su alta capacidad calorifica que permite disipar mas calor por cantidad de masa en
relacion con otros fluidos. Adicional, el calculo de la capacidad de bombeo de agua de torre es
importante para garantizar el funcionamiento adecuado del sistema de enfriamiento. Un
bombeo éptimo asegura que el intercambiador de calor opere dentro de los pardmetros
deseados, manteniendo un flujo constante y adecuado de agua, esencial para la eficiencia del

proceso de enfriamiento y ahorro de recursos.



1.4 Objetivos

1.4.1 Objetivo general

Disefar un sistema de enfriamiento que consta de un intercambiador de calor de triple
tubo concéntrico para un flujo de producto de 8 ton/h, que incluye la seleccion de bomba y
dimensionamiento de tuberia de transporte mediante métodos tedricos y modelos de simulacion
de ANSY'S Fluent Student asegurando las condiciones de salida de sustancia que mantengan la

calidad del producto.

1.4.2 Objetivos especificos

e Seleccionar y dimensionar adecuadamente la bomba para abastecimiento de agua del
intercambiador de calor asegurando la maxima eficiencia posible y ahorro de recursos
energéticos.

e Evaluar el intercambio de calor entre el puré de banano y el agua como fluido
refrigerante bajo condiciones operativas usando simulacién por computadora para
diferentes configuraciones de flujo: Contraflujo y paralelo.

e Desarrollar una ficha técnica registrando los resultados del disefio para la construccion
del intercambiador de triple tubo.

e Realizar planos CAD y P1&D mostrando visualmente los resultados del disefio.



1.5 Marco tedrico

Intercambiador de calor

Un intercambiador de calor es un dispositivo usado para transferir energia térmica
(entalpia) entre dos o mas fluidos, en los que existe un gradiente de temperatura y estan en
contacto térmico (Shah y Sekulic, 2003). Los intercambiadores estan presentes en la mayoria
de los procesos industriales, sus aplicaciones y alcances son muy variados; desde enfriamiento
o calentamiento de un fluido hasta esterilizacion, pasteurizacion, destilacion de productos, entre

otros.

La clasificacion de los intercambiadores es amplia, sin embargo, es posible distinguir
dos grupos principales de acuerdo con el método de intercambio de calor entre los fluidos, es
decir, si la transferencia de energia se produce a través de una pared o si es intermitente, estos

son: Recuperadores y regeneradores.

Los recuperadores estan separados por una superficie de transferencia de calor e
idealmente no se mezclan, por citar algunos de estos ejemplos: condensadores, radiadores de
automoviles, precalentadores de aire. Por otro lado, los regeneradores almacenan energia y la
liberan a través de una superficie 0 matriz, por citar algunos de estos ejemplos; torre de

enfriamiento, y economizador.

Cuando los fluidos de intercambio no son miscibles entre si, la pared separadora puede
ser retirada y la interfaz que se produce acttia como superficie de transferencia de calor. Estos

intercambiadores son denominados abiertos porque los fluidos hacen contacto.

La configuracion mas simple de un intercambiador de calor consiste en dos tubos
concentricos por donde pasan dos fluidos con propiedades diferentes respectivamente. La
direccion de cada uno puede darse de dos maneras: paralelo, y contraflujo (Incropera 'y DeWitt,

1999).



Figura 1

Representacion simplificada de un intercambiador de calor de tubos concéntricos
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Nota. La imagen representa las entradas y salidas de un intercambiador de calor de tubos
conceéntricos en contraflujo. Tomado de Fundamentals of heat exchanger design (p.22), por R.

K. Shah, & D. P . Sekulic, 2003, John Wiley & Sons, Cop.

En la figura 1 los fluidos de intercambio de energia estan en contraflujo. El fluido del
tubo externo ingresa por la parte superior, mientras que el interior ingresa por la parte inferior.
Esta configuracion incide en la eficiencia del intercambio de calor, sin embargo, no depende
Unicamente de la direccion, sino también de otros pardmetros como: velocidad de flujo,
propiedades de los fluidos, y material de pared. Idealmente, en contraflujo se producira
intercambio de calor dptimo, pero en la seleccion y disefio se analizan otras variables de igual

0 mayor importancia.

Los intercambiadores de doble tubo concéntrico son adecuados para aplicaciones de
enfriamiento o calentamiento en procesos que requieren pequefias areas de transferencia de
calor hasta 50 m?, en algunos casos también son conocidos como “intercambiadores de
horquillas”, se presentan cuando uno de los fluidos es gas, un liquido viscoso, o simplemente

tienen un volumen bajo. (Perez, Ay Perez, E, 2019).



Cuando se trata de un fluido con una gran viscosidad y se requiere una mayor area de
transferencia de calor, es conveniente modificar el disefio de dos tubos en uno de tres tubos
concéntricos. Con un espacio anular en el que, por lo general, se hace circular el fluido méas
viscoso. El disefio permite una eficiente transferencia de calor puesto que optimiza el area de

contacto de los fluidos y minimiza las pérdidas de energia (Ghiwala y Matawla, 2014).

Generalmente, el orden de los fluidos con respecto a los tubos es el siguiente: A través
del tubo interno circula el fluido més caliente, seguido por el espacio anular o tubo intermedio
donde el fluido tiene menor energia en relacion con el primero, y por ultimo el tubo externo en
el que fluido es el més frio entre los tres. Esta configuracion es ideal y puede ajustarse de
acuerdo con las necesidades del disefio.

Figura 2

Representacion de un segmento de un intercambiador de triples tubos concéntricos

Pipe 3

Outer annular Inner annulat
Pipe 2 space space
Pipe 1 /

Pipe 3 flow ——=

Central pipe Direction of flow

Nota. La figura presenta dos vistas de un segmento de un intercambiador de triple tubos donde
el fluido anular viaja en contraflujo en relacion con los demas. Tomado de Sizing of triple
concentric pipe heat exchanger (p.1683). nbspTejas M. Ghiwala & V. k. M. nbspDr, 2014,

International Journal of Engineering Development and Research, 2(2), 1683-1692.

La figura 2 muestra de manera simplificada los flujos de un intercambiador de triple

tubo concéntrico. La ventaja principal de este disefio es la capacidad de manejar grandes



diferencias de temperatura entre los fluidos y la posibilidad de realizar procesos complejos de
transferencia de calor en una sola unidad compacta. Ademas, los intercambiadores de triple
tubo concéntrico son dptimos en aplicaciones donde se requiere una alta eficiencia térmica y
una capacidad de control preciso de la temperatura, especialmente en las industrias quimica,

farmacéutica y alimenticia.

El disefio concéntrico también facilita el mantenimiento y la limpieza, ya que cada tubo
puede ser accesible independientemente (Cengel et al., 2018). Sin embargo, la complejidad del
disefio puede implicar un costo de fabricacion méas elevado en comparacion con
intercambiadores de calor mas simples. A pesar de esto, la eficiencia y versatilidad de los
intercambiadores de triple tubo concéntrico los convierten en una opcién atractiva para

aplicaciones industriales avanzadas donde la precision térmicay la eficiencia son cruciales.

Mecanismos de transferencia de calor

Conduccién

La conduccion es el proceso de transferencia de calor a través de una sustancia debido
a la interaccion entre sus particulas mas energéticas y las menos energéticas (Incropera y
DeWitt, 2007, p.78). Este mecanismo se explica mejor considerando un gas donde existe un

gradiente de temperatura.

Las moléculas de gas con mayor energia (y, por lo tanto, a mayor temperatura)
transfieren energia a las moléculas con menor energia a través de colisiones. Este flujo de
energia se realiza siempre en la direccion del gradiente de temperatura, es decir, del area de

mayor temperatura a la de menor temperatura (Cengel et al., 2018).

En liquidos, la transferencia de energia por conduccidn es similar, pero las interacciones

moleculares son mas frecuentes debido a la proximidad de las moléculas. En sélidos, la



conduccidn se atribuye a las vibraciones de la red cristalina (ondas de red) y, en conductores

eléctricos, también a la transferencia de energia por electrones libres.

La ley de Fourier describe cuantitativamente la transferencia de calor por conduccion,

expresando la tasa de transferencia de calor como proporcional al gradiente de temperatura.

Conveccioén

La conveccion involucra la transferencia de calor por el movimiento de un fluido. Este
proceso se divide en dos mecanismos: difusion (movimiento aleatorio de moléculas) y

adveccion (movimiento a granel del fluido) (Incropera y DeWitt, 2007, p.180).

La conveccion ocurre cuando un fluido en movimiento interactia con una superficie a
diferente temperatura, desarrollandose una capa limite hidrodinamica (donde la velocidad del
fluido varia) y una capa limite térmica (donde la temperatura del fluido varia). Cerca de la
superficie, donde la velocidad del fluido es baja, la transferencia de calor es dominada por la
difusion.

A medida que la capa limite crece en la direccion del flujo, el calor conducido a esta
capa se transfiere al fluido exterior. La conveccion se clasifica en forzada (inducida por medios
externos como ventiladores o bombas) y libre (inducida por fuerzas de flotabilidad debido a

diferencias de densidad por variaciones de temperatura) (Cengel et al., 2018).
Radiacién

La radiacion es la transferencia de energia a través de ondas electromagnéticas, que
puede ocurrir incluso en el vacio. Los sélidos, liquidos y gases emiten energia radiante debido

a cambios en las configuraciones electronicas de sus atomos o moléculas (Incropera 'y DeWitt,

2007, p. 325).



La cantidad de energia emitida por una superficie se mide por su poder emisivo y sigue
la ley de Stefan-Boltzmann, que establece que la energia emitida por un cuerpo negro es

proporcional a la cuarta potencia de su temperatura absoluta (Cengel et al., 2018).

Las superficies reales emiten menos energia que un cuerpo negro y se describe por su
emisividad. La radiacion también puede ser absorbida por una superficie, incrementando su

energia térmica, dependiendo de su absortividad.

En muchos problemas de ingenieria, los liquidos se consideran opacos y los gases
transparentes a la radiacion. Un caso particular es el intercambio de radiacion entre una pequefia
superficie y una mucho maés grande e isoterma, donde la irradiacién puede aproximarse a la

emisién de un cuerpo negro a la temperatura de la superficie grande.

Método LMTD - Célculo de temperatura media logaritmica

Disefiar un intercambiador de calor requiere de un analisis energético del sistema que
permita relacionar distintas variables a través de ecuaciones para el dimensionamiento y
seleccion de materiales. El principal mecanismo de transferencia de calor involucrado en la
teoria de intercambiadores es la conveccion. Naturalmente, la conduccion y la radiacion son

asumidas como despreciables.

Como es intuitivo a lo largo de las tuberias las temperaturas varian en funcion de la
velocidad, y las propiedades de los fluidos. Las siguientes graficas muestra las curvas de

temperaturas de dos fluidos en funcién del tiempo de un intercambiador de tubos concéntrico.

Figura 3

Curvas de temperatura de dos flujos paralelos de un intercambiador de doble tubo
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Nota. El comportamiento de las curvas de variacion de temperatura tiene tendencia logaritmica.
Tomado de Fundamentals of heat and mass transfer (p.677), por F. P. Incropera, & D. P.

DeWitt, 2007, John Wiley & Sons, Cop.

Figura 4

Curvas de temperatura de dos fluidos en contraflujo de un intercambiador de doble tubo

Nota. EI comportamiento de las curvas de variacion de temperatura tiene tendencia logaritmica.
Tomado de Fundamentals of heat and mass transfer (p.679), por F. P. Incropera, & D. P.

DeWitt, 2007, John Wiley & Sons, Cop.

Como se aprecia en las figuras 3 y 4 las curvas tienen una tendencia logaritmica que

puede ser descrita mediante la ecuacion 1.1:

AT = AT, — ATy (1.1)
M ™ In (AT, /AT,)
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A partir de esta es posible definir el calor de conveccion de un sistema con la ecuacion

1.2:

q = U - A - ATLM (12)

Donde “A” es el area longitudinal del tubo, por tanto, se relaciona directamente con el
diametro y la longitud, las dos variables de interés en el disefio. Por otro lado, “U” corresponde

al coeficiente convectivo promedio del sistema.
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Capitulo 2
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2. Metodologia.

2.1. Alternativas de disefio

Parte del desarrollo de disefio es el planteamiento de alternativas que permitan llegar a
la solucion méas adecuada en términos de requerimiento y eficiencia. En este proyecto se
plantearon tres posibles soluciones basadas en la direccién relativa de los fluidos entre si. Es
conocido tanto tedrico como experimental que, en un intercambiador de calor, la tasa de
transferencia de energia térmica varia en funcion de la configuracion de los flujos.

Como ya se ha mencionado el intercambiador de triple tubos concéntricos utilizara dos
fluidos: Agua y puré de banano, el primero pasa por el tubo exterior, e interior, mientras que el
segundo ocupa el espacio anular, por esto, se ha planteado tres configuraciones distintas de
flujos entre si.

2.1.1. Alternativa 1

Todos los fluidos viajan en la misma direccion. Esta configuracidn corresponde a la
mas simple de un intercambiador de calor como se muestra en la figura 5. Las curvas de
variacion de la temperatura en funcion del tiempo para flujo paralelo entre interno-anular y
paralelo entre externo-anular pueden apreciarse mediante las figuras 6 y 7 respectivamente.
Figura 5

Representacion de un intercambiador de calor de triple tubos concéntricos con flujos paralelos

Ingreso de fluido frio externo
Agua

Ingreso de fluido caliente (anular)
Puré de banano i l

[H
%)

-1 —» el —> —» > » >
et
>

-J > = —> —> e — —>

Agua

é — > — >
Ingreso de fluido frio intemo AR 7 1

14



Figura 6 Figura 7

Distribucién de temperatura entre el fluido Distribucion de temperatura entre el fluido
del tubo interno y el anular con sentido del tubo externo y el anular con sentido

paralelo paralelo

Temperatura

Temperatura

tiempo tiempo

2.1.2. Alternativa 2

El fluido anular circula en contraflujo en relacion con los fluidos del tubo externo e
interno. Esta configuracion es presentada mediante la figura 8 e idealmente corresponde a la
maés eficiente en términos de tasa de transferencia de calor. Las curvas de variacion de la
temperatura en funcion del tiempo para contraflujo entre interno-anular y contraflujo entre

externo-anular pueden apreciarse mediante las figuras 9 y 10 respectivamente.
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Figura 8
Representacion de un intercambiador de calor de triple tubos concéntricos con el fluido anular

en contraflujo con los demas

Ingreso de fluido frio externa
Agua

Salida de fluido caliente (anular)
Puré de banano l l

11

=
H
"
'
H
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H
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\ . = s
Ingreso de fluido fric interno / ’ﬁ

Agua

FSS

Figura 9 Figura 10
Distribucion de temperatura entre el fluido Distribucion de temperatura entre el fluido
del tubo interno y el anular con sentido del tubo externo y el anular con sentido

contrario contrario

Temperatura
Temperatura

tiempo tiempo

2.1.3. Alternativa 3

El fluido interno (agua) circula en contraflujo con el anular (puré de banano) y el

externo (agua). Esta configuracion es presentada en la figura 11y las curvas de variacién de la
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temperatura en funcion del tiempo para contraflujo entre interno-anular y flujo paralelo entre
externo y anular pueden apreciarse mediante las figuras 12 y 13 respectivamente.

Figura 11

Representacion de un intercambiador de calor de triple tubos concéntricos con el fluido

interior en contraflujo con los demas

Ingresa de fluido frio extemo
Agua

Ingreso de fluido caliente (anular)
Puré de banano l l

inz|

7 oy —| —» 3

-l - - - - - -— -— -~ -
- -+

j = 3 — —» —» — —

T s e =
Salida de fluido frio interno = 1
Agua

Figura 12 Figura 13
Distribucién de temperatura entre el fluido Distribucidén de temperatura entre el fluido
del tubo interno y el anular con sentido del tubo externo y el anular con sentido

contrario paralelo

Temperatura
Temperatura

tiempo tiempo
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2.2 Seleccion de disefio conceptual

En el proceso de seleccion de la mejor alternativa para el disefio del intercambiador de
calor, se priorizé la eficiencia energética, relacionada con la tasa de transferencia de calor y el
consumo energético del sistema. La alternativa seleccionada se distinguié por su menor
requerimiento energético, lo cual la estableci6 como la més conveniente para el disefio

definitivo.

Posteriormente, se procedio a la eleccion de una bomba adecuada para el manejo del
fluido de enfriamiento, que operaria en conjunto con la torre de enfriamiento. Esta seleccion se
realizd tras una meticulosa especificacion de los equipos necesarios. Consecuentemente, se
disefio el diametro de la tuberia, considerando las distancias que el fluido debia recorrer, para

garantizar un flujo eficiente y sin restricciones indebidas.

Los célculos pertinentes se basaron en un analisis exhaustivo de transferencia de calor,
con el objetivo de verificar la alternativa que minimizara el consumo de energia para el
enfriamiento. Este analisis condujo a la eleccion de un sistema de contraflujo, que demostro

ser la opcion mas eficiente desde una perspectiva energética.

El disefio conceptual del sistema incluy6 la definicion de dimensiones preliminares del
intercambiador, la seleccién de materiales de construccién, la disposicion de tubos y pasos, asi
como la elaboracién de un diagrama detallado de instrumentos, equipos Yy tuberias,

correspondiente a un sistema cerrado.

Finalmente, el disefio propuesto fue sometido a simulaciones de comportamiento
térmico en la superficie, con el fin de validar la eficacia del intercambiador bajo condiciones

operativas previstas.
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Tabla 1

Valoracién de alternativas en matriz de decisiones

Alternativa Alternativa Alternativa

N° Criterios técnicos Peso (%) 5 3

1 Instalacion 15 9 8 7

2 Facilidad de 15 9 8 7
mantenimiento

3 Cantidad de materiales 10 8 8 7

4 Tamarfio (Dimensiones) 20 7 9 7

5 Pérdidas de presion del 15 7 8 6
sistema de bombeo

6 Eficiencia energética 25 8 10 9
del intercambiador

Suma Total 100 7,95 8,70 7,35

La Tabla 1 presenta una matriz de decisiones que resume la valoracion de las
alternativas consideradas, basada en criterios técnicos especificos y sus respectivos pesos
porcentuales. Los criterios evaluados incluyen la facilidad de instalacion y mantenimiento, la
cantidad de materiales requeridos, las dimensiones del sistema, las pérdidas de presion
esperadas y, de manera preponderante, la eficiencia energética. La suma total de los pesos
asignados a estos criterios alcanza el 100%, reflejando la importancia relativa de cada uno en

la decisién final.

La facilidad de instalacidn fue un criterio fundamental para garantizar que el sistema se
pueda poner en marcha de manera eficiente y sin contratiempos. Este criterio afecta

directamente el tiempo de implementacion y los costos laborales asociados.
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Un sistema que permite un mantenimiento sencillo y rapido minimiza el tiempo de
inactividad y asegura una operatividad continua, lo cual es esencial para mantener la

productividad y reducir los costos operativos.

La optimizacion en el uso de materiales evidencia la disposicion requerida para la

construccidn del sistema de enfriamiento.

Las dimensiones del sistema tuvieron un impacto directo en el espacio requerido para
la instalacion y pueden influir en la seleccién del sitio, asi como en la integracién con otros

sistemas existentes.

Las pérdidas de presion significativas podrian afectar la eficiencia del sistema y
aumentar el consumo de energia, por lo que fue crucial considerar este parametro para mantener
un funcionamiento eficiente. Este criterio mostré una diferencia importante con respecto a la
eficiencia energética debido a que se enfoco en tener en cuenta las perdidas por accesorios y

del equipo en el sistema de bombeo y enfriamiento en general.

La eficiencia energética del intercambiador fue el criterio de mayor peso, debido a que
es un indicador clave del rendimiento del sistema y de su impacto en los costos operativos y el
medio ambiente. Un sistema energéticamente eficiente no solo reduce los gastos en energia,

sino que también contribuye a la responsabilidad corporativa y la sustentabilidad.

La evaluacion meticulosa de estas variables asegura que la decision final sea
informada, equilibrada y alineada con los objetivos estratégicos del disefio del intercambiador

de calor y del sistema de bombeo.
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2.3 Diagrama de flujo

Figura 14

Diagrama de flujo para disefio de intercambiador de calor y sistema de bombeo de agua
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La figura 14 presentada es un diagrama de flujo que ilustra un proceso metodico para
abordar un problema técnico o cientifico. El diagrama comienza con la etiqueta “Inicio” y
concluye con la etiqueta “Fin”, pasando por varias etapas intermedias que incluyen el
planteamiento del problema, los requisitos de disefio, la definicion de variables y la generacion
de alternativas. Cada una de estas etapas estaban conectadas a la siguiente mediante flechas

que indican la secuencia logica del proceso.

En la primera etapa, se plante6 el problema, es decir, la definicion de los
requerimientos y condiciones iniciales. Posteriormente, se definieron las variables relevantes

y se generan diversas alternativas de solucidn, lo que permitié un analisis comparativo.

La evaluacion y seleccion de la mejor alternativa fue una etapa crucial en el proceso,
ya que implica un analisis detallado de las opciones disponibles y la eleccion de la més
adecuada en funcién de los criterios establecidos. Finalmente, el desarrollo de conclusiones y
recomendaciones sintetiza los resultados obtenidos y proporciona sugerencias para futuras

acciones o investigaciones.

2.4 Disefo conceptual

La alternativa seleccionada para el disefio del sistema de enfriamiento objeto de este
proyecto corresponde a la opcion 2: El intercambiador de calor donde el fluido anular circula

en contraflujo en relacién con los flujos de agua en el tubo externo e interno.

El agua de enfriamiento es bombeada desde una torre de enfriamiento hasta la parte
inferior del intercambiador, mientras que el puré de banano ingresa por la parte superior. Una
vez se ha disipado la cantidad de calor deseada, el agua de enfriamiento se conduce a la torre
desde la salida del intercambiador. En la figura 15 se ha elaborado un disefio representativo del

sistema descrito.
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Figura 15

Disefio conceptual del intercambiador de calor
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2.5 Metodologia de disefio

2.5.1. Criterio de disefio

2.5.1.2. Definiciones de disefno

Previo al disefio es necesario definir criterios de dimensionamiento y seleccion de

materiales:

— Material de la tuberia: Acero Inoxidable AISI 304.

— Flujos turbulentos para mayor intercambio de calor.

— Método LMTD para calcular la longitud del intercambiador realizando un balance
energético en el espacio anular por donde fluye el puré de banano.

2.5.1.1. Asunciones

Para el disefio del intercambiador se realizo las siguientes asunciones:

— Las condiciones de los fluidos son estacionarias, es decir, no hay variacion de las
propiedades a través del tiempo.

— La resistencia térmica del acero de la tuberia es muy alta por tanto el calor conductivo
es despreciable.

— Los efectos por conveccion natural con el aire al exterior del intercambiador son
despreciables.

— Los calores especificos de los fluidos son invariables en el intervalo de temperaturas de
operacion del sistema.

— Las pérdidas por energia potencial y cinética son despreciables a lo largo de las tuberias

del intercambiador.
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2.5.2. Descripcion de disefio

Para la aplicacién del método LMTD se analiz6 este problema como dos sistemas que
componen un mismo intercambiador. El primero corresponde al intercambio energético entre
los fluidos del tubo externo y anular, mientras el segundo es la interaccion entre los fluidos
interno y anular. Una vez obtenidos los coeficientes convectivos globales se realizé un balance
energético para obtener la longitud total del sistema.
2.5.2.1. Balance energético del intercambiador de calor
Figura 16

Diagrama de balance energético del intercambiador de calor

@ qwater-z
q banano
) .

i

La figura 16 muestra un balance energético global del sistema a partir de este, con las
variables necesarias es posible escribir las siguientes ecuaciones y obtener el flujo masico del

agua:

Ldentrada = 29salida (2-1)
Qbanano = Qwater—1 + Qwater-2 — oo (2-2)

mbanano ' Cp,h ' (Th,i - Th,o)

= Myqter—1 " Cp,c—l ' (Tc—l,i - Tc—l,o) + Myater—2 - Cp,c—z

2.3)
' (Tc—z,i - Tc—z,o) — (o
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Donde:

Mpanano: FIUjO Masico del puré de banano [kg/s]

Cp »: Capacidad calorifica del banano [kJ/kg°C]

Ty, ;- Temperatura de entrada del puré de banano [°C]
Ty, »: Temperatura de salida del puré de banano [°C]

My ater—1, Mwater—2: FIUJO Masico del agua en el tubo interno y externo

respectivamente [kg/s]

Cpc—1, Cpc—»: Capacidad calorifica del agua en el tubo interno y externo

respectivamente [kJ/kg°C]

T.—1:, T, Temperatura de entrada del agua en el tubo interno y externo

respectivamente [°C]

T.—1,0,Tc—2,: Temperatura de salida del agua en el tubo interno y externo

respectivamente [°C]
J«: Calor disipado al ambiente [kKW]

Con el flujo mésico del agua en ambas tuberias: interior y exterior se puede obtener las

velocidades lineales de los fluidos, mediante la siguiente ecuacion.

m (2.4)

P - Atransversal

v =
Donde:

m: Flujo masico [kg/s]

p: Densidad [kg/m?]

Apransversar: Area transversal que ocupa el fluido [m?]
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2.5.2.2. Calculo del nimero de Reynolds

El nimero de Reynolds proporciona una medida de la relacion entre las fuerzas

inerciales y las fuerzas viscosas en el flujo del fluido, y se calcula como:

_ pvDy, (2.5)
U

Re
Donde:
w: viscosidad dinamica del fluido [Ns?/m?]
p: Densidad [kg/m?]
v: Velocidad del fluido [m/s]
Dy, : Didmetro hidraulico [m]
2.5.2.3. Calculo del numero de Prandtl

El nimero de Prandtl es otro nimero adimensional que relaciona la difusividad térmica
con la difusividad de momentum (viscosidad). EI nimero de Prandtl proporciona una medida
de la eficacia relativa del transporte de momento y energia por difusion en las capas limite de
velocidad y térmica, respectivamente (Incropera y DeWitt, 2007, p.375). Se define mediante la

siguiente ecuacion:

Pr = (2.6)

RI<

Donde:
v es la viscosidad cinematica [m?/s]

a es la difusividad térmica [m?/s]
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2.5.2.4. Calculo del coeficiente convectivo de transferencia de calor

El nimero de Nusselt es un nimero adimensional que representa la relacion entre la
transferencia de calor por conveccidn y la transferencia de calor por conduccion a través de una

capa de fluido (Incropera y DeWitt, 2007, p.371). Se calcula como:

Nu -k 2.7)

Donde:

Dy: Diametro hidraulico [m]

Nu: Numero de nusselt

k: Conductividad térmica [W/mK]
2.5.2.5. Célculo del numero de Nusselt

El nimero de Nusselt es un parametro adimensional que se define como el gradiente de
temperatura adimensional en la superficie. Este valor proporciona una medida de la
transferencia de calor por conveccién que ocurre en la superficie (Incropera y DeWitt, 2007,

p.515).

Para régimen turbulentos a través de una tuberia de seccion circular o anular es posible

usar la correlacion desarrollada por Gnilinski:

(g) - (Rep — 1000) - Pr (2.8)
Nu = I
\2 (.2
1+4+12.7- <§) . (Pr3 - 1)
Valido para 0.5 < Pr < 2000 y 3000 < Rep < 5x10°
f =1(0,790 - In (Rep) — 1.64)72 (2.9)
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Donde:

Re: Numero de Reynolds

Pr: Numero de Prandtl

2.5.2.6. Calculo del coeficiente global de transferencia de calor

El célculo del coeficiente de conveccion global (U) a partir del coeficiente convectivo
promedio (h) implica la integracion de los efectos de la conveccion tanto en el interior como en
el exterior de los tubos de un intercambiador de calor. Este proceso se fundamenta en la relacion

entre el nimero de Nusselt (Nu), el nimero de Prandtl (Pr) y el nimero de Reynolds (Re).

Para calcular el coeficiente de conveccion global (U), se deben considerar los
coeficientes de conveccion internos y externos, asi como las resistencias térmicas asociadas a
la conduccion a través de la pared del tubo y cualquier resistencia adicional como la

incrustacion. La relacion general para el coeficiente de conveccion global es:

(2.10)

dout
dout dout *In ( do::l) 1

1
U B din ' hout 2 kacero hanular

Donde:

doue: Didmetro de la seccion externa [m]

d;,: Didmetro de la seccion interna [m]

hoye: Coeficiente convectivo externo [W/m?K]

hanwiar: Coeficiente convectivo en el espacio anular [W/m?2K]

kqcero: Conductividad térmica del acero [W/mK]
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2.5.2.7. Célculo de viscosidad dindmica de un fluido

La viscosidad de un fluido se define como la resistencia a la deformacion de la sustancia

por tensiones cortantes o de traccion (Chhabra & Richardson, 2008, p114).

Para un fluido a través de una tuberia de seccidn circular se tiene la siguiente ecuacion:

3n + 1)” _ (8 : v)"_l (2.11)

4n Dh

Donde
n: Es el indice de comportamiento del fluido
m: Es el indice de consistencia del fluido
v: Es la velocidad del fluido [m/s]
Dy,: Es el diametro hidraulico [m]
2.5.2.8. Calculo de variacion de temperatura media logaritmica

Como se ha observado en graficas anteriores, la variacion de temperatura se describe
entre dos curvas logaritmicas que representan el fluido frio y el caliente. Esta se puede calcular

usando la siguiente ecuacion.

AT _ AT2 = AT, (2.11)
M ™ In (AT, /AT,)

Las variaciones de temperatura en esta ecuacion se describen de la siguiente manera:

ATy = Tp; — T (2.12)

ATy = Tpo — Tes (2.13)
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Donde:

Ty, Tho: Temperaturas de entrada y salida del fluido caliente [°C]
T.; T.,: Temperaturas de entrada y salida del fluido frio. [°C]

2.5.2.9. Balance energético global de calor

La relacion que permite el célculo de la longitud total del intercambiador se obtiene
mediante un balance energético considerando el calor especifico del banano y los calores

convectivos promedios para el tubo externo e interno del intercambiador.

mbanano ' Cp,h ’ (Th,i - Th,o) = Ui ' AL,i ) ATLM—1 + Uo ' AL,o ' ATLM—Z ) (2'14)

Mpanano * Cp,h ' (Th,i - Th,o) (2-15)
= Ui-T[.Di.L.ATLM—l+U0'T['D0'L.ATLM—2_CIOO

Donde:
D;: Didmetro interno [m]
D,: Diametro externo [m]
L: Longitud [m]
2.5.2.10. Célculo de cabezal requerido en el sistema de bombeo

Para calcular el cabezal requerido en el sistema de bombeo, se deben considerar las
pérdidas por friccién y las pérdidas menores, asi como las pérdidas de presion especificas del
intercambiador de calor. La ecuacion de energia modificada para un fluido incompresible y en

régimen estacionario es la siguiente:

Pz —P1 7.722 —v21 (216)
Hrequerido = pg + pg + Az + hL + hintercambiador
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Donde:

P: presion absoluta desde punto analizado [kPa]

v: velocidad del fluido en puntos analizados [m/s]

A,: variacion de puntos de succion y descarga [m]

h;: pérdidas por friccion de tuberia y accesorios [m]
Rintercambiador- Caida de presion del intercambiador [m]

El valor que representa las pérdidas de presion en accesorios y tuberia se representa de

la siguiente manera:

L v2 (2.17)
hL,total = (fD_h + Z KL) Z

Donde:

f: factor de friccidn

L: Longitud de tuberia por la que circula el fluido [m]

D,,: didmetro de tuberia / fluido circulante [m]

K, : Coeficiente de resistencia dependiente del accesorio considerado.
g: gravedad sometida en el fluido [m/s?]

El factor de friccion, {, se determina a través de la ecuacién de Colebrook-White

0.25 (2.18)
f = 2
1 5.74
log + 509
3.7% ke
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Donde:
¢: Diametro interno de la tuberia [m]
€: Rugosidad de tuberia dependiente del material
Re: NUumero de Reynolds
2.5.2.11. Dimensionamiento de tuberia y pardmetros para sistema de bombeo

El dimensionamiento de la tuberia se realiza para asegurar un flujo eficiente y minimizar
las pérdidas de energia. EI didmetro de la tuberia, (D ), se determina a partir de la relacion de

continuidad.

V=uv-4 (2.19)

Donde
v: Velocidad del fluido [m/s]
Ag: Area de la seccion anular que ocupa el fluido [m?]

El caudal volumétrico se obtiene de un balance energético previo que relaciona la tasa
de energia utilizada para enfriar el producto (banano) y la tasa de energia que pierde el agua en

el proceso de enfriamiento.

El NPSH disponible, debe ser calculado y comparado con el NPSH requerido, para

evitar la cavitacion.

npShdisponible = + A, - hL,total

La ecuacion 2.20 detalla el empleo de la presién de saturacion (B,) de agua teniendo en

cuenta la temperatura a la circula el fluido en la succion.
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Para asegurar un funcionamiento adecuado y evitar la cavitacion, el NPSH disponible

debe ser siempre mayor que el NPSH requerido (curva entregada por el sistema).

Para encontrar la eficiencia global se menciona la relacion entre la potencia hidraulica

empleada en el sistema y potencia de freno de la bomba.

__pgVH (2.21)
n= wT

La ecuacion 2.21 refiere:
w: velocidad angular del motor de la bomba [rad/s]
T: torque empleado por el motor de la bomba. [Nm]

La ecuacidn para calcular las pérdidas de presion en un intercambiador de calor se puede
expresar mediante la siguiente relacion, que toma en cuenta el coeficiente global de

transferencia de calor y el area de transferencia:

UAAT,y (2.22)
APy intercambiador = p—v

Esta ecuacion permitié dimensionar adecuadamente la bomba al proporcionar una
estimacion de las pérdidas de presion que deben ser superadas para mantener el flujo deseado

a través del intercambiador de calor.

El punto de operacion se encuentra en la interseccion de la curva caracteristica de la
bomba y la curva del sistema. La curva del sistema representa las pérdidas de energia totales
del sistema a diferentes caudales, mientras que la curva de la bomba muestra la energia que la

bomba puede suministrar a diferentes caudales.
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2.5.3. Justificacion del método

El disefio del intercambiador de calor de triple tubos concéntrico requiere de un analisis
energético con énfasis en la variacion de temperatura a lo largo del tubo. Cuando los fluidos
circulan a través de las tuberias el intercambio de calor es posible gracias a la alta conductividad
del material de conduccion de los fluidos, lo que hace que la mayor parte de la energia se
transfiera directamente entre fluidos. Por tanto, el mecanismo de intercambio de calor principal

e implicito durante este proceso es la conveccion.

Para seleccionar las dimensiones y caracteristicas de las tuberias de acero de grado
alimenticio es necesario primero realizar un balance de energia del sistema. Conociendo el calor
que debe ser disipado de un fluido a otro es posible definir los caudales masicos, y volumétricos,

apoyados en una preseleccion de didmetros.

Sin embargo, lo antes citado no es suficiente para seleccionar el tipo de tuberia. Es
evidente que, se necesita de otra ecuacion que relacione la longitud con el calor transferido por
conveccion. Por tanto, se usa el método de longitud media logaritmica (LMTD) cuyas

ecuaciones complementan este disefio.

El problema reside en que la derivacion del método proporciona ecuaciones Unicas para
disefio de intercambiador de doble tubos. Por tanto, se optd por realizar superposicion entre dos
sistemas de intercambio de calor: El fluido externo con el anular, y el interno con el anular.
Para reforzar el método se realiza una simulacion asistida por computadora para evaluar el perfil

de la temperatura a lo largo del tubo.
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2.6. Normativas (ASME B31.3 PIPING / TEMA INTERCAMBIADOR)

En el contexto del disefio de un intercambiador de calor de triple tubo y un sistema de
bombeo para el enfriamiento de puré de banano, se aplicaron tres normativas clave; la

normativa TEMA, la norma ASME B31.3, la normativa ISO 9906.

La normativa TEMA fue adoptada para clasificar y guiar el disefio de intercambiadores
de calor. Se establecieron las clasificaciones Tipo A, B y C, diferenciandose por el tipo de
servicio, mantenimiento y montaje. Se selecciono la clasificacion adecuada basandose en las
caracteristicas constructivas, el material y las condiciones de operacién del intercambiador de
calor. Esta normativa fue esencial para determinar los detalles requeridos en la fabricacion y
seleccion de los equipos. Se presto especial atencion a las tolerancias de mecanizado y montaje,
lo que afectd directamente las especificaciones de disefio del intercambiador de calor de triple

tubo.

Se seleccionaron las tuberias de acuerdo con la norma ASME B36.10, que especifica
las dimensiones estandar para tuberias de acero al carbono y acero aleado, y por extension, se
aplico para las tuberias de acero inoxidable AISI 316 utilizadas. Esta norma fue esencial para
determinar las dimensiones precisas, incluyendo el diametro exterior, el diametro interior y el
espesor de pared requerido. La eleccién de tuberias siguiendo esta normativa garantizo la
compatibilidad con los requisitos operativos del sistema de enfriamiento del puré de banano,

asegurando una integracion sin fallas y una operacion eficiente del intercambiador de calor.

La normativa 1SO 9906 establecié los estandares de rendimiento para bombas
centrifugas. Se aplicaron ensayos de rendimiento hidraulico de aceptacion para asegurar que la
bomba seleccionada cumpliera con los requisitos de rendimiento del sistema. Esta normativa
fue clave para la seleccion correcta de bombas centrifugas basandose en el desempefio

hidraulico probado por pruebas hidrostéaticas.
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La integracién de estas normativas en la fase de disefio del proyecto fue un proceso
meticuloso. Se identifico el tipo correcto de intercambiador de calor y bomba centrifuga,
basédndose en una referencia directa a las secciones especificas que guian sobre como elegir
correctamente. La direccion del flujo y la orientacién e instalacion adecuada se determinaron

baséndose en el caudal, lo cual fue crucial para el disefio final.
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Capitulo 3
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3.1. RESULTADOS

3.1.1. Condiciones iniciales

El problema se centrd en el andlisis térmico de un sistema de enfriamiento para puré de
banano. Inicialmente, se establecieron parametros clave que permitieron definir las condiciones
de operacion del sistema. Estos parametros incluyeron las temperaturas de entrada y salida tanto
del puré de banano como del agua de enfriamiento, asi como las propiedades termofisicas de

ambos fluidos, a continuacidn, en la tabla 2 se encuentran los parametros iniciales.

Tabla 2

Condiciones iniciales para el disefio del intercambiador de triple tubo

Parédmetros y variables iniciales Magnitudes definidas

Temperaturas Puré de banano Agua de enfriamiento

Temperatura de entrada 130 [°C] 24 [°C]

Temperatura de salida 90 [°C] 30 [°C]

Flujos

Flujo mésico 8 [TON /h]

Propiedades

Térmicas

Calor especifico 4186,8 [ J ] 4179 [ J ]
kg°C kg-°C

. _ w w

Conductividad térmica 692x1073 [—] 613x1073 [—]
m-k m-k

NUmero de Prandtl 5,84

Reoldgicas

indice de comportamiento 0,458

indice de consistencia 6,5

Nusselt 3,6

Dinamicas
Viscosidad

Densidad

k
1115 [—gg]
m

N-s
855x10‘6[ 2]
m

k
996,5 [—‘Z]
m
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Nota. La tabla 2 muestra las condiciones iniciales y las propiedades de los fluidos para el
disefio del sistema de enfriamiento. Las propiedades del agua fueron obtenidas de (Incropera
,2007). Las propiedades del puré de banano fueron obtenidas de (Chhabra, R. P., &

Richardson, J. F., 2008), (Ditchfield, C., Tadini, C. C., Singh, R., & Toledo, R. T. , 2004) y

(Etemad, S.Gh., 1998).
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3.1.2. Ficha técnica del intercambiador

Para dimensionar el intercambiador de calor de triple tubo, se realiz6 un analisis de
balance energético entre el puré de banano y un flujo de agua de enfriamiento. Asumiendo
velocidades especificas y calculando los caudales, se determinaron los diametros de las tuberias
necesarias. Posteriormente, se seleccionaron las medidas comerciales de los tubos a utilizar. La
tabla 3 presenta los resultados de esta seleccidn, detallando las caracteristicas internas, los
didmetros nominales en pulgadas, la cantidad de tubos requeridos y las especificaciones del

acero inoxidable utilizado.

Tabla 3

Diametros comerciales seleccionados para la construccion del intercambiador

CUERPO DEL INTERCAMBIADOR

N° i Diametro Cantidad de o
. Caracteristica : Descripcion
item nominal tubos

o . Acero inoxidable cd

1 Tuberia interna @ 3.00 [in] 10 40, grado alimenticio

. . Acero inoxidable cd

2 Tuberia anular @ 4.00 [in] 10 40, grado alimenticio

. . Acero inoxidable cd

3 Tuberia externa ? 6.00 [in] 10 40, grado alimenticio

@ 6.00 [in] x Acero inoxidable cd

4 Codo soldable 90° 28 40, grado alimenticio

. Acero inoxidable cd

5 . @ 3.00 [in] 30 40, grado alimenticio
Union en tee .

6 @ 4.00 [in] 30 Acero |nOX|_dabIe_ c_d

' 40, grado alimenticio

. Acero inoxidable cd

! @ 4.00 [in] 30 40, grado alimenticio
Prensa estopa .

8 @ 6.00 [in] 30 Acero |nOX|_dabIe_ c_d

' 40, grado alimenticio

Varilla solida acero

9 Turbulador ® 1.00 [in] 8 inoxidable, grado

alimenticio

En el andlisis del sistema de enfriamiento, se determinaron las caracteristicas dindmicas

de los flujos involucrados, considerando tanto el puré de banano como el agua de enfriamiento.
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Se midieron los caudales volumétricos y las velocidades de los flujos en diferentes

configuraciones tubulares. La tabla 4 presenta estos datos, especificando el tipo de flujo, el

caudal volumétrico en litros por segundo y la velocidad en metros por segundo.

Tabla 4

Velocidades y caudales caracteristicos del intercambiador

CARACTERISTICAS DINAMICAS

T1i:||oo_de Flujo_ Velocidad  Descripcion Sustancia
ujo volumétrico

uor rafl] B RIS Awe
oz 200 roo ] FRESTRST uecebanan
os ] om0 MRS

3.1.3. Evaluacion de costos

Se detallaron los elementos como tubos y codos de acero inoxidable, asi como placas

estampadas, especificando sus cantidades y precios unitarios correspondientes. Ademas, se

enumeraron los equipos requeridos, incluyendo bombas y valvulas check, junto con sus

respectivos costos. La tabla 5 presenta estos datos de manera organizada, proporcionando una

vision clara de la inversion total necesaria para la realizacion del proyecto.

Tabla 5. Cotizacion de los materiales necesarios para ejecucion del proyecto.

; COSTO COSTO
DESCRIPCION CANTIDAD
UNITARIO TOTAL
NO
Intercambiador de calor
Item
1 Tubo ac inoxidable 3 pulg, CD 40 10 $ 248,06 $2.480,60
2 Tubo ac inoxidable 4 pulg, CD 40 10 $ 353,03 $3.530,30
3 Tubo ac inoxidable 6 pulg, CD 40 10 $623,78 $6.237,80
4 Codo soldable ac inoxidable 3 pulg, CD 40 28 $12,00 $ 336,00
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5 Union en tee ac inoxidable 4 pulg, CD 40 30 $42,00 $1.260,00
6 Unién en tee ac inoxidable 6 pulg, CD 40 30 $121,00 $3.630,00
7 Prensa estopa ac inoxidable 4 pulg, CD 40 30 $35,00 $1.050,00
8 Prensa estopa ac inoxidable 6 pulg, CD 40 30 $80,00 $2.400,00
9 Turbulador ac inoxidable 1 pulg 8 $3500 $280,00
COSTO TOTAL $21.204,70
SISTEMA DE BOMBEO
10 Bomba hidréulica 1 $13.371,00 $13.371,00
Valvula de compuerta A/C ASTM A105 clase
11 $ 350,00 $ 700,00
800 bridada 4°°
Filtro tipo Y Hierro fundido ASTM 216 bridado
12 3 $ 204,00 $612,00
A/C4”
Vélvula de bola Acero Forjado clase 1500
13 $ 33,09 $ 231,63
Roscada (ASTM A216) 5™’
Manometro de Glicerina 0 — 100 PSI %4”* —
14 4 $9,04 $ 36,16
Caratula 2 5™’
Vélvula de bola A/C ASTM A216 2 cuerpos
15 2 $ 350,00 $ 700,00
bridada clase 150 4>’
Union Acero forjado clase 3000 (ASTM A105)
16 $2,85 $17,10
1/2’7
Codo A/C roscado (ASTM 197) clase 150 — 90°
17 4 $1,17 $ 4,68
1/29’
18 Neplo A/C ced.40 ¥4’ 6 $4,50 $ 27,00
19  Bushing A/C roscado (ASTM A197) 5™ x Y4’ 4 $5,00 $ 20,00
20  Brida Slip On A/C (ASTM A105) clase 150 4’ 15 $ 33,60 $ 504,00
21 Tubo A/C ASTM A54/106 GR B SCH40 4 21 $ 95,00 $ 1.995,00
Codo A/C soldable (ASTM A234) SCH40 - 90°
22 4 15 $4,80 $ 72,00
Empaque espirometalico AISI 304 Sello de
23 ] 17 $6,00 $ 102,00
grafito Clase 150
Pernos AISI 4140 ASTM A193 GRADO B7
24 60 $0,40 $ 24,00
A/C5/87 x3%”
COSTO TOTAL $18.416,57
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INVERSION TOTAL DEL PROYECTO $ 39.621,27

Nota. Esta tabla presenta el costo total de los materiales necesarios para la construccion del

intercambiador y el sistema de bombeo segun lo disefiado en los planos.
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3.1.4. Calculos energéticos

Se calcularon diversos pardametros para determinar el coeficiente de conveccion global
entre el flujo de enfriamiento 1y el puré de banano, asi como entre el flujo de enfriamiento 2 y
el puré de banano. Se evaluaron los caudales volumétricos, los flujos térmicos, las diferencias
de temperatura media logaritmica, las configuraciones de empaquetadura y los numeros
adimensionales como Reynolds, Prandtl y Nusselt. Ademas, se calcularon los coeficientes

convectivos para cada flujo. La tabla 6 presenta estos datos de manera detallada

Tabla 6. Variables calculadas del intercambiador

) Flujo 1 . Flujo 3
Resultados de calculo (InteJrno) Flujo 2 (Anular) (Extgrior)
Flujos
Flujo térmico 372,160 [W]
Flujo volumétrico de bombeo 14,9 [L/s]
Temperatura medida
logaritmica
Configuracion paralela 80,83 [°C]
Configuracion en contraflujo 81,83 [°C]
NuUmeros adimensionales
Reynolds 107017 64,56 41202
Prandtl 5,83 1387 5,83
Nusselt 585,84 3,6 3978
Coeficientes convectivos

Coeficiente promedio 4809 | 186,47[——|  3978,20(—|

w

U; = 168,92 [mz X
Coeficientes globales w
U, =167,60 [ o
m?-k

Longitud total de

intercambiador 45 [metros]

Nota. Esta tabla muestra un resumen de los calculos mas destacados del proyecto.
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3.1.5. Diseno del sistema de bombeo

Los resultados presentados en la tabla 7, presentan los parametros hidraulicos requeridos

para seleccionar una bomba que pueda suplir la demanda de caudal y presion del sistema.

Tabla 7. Caracteristicas destacables del dimensionamiento del sistema de bombeo.

Calculos del sistema

Caudal volumétrico 14,9 g]
Didmetro de tuberia escogido ? 4,00 [in]
Cabezal requerido 42.42 mH20
Pérdidas de friccion
Por interlaminar 5.46 [m]
Por bombeo 8.31 [m]
NPSH disponible 7.42 mH20
Totales 13.74 [m]

Nota. Esta tabla muestra los valores de las caracteristicas mas destables en el

dimensionamiento y seleccion de la bomba
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3.1.6. Simulacion

3.1.7.1. Contraflujo
La simulacion, ejecutada en un entorno controlado y utilizando software especializado en
andlisis y comportamiento de flujos (ANSYS), permitié visualizar las distribuciones de

temperatura a lo largo del intercambiador.

Figura 17

Comportamiento térmico de la superficie del intercambiador

La figura 17 muestra el comportamiento térmico en la superficie del intercambiador.
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3.2. Analisis de resultados

El disefio del intercambiador se centrd en la transferencia de calor eficiente mediante la
circulacién de agua a través de dos tubos concéntricos que rodean el flujo de puré de banano,
todo en una configuracion de flujo contracorriente que, aunque solo mejora ligeramente la
eficiencia térmica respecto a una disposicion en paralelo, se selecciond por razones practicas

relacionadas con la disposicion del sistema.

Debido a la alta temperatura de ingreso del puré de banano se optd por utilizar acero
inoxidable AISI 304 para los tubos. Este acero es conocido por su buena resistencia a la
corrosion 'y capacidad de mantener la integridad estructural en altas temperaturas,

convirtiéndose en un material apropiado para el transporte de productos alimenticios.

Los diametros se eligieron siguiendo la normativa ASME B36.19 para garantizar que se
mantengan dentro de las dimensiones estandar, lo que facilita la fabricacién y reduce los costos.
Se calculé la cantidad de calor que debia ser removida del puré de banano para alcanzar la

temperatura deseada de 90°C utilizando la ecuacion 2.3.

Utilizando las propiedades térmicas del puré de banano halladas en las referencias se
obtuvo un calor total de 372,160 J/s, lo que indica la cantidad de energia térmica que debe ser
removida por el flujo de agua que circula en los tubos internos y externos. Asi mismo, se realiz6
un balance energético considerando la disposicion en contraflujo del intercambiador para hallar
el flujo mésico del agua, y dimensionar el diametro de los tubos de acuerdo a los criterios

establecidos en los estandares de TEMA.

Como se puede apreciar a través de la tabla 6, los valores de Reynolds para los flujos de
agua a través de los espacios anulares del tubo externo e interno superan las 10,000 unidades lo

gue indica que estan comprendidos en el régimen turbulento, sin embargo, el valor de Reynolds
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del puré de banano es relativamente bajo y se encuentra dentro del régimen laminar, esto se
atribuye especialmente a la viscosidad dindmica del fluido, la cual es bastante elevada en

relacion con la del agua.

En un flujo turbulento, las capas de fluido se mezclan mas intensamente, lo que aumenta
el coeficiente de transferencia de calor por conveccion. Para cuantificar este efecto, se utiliz6
la correlacion de Gnielinski presentada en la ecuacion 2.8, que permitio calcular el nimero de
Nusselt y, por ende, el coeficiente de conveccion promedio. Los valores obtenidos fueron de
4809.82 W/m2K para el flujo interno y 3978.20 W/m2K para el flujo externo, ambos indicando

una alta eficiencia en la transferencia de calor.

El puré de banano, al ser un fluido no newtoniano, presenta un comportamiento diferente
al agua. Su viscosidad varia con la tasa de deformacion, lo que afecta su capacidad para
transferir calor. Para ductos de geometria circular, estudios previos sugieren un nimero de
Nusselt de 3.6, lo que refleja una menor eficiencia en la transferencia de calor en comparacion

con el agua.

El coeficiente de conveccidn calculado para el puré de banano fue de 186.467 W/m2K,
considerablemente menor que los valores obtenidos para el agua. Este resultado subraya la
importancia de considerar las propiedades reoldgicas del fluido, ya que limitan la eficiencia

global del intercambiador.

El siguiente paso en el analisis fue calcular el coeficiente global de transferencia de
calor, considerando tanto la interaccion del agua con el puré de banano en el tubo de 4 pulgadas
como la interaccién entre el agua en el tubo de 6 pulgadas y el puré de banano. Los valores
obtenidos fueron de 169.80 W/m2K y 168.44 W/m2K, respectivamente. Estos coeficientes son
bajos en comparacion con otros sistemas de intercambio de calor donde ambos fluidos son

newtonianos, lo que nuevamente destaca las limitaciones impuestas por el puré de banano.
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La temperatura media logaritmica (LMTD) revel6 que la configuracion en contraflujo
presentd un valor de 81.83°C, mientras que la configuracion en paralelo resulté en un LMTD
de 80.83°C. Esta diferencia, aunque pequefia, es intrigante y su explicacion radica en los
gradientes térmicos y las caracteristicas especificas del proceso de enfriamiento involucrado.
Primero, se consideraron los gradientes térmicos, en el proceso descrito, el puré de banano
experiment6 un enfriamiento significativo, pasando de 130°C a 90°C, lo que representd un
diferencial de 40°C, por otro lado, el agua utilizada para el enfriamiento se calent6 de 24°C a
30°C, con un diferencial de tan solo 6°C. Esta disparidad en los gradientes térmicos fue un
factor crucial para entender por qué la configuracion en contraflujo mostr6 un LMTD

ligeramente superior al de la configuracion en paralelo.

En una configuracién en contraflujo, el fluido caliente (puré de banano) y el fluido frio
(agua) fluyen en direcciones opuestas. Esto usualmente maximiza el gradiente térmico a lo largo
de todo el intercambiador, favoreciendo una transferencia de calor mas eficiente. Sin embargo,
en este caso especifico, la mayor parte del enfriamiento del puré de banano se logré en las
primeras etapas del proceso como se aprecia en la figura 17, donde el gradiente térmico inicial
fue mayor. A medida que el puré se enfriaba, el gradiente térmico disminuia, lo que llevé a una

menor eficiencia en la transferencia de calor en las etapas finales.

En contraste, en la configuracion en paralelo, donde ambos fluidos fluyen en la misma
direccién, los gradientes térmicos a lo largo del intercambiador fueron mas uniformes. Sin
embargo, dado que el diferencial de temperatura del puré de banano fue mucho mayor que el
del agua, la diferencia en los gradientes térmicos entre el inicio y el final del intercambiador
fue menos pronunciada que en el caso del contraflujo. Esto resulté en un LMTD que, aungue

menor que en contraflujo, fue lo suficientemente cercano para ser significativo.
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El menor LMTD en paralelo también puede explicarse por la relacion entre los tiempos
de calentamiento y enfriamiento de los fluidos. El puré de banano, al experimentar un
enfriamiento rapido y significativo, provocé que el gradiente térmico en paralelo se mantuviera
relativamente constante a lo largo del intercambiador. Mientras tanto, el agua, con su pequefio
diferencial de temperatura, se calentd de manera méas uniforme. Esto contribuy6 a que la
temperatura media logaritmica en paralelo fuera solo 1.83°C menor que en contraflujo, a pesar

de las diferencias en gradientes térmicos.

Este resultado también sugiere que la configuracion en paralelo, a pesar de la
expectativa general de que el contraflujo sea més eficiente, tuvo un rendimiento comparable
debido a la naturaleza especifica del proceso. La similitud en el LMTD entre ambas
configuraciones indica que, para este caso particular, los beneficios tradicionales del contraflujo
no fueron tan pronunciados como se esperaria en otros contextos. Esto podria atribuirse a la
combinacidn del gran diferencial de temperatura del puré y el corto tiempo de residencia del

agua en el intercambiador.

La longitud total del intercambiador se calculé utilizando la ecuacion de transferencia
de calor por conveccion 2.15. Al despejar la longitud, se obtuvo un valor de 44.82 metros, lo
que asegura que el intercambiador sea capaz de enfriar el puré de banano a la temperatura

deseada en el tiempo disponible.

El dimensionamiento de la bomba fue un paso crucial en el disefio del sistema. Se
calcul6 el flujo méasico de agua necesario para enfriar las 8 toneladas por hora de puré de
banano, resultando en un valor de 14.82 kg/s. La seleccién de la bomba se basé en la necesidad
de mantener este flujo sin exceder los limites de presion y velocidad recomendados. Se
considerd un cabezal de 41.55 mH20O, que incluye las pérdidas de presion por la longitud del

intercambiador, los accesorios, y la resistencia de los aspersores de la torre de enfriamiento. La
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bomba seleccionada opera a 55 mH20 y 60 m?/h, lo que proporciona un margen de seguridad

suficiente para evitar problemas operativos.

El NPSH disponible en el sistema se calculé en 7.42 mH20, mientras que el NPSH
requerido por el fabricante de la bomba es de 2 mH20. Esta diferencia asegura que la bomba

operaréd de manera segura, evitando la cavitacion y garantizando una larga vida Gtil del equipo.

La eficiencia de la bomba, calculada en 77.7%, es adecuada para la operacion del
sistema, asegurando que la energia se utiliza de manera eficiente para mantener el flujo de agua
necesario. La potencia de freno de la bomba, de 7785.73 W, se verifico contra la capacidad del
motor de 25 HP, confirmando que el motor tiene suficiente potencia para manejar la carga sin

sobrecalentarse ni operar fuera de su rango 6ptimo.

El calculo de la relacion entre flujos masicos del intercambiador proporciono una idea
de la cantidad de agua que se necesita para enfriar el puré de banano. Por cada tonelada de puré
de banano que se desee enfriar 40 °C es necesario bombear 6,7 toneladas de agua. Este resultado
se atribuye al bajo gradiente de temperatura con el que trabaja el flujo refrigerante. Mientras
que el puré de banano debe disminuir su temperatura en 40 unidades, el agua solo debe ocupar

7 unidades para cuestiones ambientales.

El disefio del intercambiador se ajustd en un total de 14 pasos, cada paso con una
longitud de 3 metros, el volumen que el agua ocupa dentro es aproximadamente de 0,5 metros
cubicos, es decir, 500 litros de agua. Este valor debe considerarse para cuestiones de
mantenimiento de la maquina, si se desea evacuar el producto y el fluido refrigerante a través

de las valvulas de escape se perdera 500 litros de agua.

Para finalizar esta seccion, se comenta la caida de temperatura en cada paso del

intercambiador disefiado, estos resultados pueden visualizarse en la tabla 8 del apéndice b. Para
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esto se ha asumido que la caida de temperatura a lo largo de cada paso es constante y sigue una

tendencia lineal. Es asi como, por cada paso se disminuye en promedio 2,85 °C.
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Capitulo 4

54



4.1. Conclusiones y recomendaciones

4.1.1. Conclusiones

El anélisis de la configuracion en contraflujo versus paralelo confirm6 que la
disposicion en contraflujo, con un LMTD de 81.83°C, fue la més adecuada para el proceso,
aungue la diferencia con la configuracion en paralelo fue minima, debido a los gradientes

térmicos especificos del proceso.

Se disefid un PID que considerd los accesorios necesarios para pruebas de llenado,
mantenimiento y monitoreo de caidas de presion en el sistema. Entre los componentes clave, se
incluyé una vélvula de purga, fundamental para eliminar el aire atrapado durante el llenado del
sistema, debido a que la presencia de este fluido causa la formacién de burbujas llevando a
fluctuaciones en la presion de bombeo por el incremento de la presion de vapor contenido en el

aire.

Para disminuir la temperatura del puré de banano en el recorrido de la longitud total del
intercambiador de 45 metros, se requiere que por cada tonelada de puré de banano teniendo en
cuenta la disminucion de temperatura en un diferencial de 40°C, la bomba seleccionada debe

entregar 6.7 toneladas de agua.

La simulacion en ANSYS muestra los rangos de temperatura a los que se expone el
intercambiador en los pasos definidos, al contar con 14 pasos de intercambio distribuidos en
dos columnas. En el paso 10, el intercambiador pasa por una caida de temperatura considerable,
debido a que la disminucion representa un 70% con respecto al valor registrado en el ingreso

del intercambiador.

La bomba seleccionada entrega un caudal de 60 m3/h estando por encima del flujo

minimo que requiere el sistema para cumplir con el funcionamiento adecuado del
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intercambiador, ademas, el punto de operacion definido se encuentra dentro de los rangos de

trabajo recomendados por el fabricante.

Para asegurar que el npsh disponible sea mayor que el requerido, durante el proceso de
disefio de la bomba se elevo la torre para incrementar la altura del punto de succion de la bomba,
generando que este valor calculado este por encima del punto ubicado en la curva del fabricante

de acuerdo con el caudal seleccionado para la operacion del sistema de enfriamiento.

4.1.2. Recomendaciones

Se recomienda aumentar la temperatura de salida del agua del intercambiador para
estudiar como este cambio afecta el comportamiento del LMTD. Al elevar la temperatura de
salida del agua, se podria optimizar el proceso de transferencia de calor y evaluar si esto
contribuye a una mayor eficiencia en el enfriamiento del puré de banano. Esta modificacion
permitiria obtener un panorama mas claro sobre la relacion entre la temperatura de salida del
agua y el rendimiento del intercambiador de calor, proporcionando datos adicionales para

ajustar el disefio y mejorar el proceso.

Dado que el puré de banano es un fluido no newtoniano y poco conocido, se recomienda
realizar una evaluacion preliminar detallada para estos casos antes de disefiar un sistema de
recuperacion, calentamiento o enfriamiento. Esta evaluacion deberia incluir estudios sobre las
propiedades térmicas y de flujo de estos fluidos, para asegurar que el disefio del intercambiador
de calor sea adecuado y eficiente. Esta practica permitird abordar posibles desafios y ajustar el

disefio del sistema de manera proactiva, minimizando riesgos y optimizando el rendimiento.

En relacion con la efectividad del intercambiador se recomienda realizar una
comparacion con los valores usuales obtenidos para otros tipos de intercambiadores. Parte de

los modelos matematicos usados para este proyecto responden al disefio de intercambiadores
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de doble tubos concéntricos, por lo que, es posible que, al ajustarlos con el enfoque de este

trabajo mediante valores promedios, estos se limiten.

Para el calculo del coeficiente convectivo del fluido interno con el turbulador se usé el
didmetro hidraulico del espacio anular, debido a que no existe un modelo matemaético que
permita la determinacion de este valor, y el planteamiento de un método supera los alcances de
este proyecto. Por tanto, se sugiere realizar un estudio basado en una simulacion por elementos
finitos que permita estimar el coeficiente teniendo en cuenta las caracteristicas geométricas del
turbulador, es decir, las dimensiones y la separacion entre cada aleta a lo largo de la longitud a

fin de proponer una férmula que se ajuste a la realidad.

Las simulaciones para este proyecto fueron realizadas con 2000 iteraciones cada una
para permitir que el modelo se estabilice en todas las variables de interés. Sin embargo, se
sugiere aumentar esta cantidad al mayor nimero posible con el fin de obtener mayor precision

en el estudio.
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Apéndice A
CALCULOS

DIMENSIONAMIENTO DE INTERCAMBIADOR DE CALOR
Definicidon de parametros y variables

Propiedades del puree de banano

ton kg
Mpanano = 8[ = 2,22 [?]

T,; = 130 [°C]

Tho =90 [°C]

kg
Pbanano = 1115 [ﬁ]

Ji
C,, =4186,8
p.h [kg°C

w
k = 692x1073 —]
banano x m-k

w
n= 0458 [ ]
m-k

m = 6,5[Pa-s"]

Agua
T.; =24 [°C]
T., = 30 [°C]

Pwater = 996,5 [%]

= 41
Cpe =472 [kg : 00]

N-s
Hwater = 855 x 107° [ m2 ]

Pr, = 5,84
kwater = 613x10~ [ ]

Materiales Acero inoxidable
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w
e

€ = 0.03 [mm]

Dimensiones

Dy = 25,4 [mm] Dout3

Diny = 77,92 [mm] Dout

Din2

Doutl == 88,9 [mm]
Dypy = 102,26 [mm]

Dourz = 114,3 [mm] Doutl

Din3 = 154,06 [mm] Dinl

Dyyrs = 168,28 [mm]

Balance energético por calor especifico

2entrada = 29salida
Gbanano = Qwater—1 + Qwater—2

mbanano ' Cp,h ' (Th,i - Th,o)
= mwater—l ' Cp,c ' (Tc,o - Tc,i) + mwater—z ' Cp,c—z ' (Tc,o - Tc,i)

J
kg°C

2,22 [k?g]-4186,80 [ ]-(130 [°C1 — 90 [°C])

] o fe) . .
kg - °c] - (30 [°C] — 24 [°C]) + tuater - 4179 [
(30 [°C] — 24 [°C])

= Myaqater - 4179 [

Myater = 7,41 [k?g]
Calculo de temperatura media logaritmica
Configuracion en contraflujo
ATy = Thi — Tep
AT, = 130 [°C] — 30 [°C]
AT, = 100 [°C]

kg]- °C]
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ATy =Ty — T¢,
AT, = 90 [°C] — 24 [°C]
AT, = 66 [°C]
AT — ATz = ATy
LM ™ In (AT, /AT,)
66 [°C] — 100 [°C]
In (66 [°C]/100 [°C])

ATLM =

AT,y = 81,83 [°C]
Calculo de velocidades de flujos
Flujos volumétricos
Flujo interno 1 - Agua

Myqter

V1=

pwater

o [t
Vl =

0965 4]
m3
V, = 7,44x1073 IT]

Flujo interno 2 — Puré de banano

Vz — mbanano
Pbanano
2,22 [kTg]
Vz ==

1115 [k—gs]
m
m3
V, = 2,00x1073 ITl

Flujo interno 3 — Agua

mwater

V3:

pwater

21 4]
V3 ==

996,5 [k—%]
m
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m3
Vs = 7,44x1073 [Tl

Velocidades de flujo

Velocidad del flujo interno 1 - Agua

_ 4-V,

-1 (D = D,%)

4 - (7,44x10—3 [m;])

V1= 12(0,077922 — 0,02542)[m?]

V1

v = 1,75 [?]

Velocidad del flujo interno 2 — Puré de banano

_ 4.V,

o (Din22 - Dout12)
- (2005102 [2])

Y2 = 17(0,10226% — 0,08892)[m?]

VU,

v, = 1,00 [?]

Velocidad del flujo interno 3 - Agua
_ 4‘ " V3
T (Din32 - Doutzz)

3
4 (7,44x10-3 [mTD

U3

Y3 = - (0,15406 % — 0,11432)[m?]
m
vs = 0,89 [?]
Calculo de diametros hidraulicos
D _ 4’ " At
h= p
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REIOSTY
B m-D, +m-D;

Dy = D, — D;

Flujo 1
Dp1 = Dings — Dy
Dypy = 77,92 [mm] — 25,40 [mm]
Dy = 52,52 [mm]
Flujo 2
Dpz = Dinz = Dout1
Dy, = 102,26 [mm] — 88,90 [mm]
Dy, = 13,36 [mm]
Flujo 3

Dp3z = Dinz = Doutz
Dy3; = 154,06 [mm] — 114,30 [mm]
Dy3 = 39,76 [mm|]
Calculo de numero de Reynolds
Flujo 1

Pwater " V1 * Dn1
Rel ==

Hwater

996,5 [k—%] 1,75 |5 - 52,52x 1073 [m]
m S

Rel =

855 x 1076 [I\T’n'f]

Re; = 107120,84
Por lo tanto, el flujo 1 es turbulento

Flujo 2

n-1

3n+ 1\" /81,
Mbananozm'< an ) '(th)

3-0,458 + 1)0"*58 (8 -1,00 )0-458‘1

= 65- ( =
Hbanano 4-0,458 0,01336
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N'S]

Ubanano = 0,23 [mz

Pbanano " V2 * Dn2

Rez ==
Upanano

1115 [k—%] +1,00 [ 5] - 13,36 x 103 [m]
m S

Rez =

023 [
Re, = 67,71

Por lo tanto, el flujo es laminar

Flujo 3

Pwater " V3 * Dps
Re3 =

HUwater

k m _
996,5 [m—%]-o,89 5| 39,76x 1073 [m]

Re3 =

855 x 10-¢ [17]

Re; = 41242,74

Por lo tanto, el flujo 3 es turbulento

Nusselt de cada flujo

Para el célculo de los coeficientes convectivo de los flujos de agua se usé la correlacién de
Gnielinski.

- (Rep — 1000) - Pr

ool N

Nup, = f 1/2
1+12.7- (§) F(Pr2li —1)
f = (0,790 - In (Re) — 1.64)2
Flujo 1
f=1(0790-In"Re; — 1.64)?
f=(0,790"In-107120,84 — 1.64) >

f=0,018

- (Rey — 1000) - Pr

oo] N

NuD1 =

f 1/2
14127~ (g) - (Pr2/3 — 1)

67



0,018
8

(107120,84 — 1000) - 5,84

NuD1 = 1
0,018\/2
T) - (5,84%/3 — 1)

NuDl = 586,78

1+12.7-(

Flujo 2
Para secciones transversales circulares, se tiene que:
Nupzy = 3,6
Flujo 3
f =(0,790 - In- Re; — 1.64)2
f=1(0,790 " In-41242,74 — 1.64)~?
f =0,022

ool

- (Re; — 1000) - Pr

NuDl =

1/2
1+412.7- (g) - (Pr2/3 — 1)

0,022
8

- (41242,74 — 1000) - 5,84

NuD1 == 1
/2
1+127- (%) - (5,842/3 — 1)

Nup, = 258,44

Coeficiente de conveccién
Flujo 1
_ Nup; * kwater
| = —21 water
Dhl

586,78 - 613x1073 [%]

52,52 x1073[m]

h]_:

w
m2-k

h, = 6848,75 [

Flujo 2
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_ Nupzy * Kpanano
. =
D,

3,6 692x10" [ ]
13,36x10-3[m]

h, =

w
hz = 186,47 [

m2-k
Flujo 3
_ NuDS ' kwater
3 D3
258,44 - 613x10~3 [ﬂ]
m-k

h3:

39,76x10~3[m]

h3—398450[ T

Célculo de coeficientes convectivos promedios

Tubo interno — anular

Doyt1
1 Dy, Dourn'In (Do-u ) 1

2 in1/  —

Ui Dini-hy 2 kgteer h,
1 88,9  889x107[m] -1n (375%)
Ui 77,92- (684875 [ k]) 215 [%]

U sope10-3|m kK
U, 7 W

1

U —16892[ w
1 ’ m?-k

Tubo externo — anular

Doutr
1 Din, Dinz *In (15)11:12 ) 1
Uy Doyt " hs 2 Ksteel h,
_ 114,3
1 B 102,26 N 102,26x10 3[m] In (m
Y2 1143 (398450 [%]) 2-15 [%]

1 _c97 m?-k
u, =’ w

2



U —16760[ w
2 = ) mz'k

Célculo de longitud

Mpanano " Cp,n * (Th,i - Th,o) =U; A" ATy + Uy - Ay - ATy
Mpanano * Cp,h ' (Th,i - Th,o) =U; 1 Dyyy " L ATy + Uy "1 Dy * L - ATy

_ mbanano ' Cp,h ' (Th,i - Th,o)
Uy "1 Doyey " ATy + Uy "0 Dipgp - ATy

2,22 [kTg] -4186,80 [kg]—°C] (130 [°C] =90 [°C))

m+ (16892 [—3—|-889x10-3[m] - 81,83 [°C] + 167,60 [—3—| - 102,26x10-3[m] - 8183 [°C])

L = 44,32 [m]

Efectividad del intercambiador de calor

Crmax = Myater * (prater)

= (1 [2)- o1 [

Crnax = 30966,78

Cmin = Mpanano * (Cpbanano)

o = (222 [7])- (11508 [557])

Conin = 9294,70
Cmin
Cn =
R Cmax
_9294,70
R ™ 30966,39
Cr = 0,30
1 B 1 N 1
(U 'A)prom Up T Doytr "L Uy 7Dy - L
1 B 1
U Dprom _w . TR
prom 168,92 [m2 : K] 88,9x103[m] - 7 - 42,32 [m]
1
_|_

167,60 [%] £102,26x10-3[m] - 7 - 42,32 [m]
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w
(U - prom = 107527 ||

1075,27 [%]
NTU = ——LKJ
9294.70
NTU = 0,12

_ 1—exp[-NTU(1 — Cg)]
& T 1= Cq - exp[=NTU(1 — Cp)]

_ 1—exp[-0,12-(1-0,30)]
~1-0,30exp[—0,12- (1 — 0,30)]

0,081

€= 0724

&

e=0,11
Caida de temperatura por paso en el tubo anular

Asumiendo una caida de temperatura lineal a lo largo de toda la longitud del intercambiador,
se tiene lo siguiente:

Th,i - Th,o
n
130 [°C] — 90 [°C]
ATpaso = 14
ATpaso = 2,85 [°C]

ATpaso =

Tpaso n= Th,i -—n: ATpaso

T

paso1 = 127,14 [°C]

Relacion de enfriamiento entre masas

2 Myqter
r=—

Mpanano

14,82 [kg desagua]

r =

222 [kg de puresde banano]

_ 670 kg de agua ]
1 lkg de puré de banano
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Calculo de pérdidas de presion

Factor de friccién
0,25

/D  5,74\]*
[lo 1"(3/7 +Re°'9)]

f=

Espacio interno-turbulador (Flujo 1)

P 0,25
1= 2
D 5,74
cou(Bp 22
[ 0910\~37 + R610’9
P 0,25
e [l (0,03/52,52 L 574 )]2
0910737 107120,84 09
fl = 0,021
Espacio anular-externo (Flujo 3)
0,25
Js = /D 5,74
€/Un3
oo (S5 2585)]
f = 0,25
T [l (0,03/39,76 L 574 )]2
910 3,7 41242,7409
f; = 0,024
Pérdidas de presién por longitud de tuberia
- L p?
AL
2-g-Dy
Espacio interno-turbulador (Flujo 1)
Mo = firL-v,
2. g " Dn1

(0,021) - (45[m]) - (1,75 [%DZ
M = 8 mys]) - (52,52x10-3 [m])

hsy = 2,81 [m]
Espacio externo-anular (Flujo 3)
hys :fz'L'V32
29 Dp3
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(0,024) - (45[m]) - (0,89 [%])2
"3 = 2 (9,81m/s]) - (39,76x10-3 [m])

hss = 1,10 [m]
Pérdidas de presion por accesorios
Espacio interno-turbulador — Flujo 1
Codos de 90° CD 40
Cantidad: 28
Factor de pérdida de carga: K;; = 0.3

v, 2

hm1 = 2 ; g " Zkl
m 2
oy = (75 [5]) . (28-0.3)
™ 24(9,81[m/s])
hmi = 1,31 [m]
Espacio externo-anular
Conexionen T
Cantidad:30
Factor de pérdida de carga: K;; = 0.2
V32
hmz = E 2k
m 2
s = (00 [5]) . (30-0.2)
™3 24(9,81[m/s])
Rz = 0,24 [m]

Pérdidas de presion total por tuberias
Tuberia interna
hiitotat = he1 + A
hiirota = 2,81 [m] + 1,31 [m]
hiarotar = 412 [m]

Tuberia externa
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hisrotar = hrz + hms
hisrotar = 1,10 [m] + 0,24 [m]

hisrotar = 1,34 [m]

DIMENSIONAMIENTO Y SELECCION DE SISTEMA DE BOMBEO
Para el dimensionamiento de bomba, se consideran las siguientes posiciones del sistema:

- Punto b: Descarga del intercambiador
- Punto a: Torre de enfriamiento
- El diametro de la tuberia de descarga del intercambiador es de 4”

Empezando por el céalculo del cabezal de bombeo requerido, se tiene que:

(Pb_Pa) vbz_vaz
H, = —~ H
D 0 g + zg +(Zb Za)+ f

Dado que la posicion a y b estan expuesta la atmdsfera la presion es atmosférica. La velocidad
en el punto a es cero. La ecuacion se convierte en:

2
Up
Hp=2_g+(zb—za)+Hf

Velocidad en b
En la descarga del intercambiador el flujo 1 y 2 se unen, por lo tanto

Vb: V1+V2

m3 m3
v, = 7,44x1073 [Tl +7,44x1073 [Tl

m3
V, = 1,49x1072 ITl —

Pérdidas de presién
Pérdidas de presion a través del intercambiador
hiirotar = 412 [m]
hisrotar = 1,34 [m]
hy intercambiador = Miatotar + Misrotal
hy, intercambiador = 412 [m] + 1,34 [m]
hy intercambiador = 546 [m]

Péerdidas de presion a través del sistema de bombeo
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Pwater " Vb " Dnp
Reb =

Uwater

k m
996,5 [m—gg] -2 [Z] - 0.10226[m]

Reb =

855x 10-¢ [17]

Re, = 238489.46
0,25

2
g/D 5,74
ll(’gw( é,7hb + Rebo,9>l

0,25

fo =

fo =

l (0,046/102.26) 5,74 ]2
910 3,7 238489.460°

f, = 0,016
Pérdidas por longitud

i _fb'L'Vb2
f3_2.g.Dhb
m

(0,016) - (124.18[m]) - (2 [?DZ
hys = 2-(9,81[m/s]) - (0.10226 [m])

hss = 4.04 mH20

Pérdidas de presion por accesorios
Accesorios:

Codos de 90° CD 40

Cantidad: 15

Factor de pérdida de carga: K;, = 0.3

Vilvulas de compuerta clase 4>’ 3000

Cantidad: 2

Factor de perdida de carga: K;, = 0.16

Valvulas de retencion 4’ clase 3000

Cantidad: 1

Factor de pérdida de carga: K;, = 2

Filtro tipo y 4’ Clase 300
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Cantidad: 3

Factor de pérdida de carga: K;g = 6
Valvulas de esfera 2’ clase 1500
Cantidad: 6

Factor de pérdida de carga: K;o = 0.30
Valvulas de esfera 4’ clase 1500
Cantidad: 2

Factor de pérdida de carga: K, = 0.16

sz

= 5+ Sk

([5])

homb = 50,81 [m/5])

- (20.94)

Ry = 4.27 mH20
Pérdidas de friccion totales en el sistema de bombeo

hi bomba = hfb + hpp
hy pompa = 8.31 [m]

Pérdidas de presion total del sistema bomba-intercambiador
hirotal-sistema = AL intercambiador + Abombeo
hirotai-sistema = 5,46 [m] + 8.31[m]
hirotal-sistema = 13.74 [m]
Cabezal de bombeo requerido
Altura de descarga: 8.5 [metros]
Altura de succion: 1.5 [metros]
A,: 7 [metros]
Caudal volumétrico: 0.016426 m3/s
Viscosidad dindmica: 8.55E-04 N s/m2
p,—pP, v, —v?

1
Hrequerido = pg + pg + Az + hL + hintercambiador
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P,—P, 2026369 — 0 [Pa]

_ = 20.74 mH?
29 997.01(9.81)kg/mes2  20-74mH20

vamvh_ @5 A8 gm0
pg  997.01(9.81)kg/m2s2

Rirotal sistema = 13.64 mH20
Hyequerido = 4242 mH20
Calculo de potencia hidraulica — potencia de freno
Caudal volumétrico: 0.016426 m3/s
Densidad del agua: 997.01 kg/m3
Gravedad: 9.8 m/s2
Cabezal requerido: 41.55 mH20

Potenciapigrautica = P * 9 * Hrequerido * Quotumétrico
Potenciap;grautica = 6049.52 [W]

Potenciapigrauiica
n

Potenciasyen, = 7785.74 [W]

Potenciasren, =

Calculo de NPSH disponible
Patm — P

NPSHgisponivie = T —z1—H,

TN

g 1.82 (0.016(1.5) 034640 16)
L7 2(9.8)\ 0.10226 ' '
H, = 1.11 mH20
101325 — 3169.8 [Pa]
NPSHgisponivie = —1.5-1.11

997.01(9.81)kg/m?s?

NPSHdisponible =742 mH20

Célculo de volumen contenido en el intercambiador

Velocidad promedio: 1,32 m/s



Longitud de intercambiador: 45 metros

Ti _ distancia
temMPO = elocidad
45 [m]

Tiempo = ?[T;l—]

= 34.1 [segundos]
Caudal volumétrico: 0.016426 m3/s

m3]
Q =0.016426 ITI * 34.1 [segundos]

Volumen = 0.56 [m3] equivalente a 148 [galones]
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Caida de temperatura por paso

Apéndice B

Tabla 8. Caida de temperatura a lo largo de los pasos del intercambiador

N° Paso

Temperatura al comienzo

Temperatura al final

1

10

11

12

13

14

130
127,1428571
124,2857143
121,4285714
118,5714286
115,7142857
112,8571429

110
107,1428571
104,2857143
101,4285714
98,57142857
95,71428571

92,85714286

127,142857
124,285714
121,428571
118,571429
115,714286
112,857143

110
107,142857
104,285714
101,428571
98,5714286
95,7142857
92,8571429

90

Nota. Esta table presenta la caida de temperatura a lo largo de cada uno de los pasos del

intercambiador de calor
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Apéndice C
Resumen del sistema disefiado

Tabla 9. Caracteristicas principales del sistema disefiado

INTERCAMBIADOR DE CALOR

Intercambiador de calor

Longitud total: 45 [m]

Bomba hidréaulica

Nombre: CR 64-2-A-HQE
Tipo de bomba  Centrifuga / Vertical

Frecuencia 50 Hz

Potencia del 11 kW

motor:

Eficienciadela 77.7 %

bomba:

Figura 18. Bomba centrifuga vertical
CUERPO DEL INTERCAMBIADOR

N° Caracteristica Diametro nominal Cantidad de Descripcion

item tubos

1 Tuberia interna @ 3.00 [in] 10 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio

2 Tuberia anular ® 4.00 [in] 10 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio

3 Tuberia externa ? 6.00 [in] 10 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio

4 Codo soldable @ 6.00 [in] x 28 Acero inoxidable cd

90° 40, grado alimenticio
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5 Unidn en tee @ 3.00 [in] 30 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio
6 @ 4.00 [in] 30 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio
7 Prensa estopa @ 4.00 [in] 30 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio
8 ® 6.00 [in] 30 Acero inoxidable cd
40, grado alimenticio
9 Turbulador @ 1.00 [in] 8 Varilla solida acero
inoxidable, grado
alimenticio
CARACTERISTICAS DINAMICAS
Tipode Flujo Velocidad Descripcion  Sustancia
flujo volumétrico
Flujo 1 L] [m; Flujo a través del Agua
74415 L7551 tubo interno
Flujo 2 oA m- Flujo a través del Puré de banano
2,00 (- 1,00 |—=|  tubo anular
N L5
Flujo 3 L] [m; Flujo a través del Agua
TA S 089 1] tubo externo

Nota. Esta tabla presenta un resumen de las caracteristicas principales del sistema disefiado.
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PLANO DE CONSTRUCCION DEL INTERCAMBIADOR

Apéndice D

!
!
|
l
[
!
[
|

1025,40

3500,00
|

Referencias Nombre Fecha Material: Razon Sodal:
Bitxpacro ?;:ﬁé?&?g::bmno 2/8/2024 ~ Acero inoxidable Elsh;gt
Revisado MSc. Gonzalo Zabala
EFscala: Nombre del planc: Cantidad:-
1:50 - < 1

Intercambiador de calor de triple
Maquing: tubos concéntricos Observacion:
Intercambiador
de calor
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DETALLE DE ACCESORIOS PARA CONSTRUCCION DE INTERCAMBIADOR

LISTA DE PIEZAS
ELEMENTO | CTDAD N© DE PIEZA DESCRIPCION
28 Tee 6 pulg
28 Tee 4 pulg
3 26 Codo 3 pulg x 90°
4 26 prensaestopa 6
pulg
5 26 prensaestopa 4
pulg
6 26 prensaestopa 3
pulg
7 1 Estuctura de Tubos
soporte rectangulares de
3"x1"x0,25
Referencias Nombre Fecha Material: Razdn Sodal:
Obuia00 ::;;?t%g::\brano 2/8/2024 ~ Acero inoxidable Eg;gt
Revisado MSc. Gonzalo Zabala
Escala: Nombre del plano. Cantidad:
1:40 % - 1
Intercambiador de calor de triple
Fiquina: tubos concéntricos Observacion:
T
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DIAGRAMA P&ID

|
PRADUCTO CALIENTE CODIFICACION DE
COLORES
DESCRIPCION COLOR
g AGUA DE AZUL
g 10 o ALIME TNACION
g vH-isat 2 PRODUCTO ROJO
| £ TRATADO
o ; E-13002 g
PR :
2
gl’:lﬁ][:lfjaﬂ%c ENFRIADD z L Facultad de Ingenieria en
% p 0 Mecanica y Ciencias de la Produccién
WH-13017
DRAWING Mo REW. FORMATO
(&) () SIS - PUMP 001 - 1T 01 OFicin
-PID
% § NAME CAD FILE
] SIS - PUMP IT - PID.dwg

VH-15010( V- 15009 ) MX-15003 WH-15002 v %
st e e TK-10001 : SISTEMA DE BOMBED A
e INTERCAMBIADOR CON TORRE DE

ENFRIAMIENTO - P&ID
MATERIA INTEGRADORA




Apeéndice E
Simulacion

En esta seccion se presentan figuras de la simulacion desarrollada para evaluar el intercambio

de calor entre los fluidos para las tres diferentes configuraciones.

Figura 18. Mallado del modelo del intercambiador de calor
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Apéndice E

Figura 19. Curvas de rendimiento de la bomba hidraulica seleccionada

96123530 CR 64-2 A-F-A-E-HQQE 50 Hz
H CR 64-2, 3*380 W, 50Hz | eta
[m] [%]
654
B0 4
55
504
45
40 J
a5
304
25 100
204 L 80
—
e
15 L B0
104 i
5. L 20
o —_
] 5 1 15 20 25 30 a5 40 45 s 55 80 &5 070 75 @O 85 Q[mUh

Q = 60.95 m¥h H=4645m

Pumped liguid = Water Liguid temperature during operation = 20 °C

Density = 9982 kgim® Eta pump = 77.7 %

Eta pump+motor = 71.5 %

P NPEH
[kWWV] [m]
14 4 = 14
12 a 12
10 10
8 .3
G o3
4 J 4
2 L2
o li]
P1=10.77 kW
P2=0013 kW
NPSH =283 m
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