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INTRODUCCION 

El comedor universitario de la UNSAAC representa un servicio esencial, ya que 

garantiza la seguridad alimentaria de más de 3000 comensales. 

La fuente energética de este servicio son las dos calderas instaladas dentro del comedor 

universitario, los cuales son los responsables de generar vapor caliente para la preparación de 

alimentos, aseo y limpieza mediante dispositivos como las marmitas, autoclaves y un 

intercambiador. 

En el capítulo I, se describe y formula el problema, objetivos, justificaciones, hipótesis 

y otros aspectos generales del trabajo de investigación. 

 En el capítulo II, se presenta las bases teóricas necesarias para la evaluación térmica 

de las calderas. 

 En el capítulo III, se evalúa la demanda de vapor de los dispositivos tanto en el área 

de la cocina (marmitas y autoclave), así como en el área de la limpieza y el aseo. Por otra parte, 

se calculó la demanda energética primaria (combustible) y secundaria (electricidad) de las dos 

calderas presentes en el comedor. 

En el capítulo IV, se halla la eficiencia energética real de las dos calderas por el método 

indirecto y para ello se evalúa las principales perdidas de calor que se registran en ambas 

calderas.  

 En el capítulo V, se seleccionaron equipos complementarios (economizadores), los 

cuales aumentaron la eficiencia de las calderas y redujeron su consumo energético. 

En el capítulo VI, se desarrolla la evaluación económica basada en el ahorro de 

combustible y las mejoras propuestas, utilizando como herramientas el flujo de caja y los 

indicadores financieros VAR (Valor en Riesgo) y TIR (Tasa Interna de Retorno). 
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RESUMEN 

La presente investigación tiene como objetivo principal la evaluación térmica de las 

calderas del comedor universitario de la UNSAAC, con el fin de optimizar su rendimiento y 

reducir el consumo energético mediante mejoras basadas en principios de gestión energética. 

La evaluación de las calderas identificó que las pérdidas de calor más significativas se producen 

en los gases residuales y durante las purgas secuenciales. Con respecto a la caldera pirotubular 

de 150 BHP, se propone la implementación estratégica de dos economizadores: el primero 

precalentará el aire de entrada al ventilador aprovechando el calor del vapor FLASH que se 

genera en el tanque rompedor de purgas, y el segundo calentará el agua de alimentación 

(procedente del Tanque de Retorno de Condensados II) utilizando el calor de los gases 

residuales. Estas medidas permitirían incrementar su eficiencia térmica del 80.951% al 

89.004%. En cuanto a la caldera acuotubular de 80 BHP, se propone la implementación de un 

tercer economizador que aprovechará el calor de los gases de combustión para precalentar el 

aire de alimentación del ventilador, logrando aumentar su eficiencia del 63.995% al 78.853%. 

Por otra parte, la evaluación económica del proyecto confirmó un retorno de la inversión (ROI) 

positivo, validando la sostenibilidad de la propuesta como una solución sostenible para la 

universidad. 

 

Palabras clave: Caldera industriales, Rendimiento térmico, Consumo energético, Análisis 

térmico.
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ABSTRACT 

This research primarily aims to conduct a thermal evaluation of the boilers at the 

UNSAAC university dining facility to optimize their performance and reduce energy 

consumption through improvements based on energy management principles. The boiler 

assessment identified that the most significant heat losses occur in the flue gases and during 

sequential blowdowns. Regarding the 150 BHP fire-tube boiler, strategic implementation of 

two economizers is proposed: the first will preheat intake air for the fan using heat from flash 

steam generated in the blowdown separator tank, while the second will heat boiler feedwater 

(from Condensate Return Tank II) utilizing waste heat from flue gases. These measures would 

increase thermal efficiency from 80.951% to 89.004%. For the 80 BHP water-tube boiler, 

implementation of a third economizer is proposed to harness combustion gas heat for 

preheating the fan's intake air, raising efficiency from 63.995% to 78.853%. Furthermore, the 

project's economic evaluation confirmed a positive return on investment (ROI), validating the 

proposal's sustainability as an environmentally and economically viable solution for the 

university. 

 

Keywords: Industrial boilers, Thermal efficiency, energy consumption, Thermal analysis 
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CAPITULO I 

1. GENERALIDADES 

1.1 Ámbito Geográfico 

1.1.1 Localización  

La presente tesis de investigación se llevó a cabo en la casa de máquinas del comedor 

universitario de la Universidad Nacional de San Antonio Abad del Cusco, ubicada en el distrito, 

provincia y departamento del Cusco. 

Nota. Recopilado de (Google Maps, 2024) 

 

Figura 1.1 

Ubicación geográfica del comedor universitario de la UNSAAC 
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1.1.2 Condiciones Meteorológicas 

Las condiciones meteorológicas típicas de la ciudad del Cusco durante los últimos 5 

años fueron (Ministerio del Ambiente, 2023):  

Estación Seca (abril - octubre): 

Durante esta estación, el clima se caracteriza por días soleados y cielos despejados, con 

temperaturas diurnas agradables que oscilan entre 18 °C y 22 °C. Sin embargo, las noches son 

frías, con heladas fuertes, especialmente en junio y julio, y temperaturas que pueden descender 

a 0 °C o incluso menos. La precipitación es mínima o nula. 

Estación Lluviosa (noviembre - marzo): 

En esta época del año, el clima se caracteriza por lluvias frecuentes, a menudo intensas, 

especialmente durante las tardes. Los cielos suelen permanecer nublados o parcialmente 

nublados. La precipitación es alta, con posibilidad de aguaceros y tormentas. Las temperaturas 

son más moderadas que en la estación seca, con máximas diurnas que oscilan entre 17 °C y 20 

°C, y mínimas nocturnas que raramente descienden por debajo de los 5 °C. 

En este trabajo de investigación, para hallar la temperatura promedio de la ciudad del 

cusco, se utilizaron las medidas prevenientes del centro meteorológico de la UNSAAC en el 

periodo 2024 (Anexo 3-A) 

1.2 Planteamiento del Problema 

Durante una visita a la casa de máquinas del comedor universitario de la UNSAAC, se 

identificaron pérdidas térmicas significativas en las calderas. Estas pérdidas se manifestaban 

principalmente en tres puntos críticos: emisiones por chimeneas, desechos de incrustaciones 

durante las purgas, y transferencia de calor superficial al medio ambiente. Según los principios 

de la segunda ley de la termodinámica, estas pérdidas de calor comprometen directamente al 

rendimiento térmico del sistema. Sin embargo, su identificación representa una oportunidad 
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concreta para implementar dispositivos de recuperación de calor que optimicen la eficiencia 

energética. 

La casa de máquinas del comedor universitario cuenta con dos calderas de vapor, una 

caldera pirotubular de disposición horizontal de 150 BHP y otra acuotubular vertical de 80 

BHP, ambos fabricados por la empresa MANSER S.A.C. La primera caldera consumió en el 

periodo 2024 un promedio de 5850 GAL/año de Diesel Premium DB5-S50. La temperatura 

promedio del combustible fue de 17.8 °C, la temperatura promedio del agua de alimentación 

proveniente del tanque de condensados II fue de 53.4°C y la temperatura en promedio del aire 

que ingresó a la cámara de combustión a condiciones atmosféricas fue de 16.21°C . 

 La segunda caldera consumió en el mismo periodo un promedio 1674.7 GAL/año del 

mismo combustible. La temperatura promedio del combustible fue de 17.8 °C, la temperatura 

promedio del agua de alimentación proveniente del tanque de retorno de condensados I fue de 

35°C y la temperatura en promedio del aire que ingresó a la cámara de combustión a 

condiciones atmosféricas fue de 16.21°C.  

 Ambas calderas consumieron en promedio un total de 7524.7 GAL/año de combustible 

Diesel Premium. El precio promedio del combustible en ese periodo fue de 16.00 soles/GAL  

(Anexo 20-A), por lo que finalmente el gasto total en combustible en el año 2024 fue de 

120’395.2 soles. 

Según lo especificado, con la propuesta de equipos que ayuden a reducir estás pérdidas 

de calor en los puntos críticos encontrados, se propone una estrategia de gestión para aumentar 

el rendimiento energético de las calderas de 80 BHP y 150 BHP, con la finalidad de reducir el 

flujo másico de combustible para minimizar los costos de generación de vapor. 

1.3 Formulación del Problema 
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1.3.1 Problema General 

¿Cuál es el rendimiento térmico y energético actual de las calderas del comedor 

universitario de la UNSAAC y cómo puede optimizase para reducir el consumo energético? 

1.3.2 Problemas Específicos 

1. ¿Cómo determinar la demanda energética real de las calderas en condiciones de 

operación del comedor universitario de la UNSAAC? 

2. ¿Cuál es la eficiencia energética real de las calderas del comedor universitario de la 

UNSAAC? 

3. ¿Qué equipos complementarios podrían implementarse para mejorar el rendimiento y 

reducir el consumo energético de las calderas del comedor universitario de la 

UNSAAC? 

4. ¿Cuál sería el impacto económico al implementar las mejoras propuestas en términos 

de rendimiento y consumo energético de las calderas de la UNSAAC? 

1.4. Objetivos de la investigación 

1.4.1. Objetivo General 

Evaluar térmicamente las calderas del comedor universitario de la UNSAAC para 

optimizar el rendimiento y reducir el consumo energético. 

1.4.2. Objetivos Específicos 

1. Diagnosticar la demanda energética de las calderas del comedor universitario de la 

UNSAAC. 

2. Calcular la eficiencia energética de las calderas del comedor universitario de la 

UNSAAC para la identificación de pérdidas y fuentes de ineficiencia. 

3. Proponer equipos complementarios para la optimización del rendimiento y consumo 

energético.  
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4. Realizar una evaluación económica basada en el rendimiento y el consumo energético 

de las calderas de UNSAAC. 

1.5. Justificación 

Hoy en día, la ingeniería y las nuevas industrias del siglo XXI se centran en la 

optimización de la eficiencia de sus equipos y la reducción de los costos de producción. Por 

consiguiente, este estudio propone realizar una evaluación energética de las calderas del 

comedor universitario mediante el “método indirecto” según la norma DIN 1942. La eficiencia 

real de las calderas y los resultados obtenidos contribuirán a identificar posibles mejoras que, 

a futuro, impactarán positivamente en el rendimiento energético y generarán ahorros 

económicos. 

1.5.1. Justificación Social 

La optimización del rendimiento y consumo energético de las calderas del comedor 

universitario permitirá reducir costos operativos y garantizar un servicio más sostenible. Esto 

beneficiará directamente a los usuarios, especialmente a aquellos de escasos recursos, al 

destinar los ahorros a mejorar la calidad del servicio o ampliar el número de cupos. 

1.5.2. Justificación Económica 

Al incrementar la eficiencia energética de las calderas del comedor universitario se 

generarán beneficios económicos sustanciales. Estos ahorros permitirán mejorar el 

mantenimiento de equipos, implementar nuevos dispositivos y reforzar el servicio de 

alimentación para estudiantes de bajos recursos. Además, la eficiencia energética alcanzada se 

alineará con las políticas de sostenibilidad de la UNSAAC, generando beneficios económicos 

sostenibles a mediano y largo plazo. 

1.5.3. Justificación Técnica 

La investigación aplica metodologías de evaluación térmica (análisis de combustión 

según la norma EPA, medición de pérdidas energéticas y eficiencia) utilizando instrumentos 
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especializados como termómetros de alta precisión y analizadores de gases como la Testo 300, 

siguiendo estándares técnicos. Esto permitirá cuantificar el rendimiento actual de las calderas 

del comedor universitario e identificar oportunidades de optimización, integrando 

conocimientos de ingeniería mecánica (termodinámica y transferencia de calor) para 

desarrollar un modelo replicable en sistemas similares. 

1.5.4. Justificación Medioambiental 

La evaluación térmica de las calderas de la UNSAAC, contribuirá en la disminución de 

emisiones de óxidos de carbono (COx), los cuales contribuyen gravemente al calentamiento 

global. Asimismo, se espera disminuir la temperatura de los gases emitidos producto de la 

combustión, lo que respalda los esfuerzos de sostenibilidad y responsabilidad ambiental. 

1.5.5. Justificación Teórica  

Esta investigación se sustenta en principios fundamentales 

de termodinámica, transferencia de calor y dinámica de fluidos para analizar las pérdidas 

energéticas en las calderas del comedor universitario. Mediante ecuaciones de balance 

energético (primer principio de la termodinámica), se cuantificarán las ineficiencias y se 

propondrán medidas de optimización. El marco teórico permitirá no solo diagnosticar el 

rendimiento actual, sino también validar soluciones técnicas para reducir el consumo 

energético. 

1.6. Alcances y Limitaciones de la Investigación 

1.6.1. Alcances 

• Se evaluarán las calderas que están actualmente en uso en el comedor universitario de la 

UNSAAC. 

• Se identificarán las causas que afectan negativamente el rendimiento de las calderas. 
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• Se calculará el rendimiento térmico de las calderas de la universidad, y con base a este 

análisis, se propondrán los equipos requeridos para optimizar su desempeño, logrando así 

un sistema más eficiente. 

• Este estudio involucra realizar una comparación del funcionamiento de los equipos 

actualmente y después de implementar la optimización de los equipos propuestos en base 

a resultados de cálculo ingenieril y demanda requerida. 

• Se realizará una estimación del ahorro económico que se podría obtener al reducir el 

consumo de combustible. 

• Se hará la evaluación de la demanda energética primaria (Combustible) por temas de 

optimización del rendimiento y optimización de costos. 

1.6.2. Limitaciones 

•  La investigación se llevó a cabo durante el año 2024, lo que limitó la posibilidad de 

realizar un número mayor de pruebas y análisis a lo largo del tiempo. 

• El presupuesto disponible condicionó la adquisición de equipos de medición 

especializados, lo cual pudo afectar la precisión y el alcance de los datos recolectados. 

• La falta de fichas técnicas de las calderas estudiadas dificultó el acceso a especificaciones 

clave, tales como parámetros de diseño o historiales de mantenimiento, esenciales para una 

evaluación integral.  

• Los hallazgos son representativos únicamente para las calderas evaluadas en el comedor 

universitario de la UNSAAC.  

• La implementación de las propuestas de mejora identificadas está sujeta a la aprobación y 

gestión administrativa de la Universidad, lo que excede el alcance de este estudio. 

• La irregularidad en el funcionamiento de las calderas por temas externos como paros, días 

feriados y demás, complicó la estandarización de algunas mediciones y la obtención de 

resultados consistentes. 
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• No se profundizó en el análisis de aspectos como la calidad del combustible, el impacto 

ambiental detallado o la vida útil de los equipos. 

• Se propondrán los economizadores mas no se diseñarán, ya que esto implicaría otro estudio 

aún más minucioso y extenso. 

• No se hizo una mejora en lo que respecta a la demanda energética secundaria (eléctrica) 

debido a que no genera gran impacto en el rendimiento de la caldera. 

1.7. Hipótesis  

1.7.1. Hipótesis General 

La evaluación del rendimiento térmico de las calderas del comedor universitario de la 

UNSAAC permite identificar áreas de mejora que, al ser implementadas con los nuevos 

equipos, reducirán el consumo energético de las calderas. 

1.7.2. Hipótesis Especificas 

1. Se espera que, al determinar la demanda energética de las calderas del comedor 

universitario de la UNSAAC , se identifica el consumo de combustible y el 

consumo eléctrico de los dispositivos periféricos que las calderas requieren para 

su correcto funcionamiento, lo que permite una mejor evaluación de la 

eficiencia y la formulación de propuestas de mejora. 

2. Se espera que, al evaluar el rendimiento térmico actual de las calderas del 

comedor universitario de la UNSAAC, se identifican áreas donde se puedan 

implementar mejoras para aumentar la eficiencia y reducir las pérdidas de 

energía. 

3. Se plantea que, al proponer y dar una futura incorporación de estos equipos 

complementarios para optimizar el rendimiento y consumo energético de las 

calderas del comedor universitario de la UNSAAC, se logra una mejora 

significativa en la eficiencia del sistema. 
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4. Se postula que, la evaluación económica del rendimiento y consumo energético 

de las calderas de la UNSAAC valida la viabilidad económica de las mejoras 

propuestas, demostrando un retorno de la inversión favorable para la institución. 

1.8. Variables 

1.8.1. Variable Independiente  

Condición térmica de las calderas.  

Cuyos Indicadores son: 

• Parámetros de operación de las calderas: Temperatura de operación [K], presión[kPa, 

Bar], tipo de combustible[Diesel], caudal de agua[m3/h], etc. 

1.8.2. Variables Dependientes 

Rendimiento y el consumo energético de las calderas. 

Cuyos Indicadores son: 

• Rendimiento térmico: Eficiencia de la caldera [%], cantidad de calor útil generado por 

unidad de combustible [kJ], pérdidas de calor [kW]1, etc. 

• Consumo energético: Cantidad de combustible utilizado para generar calor [GAL/ año], 

costo del combustible [S/.], etc. 

1.9. Tipo de Investigación  

El tipo de investigación fue aplicada debido a que se enfocó en resolver un problema 

específico y práctico(Carrasco, 2005, p. 42). En este caso, la investigación fue mejorar el 

rendimiento y reducir el consumo energético de las calderas del comedor universitario. 

 
1 "Pérdida de calor" es el término técnico estándar en ingeniería y termodinámica para describir la energía térmica 

que disipa un sistema.  

No es necesario incluir "potencia", ya que el uso de kW (kilovatios) ya indica que se trata de una medida de potencia 

térmica. 
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1.9.1. Enfoque de la Investigación 

Esta investigación adopta un enfoque cuantitativo. Se formularon hipótesis a partir de 

las preguntas de investigación, definiendo las variables clave que fueron medidas. Se diseñó 

un plan para probar estas hipótesis, recolectando datos en un contexto específico. Finalmente, 

se aplicaron operaciones estadísticas a las mediciones obtenidas para derivar conclusiones 

basadas en la evidencia empírica(Sampieri, 2014, p. 04). 

1.9.2. Nivel de Investigación 

 La presente investigación adoptó un diseño explicativo, ya que buscó determinar las 

causas y factores que influyen en el estado actual de las calderas del comedor universitario de 

la UNSAAC. Sin embargo, para alcanzar este objetivo, se requirió previamente una fase 

descriptiva que permitió caracterizar detalladamente el estado actual de las calderas, 

incluyendo aspectos como su funcionamiento, antigüedad, mantenimiento y fallas recurrentes. 

Esta fase descriptiva sirvió como base para el análisis explicativo posterior (Hernández, 2014, 

p. 98). 

1.9.3. Diseño de Investigación 

El diseño de esta investigación fue no experimental debido a que se no se manipularon 

deliberadamente las variables independientes con el propósito de ver de qué manera afectaron 

a las variables dependientes, ósea que lo analizamos en su contexto natural (Hernández, 2014, 

p.152). 

La investigación se llevó a cabo siguiendo un diseño longitudinal, lo que implicó la 

recolección sistemática de datos en varios puntos temporales durante el año 2024. Este enfoque 

permitió capturar los cambios que ocurrieron a lo largo del periodo de estudio. 
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1.10. Técnicas de Recolección de datos 

1.10.1. Técnicas  

Las técnicas de análisis de datos son herramientas útiles para organizar los datos 

recogidos con los instrumentos de investigación. En esta técnica, se recolectaron y revisaron 

los datos obtenidos con los diferentes instrumentos de medición a los que se tuvo acceso 

(Horna, 2012). 

1.10.2. Instrumentos 

Los instrumentos de recolección utilizados son: 

- Dispositivo analizador de gases TESTO 300, capaz de medir: COx, O2, T[K], 

eficiencia de la combustión [%]. 

- Termómetro Digital FLUKE 62 MAX infrarrojo Portátil Avanzado con indicador 

láser rango (-32,535) [°C] 

- Wincha de 500 cm marca Stanley Global Plus    

- Cronometro del celular. 

- Fichas técnicas del mercado nacional e internacional. 

- Multímetro digital. 

- Vernier Digital Truper de 150 mm. 

1.10.3. Procesamiento de Datos 

Para el procesamiento de los datos, se empleó el programa de Excel. Esta herramienta 

permitió lograr un óptimo análisis, así como también posibilitó la comparación entre los datos 

experimentales y teóricos. 
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Nota. Propuesta de implementación de sistemas de recuperación de calor. Adaptado de Redhead (2019)  

Figura 1.2 

Diseño de estudio 
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El estudio se basó en mediciones directas, revisión documental y entrevistas al personal operativo. Para evaluar el desempeño térmico de 

las calderas del Comedor Universitario de la UNSAAC, se empleó un analizador de gases Testo 300 (según norma EPA) y un termómetro digital 

FLUKE 62 MAX para registrar temperaturas de agua, vapor y combustible, complementado con mediciones de presión mediante los dispositivos 

que se encontraban ya instalados en los equipos (barómetros). Adicionalmente, se recopilaron datos de las fichas técnicas del fabricante, siendo 

principalmente información sobre la oferta de vapor de la caldera. Por otra parte, se utilizó data histórica recopilada por el operador de la caldera 

incluyendo registros de análisis de agua, cantidad de raciones,  consumo diario de combustible e información histórica del comedor, estos datos 

permitieron el análisis de consumo previo a la instalación de los economizadores. Finalmente, los datos obtenidos se procesaron en el programa 

de Excel para su respectivo análisis
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1.10.4. Técnicas de Análisis de Datos 

Las técnicas de análisis de datos son herramientas útiles para obtener información 

científica. Después de organizar los datos, es necesario analizarlos cualitativa o 

cuantitativamente, dependiendo de su naturaleza. Para obtener los resultados de la 

investigación, es necesario primero analizar la data (Vara, 2012). 

En esencia, el análisis de datos es la columna vertebral metodológica que permite 

transformar datos crudos de operación (temperaturas, presiones, caudales, consumos) en 

conclusiones científicas y recomendaciones de ingeniería concretas para la optimización del 

sistema térmico. 

Este proceso se estructura en dos fases principales: 

1. Análisis Cuantitativo del Desempeño Térmico: Mediante la aplicación del método 

indirecto (o de pérdidas de calor), se calculan indicadores clave de rendimiento (KPIs) 

como: 

• Eficiencia Térmica (η): El indicador principal, que relaciona el calor útil transferido 

al agua con la energía aportada por el combustible. 

• Pérdidas de Calor: Se cuantifican las pérdidas por gases de combustión (chimenea), 

por radiación y convección en la carcasa, y por inquemados. 

• Consumo Específico de Combustible: Se determina la cantidad de combustible 

requerida por unidad de vapor o agua caliente generada. 

2. Análisis Diagnóstico y Predictivo para la Optimización: 

• Análisis de Sensibilidad: Para identificar qué variables (como el exceso de aire o la 

temperatura del agua de alimentación) tienen el mayor impacto en el rendimiento y 

el consumo energético. 
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• Análisis Comparativo: Se contrasta el rendimiento actual de las calderas con los 

valores nominales del fabricante y estándares de la norma (como la ASME PTC 4 

para calderas). 

• Simulación Termo-Económica: Utilizando los datos analizados, se modelan y 

simulan propuestas de mejora (como recuperadores de calor, automatización de 

controles) para predecir el aumento potencial de eficiencia, el ahorro de combustible 

y el período de retorno de la inversión (análisis de costos). 

 

1.10.5. Muestra y Población 

• Población: 

Comedor universitario de la UNSAAC. 

• Muestra: 

Las calderas de 80 y 150 BHP del comedor universitario de la UNSAAC.  
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CAPITULO II 

2. MARCO TEORICO 

2.1. Antecedentes 

2.1.1. Antecedentes Internacionales 

Kebede et al. (2023), realizaron una investigación en una azucarera Arjo Diddesa 

utilizando como materia prima bagazo  en la reproducción de vapor a alta presión para la 

obtención de electricidad,  el problema radicó en la humedad que presenta el bagazo alterando 

la eficiencia de la caldera ya que la azucarera posee un nivel de humedad superior al 52%. La 

empresa utilizó la técnica SHRD  que disminuye el contenido de humedad  permitiendo el 

aumento de la eficiencia en las calderas, en el trabajo se presentó un modelado matemático en 

la que se logró concretar la investigación haciendo uso de la simulación ANSYS  para el 

desarrollo del secador. Se concluye que los resultados aumentaron a 1500 kJ/ kg en un secado 

de 45% como contenido de humedad en el bagazo.  

Lin & Wu (2023) El objetivo de su estudio radica en la medición experimental y 

evaluación de un análisis energético y exergético en una  caldera pirotubular con el uso de 

biodiesel destilado y biodiesel sin destilar,  petróleo bajo en azufre,  y ultra diesel bajo en azufre 

con la finalidad de reducir emisiones en las calderas  pirotubulares, experimentalmente se llevó 

las pruebas y en sus conclusiones se lograron beneficios, también   hace mención que con el 

análisis de energía el uso elevado de recirculación de gases de combustión llevan a una 

producción de menor cantidad de energía y también en la eficiencia. Otro punto importante es 

la unidad de combustión que contribuye a la destrucción de la hexología y pierde más calor 

cuando acrecienta la relación de recirculación de gases de ignición, en el caso de usos de 

combustibles mezclados cumplen con requisitos normativos en las emisiones contaminantes 

de NOx biodiesel destilado y sin destilar se pueden utilizar en calderas acuotubulares por su 
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tamaño más grande en comparación con las pirotubulares obteniendo una reducción mayor de 

emisiones, el biodiesel destilado otorga mayor beneficio en costos y de carbono neutro. 

Chen et al. (2021), establecen en su investigación obtener la eficiencia en las calderas 

industriales de Hunan mediante el método de análisis cuantitativo de la energía para proponer 

una caldera Industrial en la región. Así mismo se evaluó los elementos que transgreden en el 

sistema de calderas industriales encontrando que son: la temperatura en los gases de salida, el 

aire como coeficiente, también la capacidad de caldera, Temperatura del aire frío y de la escoria 

y las materias volátiles en el combustible. Con los resultados finales de esta investigación se 

puede utilizar para el diseño de otros proyectos similares que planteen la renovación de sus 

sistemas de calderas y obtengan ahorro de energía. Finalmente el autor concluye mencionando 

que una información intensiva en el estudio de los sistemas industriales locales sirven como 

oportunidad para establecer estándares precisos de eficiencia energética en regiones locales 

determinadas.  

2.1.2. Antecedentes Nacionales 

Vivanco (2017), tiene como objetivo el diseño de un sistema con régimen de reintegro 

en el condensado que se realiza en las calderas de la empresa Laive con el fin de concebir un 

ahorro de costos en el empleo de combustible y de agua tratada. Esta investigación fue de nivel 

aplicativo y se recolectó datos mediante herramientas como medidor de flujo de vapor , 

condensado, gas entre otros, luego, con los datos se hizo un análisis y cuantificación del ahorro 

de costos y de energía calorífica que se formó con el diseño del método de rescate de 

condensado. Después de diseñar el sistema de recuperación en la conclusiones se menciona la 

obtención de un ahorro de energía de 1873236.7 BTU por hora que es equivalente a 381968.4 

m3/año de gas natural, lo que condujo a un ahorro económico de 185379.9 $/año, asi mismo, 

en ahorro de energía térmica también se menciona que se logró la recuperación de condensado 

al implementar el sistema con el ahorro de 521660.6 BTU por hora que equivale en gas natural 
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a 106,370.9 m3 equivalente a un ahorro de 108,980.2 $/año finalmente el autor concluye que 

la implementación de gestión de energía en una empresa es útil para tener organizado e 

integrado los procesos de producción y también la toma de conciencia al usar la energía 

considerando finalmente que el diseño es rentable. 

Paredes (2015), en su tesis tiene como finalidad establecer el dimensionamiento de un 

método de recobro de calor desde el condensador de las purgas de calderas para reducir costos 

economicos y de energía. La metodologia fue de tipo experimental realizado a las purgas de 

las calderas en una planta pesquera de la empresa Hhayduk  S.A. que tiene siete calderas con 

potencia de mil y mil trescientos BHP. Para lograr el objeto de la investigación fue necesario 

de información y datos sobre las caracteristicas y el proceso de funcionamiento de las calderas, 

tambien de las extensiones liberadas que posee la planta para ensamblar los dispositivos en 

esos lugares, seguido a ello  se realizó una apreciación del total de condensado limpiado que 

se esboza al alcantarillado y una secuela de cálculos para predecir cuánto de vapor flash se 

genera. Se busco distribuidores de estos sistemas para hacer una elección de los módulos que 

intermedian en el sistema de estudio. Como último procedimiento se realizó varios cálculos de 

energia para tener una extensión de toda la instalación de tubos de conducción y aislamiento 

equivalente. El autor concluye determinando que después de instalar el equipo y el módulo de 

regeneración la eficacia crecía entre 0.727 a  0.784% por caldera y que se tenia una disminucion 

de 0.84% en el combustible.  

Risco (2019), planteó el objetivo de establecer un análisis de energía a una caldera 

pirotubular a carbón para que se conozca su situación actual y dar como propuesta el 

implemento y mejoramiento que ayude a bajar costos en la generación de vapor y también 

aminorar la emisión de gases dañinos. Inicialmente el método directo que se le aplicó ayudó a 

determinar su rendimiento actual que fue de 55% con ello se planificó hacer una reducción de 

las pérdidas de energía y con ello elevar el rendimiento, la idea que se propuso fue de 
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implementar un precalentador de aire de tal forma se aproveche la energía que antes era enviada 

al medio ambiente y con ello se logró reducir las pérdidas de gases residuales en un 4%., otra 

proposición fue que se tome en cuenta en la implementación de un sistema de ablandamiento 

en la caldera para que se reduzcan las pérdidas por purgas en un 1.5% y también para mejorar 

el aislamiento térmico a un 5.6% con todas las mejores realizadas el rendimiento de la caldera 

se volvió a medir y esta fue de 65% que se vio en los costos generados obteniendo un total de 

6600 soles anuales como ahorro, también se aportó al medio ambiente porque las emisiones de 

CO2 bajaron a un 4.1%,  que detallando fueron de 18.35% a 14.25% y de SO2 de 0.12% a 

0.098%. Por lo tanto esta investigación finaliza estableciendo un aporte económico y 

medioambiental. 

2.1.3. Antecedentes Locales 

Delgado y Seguil (2019), presentan el estudio para mejorar el sistema de operación de 

las calderas del comedor universitario de la UNSAAC mediante un diseño de optimizado, 

explica que debido a el creciente desarrollo industrial es que se necesita que los rendimientos 

y la eficiencia en los equipos tengan mayor productividad sobre todo en el ámbito de alimentos 

de la universidad que se está investigando, el comedor universitario tiene una demanda de 

1850.7 kg de vapor por hora para ello se requiere la demanda de una Caldera de 150 BHP de 

potencia con un flujo de vapor de 2,328 kg se vapor/ hora a una presión de operación de 689.5 

kilopascales, para ello es necesario hacer un análisis de los esfuerzos sobre la red de tuberías y 

tener en cuenta los esfuerzos que implican la instalación como son los esfuerzos 

circunferenciales sostenidos por expansión y ocasionales para hacer evaluaciones de 

rendimiento. En el sistema de tuberías es esencial hacer una dimensión del área que se ocupará 

el sistema. 
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2.2.Conceptos Teóricos 

2.2.1. Definición de Caldera 

Una caldera es un recipiente cerrado, diseñado para calentar un fluido, generalmente 

agua, hasta su punto de ebullición o sobrecalentamiento, utilizando una fuente de calor externa. 

El fluido caliente o vapor generado se utiliza posteriormente para diversas aplicaciones, como 

calefacción, generación de energía eléctrica o procesos industriales(American Society of 

Mechanical Engineers [ASME], 2021). 

2.2.2. Tipos de Calderas 

2.2.2.1.Calderas pirotubulares. Una caldera pirotubular es un tipo de caldera en la que los 

gases calientes producto de la combustión pasan a través de tubos que están inmersos 

en el agua. El calor de los gases se transfiere al agua, generando vapor. Se caracterizan 

por tener un gran volumen de agua y una respuesta más lenta a los cambios de demanda 

de vapor (IHEA , 2017). 

 

Nota . Por lo general, las calderas pirotubulares son de grandes dimensiones. Tomado de(Vitez 

& Zevallos, 2017). 

Figura 2.1 

Caldera pirotubular de cuatro pasos. 
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2.2.2.2.Calderas acuotubulares. Una caldera acuotubular es un tipo de caldera en la que el 

agua circula por el interior de los tubos, y los gases calientes producto de la combustión 

pasan por el exterior de los tubos. El calor de los gases se transfiere al agua que circula 

por los tubos, generándose vapor. Son generalmente más eficientes y capaces de generar 

mayores presiones y capacidades de vapor que las calderas pirotubulares (Babcock & 

Wilcox, 2015). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota.  Por lo general las calderas de este tipo son pequeñas. Foto tomada de: Creative 

Commons Attribution -No Derivatives 4.0 International. 

 

Figura 2.2 

Caldera acuotubular de disposición vertical 



 

22 

2.2.3. Gestión Energética 

La gestión energética se define como las estrategias para que un equipo térmico 

(caldera, turbina, bomba, compresor, otros), funcionen óptimamente bajo ciertas condiciones 

de operación en un tiempo determinado, con la finalidad de aumentar la eficiencia energética, 

reducir los costos de operación (combustible) y contribuir al cuidado del medio ambiente; todo 

esto basándose en propuestas de mejora para minimizar el consumo energético.  

Dentro de un plan de gestión energética para calderas, se contemplan acciones clave 

como: la adopción de combustibles limpios o renovables, la incorporación de intercambiadores 

de calor para el precalentamiento del agua de alimentación y el aire de combustión, así como 

la aplicación de aislamientos térmicos como son las lanas minerales (Redhead et al., 2019). 

2.2.4. Consumo Energético 

El consumo energético se refiere a la cantidad total de energía utilizada por un sistema, 

proceso, individuo, organización, sector económico o país durante un período de tiempo 

específico. Esta energía puede provenir de diversas fuentes (como combustibles fósiles, energía 

nuclear, energías renovables) y puede ser utilizada en distintas formas finales (como 

electricidad, calor, combustible para transporte, etc.) para realizar trabajo, generar luz, 

acondicionar espacios, alimentar procesos industriales o satisfacer cualquier otra necesidad que 

requiera un aporte energético. 

En esencia, mide el "gasto" de energía necesario para mantener actividades, 

operaciones o un determinado nivel de vida o producción. Se suele cuantificar en unidades de 

energía como Julios (J), kilovatios-hora (kWh), toneladas equivalentes de petróleo (tep), BTU, 

entre otras (Agencia Internacional de Energía [AIE], 2024). 

2.2.5. Demanda Energética 

La demanda energética de una caldera industrial de vapor representa la tasa de consumo 

de energía total, que incluye tanto la energía química liberada por la combustión de un 
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combustible (gas natural o fuel oil), así como la energía eléctrica consumida por los equipos 

periféricos de la caldera (bombas de agua, ventiladores de tiro, controles electrónicos, etc.) por 

unidad de tiempo. Esta demanda energética se relaciona directamente con la producción de 

vapor y se expresa en unidades de potencia (kW, MW, etc.) o en unidades de energía (kWh, 

MWh, etc.)(Johnson, 2020). 

2.2.5.1.Demanda energética primaria. La primera demanda energética de una caldera se 

refiere a la cantidad de energía que se requiere para generar una determinada cantidad 

de calor útil [Joule], considerando su eficiencia y las pérdidas asociadas. Este concepto 

está directamente relacionado con el consumo de combustible (Kreider, 2001), que 

depende de factores como: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. recopilado de (Kreider, 2001) 

Por otro lado, la fórmula básica para determinar el consumo de combustible esta dado por la 

siguiente ecuación:  

 

Potencia térmica requerida: kW, BTU/h, etc.

Tipo de combustible: Gas natural, diesel, biomasa, etc.

Poder calorífico del combustible: Energía por unidad de masa o 
volumen.

Eficiencia de la caldera: Relación entre el calor util y la energía portada 
por el combustible.

Figura 2.3 

Factores que depende el consumo de combustible en una caldera. 
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𝐶𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑜(𝑘𝑔/𝑠) =
𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑡é𝑟𝑚𝑖𝑐𝑎 (𝑘𝑊)

𝑃𝐶𝐼 (𝑘𝐽/𝑘𝑔)𝑥𝐸𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎(%) 
 

Ec. ( 1) 
 

 

2.2.5.1.1. Faces que realiza una caldera 

1) Fase de Arranque (Start-up) 

Este proceso inicial sirve para preparar a la caldera para su operación, asegurando que 

todos los sistemas estén en condiciones seguras y óptimas, el propósito es activar componentes, 

estabilizar parámetros (nivel de agua, presión, temperatura) y garantizar un entorno seguro 

antes de la combustión (ASME, 2023). 

Acciones clave: 

• Verificación de niveles de agua, presión y temperatura. 

• Activación de bombas de alimentación y sistemas de control. 

• Precalentamiento gradual de componentes para evitar tensiones térmicas. 

• Chequeo de sistemas de seguridad (válvulas, sensores). 

Consideraciones: Evitar cambios bruscos de temperatura o presión para prevenir daños 

estructurales. 

2) Fase de Barrido (Purge) 

Es la eliminación de gases combustibles residuales o aire no quemado de la cámara de 

combustión y conductos, el propósito es prevenir explosiones al eliminar mezclas inflamables 

antes de la ignición. 

Acciones clave: 

• Activación de ventiladores o sopladores para introducir aire fresco. 

• Circulación forzada de aire durante un tiempo determinado (30-60 segundos, según 

normativas). 
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• Monitoreo de flujo de aire para asegurar un barrido completo. 

Consideraciones:  La omisión del barrido puede causar "flashback" o explosión. 

3)  Fase de Ignición (Ignition) 

Se da por el encendido controlado de la mezcla aire-combustible en el quemador 

principal, el principal propósito es iniciar la combustión estable para generar calor (ASME, 

2023). 

Acciones clave: 

• Apertura de válvulas de combustible y regulación del flujo. 

• Activación del sistema de ignición (piloto, chispa eléctrica o encendido directo). 

• Verificación de la llama mediante sensores ópticos o termoeléctricos. 

Consideraciones: Si la llama no se detecta en un tiempo seguro (3-5 segundos), se activa 

un "bloqueo de seguridad" (cut-off) y se reinicia el barrido. 

4) Fase de Apagado (Shutdown) 

Se da por la interrupción controlada o de emergencia de la operación de la caldera, su 

finalidad es detener la generación de calor de manera segura, evitando riesgos térmicos o 

mecánicos (ASME, 2023). 

Tipos y acciones clave: 

a) Apagado normal: 

• Reducción gradual de la carga térmica y cierre de válvulas de combustible. 

• Enfriamiento controlado para evitar grietas por contracción térmica. 

b) Apagado de emergencia: 

• Corte inmediato de combustible por fallos (pérdida de agua, falla de llama, sobrepresión). 

• Activación de alarmas y sistemas de ventilación forzada. 

Consideraciones: Enfriar los componentes críticos como la temperatura dentro del hogar 

y registrar incidentes para el mantenimiento de la caldera. 
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2.2.5.2.Demanda energética segundaria. La segunda demanda energética de una caldera se 

refiere al consumo de energía eléctrica [kWh] asociado a los componentes auxiliares 

necesarios para su funcionamiento. A diferencia de la primera demanda (combustible), 

esta demanda está relacionada con la electricidad requerida para operar elementos como 

bombas de circulación, ventiladores de combustión, sistemas de control, encendido 

electrónico, sensores y otros dispositivos eléctricos. Este consumo es crítico para 

garantizar la eficiencia global del sistema, aunque su magnitud suele ser menor 

comparada con la energía térmica generada por el combustible (European Standard, 

2017). 

 

Nota. Recopilado de (Kreid, 2001). 

Bombas de 
circulación: Mueven el 
agua o fluido térmico a 

través del circuito.

Ventiladores de 
combustión: 

Suministran aire para la 
combustión y evacuan 

gases.

Sistema de control: 
Incluye PLCs, pantallas, 

sensores de 
temperatura/presión.

Sistema de 
encendido: 

Electrodos o bujías 
para iniciar la 
combustión.

Dispositivos de 
seguridad: Válvulas 
eléctricas, alarmas, 

etc.

Figura 2.4 

Componentes que consumen electricidad en una caldera. 
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2.2.5.2.1. Potencia aparente en corriente trifásica. La potencia aparente en sistemas 

trifásicos es una medida de la potencia total en un circuito de corriente alterna (CA), 

considerando tanto la potencia activa (P) como la reactiva (Q). Se define 

matemáticamente como el producto de la tensión eficaz de línea (𝑽𝑳), la corriente 

eficaz de línea (𝑰𝑳) y la raíz cuadrada de tres para sistemas equilibrados(Chapman, 

2005, p. 64): 

 

𝑆 = √3 ∗ 𝑉𝐿 ∗ 𝐼𝐿 Ec. ( 2) 

 

Donde: 

•  𝑆: Potencia aparente [VA]. 

• √3: Factor de corrección para sistemas trifásicos equilibrados. 

• 𝑉𝐿: Tensión eficaz de línea (tensión entre dos fases) [V]. 

• 𝐼𝐿: Corriente eficaz de línea (corriente en cada fase) [A]. 

2.2.5.2.2. Potencia real. La potencia real o activa está directamente relacionada con 

la potencia aparente (S) y el factor de potencia (FP) mediante la siguiente 

fórmula(Chapman, 2005, p.64 ): 

 

𝑃 = 𝑆 ∗ 𝐶𝑜𝑠(𝜙) = 𝑆 ∗ 𝐹𝑃 

 
Ec. ( 3) 

 

Donde: 

• 𝑃: Potencia real o activa [W]. 

• 𝑆: Potencia aparente [VA]. 
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• 𝐶𝑜𝑠(𝜙): Factor de potencia (𝐹𝑃), que representa el ángulo de desfase (𝜙) entre la tensión 

y la corriente en un circuito de corriente alterna (CA) tiene un rango de, 0 ≤ FP ≤ 1 o 

0% ≤ FP ≤ 100%. 

1) Interpretación del factor de Factor de Potencia (FP): 

➢ Si FP=1: Toda la potencia aparente se convierte en potencia real (sistema 

puramente resistivo). 

➢ Si FP < 1: Parte de la potencia aparente se "pierde" como potencia reactiva (Q), 

necesaria para mantener campos electromagnéticos en cargas inductivas (motores, 

transformadores) o capacitivas. 

2) Triangulo de potencias: 

La relación entre P, Q(potencia reactiva) y S se visualiza como: 

Figura 2.5 

Triangulo de potencias  

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Imagen tomada de: https://dyaii.es/triangulo-de-

potencias/, octubre 2019. 

 

La ecuación que involucra a las tres potencias es la siguiente: 

https://dyaii.es/triangulo-de-potencias/
https://dyaii.es/triangulo-de-potencias/
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𝑆 = √𝑃2 + 𝑄2 Ec. ( 4) 
 

Donde: 

• 𝑆: Potencia aparente [VA]. 

• 𝑃: Potencia activa [W]. 

• 𝑄: Potencia reactiva[VAR]. 

La potencia reactiva (medida en kVar) es una componente 'imaginaria' en sistemas de 

CA, generada por elementos capacitivos y consumida por inductivos. Aunque no realiza trabajo 

útil (su consumo promedio neto es cero al devolverse al suministro), resulta esencial para el 

funcionamiento de equipos eléctricos, requiriendo gestión adecuada por su impacto en la 

calidad y eficiencia del sistema (Mahtani, 2022). 

La Figura 2.6 es la representación más entendible sobre la relación de estas potencias. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Potencia reactiva: Compensado la espuma de 

cerveza. Tomada por (Mahtani, 2022).  

Figura 2.6 

Distribución de potencias 
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3) Concepto de Potencia Eléctrica y Ley de Watt 

La potencia eléctrica es la tasa a la cual la energía eléctrica se transfiere, consume o 

disipa en un circuito. Representa el trabajo realizado por una corriente eléctrica en un tiempo 

determinado y se mide en vatios (W), donde 1 vatio equivale a 1 Joule por segundo (1 W = 1 

J/s)(Alexander et al., 2013). 

La Ley de Watt establece la relación matemática entre la potencia eléctrica (P), el 

voltaje (V) y la corriente (I) en un circuito. Su fórmula fundamental es: 

 

𝑃 = 𝑉 ∗ 𝐼 Ec. ( 5) 

Donde: 

• P: Potencia eléctrica [W]. 

• V: Voltaje [V]. 

• I: Corriente [A]. 

4) Eficiencia de un motor eléctrico trifásico 

La eficiencia (o rendimiento) de un motor trifásico es una medida adimensional que 

cuantifica la efectividad con la que el motor convierte la energía eléctrica de entrada en energía 

mecánica útil de salida. Se define como la relación entre la potencia de salida (mecánica en el 

eje) y la potencia de entrada (eléctrica activa)(Mora, 2003, P.32). 

 

𝜂 =
𝑃𝑆

𝑃𝐸
∗ 100 % 

 

Ec. ( 6) 

 

Donde: 

• 𝑃𝐸 = 𝑃: Potencia de entrada (eléctrica activa) [kW]. 

• 𝑃𝑆: Potencia de salida (mecánica en el eje) [kW]. 
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• 𝜂: Eficiencia eléctrica [%]. 

Debemos tener en cuenta que la eficiencia siempre es menor que el 100% debido a las 

pérdidas internas del motor (pérdidas en el cobre del estator y rotor, pérdidas en el núcleo 

magnético, pérdidas por fricción y ventilación y pérdidas adicionales o dispersas)(Chapman, 

2005, P. 45). 

 

𝑃𝐸 = 𝑃𝑆 + 𝑃𝑃𝑒𝑟𝑑𝑖𝑑𝑎𝑠 

 
Ec. ( 7) 

 

la Figura 2.7 muestra el balance energético de un motor eléctrico trifásico. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Representación de distribución de motor. Tomada de CEMER 

ELECTRIC MOTORS (https://www.facebook.com/p/Cosgra-Motores-

Sellos-100071692555888/?locale=es_LA&_rdr)  

La fórmula básica para determinar el consumo eléctrico esta dado por la siguiente 

ecuación: 

Figura 2.7 

Distribución de la energía de un motor eléctrico trifásico  
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𝐶𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚 (𝑘𝑊/ℎ) = ∑(𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒𝑙 𝑐𝑜𝑚𝑝𝑜𝑛𝑒𝑛𝑡𝑒 (𝑘𝑊) ∗ 𝐻𝑜𝑟𝑎𝑠 𝑑𝑒 𝑜𝑝𝑒𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛 ) 

 

Ec. ( 8) 
 

2.2.5.3.Diagramas de flujo 

2.2.5.3.1. Diagrama de la caja negra o BLACK BOX. En el contexto de la ingeniería y la 

termodinámica, el concepto de "caja negra" se refiere a un sistema o componente 

donde se analizan las entradas y salidas de energía (o materia), sin necesidad de 

conocer o modelar los detalles internos del funcionamiento. La atención se centra 

en la relación entre lo que entra y lo que sale del sistema(Agencia Internacional de 

Energía, 2024). 

  

   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Aborda la idea de sistemas con entradas y salidas de energía sin entrar en detalles 

internos. Tomado de (Nebular, 2020). 

Figura 2.8 

Representación gráfica de la caja negra 
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2.2.5.3.2. Diagrama de Sankey. El diagrama de Sankey es un tipo específico de diagrama de 

flujo que se utiliza para representar las transferencias de energía, materiales o 

costos. Se caracteriza por el uso de flechas cuyo ancho es proporcional a la 

magnitud del flujo que representan (Schmidt, 2008). 

Figura 2.9 

Representación gráfica del diagrama de Sankey 

Nota. Es una herramienta que se utiliza en la gestión de flujos de energía o materiales, 

proporcionando un buen contexto sobre la distribución de las mismas. Tomado de (BBC, 2025).  

 

2.2.6. Eficiencia Energética de los Generadores de Vapor  

El objetivo principal de la generación de vapor es producir vapor a una presión mayor 

a la atmosférica, de manera que se pueda aprovechar la energía que posee en tales condiciones 

y cubrir las necesidades de la fábrica. 

La importancia de conocer la eficiencia térmica con que operan los generadores de 

vapor, también denominados calderas, radica en evaluar el grado de aprovechamiento de la 

energía del combustible para producir vapor. Además, se pueden cuantificar las cantidades de 

calor que ingresan y egresan de una caldera. 
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2.2.7. Balance de Masa.  

El balance de masa es un principio fundamental en ingeniería y ciencias naturales que 

establece que, en un sistema definido estacionario, la masa total debe conservarse. Se basa en 

la ley de conservación de la masa y se expresa mediante la siguiente ecuación (Kenneth y 

Donald, 2001): 

∑𝑚̇𝑒 = 𝛴𝑚̇𝑠 

 

Ec. ( 9 ) 
 

Donde: 

• 𝑚̇𝑒: Flujo másico a la entrada al sistema [kg/s] 

• 𝑚̇𝑠: Flujo másico de salida del sistema [kg/s] 

2.2.8. Balance de Energía. 

 La ley de conservación de la energía (Primera Ley de la Termodinámica) establece que: 

En un sistema aislado, la energía total no puede crearse ni destruirse, solo transformarse de una 

forma a otra. La variación de energía interna del sistema (ΔU) es igual al calor (Q) 

intercambiado con el entorno menos el trabajo (W) realizado por el sistema (Kenneth y Donald, 

2001). Se expresa mediante la siguiente ecuación: 

 

∆𝑈 = 𝑄 − 𝑊 Ec. ( 10) 
 

Donde: 

• ∆𝑈: Variación de la energía interna del sistema [kJ] 

• Q:calor intercambiado con el entorno [kJ] 

• W: trabajo realizado por el sistema [kJ] 
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La Ec. ( 11 )  más simplificada proviene de la aplicación de la Primera Ley de la 

Termodinámica a un volumen de control en estado estacionario, bajo ciertas suposiciones 

simplificadoras. 

 

∑𝑚̇𝑒 ∗ ℎ𝑒 = ∑𝑚̇𝑠∗ℎ𝑠 Ec. ( 11 ) 
 

Donde: 

• 𝑚̇𝑒: Flujo másico de entrada al sistema [kg/s] 

• ℎ𝑒: Entalpia específica del fluido de entrada [kJ/kg] 

• 𝑚̇𝑠: Flujo másico de Salida del sistema [kg/s] 

• ℎ𝑠: Entalpia específica del fluido de salida [kJ/kg] 

2.2.9. Rendimiento Térmico de una caldera 

El rendimiento térmico de una caldera se define como la relación entre la energía útil 

transferida al fluido (agua o vapor) y la energía total suministrada por el combustible durante 

su combustión. Este parámetro indica la eficiencia con la que el sistema convierte la energía 

química del combustible en calor aprovechable, minimizando las pérdidas asociadas a los gases 

de escape, la radiación no aprovechada y otros factores ineficientes (Instituto Alemán de 

Investigación [DIN], 1994). 

2.2.10. Rendimiento Energético Método Directo 

El rendimiento térmico (η) de una caldera corresponde a la eficiencia con la que la 

energía química del combustible se convierte en calor útil aprovechado por el fluido de trabajo 

(DIN, 1994). Se calcula mediante la siguiente expresión: 

 

𝜂 =
𝑄1

𝑄𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒
∗ 100 % Ec. ( 12 ) 
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Donde:  

• 𝑄1: Calor útil o calor absorbido por el fluido (por ejemplo, vapor o agua), determinado por 

mediciones de flujo másico, temperatura y presión [kJ/kg]. 

• 𝑄𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒: Poder calorífico inferior (PCI) del combustible multiplicado por su flujo 

másico [kJ/kg]. 

2.2.11. Rendimiento Energético Mediante el Método Indirecto  

Para evaluar la eficiencia energética de una caldera, se procede al método indirecto. 

Este método considera seis pérdidas principales de calor ocurridas en una caldera, tales como: 

pérdida de calor por gases residuales, pérdida de calor por combustión incompleta, pérdida de 

calor por presencia de hollín, perdida de calor por purgas, perdida de calor por convección y 

perdida de calor por radiación (DIN, 1994). 

 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (𝑞1 + 𝑞2 + 𝑞3 + 𝑞4 + 𝑞5 + 𝑞6) % Ec. ( 13 ) 
 

Donde: 

• q1: Pérdida de calor por gases residuales [%]. 

• q2: Pérdida de calor por combustión incompleta [%]. 

• q3: Pérdida de calor por presencia de hollín [%]. 

• q4: Pérdida de calor por purgas [%]. 

• q5: Pérdida de calor por convección [%]. 

• q6: Pérdida de calor por radiación [%]. 

 

La norma DIN 1984, aplica a calderas industriales y generadores de vapor, su 

principal propósito es evaluar la eficiencia energética de dichas máquinas para 

garantizar la optimización operativa y el cumplimiento de estándares de diseño. 
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2.2.12. Principales Pérdidas de Calor Según la Norma DIN 1942 

2.2.12.1. Perdida de calor por gases residuales. La pérdida de calor por gases residuales 

(o pérdidas por gases de combustión) es la energía térmica disipada al ambiente cuando 

los gases resultantes de la combustión (como CO₂, H₂O, N₂ y O₂ no consumido) son 

expulsados de la caldera a una temperatura superior a la ambiental. Esta pérdida 

representa una fracción significativa de la energía total aportada por el combustible y 

reduce la eficiencia térmica del sistema (Redhead, 2019). 

 

𝑞1 =
𝐻1

𝐻𝑇
∗ 100% Ec. ( 14 ) 

 

Donde: 

• 𝐻1: Es la potencia pérdida por gases residuales [kW] 

• 𝐻𝑇: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [kW] 

Y la potencia pérdida de los gases residuales viene a ser (Redhead, 2019): 

 

𝐻1 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝐺𝑅 − 𝑇𝑎𝑖𝑟) 

  

 

Ec. ( 15 ) 
 

Donde: 

• 𝑚̇𝐺𝑅: Flujo másico de gases residuales [kg/s] 

• 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅: Calor especifico promedio de la mezcla gas y aire [kJ/kg∙ K] 

• 𝑇𝐺𝑅: Temperatura de gases residuales [K] 

• 𝑇𝑎𝑖𝑟: Temperatura del medio ambiente [K] 



 

38 

2.2.12.1.1. Calor específico promedio de una mezcla gaseosa. El calor específico promedio 

de una mezcla de gases, como los gases de combustión y el aire, no se calcula 

simplemente como un promedio aritmético de los calores específicos individuales 

de los componentes. En su lugar, se debe calcular el promedio ponderado, tomando 

en cuenta la proporción (ya sea másica o molar) de cada componente (Incropera & 

De Witt, 1999). 

2.2.12.1.2. Promedio ponderado por masa: Si se conocen las fracciones molares (𝒇𝑴𝒊 ) y los 

calores específicos (𝑪𝒑𝒊) de cada componente en la mezcla, el Cp promedio de los 

gases residuales se calcula como: 

 

𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 =

∑(𝑓𝑀𝑖 ∗ 𝐶𝑝𝑖)

∑ 𝑓𝑀𝑖 ∗ 𝑀𝑖
 

          

Ec. ( 16) 
 

Donde: 

• 𝑓𝑀i : Fracción molar del componente i. 

• 𝑀i : Masa molar del componente i [g/mol]. 

• 𝐶𝑝𝑖: Es el calor específico del componente i [J/mol. K].    

       

2.2.12.2. Perdida de calor por combustión incompleta. La pérdida por combustión 

incompleta se calcula principalmente por la presencia de CO en los gases, ya que este 

gas indica que parte del combustible no se oxidó completamente a CO₂(Ragland & 

Bryden, 1998). 

𝑞2 =
𝐻2

𝐻𝑇
∗ 100% Ec. ( 17 ) 

 

• q2: Perdida de calor por combustión incompleta [%] 

• 𝐻2: Es la potencia pérdida por combustión incompleta [kW] 
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• 𝐻𝑇: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [kW] 

Y la potencia perdida por combustión incompleta, (Redhead, 2019): 

 

𝐻2 = 𝑚̇𝑐𝑜 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶𝑂 Ec. ( 18 ) 
 

• 𝑚̇𝑐𝑜: Flujo másico de monóxido de carbono producido [kg/s] 

• 𝑃𝐶𝐼𝐶𝑂: Poder calorífico inferior volumétrico del monóxido de carbono [kJ/kg], teniendo 

un valor promedio de 10.11 MJ/kg 

Flujo másico de monóxido de carbono producido (Ragland, 1998, p.78). 

 

𝑚̇𝑐𝑜 =
𝐶𝐶𝑂  ∗ 𝑉̇𝐺𝑅 ∗ 𝑀𝐶𝑂

6.792 ∗ 10^3
 

Ec. ( 19 ) 
 

Donde:  

• CCO:Concentración de CO (ppm). 

• 𝑉̇𝐺𝑅: Flujo volumétrico de gases residuales [m^3/s]. 

• MCO: Masa molar de CO (g/mol). 

2.2.12.3. Perdida de calor por hollín. Esta pérdida se debe a la acumulación de hollín 

en las paredes de los tubos de fuego, debido a la mala calidad del combustible o tipo de 

combustible que no se llega a quemar por completo en la combustión aire y combustible 

(Redhead, 2019). 

 

𝑞3 =
𝐻3

𝐻𝑇
∗ 100% Ec. ( 20 ) 

 

Donde: 

• q3: Perdida de calor por hollín [%]. 

• 𝐻3: Es la potencia pérdida por hollín [kW]. 
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• 𝐻𝑇: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [kW]. 

Y la potencia perdida por hollín esta dado por la siguiente ecuación: 

 

𝐻3 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝑔𝑐 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶  Ec. ( 21 ) 
 

Donde: 

• ṁGR: Flujo másico de gases residuales [kg/s]. 

• 𝑔𝑐: Participación másica del carbono. 

• 𝑃𝐶𝐼𝐶: Poder calorífico inferior del carbono tiene el valor de 32770 kJ/kg (Anexo 24). 

2.2.12.4. Perdida de calor por purgas. Esta pérdida se debe a la acumulación de una 

capa de sarro en la superficie lateral exterior de los tubos de fuego, que impide la 

completa transferencia de calor de los gases de combustión hacia el agua. El factor más 

relevante son los sólidos disueltos totales contenidos en el agua (Redhead, 2019). 

 

𝑞4 =
𝐻4

𝐻𝑇
∗ 100 % Ec. ( 22 ) 

 

 

Donde: 

• 𝐻4: Es la potencia pérdida por purgas [kW]. 

• 𝐻𝑇: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [kW]. 

Y la potencia perdida por purgas viene dado por la ecuación: 

 

𝐻4 = 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 ∗ (ℎ𝑓  − ℎ𝑤) Ec. ( 23 ) 
 

Donde: 

• 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠: Flujo másico de purgas [kg/s]. 
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• ℎ𝑓: Entalpia específica del líquido saturado de purgas [kJ/kg]. 

• ℎ𝑤: Entalpia del agua de alimentación [kJ/kg]. 

El flujo másico de purgas, se determina en base a los sólidos disueltos totales 

del agua de alimentación y purga (Redhead, 2019). 

 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 𝑚̇𝑉𝑆 ∗ (
𝑆𝐷𝑇𝑤

𝑆𝐷𝑇𝑐  −  𝑆𝐷𝑇𝑊
) Ec. ( 24 ) 

 

Donde: 

• 𝑚̇𝑉𝑆: Flujo másico de vapor saturado[kg/s]. 

• 𝑆𝐷𝑇𝑤: Solidos disueltos totales del agua de alimentación [ppm]. 

• 𝑆𝐷𝑇𝑐: Solidos totales disueltos permisibles en la caldera [ppm]. 

 

Por otro lado, el flujo másico de vapor saturado se mide con la siguiente ecuación: 

 

𝑚̇𝑉𝑆 =
𝐻𝑇

ℎ𝑔 − ℎ𝑤
 Ec. ( 25) 

Donde: 
• HT: Calor de entrada total en la caldera [kW]. 

• hg: Entalpia del vapor a la salida [kJ/kg]. 

• hw: Entalpia del agua a la entrada de la caldera [kJ/kg]. 

 

2.2.12.5. Convección. La convección es el modo de transferencia de energía entre una superficie 

sólida y el líquido o gas adyacente que está en movimiento, y comprende los efectos 

combinados de la conducción y el movimiento de fluidos(Cengel, 2007). 

c) Convección libre  

La convección natural es cualquier movimiento de fluido debido a los efectos de flotación 

donde las diferencias de densidad son causadas por variaciones de temperatura en el fluido. En 
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ausencia de cualquier movimiento impuesto externamente, el fluido se mueve como resultado 

de la flotación causada por las diferencias de densidad (Cengel, 2007). 

d) Convección forzada 

La convección forzada es la convección donde el fluido es forzado a fluir sobre la superficie 

por medios externos como un ventilador, bomba o viento(Cengel, 2007). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Convección libre y forzada en una placa caliente. Recopilado de (Cengel,2007) 

 

La transferencia de calor por convección depende necesariamente de 

propiedades como son:  

 

Figura 2.10 

Transferencia de calor de una superficie caliente hacia el fluido circundante, por 

convección y conducción. 
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Tabla 2.1 

Propiedades del material los cuales facilitan la transferencia 

Propiedades de un material Símbolo 

Viscosidad Dinámica 𝜇 

Conductividad térmica 𝜅 

Densidad 𝜌 

Calor específico 𝐶𝑒𝑠𝑝 

Nota. Factores que determinan la transferencia de calor. Recopilado de (Cengel,2007) 

 

Otro aspecto fundamental es la configuración geométrica y aspereza de la superficie sólida, y 

por último está el tipo de fluido presente en la superficie, ya sea laminar o turbulento.  

A pesar de la complejidad de la convección, se puede definir que la razón de la 

transferencia de calor es proporcional a la diferencia de temperatura expresada por la ley de 

enfriamiento de Newton (Masache, 2016). 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ ∗ 𝐴𝑆 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) Ec. ( 26) 

Donde: 

• 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣: Transferencia de calor por convección [kW]. 

• ℎ: Coeficiente de transferencia de calor por convección [kW/m^2∙ K ]. 

• 𝐴𝑆: Área superficial de transferencia de calor [m^2]. 

•  𝑇𝑠:  Temperatura de la superficie [K]. 

•   𝑇∞: Temperatura del fluido suficientemente lejos de la superficie [K]. 

e) Coeficiente de transferencia de calor por convección “h” 

El coeficiente de transferencia de calor por convección “h” es una medida de la 

capacidad de una superficie para transferir calor a un fluido en movimiento o viceversa. Se 
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define como la razón del flujo de calor por unidad de área de la superficie al gradiente de 

temperatura entre la superficie y el fluido(Cengel, 2007). 

Tabla 2.2 

Valores típicos del coeficiente de transferencia de calor por convección 

PROCESO 
        h  

[W/m^2. K] 

Convección Libre  

    Gases  2-25 

    Líquidos 50-1000 

Convección Forzada  

    Gases 25-250 

    Líquidos 50-20,000 

Convección Con Cambio De Fase  

    Ebullición o condensación   2500 – 100,000 

         Nota. Coeficientes de transferencia de calor h. Recopilado de (Cengel,2007) 

 

Numero de Grashof 

Es un número adimensional que representa la relación entre las fuerzas de flotabilidad 

y las fuerzas viscosas. Un valor alto del número Grashof indica que la convección natural es 

dominante, mientras que un valor bajo sugiere que la conducción o la convección forzada son 

más relevantes(Cengel, 2007). 

 

𝐺𝑟𝐿 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜈2
 Ec. (27) 
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• g: aceleración gravitacional [m/s^2]. 

• 𝛽: Coeficiente de expansión volumétrica [1/K], (𝛽 =
1

𝑇𝑓+273.15
, para los gases ideales. 

• Lc: Longitud característica de la configuración geométrica [m]. 

• 𝜈: Viscosidad cinemática del fluido [m^2/s] 

Y dado que la temperatura puede variar fuertemente entre la placa y la corriente 

libre, las propiedades del fluido se las evalúan con la siguiente ecuación: 

 

𝑇𝑓 =
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
 

Ec. (28) 
 

Donde: 

• 𝑇𝑓: Temperatura de película [K]. 

• 𝑇𝑠: Temperatura de la superficie [K]. 

• 𝑇∞: Temperatura del fluido lejos de la superficie (temperatura del "ambiente" o corriente 

libre) [K]. 

Numero de Rayleigh 

Es el producto de los números de Grashof y de Prandtl, el cual describe la relación entre 

la difusividad de la cantidad de movimiento y la difusividad térmica. Por lo tanto, el número 

de Rayleigh por sí mismo puede considerarse como la razón de las fuerzas de flotabilidad y las 

difusividades térmicas y de cantidad de movimiento (Cengel, 2007). 

 

𝑅𝑎𝐿 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜈 ∗ 𝛼
 

Ec. (29) 
 

Donde: 

• 𝛼: Difusividad térmica [m^2/s]. 
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• 𝑃𝑟: Numero de Prandtl, es el cociente entre la viscosidad cinemática del fluido y la 

difusividad térmica. 

Numero de Nusselt 

El número de Nusselt representa el mejoramiento de la transferencia de calor a través 

de una capa de fluido como resultado de la convección en relación con la conducción a través 

de la misma capa, se considera una capa de espesor L y la diferencia de temperatura Δ𝑇 = 𝑇2 −

𝑇1. Entre mayor sea el número de Nusselt, más eficaz es la convección. Un número de Nusselt 

de Nu=1 para una capa de fluido representa transferencia de calor a través de ésta por 

conducción pura (Cengel, 2007). 

𝑁𝑢 =
ℎ ∗ 𝐿𝑐

𝑘
 

 
Ec. (30) 
 

Donde: 

• h: Coeficiente de transferencia de calor por convección [W/m^2 K]. 

• 𝐿𝑐: Longitud característica [m]. 

• Conductividad térmica del fluido (W/m K). 

Placas verticales, 𝑻𝒔= constante 

Para una placa vertical, su longitud característica es la altura L, en el Anexo 26 se puede 

apreciar las relaciones promedio para el cálculo del número de Nusselt en una placa vertical 

isotérmica.  

La ecuación más acertada para este tipo de cálculo es de Churchill y Chu, 1975, ya que 

es aplicable para todo valor del número de Rayleigh. 

 

𝑁𝑢𝐿 = {0.825 +
0.387 ∗ 𝑅𝑎𝐿

1 6⁄

[1 + (0.492 𝑃𝑟⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 
 
Ec. (31) 
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Cilindro Horizontal 

Se puede definir con la ecuación para cilindros horizontales del Anexo 26 en donde la 

condición de aplicabilidad es de 𝑅𝑎𝐷 ≤ 10^12. 

 

𝑁𝑢𝐿 = {0.6 +
0.387 ∗ 𝑅𝑎𝐿

1 6⁄

[1 + (0.559 𝑃𝑟⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

 

 
Ec. (32) 

 

 

2.2.12.6. Radiación. La radiación es la energía emitida por la materia en forma de ondas 

electromagnéticas (o fotones) como resultado de los cambios en las configuraciones 

electrónicas de los átomos o moléculas. A diferencia de la conducción y la convección, la 

transferencia de calor por radiación no requiere la presencia de un medio intermedio(Cengel, 

2007). 

Si el flujo de calor emitido por una superficie real es menor que la de un cuerpo negro 

a la misma temperatura véase el Anexo 27, se determina mediante la siguiente expresión. 

 

 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴1 ∗ 𝜀1 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇1)4 + (𝑇2)4] 

 

 
Ec. (33) 

 

Siendo: 

• 𝑄̇𝑟𝑎𝑑: Transferencia de calor por Radiación [kW]. 

• 𝜀1: Factor de emisividad del cuerpo pequeño véase el Anexo 28. 

• 𝐴1: Área superficial [m^2]. 

• 𝜎: Constante de Stefan-Boltzman [5.67 ∗ 10^ − 8  
𝑊

𝑚^2 ∗𝐾^4
]. 

• 𝑇1: Temperatura absoluta del cuerpo pequeño que emite radiación [K]. 
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• 𝑇2: Temperatura absoluta de la cavidad grande que adsorbe radiación [K]. 

 

2.2.12.6.1. Perdida de calor por radiación. La pérdida de calor por radiación de una caldera es 

la energía que se disipa desde las superficies externas de la caldera en forma de 

ondas electromagnéticas debido a su temperatura. Esta pérdida de calor depende de 

la temperatura de la superficie de la caldera, la emisividad de la superficie, la 

temperatura del entorno circundante y el área superficial expuesta. La radiación es 

una forma significativa de transferencia de calor, especialmente a altas 

temperaturas, y representa una pérdida de energía que reduce la eficiencia general 

de la caldera (Cengel, 2007). 

𝑞6 =
𝐻6

𝐻𝑇
∗ 100% Ec. ( 34 ) 

 

 

Donde: 

• 𝐻6: Es la potencia pérdida por radiación [kW]. 

• 𝐻𝑇: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [kW]. 

 

𝐻6 = ∑ 𝑄𝑟𝑎𝑑 Ec. ( 35 ) 
 

Donde: 

• ∑ 𝑄rad: Sumatoria de calor por radiación en todas las superficies de estudio [kW]. 

 

Asimismo, la potencia total de combustión (Çengel & Boles, 2019): 

 

𝐻𝑇 = 𝐻𝑎 + 𝐻𝑓 Ec. ( 36 ) 
 

Es decir: 
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𝐻𝑇 = (𝑚̇𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎 ∗ 𝑇𝑎) + 𝑚̇𝐶 ∗ (𝑃𝐶𝐼 + 𝐶𝑝𝐶 ∗ 𝑇𝐶) Ec. ( 37 ) 
 

Donde: 

• 𝐻𝑇: Potencia calorífica total [kW]. 

• 𝐻𝑎: Potencia calorífica del aire [kW]. 

• 𝐻𝑓: Potencia calorífica del combustible [kW]. 

• 𝑃𝐶𝐼: Poder calorífico inferior [𝑘𝐽

𝑘𝑔
]. 

• 𝑚̇𝑎: Flujo másico de aire [𝑘𝑔

𝑠
]. 

• 𝑚̇𝑐: Flujo másico de combustible [𝑘𝑔

𝑠
]. 

• 𝐶𝑝𝑎: Calor especifico a presión constante del aire [ 𝑘𝐽

𝑘𝑔∙𝐾
]. 

• 𝐶𝑝𝑐: Calor especifico a presión constante del combustible [ 𝑘𝐽

𝑘𝑔∙𝐾
]. 

• 𝑇𝑎: Temperatura del aire en quemador [k]. 

• 𝑇𝑐: Temperatura del combustible [k]. 

2.2.13. Calor 

El calor es la forma de transferencia de energía térmica entre dos sistemas o entre un 

sistema y su entorno, debida exclusivamente a una diferencia de temperaturas. Se trata de un 

proceso espontáneo que fluye desde el cuerpo de mayor temperatura hacia el de menor 

temperatura, hasta alcanzar el equilibrio térmico. Es importante diferenciarlo de la energía 

térmica (energía interna asociada al movimiento molecular), ya que el calor no es una 

propiedad intrínseca de un sistema, sino un mecanismo de intercambio energético (Semansky, 

2019). 
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2.2.13.1. Calor sensible. El calor sensible es la cantidad de energía térmica intercambiada entre 

un sistema y su entorno, o entre partes de un sistema, que produce un cambio de temperatura sin 

alterar la fase (estado físico) de la sustancia(Incropera & De Witt, 1999). Matemáticamente, se 

calcula mediante la fórmula: 

 
𝑄 = 𝐶𝑝 ∗ 𝑚 ∗ ∆𝑇 Ec. ( 38) 

 
Donde:  

• 𝑄: 𝐶𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑠𝑒𝑛𝑐𝑖𝑏𝑙𝑒 [𝐽, 𝐶𝑎𝑙]. 

• 𝑚: Masa de la sustancia [kg]. 

• 𝐶𝑝: Calor específico de la sustancia [𝑘𝐽/𝑘𝑔 ∙ 𝐾]. 

• ∆𝑇: Incremento de la temperatura [°C, K]. 

2.2.14. Poderes Caloríficos  

Se define como Poder Calorífico de un combustible, a la cantidad de calor que genera 

una porción de masa de combustible al oxidarse completamente a presión atmosférica (García, 

2001). 

2.2.14.1. Poder calorífico superior. También conocido como "capacidad calorífica", es la 

cantidad total de calor liberado por la combustión completa de una unidad de combustible. 

Incluye el calor latente de vaporización del agua presente en los productos de combustión 

(Redhead, 2019). 

2.2.14.2. Poder calorífico inferior. Es similar al PCS, pero no incluye el calor latente de 

vaporización del agua. El PCI es más relevante en la práctica, ya que el agua de la combustión 

a menudo se escapa como vapor y no se recupera su calor latente (Masache, 2016). 

El poder calorífico lo podemos hallar de acuerdo a la capacidad calorífica del 

combustible mostrada en el Anexo 20-C.  

2.2.14.2.1. Cálculo Aproximado del PCI del Diésel DB5 S50 UV: 

1. Poder Calorífico Superior del diésel DB5 S50 UV es: 



 

51 

➢ 136.45 MJ/GAL 

2. Factor de conversión PCI: 

➢ PCI ≈ PCS - (Calor latente de vaporización del agua en productos de combustión). 

➢ Se usa un factor de conversión estándar entre PCS y PCI para combustibles Diesel. 

En este caso se asume un 8% de reducción. 

3. Cálculo del PCI: 

• Calor de condensación del agua formada= 136.45 MJ/GAL * 0.08 = 10.92 MJ/GAL. 

• PCI = 136.45 MJ/GAL - 10.92 MJ/GAL = 125.53 MJ/GAL. 

Tabla 2.3 

 Poder calorífico superior e inferior del DIESEL PREMIUM. 

Nota. Las conversiones realizadas de MJ/GAL a kJ/kg se realizó utilizando una densidad del 

Diésel de aproximadamente 832 kg/m ³. 

El balance en un sistema de combustión se basa en relacionar o equilibrar la masa de 

los reactantes y los productos durante el periodo de la reacción química (Cotrina, 2018) 

2.2.14.3. Balance en combustión ideal o completa. Esto se produce cuando existe una 

oxidación total de todos los elementos que constituyen el combustible. Para el caso se 

tiene la siguiente ecuación (Geovanny, 2010). 

𝛼 ∗ (𝑂2 + 3.76𝑁2) + 𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 = 𝛽𝐶𝑂2 + 𝛾𝐻2𝑂 + 𝜑𝑁2 Ec. ( 39 ) 
 

Donde: 

• 𝛼: Número de moles del oxígeno [kg/kmol]. 

• 𝛽: Número de moles del dióxido de carbono [kg/kmol]. 

• 𝛾: Número de moles del agua [kg/kmol]. 

Poder calorífico del Diesel Premium 

Poder calorífico Superior 43330.21 kJ/kg 

Poder calorífico Inferior 39860.45 kJ/kg 
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• 𝜑: Número de moles del nitrógeno [kg/kmol]. 

2.2.14.4. Balance en combustión real o incompleta. Se presenta cuando los 

componentes del combustible no se oxidan completamente, apareciendo en los gases 

de combustión CO, 𝑯𝟐𝑶,N2 y exceso de O2 (Geovanny, 2010). 

 

𝛼 ∗ 𝑎𝑡 ∗ (𝑂2 + 3.76𝑁2) + 𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 = 𝛽𝐶𝑂2 + 𝛾𝐶𝑂 + 𝛿𝐶 +
𝜆𝑂2+ 𝜇𝐻2𝑂 + 𝜑𝑁2 

 

Donde: 

Ec. ( 40 ) 
 

 

• 𝛼: Número de moles del oxígeno [kg/kmol]. 

• at: Porcentaje de aire teórico. 

• 𝛽: Número de moles del dióxido de carbono [kg/kmol]. 

• 𝛾: Número de moles del monóxido de carbono [kg/kmol]. 

• 𝛿: Número de moles del carbono [kg/kmol].  

• 𝜆: Número de moles del oxígeno libre [kg/kmol].  

• 𝜇: Número de moles del agua [kg/kmol]. 

• 𝜑: Número de moles del nitrógeno [kg/kmol]. 

2.2.14.5. Ratio de combustión. Es la relación entre la masa de aire en combustión 

incompleta y la masa del combustible. Refleja el consumo másico de aire en referencia 

a un 1 Kg de combustible (Redhead, 2019).  

 

𝑟(𝑎/𝑐) =
𝑚𝑎

𝑚𝑐
=

𝛼 ∗ 𝑎𝑡 ∗ (𝑂2 + 3.76𝑁2)

𝑚𝑐
 

Ec. ( 41 ) 
 

Donde:  

• r(a/c): Relación aire combustible [kg aire/ kg combustible] 
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Por lo tanto , el flujo másico de aire es: 

𝑚̇𝑎 = 𝑚̇𝑐 ∗ 𝑟(𝑎/𝑐) Ec. ( 42 ) 
 

 

Finalmente, el flujo másico de los gases residuales es: 

 

ṁGR = (r(a/c) + 1) ∗ ṁc 

 

Ec. ( 43 ) 
 

2.2.15. Sistemas de Recuperación de Calor (Economizadores). 

La implementación de sistemas de recuperación de calor en calderas, referidos al diseño 

de intercambiadores de calor para elevar la temperatura del agua de alimentación y aire, 

contribuyen a reducir el consumo directo del combustible, además de reducir la cantidad de 

masa de gases residuales evacuados por unidad de tiempo (Francisco et al., 2010). 

2.2.16. Sistema de Recuperación de vapor Flash 

La recuperación del vapor flash en tanques de revaporizado de purgas continuas, 

contribuye a reducir los costos de operación de un caldero y a mejorar el impacto ambiental. 

El vapor flash tiene el mismo comportamiento que el vapor saturado, se forma al evacuar el 

condensado de las purgas a la misma presión máxima de servicio del caldero a un tanque de 

revaporizado en el cual expuesto a una temperatura y presión separa el condensado en dos 

fases: vapor flash y lodo debido a la dureza del agua (Redhead, 2019). 

El porcentaje de vapor flash, que se puede recuperar en el condensado de purgas 

(Redhead, 2019) es: 

𝐹 =
ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑑𝑎 − ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎

ℎ𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 − ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎
 

 

Ec. ( 44 ) 
 

Donde: 

• F: Fracción de vapor FLASH. 
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• ℎ𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟: Entalpia de vaporización a la salida de la trampa de vapor[kJ/kg]. 

• ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎: Entalpia de líquido saturado a la entrada de la caldera [kJ/kg]. 

• ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑑𝑎: Entalpia de líquido saturado a la salida de la caldera [kJ/kg]. 

El flujo másico de vapor flash (Redhead, 2019):  

 

𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 = 𝐹 ∗ 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 

 

Ec. ( 45 ) 
 

Donde: 

• 𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟: Flujo másico de vapor flash [kg/s]. 

• 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠: Flujo másico de purgas de las calderas [kg/s]. 

• 𝐹: Fracción de vapor FLASH. 

2.2.17. Flujo de caja 

El flujo de caja o también conocido como la Cash Flow es una herramienta contable 

que facilita llevar registros de las entradas y salidas del efectivo de una entidad en diferentes 

etapas de las actividades de una institución. Este instrumento ayuda a conocer la liquidez de la 

entidad para determinar la capacidad de gasto, de esta forma exista liquidez para realizar nuevas 

inversiones en otras actividades (Castañeda, 2021). Además, Cuesta y Vásconez (2021) indican 

que el flujo de caja facilita la toma de decisiones en la estructura financiera, como conocer en 

qué actividades se generan más liquidez para una empresa y a donde se destinan la gran parte 

de recursos, y ver si una empresa va requerir financiamiento a corto plazo mediante las 

proyecciones en efectivo. 

2.2.18. Evaluación Económica 

2.2.18.1. Valor Actual Neto (VAN) 

El Valor Actual Neto (VAN) se define como un método financiero que permite evaluar 

la rentabilidad de un proyecto o inversión a lo largo del tiempo. Este indicador se obtiene al 
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descontar los flujos de caja futuros generados por el proyecto a una tasa determinada, que 

generalmente corresponde al costo de capital o a la tasa mínima de rentabilidad requerida. 

Cuando el VAN resulta positivo, significa que los ingresos proyectados superan el costo inicial 

de la inversión, indicando que el proyecto es económicamente viable (Liaño et al., 2021). 

Este indicador es ampliamente utilizado en la gestión de proyectos industriales y empresariales, 

ya que no solo considera los ingresos generados, sino también el valor temporal del dinero. 

Además, facilita la comparación entre distintas alternativas de inversión, contribuyendo a la 

optimización de recursos financieros y a la maximización del valor económico para la 

organización (Liaño et al., 2021). 

𝑉𝐴𝑁 = ∑
𝑄𝑛

(1 + 𝑇𝐼𝑅)𝑛
− 1 = 0

𝑛

𝑁=1

 

Donde: 

Qn= flujo de caja del periodo n 

N= N° de periodos 

I= Valor de inversión  

2.2.18.2. Tasa Interna de Retorno (TIR) 

La Tasa Interna de Retorno (TIR) corresponde a la tasa de descuento que hace que el 

Valor Actual Neto (VAN) de un proyecto sea igual a cero. En otras palabras, la TIR indica la 

rentabilidad porcentual que se espera obtener del proyecto. Si la TIR calculada es superior a la 

tasa mínima de rendimiento exigida por la entidad o empresa, se considera que la inversión es 

favorable y debe ser aceptada (Liaño et al., 2021). 

Este indicador es útil para comparar la eficiencia financiera entre distintos proyectos y para 

evaluar la viabilidad de inversiones bajo distintas condiciones económicas. La TIR proporciona 

una medida clara y directa del rendimiento del capital invertido, siendo especialmente relevante 
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cuando se enfrentan decisiones entre varias opciones con diferentes perfiles de riesgo y retorno 

(Liaño et al., 2021). 

𝑇𝐼𝑅 = (−𝐼 + (
𝐹𝐶

(1 + 𝑋𝑛)
) … ) = 0 

Donde: 

FC= Flujo de caja neto 

X= Tasa de descuento 

n= Periodo de tiempo 

I=Inversión inicial 

2.2.18.3. Costos en la evaluación económica 

La evaluación económica de un proyecto requiere identificar y cuantificar los costos 

involucrados, tanto los costos iniciales de inversión como los costos operativos durante su vida 

útil. Los costos de inversión incluyen la adquisición y montaje de equipos, materiales, 

aislamiento térmico y accesorios necesarios para la implementación de las mejoras. Por su 

parte, los costos operativos comprenden los gastos recurrentes como el consumo de 

combustible, el uso de agua tratada, mantenimiento y mano de obra (Liaño et al., 2021). 

Una adecuada estimación de estos costos es fundamental para determinar los beneficios 

económicos que el proyecto puede generar, ya que permite calcular indicadores financieros 

como el VAN y la TIR con mayor precisión. Así, la evaluación económica aporta información 

esencial para la toma de decisiones estratégicas, asegurando la rentabilidad y sostenibilidad del 

proyecto a mediano y largo plazo (Liaño et al., 2021). 
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CAPITULO III 

3. DEMANDA ENERGÉTICA DE LAS CALDERAS DEL COMEDOR 

UNIVERSITARIO 

3.1. Evolución e implementación del comedor universitario en función del número de 

comensales 

El comedor universitario forma parte del bienestar universitario de la UNSAAC. Su 

misión es proporcionar una alimentación completa y balanceada a los estudiantes, priorizando 

el acceso a estudiantes de bajos recursos económicos. 

En el año 2010, el comedor prestaba servicio en las antiguas instalaciones ubicadas al costado 

de la caja central de la universidad. En ese entonces, la casa de máquinas contaba con una 

caldera de 75 BHP con la cual se brindaba servicio a 2000 comensales. Por motivos de 

antigüedad y continuas averías, en el año 2011 se adquirió una nueva caldera de 80 BHP con 

el cual pudieron aumentar el número de comensales de 2000 a 2400. 

En el año 2011 se inauguró el nuevo comedor con la proyección de brindar servicio a 5000 

comensales y para ello, se adquirió una nueva caldera de 150 BHP el cual entró en 

funcionamiento en el año 2012. En ese año, aún se prestaba servicio a 2400 comensales en las 

instalaciones antiguas, pero ya se ponía a prueba la nueva caldera con sus respectivos 

dispositivos para cocinar los segundos. 

En el año 2016 con el antiguo comedor ya clausurado, el nuevo comedor ya estaba en marcha 

con sus nuevas instalaciones y equipos. Gracias a esta nueva infraestructura, el número de 

comensales aumento a 3000. Ese mismo año, la caldera de 80 BHP fue trasladada al nuevo 

establecimiento con el propósito de servir como caldera auxiliar en caso de una posible avería 

o mantenimiento en la nueva caldera. En el año 2024, el comedor universitario brinda servicio 

a 3200 comensales priorizando a los alumnos de escasos recursos económicos y con la 



 

58 

esperanza de que amplie la nueva infraestructura para aumentar el número de comensales a 

5000. 

Figura 3.1 

Evolución e implementación del comedor universitario en función del número de comensales 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia basado en “evolución del comedor” Quispe, (2024). 
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3.2.Demanda Energética de Vapor  

Dentro del comedor universitario, están instalados los dispositivos que consumen vapor 

y son los que se encargan de cocer los alimentos y de calentar el agua.  

Dentro del comedor universitario podemos encontrar: 

1. Área de cocina 

De acuerdo a lo obtenido por observación directa en el ambiente, en la Tabla 3.1 se 

encuentran los equipos que consumen vapor dentro del comedor universitario: 

Tabla 3.1 

Equipos que consumen vapor en el área de la cocina. 

CANTIDAD EQUIPOS USO CAPACIDAD (L) 

03 Marmitas Sopa 500  

01 Marmita Refresco 500 

01 Marmita Postre 500 

03 Marmitas Arroz 300 

03 Autoclaves Guiso(segundo) 500 

Nota. Elaboración propia 

Se realiza el análisis de la cantidad de vapor para cada uno de los equipos utilizados en 

el área de cocina, se utilizan las siguientes ecuaciones: 

a) Marmita de 500 L donde se prepara la sopa (Menestrón) 

Una de las sopas que se sirve en el comedor es el menestrón. 
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Figura 3.2 

Marmita de 500L 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Imagen tomada por medios propios 

Tabla 3.2 

Información registrada en la marmita y la sopa(menestrón).   

Información registrada resultado 

Capacidad de la marmita 500 L 

Presión generada dentro de la camisa de la marmita 1.5 Psi 

Volumen de la camisa por donde circula el vapor (10% de 

condensado) 
0.257 m^3 

Eficiencia de la marmita 80 % 

Tipo de comida que se cocina generalmente Menestrón 

Densidad del menestrón (sopa final) 1030 kg/m^3 

Calor especifico del menestrón (sopa final) 3900 J/kg °C 

Volumen de la cantidad de menestrón que se prepara 0.474 m^3 

Temperatura inicial del agua que ingresa a la marmita 12.5°C 
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Temperatura a la que se cuecen los alimentos (Menestrón) 

dentro de la marmita. 
97 °C 

Tiempo de cocción del menestrón 2 h 

Nota. Elaboración propia basado en “Información técnica de la marmita y el proceso 

de cocción de la sopa” Quispe, (2024). 

Para hallar el flujo másico de vapor que requiere cada equipo, necesitamos conocer 

algunos parámetros que nos facilitarán el cálculo. Los pasos para calcularlo son: 

Primero se halla la masa del menestrón: 

𝜌𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛 =
𝑚𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛

𝑉𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛
 

1030 kg/m^3 =
𝑚𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛

0.474 m^3
 

𝑚𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛 = 488.22 𝑘𝑔 

Entonces, la energía requerida por el menestrón es: 

𝑄𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛 = 𝐶𝑝𝑚𝑒𝑛𝑒𝑡𝑟ó𝑛 ∗ 𝑚𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛 ∗ ∆𝑇 

𝑄𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛 = 3900 J/kg °C ∗ 488.22 𝑘𝑔 ∗ (97 °𝐶 − 12.5 °𝐶) 

𝑄𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛 = 160.948 M J 

Entonces, se convierte la presión manométrica a presión absoluta tomando en cuenta que la 

presión atmosférica estándar que es igual a 14.7 PSI. 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑚𝑎𝑛𝑜𝑚é𝑡𝑟𝑖𝑐𝑎 + 𝑃𝑎𝑡𝑚𝑜𝑠𝑓é𝑟𝑖𝑐𝑎,𝐶𝑢𝑠𝑐𝑜 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 1.5 PSI + 14.7 PSI 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 16.2 PSIA 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 111.7 kPa 

Después de eso, Teniendo la presión de 111.7 kPa (1.117 bar), buscamos las propiedades del 

vapor en el Anexo 21. El calor latente de vaporización es de: 

➢ ℎ𝑓𝑔 =2249.9 kJ/ kg 
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La energía total que debe suministrar el vapor es de: 

𝑄𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜 =
𝑄𝑚𝑒𝑛𝑒𝑠𝑡𝑟ó𝑛

𝜂
 

𝑄𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜 =
160.948 M J

0.80
 

𝑄𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜 = 201.185 𝑀𝐽 

Finalmente, se calcula la masa de vapor consumida 

𝑀𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
𝑄𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜

ℎ𝑓𝑔
 

𝑀𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
201.185 𝑀𝐽

2249.9 kJ/ kg
 

𝑀𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 89.419 𝑘𝑔 

Adicional a eso, el tiempo de cocción del menestrón es de 2 horas por lo que el flujo másico 

de vapor es de: 

 

𝑚̇𝑉𝑆 =
𝑀𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙

𝑡𝑐𝑎𝑙𝑒𝑛𝑡𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜
 

𝑚̇𝑉𝑆 =
89.419 𝑘𝑔

7200 𝑠
 

∴ 𝑚̇𝑉𝑆 = 0.0124 kg/s 
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b) Marmita de 500 L donde se prepara refresco (té). 

 

Tabla 3.3 

Información registrada en la marmita y el mate de té.   

Información registrada resultado 

Capacidad de la marmita 500 L 

Presión generada dentro de la camisa de la marmita 1.5 Psi 

Volumen de la camisa por donde circula el vapor (10 % de 

condensado) 
0.257 m^3 

Eficiencia de la marmita 80 % 

Tipo de bebida que generalmente se da con el almuerzo Mate de té 

Densidad del agua con té (bebida final) 1000 kg/m^3 

Calor especifico del agua con té (bebida final) 4180 J/kg∙K 

Volumen de la cantidad de mate que se prepara 0.474 m^3 

Temperatura inicial del agua que ingresa a la marmita 12.5°C 

Temperatura a la que hierve el refresco dentro de la 

marmita. 
90 °C 

Tiempo en tener listo el mate de té 1 h 

Nota. Elaboración propia basado en “Información técnica de la marmita y el proceso 

de cocción del mate de té” Quispe, (2024). 

Realizando los cálculos anteriores, la cantidad necesaria de vapor para preparar el mate 

de té es de 85.230 kg y el flujo másico de vapor que circula por la camisa de la marmita en una 

hora es de 0.0237 kg/s 
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c) Marmita de 500 L donde se prepara el postre (compota de higo). 

Tabla 3.4 

Información registrada en la marmita y la compota de higo.   

Información registrada resultado 

Capacidad de la marmita 500 L 

Presión generada dentro de la camisa de la marmita 1.5 Psi 

Volumen de la camisa por donde circula el vapor (10 % de 

condensado) 
0.257 m^3 

Eficiencia de la marmita 80 % 

Tipo de postre que generalmente se da con el almuerzo Compota de higo 

Densidad de la compota de higo (mezcla final) 1320 kg/m^3 

Calor especifico de la compota de higo (mezcla final) 3200 J/kg∙K 

Volumen de la cantidad de postre que se prepara 0.474 m^3 

Temperatura inicial del agua que ingresa a la marmita 12.5°C 

Temperatura a la que hierve la compota de higo 92 °C 

Tiempo en tener listo la compota de higo 1 h 

Nota. Elaboración propia basado en “Información técnica de la marmita y el proceso 

de cocción del postre” Quispe, (2024). 

Realizando los cálculos anteriores, la cantidad necesaria de vapor para preparar la 

compota de higo es de 88.20 kg y el flujo másico de vapor que circula por la camisa de la 

marmita en una hora es de 0.0245 kg/s. 

d) Marmita de 300 L donde se prepara el arroz integral 

El arroz integral que sirve como acompañante al guiso(Segundo) en el almuerzo. 
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Figura 3.3 

Marmita de 300L 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Imagen tomada por medios propios. 

Tabla 3.5 

Información registrada en la marmita y el arroz.   

Información registrada resultado 

Capacidad de la marmita 300 L 

Presión generada dentro de la camisa de la marmita 1.09 Psi 

Volumen de la camisa por donde circula el vapor (10% de 

condensado) 
0.054 m^3 

Eficiencia de la marmita 80 % 

Producto que se cocina Arroz 

Densidad del arroz 1050 kg/m^3 

Calor específico para una mezcla de agua y arroz (relación 

2:1) 
3850 J/kg °C 

Volumen de la cantidad de arroz 0.284 m^3 
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Temperatura inicial del agua que ingresa a la marmita 12.5°C 

Temperatura a la que se cuece el arroz. 95 °C 

Tiempo de cocción del arroz 1h  

Nota. Elaboración propia basado en “Información técnica de la marmita y el proceso 

de cocción del arroz” Quispe, (2024). 

Realizando los cálculos anteriores, la cantidad necesaria de vapor para preparar el arroz 

es de 52.624 kg y el flujo másico de vapor que circula por la camisa de la marmita en una hora 

y media es de 0.0146 kg/s. 

e) Autoclave de 500 L donde se prepara el guiso (seco de cordero)  

El seco de cordero como guiso dentro de la preparación en el comedor universitario. 

Figura 3.4 

Autoclave de 500L 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Imagen tomada por medios propios 
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Tabla 3.6 

Autoclave y el Guiso de referencia(Seco de cordero).   

Información registrada resultado 

Capacidad  500 L 

Presión generada dentro de la camisa de la marmita 1.5 Psi 

Volumen de la camisa por donde circula el vapor (10% de 

condensado) 
0.328m^3 

Eficiencia de la marmita 80 % 

Producto que se cocina 
Guiso(seco de 

cordero) 

Densidad del seco de cordero 1060 kg/m^3 

Calor específico estimado para el seco de cordero 3700 J/kg∙ 𝐾 

Volumen de la cantidad de seco de cordero 0.467 m^3 

Temperatura inicial del agua que ingresa a la marmita 12.5°C 

Temperatura a la que se cuece el seco de cordero. 121 °C 

Tiempo de cocción del seco de cordero 2 h 

Nota. Elaboración propia basado en “Información técnica del autoclave y el proceso 

de cocción del guiso” (Quispe, 2024). 

Realizando los cálculos anteriores, la cantidad necesaria de vapor para preparar el arroz 

es de 110.371 kg y el flujo másico de vapor que circula por la camisa de la marmita en una 

hora y media es de 0.0153 kg/s. 

2. Dotación de agua caliente 

El comedor universitario cuenta con un intercambiador de calor el cual calienta el 

agua contenida en su interior por medio del vapor de agua que genera la caldera. El agua 
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caliente es utilizada para el lavado de bandejas, utensilios y el aseo del personal que labora en 

la cocina.  

El tanque intercambiador que posee el comedor universitario cuenta con una 

capacidad de 400 GAL, tiene un diámetro de 45”, altura de 68” y está fabricado por la 

empresa MANSER S.A C. 

El Anexo 18 muestra como de halla el flujo másico de agua en el tanque de 

condensados II y el Anexo 19 muestra un intercambiador parecido de la marca INTESA, el 

cual cumple la función de calentar el agua para fines industriales. 

Figura 3.5 

Intercambiador de calor para la dotación de agua caliente 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Imagen tomada por medios propios. 
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Para hallar el flujo másico de vapor que consume el intercambiador de calor, 

necesitamos conocer algunas características del dispositivo vistas en la Tabla 3.7 : 

Tabla 3.7 

Información registrada en el intercambiador   

Información registrada resultado 

Capacidad del intercambiador 400 GAL 

Presión generada dentro del intercambiador 60 PSI 

Presión con la ingresa el vapor al intercambiador 20 PSI 

Eficiencia del intercambiador  80 % 

Sustancia que provee al comedor Agua caliente 

Densidad del agua 1000 kg/m^3 

Calor específico del agua 4.186 kJ/kg∙ 𝐾 

Caudal de agua caliente que sale del intercambiador 700 GAL/h 

Temperatura inicial del agua que ingresa al intercambiador 12.5°C 

Temperatura final del agua que sale del intercambiador 60 °C 

Nota. Elaboración propia basado en “Información técnica recolectada del 

intercambiador de calor ” (Quispe, 2024). 

El intercambiador es usado con mayor frecuencia un total de 4 horas, desde las 11:00 

AM hasta las 2:00 PM consumiendo en total al día 2800 GAL . 

Flujo másico de vapor 

 Primero se halla el calor útil, Sabiendo que flujo másico de agua es de 0.736 kg/s. 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 𝐶𝑝 ∗ 𝑚̇𝑎𝑔𝑢𝑎 ∗ ∆𝑇 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 4.186 kJ/kg ∙ 𝐾 ∗ 0.736 kg/s ∗ (60 °C − 12.5 °C) 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 146.342 𝑘𝐽/𝑠 
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Enseguida, el calor real que debe de absorber el agua dentro del intercambiador con un 80 % 

de eficiencia es de: 

𝑄𝑟𝑒𝑎𝑙 =
𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙

𝜂
 

𝑄𝑟𝑒𝑎𝑙 =
146.342 𝑘𝐽/𝑠

0.80
 

𝑄𝑟𝑒𝑎𝑙 = 182.927 𝑘𝐽/𝑠 

Entonces, convertimos la presión manométrica a presión absoluta tomando en cuenta que la 

presión atmosférica estándar es igual a 14.7 PSI. 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑚𝑎𝑛𝑜𝑚é𝑡𝑟𝑖𝑐𝑎 + 𝑃𝑎𝑡𝑚𝑜𝑠𝑓é𝑟𝑖𝑐𝑎,𝐶𝑢𝑠𝑐𝑜 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 20 PSI + 14.7 PSI 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 34.7 PSIA 

𝑃𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟,𝑎𝑏𝑠𝑜𝑙𝑢𝑡𝑎 = 239.2 kPa 

Después de eso, teniendo la presión de 239.2 kPa (2.392 bar), buscamos las propiedades del 

vapor en el Anexo 21. El calor latente de vaporización es de: 

➢ ℎ𝑓𝑔 =2186.5 kJ/ kg 

Finalmente, el flujo másico de vapor es de: 

 

𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 =
𝑄𝑟𝑒𝑎𝑙

ℎ𝑓𝑔
    

𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 =
182.927 𝑘𝐽/𝑠

2186.5 kJ/ kg
 

 

∴ 𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 =0.0836 kg/s 

 



 

71 

 

 

Cantida
d Dispositivo Capacidad 

(L) 
Eficiencia 

(%) 

tipo de 
alimento 

que se 
prepara  

Nombre del 
alimento 

(referencia) 

Tiempo se 
cocción (H) 

Cantidad de 
vapor que se 

requiera 
para la 

cocción (kg) 

Flujo másico 
de vapor 

(kg/s) 

Numero de 
tandas por día 

Cantidad 
de vapor 

que se 
consume 

al día (kg) 
03 Marmitas 500 80 sopa menestrón 2 89.419 0.0124 02 536.517 
01 Marmita 500 80 refresco té 1 85.23 0.0237 01 85.32 
01 Marmita 500 80 postre compota de higo 1 88.2 0.0245 01 88.2 
03 Marmitas 300 80 Cereal arroz (integral) 1 52.624 0.0146 02 315.744 

03 Autoclaves 500 80 
segundo 
(guiso) seco de cordero 2 110.371 0.0153 02 660.96 

      Demanda energética de las marmitas y el autoclave 1,686.741 

Cantida
d Dispositivo Capacidad 

(GAL) 
Eficiencia 

(%) Dotación Calor necesario 
(kJ/s) 

Presión de 
vapor a la 

entrada del 
de 

intercambia
dor (PSI) 

Calor 
real(kJ/s) 

Flujo másico 
de vapor 

(kg/s) 

Numero de 
tandas por día 

Cantidad 
de vapor 

que se 
consume 

al día (kg) 

01 Intercambiad
or 400 80 Agua 

caliente 146.342 20 182.927 0.0836 04 1,203.84 

      Demanda energética del intercambiador de calor 1,203.84 
 Demanda energética total de vapor por parte de los 

dispositivos instalados en el comedor universitario de la 
UNSAAC  

2,890.581 

  
 

 
 

Tabla 3.8 

Demanda energética de los dispositivos del comedor universitario de la UNSAAC frente a la oferta energética de las calderas. 
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Capacidad 
de la 

caldera 
(BHP) 

Flujo 
másico de 

vapor 
que 

genera la 
caldera 
(kg/s) 

tiempo 
promedio de 
dotación de 
vapor (H) 

Número de 
veces que la 

caldera 
provee de 

vapor a los 
dispositivos 

por día 

cantidad 
de vapor 

que 
produce 

la 
caldera 
al día 
(kg) 

Relación entre la 
oferta y 

demanda de 
vapor 

Cantidad de 
vapor 

excedente 
(kg) 

150 0.652 0.805 10 18,894.96 6.537 16,004.379 
80 0.348 0.09 29 3,269.808 1.131 379.227 

       
 

3.3. Demanda Energética de la Caldera de 150 BHP 

3.3.1.1.Demanda energética primaria (Combustible).  La caldera de 150 BHP trabaja 10 horas con 

25 min de martes a viernes desde las 5:30 AM hasta las 3:55 PM . Durante ese proceso, la 

caldera realiza las fases de arranque, barrido, ignición y apagado. 

El consumo de combustible se da en la fase de Ignición y este proceso lo realiza un total de 11 

veces durante todo el día. El combustible que utiliza la caldera es el Diesel Premium DB5 S50. 

La demanda energética primaria se realizó midiendo la cantidad de GAL de combustible que 

la caldera consume en todo el año 2024. 

Tabla 3.9 

Consumo de combustible de la caldera de 150 BHP en el periodo 2024. 

Meses de operación de la caldera 
Consumo de combustible mensual 

(GAL) 

Enero 1080.3 

Mayo 739.8 

Junio 907.2 

Julio 739.3 

Agosto 46.5 

Setiembre 379.9 

Nota. Elaboración propia 
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Octubre 865 

Noviembre 723 

Diciembre 369 

Nota. Elaboración propia basado en “Monitoreo del consumo de combustible” (Quispe, 2024)  

La Figura 3.6 representa de mejor manera a la Tabla 3.9: 

Fuente.  Elaboración propia en base al registro de gasto de combustible. 

La cantidad total de combustible que consumió la caldera de 150 BHP en el año 2024 

fue de 5850 GAL. Haciendo la conversión y tomando en cuenta los siguientes parámetros, 

obtenemos la cantidad equivalente de energía que se consumió al año: 

Tabla 3.10 

Propiedades físicas del Diesel Premium DB5 S50 

Propiedades del combustible Equivalencias 

Densidad 0.835 kg/L 

Poder Calorífico 39860.45 kJ/kg 

Figura 3.6 

Registro anual del consumo de combustible (GAL) de la caldera de 150 BHP 
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Nota. Propiedades del combustible. Tomada de 

(https://www.petroperu.com.pe/Docs/spa/files/productos/especificaciones-tecnicas-para-el-

diesel-b5-s50.pdf). 

𝐸 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑜𝑐𝑜𝑚𝑏. ∗ 𝐿𝑖𝑡𝑟𝑜𝑠𝑐𝑜𝑚𝑏. ∗ 𝜌𝑐𝑜𝑚𝑏. ∗ 𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏. 

E= 5850 GAL*3.785 𝐿

𝐺𝐴𝐿
∗ 0.835 

𝑘𝑔

𝐿
∗ 39,860.45 𝑘𝐽/𝑘𝑔 

∴ 𝐸 = 737.05 𝐺𝐽/año 

Por lo tanto, la caldera de 150 BHP consumió en el año 2024 un total de 737.05 GJ de energía 

en forma de combustible. 

3.3.1.2.Demanda energética secundaria (electricidad). Se refiere al consumo de energía eléctrica 

asociado a los equipos auxiliares y sistemas de control necesarios para el funcionamiento 

óptimo, automatizado y seguro de un sistema energético primario (caldera de 150 BHP). Esta 

demanda no corresponde a la energía principal transformada (calor de combustión), sino a la 

requerida para operar componentes periféricos que garantizan su eficiencia, regulación y 

continuidad operativa. 

Elementos característicos incluyen: 

- Dispositivos de circulación (bombas de agua/combustible). 

- Sistemas de ventilación forzada (ventiladores). 

- Equipos de monitoreo y automatización (tableros, paneles de control). 

Importancia: 

Aunque suele representar un porcentaje menor frente a la demanda primaria, su optimización 

es crucial para la eficiencia global del sistema, la reducción de pérdidas indirectas y la 

sostenibilidad operativa. En auditorías energéticas, su medición diferenciada permite 

identificar oportunidades de ahorro en procesos de apoyo. 

La caldera de 150 BHP cuenta con 5 dispositivos periféricos presentados en la Tabla 

3.11. 

https://www.petroperu.com.pe/Docs/spa/files/productos/especificaciones-tecnicas-para-el-diesel-b5-s50.pdf
https://www.petroperu.com.pe/Docs/spa/files/productos/especificaciones-tecnicas-para-el-diesel-b5-s50.pdf
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Tabla 3.11 

Dispositivos eléctricos que automatizan el funcionamiento de la caldera de 150 BHP 

Dispositivos periféricos 

eléctricos 
Representación gráfica 

Ventilador eléctrico 

 

Bomba de combustible 

 

Bomba de agua 

 

Tablero de control 

 

Panel de control del 

quemador 

 

Nota. Elaboración Propia. 
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1. Ventilador eléctrico  

Después de la ignición, el ventilador eléctrico realiza la función de barrido de impurezas 

presentes dentro del hogar en la caldera, así como también, es la responsable de suministrar 

aire para un correcto proceso de combustión.   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia. 

El ventilador eléctrico que utiliza el quemador cuenta con la siguiente información en 

la placa Anexo 6-A:  

Tabla 3.12 

Placa del motor eléctrico del ventilador en la caldera de 150 BHP. 

Ventilador instalado por la empresa 

MANSER S. A. 

Información específica de la placa de 

características 

Marca LEESON ELECTRIC 

Potencia 5.60 kW (7.5 HP)  

Velocidad 3480 rpm 

Voltaje 208-230 / 460 V 

Corriente a plena carga (FLA) 19.6-18.4 A / 9.2 A  

Figura 3.7 

Ventilador eléctrico responsable de la alimentación de aire en la caldera. 
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Fases (PHASE) 3 

Eficiencia (ε) 88.5 %  

Nota. Elaboración propia basada en la placa del motor que acciona el ventilador eléctrico. 

El ventilador trabaja a 220 V y a una corriente de 19 A (a bajo voltaje), por lo tanto, la 

potencia aparente en corriente trifásica según la Ec. ( 2) es : 

𝑆 = 𝑉 ∗ 𝐼 ∗ √3 

𝑆 = 220 V ∗ 19 A ∗ √3 

∴ 𝑆 = 7.240  kVA 

Teniendo la potencia, se multiplica por el factor de potencia de 0.85 utilizados para 

motores eléctricos. Utilizando la Ec. ( 3) se tiene la potencia real. 

𝑃 = 𝑆 ∗ 𝐹𝑃 

𝑃 = 7.240  kVA ∗ 0.85 

∴ 𝑃 = 6.154 kW 

El ventilador eléctrico inicia su operación simultáneamente con el arranque de la 

caldera. Inicialmente ejecuta el proceso de purga de gases residuales y posteriormente regula 

el flujo de aire necesario para la fase de ignición del quemador.  

El tiempo de operación en la fase de barrido es de 0.02 horas/ fase, la caldera realiza al día un 

total de 11 faces. Por lo tanto, el tiempo total de barrido es de 0.22 horas por día. 

El tiempo de operación en la fase de ignición es de 0.12 horas/ fase, la caldera realiza al día un 

total de 11 faces. Por lo tanto, el tiempo total de ignición es de 1.32 horas por día. 

Por lo tanto, el tiempo Total de Operación del Ventilador es de: 

Tiempo total = Tiempo total de "Barrido" + Tiempo total de "Ignición" 

Tiempo total = 0.22 horas/ día + 1.32 horas/ día  

                                   Tiempo total =1.54 horas/ día 
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La caldera de 150 BHP operó 93 días, eso quiere decir que el ventilador estuvo 

trabajando 143.22 horas durante todo el año 2024. 

Finalmente, el consumo de energía viene dado por la Ec. ( 8) : 

 

𝐸 = 𝑃𝑒 ∗ 𝑡 

𝐸 = 6.154  𝑘𝑊 ∗ 143.22 horas  

∴ 𝐸 = 881.376 𝑘𝑊ℎ  

 

2. Bomba de combustible 

El motor eléctrico ubicada debajo de la caldera junto con la bomba es la responsable de 

presurizar el combustible para una mejor combustión dentro del quemador. 

La caldera de 150 BHP cuenta con una bomba presurizadora de combustible con el 

objetivo de generar una llama lo suficientemente larga como para llegar al otro extremo 

de la caldera para que, de esa manera, la mecha pueda cubrir todo el volumen del hogar. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia. 

Figura 3.8 

Motor eléctrico encargada de accionar la bomba presurizadora de combustible. 
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El motor eléctrico que acciona la bomba presurizadora de combustible cuenta con la 

siguiente información técnica en la placa, véase el Anexo 6-B. 

Tabla 3.13 

bomba de combustible 

Bomba instalada por la empresa 

MANSER S. A. 

Información específica de la placa de 

características 

Marca WEG 

Potencia 0.55 kW (0.75 HP) 

Voltaje 220/380/440 V 

Corriente 2.43/1.41/1.22 A 

Factor de potencia 0.85 

frecuencia 60 Hz 

Nota. Elaboración propia basada en la placa del motor instalado en la bomba de combustible. 

La bomba de combustible trabaja a 220 V con una corriente de 2.43 A (a bajo voltaje), 

por lo tanto, según la Ec. ( 2) la potencia aparente en corriente trifásica viene dado por : 

𝑆 = 𝑉 ∗ 𝐼 ∗ √3 

𝑆 = 220 V ∗ 2.43 A ∗ √3 

∴ 𝑆 = 0.528  kVA 

Teniendo esta potencia, se multiplica por el factor de potencia de 0.85 utilizados para 

motores eléctricos y usando la Ec. ( 3). La potencia real es de: 

𝑃 = 𝑆 ∗ 𝐹𝑃 

𝑃 = 0.528  kVA ∗ 0.85 

∴ 𝑃 = 0.449 kW 

El tiempo de operación en la fase de ignición es de 0.12 horas/ fase, la caldera realiza 

al día un total de 11 faces. Por lo tanto, el tiempo total de ignición es de 1.32 horas por día. 

La caldera de 150 BHP operó 93 días, eso quiere decir que la bomba de combustible 

estuvo trabajando 122.76 horas durante todo el año 2024 
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Finalmente, el consumo de energía viene dado por la Ec. ( 8) : 

𝐸 = 𝑃𝑒 ∗ 𝑡 

𝐸 = 0.449  kW ∗ 122.76 horas  

∴ 𝐸 = 55.119 𝑘𝑊ℎ 

3. Bomba de agua 

La bomba de agua es la responsable de presurizar el agua de alimentación de la caldera  

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Tabla 3.14 

Información general del motor eléctrico responsable de accionar la bomba presurizadora de 

agua.  

Motor eléctrico  
Información específica de la placa de 

características 

Fabricante  SIEMENS 

Potencia 7.5 HP 

Voltaje 220/380/440 V 

Corriente 23.2 /13.4/11.6 A 

Factor de potencia 0.79 

frecuencia 60 Hz 

Eficiencia  80.1 % 

Figura 3.9 

Motor eléctrico encargada de presurizar el agua que alimenta a la 

caldera mediante una bomba. 
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Nota. Elaboración propia basada en la información descrita en la placa del motor que acciona 

la bomba de agua. 

El motor eléctrico que acciona la bomba presurizadora de agua trabaja a 220 V con una 

corriente de 23.2 A. La potencia aparente en corriente trifásica viene dada por la Ec. ( 2) : 

𝑆 = 𝑉 ∗ 𝐼 ∗ √3 

𝑆 = 220 V ∗ 23.2 A ∗ √3 

∴ 𝑆 = 5.104  kVA 

Teniendo esta potencia, se multiplica por el factor de potencia de 0.79 utilizados para 

motores eléctricos, utilizando la Ec. ( 3) se tiene la potencia real de: 

𝑃 = 𝑆 ∗ 𝐹𝑃 

𝑃 = 5.104 kVA ∗ 0.79  

∴ 𝑃 = 4.032 kW 

La bomba de agua es la encargada de bombear agua a la caldera. Este suministro de 

agua es crucial para que la caldera genere vapor de forma continua. 

Dentro de cada fase de barrido, la bomba de agua opera durante 0.025 horas. 

Considerando que la caldera ejecuta 11 fases/ día, el tiempo total de funcionamiento de la 

bomba de agua en estas fases es de 0.275 horas/ día. 

La caldera de 150 BHP operó 93 días, eso quiere decir que la bomba de agua estuvo 

trabajando 25.575 horas durante todo el año 2024. 

Finalmente, el consumo de energía viene dado por: 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 4.032 𝑘𝑊 ∗ 25.575 horas  

 

∴ 𝐸 = 103.118 𝑘𝑊ℎ 
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4. Tablero de control 

El tablero de control es prácticamente el cerebro de la caldera, asegurando que la 

máquina opere de manera segura y eficiente. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Figura 3.10 

Tablero de control encargada de controlar los dispositivos periféricos 
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Tabla 3.15 

Especificaciones técnicas del tablero de control 

Componentes que conforman el tablero 

de control MANSER S. A. 

Potencia consumida por cada 

componente 

Alarma sonora/visual  30 W 

Indicadores luminosos (4 focos Let) 4 W 

Contactor / Relés 10 W 

Potencia total consumida por los dispositivos 44 W 

Nota. Fuente propia basada en los componentes eléctricos del tablero de control. 

El tablero de control funciona a un 50 % de su capacidad (factor de utilización) porque 

no todos los componentes están funcionando a su máxima capacidad, por lo tanto: 

𝑃 = 0.044 𝑘𝑊 ∗ 0.50   

𝑃 = 0.022 𝑘𝑊  

Durante el año 2024, el tablero de control de la caldera se utilizó 93 días, con jornadas 

de 10 horas y 25 minutos por día , comenzando a las 5:30 AM y terminando a las 3:55 PM. 

Por lo tanto, utilizando la Ec. ( 3), el consumo energético anual del tablero de control es: 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 0.022 𝑘𝑊 ∗ 969.06 ℎ 

∴ 𝐸 = 21.32 𝑘𝑊ℎ 

5. Panel de control del quemador 

El panel de control se encarga de gestionar de manera eficiente la combustión del 

combustible. 
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Nota. Elaboración propia. 

Tabla 3.16 

Información técnica del panel de control del quemador. 

Accesorios encontrados en el panel de 

control de la caldera de 150 BHP 

Información específica de cada 

accesorio 

Controles HONEYWELL Mod. EC-7850  

    Voltaje de control 220 V 

    Amperaje del circuito del panel 8.0 A 

Voltaje del circuito del panel 220 V 

Amperaje del circuito del panel 8.0 A 

Nota. Elaboración propia basada en la información técnica de la placa del panel de control del 

quemador. 

Utilizamos la Ec. ( 5) para hallar la potencia en los controladores. 

 

Figura 3.11 

Panel de control del quemador, encargada de gestionar y supervisar el 

funcionamiento seguro y eficiente del quemador. 
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𝑃 = 𝑉 ∗ 𝐼 

𝑃𝑐𝑜𝑛𝑡 = 220 V ∗ 6.0 A 

𝑃𝑐𝑜𝑛𝑡 = 1.320 kW 

Utilizamos la Ec. ( 5) para hallar la potencia en los circuitos. 

 

𝑃 = 𝑉 ∗ 𝐼 

𝑃𝑐𝑖𝑟𝑐 = 220 V ∗ 8.0 A 

𝑃𝑐𝑖𝑟𝑐 = 1.76 kW 

 

Por consiguiente, la potencia eléctrica total en promedio del panel de control del 

quemador es la suma de la potencia en los controladores más la potencia que consumen los 

otros circuitos. 

𝑃 = 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑡 + 𝑃𝑐𝑖𝑟𝑐 

𝑃 = 1.320 kW + 1.76 Kw 

∴ 𝑃 = 1.322 kW 

El tablero de control funciona a un 50 % de su capacidad (factor de utilización) debido 

a que no todos los componentes están funcionando a su máxima capacidad, por lo tanto: 

 

𝑃 = 1.332 𝑘𝑊 ∗ 0.80   

𝑃 = 1.058 𝑘𝑊  

 

Durante el año 2024, el panel de control del quemador de la caldera se utilizó 93 días, 

con jornadas de 10 horas y 25 minutos por día , comenzando a las 5:30 AM y terminando a las 

3:55 PM. 
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Por lo tanto, según la Ec. ( 8) el consumo energético anual del panel de control del quemador 

de la caldera es : 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 1.058 𝑘𝑊 ∗ 969.06 ℎ 

∴ 𝐸 = 1024.87 𝑘𝑊ℎ 

 

Figura 3.12 

Demanda energética eléctrica de los dispositivos 

Nota. Elaboración propia basada en el consumo energético secundario (eléctrica) 

 

La demanda energética total consumida por los dispositivos periféricos en el año 2024 

por la caldera de 150 BHP fue de 2085.803 kWh. 
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3.4.Demanda Energética de la Caldera de 80 BHP 

3.4.1.1. Demanda energética primaria (Combustible). La caldera de 80 BHP trabaja 

9 horas con 42 min solamente los días lunes desde las 5:30 AM hasta las 3:55 PM . Durante 

ese proceso, la caldera realiza las fases de arranque, barrido, ignición y apagado. 

El consumo de combustible se da en la fase de Ignición, y este proceso lo realiza un 

total de 30 veces durante todo el día. El combustible que utiliza la caldera es el Diesel Premium 

DB5 S50. 

La demanda energética primaria se realizó midiendo la cantidad de GAL de 

combustible que la caldera consume al año. 

Tabla 3.17 

Registro del consumo de combustible de la caldera de 80 BHP en el periodo 2024 

Meses de operación de la caldera Consumo de combustible mensual (GAL) 

Enero 281.1 

Mayo 274.5 

Junio 145.5 

Julio 289.6 

Setiembre 113 

Octubre 209 

Noviembre 289 

Diciembre 73 

Nota. Elaboración propia basado en “Monitoreo del consumo de combustible” Quispe, (2024)  
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La Figura 3.13 que mejor representa a la Tabla 3.17 es: 

     

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Elaboración propia basada en el registro de gasto de combustible. 

La cantidad de combustible que consumió la caldera de 80 BHP en el año 2024 fue de 

1674.7 GAL. Haciendo la conversión y tomando en cuenta los siguientes parámetros, 

obtenemos la cantidad equivalente de energía que se consume al año: 

𝐸 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑜𝑐𝑜𝑚𝑏. ∗ 𝐿𝑖𝑡𝑟𝑜𝑠𝑐𝑜𝑚𝑏. ∗ 𝜌𝑐𝑜𝑚𝑏. ∗ 𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏. 

E= 1674.7 GAL*3.785 𝐿

𝐺𝐴𝐿
∗ 0.835 

𝑘𝑔

𝐿
∗ 39860.45 𝑘𝐽/𝑘𝑔 

∴ 𝐸 = 211.10 𝐺𝐽 

Por lo tanto, la caldera de 80 BHP consumió en el año 2024 un total de 211.10 GJ de energía 

en forma de combustible. 

3.4.1.2.Demanda energética secundaria (electricidad) 

La caldera de 80 BHP cuenta con 4 principales dispositivos periféricos los cuales se 

muestran en la Tabla 3.18 . Esta caldera no cuenta con una bomba presurizadora de combustible 

debido a la disposición geométrica. 

Figura 3.13 

Registro anual del consumo de combustible (GAL) de la caldera de 80 BHP 
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Tabla 3.18 

Dispositivos eléctricos que automatizan el funcionamiento de la caldera de 80 BHP 

Dispositivos periféricos 

eléctricos 
                    Representación gráfica 

Ventilador eléctrico 

 

Bomba de agua 

 

Tablero de control 

 

Panel de control del 

quemador 

 

Nota. Elaboración propia. 
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a) Ventilador eléctrico  

Después de la ignición, el ventilador eléctrico realiza la función de barrido de impurezas 

presentes dentro del hogar en la caldera, así como también, es la responsable de suministrar 

aire para un correcto proceso de combustión.   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Elaboración propia 

 

El ventilador eléctrico que utiliza el quemador cuenta con la siguiente información en la placa, 

véase el Anexo 11-A:  

 

 

 

Figura 3.14 

Ventilador eléctrico encargado de suministrar aire 

a la cámara de combustión. 
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Tabla 3.19 

Información técnica del motor eléctrico que acciona el ventilador 

Ventilador instalado por la empresa 

MANSER S. A. 

Información específica de la placa de 

características 

Marca LEESON ELECTRIC 

Potencia 3.0 HP  

Velocidad 3450 rpm 

Voltaje 208-230 / 460 V 

Corriente a plena carga (FLA) 7.83 A  

Fases (PHASE) 3 

Eficiencia (ε) 82.5 %  

Nota. Elaboración propia basada en la placa del motor que acciona el ventilador eléctrico. 

El ventilador trabaja a 220 V con una corriente de 7.83 A (a bajo voltaje), por lo tanto, 

según la Ec. ( 2) la potencia aparente en corriente trifásica viene a ser de: 

𝑆 = 𝑉 ∗ 𝐼 ∗ √3 

𝑆 = 220 V ∗ 7.83 A ∗ √3 

∴ 𝑆 = 2.984  kVA 

Teniendo esta potencia, se multiplica por el factor de potencia de 0.85 utilizados para motores 

eléctricos y utilizando la Ec. ( 3), se tiene la potencia real.  

𝑃 = 𝑆 ∗ 𝐹𝑃 

𝑃 = 2.984  kVA ∗ 0.85 

∴ 𝑃 = 2.536 kW 

El ventilador eléctrico inicia su operación simultáneamente con el arranque de la 

caldera. Inicialmente el ventilador ejecuta el proceso de purga de gases residuales y 

posteriormente regula el flujo de aire necesario para la fase de ignición del quemador.  



 

92 

El tiempo de operación en la fase de barrido es de 0.02 horas/ fase, la caldera realiza al 

día un total de 30 faces. Por lo tanto, el tiempo total de barrido es de 0.6 horas/ día. 

 

El tiempo de operación en la fase de ignición es de 0.26 horas/ fase, la caldera realiza 

al día un total de 30 faces. Por lo tanto, el tiempo total de ignición es de 7.8 horas/ día. 

Por lo tanto, el tiempo total de operación del ventilador viene dado por: 

 

Tiempo total = Tiempo total de "Barrido" + Tiempo total de "Ignición" 

Tiempo total = 0.6 horas/ día + 7.8 horas/ día = 8.4 horas/ día 

La caldera de 80 BHP operó 24 días, eso quiere decir que el ventilador estuvo 

trabajando 201.6 horas durante todo el año 2024. 

Finalmente, el consumo de energía viene dado por la Ec. ( 8) como: 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 2.536 𝑘𝑊 ∗ 201.6horas  

∴ 𝐸 = 511.258 𝑘𝑊ℎ  

b) Motor que acciona la bomba de agua 

El motor eléctrico que acciona la bomba de agua es la responsable de presurizar el agua 

de alimentación de la caldera. 

La placa que se utiliza para realizar los cálculos se muestra en el Anexo 11-B. 
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Figura 3.15 

Motor eléctrico que acciona la bomba presurizadora de agua 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Tabla 3.20 

Datos técnicos sobre el motor eléctrico encargado de accionar la bomba presurizadora de 

agua. 

Motor eléctrico  
Información específica de la placa de 

características 

Fabricante  Franklin Electric 

Potencia 5.0 HP 

Voltaje 208 − 230/460 V 

Corriente 13 A 

Fase 3 

Factor de potencia 0.85 

frecuencia 60 Hz 
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Eficiencia  80.1 % 

Nota. Elaboración propia 

 

La bomba de agua trabaja a 220 V con una corriente de 13 A (a bajo voltaje), por lo 

tanto, según la Ec. ( 2), la potencia aparente en corriente trifásica viene a ser de: 

𝑆 = 𝑉 ∗ 𝐼 ∗ √3 

𝑆 = 220 V ∗ 13 A ∗ √3 

𝑆 = 4.954  kVA 

Teniendo este valor, se multiplica por el factor de potencia 0.85 utilizados para motores 

eléctricos y se tiene la potencia a la salida de:  

𝑃 = 𝑆 ∗ 𝐹𝑃 

𝑃 = 4.954 kVA ∗ 0.85 

∴ 𝑃 = 4.211 kW 

La bomba de agua es la encargada de presurizar el agua a la caldera procedente del 

tanque de retorno de condensados. Este suministro de agua es crucial para que la caldera genere 

vapor de forma continua. 

Dentro de cada fase de barrido, la bomba de agua opera durante 0.0125 horas. 

Considerando que la caldera ejecuta 30 fases de barrido a lo largo del día, el tiempo total de 

funcionamiento de la bomba de agua en estas fases fue de 0.375 horas por día. 

La caldera de 80 BHP operó 24 días, eso quiere decir que la bomba de agua estuvo 

trabajando 9 horas durante todo el año 2024 

Finalmente, el consumo de energía viene dado por: 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 4.211 𝑘𝑊 ∗ 9 horas  

∴ 𝐸 = 37.899 𝑘𝑊ℎ 
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c) Tablero de control 

El tablero de control es prácticamente es el cerebro de la caldera y es la que activa de 

manera secuencial los dispositivos periféricos. 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Tabla 3.21 

Información general del tablero de control 

Componentes que conforman el tablero 

de control MANSER S. A. 

Potencia consumida por cada 

componente 

Alarma sonora/visual  30 W 

Indicadores luminosos (5 focos LED) 5 W 

Contactor / Relés 20 W 

Potencia total consumida por los dispositivos 55 W 

Nota. Elaboración propia basada en la placa del motor que acciona el ventilador eléctrico. 

El tablero de control funciona a un 50 % de su capacidad (factor de utilización) porque 

no todos los componentes están funcionando a su máxima capacidad, por lo tanto: 

𝑃 = 0.055 𝑘𝑊 ∗ 0.50   

Figura 3.16 

Tablero de control encargada de controlar los dispositivos periféricos de la caldera de 80 

BHP. 
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𝑃 = 0.0275 𝑘𝑊  

El panel de control del quemador de la caldera trabajó 9.7 horas por día , comenzando 

a las 5:30 AM y terminando a las 3:12 PM. 

La caldera de 80 BHP operó 24 días, eso quiere decir que el quemador estuvo trabajando 

232.8 horas durante todo el año 2024 

Por lo tanto, según la Ec. ( 8) el consumo energético anual del panel de control del 

quemador de la caldera es: 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 0.0275 kW ∗ 232.8 ℎ 

∴ 𝐸 = 6.402 𝑘𝑊ℎ 

 

 

d) Panel de control del quemador 

El panel de control se encarga de gestionar de manera eficiente la combustión del 

combustible. 

La placa del panel de control del quemador se muestra en el Anexo 11-C: 
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Nota. Elaboración propia  

Tabla 3.22 

Información técnica del panel de control del quemador 

Accesorios encontrados dentro del panel 

de control de la caldera de 80 BHP 

Información específica de cada 

accesorio 

Controles HONEYWELL Mod. EC-7850  

      Voltaje de control 115 V 

      Amperaje del Control 5.0 A 

Voltaje del circuito del panel 220 V 

Amperaje del circuito del panel 8.0 A 

Nota. Elaboración propia basada en la placa del panel de control del quemador. 

La potencia en los controladores según la Ec. ( 5) es: 

𝑃 = 𝑉 ∗ 𝐼 

𝑃𝑐𝑜𝑛𝑡 = 115 V ∗ 5.0 A 

𝑃𝑐𝑜𝑛𝑡 = 0.575 kW 

Figura 3.17 

Panel de control del quemador encargada de controlar la 

correcta combustión dentro de la caldera de 80 BHP. 
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Y la potencia en los circuitos según la Ec. ( 5) es: 

𝑃 = 𝑉 ∗ 𝐼 

𝑃𝑐𝑖𝑟𝑐 = 220 V ∗ 8.0 A 

𝑃𝑐𝑖𝑟𝑐 = 1.76 kW 

 

Por consiguiente, la potencia eléctrica total en promedio del panel de control del 

quemador es la suma de la potencia en los controladores más la potencia que consumen los 

otros circuitos. 

𝑷 = 𝑷𝒄𝒐𝒏𝒕 + 𝑷𝒄𝒊𝒓𝒄 

𝑃 = 0.575 kW + 1.76 kW 

∴ 𝑃 = 2.335 kW 

El panel de control del quemador funciona a un 80 % de su capacidad (factor de 

utilización) ya que no todos los componentes están funcionando a su máxima capacidad, por 

lo tanto: 

𝑃 = 2.335 kW ∗ 0.80   

𝑃 = 1.868 𝑘𝑊  

El panel de control del quemador de la caldera trabajó 9.7 horas/día, comenzando a las 

5:30 AM y terminando a las 3:12 PM. 

La caldera de 80 BHP operó 24 días, eso quiere decir que el quemador estuvo trabajando 

232.8 horas durante todo el año 2024 

Por lo tanto, el consumo energético anual del panel de control del quemador de la caldera es: 

𝐸 = 𝑃 ∗ 𝑡 

𝐸 = 1.868 𝑘𝑊 ∗ 232.8 ℎ 

∴ 𝐸 = 434.87 𝑘𝑊ℎ 



 

99 

La Figura 3.18 muestra el consumo anual de energía que consumió la caldera de 80 BHP. 

Nota: Elaboración propia. 

Por lo tanto, la demanda energética total consumida por los dispositivos 

periféricos en el año 2024 por la caldera de 80 BHP fue de 990.429 kWh 

 

 

  

Figura 3.18 

Demanda energética eléctrica de la caldera de 80 BHP 
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CAPITULO IV 

4. EVALUACIÓN DE LA EFICIENCIA ENERGÉTICA DE LAS CALDERAS DEL 

COMEDOR UNIVERSITARIO 

4.1.Caldera Pirotubular de 150 BHP 

La caldera pirotubular horizontal de 150 BHP provee vapor a los dispositivos instalados 

en el comedor universitario. Los dispositivos que consumen vapor son las marmitas de cocción, 

autoclaves y un intercambiador de calor, el cual calienta agua para el lavado de bandejas en 

cocina. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Elaboración propia 

4.2.Eficiencia Actual de la Caldera de 150 BHP 

4.2.1. Perdida de Calor por Gases Residuales [𝐪𝟏] 

Para hallar la perdida q1, primero se necesita saber cuánto es la relación de la mezcla 

aire/combustible que se genera dentro del quemador.  

En este caso, el combustible que se quema es el Diesel Premium DB5 S50. La 

representación simplificada del Diesel se puede aproximar con una fórmula empírica 

general C₁₄H₃₀, véase el Anexo 24. 

Figura 4.1 

Caldera pirotubular de 150 BHP 
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Se hizo las mediciones de los gases de combustión utilizando el dispositivo Testo 300 

en la chimenea de la caldera basándose en la norma EPA. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Por otro lado, para hallar los coeficientes de la ecuación estequiométrica, tomamos los 

resultados realizados en los cuatro puntos en el área transversal de la chimenea mostrada en la 

Figura 4.3 para determinar la composición de los gases de combustión.  

Figura 4.2 

Medición de gases residuales en la chimenea de la caldera de 150 BHP 
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Figura 4.3 

Área transversal de la chimenea y los puntos de muestreo  

Nota. Fuente propia basada en las Mediciones tomadas en los puntos de muestreo según la 

norma EPA. 

En la Tabla 4.1 se presenta los resultados de las mediciones realizas en el área transversal de la 

chimenea. 

Tabla 4.1 

Partículas de CO2 y O2 medidas por el dispositivo Testo 300 

Puntos de 
muestreo 

Numero de 
muestras 
tomadas 

Porcentaje 
de O2 (%) 

Porcentaje 
de CO2 (%) 

P1 4 7.78 9.88 
P2 4 7.8 9.99 
P3 4 7.73 10.05 
P4 4 8.38 9.56 
Promedio total 7.9225 9.87 

Nota: Elaboración propia 
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Para ello se utilizará el balance en la combustión real o incompleta descrita en la Ec. ( 

40 ).  

      𝜶 ∗ 𝒂𝒕 ∗ (𝑶𝟐 + 𝟑. 𝟕𝟔𝑵𝟐) + 𝒄𝒐𝒎𝒃𝒖𝒔𝒕𝒊𝒃𝒍𝒆 = 𝜷𝑪𝑶𝟐 + 𝜸𝑪𝑶 + 𝜹𝑪 + 𝝀𝑶𝟐+ 
𝝁𝑯𝟐𝑶 + 𝝋𝑵𝟐 

 

𝛼(𝑂2 + 3.76𝑁2) + 𝐶14𝐻30 = 𝛽𝐶𝑂2 + 𝛾CO + 𝛿𝐶 + 𝜆𝑂2+ 𝜇𝐻2𝑂 + 𝜑𝑁2 

La muestra realizada a los gases de combustión arrojó que el O2 tiene una presencia 

promedio de 7.92 % y que el 𝐶𝑂2 tiene una presencia promedio de 9.87%. Al ser balanceado 

la ecuación se llega a: 

26.855(O₂ + 3.76N₂) + C₁₄H₃₀ = 9.87CO₂ + 3.13CO + 1.0C + 7.92O₂ + 15H₂O + 

101.07N₂ 

 

Del balance se puede interpretar que por 1 kg de Diesel se requieren 26.855 kg de aire. 

Según la Ec. ( 41 ), el ratio de combustión viene a ser: 

𝑟(𝑎/𝑐) =
𝑚𝑎

𝑚𝑐
=

𝛼 ∗ 𝑎𝑡 ∗ (𝑂2 + 3.76𝑁2)

𝑚𝑐
 

𝑟(𝑎/𝑐) =
𝑚𝑎

𝑚𝑐
=

26.855 𝑘𝑔 𝑑𝑒 𝑎𝑖𝑟𝑒

1 𝑘𝑔 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒
= 26.855 

𝑘𝑔𝑎

𝑘𝑔𝑐
 

Flujo másico de gases residuales según la Ec. ( 43 ) es : 

𝑚̇𝐺𝑅 = (𝑟
(

𝑎
𝑐

)
+ 1) ∗ 𝑚̇𝑐 

Donde: 

𝑚̇𝑐: flujo másico del combustible [kg/s] 

𝑚̇𝑐 =
𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑖𝑑𝑜 [𝑘𝑔]

𝑇𝑖𝑒𝑚𝑝𝑜 𝑑𝑒 𝑜𝑝𝑒𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛 [𝑠]
 

Del Anexo 7 se toma en cuenta el tiempo en el cual el combustible es consumido en la 

fase de ignición de la caldera de 150 BHP. 

La densidad del Diesel Premium DB5 S50 es aproximadamente = 0.835 kg/L 
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𝑚̇𝑐 =
5.711 𝐺𝐴𝐿

7 𝑚𝑖𝑛 + 13 𝑠𝑒𝑔
=

18.051 𝑘𝑔

433 𝑠𝑒𝑔
 

𝑚̇𝑐 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 

Entonces, de la Ec. ( 42 ): 

𝑚̇𝑎 = 𝑚̇𝑐 ∗ 𝑟
(

𝑎
𝑐

)
 

𝑚̇𝑎 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 26.855 
𝑘𝑔𝑎

𝑘𝑔𝑐
 

𝑚̇𝑎 = 1.120 𝑘𝑔/𝑠 

Reemplazando valores en la Ec. ( 43 ): 

ṁGR = (r(a/c) + 1) ∗ ṁc 

𝑚̇𝐺𝑅 = (26.855 
𝑘𝑔𝑎

𝑘𝑔𝑐
 + 1) ∗ 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚̇𝐺𝑅 = 1.162 𝑘𝑔/𝑠 

Como siguiente paso es hallar el calor específico promedio de la mezcla gas y aire 

descrita en la Ec. ( 16). Para ello, se utilizará la “ecuación de balance en combustión real o 

incompleta” completamente balanceada. Por otro lado, la temperatura promedio de los gases 

de combustión que registro el dispositivo TESTO 300 a la salida de la chimenea fue de 116.844 

°C ( 389.994 K). 

1) Ecuación estequiométrica y los componentes de esta son: 

26.855(𝑂₂ +  3.76𝑁₂)  +  𝐶₁₄𝐻₃₀ =  9.87𝐶𝑂₂ +  3.13𝐶𝑂 +  1.0𝐶 +  7.92𝑂₂ +  15𝐻₂𝑂 +  101.07𝑁₂ 

El número de moles de cada componente es: 

• CO₂: 9.87 moles 

• CO: 3.13 moles 

• C (hollín): 1.0 moles 

• O₂: 7.92 moles 

• H₂O: 15 moles 
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• N₂: 101.07 moles 

2) Se calcula el número total de moles de gases residuales: 

• Moles totales = 9.87 + 3.13 + 1.0 + 7.92 + 15 + 101.07 = 137.99 moles 

3) Se saca las fracciones molares de cada componente: 

• 𝑓𝑀CO₂ = 9.87 / 137.99 = 0.0715 

• 𝑓𝑀CO= 3.13 / 137.99 = 0.0227 

• 𝑓𝑀C= 1.0 / 137.99 = 0.0072 

• 𝑓𝑀O₂  = 7.92 / 137.99 = 0.0574 

• 𝑓𝑀H₂O = 15 / 137.99 = 0.1087 

• 𝑓𝑀N₂  = 101.07 / 137.99 = 0.7324 

4) Se calcula la masa molar de cada componente de los gases residuales 

• 𝑀CO₂ = 44.01 g/mol 

• 𝑀CO = 28.01 g/mol 

• 𝑀C = 12.01 g/mol 

• 𝑀O₂  = 32.00 g/mol 

• 𝑀H₂O= 18.02 g/mol 

• 𝑀N₂ = 28.01 g/mol 

5)  Por otro lado, se Obtiene los Calores Específicos (Cp) a 116.844°C: 

Debemos usar valores de Cp para cada gas a la temperatura de los gases de 

salida el cual está a una temperatura de 116.844°C (389.844 K). Dado que no tenemos 

una función que los exprese para cada componente, usaremos tablas termodinámicas. 

Los valores aproximados son: 

• CpCO₂  ≈ 37.1 J/(mol·K) 

• CpCO ≈ 29.3 J/(mol·K) 
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• CpC ≈ 8.5 J/(mol·K) (aproximación, el hollín es sólido) 

• 𝐶𝑝O₂  ≈ 29.4 J/(mol·K) 

• 𝐶𝑝H₂O≈ 34.0 J/(mol·K) 

• 𝐶𝑝N₂ ≈ 29.1 J/(mol·K) 

 

Finalmente, se reemplazan los valores en la Ec. ( 16) para obtener el calor especifico 

de los gases residuales: 

Cp̅̅̅̅
GR =

∑(fMi ∗ Cpi)

∑ fMi ∗ Mi
 

𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅

=
0.0715 ∗ 37.1 + 0.0227 ∗ 29.3 + 0.0072 ∗ 8.5 + 0.0574 ∗ 29.4 + 0.1087 ∗ 34.0 + 0.7324 ∗ 29.1

0.0715 ∗ 44.01 + 0.0227 ∗ 𝟐8.01 + 0.0072 ∗ 12.01 + 0.0574 ∗ 32.00 + 0.1087 ∗ 18.02 + 0.7324 ∗ 28.01
 

 

𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 = 1063.78 𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 

∴ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 = 1.064 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 

 

Para hallar la potencia perdida por los gases residuales se hará uso de la Ec. ( 15 ), 

conociendo la temperatura del ambiente de 16.21°C (289.36 K) y la temperatura promedio de 

los gases de combustión en la chimenea de 116.844°C (389.994 K), tenemos: 

𝐻1 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝐺𝑅 − 𝑇𝑎𝑖𝑟) 

𝐻1 = 1.162 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.064 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 ∗ (389.994 K − 289.36 K) 

∴ 𝐻1 = 124.421 𝑘𝑊 

 

 

 

Para hallar la potencia calorífica total, empleamos la Ec. ( 36 ) y lo desarrollamos en la Ec. ( 

37 ). 
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 Para: 

Combustible que alimenta la caldera : 

➢   PCI del Diesel Premium DB5 S50 = 39860.45 kJ/kg 

➢ 𝑚̇𝑐 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 

➢  𝐶𝑝𝑐= 2.05 kJ/kg·K 

➢ 𝑇𝑐 = 17.8 °𝐶 +273.15=290.95 K 

Aire que ingresa al ventilador : 

➢ 𝑚̇𝑎 = 0.120 𝑘𝑔/𝑠 

➢ 𝐶𝑝𝑎= 1.005 kJ/kg·K 

➢ 𝑇𝑎 = 16.21 °𝐶 + 273.15 =289.36 K 

Por lo tanto, reemplazando estos valores en la Ec. ( 37 ) tenemos:  

𝐻𝑇 = (𝑚̇𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎 ∗ 𝑇𝑎) + 𝑚̇𝐶 ∗ (𝑃𝐶𝐼 + 𝐶𝑝𝐶 ∗ 𝑇𝐶) 

𝐻𝑇 = (1.120 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.005 kJ/kg · K ∗ 289.36 K) + 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 ∗ (39860.45 kJ/kg

+ 2.05 kJ/kg · K ∗ 290.95 K) 

𝐻𝑇 = 2012.714 𝑘𝐽/𝑠 

∴ 𝐻𝑇 = 2012.714 𝑘𝑊 

Finalmente reemplazando en la Ec. ( 14 ) se tiene : 

𝑞1 =
𝐻1

𝐻𝑇
∗ 100% 

𝑞1 =
124.421 𝑘𝑊

2012.714 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞1 = 6.182 % 

4.2.2. Perdida de Calor por Combustión Incompleta [𝐪𝟐] 

El dispositivo Testo 300 registró una concentración promedio de monóxido de carbono 

de 0.1875 ppm. Mediante la ecuación estequiométrica balanceada, considerando la presión de 

la ciudad del Cusco (0.7 atm) y la temperatura de los gases de escape (116.844 °C / 389.994 
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K), se calculó una densidad para los gases residuales de 0.617 kg/m ³. Con base en esta 

densidad y un flujo másico de gases residuales de 1.162 kg/s , se determinó que el flujo 

volumétrico correspondiente es de 1.883 m³/s. 

De la Ec. ( 19 ), Flujo másico de monóxido de carbono producido es : 

𝑚̇𝑐𝑜 =
𝐶𝐶𝑂  ∗ 𝑉̇𝐺𝑅 ∗ 𝑀𝐶𝑂

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco =
0.1875 ppm ∗ 1.883 m³/s ∗ 28.01 g/mol

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco = 1.456 ∗ 10^ − 3 kg/s 

Remplazando en la Ec. ( 18 ) se tiene: 

𝐻2 = 𝑚̇𝑐𝑜 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶𝑂 

𝐻2 = 1.456 ∗ 10^ − 3 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 10.11 MJ/kg 

∴ 𝐻2 = 14.720 𝑘𝑊 

Finalmente, reemplazando el resultado en la Ec. ( 17 ) se obtiene: 

 

𝑞2 =
𝐻2

𝐻𝑇
∗ 100% 

𝑞2 =
14.720 𝑘𝑊

2012.714 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞2 = 1.782 % 

4.2.3. Pérdida de Calor por Presencia de Hollín [𝒒𝟑] 

El flujo másico de los gases residuales es de 1.162 𝑘𝑔/𝑠, la participación másica de 

carbono es igual a 𝑔𝑐 =  0.00412 𝑦 sale de la ecuación estequiométrica balanceada, siendo el 

cociente entre la masa de carbono presente en los gases y la masa total de los gases. Además, 

el poder calorífico del carbono es igual a 32714.7 kJ/ kg. Reemplazando los valores en la Ec. 

( 21 ) tenemos: 

𝐻3 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝑔𝑐 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶  
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𝐻3 = 1.162 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 0.00412 ∗ 32714.7 kJ/ kg 

∴ 𝐻3 = 156.620 𝑘𝑊  

Finalmente, se reemplaza este valor en la Ec. ( 20 ). 

𝑞3 =
156.620 𝑘𝑊 

2012.714 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞3 = 7.782 % 

4.2.4. Pérdida de Calor por Purgas [𝐪𝟒] 

La potencia térmica suministrada por el quemador es de 2012.714 𝑘𝑊. Dado que la 

caldera opera a una presión regulada de 40 PSI (275.790 kPa), la entalpía del vapor saturado a 

la salida, según el Anexo 21, es de 2720 kJ/kg. Por otro lado, el agua de alimentación ingresa 

a la caldera con una temperatura promedio de 53.4 °C, correspondiendo a una entalpía de 225.7 

kJ/kg. 

Reemplazando valores en la Ec. ( 25): 

𝑚̇𝑉𝑆 =
𝐻𝑇

ℎ𝑔 − ℎ𝑤
 

𝑚̇𝑉𝑆 =
2012.714 𝑘𝑊

2720 kJ/kg − 225.7 kJ/kg
 

𝑚̇𝑉𝑆 = 0.807 kg/s 

 

Del Anexo 15 se toma los datos para siguiente tabla: 

Tabla 4.2 

SDT analizados en el agua 

𝑆𝑇𝐷𝐶 Permisibles en el agua de la caldera pirotubular 

2000< 𝑆𝑇𝐷𝐶 < 6000 ppm 
6000 ppm 

𝑆𝑇𝐷𝑤 en el agua de alimentación 1260 ppm 
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Nota. Fuente tomada del análisis de agua hecha en las calderas Quispe, (2024). 

 

De la Ec. ( 24 ): 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 𝑚̇𝑉𝑆 ∗ (
𝑆𝐷𝑇𝑤

𝑆𝐷𝑇𝑐  −  𝑆𝐷𝑇𝑊
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.807 kg/s ∗ (
1260 ppm

6000 ppm −  1260 ppm
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.214 kg/s 

Si la presión de la caldera es de 40 PSI , la entalpia del agua saturada liberada tiene un 

valor de 550 kJ/kg. 

 según la Ec. ( 23 ) tenemos: 

𝐻4 = 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 ∗ (ℎ𝑓  − ℎ𝑤) 

𝐻4 = 0.214 kg/s ∗ (550 kJ/kg  − 225.7 kJ/kg) 

𝐻4 = 69.562 kW  

Finalmente, reemplazando los valores en la Ec. ( 22 ): 

𝑞4 =
𝐻4

𝐻𝑇
∗ 100% 

𝑞4 =
69.562 kW 

2012.714 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞4 = 3.46 % 
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4.2.5. Pérdida de Calor por Convección [𝐪𝟓] 

• Superficie frontal de la caldera 

La temperatura de la cara frontal de la caldera se encuentra a 100 °C y la temperatura 

ambiente es aproximadamente 16.21 °C. 

Por lo tanto, según la Ec. (28) la temperatura de película viene a ser. 

𝑇𝑓  = (
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
) = (

100 °𝐶 + 16.21 °𝐶

2
) = 58.105 °𝐶 

A partir de esta temperatura se determinará la interpolación de valores, véase el Anexo 

25, la tabla de selección de valores: 

Tabla 4.3 

Propiedades del aire a presión atmosférica 

PROPIEDADES  Valores interpolados a 58.105 °C 

Conductividad térmica 𝑘 = 0.02792 𝑊/𝑚 · 𝐾 

Viscosidad Cinemática 𝜈 = 1.843 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠 

Numero de Prandtl 𝑃𝑟 = 0.7213 

Nota. los valores en la tabla son sacados mediante una interpolación para la temperatura dada. 

 

La caldera no tiene un agente externo que fuerce al aire a tomar una dirección 

determinada en la superficie, por lo tanto, la transferencia de calor por convección se da de 

manera libre o natural. 

Por otro lado, las dimensiones tomadas de la caldera se muestran en la Tabla 4.4 
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Tabla 4.4 

Dimensiones de la caldera de 150 BHP 

Características 

principales 
Diámetro exterior Longitud 

Caldera pirotubular 1.9 m 3.74 

Nota. Elaboración propia basada en las mediciones hechas en la caldera. 

 
Coeficiente de expansión volumétrica 

𝛽 = (
1

𝑇𝑓 + 273.15
) = (

1

58.105 °𝐶 + 273.15
) = 3.020 ∗ 10^ − 3 𝐾−1  

Teniendo en cuenta la Ec. (27), determinamos el número de Grashof: 

𝐺𝑟𝐿𝑐 =
9.81 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐3

𝜈2
 

 

𝐺𝑟𝐷 =
9.81 𝑚/𝑠2 ∗ (3.020 ∗ 10^ − 3 𝐾−1) ∗ (100 °C − 16.21 °C) ∗ (1.9 m)3

(1.843 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠)2
 

𝐺𝑟𝐷 = 5.013 ∗ 10^10 

Según la Ec. (29), el Numero de Rayleigh es: 

𝑅𝑎𝐷 = 𝐺𝑟𝐷 ∗ 𝑃𝑟 

𝑅𝑎𝐷 = 5.013 ∗ 10^10 ∗ 0.7213 

𝑅𝑎𝐷 = 3.616 ∗ 10^10 

Numero de Nusselt tomando como referencia la Ec. (31) es: 

Para la placa plana, se empleará la fórmula 9.21 detallada en el Anexo 26 

𝑁𝑢𝐿𝑐 = {0.825 +
0.387 ∗ 𝑅𝑎𝐿

1 6⁄

[1 + (0.492 𝑃𝑟⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2
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𝑁𝑢𝐷 = {0.825 +
0.387 ∗ (3.765 ∗ 10^(10))1 6⁄

[1 + (0.492 0.72277⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

 

𝑁𝑢𝐷 = 380.347 

El coeficiente de convección promedio según la Ec. (30) es: 

ℎ𝐿𝑐 =
𝑁𝑢𝐿𝑐 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
=

385.404 ∗ 0.02736 𝑊/𝑚 · 𝐾

1.9 m
 

ℎ𝐷 = 5.477 
𝑊

𝑚2 𝐾
 

El área superficial de la cara frontal de la caldera, para placas verticales es: 

𝐴𝑆 =
𝜋𝐷2

4
=

𝜋 ∗ (1.9 m)2

4
= 2.835 𝑚2 

Finalmente, la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿𝑐 ∗ 𝐴𝑆 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐹 = 5.477 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.835 𝑚2 ∗ (100 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐹 = 1.301 𝑘𝑊 

• Superficie posterior de la caldera 

La temperatura de la cara frontal de la caldera se encuentra a 101.4 °C y la temperatura 

ambiente es aproximadamente 16.21 °C. 

Por lo tanto, según la Ec. (28) la temperatura de película viene a ser. 

𝑇𝑓  = (
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
) = (

101.4 °𝐶 + 16.21 °𝐶

2
) = 58.805 °𝐶 

A partir de esta temperatura se determinará mediante interpolación de valores, 

véase el Anexo 25, la tabla de selección de valores: 
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Tabla 4.5 

Propiedades del aire a presión atmosférica 

PROPIEDADES  Valores interpolados a 58.105 °C 

Conductividad térmica 𝑘 = 0.02799 𝑊/𝑚 · 𝐾 

Viscosidad Cinemática 𝜈 = 1.884 ×  10⁻⁵  𝑚²/𝑠 

Numero de Prandtl 𝑃𝑟 = 0.7205 

Nota. los valores en la tabla son sacados mediante una interpolación para la temperatura dada. 

La caldera no tiene un agente externo que fuerce al aire a tomar una dirección 

determinada sobre la superficie, por lo tanto, la transferencia de calor por convección se da de 

manera libre o natural. 

Por otro lado, las dimensiones tomadas de la caldera se muestran en la Tabla 4.6 : 

Tabla 4.6 

Dimensiones de la caldera de 150 BHP 

Características 

principales 
Diámetro exterior Longitud 

Caldera pirotubular 1.9 m 3.74 m 

Nota. Elaboración propia basada en las mediciones hechas a la caldera. 

 
Coeficiente de expansión volumétrica,  

𝛽 = (
1

𝑇𝑓 + 273
) = (

1

58.805 °𝐶 + 273
) = 3.014 ∗ 10^ − 3 𝐾−1  

Teniendo en cuenta la Ec. (27), determinamos el número de Grashof : 

𝐺𝑟𝐿𝑐 =
9.81 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐3

𝜈2
 

 

𝐺𝑟𝐷 =
9.81 𝑚/𝑠2 ∗ (3.014 ∗ 10^ − 3  𝐾−1) ∗ (101.4  °C − 16.21 °C) ∗ (1.9 m)3

(1.884 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠)2
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𝐺𝑟𝐷 = 4.867 ∗ 10^10 

Según la Ec. (29), el Numero de Rayleigh es: 

𝑅𝑎𝐿𝑐 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 

𝑅𝑎𝐷 = 4.867 ∗ 10^10 ∗ 0.7205 

𝑅𝑎𝐷 = 3.507 ∗ 10^10 

Numero de Nusselt tomando como referencia la Ec. (31) es: 

Para la placa plana, se empleará la fórmula 9.21 detallada en el Anexo 26 

𝑁𝑢𝐿𝑐 = {0.825 +
0.387 ∗ 𝑅𝑎𝐿

1 6⁄

[1 + (0.492 𝑃𝑟⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

 

𝑁𝑢𝐷 = {0.825 +
0.387 ∗ (3.507 ∗ 10^10)1 6⁄

[1 + (0.492 0.7205⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

 

𝑁𝑢𝐷 = 376.598 

Coeficiente de convección promedio según la Ec. (30) es: 

ℎ𝐿𝑐 =
𝑁𝑢𝐿𝑐 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
=

376.598 ∗ 0.02799 𝑊/𝑚 · 𝐾

1.9 m
 

ℎ𝐷 = 5.548 
𝑊

𝑚2 𝐾
 

Área superficial de la cara posterior de la caldera, para placas verticales: 

𝐴𝑆 =
𝜋𝐷2

4
=

𝜋 ∗ (1.9 m)2

4
= 2.835 𝑚2 

Finalmente, la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑃 = 5.548 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.835 𝑚2 ∗ (101.4 °C − 16.21 °C) 
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∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑃 = 1.340 𝑘𝑊 

 

• Superficie envolvente de la caldera 

La temperatura envolvente de la caldera se encuentra a 25.755 °C y la temperatura ambiente 

es aproximadamente 16.21 °C. 

Por lo tanto, según la Ec. (28) la temperatura de película viene a ser. 

𝑇𝑓  = (
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
) = (

25.755 °𝐶 + 16.21 °𝐶

2
) = 20.982 °𝐶 

A partir de esta temperatura se determinará la interpolación de valores, véase el Anexo 

25, la tabla de selección de valores: 

Tabla 4.7 

Propiedades del aire a presión atmosférica 

PROPIEDADES  Valores interpolados a 58.105 °C 

Conductividad térmica 𝑘 = 0.02521 𝑊/𝑚 · 𝐾 

Viscosidad Cinemática 𝜈 = 1.525 ×  10⁻⁵  𝑚²/𝑠 

Numero de Prandtl 𝑃𝑟 = 0.7306 

Nota. los valores en la tabla son sacados mediante una interpolación para la temperatura dada. 

La caldera no tiene un agente externo que fuerce al aire a tomar una dirección 

determinada sobre la superficie, por lo tanto, la transferencia de calor por convección se da de 

manera libre o natural. 

Por otro lado, las dimensiones tomadas de la caldera se muestran en la Tabla 4.8. 
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Tabla 4.8 

Dimensiones de la caldera de 150 BHP 

Características 

principales 
Diámetro exterior Longitud 

Caldera pirotubular 1.9 m 3.74 m 

Nota. Elaboración propia basada en las mediciones hechas en la caldera. 

 

Coeficiente de expansión volumétrica,  

𝛽 = (
1

𝑇𝑓 + 273.15
) = (

1

20.982 °𝐶 + 273.15
) = 3.401 ∗ 10^ − 3 𝐾−1  

Numero de Grashof tomando la 𝐿𝑐 = 𝐷, tal cual lo muestra el Anexo 26: 

𝐺𝑟𝐿𝑐 =
9.81 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐3

𝜈2
 

 

𝐺𝑟𝐷 =
9.81 𝑚/𝑠2 ∗ (3.401 ∗ 10^ − 3  𝐾−1) ∗ (25.755 °C − 16.21 °C) ∗ (1.9 m)3

(1.525 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠)2
 

𝐺𝑟𝐷 = 9.392 ∗ 10^9 

Según la Ec. (29), el Numero de Rayleigh es: 

𝑅𝑎𝐿𝑐 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 

𝑅𝑎𝐷 = 9.392 ∗ 10^9 ∗ 0.7306 

𝑅𝑎𝐷 = 6.862 ∗ 10^9 

Numero de Nusselt tomando como referencia la Ec. (31) es: 

Para la envolvente del cilindro, se empleará la fórmula 9.25 detallada en el Anexo 26 

𝑁𝑢𝐿𝑐 = {0.6 +
0.387 ∗ 𝑅𝑎𝐿

1 6⁄

[1 + (0.559 𝑃𝑟⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

𝑁𝑢𝐷 = {0.6 +
0.387 ∗ (6.862 ∗ 10^9)1 6⁄

[1 + (0.559 0.7306⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2
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𝑁𝑢𝐷 = 214.219 

Coeficiente de convección promedio según la Ec. (30) es: 

ℎ𝐿𝑐 =
𝑁𝑢𝐿𝑐 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
=

214.219 ∗ 0.02521 𝑊/𝑚 · 𝐾

1.9 m
 

ℎ𝐷 = 2.842 
𝑊

𝑚2 𝐾
 

El área superficial de la cara envolvente de la caldera es de: 

𝐴𝑆 = 𝜋 ∗ 𝐿𝑐 ∗ 𝐷𝑐 = 𝜋 ∗ 3.74 m ∗ 1.9 m = 22.324 𝑚2 

Finalmente, la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 2.842  
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 22.324 𝑚2 ∗ ( 25.755°C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 0.605 𝑘𝑊 

Por lo tanto, en calor se halla con la siguiente formula: 

𝐻5 =  𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐹 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑃 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 

𝐻5 =  1.301 𝑘𝑊 + 1.340 𝑘𝑊 + 0.605 𝑘𝑊 

∴ 𝐻5 =  3.246 𝑘𝑊 

Finalmente reemplazamos en la ecuación (15): 

𝑞5 =
3.246 𝑘𝑊

2012.714 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞5 = 0.161 % 

4.2.6. Pérdida de Calor por Radiación [𝐪𝟔] 

• Superficie frontal de la caldera 

El intercambio neto de calor por radiación se presenta en recintos especiales de dos 

superficies grises y difusas (Anexo 27). La caldera pirotubular tiene una superficie frontal de 

acero al carbono con una superficie áspera, véase en el Anexo 28, por lo tanto: 
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Emisividad(𝜀) = 0.94 - 0.97 (en el rango de 100–700°F). 

En nuestro caso se toma 𝜀 = 0.95 porque la tapa frontal suele comportarse como un 

cuerpo negro aproximado. 

Además, la constante de Stefan-Boltzmann es de 𝜎 = 5.67 ∗ 10^ − 8 
𝑊

𝑚2.𝐾4 y el 

diámetro de la caldera es de 1.90 m para un área de 𝐴𝑠 =
𝜋∗𝐷2

4
=

𝜋∗(1.90 m)2

4
= 2.835 𝑚2 

Finalmente, la temperatura de la superficie de la tapa tiene un valor de 100 °C y la 

temperatura dentro de las instalaciones de la casa de máquinas tiene una temperatura de 16.21 

°C. 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 = 2.835 𝑚2 ∗ 0.95 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(100 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 =4.031 kW 

• Superficie posterior de la caldera 

El intercambio neto de calor por radiación se presenta en recintos especiales de dos 

superficies grises y difusas, véase en el Anexo 27. La caldera pirotubular tiene una superficie 

posterior de acero al carbono con una superficie áspera (Anexo 28), por lo tanto: 

Emisividad(𝜀) = 0.94 - 0.97 (en el rango de 100–700°F).   

En nuestro caso tomaremos 𝜀 = 0.95 porque la tapa frontal suele comportarse como un cuerpo 

negro aproximado. 

Además, la constante de Stefan-Boltzmann es de 𝜎 = 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2.𝐾4 y el diámetro de 

la caldera es de 1.90 m para un área de 𝐴𝑠 =
𝜋∗𝐷2

4
=

𝜋∗(1.90 m)2

4
= 2.835 𝑚2 
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Finalmente, la temperatura de la superficie de la tapa tiene un valor de 101.4 °C y la 

temperatura dentro de las instalaciones de la casa de máquinas tiene una temperatura de 16.21 

°C. 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑃 = 2.835 𝑚2 ∗ 0.95 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(101.4 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑃 =4.075 kW 

• Superficie envolvente de la caldera 

El intercambio neto de calor por radiación se presenta en recintos especiales de dos 

superficies grises y difusas, véase en el Anexo 27. La caldera pirotubular tiene una superficie 

envolvente de acero inoxidable ligeramente oxidado (Anexo 29), por lo tanto: 

Emisividad(𝜀) = 0.30–0.40 (rango de 600–1 000 K).   

En nuestro caso tomaremos 𝜀 = 0.35 Para una caldera pirotubular en condiciones 

operativas normales (no pulida, con posible exposición a calor y humedad). 

Además, la constante de Stefan-Boltzmann es de 𝜎 = 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2.𝐾4 , el 

diámetro  

de la caldera es de 1.90 m y la longitud es de 3.74 m, entonces el área superficial es de: 𝐴𝑠 =

𝜋 ∗ 𝐿𝐶 ∗ 𝐷𝐶 = 𝜋 ∗ 3.74 ∗ 1.9 = 18.743 𝑚2 

Finalmente, la temperatura de la superficie de la tapa tiene un valor de 25.755 °C y la 

temperatura dentro de las instalaciones de la casa de máquinas tiene una temperatura de 16.21 

°C. 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 
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𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 22.324 𝑚2 ∗ 0.35 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(25.755 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 6.642  kW 

Por lo tanto, en calor se halla con la siguiente formula: 

𝐻6 =  𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑃 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 

𝐻6 =  4.031 kW + 4.075 kW + 6.642 kW 

∴ 𝐻6 =  14.748 𝑘𝑊 

Entonces, reemplazamos los valores encontrados en la Ec. ( 34 ). 

𝑞6 =
𝐻6

𝐻𝑇
∗ 100% 

𝑞6 =
14.748 𝑘𝑊

2012.714 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞6 = 0.733 % 

Finalmente, el rendimiento energético de la caldera de 150 BHP según la Ec. ( 13 ) es 

de: 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (𝑞1 + 𝑞2 + 𝑞3 + 𝑞4 + 𝑞5 + 𝑞6)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (6.182 + 0.731 + 7.782 + 3.46 + 0.161 + 0.733)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (19.049)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 80.951 % 

Por lo tanto, la eficiencia actual de la caldera de 150 BHP es de 80.951 %. Este valor 

de eficiencia térmica comparado con el rango de valores típicos de eficiencia del 65% al 85% 

demuestra que la caldera de 150 BHP se encuentra en el rango promedio, sin embargo, aún 

existe un amplio margen de mejora que podría lograrse mediante la implementación de los 

mejoradores propuestos.
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4.2.7. Diagrama de Sankey en Condiciones actuales de Operación de la Caldera de 150 BHP 

Nota. En el diagrama de Sankey, las pérdidas de calor se dan de manera progresiva y están en proporción con los tamaños de flechas 

Figura 4.4 

Diagrama de Sankey, en condiciones actuales de operación de la caldera de 150 BHP 
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El análisis del diagrama revela el desempeño actual de la caldera de 150 BHP, donde solo una fracción del calor generado (2012.714 kW) 

se aprovecha efectivamente, llegando a un calor útil de 1627.401kW, evidenciando pérdidas significativas que reducen su eficiencia por debajo de 

los estándares industriales. La pérdida por presencia de hollín es de 156.620 KW, le sigue la pérdida por gases residuales de 124.421 KW y la 

pérdida por purgas de 69.562 KW. En menor cuantía se observa una pérdida por radiación de 14.748 KW, por combustión incompleta de 14.720 

KW y por convección de 3.242 KW 
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4.3.Caldera acuotubular de 80 BHP 

El comedor universitario cuenta con una caldera auxiliar acuotubular que suministra 

vapor de agua a los dispositivos dentro del comedor . Los dispositivos que consumen vapor 

son las marmitas, autoclaves y un intercambiador de calor el cual calienta el agua que es 

utilizado en el lavado de bandejas. 

Figura 4.5 

Caldera acuotubular de 80 BHP. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia basada en una fotografía tomada dentro de la 

casa de máquinas. 
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4.4.Eficiencia Actual de la Caldera de 80 BHP 

4.4.1. Perdida de Calor por Gases Residuales [𝒒′
𝟏] 

Para hallar la composición de los gases de combustión, se utilizó el dispositivo 

TESTO 300 en la chimenea de la caldera basándose en la norma EPA. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia  

Por otro lado, para hallar los coeficientes, tomamos los resultados realizados en 

los tres puntos del área transversal de la chimenea mostrada en la Figura 4.7 para 

determinar la composición de los gases de combustión.  

Figura 4.6 

Análisis de gases residuales en la chimenea de la caldera de 80 BHP 



 

126 

Figura 4.7 

Área transversal de la chimenea y los puntos de muestreo 

Nota. Fuente propia basada en las Mediciones tomadas en los puntos de 

muestreo según la norma EPA.  

En la Tabla 4.9 se presenta los resultados de las mediciones realizas en el área 

transversal de la chimenea. 

Tabla 4.9 

Partículas de CO2 y O2 medidas por el dispositivo Testo 300. 

Puntos de 
muestreo 

Numero de 
muestras 
tomadas 

Porcentaje 
de O2 (%) 

Porcentaje 
de CO2 (%) 

P0 2 5.45 11.77 
P5 5 4.88 12.21 
P4 4 4.8 12.27 
Promedio total 4.95 12.15 

Nota. Elaboración propia 
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Para ello se utilizará el balance en la combustión real o incompleta descrita en 

la Ec. ( 39 ).  

      𝜶 ∗ 𝒂𝒕 ∗ (𝑶𝟐 + 𝟑. 𝟕𝟔𝑵𝟐) + 𝒄𝒐𝒎𝒃𝒖𝒔𝒕𝒊𝒃𝒍𝒆 = 𝜷𝑪𝑶𝟐 + 𝜸𝑪𝑶 + 𝜹𝑪 + 𝝀𝑶𝟐+ 
𝝁𝑯𝟐𝑶 + 𝝋𝑵𝟐 

 

𝛼(𝑂2 + 3.76𝑁2) + 𝐶14𝐻30 = 𝛽𝐶𝑂2 + 𝛾CO + 𝛿𝐶 + 𝜆𝑂2+ 𝜇𝐻2𝑂 + 𝜑𝑁2 

La muestra realizada a los gases de combustión arrojó que el O2 tiene una presencia 

promedio de 4.95% y que el 𝐶𝑂2 tiene una presencia promedio del 12.15% . 

Al ser balanceado la ecuación se llega a: 

25.025(O₂ + 3.76N₂) + C₁₄H₃₀ = 12.15CO₂ + 0.85CO + 1.0C + 4.95O₂ + 15H₂O + 

94.10N₂ 

Del balance se puede interpretar que por 1 kg de Diesel se requieren 25.025 kg de aire. 

Según la Ec. ( 41 ), el ratio de combustión viene a ser: 

𝑟(𝑎/𝑐) =
𝑚𝑎

𝑚𝑐
=

25.025   𝑘𝑔 𝑑𝑒 𝑎𝑖𝑟𝑒

1 𝑘𝑔 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒
= 25.025 

𝑘𝑔𝑎

𝑘𝑔𝑐
 

Flujo másico de gases residuales según la Ec. ( 43 ). 

𝑚̇𝐺𝑅 = (𝑟
(

𝑎
𝑐

)
+ 1) ∗ 𝑚̇𝑐 

Donde: 

𝑚̇𝑐: flujo másico del combustible [kg/s] 

𝑚̇𝑐 =
𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑢𝑚𝑖𝑑𝑜 [𝑘𝑔]

𝑇𝑖𝑒𝑚𝑝𝑜 𝑑𝑒 𝑜𝑝𝑒𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛 [𝑠]
 

Del Anexo 8 se toma en cuenta el tiempo en el cual el combustible es de consumido en 

la fase de ignición en la caldera de 80 BHP. 

𝑚̇𝑐 =
 2.327 𝐺𝐴𝐿

15 𝑚𝑖𝑛 + 49 𝑠𝑒𝑔
=

7.355 𝑘𝑔

949 𝑠𝑒𝑔
 

𝑚̇𝑐 = 0.00775 𝑘𝑔/𝑠 

 



 

128 

Entonces, de la Ec. ( 42 ): 

𝑚̇𝑎 = 𝑚̇𝑐 ∗ 𝑟
(

𝑎
𝑐

)
 

𝑚̇𝑎 = 0.00775 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 25.025 
𝑘𝑔𝑎

𝑘𝑔𝑐
 

𝑚̇𝑎 = 0.194 𝑘𝑔/𝑠 

Reemplazando valores en la Ec. ( 43 ): 

ṁGR = (r(a/c) + 1) ∗ ṁc 

 

𝑚̇𝐺𝑅 = (25.025 
𝑘𝑔𝑎

𝑘𝑔𝑐
 + 1) ∗ 0.00775 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚̇𝐺𝑅 = 0.202 𝑘𝑔/𝑠 

Como siguiente paso es hallar el calor específico promedio de la mezcla gas y aire 

descrita en la Ec. ( 16). Para ello, se utilizará la “ecuación de balance en combustión real o 

incompleta” completamente balanceada, la temperatura promedio de los gases de combustión 

que registro el dispositivo TESTO 300 a la salida de la chimenea fue de 136.545 °C (409.695 

K). 

1. Ecuación Estequiométrica y Componentes: 

La ecuación es:  

 25.025(O₂ + 3.76N₂) + C₁₄H₃₀ = 12.15CO₂ + 0.85CO + 1.0C + 4.95O₂ + 15H₂O + 

94.10N₂ 

2. De la ecuación balanceada el número de moles de cada componente es: 

• CO₂:  12.15 moles 

• CO: 0.85 moles 

• C (hollín): 1.0 moles 

• O₂: 4.95 moles 

• H₂O: 15 moles 
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• N₂: 94.10 moles 

3. Calculamos el número total de moles de gases residuales: 

• Moles totales = 12.15 + 0.85 + 1.0 + 4.95 + 15 + 94.10 = 128.05 moles 

4. Las fracciones molares de cada componente son: 

• 𝑓𝑀CO₂ = 12.15 / 128.05 = 0.0949 

• 𝑓𝑀CO= 0.85 / 128.05 = 0.0066 

• 𝑓𝑀C= 1.0 / 128.05 = 0.0078 

• 𝑓𝑀O₂  = 4.95 / 128.05 = 0.0387 

• 𝑓𝑀H₂O = 15 / 128.05 = 0.1171 

• 𝑓𝑀N₂  = 94.10 / 128.05 = 0.7349 

5. Se calcula la masa molar de cada componente de los gases residuales 

• 𝑀CO₂ = 44.01 g/mol 

• 𝑀CO = 28.01 g/mol 

• 𝑀C = 12.01 g/mol 

• 𝑀O₂  = 32.00 g/mol 

• 𝑀H₂O= 18.02 g/mol 

• 𝑀N₂ = 28.01 g/mol 

5. Se obtiene los calores específicos (Cp) a 136.545 °C (409.55 K): 

Se usa valores de Cp para cada gas a la temperatura de 136.545 °C (409.695 K). 

 Los valores aproximados son: 

• CpCO₂  ≈ 37.7 J/(mol·K) 

• CpCO ≈ 29.4 J/(mol·K) 

• CpC ≈ 8.5 J/(mol·K) (aproximación, el hollín es sólido) 

• 𝐶𝑝O₂  ≈  29.5 J/(mol·K) 
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• 𝐶𝑝H₂O≈ 34.3 J/(mol·K) 

• 𝐶𝑝N₂ ≈ 29.2 J/(mol·K) 

Finalmente, los valores se reemplazan en la Ec. ( 16): 

Cp̅̅̅̅
GR =

∑(fMi ∗ Cpi)

∑ fMi ∗ Mi
 

𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅

=
0.0949 ∗ 37.7 + 0.0066 ∗ 29.4 + 0.0078 ∗ 8.5 + 0.0387 ∗ 29.5 + 0.1171 ∗ 34.3 + 0.7349 ∗ 29.2

0.0949 ∗ 44.01 + 0.0066 ∗ 𝟐8.01 + 0.0078 ∗ 12.01 + 0.0387 ∗ 32.00 + 0.1171 ∗ 18.02 + 0.7349 ∗ 28.01
 

 

𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 = 1069.55 𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 

∴ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 = 1.069 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 

Para hallar la potencia perdida causada por los gases residuales, haremos uso de la Ec. 

( 15 ). Por otro lado, conociendo la temperatura del ambiente de 16.21°C (289.36 K) y la 

temperatura promedio de los gases de combustión en la chimenea de 136.545°C (409.695K), 

tenemos: 

𝐻′
1 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅

𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝐺𝑅 − 𝑇𝑎𝑖𝑟) 

𝐻′
1 = 0.202 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.069 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 ∗ (409.695K − 289.36K) 

∴ 𝐻′
1 = 25.985 kW 

Para hallar la potencia calorífica total, se emplea la Ec. ( 36 ) y luego la desarrollamos 

en la Ec. ( 37 ). 

 Para: 
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Combustible que alimenta a la caldera: 

➢   PCI del Diesel Premium DB5 S50 = 39860.45 kJ/kg 

➢ 𝑚̇𝑐 = 0.00775 𝑘𝑔/𝑠 

➢  𝐶𝑝𝑐= 2.05 kJ/kg·K 

➢ 𝑇𝑐 = 17.8 °𝐶 +273.15=290.95 K 

Aire que ingresa al ventilador: 

➢ 𝑚̇𝑎 = 0.194  𝑘𝑔/𝑠 

➢ 𝐶𝑝𝑎= 1.005 kJ/kg·K 

➢ 𝑇𝑎 = 16.21 °𝐶 + 273.15 =289.36 K 

Por lo tanto, reemplazando estos valores en Ec. ( 37 ) tenemos:  

𝐻𝑇 = (𝑚̇𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎 ∗ 𝑇𝑎) + 𝑚̇𝐶 ∗ (𝑃𝐶𝐼 + 𝐶𝑝𝐶 ∗ 𝑇𝐶) 

𝐻′
𝑇 = (0.194 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.005 kJ/kg · K ∗ 289.36 K) + 0.00775 𝑘𝑔/𝑠 ∗ (39860.45 kJ/kg

+ 2.05 kJ/kg · K ∗ 290.95 K) 

𝐻′
𝑇 = 369.957 𝑘𝐽/𝑠 

∴ 𝐻′
𝑇 = 369.957 𝑘𝑊 

Finalmente lo reemplazamos en la Ec. ( 14 ) tenemos: 

𝑞′
1 =

𝐻′
1

𝐻′
𝑇

∗ 100% 

𝑞′
1 =

25.985 𝑘𝑊

369.957 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
1 = 7.024 % 

4.4.2. Perdida de Calor por Combustión Incompleta [𝐪𝟐′] 

El dispositivo Testo 300 registró una concentración promedio de monóxido de carbono 

de 3.273 ppm. Mediante la ecuación estequiométrica balanceada, considerando la presión de 

la ciudad del Cusco (0.7 atm) y la temperatura de los gases de escape (136.545 °C / 409.695 

K), se calculó una densidad para los gases residuales de 0.593 kg/m^3. Con base en esta 
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densidad y un flujo másico de gases residuales de 0.202 kg/s , se determinó que el flujo 

volumétrico correspondiente es de 0.341 m^3/s. 

De la Ec. ( 19 ), tenemos el fujo másico de monóxido de carbono: 

𝑚̇𝑐𝑜 =
𝐶𝐶𝑂  ∗ 𝑉̇𝐺𝑅 ∗ 𝑀𝐶𝑂

6.792 ∗ 10^3
 

 

ṁco =
3.273 ppm ∗ 0.341 m^3/s ∗ 28.01 g/mol

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco = 4.603 ∗ 10^ − 3 kg/s 

Remplazando en la Ec. ( 18 ) se tiene: 

𝐻′
2 = 𝑚̇𝑐𝑜 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶𝑂 

𝐻′
2 = 4.603 ∗ 10^ − 3 kg/s∗ 10.11 MJ/kg 

∴ 𝐻′
2 = 46.534 𝑘𝑊 

Finalmente, reemplazamos el resultado en la Ec. ( 17 ) se obtiene: 

 

𝑞′
2 =

𝐻′
2

𝐻′
𝑇

∗ 100% 

𝑞′
2 =

46.534 𝑘𝑊

369.957 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
2 = 12.578 % 

4.4.3. Pérdidas de Calor por la Presencia de Hollín (𝒒′
𝟑) 

El flujo másico de los gases residuales es de 0.202  𝑘𝑔/𝑠 , la participación másica de 

carbono es igual a 𝑔𝑐 =  0.00431  producto de la ecuación estequiométrica balanceada, siendo 

el cociente entre la masa de carbono presente en los gases y la masa total de los gases. Además, 

el poder calorífico del carbono es igual a 32714.7 kJ/ kg . 

 

Para llegar a obtener la potencia perdida por Hollín usamos la Ec. ( 12). 
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𝐻′
3 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝑔𝑐 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶 

𝐻′
3 = 0.202  𝑘𝑔/𝑠 ∗ 0.00431 ∗ 32714.7

𝑘𝐽

𝑘𝑔
 

∴ 𝐻′
3 = 28.482 𝑘𝑊 

Asimismo, el porcentaje a partir de la Ec. ( 20 ) es: 

𝑞′
3 =

𝐻′
3

𝐻′
𝑇

∗ 100% 

𝑞′
3 =

28.482 𝑘𝑊

369.957 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
3 = 7.699 % 

4.4.4. Pérdida de Calor por Purgas (𝒒′
𝟒) 

El calor total proporcionado por el quemador es de 369.957 𝑘𝑊, la caldera está 

regulada para trabajar a 55 PSI, por lo tanto, la entalpia de vapor saturado a la salida de la 

caldera es de 2733 kJ/kg; por otro lado, la temperatura del agua a la entrada de la caldera en 

promedio es de 35 °C, por lo tanto, la entalpia de líquido comprimido del agua de alimentación 

a la entrada de la caldera viene a ser de 146.68 kJ/kg. 

Reemplazando valores en la Ec. ( 25): 

𝑚̇𝑉𝑆 =
𝐻′

𝑇

ℎ𝑔 − ℎ𝑤
 

𝑚̇𝑉𝑆 =
369.957 𝑘𝑊

2733 kJ/kg − 146.68kJ/kg
 

𝑚̇𝑉𝑆 = 0.143 kg/s 

 

Del Anexo 15 se toma los datos para siguiente tabla: 



 

134 

Tabla 4.10 

SDT analizados en el agua 

𝑆𝑇𝐷𝐶 Permisibles en el agua de la caldera acuotubular 

< 3500ppm 
3500 ppm 

𝑆𝑇𝐷𝑤 en el agua de alimentación  440 ppm 

Nota. Fuente tomada del análisis de agua hecha en las calderas Quispe, (2024). 

El flujo másico de purgas según la Ec. ( 24 ) está dado por: 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 𝑚̇𝑉𝑆 ∗ (
𝑆𝐷𝑇𝑤

𝑆𝐷𝑇𝑐  −  𝑆𝐷𝑇𝑊
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.143 kg/s ∗ (
440 ppm

3500 ppm −  440 ppm
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.0206 kg/s 

Si la presión de la caldera es de 55 PSI, la entalpia del agua saturada liberada tiene un 

valor de 600 kJ/kg.  

Entonces, en la Ec. ( 23 ) tenemos: 

𝐻′
4 = 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 ∗ (ℎ𝑓  − ℎ𝑤) 

𝐻′
4 = 0.0206 kg/s ∗ (600 kJ/kg − 146.68kJ/kg) 

∴ 𝐻′
4 = 9.338 kW  

Finalmente, reemplazando los valores en la Ec. ( 22 ): 

𝑞′
4 =

𝐻′
4

𝐻′
𝑇

∗ 100% 

 

𝑞′
4 =

9.338 kW 

369.957 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
4 = 2.524 % 
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4.4.5. Pérdida de Calor por Convección [𝒒′
𝟓] 

• Tapa superior de la caldera 

La temperatura de la tapa superior de la caldera se encuentra a 137 °C y la temperatura 

ambiente es aproximadamente 16.21 °C. 

Por lo tanto, según la Ec. (28) la temperatura de película viene a ser. 

𝑇𝑓  = (
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
) = (

137 °𝐶 + 16.21 °𝐶

2
) = 76.605 °𝐶 

A partir de esta temperatura se determinará mediante interpolación de valores, 

véase el Anexo 25, la tabla de selección de valores: 

 

Tabla 4.11 

Propiedades del aire a presión atmosférica 

PROPIEDADES  Temperatura de 𝟕𝟔. 𝟔𝟎𝟓  °C 

Conductividad térmica 𝑘 = 0.02928𝑊/𝑚 · 𝐾 

Viscosidad Cinemática 𝜈 = 2.062 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠 

Numero de Prandtl 𝑃𝑟 = 0.7162 

Nota. Las propiedades son el resultado de la interpolación a la temperatura dada. 

La caldera no tiene un agente externo que fuerce al aire a tomar una dirección 

determinada sobre la superficie, por lo tanto, la transferencia de calor por convección se da de 

manera libre o natural. 

Por otro lado, las dimensiones tomadas de la caldera se muestran en la Tabla 4.12 son: 

Tabla 4.12 

Dimensiones de la caldera de 80 BHP 

Característica principal Diámetro exterior Longitud 

Caldera pirotubular 1.72 m 2.10 m 
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Nota. Elaboración propia basada en las mediciones hechas en la caldera. 

Para analizar la convección de la tapa superior de una caldera de disposición vertical, debes 

tratar la tapa como una placa horizontal caliente, con la superficie superior expuesta al 

ambiente más frío, según el Anexo 26 la longitud característica de la tapa superior viene a ser 

de Lc =
𝐴𝑠

𝑃
=

Dtapa

4
 = 0.43 m  

Coeficiente de expansión volumétrica,  

𝛽 = (
1

𝑇𝑓 + 273
) = (

1

76.605 °𝐶 + 273
) = 2.860 ∗ 10^ − 3 𝐾−1  

Teniendo en cuenta la Ec. (27), determinamos el número de Grashof: 

𝐺𝑟𝐿𝑐 =
9.81 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐3

𝜈2
 

 

𝐺𝑟𝐿 =
9.81 𝑚/𝑠2 ∗ (2.860 ∗ 10^ − 3 𝐾−1) ∗ (137 °C − 16.21 °C) ∗ (0.43 m )3

(2.062 ×  10⁻⁵  𝑚²/𝑠)2
 

𝐺𝑟𝐷 = 0.634 ∗ 10^9 

Según la Ec. (29), el Numero de Rayleigh es: 

𝑅𝑎𝐿𝑐 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 

𝑅𝑎𝐷 = 0.634 ∗ 10^9 ∗ 0.7162 

𝑅𝑎𝐷 = 0.454 ∗ 10^9 

Para la placa plana horizontal, se empleará la fórmula 9.23 detallada en el Anexo 26 

Numero de Nusselt tomando como referencia la Ec. (31) es: 

𝑁𝑢𝐿𝑐 = 0.15 ∗ 𝑅𝑎𝐿𝑐 
1 3⁄  

𝑁𝑢𝐷 = 0.15 ∗ (0.454 ∗ 10^9)1 3⁄  

𝑁𝑢𝐷 = 115.274 

El coeficiente de convección promedio según la Ec. (30) es: 
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ℎ𝐿𝑐 =
𝑁𝑢𝐿 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
=

115.274 ∗ 0.02928 𝑊/𝑚 · 𝐾

0.43 m
 

ℎ𝐷 = 7.782 
𝑊

𝑚2 𝐾
 

El área superficial de la cara frontal de la caldera, para placas verticales: 

𝐴𝑆 =
𝜋𝐷2

4
=

𝜋 ∗ (1.72 m)2

4
= 2.324 𝑚2 

Finalmente, la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐷 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝑆 = 7.782
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.324 𝑚2 ∗ (137 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝑆 = 2.185 𝑘𝑊 

• Envolvente de la caldera 

La temperatura de la envolvente de la caldera se encuentra a 48.35 °C y la temperatura 

ambiente es aproximadamente 16.21 °C. 

Por lo tanto, según la Ec. (28) la temperatura de película viene a ser:  

𝑇𝑓  = (
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
) = (

48.35 °𝐶 + 16.21 °𝐶

2
) = 32.28 °𝐶 

A partir de esta temperatura se determinará mediante interpolación de valores, 

véase el Anexo 25, la tabla de selección de valores: 

Tabla 4.13 

Propiedades del aire a presión atmosférica 

PROPIEDADES  Temperatura de 𝟑𝟐. 𝟐𝟖  °C 

Conductividad térmica 𝑘 = 0.02605 𝑊/𝑚 · 𝐾 

Viscosidad Cinemática 𝜈 = 1.629 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠 

Numero de Prandtl 𝑃𝑟 = 0.7273 

Nota: Los valores son obtenidos mediante la interpolación a la temperatura dada. 
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La caldera no tiene un agente externo que fuerce al aire a tomar una dirección 

determinada, por lo tanto, la transferencia de calor por convección se da de manera libre o 

natural. 

Por otro lado, las dimensiones tomadas de la caldera se muestran en la Tabla 4.14 son: 

Tabla 4.14 

Dimensiones de la caldera acuotubular de 80 BHP 

Característica 

principal 
Diámetro exterior Longitud 

Caldera pirotubular 1.72 m 2.10 m 

Nota. Elaboración propia basada en las mediciones hechas en la caldera. 

Longitud Característica según el Anexo 25 viene a ser la altura de la caldera: 

Lc=L=2.10 m  

Coeficiente de expansión volumétrica,  

𝛽 = (
1

𝑇𝑓 + 273
) = (

1

32.28 °𝐶 + 273
) = 3.276 ∗ 10^ − 3 𝐾−1  

Teniendo en cuenta la Ec. (27), determinamos el número de Grashof: 

𝐺𝑟𝐿𝑐 =
9.81 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐3

𝜈2
 

 

𝐺𝑟𝐿 =
9.81 𝑚/𝑠2 ∗ (3.276 ∗ 10^ − 3 𝐾−1) ∗ (48.35 °C − 16.21 °C) ∗ (2.10m)3

(1.629 ×  10⁻⁵   𝑚²/𝑠)2
 

𝐺𝑟𝐿 = 3.605 ∗ 10^10 

Según la Ec. (29), el Numero de Rayleigh es: 

𝑅𝑎𝐿𝑐 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 

𝑅𝑎𝐿 = 3.605 ∗ 10^(10) ∗ 0.7273 

𝑅𝑎𝐿 = 2.622 ∗ 10^(10) 
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Numero de Nusselt tomando como referencia la Ec. (31) es: 

Un cilindro vertical puede tratarse como una placa vertical según el Anexo 25 cuando:  

𝐷 ≥
35 ∗ 𝐿

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄  

1.72 m ≥ 0.169 

Por lo tanto, la ecuación para determinar el número de Nusselt está dado por la ecuación 9.21 

detallada en el Anexo 26. 

𝑁𝑢𝐿𝑐 = {0.825 +
0.387 ∗ 𝑅𝑎𝐿

1 6⁄

[1 + (0.492 𝑃𝑟⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

 

𝑁𝑢𝐿 = {0.825 +
0.387 ∗ (2.622 ∗ 10^(10))1 6⁄

[1 + (0.492 0.7273⁄ )9 16⁄ ]8 27⁄
}

2

 

 

𝑁𝑢𝐿 = 343.696 

Coeficiente de convección promedio según la Ec. (30) es: 

ℎ𝐿𝑐 =
𝑁𝑢𝐿𝑐 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
=

343.696 ∗ 0.02605 𝑊/𝑚 · 𝐾

2.10 m
 

ℎ𝐿 = 4.263 
𝑊

𝑚2 𝐾
 

El área superficial de la cara frontal de la caldera, para placas verticales: 

𝐴𝑆 = 𝜋 ∗ 𝐷 ∗ 𝐿 = 𝜋 ∗ 1.72 m ∗ 2.10 m = 11.34 𝑚2 

Finalmente, la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 4.263 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 11.34 𝑚2 ∗ (48.35 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 1.555 𝑘𝑊 

• Tapa inferior de la caldera 
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La temperatura de la tapa inferior de la caldera se encuentra a 132.4 °C y la temperatura 

ambiente es aproximadamente 16.21 °C. 

Por lo tanto, según la Ec. (28) la temperatura de película viene a ser. 

𝑇𝑓  = (
𝑇𝑠 + 𝑇∞

2
) = (

132.4 °𝐶 + 16.21 °𝐶

2
) = 74.305 °𝐶 

A partir de esta temperatura se determinará la interpolación de valores, véase el Anexo 

25. 

Tabla 4.15 

Propiedades del aire a presión atmosférica 

PROPIEDADES   Temperatura a 𝟕𝟔. 𝟔𝟎𝟓  °C 

Conductividad térmica 𝑘 = 0.02912 𝑊/𝑚 · 𝐾 

Viscosidad Cinemática 𝜈 = 2.039 ×  10⁻⁵ 𝑚²/𝑠 

Numero de Prandtl 𝑃𝑟 = 0.7167 

Nota. Los valores obtenidos son el resultado de la interpolación a la temperatura dada   

La caldera no tiene un agente externo que fuerce al aire a tomar una dirección 

determinada sobre la superficie, por lo tanto, la transferencia de calor por convección se da de 

manera libre o natural. 

Por otro lado, las dimensiones tomadas de la caldera se muestran en la Tabla 4.6 son: 

Tabla 4.16 

Dimensiones de la caldera acuotubular de 80 BHP 

Característica principal  Diámetro exterior Longitud 

Caldera acuotubular 1.72 m 2.10 m 

Nota. Elaboración propia basada en las mediciones hechas en la caldera. 
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Para la tapa inferior de la caldera vertical (tratada como una placa horizontal caliente 

orientada hacia abajo), la longitud característica es el diámetro de la tapa dividido entre cuatro 

Lc =
Dtapa

4
 = 0.43 m. 

Coeficiente de expansión volumétrica,  

𝛽 = (
1

𝑇𝑓 + 273.15
) = (

1

74.305  °𝐶 + 273.15
) = 2.879 ∗ 10^ − 3 𝐾−1  

Teniendo en cuenta la Ec. (27), determinamos el número de Grashof: 

𝐺𝑟𝐿𝑐 =
9.81 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑠 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐3

𝜈2
 

𝐺𝑟𝐷 =
9.81 𝑚/𝑠2 ∗ (2.879 ∗ 10^ − 3 𝐾−1) ∗ (132.4 °C − 16.21 °C) ∗ (0.43 m)3

(2.039 ×  10⁻⁵  𝑚²/𝑠)2
 

𝐺𝑟𝐷 = 0.627 ∗ 10^9 

Según la Ec. (29), el Numero de Rayleigh es: 

𝑅𝑎𝐿𝑐 = 𝐺𝑟𝐿𝑐 ∗ 𝑃𝑟 

𝑅𝑎𝐷 = 0.627 ∗ 10^9 ∗ 0.7167 

𝑅𝑎𝐷 = 0.450 ∗ 10^9 

Para la placa plana horizontal, se empleará la fórmula 9.24 detallada en el Anexo 26. 

El número de Nusselt tomando como referencia la Ec. (31) es: 

 

𝑁𝑢𝐿𝑐 = 0.27 ∗ 𝑅𝑎𝐿𝑐 
1 4⁄  

𝑁𝑢𝐷 = 0.27 ∗ (0.450 ∗ 10^9)1 4⁄  

𝑁𝑢𝐷 = 39.320 

El coeficiente de convección promedio según la Ec. (30) es: 

ℎ𝐿𝑐 =
𝑁𝑢𝐿𝑐 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
=

39.320 ∗ 0.02912 𝑊/𝑚 · 𝐾

0.43 m
 

ℎ𝐿𝑐 = 2.657 
𝑊

𝑚2 𝐾
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Área superficial de la cara frontal de la caldera, para placas verticales: 

𝐴𝑆 =
𝜋𝐷2

4
=

𝜋 ∗ (1.72 m)2

4
= 2.324 𝑚2 

Finalmente, la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿𝑐 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝐼 = 2.657 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.324 𝑚2 ∗ (132.4 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝐼 = 0.717 𝑘𝑊 

Por lo tanto, la perdida de potencia de calor por presencia de hollín se halla con la 

siguiente formula: 

𝐻′
5 =  𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝑆 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝐸 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝐼 

𝐻′
5 =  2.185 𝑘𝑊 + 1.555 𝑘𝑊 + 0.717 𝑘𝑊 

∴ 𝐻′
5 =  4.457 𝑘𝑊 

Finalmente se reemplaza en la Ec. ( 14 ) y se tiene: 

𝑞′
5 =

4.457 𝑘𝑊

369.957 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
5 = 1.205 % 

4.4.6. Pérdida de Calor por Radiación [𝒒′
𝟔] 

• Tapa superior de la caldera 

El intercambio neto de calor por radiación se presenta en recintos especiales de dos 

superficies grises y difusas, véase en el Anexo 27. La caldera acuotubular tiene una tapa 

superior de acero al carbono con una superficie áspera (Anexo 28), por lo tanto: 

Emisividad(𝜀) = 0.94 - 0.97 (en el rango de 100–700°F).   

En nuestro caso tomaremos 𝜀 = 0.95 porque la tapa frontal suele comportarse como un cuerpo 

negro aproximado. 
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Además, la constante de Stefan-Boltzmann es de 𝜎 = 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2.𝐾4 y el diámetro 

exterior es de 1.72 m, para un área de 𝐴𝑠 =
𝜋∗𝐷2

4
=

𝜋∗(1.72 m)2

4
= 2.324 𝑚2. 

Finalmente, la temperatura de la superficie de la tapa tiene un valor de 137 °C y la temperatura 

dentro de las instalaciones de la casa de máquinas tiene una temperatura de 16.21 °C. 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝑆 = 2.324  𝑚2 ∗ 0.95 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2∙𝐾4 ∗ [(137 °C + 273.15)4 +

(16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝑆 =4.420 kW 

• Superficie envolvente de la caldera 

El intercambio neto de calor por radiación se presenta en recintos especiales de dos 

superficies grises y difusas, véase en el Anexo 27. La caldera acuotubular tiene una superficie 

envolvente hecha de una lámina de acero pintada de color rojo, por lo tanto, se podría 

considerar como una lámina de acero, con una capa de oxido resistente y áspero (Anexo 28): 

Emisividad(𝜀) = 0.80 (rango de temperatura de 75 K).  

En nuestro caso tomaremos 𝜀 = 0.85 para una caldera acuotubular en condiciones operativas 

normales (no pulida, con posible exposición a calor y humedad). 

Además, la constante de Stefan-Boltzmann es de 𝜎 = 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2.𝐾4, el diámetro 

de la caldera es de 1.72 m y la longitud es de 2.10 m, entonces el área superficial es de: 𝐴𝑠 =

𝜋 ∗ 𝐿𝐶 ∗ 𝐷𝐶 = 𝜋 ∗ 2.10 ∗ 1.72 = 11.347 𝑚2 

Finalmente, la temperatura de la superficie de la tapa tiene un valor de 48.35 °C y la 

temperatura dentro de las instalaciones de la casa de máquinas tiene una temperatura de 16.21 

°C. 
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Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 11.347  𝑚2 ∗ 0.85 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(48.35 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 =9.676 kW 

 

 

• Tapa inferior de la caldera 

El intercambio neto de calor por radiación se presenta en recintos especiales de dos 

superficies grises y difusas, véase en el Anexo 27. La caldera acuotubular tiene una tapa inferior 

de acero al carbono con una superficie áspera (Anexo 28), por lo tanto: 

Emisividad(𝜀) = 0.94 - 0.97 (en el rango de 100–700°F).   

En nuestro caso tomaremos 𝜀 = 0.96 porque la tapa inferior está ligeramente oxidada y suele 

comportarse como un cuerpo negro aproximado. 

Además, la constante de Stefan-Boltzmann de 𝜎 = 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2.𝐾4 y el diámetro 

exterior de la caldera es de 1.72 m para un área de 𝐴𝑠 =
𝜋∗𝐷2

4
=

𝜋∗(1.72 m)2

4
= 2.324 𝑚2. 

Finalmente, la temperatura de la superficie de la tapa tiene un valor de 132.4 °C y la 

temperatura dentro de las instalaciones de la casa de máquinas tiene una temperatura de 16.21 

°C. 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐼 = 2.324 𝑚2 ∗ 0.96 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2.𝐾4 ∗ [(132.4 °C + 273.15)4 +

(16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐼 =4.308 kW 
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Por lo tanto, en calor se halla con la siguiente formula: 

𝐻′
6 =  𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝑆 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝐼 

𝐻′
6 =  4.420 kW + 9.676 kW + 4.308 kW 

∴ 𝐻′
6 =  18.404 𝑘𝑊 

Entonces, reemplazamos los valores encontrados en la Ec. ( 34 ). 

𝑞′
6 =

𝐻′
6

𝐻′
𝑇

∗ 100% 

𝑞′
6 =

18.404 𝑘𝑊

369.957 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
6 = 4.975 % 

Finalmente, el rendimiento energético de la caldera de 80 BHP según la Ec. ( 13 ) es de: 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (𝑞′
1 + 𝑞′

2 + 𝑞′
3 + 𝑞′

4 + 𝑞′
5 + 𝑞′

6
)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (7.024 + 12.578 + 7.699 + 2.520 + 1.205 + 4.975)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (36.005 )% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 63.995 % 

Por lo tanto, la eficiencia actual de la caldera de 80 BHP es de 64.441 % considerando 

las perdidas más trascendentales. Considerando el rango de valores típicos de eficiencia del 

65% al 85% se observa una eficiencia por debajo de lo esperado, aunque por un margen menor 

al 1%. Este nivel de eficiencia se debe a todas las pérdidas generadas en el proceso por lo cual 

se sustenta el aporte significativo que tendrá la implementación de las mejoras. 
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4.4.7. Diagrama de Sankey en Condiciones actuales de operación de la caldera de 80 BHP 

Nota. El diagrama de Sankey muestra las pérdidas de calor se dan de manera progresiva. 

Figura 4.8 

Diagrama de Sankey, en condiciones actuales de la caldera de 80 BHP 
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El análisis del diagrama revela un desempeño térmico deficiente en la caldera, donde solo una fracción del calor generado (369.957 kW) 

se aprovecha efectivamente, evidenciando pérdidas significativas que reducen su eficiencia por debajo de los estándares industriales. La 

combustión incompleta (46.534 kW) y la acumulación de hollín (28.482 kW) emergen como las principales fuentes de ineficiencia, seguidas por 

las pérdidas en gases residuales (25.985 kW) y radiación (18.404 kW), mientras que las purgas (9.338 kW) y convección (4.457 kW) contribuyen 

adicionalmente al desperdicio energético. Esta situación se refleja también en el análisis de eficiencia energética de la caldera, donde se obtuvo un 

porcentaje de 64.441% (fuera del rango típico de eficiencia del 65% al 85%) 
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CAPITULO V 

5. OPTIMIZACIÓN DEL RENDIMIENTO Y CONSUMO ENERGÉTICO A PARTIR 

DE LA SELECCIÓN DE EQUIPOS COMPLEMENTARIOS. 

5.1.Selección de equipos para la caldera de 150 BHP 

La caldera de 150 BHP presenta varias perdidas de calor en diferentes puntos. La 

pérdida de calor más trascendental se da por la presencia de hollín producto de una mala 

combustión, generando una pérdida de calor de 156.620 kW. 

Para mitigar este problema, se propone la implementación de un economizador que 

aproveche la temperatura del vapor FLASH para calentar el aire que alimenta al quemador en 

el proceso de ignición; adicional a ello, se propone la instalación de un segundo economizador 

el cual aprovechará la temperatura de los gases de combustión para calentar el agua procedente 

del tanque de retorno de condensados II. 

5.1.1. Selección del Primer Economizador  

5.1.1.1.Parámetros del primer economizador.  

Para la selección del primer economizador, debemos de considerar los siguientes 

parámetros : 

• Diámetro del tubo a la salida del tanque rompedor de purgas = 2” 1/2  

• La eficiencia del primer economizador será del 80% porque es el más común en el 

mercado. 

• Flujo másico de vapor de 0.807 kg/s 

• Flujo masico de aire de 1.243 kg/s 
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Tabla 5.1 

Selección del primer economizador 

Caldera sin economizador Caldera con economizador 

Temperatura del vapor FLASH = 130 °C 
La temperatura de vapor Flash disminuye 

y se llega a condensar 

Temperatura del aire a la entrada del 

ventilador del quemador de la caldera = 

16.21 °C 

Temperatura del aire a la entrada del 

ventilador en el quemador de la caldera = 

61.052 °𝐶 

Nota. Elaboración propia. 

En base a los cálculos realizados para la mejora de la eficiencia, se hizo una cotización 

a la empresa SHENZHEN HYLITA HEAT EXCHANGERS CO, LTD para la propuesta del 

primer economizador (vapor FLASH /aire del ambiente),véase el Anexo 31 y la Figura 5.1: 

Nota. Cotización hecha en la página web https://www.alibaba.com/product-detail/Stainless-

Steel-Spiral-Wound-Shell. 

Figura 5.1 

Primer Intercambiador de calor de tubos y coraza modelo JG426.1450. 08-18. 
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5.1.1.2.Primer intercambiador (vapor FLASH /aire del ambiente). 

5.1.1.2.1. Aire del entorno que ingresa al intercambiador ( Fluido Frío).  

El aire que ingresa al ventilador de la caldera y que sirve como comburente lo hace con 

una temperatura promedio de 16.21 °C. 

5.1.1.2.2. Vapor FLASH que se genera y que ingresa al intercambiador ( Fluido caliente) 

El vapor FLASH se genera en el tanque rompedor de purgas, ver la Figura 5.2. Este 

vapor, se genera producto de la despresurización violenta que sufre el agua desechada por la 

caldera en el interior del tanque rompedor de purgas.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 Nota. Elaboración propia  

Figura 5.2 

Tanque rompedor de purgas en donde se genera el vapor FLASH. 
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La presión con la que se evacua el líquido al abrir la cuarta parte de la válvula de globo 

es de 40 Psi( 275.790 kPa), la temperatura del vapor en el tanque rompedor de purgas es de 

130 °C. Por otra parte, la presión atmosférica del Cusco es de 68.85 kPa. 

5.1.1.2.3. Cálculo de la temperatura ganado por el aire.  

Para hallar dicha temperatura, se tiene que hallar la fracción de vapor FLASH generado. 

Para esto se utiliza las entalpias de los fluidos que intercambian calor. 

La caldera de 150 BHP se alimenta con agua proveniente del tanque de retorno de 

condensados a 53.4 °C, con una entalpía de 223.56 kJ/kg. La presión de operación de la caldera 

es de 40 Psi (0.275 MPa), resultando en una temperatura de saturación de 130 °C. A esta 

temperatura, la entalpía del agua en estado de líquido saturado es de 550 kJ/kg, mientras que 

la del vapor saturado seco es de 2721.3 kJ/kg. 

La fracción de vapor FLASH generado según la Ec. ( 44) es: 

 

𝐹 =
ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑑𝑎 − ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎

ℎ𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 − ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎
 

𝐹 =
550 kJ/kg − 223.56 kJ/kg

2721.3 kJ/kg − 223.56 kJ/kgg
 

∴ 𝐹 = 0.131 

Luego utilizamos la Ec. ( 45) y calculamos el flujo másico del vapor FLASH 

𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 = 𝐹 ∗ 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 

𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 = 0.131 ∗ 0.214 kg/s 

∴ 𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 = 0.028 kg/s 

Entonces el calor transferido al aire es  

𝑄 = 𝑚̇𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 ∗ (ℎ𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟 − ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎) 

𝑄 = 0.028 kg/s ∗ (2721.3 kJ/kg − 223.56 kJ/kg) 

∴ 𝑄 = 70.021 𝑘𝑊 
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Finalmente, se regula el flujo de aire al hogar mediante el Damper del ventilador de 

1.120 kg/s a 1.243 kg/s, con esto se tendrá una mayor entrada de aire y una mejor combustión.  

El aumento de temperatura del aire viene a ser: 

 

∆𝑇 =
𝑄

𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑖𝑟𝑒
 

∆𝑇 =
70.021 𝑘𝑊

1.243 kg/s ∗ 1.005 kJ/kg °C
 

𝑇𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 − 16.21 °𝐶 = 53.052 °𝐶 

∴ 𝑇𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 72.262 °𝐶 

5.1.1.2.4. Cálculo de la temperatura en condiciones reales 

Haciendo una cotización de los intercambiadores a la empresa SHENZHEN 

HYLITA HEAT EXCHANGERS CO, LTD, véase el Anexo 31, se supo que la eficiencia 

promedio de un intercambiador era de un 80% . Por lo tanto, el calor útil sería de: 

Sabiendo que el calor útil transferido al aire es igual al 80 % del aire teórico, entonces: 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 80 % ∗ 𝑄𝑡𝑒ó𝑟𝑖𝑐𝑜 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 80 % ∗ 70.021 𝑘𝑊 

∴ 𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 56.017 𝑘𝑊 

Entonces el incremento real de la temperatura del aire es: 

∆𝑇𝑟𝑒𝑎𝑙 =
𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙

𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑖𝑟𝑒
 

∆𝑇𝑟𝑒𝑎𝑙 =
56.017 𝑘𝑊

 1.243 kg/s ∗ 1.005 kJ/kg °C
 

𝑇𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎,𝑟𝑒𝑎𝑙 − 16.21 °𝐶 = 44.842 °𝐶 

∴ 𝑇𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎,𝑟𝑒𝑎𝑙 = 61.052 °𝐶 
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5.1.1.2.5. Reducción del consumo de combustible.  

El consumo de combustible está ligado al calor generado por la combustión: 

𝑚̇𝑐 =
𝑄𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎

𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ∗ 𝜂𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎
 

 

La eficiencia actual de la caldera calculada por el método indirecto fue de 81.022 y si 

se aprovecha el calor ahorrado, el nuevo consumo de combustible será: 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 𝑚̇𝑐 −
𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜

𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ∗ 𝜂𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎
 

 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 −
56.017 𝑘𝑊

39860.45 kJ/kg ∗ 0.809
 

 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 0.0399 𝑘𝑔/𝑠 

 

El consumo de combustible se reduce en un 4.159 % por cada 44.842 °C de incremento 

en la temperatura del aire del ambiente. 

5.1.1.3.Forma y ubicación del primer intercambiador .  

El economizador estará ubicado a 10 cm por encima del punto de salida de los gases de 

combustión de la caldera, en una línea paralela a la tubería principal de salida del vapor . 
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Figura 5.3 

Propuesta de la forma y ubicación del primer intercambiador de calor de tubos y coraza. 

Nota. Imagen sacada de, (Redhead, 2019). 

5.1.2. Selección del Segundo Economizador 

5.1.2.1. Parámetros del segundo economizador. 

 Para la selección del segundo economizador debemos de considerar los siguientes 

parámetros: 

• El diámetro de la chimenea es de 32 cm 

• La eficiencia del segundo economizador será del 80 % porque es el más común en el 

mercado. 

• 𝑚̇𝐺𝑅 = 1.162 𝑘𝑔/𝑠 

• 𝑇𝐺𝑅 = 116.844 °𝐶 
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Tabla 5.2 

Selección del segundo economizador 

Caldera sin economizador Caldera con economizador 

Temperatura del agua a la entrada 

de la caldera = 53.4 °C 

Temperatura del agua a la entrada 

de la caldera = 71.748 °C 

Temperatura de los gases de 

combustión = 116.844 °C 

Temperatura de los gases de 

combustión = 65.144°C 

Nota. Elaboración propia 

En base a los cálculos realizados para la mejora de la eficiencia, se hizo una cotización a la 

empresa China GUANGZHOU QINGLI THERMAL MECHANICAL EQUIPMENT CO. 

para la propuesta del segundo economizador (Gases residuales/ Agua de retorno de 

condesados),véase el Anexo 32 y la Figura 5.4: 

Figura 5.4  

Segundo Intercambiador de calor tubular modelo QLZ-6X6X8. 
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Nota. Cotización hecha en la página web, https://www.alibaba.com/product-detail/Industrial-

Stainless-Steel-304-Flue-Gas_60648929970.html. 

5.1.2.2.Segundo intercambiador (Gases residuales/ Agua de retorno de condesados). 

5.1.2.2.1. Agua que procede del tanque de retorno de condensado (Fluido Frío). 

 El agua que ingresa a la caldera de 150 BHP, precede del tanque de condensados II y 

es presurizada a 50 Psi por una bomba para vencer la presión interna de la caldera que esta 

generalmente a 40 Psi.  

El agua dentro del tanque de condensados alcanza una temperatura promedio de 53.4 

°C en su punto más alto de demanda de vapor (9:00 AM-12:00 AM). Las mediciones que se 

hicieron sobre la cantidad de agua que era suministrado a la caldera en un determinado tiempo 

nos dio un flujo másico de 0.591 kg/s considerando la densidad del agua de 1000 Kg/m^3. 

5.1.2.2.2. Gases de combustión que salen de la chimenea en el proceso de ignición (Fluido 

Caliente). 

 Las mediciones realizadas en la chimenea con el dispositivo Testo 300 nos arrojó que 

la temperatura promedio de los gases de combustión en la caldera de 150 BHP es de 116.844 

°C (389.994 K). La temperatura de roció que se puede aprovechar de dichos gases para el 

incremento de la eficiencia tiene un promedio de 45.144 °C (318.294 K). 

El flujo másico de los gases residuales tiene un valor de 1.162 kg/s y su calor especifico 

utilizando la Ec. ( 16) nos dio un valor de 1.064 kJ/kg °C. 

5.1.2.2.3. Calor cedido por los gases de combustión 

 Calculamos la cantidad de calor que los gases pueden ceder al enfriarse desde su 

temperatura inicial de 116.844 °C hasta la temperatura de 65.144°C. 

No se recomienda enfriar los gases hasta la temperatura de rocío 45.144 °C, ya que en 

aplicaciones reales esto podría traer problemas de condensación de ácidos (daños por 

corrosión) o fluctuaciones operativas(cambios en la carga de la caldera). 
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𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠,𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 − 𝑇𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎) 

𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 1.162 kg/s ∗ 1.064 kJ/kg °C ∗ (116.844 °𝐶 −  65.144°C) 

∴ 𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 63.920 kW 

5.1.2.2.4. Calor ganado por el agua. 

 Suponiendo que todo este calor es absorbido por el agua que procede del tanque de 

condensados a una temperatura de 53.4 °C y sabiendo que la entalpia a esa temperatura es igual 

a 225.7 𝑘𝐽/𝑘𝑔 , calculamos el aumento de entalpía del agua. 

 

𝑄𝑎𝑔𝑢𝑎 = 𝑚̇𝑎𝑔𝑢𝑎 ∗ (ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 − ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎) 

Igualando dichas ecuaciones 

𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 𝑄𝑎𝑔𝑢𝑎 

63.920 kW = 0.591 kg/s ∗ (ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 − 225.7 𝑘𝐽/𝑘𝑔) 

ℎ𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 333.856 𝑘𝐽/𝑘𝑔 

5.1.2.2.5. Cálculo de la temperatura ganado por el agua.  

Sabemos que el calor especifico del agua es de 4.184 kJ/kg °C. 

∆𝑇 =
∆ℎ

𝐶𝑝𝑎𝑔𝑢𝑎
 

∆𝑇 =
333.856 𝑘𝐽/𝑘𝑔 − 225.7 𝑘𝐽/𝑘𝑔

4.184 kJ/kg °C
 

∆𝑇 = 25.850 °C 

𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 − 53.4 °C = 25.850 °C 

∴ 𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 79.250 °C 
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5.1.2.2.6. Consideraciones de pérdidas de calor en el primer intercambiador.  

Haciendo una cotización de los intercambiadores a la empresa GUANGZHOU 

QINGLI THERMAL MACHINERY EQUIPMENT se supo que la eficiencia promedio 

de un intercambiador es de un 80% . Por lo tanto, el calor útil sería de: 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 0.8 ∗ 𝑄𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 0.8 ∗ 63.920 kW 

∴ 𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 51.136 kW 

Ahora hallamos la temperatura del agua real a la salida del intercambiador, la 

ecuación se basa en el balance de energía, donde el flujo másico de agua 

matemáticamente tuvo un valor del 0.591 kg/s. 

𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 +
𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙

𝑚̇𝑎𝑔𝑢𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑔𝑢𝑎
 

𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 53.4 °C +
51.136 kW

0.591 kg/s ∗ 4.184 kJ/kg °C
 

∴ 𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 74.080 °C 

5.1.2.2.7. Relación entre la temperatura del agua y el consumo de combustible.  

Al precalentar el agua de alimentación utilizando los gases residuales (mediante 

un intercambiador de calor), se reduce la energía requerida por la caldera para convertir 

el agua en vapor. Esto disminuye directamente el consumo de combustible. 

El calor ahorrado según el precalentamiento del agua se calcula según la ecuación(). 

𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜 = 𝑚̇𝑎𝑔𝑢𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑔𝑢𝑎 ∗ ∆𝑇𝑎𝑔𝑢𝑎 

𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜 = 0.591 kg/s ∗ 4.184 kJ/kg °C ∗ (74.080 °C − 53.4 °C) 

∴ 𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜 = 71.136 kW 

5.1.2.2.8. Reducción del consumo de combustible.  

El consumo de combustible está ligado al calor generado por la combustión: 
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𝑚̇𝑐 =
𝑄𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎

𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ∗ 𝜂𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎
 

La eficiencia actual de la caldera calculada por el método indirecto es de 81.022 

% y si se aprovecha el calor ahorrado, el nuevo consumo de combustible será: 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 𝑚̇𝑐 −
𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜

𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ∗ 𝜂𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎
 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 −
71.136 kW

39860.45 kJ/kg ∗ 0.81022
 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 0.0395 𝑘𝑔/𝑠 

El consumo de combustible se reduce en un 5.28 % por cada 20.680 °C de incremento 

en la temperatura del agua. 

5.1.2.3. Forma y ubicación del segundo intercambiador. El economizador estará 

ubicado a 10 cm por encima del punto de salida de los gases de combustión de la caldera. 

Figura 5.5 

Propuesta de la forma y ubicación del segundo intercambiador de calor tipo tubular  

 

Nota. Recopilado de Etalser 
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5.1.3. Impacto de Implementar Ambos Economizadores en el Consumo de Combustible 

y Eficiencia: 

5.1.3.1.Efecto en la eficiencia de la caldera.  

Se recupera calor de los gases residuales para precalentar el agua de alimentación, 

reduciendo la energía requerida para generar vapor. 

5.1.4. Reducción total del flujo másico de combustible (Estimación de Ahorro 

Energético) 

a) Primer intercambiador 

∆𝑚̇𝑐1 = 𝑚̇𝑐 ∗ 𝑅𝑒𝑑𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛  

∆𝑚̇𝑐1 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 5.28 % 

∴ ∆𝑚̇𝑐1 = 0.0022 𝑘𝑔/𝑠  

 

b) Segundo intercambiador 

 

∆𝑚̇𝑐2 = 𝑚̇𝑐 ∗ 𝑅𝑒𝑑𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛  

∆𝑚̇𝑐2 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 4.159 %  

∴ ∆𝑚̇𝑐2 = 0.00173 𝑘𝑔/𝑠  

 

Finalmente, la reducción acumulada total de combustible al implementarse los dos 

intercambiadores es: 

∆𝑚̇𝑐,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑚̇𝑐 − (∆𝑚̇𝑐1 + ∆𝑚̇𝑐2) 

∆𝑚̇𝑐,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 0.0417 𝑘𝑔/𝑠 − (0.0022 𝑘𝑔/𝑠 + 0.00173 𝑘𝑔/𝑠) 

∴ ∆𝑚̇𝑐,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 0.0378 𝑘𝑔/𝑠 
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5.1.5. Eficiencia de la Caldera de 150 BHP a Partir de las Mejoras Propuestas 

5.1.5.1.Potencia calorífica total después de la mejora 

Las condiciones operativas de los fluidos son las siguientes: el aire posee un 

flujo másico de 1.243 kg/s y un calor específico de 1.005 kJ/kg∙K, con una temperatura 

de ingreso al ventilador de 61.052 °C (334.202 K). En cuanto al Diesel Premium, se 

registra un flujo másico de 0.0378 kg/s ; este combustible tiene un poder calorífico de 

39860.45 kJ/kg, un calor específico de 2.05 kJ/kg·K y su temperatura es de 17.8 °C 

(290.95 K). 

Por lo tanto, remplazando estos valores en la Ec. ( 37 ) tenemos: 

𝐻𝑇 = (𝑚̇𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎 ∗ 𝑇𝑎) + 𝑚̇𝐶 ∗ (𝑃𝐶𝐼 + 𝐶𝑝𝐶 ∗ 𝑇𝐶) 

𝐻𝑇 = (1.243 kg/s ∗ 1.005 kJ/kg ∙ K ∗ 334.202 𝐾) + 0.0378 𝑘𝑔/𝑠

∗ (39860.45 kJ/kg + 2.05 kJ/kg. K ∗ 290.95 𝐾) 

∴ 𝐻𝑇 = 1945.302 kW 

5.1.5.1.1. Pérdida por gases residuales[𝒒𝟏] 

El flujo másico de los gases residuales aumenta en 1.281 kg/s por la presencia 

del intercambiador, la temperatura de los gases residuales se reduce a 65.144 °C 

mientras que la temperatura del aire aumenta en  46.643 °𝐶. 

Reemplazando en la Ec. ( 15 ) se tiene: 

𝐻1 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝐺𝑅 − 𝑇𝑎𝑖𝑟) 

𝐻1 = 1.281 kg/s ∗ 1.007
kJ

kg
°C ∗ (65.144°C −  61.052 °𝐶 ) 

∴ 𝐻1 = 5.278 𝑘𝑊 

Porcentaje perdido: 

𝑞1 =
5.278 𝑘𝑊

1945.302 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞1 = 0.271 % 



 

162 

5.1.5.1.2. Pérdida de calor por combustión incompleta[𝒒𝟐] 

El flujo másico de los gases residuales aumenta en 1.281 kg/s y la 

implementación del primer intercambiador hace que la densidad de los gases de 

combustión aumenta en 0.771 kg/m^3, por lo que el flujo volumétrico de los gases 

residuales se reduce a 1.661 m^3/s . 

Teniendo en cuenta que la concentración de monóxido de carbono disminuye en 

0.141ppm a consecuencia del aumento en el caudal y la temperatura del aire, el flujo 

másico del monóxido de carbono producido según la Ec. ( 19 ) es: 

  

𝑚̇𝑐𝑜 =
𝐶𝐶𝑂  ∗ 𝑉̇𝐺𝑅 ∗ 𝑀𝐶𝑂

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco =
0.141 ppm ∗  1.661 m^3/s ∗ 28.01 g/mol

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco = 9.658 ∗ 10^ − 4 𝑘𝑔/𝑠 

Reemplazando en la Ec. ( 18 ) se tiene: 

𝐻2 = 𝑚̇𝑐𝑜 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶𝑂 

𝐻2 = 9.658 ∗ 10^ − 4 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 10.11 MJ/kg 

∴ 𝐻2 = 9.765 𝑘𝑊 

Finalmente, reemplazamos el resultado en la Ec. ( 17 ) se obtiene: 

 

𝑞2 =
𝐻2

𝐻𝑇
∗ 100% 

q2 =
9.765 𝑘𝑊

1945.302 kW
∗ 100% 

∴ q2 = 0.502 % 
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5.1.5.1.3. Pérdida de calor por presencia de hollín[𝒒𝟑]  

El flujo másico de los gases residuales aumenta en 1.281 kg/s, la participación 

másica de carbono disminuye a 𝑔𝑐 = 0.00309 el poder calorífico del carbono es igual 

a 32770 kJ/kg. 

Reemplazando los valores en la Ec. ( 21 ) tenemos: 

𝐻3 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝑔𝑐 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶  

𝐻3 = 1.281 kg/s ∗  0.00309 ∗ 32770 kJ/kg 

∴ 𝐻3 = 129.713 𝑘𝑊  

Finalmente, se reemplaza este valor en la Ec. ( 20 ) 

𝑞3 =
129.713 𝑘𝑊 

1945.302 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞3 = 6.668 % 

5.1.5.1.4. Pérdida de calor por purgas[𝒒𝟒] 

Ahora la nueva potencia suministrada por el quemador es de 1945.302 kW. 

Dado que la caldera sigue trabajando a los 40 Psi (275.790 kPa), la entalpía del vapor 

saturado a la salida, según el Anexo 21, es de 2720 kJ/kg. Por otro lado, el agua de 

alimentación ingresa a la caldera con una temperatura de 

74.080 °C, correspondiendo a una entalpia de 310.08 kJ/kg.  

Reemplazando valores en la Ec. ( 25): 

𝑚̇𝑉𝑆 =
𝐻𝑇

ℎ𝑔 − ℎ𝑤
 

𝑚̇𝑉𝑆 =
1945.302 kW

2720 kJ/kg − 310.08 kJ/kg
 

𝑚̇𝑉𝑆 = 0.807 kg/s 

 

El flujo másico de purgas según la Ec. ( 24 ) está dado por: 
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𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 𝑚̇𝑉𝑆 ∗ (
𝑆𝐷𝑇𝑤

𝑆𝐷𝑇𝑐  −  𝑆𝐷𝑇𝑊
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.807 kg/s ∗ (
1260 𝑝𝑝𝑚

6000 𝑝𝑝𝑚 −  1260 𝑝𝑝𝑚
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.214 kg/s 

Si la presión de la caldera es de 40 PSI, la entalpia del agua saturada liberada 

tiene un valor de 550 kJ/kg.  

Entonces, en la Ec. ( 23 ) tenemos: 

𝐻4 = 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 ∗ (ℎ𝑓  − ℎ𝑤) 

𝐻4 = 0.214 kg/s ∗ (550 kJ/kg − 310.08 kJ/kg) 

∴ 𝐻4 = 51.343 kW  

Finalmente, reemplazando los valores en la Ec. ( 22 ): 

q4 =
𝐻4

𝐻𝑇
∗ 100% 

q4 =
51.343 kW 

1945.302 kW
∗ 100% 

∴ q4 = 2.639 % 

5.1.5.1.5. Pérdidas de calor por convección[𝒒𝟓] 

La caldera de 150 BHP sufre perdidas de calor por convección en tres partes específicas 

como son: cara frontal, cara posterior y en la envolvente.  

La pérdida de calor por convección se incrementa ligeramente debido a que la potencia 

calorífica se incrementa en 1823.622 kW. 

Superficie frontal de la caldera  

La temperatura de la cara frontal se la caldera se disminuye a 96.651 °C debido al mayor 

aprovechamiento de la potencia calorífica en la entrada del quemador; sin embargo, la 

temperatura del ambiente permanece en 16.21°C. 

la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 
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𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿𝑐 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐹 = 5.474 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.835 𝑚2 ∗ (96.651 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐹 = 1.248 𝑘𝑊 

Superficie posterior de la caldera  

La temperatura de la cara frontal se la caldera disminuye a 98.004 °C debido al mejor 

aprovechamiento de la potencia calorífica en la entrada del quemador; sin embargo, la 

temperatura del ambiente permanece en 16.21°C. 

la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿𝑐 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑃 = 5.658 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.835 𝑚2 ∗ (98.004 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑃 = 1.312 𝑘𝑊 

Superficie envolvente de la caldera  

La temperatura de la envolvente se la caldera se disminuye a 29.231 °C debido mejor 

aprovechamiento de la potencia calorífica en la entrada del quemador; sin embargo, la 

temperatura del ambiente permanece en 16.21°C. 

la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 2.760 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 22.324 𝑚2 ∗ (24.892 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 0.535 𝑘𝑊 

Por lo tanto, en calor se halla con la siguiente formula: 

𝐻5 =  𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐹 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑃 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 

𝐻5 =  1.248 𝑘𝑊 + 1.312 𝑘𝑊 + 0.535 𝑘𝑊 

∴ 𝐻5 =  3.095 𝑘𝑊 
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Finalmente reemplazamos en la ecuación (15): 

𝑞5 =
3.095 𝑘𝑊

1945.302 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞5 = 0.159 % 

5.1.5.1.6. Pérdida de calor por radiación[𝒒𝟔] 

La caldera de 150 BHP sufre perdidas de calor por radiación en tres partes específicas 

como son: cara frontal, cara posterior y en la envolvente.  

La pérdida de calor por radiación varia ligeramente debido a que la potencia calorífica 

disminuye en 1945.302 𝑘𝑊. 

• Superficie frontal de la caldera 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 = 2.835 𝑚2 ∗ 0.95 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(96.651 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 =3.926 kW 

 

• Superficie posterior de la caldera 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑃 = 2.835 𝑚2 ∗ 0.95 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(98.004 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑃 = 3.968 kW 

 

• Superficie envolvente de la caldera 



 

167 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 22.324 𝑚2 ∗ 0.35 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(29.231 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 6.601 kW 

Por lo tanto, en calor se halla con la siguiente formula: 

𝐻6 =  𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐹 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑃 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 

𝐻6 =  3.926 kW + 3.968 kW + 6.601 kW 

∴ 𝐻6 =  14.495 𝑘𝑊 

Entonces, reemplazamos los valores encontrados en la Ec. ( 34 ). 

𝑞6 =
14.495 𝑘𝑊

1945.302 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞6 = 0.745 % 

Finalmente, el rendimiento energético de la caldera de 150 BHP con la implementación 

de los dos intercambiadores según la Ec. ( 13 ) es de: 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (𝑞1 + 𝑞2 + 𝑞3 + 𝑞4 + 𝑞5 + 𝑞6)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (0.271 + 0.502 + 6.668 + 2.639 + 0.171 + 0.745 )% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (10.996)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 89.004 %
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5.1.6. Diagrama de Sankey en Condiciones de Operación de Mejora de la Caldera de 150 BHP. 

 

Nota. La implementación de dos economizadores genera una potencia calorífica útil de 1731.381 kW 

Figura 5.6 

Operación de la caldera de 150BHP en condiciones de mejora (distribución de calores).  
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 Las pérdidas térmicas se han reducido significativamente, destacando la pérdida por hollín (129.713 kW) como la principal ineficiencia 

residual, seguida de las purgas (51.343 kW) y la radiación (14.495 kW), valores inferiores a los registrados antes de la optimización. El calor útil 

aprovechado alcanza los 1731.381 kW, evidenciando una mejor transferencia energética. Si bien la combustión incompleta persiste (9.765 kW), 

su magnitud se ha reducido notablemente. Estos resultados confirman que las medidas tienen un amplio margen de mejora para lograr un mejor 

rendimiento energético 
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5.1.6.1.Reducción de pérdidas de calor en la caldera pirotubular de 150 BHP 

Figura 5.7 

Comparativo de potencias térmicas (kW) perdidas de la caldera de 150 BHP 

 
Nota. Elaboración propia 

 Como se observa, también se presenta una mejora importante en las potencias térmicas perdidas en KW según la situación actual comparada 

con la situación de mejora, donde la mayor pérdida de calor (presencia de hollín) pasó de 156.62 KW a 129.713 KW. 
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5.1.6.2.Reducción de porcentajes de las pérdidas de calor en la caldera pirotubular de 150 BHP 

 
Figura 5.8 

Comparativo de porcentajes de pérdidas térmicas (%) de la caldera de 150 BHP 

 

Nota. Elaboración propia 
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Como se observa, se presenta una mejora importante en las potencias térmicas en términos de porcentaje según la situación actual 

comparada con la situación de mejora, donde la mayor pérdida de calor (presencia de hollín) pasó de 7.782 % a 6.668 % .
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5.1.6.3.Aumento de la eficiencia en la caldera pirotubular de 150 BHP 

Figura 5.9 

Comparativo de rendimientos energéticos (%) de la caldera de 150BHP 

 
Nota. Elaboración propia 

Del gráfico anterior se puede apreciar una notable mejora del rendimiento en la 

caldera de 150 BHP en términos de porcentaje de 80.951 % a 89.004 % 

Ahorro del consumo de combustible 

Si inicialmente la caldera consume actualmente 5850 GAL/año a un precio 

promedio del combustible de S/16.00, véase Anexo 20-A, entonces la cantidad de dinero 

que se invirtió en la compra de combustible fue de: 

𝐶𝑑𝑖𝑒𝑠𝑒𝑙𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙𝑚. = 5850
𝐺𝐴𝐿

𝑎ñ𝑜
∗ 16.00

𝑆𝑜𝑙𝑒𝑠

𝐺𝐴𝐿
 

𝐶𝑑𝑖𝑒𝑠𝑒𝑙𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙𝑚 = 93600
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

Luego de la implementación del primer y segundo intercambiador en la caldera de 

150 BHP, el flujo másico de combustible se redujo a 0.0417 kg/s. Ahora el quemador de la 

caldera reducirá el número de fases de ignición a 9 veces/día generándose así un ahorro de 

combustible de hasta un 24 % . 

 



 

174 

5.1.7. Selección de Equipos Para la Caldera de 80 BHP 

La caldera de 80 BHP presenta varias perdidas de calor en diferentes puntos. La 

pérdida de calor más trascendental se da por combustión incompleta, generando una 

pérdida de calor de 46.534 kW. 

Para mitigar este problema, se propone la implementación de un economizador que 

aproveche la temperatura de los gases residuales para calentar el aire que alimenta al 

quemador en el proceso de ignición. 

5.1.8. Selección del Tercer Economizador  

5.1.8.1.Parámetros del tercer economizador 

Para la selección del tercer economizador, debemos de considerar los siguientes 

parámetros : 

• El diámetro de la chimenea es de 32 cm 

• La eficiencia del tercer economizador será del 80 % porque es el más común en el 

mercado. 

Tabla 5.3 

Selección del tercer economizador 

Caldera sin economizador Caldera con economizador 

Temperatura de los gases de combustión = 

136.545 °C 

Temperatura de los gases de combustión 

= 72 °C 

Temperatura del aire a la entrada de la 

caldera = 16.21 °C 

Temperatura del aire a la entrada del 

ventilador del quemador de la caldera = 

69.975 °𝐶 

Nota. Elaboración propia. 
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En base a los cálculos realizados para la mejora de la eficiencia, se hizo una 

cotización a la empresa China GUANGZHOU QINGLI THERMAL MECHANICAL 

EQUIPMENT CO. para la propuesta del tercer economizador (gases residuales /aire del 

ambiente), véase el Anexo 32 y la Figura 5.10. 

Nota. Cotización hecha en la página web, https://www.alibaba.com/product-

detail/Industrial-Stainless-Steel-304-Flue-Gas_60648929970.html. 

 

5.1.8.2.Tercer intercambiador (gases residuales /aire del ambiente). 

5.1.8.2.1. Aire del entorno que ingresa al intercambiador ( Fluido Frío) 

El aire que ingresa al ventilador de la caldera y que sirve como comburente 

lo hace con una temperatura promedio de 16.21 °C. 

Figura 5.10 

Selección del tercer Intercambiador de calor tubular modelo QLZ-8X8X8. 
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5.1.8.2.2. Gases de combustión que salen de la chimenea en el proceso de ignición 

(Fluido Caliente) 

 Las mediciones realizadas en la chimenea con el dispositivo Testo 300 nos 

arrojó que la temperatura promedio de los gases de combustión en la caldera de 80 

BHP es de 136.545 °C (409.695 K). La temperatura de roció que se puede 

aprovechar de dichos gases para el incremento de la eficiencia tiene un promedio 

de 49.864 °C (323.014 K).𝑇𝑅𝑜𝑐í𝑜𝐺𝑅
= 49.864°𝐶 + 273.15 = 323.014 𝐾 K 

El flujo másico de los gases residuales tiene un valor de 0.202 kg/s y su 

calor especifico utilizando la Ec. ( 16) nos dio un valor de 1.069 kJ/kg °C. 

5.1.8.2.3. Calor cedido por los gases de combustión 

 Calculamos la cantidad de calor que los gases pueden ceder al enfriarse 

desde su temperatura inicial de 136.545 °C hasta la temperatura de 70 °C ( 

más de 23 °C de margen, evitando condensación). 

No se recomienda enfriar los gases hasta la temperatura de rocío (49.864 °C ), ya 

que en aplicaciones reales esto podría traer problemas de condensación de ácidos 

(daños por corrosión) o fluctuaciones operativas(cambios en la carga de la caldera). 

𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅
𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠,𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 − 𝑇𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎) 

𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 0.202 𝑘𝑔/𝑠  ∗ 1.069 𝑘𝐽/𝑘𝑔 °𝐶 ∗ (136.545 °C −  72 °C) 

∴ 𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 13.938 kW 

 

 

5.1.8.2.4. Cálculo de la temperatura ganado por el aire del ambiente 

Sabemos que el calor especifico del aire es de 1.005 kJ/kg °C. 

∆𝑇 =
𝑄𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠

𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑖𝑟𝑒
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∆𝑇 =
13.938 kW

0.194 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.005 kJ/kg °C
 

∆𝑇 = 71.486 °C 

𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 − 16.21 °C = 71.486 °C 

∴ 𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 87.696 °C 

5.1.8.2.5. Consideraciones de pérdidas de calor en el tercer intercambiador 

 Haciendo una cotización de los intercambiadores a la empresa 

GUANGZHOU QINGLI THERMAL MACHINERY EQUIPMENT se supo que la 

eficiencia promedio de su intercambiador era de un 80 % . Por lo tanto, el calor útil 

sería de: 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 0.80 ∗ 𝑄𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 

𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 0.80 ∗ 13.938 kW 

∴ 𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙 = 11.150 kW 

Ahora hallamos la temperatura del aire real a la salida del intercambiador, la 

ecuación se basa en el balance de energía, donde el flujo másico de aire tiene un valor del 

0.130 𝑘𝑔/𝑠 kg/s. 

𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒,𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 +
𝑄𝑢𝑡𝑖𝑙

𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑖𝑟𝑒
 

𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 16.21 °C +
11.150 kW

0.194 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.069 kJ/kg °C
 

∴ 𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒,𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 69.975 °C 

5.1.8.2.6. Relación entre la temperatura del aire del ambiente y el consumo de 

combustible. 

 Al precalentar el aire del ambiente utilizando los gases residuales (mediante 

un intercambiador de calor), se reduce la energía requerida por la caldera para 
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convertir el agua en vapor. Esto disminuye directamente el consumo de 

combustible. 

El calor ahorrado según el precalentamiento del agua se calcula según la ecuación(). 

𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜 = 𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 𝐶𝑝𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ ∆𝑇𝑎𝑖𝑟𝑒 

𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜 = 0.194 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 1.005 kJ/kg °C ∗ (69.975 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜 = 10.482 kW 

5.1.8.2.7. Reducción del consumo de combustible 

 El consumo de combustible está ligado al calor generado por la 

combustión: 

𝑚̇𝑐 =
𝑄𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎

𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ∗ 𝜂𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎
 

La eficiencia actual de la caldera calculada por el método indirecto es de 64.441 % 

y si se aprovecha el calor ahorrado, el nuevo consumo de combustible será: 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 𝑚̇𝑐 −
𝑄𝑎ℎ𝑜𝑟𝑟𝑎𝑑𝑜

𝑃𝐶𝐼𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ∗ 𝜂𝑐𝑎𝑙𝑑𝑒𝑟𝑎
 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 0.00775 𝑘𝑔/𝑠 −
6.771 kW

39860.45 kJ/kg ∗ 0.640
 

𝑚̇𝑐,𝑛𝑢𝑒𝑣𝑜 = 0.00748 𝑘𝑔/𝑠 

El consumo de combustible se reduce en un 3.425 % por cada 53.765 °C de 

incremento en la temperatura del aire. 

 

5.1.2.9.1. Forma y ubicación del tercer intercambiador 

 El economizador estará ubicado a 10 cm por encima del punto de salida de 

los gases de combustión de la caldera. 
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Nota. Precalentador de aire marca BOSCH tomado de https://www.boiler-

planning.com/es/eficiencia/aumento-de-la-ficiencia-de 

combustión/temperatura-o-perdida-de-gases-de-combustion.html 

Figura 5.11 

Propuesta de la forma y ubicación del tercer intercambiador de calor tipo tubular. 
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5.1.9. Eficiencia de la Caldera de 80 BHP a Partir de las Mejoras Propuestas 

5.1.9.1.Potencia calorífica total después de la mejora 

El sistema opera con un flujo másico de aire de 0.196 kg/s, el cual posee un calor 

específico de 1.005 kJ/kg·K e ingresa al ventilador a una temperatura de 69.975 °C 

(343.125 K). Simultáneamente, se utiliza un nuevo flujo másico de combustible (Diesel 

Premium) de 0.00749 kg/s. Este combustible se caracteriza por un poder calorífico de 

39,860.45 kJ/kg, un calor específico de 2.05 kJ/kg∙K y se encuentra a una temperatura de 

17.8 °C (290.95 K). 

Por lo tanto, remplazando estos valores en la Ec. ( 37 ) tenemos: 

𝐻𝑇 = (𝑚̇𝑎 ∗ 𝐶𝑝𝑎 ∗ 𝑇𝑎) + 𝑚̇𝐶 ∗ (𝑃𝐶𝐼 + 𝐶𝑝𝐶 ∗ 𝑇𝐶) 

𝐻𝑇 = (0.196 kg/s ∗ 1.005 kJ/kg . K ∗ 343.125 K) + 0.00748 𝑘𝑔/𝑠

∗ (39,860.45 kJ/kg + 2.05 kJ/kg. K ∗ 290.95 𝐾) 

∴ 𝐻𝑇 = 370.210 kW 

 

5.1.9.1.1. Pérdida por gases residuales[𝒒′
𝟏] 

El flujo másico de los gases residuales aumenta en 0.203 kg/s por la presencia del 

intercambiador, la temperatura de los gases residuales se reduce a 72 °C mientras que la 

temperatura del aire aumenta en  69.975 °𝐶. 

Reemplazando en la Ec. ( 15 ) se tiene: 

𝐻′
1 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝐶𝑝̅̅̅̅

𝐺𝑅 ∗ (𝑇𝐺𝑅 − 𝑇𝑎𝑖𝑟) 

𝐻′
1 = 0.203 kg/s  ∗ 1.069

kJ

kg
°C ∗ (72 °C −  69.975 °C) 

𝐻′
1 = 0.440 𝑘𝑊 

 

Porcentaje perdido: 
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𝑞′
1 =

0.440 𝑘𝑊

370.210 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞′
1 = 0.119 % 

5.1.9.1.2. Pérdida de calor por combustión incompleta[𝒒′
𝟐] 

El flujo másico de los gases residuales aumenta a 0.203 kg/s a raíz de la 

implementación del tercer intercambiador, por lo que la densidad de los gases de 

combustión aumenta en 0.741 kg/m^3 y el flujo volumétrico de los gases residuales se 

reduce a 0.274 m^3/s . 

Teniendo en cuenta que la concentración de monóxido de carbono disminuye en 

2.455 ppm a consecuencia del aumento en el caudal y la temperatura del aire, el flujo 

másico del monóxido de carbono producido según la Ec. ( 19 ) es: 

  

𝑚̇𝑐𝑜 =
𝐶𝐶𝑂  ∗ 𝑉̇𝐺𝑅 ∗ 𝑀𝐶𝑂

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco =
2.455 ppm ∗  0.274 m^3/s ∗ 28.01 g/mol

6.792 ∗ 10^3
 

ṁco = 2.774 ∗ 10^ − 3 𝑘𝑔/𝑠 

Reemplazando en la Ec. ( 18 ) se tiene: 

𝐻′
2 = 𝑚̇𝑐𝑜 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶𝑂 

𝐻′
2 = 2.774 ∗ 10^ − 3 𝑘𝑔/𝑠 ∗ 10.11 MJ/kg 

∴ 𝐻′
2 = 28.045 𝑘𝑊 

Finalmente, reemplazamos el resultado en la Ec. ( 17 ) se obtiene: 

q′
2 =

𝐻2

𝐻𝑇
∗ 100% 

q′
2 =

28.045 𝑘𝑊

370.210 kW
∗ 100% 

∴ q′
2 = 9.082 % 
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5.1.9.1.3. Pérdida de calor por presencia de hollín[𝒒′
𝟑]  

El flujo másico de los gases residuales aumenta en 0.167 kg/s, la participación 

másica de carbono disminuye a 𝑔𝑐 =  0.00323  y el poder calorífico del carbono es igual 

a 32770 kJ/kg. 

Reemplazando los valores en la Ec. ( 21 ) tenemos: 

𝐻′
3 = 𝑚̇𝐺𝑅 ∗ 𝑔𝑐 ∗ 𝑃𝐶𝐼𝐶 

𝐻′
3 = 0.203 kg/s ∗  0.00323 ∗ 32770 kJ/kg 

∴ 𝐻′
3 = 21.487 𝑘𝑊  

 

Finalmente, se reemplaza este valor en la Ec. ( 20 ). 

𝑞′
3 =

21.487 𝑘𝑊 

370.210 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞′
3 = 5.80 % 

5.1.9.1.4. Pérdida de calor por purgas[𝒒′
𝟒] 

Ahora la nueva potencia suministrada por el quemador es de 370.611 kW. Dado 

que la caldera sigue trabajando a los 55 Psi (379.212 kPa), la entalpía del vapor saturado a 

la salida, según el Anexo 21, es de 2733.01 kJ/kg. Por otro lado, el agua de alimentación 

ingresa a la caldera con una temperatura de 

35 °C, correspondiendo a una entalpia de 146.68 kJ/kg.  

Reemplazando valores en la Ec. ( 25): 

𝑚̇𝑉𝑆 =
𝐻′

4

ℎ𝑔 − ℎ𝑤
 

𝑚̇𝑉𝑆 =
370.210 kW

2733.01 kJ/kg − 146.68 kJ/kg
 

𝑚̇𝑉𝑆 = 0.143 kg/s 

El flujo másico de purgas según la Ec. ( 24 ) está dado por: 
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𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 𝑚̇𝑉𝑆 ∗ (
𝑆𝐷𝑇𝑤

𝑆𝐷𝑇𝑐  −  𝑆𝐷𝑇𝑊
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.143 kg/s ∗ (
440 ppm

3500 ppm −  440 ppm
) 

𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 = 0.0206 kg/s 

Si la presión de la caldera es de 55 PSI, la entalpia del agua saturada liberada tiene un 

valor de 600 kJ/kg.  

Entonces, en la Ec. ( 23 ) tenemos: 

𝐻′
4 = 𝑚̇𝑝𝑢𝑟𝑔𝑎𝑠 ∗ (ℎ𝑓  − ℎ𝑤) 

𝐻′
4 = 0.0206 kg/s ∗ (600 kJ/kg − 146.68 kJ/kg) 

∴ 𝐻′
4 = 9.330 kW  

Finalmente, reemplazando los valores en la Ec. ( 22 ): 

𝑞′
4 =

𝐻′
4

𝐻𝑇
∗ 100% 

𝑞′
4 =

9.330 kW 

370.210 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞′
4 = 2.52 % 

5.1.9.1.5. Pérdidas de calor por convección[𝒒′
𝟓] 

 La caldera de 80 BHP sufre pérdidas de calor por convección en tres partes 

específicas como son: tapa superior, envolvente y tapa inferior.  

La pérdida de calor por convección se incrementa ligeramente debido a que la 

potencia calorífica se incrementa en 370.611 kW. 

• Tapa superior de la caldera  

La temperatura de la tapa superior se la caldera se incrementa a 138.78 °C debido 

al incremento de la potencia calorífica en la entrada del quemador; sin embargo, la 

temperatura del ambiente permanece en 16.21°C. 

la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 
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𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝑆 = 1.969 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.324 𝑚2 ∗ (138.78 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝑆 = 0.561 𝑘𝑊 

• Superficie envolvente de la caldera  

Ahora la temperatura de la envolvente se la caldera es de 48.977 °C debido al 

incremento de la potencia calorífica en la entrada del quemador; sin embargo, la 

temperatura del ambiente permanece en 16.21°C. 

la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 3.981
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 11.340 𝑚2 ∗ (48.977 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 = 1.479 𝑘𝑊 

• Tapa inferior de la caldera  

La temperatura de la cara frontal se la caldera se incrementa a 134.118 °C debido 

al incremento de la potencia calorífica en la entrada del quemador; sin embargo, la 

temperatura del ambiente permanece en 16.21°C. 

la Perdida por convección libre o natural según la Ec. ( 26) es: 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐿 ∗ 𝐴𝑆(𝑇𝑠 − 𝑇∞) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝐼 = 2.653 
𝑊

𝑚2 𝐾
∗ 2.324 𝑚2 ∗ (134.118 °C − 16.21 °C) 

∴ 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝐼 = 0.727 𝑘𝑊 

 

𝐻′
5 =  𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝑆 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝐸 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣𝑇𝐼 

𝐻′
5 =  0.561 𝑘𝑊 + 1.479 𝑘𝑊 + 0.727 𝑘𝑊 

∴ 𝐻′
5 =  2.767 𝑘𝑊 
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Finalmente reemplazamos en la ecuación (15): 

𝑞′
5 =

2.767 𝑘𝑊

253.958 kW
∗ 100% 

∴ 𝑞′
5 = 1.089 % 

5.1.9.1.6. Pérdida de calor por radiación[𝒒′
𝟔] 

La caldera de 80 BHP sufre perdidas de calor por radiación en tres partes 

específicas como son: la tapa superior, la envolvente y la tapa inferior.  

La pérdida de calor por radiación se incrementa ligeramente debido a que la 

potencia calorífica se incrementa en 253.958 kW. 

• Tapa superior de la caldera 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝑆 = 2.324 𝑚2 ∗ 0.95 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(137.0936 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝑆 =4.423 kW 

• Superficie envolvente de la caldera 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 11.347 𝑚2 ∗ 0.85 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(29.231 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 = 9.679 kW 

• Tapa inferior de la caldera 

Según la ecuación Ec. (33) se tiene: 

𝑄̇𝑟𝑎𝑑 = 𝐴𝑠 ∗ 𝜀 ∗ 𝜎 ∗ [(𝑇𝑆 + 273.15)4 + (𝑇𝛼 + 273.15)4] 
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𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝐼 = 2.324 𝑚2 ∗ 0.96 ∗ 5.67 ∗ 10^(−8) 
𝑊

𝑚2. 𝐾4

∗ [(134.118 °C + 273.15)4 + (16.21 °C + 273.15)4] 

∴ 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝐼 = 4.312 kW 

Por lo tanto, en calor se halla con la siguiente formula: 

𝐻′
6 =  𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝑆 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝐸 + 𝑄̇𝑟𝑎𝑑𝑇𝐼 

𝐻′
6 =  4.423 kW + 9.679 kW + 4.312 kW 

∴ 𝐻′
6 = 18.414 𝑘𝑊 

Entonces, reemplazamos los valores encontrados en la Ec. ( 34 ). 

𝑞′
6 =

18.414 𝑘𝑊

370.210 𝑘𝑊
∗ 100% 

∴ 𝑞′
6 = 4.974 % 

Finalmente, el rendimiento energético de la caldera de 150 BHP con la 

implementación de los dos intercambiadores según la Ec. ( 13 ) es de: 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (𝑞′
1 + 𝑞′

2 + 𝑞′
3 + 𝑞′

4 + 𝑞′
5 + 𝑞′

6
)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100% − (0.119 + 7.575 + 5.800 + 2.520 + 0.159 + 4.974 )% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 100 % − (21.147)% 

𝜂𝑒𝑛𝑒𝑟𝑔 = 78.853 % 
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5.1.10. Diagrama de Sankey en Condiciones de Operación de Mejora de la Caldera de 80 BHP.  

Nota. La implementación del tercer economizador genera una potencia calorífica útil de 289.399 kW. 

Figura 5.12 

Diagrama de Sankey en condiciones de operación mejoradas de la caldera de 80BHP mediante la gestión energética. 
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El diagrama de Sankey evidencia las mejoras significativas de energía en la caldera del comedor universitario. La combustión incompleta 

(28.045 kW) y la acumulación de hollín (21.487 kW) representan las mayores ineficiencias, seguidas por pérdidas por radiación (18.414 kW) y 

por purgas (9.330 kW). Estos resultados muestran mejoras importantes comparadas con la pérdida energética previa a los economizadores, 

posiblemente debido a condiciones operativas subóptimas, falta de mantenimiento o desgaste de componentes. Estas mejoras resultan sumamente 

importantes, ya que la eficiencia energética pasó de 64.441 % a 78.853 %. 
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5.1.10.1. Reducción de pérdidas de calor en la caldera acuotubular de 80 BHP 

 

Nota: Elaboración propia 

 Como se observa en la Figura 5.14, existe un margen de mejora notable principalmente por la pérdida por combustión incompleta, donde 

la situación de mejora presenta 28.045 kW mientras que la situación actual presenta en total 46.534 kW. Por otra parte, la pérdida por presencia de 

hollín también presenta una disminución proyectada pasando de 28.482 kW a 21.487 kW. 

Figura 5.13 

Comparativo de potencias térmicas (kW) perdidas de la caldera de 80 BHP 
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5.1.10.2. Reducción de porcentajes de las pérdidas de calor en la caldera acuotubular de 80 BHP 

Figura 5.14 

Comparativo de porcentajes de pérdidas térmicas (%) de la caldera de 80 BHP 

 
Nota: Elaboración propia 
 

Como se observa en la Figura 5.14, existe un margen de mejora notable también en la caldera de 80 BHP principalmente por la pérdida por 

combustión incompleta, donde la situación de mejora presenta una pérdida de 7.575 % mientras que la situación actual presenta en total 12.578% 

de pérdida.  
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5.1.10.3. Aumento de la eficiencia en la caldera acuotubular de 80 BHP 

 
Figura 5.15 

Comparativo de rendimientos energéticos (%) de la caldera de 80 BHP. 

Nota: Elaboración propia 

• Ahorro de combustible 

Si inicialmente la caldera consume actualmente 1674.7 GAL/año a un precio promedio 

de Diesel de 16.00, véase Anexo 20-A, entonces la cantidad de dinero que se invirtió en la 

compra de combustible fue de: 

𝐶𝑑𝑖𝑒𝑠𝑒𝑙𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙𝑚. = 1674.7
𝐺𝐴𝐿

𝑎ñ𝑜
∗ 16.00

𝑆𝑜𝑙𝑒𝑠

𝐺𝐴𝐿
 

𝐶𝑑𝑖𝑒𝑠𝑒𝑙𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙𝑚 = 26795.2
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

Luego de la implementación del intercambiador en la caldera de 80 BHP, esta reducirá 

el flujo másico de combustible a 0.00775 kg/s. Ahora el quemador de la caldera reducirá la fase 

de ignición a 28 veces/día generándose así un ahorro de combustible de hasta un 10 % 
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CAPITULO VI 

6. EVALUACIÓN ECONÓMICA BASADA EN EL RENDIMIENTO Y EL 

CONSUMO ENERGÉTICO DE LAS CALDERAS DE UNSAAC 

6.1.Evaluación económica de la caldera de 150 BHP 

La evaluación económica de la caldera de 150 BHP instalada en el comedor de la 

UNSAAC representa un análisis clave para determinar la rentabilidad y eficiencia del proyecto 

dentro de este servicio institucional. Este estudio consideró los costos de inversión, operación 

y mantenimiento del sistema, así como los beneficios económicos derivados de la recuperación 

y aprovechamiento energético. Al evaluar estos aspectos, se buscó proyectar los flujos de caja 

y estimar el retorno de la inversión, con el fin de respaldar la toma de decisiones que permitan 

optimizar el uso de recursos, reducir gastos en consumo energético y mejorar la sostenibilidad 

operativa del comedor universitario. 

6.1.1. Activos Fijos 

Tabla 6.1 

Activos fijos 

N° Activos Costo en USD 
Tipo de 

cambio (S/ 
3.60) 

Costo en 
Soles (S/) 

1 

Primer 
Intercambiador de 
calor HE1 (Vapor 

Flash-Aire) 

3,900 3.6 14,040 

2 

Segundo 
Intercambiador de 
calor HE2 (Gases 
Residuales-Agua) 

2,150 3.6 7,740 

3 Instalación, montaje 
y puesta en marcha 500.00 3.6 1,800 

4 Tuberías y válvulas 1,400 3.6 5,040 
5 Aislantes y sellado 800.00 3.6 2,880 
 Subtotal-Activos fijos 31,500 

Nota. Elaboración propia 
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Los activos fijos correspondieron a los bienes tangibles que se adquirieron para la 

operación del sistema con la caldera, formando parte de la inversión inicial del proyecto. En 

concreto, se compraron dos intercambiadores de calor: el primero, para vapor flash-aire, con 

un costo de 3,900 USD; y el segundo, para vapor gases residuales-agua, que tuvo un precio de 

2,150 USD. Además, se realizaron los gastos correspondientes a la instalación, montaje y 

puesta en marcha, estimados en 500 USD, así como la adquisición de tuberías, válvulas, 

aislantes y sellado sumando un total de 2,200 USD. Al aplicar un tipo de cambio de 3.60 soles 

por dólar, el costo total de estos activos fijos ascendió a S/ 31,500.00, lo cual reflejó la inversión 

necesaria para equipar el sistema y garantizar su funcionamiento desde el inicio. 

6.1.2. Activos Intangibles 

Tabla 6.2 

Activos intangibles 

Concepto Costo (S/) 

Ingeniería del proyecto (diseño de Sankey) 2,500.00 

Manuales y documentación técnica 600.00 

Capacitaciones al personal técnico 1,000.00 

Total de activos intangibles 4,100.00 

Nota. Elaboración propia 

Los activos intangibles correspondieron a bienes no físicos que aportaron valor al 

proyecto, tales como conocimientos técnicos, licencias y capacitaciones necesarias para la 

correcta implementación y operación del sistema de la caldera. En este sentido, se incluyó la 

ingeniería del proyecto, específicamente el diseño del diagrama Sankey, cuyo costo fue de S/ 

2,500.00. Además, se consideraron los manuales y la documentación técnica, con un valor de 

S/ 600.00, que sirvieron como soporte para el uso y mantenimiento del equipo. Finalmente, se 

contemplaron las capacitaciones brindadas al personal técnico, con un costo de S/ 1,000.00, 
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para asegurar que el equipo humano estuviera debidamente preparado. En conjunto, estos 

activos intangibles representaron una inversión total de S/ 4,100.00 que contribuyó 

significativamente al éxito del proyecto. 

• Gastos de mano de obra 

Incluye los costos directos de personal necesario para operar y mantener la caldera: 

Tabla 6.3 

Mano de obra 

Cargo N° de personas 
Costo mensual 

(S/=) 
Costo Anual (S/) 

Operador de la 

caldera  
1 1,130.00 13,560.00 

Total, mano de obra anual 13,560.00 

Nota. Elaboración propia 

Los gastos de mano de obra incluyeron los costos directos del personal necesario para 

operar y mantener la caldera. Se consideró un operador con un salario mensual de S/ 1,130 lo 

que resultó en un costo anual total de S/ 13,560.00. 

6.1.3. Inversión Total del Proyecto 

Se representó como la suma de todas las erogaciones necesarias para implementar y 

poner en marcha el sistema en cuanto a la caldera de 150 BHP. 

Tabla 6.4 

Inversión total del proyecto 

Concepto Monto (S/) 
Activos fijos 31,500.00 

Activos intangibles 4,100.00 
Total de la inversión inicial 35,600.00 

Nota. Elaboración propia 
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La inversión total del proyecto correspondió a la suma de todas las erogaciones 

necesarias para implementar y poner en marcha el sistema de caldera. Esta incluyó los activos 

fijos, que ascendieron a S/ 31,500 y los activos intangibles con un valor de S/ 4,100. En 

conjunto, la inversión inicial totalizó S/ 35,600, monto que debió ser desembolsado antes de 

que el proyecto comenzara a generar retornos económicos a través de los ahorros. 

Estado de situación inicial  

En este proceso se presenta los activos, pasivos y el patrimonio del proyecto al iniciar 

operaciones, además se asume que la inversión proviene totalmente de capital propio (sin 

deuda). 

Tabla 6.5 

Estado de situación inicial 

Rubro Monto (S/) 
Activo  

Activo fijo 31,500.00 
Activo intangible 4,100.00 

  

Total Activos 35,600.00 
Pasivo  

Deudas (corto / largo 
plazo) 0.00 

Patrimonio  

Capital propio 35,600.00 
Total Pasivo + 

Patrimonio 35,600.00 

 

El estado de situación inicial presentó los activos, pasivos y patrimonio al inicio del 

proyecto, asumiendo que la inversión fue financiada totalmente con capital propio, sin deuda. 

Los activos sumaron S/ 35,600.00, incluyendo activos fijos e intangibles. No se registraron 

pasivos, por lo que el patrimonio coincidió con el total de activos, reflejando un proyecto con 

recursos propios y liquidez para operar. 
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Depreciación de activos 

En cuanto a la depreciación se reconoció el desgaste de los activos fijos, en la que se 

calculó usando el método lineal, considerando una vida útil de 10 años, con valor residual cero 

para efectos contables. 

Tabla 6.6 

Depreciación anual 

Activo Monto (S/) Vida útil (Años) 
Depreciación anual 

(S/) 

Primer 

Intercambiador de 

calor HE1 (Vapor 

Flash-Aire) 

14,040 10 1,404.00 

Segundo 

Intercambiador de 

calor HE2 (Gases 

Residuales-Agua) 

7,740 10 774.00 

Depreciación anual total 2,178.00 

Nota. Elaboración propia 

La depreciación de los activos fijos se calculó usando el método lineal, considerando 

una vida útil de 10 años y un valor residual cero para efectos contables. Así, cada año se cargó 

un gasto por depreciación correspondiente al desgaste de los bienes, sumando un total anual de 

S/ 2,178.00. Sin embargo, este gasto fue únicamente contable, ya que no implicó una salida de 

efectivo durante la operación del proyecto. 

Estructura de gasto inicial  
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Tabla 6.7 

Estructura de gasto inicial (Inversión) 

Concepto Monto (S/) 
Activos fijos 31,500 

Activos intangibles 4,100 
Total de la inversión 

inicial 35,600 

Nota. Elaboración propia 

La inversión inicial comprendió los desembolsos realizados para evaluar y poner en 

marcha el proyecto. Como primer punto, se incluyeron los activos fijos por un monto de S/ 

31,500, correspondientes a los bienes tangibles necesarios para la operación del sistema. 

Además, se consideraron los activos intangibles, tales como conocimientos técnicos y 

capacitaciones, con un valor de S/ 4,100. En conjunto, estos conceptos sumaron una inversión 

inicial de S/ 35,600, que representó el monto total requerido antes de que el proyecto empezara 

a generar beneficios. 

6.1.4.  Estructura de Gasto Anual (Mantenimiento) 

La siguiente tabla resume los gastos anuales necesarios para asegurar el 

funcionamiento eficiente y continuo del sistema instalado. 

Tabla 6.8 

Estructura de gasto anual 

Rubro Monto anual (S/) 

Mantenimiento del Primer Intercambiador 

de calor HE1 (Vapor Flash-Aire) 
7,200 

Mantenimiento del Segundo Intercambiador 

de calor HE2 (Gases Residuales-Agua) 
3,600 

Total 10,800 

Nota. Elaboración propia 
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La estructura de gasto operativo anual del proyecto contempló todos los costos 

necesarios para mantener en funcionamiento la los mejoradores instalados. Se asignaron S/ 

7,200 anuales para el primer intercambiador y S/ 3,600 para el segundo sumando un total de S/ 

10,800.00 anual. 

6.1.5. Ahorro Proyectado Anual 

La siguiente tabla presenta los ahorros anuales proyectados del sistema, considerando 

un incremento del 3% en el precio energético. 

Tabla 6.9 

Estructura de ingreso 

Año Cálculo Ahorro proyectado (S/) 
1 22,408.128 22,408.13 
2 22,408.128∗1.03 23,080.37 
3 23,080.37∗1.03 23,772.78 
4 23,772.78∗1.03 24,485.97 
5 24,485.97∗1.03 25,220.55 

Nota. Elaboración propia 

De la tabla anterior se puede mencionar que los ingresos del estudio se originaron 

debido a los ahorros tras el cálculo de la eficiencia energética para implementar el sistema de 

recuperación de calor en la caldera. Gracias a los intercambiadores instalados, se recuperaron 

1400.508 GAL de combustible en el primer año, generando un ahorro inicial estimado en S/ 

22,408.128. Además, se proyectó un incremento del 3% anual en el valor de la energía, 

reflejando una evolución creciente de los beneficios económicos. 
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Tabla 6.10 

Flujo de caja proyectado 150 BHP 

Concepto Año 0 Año 1 Año 2 Año 3 Año 4 Año 5 
Inversión inicial -35,600 0 0 0 0 0 

Ahorros por eficiencia 
energética 0 22,408.13 23,080.37 23,772.78 24,485.97 25,220.55 

Costos operativos 
(Mantenimiento de 
equipos adquiridos) 

0 -10,800 -10,800 -10,800 -10,800 -10,800 

Flujo neto de caja -35,600 11,608.13 12,280.37 12,972.78 13,685.97 14,420.55 
Nota. Elaboración propia 

El flujo de caja proyectado fue una herramienta financiera que permitió visualizar, 

año tras año, las entradas y salidas de dinero asociadas al proyecto. En el año 0, únicamente se 

registró la inversión inicial, correspondiente a la adquisición de equipos, instalación y capital 

de trabajo; por tanto, el flujo fue negativo debido a que representó una salida significativa de 

efectivo. Posteriormente, desde el año 1 hasta el 5, se incorporaron los ahorros anuales 

generados por la eficiencia energética del sistema, los cuales fueron considerados como 

ingresos, ya que sustituyeron el gasto en combustible. A su vez, se dedujeron los costos 

operativos necesarios para mantener en funcionamiento la caldera, como mano de obra, 

insumos, mantenimiento y servicios. Como resultado, el flujo neto de caja mostró saldos 

positivos a partir del tercer año, lo que indicó que, en ese punto, el proyecto ya había recuperado 

la inversión inicial y comenzó a generar beneficios netos. 

Tabla 6.11 

Presupuesto de efectivo (simplificado, anual) 

Concepto Año 0 Año 1 Año 2 Año 3 Año 4 Año 5 
Saldo inicial 0.00 -35,600.00 -23,991.87 -11,711.50 1,261.28 14,947.25 
Flujo neto de 

caja -35,600.00 11,608.13 12,280.37 12,972.78 13,685.97 14,420.55 

Saldo final -35,600.00 -23,991.87 -11,711.50 1,261.28 14,947.25 29,367.80 
Nota. Elaboración propia 
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El presupuesto de efectivo simplificado permitió proyectar el dinero disponible en 

caja al inicio y al final de cada año del proyecto. En el año 0, el saldo fue negativo debido a la 

fuerte inversión inicial. Sin embargo, en los años siguientes, los flujos netos positivos redujeron 

progresivamente ese déficit. Para el año 3, el saldo pasó a ser positivo, lo que indicó que se 

había recuperado la inversión. Desde entonces, el proyecto comenzó a generar excedentes de 

efectivo utilizables para futuras inversiones o contingencias. 

 

• Cálculo del VAN 

Para determinar la rentabilidad del proyecto, se aplicó el análisis del Valor Actual Neto, en la 

cual este indicador permitió cuantificar el valor presente de los flujos de caja generados durante 

la vida útil del sistema. 

Tabla 6.12 

Cálculo del Valor Actual Neto (VAN) 

Año Flujo Neto en caja (S/) Factor de descuento (10%) 

0 -35,600.00 1 -35,600.00 

1 11,608.13 0.9091 10,552.95 

2 12,280.37 0.8264 10,148.40 

3 12,972.78 0.7513 9,746.45 

4 13,685.97 0.6830 9,347.52 

5 14,420.55 0.6209 8,954.52 

Valor Actual Neto 13,149.84 

 

El Valor Actual Neto (VAN) fue una herramienta clave para evaluar la rentabilidad del 

sistema de recuperación de calor instalado en la caldera de 150 BHP. El cálculo arrojó un VAN 

positivo de S/ 13,149.84, utilizando una tasa de descuento del 10 %, lo que indicó que los flujos 

de caja proyectados superaron con amplitud la inversión inicial de S/ 35,600. Este resultado 

evidenció que la solución técnica implementada no solo mejoró el aprovechamiento de la 
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energía térmica disponible en los gases de escape y el vapor residual, sino que también generó 

beneficios económicos sostenibles a lo largo del tiempo. El VAN positivo confirmó que el 

proyecto generó valor neto, validando su conveniencia tanto por sus resultados técnicos como 

por su impacto financiero. 

• Cálculo del TIR 

En la evaluación financiera también se consideró la Tasa Interna de Retorno, la cual 

permitió identificar la rentabilidad porcentual anual que ofreció el proyecto respecto a su 

inversión inicial. 

Tabla 6.13 

Cálculo de la Tasa Interna de Retorno (TIR) 

Año 
Flujo Neto en caja 

(S/) 

0 -35,600.00 

1 11,608.13 

2 12,280.37 

3 12,972.78 

4 13,685.97 

5 14,420.55 

Nota. Elaboración propia 

Hallando el TIR utilizando la ecuación: 

−35,600.00 +
11,608.13

(1+𝑇𝐼𝑅)1 +
12,280.37

(1+𝑇𝐼𝑅)2 +
12,972.78

(1+𝑇𝐼𝑅)3 +
13,685.97

(1+𝑇𝐼𝑅)4 +
14,420.55

(1+𝑇𝐼𝑅)5 = 0 

∴ 𝑇𝐼𝑅 = 24.07 % 

La Tasa Interna de Retorno (TIR) alcanzó un valor del 24.07 %, situándose por encima 

del costo de capital considerado, que fue del 10%. Este indicador reflejó que la inversión inicial 

fue recuperada en un plazo prudente, y que los ahorros derivados del sistema de recuperación 

de calor generaron rendimientos por encima de lo esperado para un proyecto con riesgo 

controlado. La reutilización de energía térmica, que antes se perdía en el proceso de 
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combustión, permitió obtener un flujo de caja creciente gracias a la eficiencia energética 

lograda. La TIR obtenida ratificó la conveniencia de implementar esta mejora tecnológica, al 

combinar resultados técnicos favorables con una sólida rentabilidad económica. 

Debido a los equipos implementados para la mejora del rendimiento y consumo 

energético se realiza la comparativa tanto económica como técnica de las cifras obtenidas entre 

el antes y el después de la propuesta. 

6.2.Evaluación Económica de la Caldera de 80 BHP 

La presente evaluación económica se realizó con el propósito de analizar la viabilidad 

financiera de implementar equipos complementarios en una caldera de 80 BHP, 

específicamente un tercer Intercambiador de calor tubular destinado a aprovechar el calor 

residual de los gases de combustión. Este estudio formó parte de una propuesta de mejora 

energética cuyo objetivo fue optimizar el rendimiento térmico de la caldera y reducir el 

consumo de combustible diésel mediante el precalentamiento del aire de combustión. 

Este estudio permitió proyectar los beneficios económicos potenciales que generaría la 

mejora tecnológica, validando que, de ser implementada, la inversión resultaría 

financieramente sostenible en el mediano plazo. De este modo, los resultados obtenidos 

sirvieron como base técnica y económica para la toma de decisiones respecto a la ejecución 

futura del proyecto. 

6.2.1. Activos Fijos  

La tabla presentada corresponde al desglose de los activos fijos requeridos para la 

implementación del tercer intercambiador de calor en la caldera de 80 BHP. Estos activos 

constituyen la inversión en bienes tangibles que se utilizarían a largo plazo para mejorar el 

rendimiento térmico del sistema de generación de vapor. 
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Tabla 6.14 

Activos fijos de la caldera de 80 BHP 

N° Activos Costo en USD Tipo de cambio 
(S/ 3.60) 

Costo en 
Soles (S/) 

1 

Tercer 
Intercambiador de 
calor HE3(Gases 
residuales/aire del 

ambiente) 

3,190 3.6 11,484 

3 Instalación, montaje y 
puesta en marcha 100 3.6 360 

4 Tuberías y válvulas 200 3.6 720 
5 Aislantes y sellado 100 3.6 360 
 Subtotal-Activos fijos 12,924 
Nota: Elaboración propia 
 

La inversión en activos fijos consideró en primer lugar la adquisición del tercer 

intercambiador de calor, que representa el componente principal del sistema propuesto. Se 

seleccionó el modelo QLZ-8X8X8 de la empresa GUANGZHOU QINGLI THERMAL 

MACHINERY EQUIPMENT, por sus características técnicas compatibles con la caldera de 80 

BHP, incluyendo conexiones. El costo del equipo ascendió a USD 3,190. 

Para su implementación, se contemplaron gastos de instalación por USD 100, 

destinados a cubrir la mano de obra especializada y los recursos técnicos necesarios para el 

montaje del equipo en la línea de gases residuales. 

También se estimaron USD 200 en tuberías, válvulas y accesorios, para su integración 

al sistema, así como USD 100 en aislantes y materiales de sellado, con el fin de minimizar 

pérdidas térmicas y evitar riesgos de condensación o fugas. Todos estos elementos componen 

un total de USD 3,590 o S/ 12,924.00 en activos fijos. 
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6.2.2. Activos Intangibles de la Caldera de 80 BHP  

Tabla 6.15 

Activos intangibles de la caldera de 80 BHP 

N°  Costo en (S/) 

1 Capacitación 
técnica 720 

2 
manuales y 

documentación 
técnica 

1,800 

Subtotal-Activos 
intangibles 2,520 

Nota: Elaboración propia 
 

Los activos intangibles considerados en la evaluación económica representan aquellos 

elementos no físicos pero esenciales para la correcta implementación y funcionamiento del 

proyecto de mejora en la caldera de 80 BHP. En este caso, se contemplaron dos componentes 

principales: la capacitación técnica y la ingeniería del proyecto. 

La capacitación técnica, valorizada en S/ 720.00, correspondió a la formación del 

personal encargado de operar y mantener el nuevo sistema con el intercambiador de calor. Esta 

capacitación fue fundamental para asegurar el uso eficiente del equipo, así como para 

minimizar errores operativos y garantizar la seguridad del proceso térmico. 

Por su parte, la ingeniería del proyecto, con un costo de S/ 1,800.00, abarcó el diseño 

técnico, los planos de instalación, los estudios de integración al sistema existente y la 

evaluación de rendimiento energético. Este trabajo fue clave para asegurar la viabilidad técnica 

del sistema propuesto y su alineación con los objetivos de eficiencia energética. En conjunto, 

los activos intangibles sumaron S/ 2,520.00. 

6.2.3. Inversión Total del Proyecto  

La inversión total del proyecto fue estimada con base en los componentes necesarios 

para la implementación del equipo complementario. A continuación, se detallan las principales 

categorías de gasto. 
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Tabla 6.16 

Inversión total 

Concepto Monto (S/) 
Activos fijos 12,924 

Activos intangibles 2,520 
Total de la inversión inicial 15,444 

Nota: Elaboración propia 
 

La inversión total para la instalación del tercer intercambiador en la caldera de 80 BHP 

ascendió S/ 15,444.00. Esta cifra incluye activos fijos por S/ 12,924.00, que representan la 

mayor parte del presupuesto, relacionados con la adquisición e instalación del intercambiador 

y sus componentes. A ello se suman activos intangibles por S/ 2,520, correspondientes a 

capacitación e ingeniería. Esta inversión global permite dimensionar el esfuerzo económico 

requerido para optimizar el rendimiento energético de la caldera. 

• Depreciación (5 años, lineal) 

Se aplicó una depreciación lineal a los activos fijos del proyecto, considerando una vida 

útil de 5 años. Esta metodología permitió distribuir el valor del equipo de forma uniforme a lo 

largo del tiempo para fines contables y financieros. 

Tabla 6.17 

Depreciación (5 años, lineal) 

Activo Monto (S/) Vida útil (Años) 
Depreciación anual 

(S/) 

Tercer Intercambiador de 

calor HE3(Gases 

residuales/aire del ambiente) 

11,484 10 1,484.40 

Depreciación anual total 1,484.40 

Nota. Elaboración propia 
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La depreciación se calculó sobre una base de S/ 11,484, correspondiente al valor total 

del activo fijo adquirido susceptible a depreciación. Se determinó una cuota anual constante de 

S/ 1,484.40. 

6.2.4. Estructura de Gasto Anual(Mantenimiento) 

La siguiente tabla resume los gastos anuales necesarios para asegurar el 

funcionamiento eficiente y continuo del sistema instalado. 

Tabla 6.18 

Estructura de gasto anual 

Rubro Monto anual (S/) 

Tercer Intercambiador de calor HE3(Gases 

residuales/aire del ambiente) 
60 

Total 60 

Nota. Elaboración propia 

La estructura de gasto operativo anual del proyecto contempló todos los costos 

necesarios para mantener en funcionamiento de los mejoradores instalados. Se asignaron S/ 60 

anuales considerando que el mantenimiento de la caldera de 150 BHP cubre en gran parte el 

mantenimiento del tercer intercambiador. 

6.2.5. Ahorro Proyectado Anual 

Se elaboró una proyección del ahorro energético derivado de la implementación del 

intercambiador de calor en la caldera de 80 BHP. Esta estimación permitió cuantificar los 

beneficios económicos anuales por la reducción del consumo de diésel. La proyección en este 

caso se realizó considerando 10 años de ahorro energético anual con un crecimiento del 3% 

debido a que, en este caso, el periodo de recuperación de la inversión es mayor debido a que la 

caldera solamente trabaja los días lunes. 
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Tabla 6.19 

Proyección de ahorro energético 

 Proyección de ahorro energético 

Año Cálculo 
Ahorro 

Energético Anual 
(PEN) 

1  2,612.56 

2 2,612.56*1.03 2,690.94 

3 2,690.94*1.03 2,771.66 

4 2,771.66*1.03 2,854.81 

5 2,854.81*1.03 2,940.46 

6 3,940.46*1.03 3,028.67 

7 3,028.67*1.03 3,119.53 

8 3,119.53*1.03 3,213.12 

9 3,216.12*1.03 3,309.51 

10 3,039.51*1.03 3,408.80 
Nota: Elaboración propia 

 

A partir de los cálculos técnicos realizados, se determinó que la mejora generaría una 

reducción del 3.425 % en el consumo de combustible, equivalente a un ahorro de 

aproximadamente 163.285 GAL de diésel por año, lo que representó un total de S/ 2,612.56 en 

el primer año para un régimen de operación de 24 días anuales. 

Posteriormente, se asumió un incremento moderado del ahorro energético anual debido a 

mejoras en la operación y mantenimiento del sistema, proyectándose S/ 2,690.94 en el segundo 

año, S/ 2,771.66 en el tercero, S/ 2,854.81 en el cuarto, S/ 2,940.46 en el quinto año y así 

sucesivamente. De este modo, se evidenció una influencia económica acumulativa favorable, 

la cual respaldó la viabilidad de la inversión propuesta. 
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• Cálculos del Valor Actual Neto 

Se llevó a cabo el cálculo del Valor Actual Neto (VAN) para evaluar la rentabilidad 

económica del proyecto de implementación del tercer intercambiador de calor en la caldera de 

80 BHP. La tasa de descuento utilizada fue del 10 %, considerando el costo de oportunidad del 

capital. 

Tabla 6.20 

Cálculo del VAN (Tasa de descuento: 10%) 

Año 
Flujo Neto en caja 

(S/) 

Factor de 

descuento (10%) 

0 -15,444.00*1 -15,444.00 

1 2,552.56*0.9091 2,320.51 

2 2,630.94*0.8264 2,174.33 

3 2,711.66*0.7513 2,037.31 

4 2,794.81*0.6830 1,908.90 

5 2,880.46*0.6209 1,788.54 

6 2,968.67*0.5645 1,675.74 

7 3,059.53*0.5132 1,570.02 

8 3,153.12*0.4665 1,470.95 

9 3,249.51*0.4241 1,378.11 

10 3,348.80*0.3855 1,291.11 

Valor Actual Neto 2,171.52 

Nota: Elaboración propia 
 

El análisis se basó en los flujos netos de caja generados por los ahorros anuales en 

consumo de diésel, proyectados a lo largo de 10 años. En el año 0 se consideró una inversión 

inicial de S/ 15,444.00, correspondiente al costo total del proyecto. Luego, se aplicaron factores 

de descuento anuales (calculados con una tasa del 10 %) a cada flujo de caja futuro. 

De este modo, los valores presentes de los ahorros para los años del 1 al 10 fueron: 

2,320.51 S/ 2,174.33. S/ 2,037.31 y así sucesivamente llegando a un valor de S/ 1,291.11 en el 
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año 10, la suma de todos los valores presentes descontados arrojó un VAN positivo de S/ 

2,171.52, lo cual indicó que el proyecto resultaba económicamente viable y generaba un 

retorno superior al costo del capital invertido. 

• Tasa de Retorno de Inversión 

Para determinar la viabilidad financiera del proyecto de implementación del 

intercambiador de calor en la caldera de 80 BHP, se procedió a estimar la Tasa Interna de 

Retorno (TIR). Esta se calculó utilizando el método de interpolación entre dos tasas de 

descuento, a partir de los valores del Valor Actual Neto (VAN) obtenidos previamente. 

Tabla 6.21 

Estimación de la TIR 

Año Flujo Neto en caja 
(S/) 

Flujo Neto 
Acumulado 

(S/) 
0 -15,444.00 -15444.000 
1 2,552.56 -12891.440 
2 2,630.94 -10260.503 
3 2,711.66 -7,548.84 
4 2,794.81 -4,754.02 
5 2,880.46 -1,873.56 
6 2,968.67 1,095.11 
7 3,059.53 4,154.64 
8 3,153.12 7,307.76 
9 3,249.51 10557.274 
10 3,348.80 13906.073 
Tasa Interna de Retorno 13% 

Nota: Elaboración propia 
 

La Tasa Interna de Retorno (TIR) alcanzó un valor del 13%, situándose por encima del costo 

de capital considerado, que fue del 10%. Según la proyección del flujo neto acumulado, la 

inversión se recuperaría para el sexto año de funcionamiento. 
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CONCLUSIONES 

Se realizó un diagnóstico de la demanda energética del comedor universitario de la 

UNSAAC, teniendo como resultado que la demanda energética de vapor que consumen los 

dispositivos instalados en la cocina (cinco marmitas de 500 L, tres autoclaves de 500 L, tres 

marmitas de 300 L) y dentro de la casa de máquinas (un intercambiador de 400 GAL) es 

de 2,890.58 kg por día. Adicionalmente, se determinó el consumo energético anual de las 

calderas: la caldera de 150 BHP requiere 737.05 GJ/año de combustible (energía primaria) 

y 2,085.803 kWh de electricidad (energía secundaria), mientras que la caldera de 80 BHP 

consume 211.10 GJ de combustible y 990.424 kWh de electricidad. 

Se calculó la eficiencia energética de las calderas del comedor universitario mediante 

el método indirecto con el propósito de identificar las zonas por donde había bastantes perdidas 

de calor y por ende, mayor consumo de combustible. Con dicha evaluación, pudimos obtener 

que la eficiencia de la caldera de 150 BHP era de un 80.951 % y la mayor pérdida de calor se 

daba por la presencia de hollín 7.782 % a consecuencia de una mala combustión en el 

quemador. Por otro lado, la caldera de 80 BHP alcanzó una eficiencia de 63.995 % y la mayor 

pérdida de calor se daba por combustión incompleta 12.578 % producto de una mala 

combustión en el quemador. 

Se propuso equipos complementarios (economizadores) con el fin de solucionar los 

problemas que se habían encontrado anteriormente en las calderas. En la caldera de 150 BHP 

se instaló dos economizadores, el primer economizador de carcaza y tubo espiral de acero 

inoxidable modelo JG426.1450.08-18 de la empresa SHENZHEN HYLITA HEAT 

EXCHANGERS CO para precalentar el aire mediante la temperatura del vapor FLASH que 

estaba a una temperatura de 130 °C, de 16.21°C a 61.052 °C para así generar una reducción en 

la presencia de hollín de un 7.782 % a 6.668 % que es el principal problema de esta caldera, y 

también se instaló un segundo economizador modelo QLZ-6X6X8 de la empresa 
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GUANGZHOU QINGLI THERMAL MECHANICAL EQUIPMENT para calentar el agua 

que alimentaba la caldera  procedente del tanque de retorno de condensados mediante la 

temperatura de los gases residuales que se encontraban a 116.844 °C, de 53°C a 74.080 °C. 

Ambos economizadores, aumentaron la eficiencia de la caldera de un 80.951 % a 89.004 % 

reduciendo el consumo de combustible de 5,850 GAL/año 𝑎  4,449.492 𝐺𝐴𝐿/𝑎ñ𝑜. Por otra 

parte, a la caldera de 80 BHP se instaló un tercer economizador modelo QLZ-8X8X8 de la 

empresa GUANGZHOU QINGLI THERMAL MECHANICAL EQUIPMENT el cual 

precalienta la temperatura del aire de 16.21°C a 69.97 °C aumentando la eficiencia de un 

63.995% a 78.853 % reduciendo la perdida de calor por combustión incompleta de un 12.578 

% a 9.08 % ahorrándose 163.285 GAL/año. 

Se realizó una evaluación económica en base al rendimiento y consumo energético con 

la compra de dos economizadores para la caldera de 150 BHP, con una inversión inicial de S/ 

35,600 autofinanciada, lo que nos resultó rentable y recuperable en 3 años, generando un ahorro 

energético anual de S/ 11,608 desde el primer año. Se obtiene un VAN de S/ 13,149.84 y una 

TIR del 24.07%, consolidándose como una inversión estratégica con beneficios económicos, 

operativos y ambientales sostenibles. Además, la instalación de un tercer intercambiador de 

calor en la caldera de 80 BHP requirió de una inversión total de S/ 15,444.00 permitiendo 

incrementar la eficiencia térmica , logrando un ahorro anual de S/ 2,612.56 en diésel desde el 

primer año. Con un VAN de S/ 2,171.52 y una TIR del 13% proyectando a 10 años, el proyecto 

es técnica y económicamente viable, ofreciendo beneficios sostenibles en eficiencia energética 

y reducción de costos. 
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RECOMENDACIONES 

- Desarrollar e implementar un plan de mantenimiento preventivo a todos los dispositivos 

periféricos instalados dentro del comedor universitario. Este plan debe coordinarse de 

manera integral con las actividades de mantenimiento programadas para las calderas de 

150 BHP y 80 BHP, garantizando así una gestión eficiente y sincronizada de todos los 

equipos del sistema. 

- Para lograr diagnósticos más precisos del rendimiento de las calderas y un monitoreo 

eficaz de tuberías y válvulas de seguridad, se recomienda adquirir equipos de medición 

calibrados, específicamente caudalímetros de vapor y agua, sensores de calor o pistolas 

térmicas. Esta implementación es clave para obtener datos más confiables que 

fundamenten decisiones técnicas acertadas y permitan diseñar soluciones efectivas a los 

problemas identificados. 

- Se recomienda la implementación de los economizadores propuestos en esta investigación 

de tesis con sus respectivos accesorios, previo análisis y diseño de cada intercambiador 

por parte de un ingeniero mecánico, adoptando medidas complementarias como el 

aislamiento térmico en tuberías y componentes críticos para reducir pérdidas de energía, 

junto con un programa de mantenimiento periódico de los economizadores que permita 

optimizar la transferencia de calor entre fluidos, logrando así mejorar el rendimiento global 

del sistema, reducir costos operativos y extender la vida útil de las calderas del comedor 

universitario. 

- Se recomienda sustituir el Diesel premium por gas natural, dado que este cambio genera 

mayor ahorro económico, mejora la eficiencia de las calderas y reduce considerablemente 

la contaminación ambiental. 
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ANEXOS 

Nota: Fuente propia 

Anexo 1 

 Solicitud para realizar el estudio en la casa de máquinas del comedor. 
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Nota. Los círculos azules representan los días en los cuales la caldera de 150 BHP funcionó, los círculos dorados representan los días en los cuales 

la caldera de 80 BHP funcionó, los círculos rojos representan los días que ambas calderas no trabajaron por temas de feriados o paros, y finalmente, 

los círculos verdes representan los días en que ambas calderas estaban apagadas por fines de semana (sábados y domingos). 

Anexo 2 

Operación de las calderas en el periodo 2024. 
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Anexo 3 
Centro meteorológico de la UNSAAC 

 

Nota. Se utilizó la base de datos del centro meteorológico de la UNSAAC para la medición de 

la temperatura en el año 2024. 
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Anexo 3-A 
 Registro de las mediciones realizadas por el centro meteorológico de la UNSAAC. 

Nota. Elaboración propia. 

Anexo 3-B 
 Temperatura promedio anual dentro de la casa de máquinas periodo 2024 

Nota. La temperatura promedio anual durante el periodo 2024 es de 16.21 °C, cortesía : Centro 

meteorológico de la UNSAAC.  
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Anexo 4 
Certificado de calibración del dispositivo Testo 300 calibrado por la INACAL. 

 

Nota. Elaboración propia. 
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Anexo 5 
 Caldera pirotubular de 150 BHP en disposición horizontal. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia. 

Anexo 5-A 

Placa técnica adherida a la caldera de 150 BHP 

 

                      

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Elaboración propia. 



 

223 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Elaboración propia 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Anexo 6 
Placas de los diferentes dispositivos periféricos con los cuales trabaja la caldera de 150 
BHP. 

Anexo 06-A. 

Placa del ventilador eléctrico de la caldera de 

150 BHP 

Anexo 6-B 
Placa del motor eléctrico que acciona la bomba presurizadora de 
combustible. 
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Nota. Elaboración propia 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

                                 

Anexo 6-C 

 Placa del motor eléctrico que se encarga de presurizar el agua que ingresa a la 

caldera de 150BHP.  

Anexo 6-D  

Placa del quemador de combustible encargada de generar una buena combustión 
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Nota: Elaboración propia 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 
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Anexo 7 

Consumo de combustible en la fase de ignición de la caldera de 150 

BHP  
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Anexo 8 

Consumo de combustible en la fase de ignición de la caldera de 80 

BHP 
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Nota. Elaboración propia. 

Anexo 9 

Resultados de las mediciones de los gases de combustión en la caldera de 150 

BHP hecha por dispositivo Testo 300. 
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Anexo 10 

Caldera acuotubular de 80 BHP de disposición vertical. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 

 Anexo 10-A 

Placa técnica de la caldera de 80 BHP 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia 
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Nota. Elaboración propia. 

                                        

 

 

 

 

 

 

 

                                 

 

 

Nota. Elaboración propia 

Anexo 11  

Placas de los diferentes dispositivos periféricos con los cuales trabaja la caldera de 80 BHP 
Anexo 11-A 

Placa del motor eléctrico que acciona el ventilador de la 

caldera de 80 BHP 

Anexo 11-B 

Placa del motor eléctrico de la bomba de agua de la caldera de 80 BHP. 
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  Nota: Elaboración propia 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Elaboración propia 

Anexo 11-C 

Placa del quemador de combustible de la caldera de 80 BHP. 

Anexo 12 

Placa del tanque de combustible de ambas calderas 
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Nota. Elaboración propia. 

Anexo 13  

Resultados de las mediciones de los gases de combustión en la caldera de 80 BHP 

realizada por dispositivo Testo 300. 
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Anexo 14  

Información de la calidad de agua que la caldera de 80 BHP requiere. 

 

Nota: Elaboración propia 
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 Nota. Elaboración propia basado en “el análisis de agua de las calderas” Quispe, (2024). 

Anexo 15 

SDT encontrados en el agua de alimentación de las calderas. 



 

233 

Nota. Elaboración propia. 

Anexo 16  

Reporte diario de parámetros de agua de la caldera y ablandador. 
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Anexo 17 

Marmita de 1000 L 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Mecaniques Xucla.  
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Nota. Fuente propia 

Anexo 18 

Hallando el flujo másico de agua en el tanque de condensados II 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia. 

Anexo 17-A  

Toma de datos en las instalaciones del comedor universitario-cocina 
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Anexo 19  

Especificaciones técnicas del intercambiador modelo TCV-50. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Calentadores de agua INTESA.  
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Anexo 20 

Información general del combustible Diesel Premium DB5-S50 utilizado en las dos 

calderas del comedor universitario. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Elaboración propia basado en “Información del precio del combustible en los 

principales grifos del Cusco”. 

Anexo 20-A  

Precio de combustible Diesel premium DB5-S50 en los principales grifos en el 

año 2024 



 

238 

Anexo 20-B 

Especificaciones técnicas del combustible DB5 S50. 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: Tomada de la página, 

https://www.petroperu.com.pe/productos/combustibles/diesel-ultra/
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Nota. Se asume una reducción del 8% debido al calor latente de vaporización del agua en los productos de combustión.

Anexo 20-C  

Aunque capacidad calorífica y PCS no son lo mismo en física, en este documento se está usando el término "capacidad 

calorífica" para referirse al poder calorífico inferior (PCS) del combustible Diesel Premium DB5 S50. 
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Anexo 21 

Propiedades del agua saturada (líquido-vapor), tabla de presiones. 

Nota. Sacado de,  (Shapiro & Howard , 2004) 
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Nota. Sacado de, (Shapiro & Howard, 2004), Nota: Algunas propiedades de la sustancia de 

trabajo de la caldera (agua). Nota: (Espinoza, 2015). https://es.slideshare.net/slideshow/calor-

y-temperatura. 

Anexo 22 

Calores específicos y calores molares de algunas sustancias. 
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Anexo 23  

Calor específico del aire para cálculos de ingeniería. 

Nota. Sacado de (Çengel, 2019). 

Nota. Sacado de (Kenneth y Donald, 2001) 

Anexo 24  

Entalpia de algunas sustancias químicas. 
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   Nota. Sacado de (Cengel, 2007) 

Anexo 25  

Propiedades del aire a presión atmosférica. 
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Nota. Sacado de (Cengel, 2007) 

Anexo 26  

Correlaciones empíricas del número promedio de Nusselt para la convección natural sobre 

superficies. 
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Nota. Sacado de (Cengel, 2007) 

Anexo 27  

Relaciones de transferencia de calor por radiación para algunas configuraciones familiares 

de dos superficies. 



 

246 

Nota. Sacado de  (Kenneth y Donald, 2001) 

Anexo 28  

Emisividad normal total de superficies I 
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Nota. Sacado de (Kenneth y Donald, 2001) 

Anexo 29  

Emisividad normal total de superficies II 
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Nota. Sacado de (Cengel, 2007) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Anexo 30  

Emisividad del acero inoxidable. 
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Nota. Sacado de: https://www.alibaba.com/product-detail/Stainless-Steel-Spiral-Wound-Shell-

and_1600925136120.html?spm=a27aq.27095423.1978240560.1.78372277pE4kuH. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Nota.   El tipo de intercambiador es de tubos y coraza 

Anexo 31  

Cotización del primer intercambiador(Vapor FLASH/ aire ambiental) a la empresa 

China SHENZHEN HYLITA HEAT EXCHANGER CO. 

Anexo 31-A  

Propuesta del primer equipo (Vapor FLASH/ aire del ambiente) 

modelo JG426.1450.08-18 para la caldera de 150 BHP 
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Anexo 32  

Propuesta del segundo intercambiador (Gases residuales/ Agua de retorno de condesados) y tercer intercambiador (gases residuales /aire 

del ambiente) cotizado en la empresa China GUANGZHOU QINGLI THERMAL MECHANICAL EQUIPMENT CO. 

Nota. Sacado de: https://www.alibaba.com/product-detail/Industrial-Stainless-Steel-304-Flue-Gas_60648929970.html

https://www.alibaba.com/product-detail/Industrial-Stainless-Steel-304-Flue-Gas_60648929970.html
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Nota.  Sacado de (Redhead et al., 2019) 

Anexo 33  

Materiales aislantes usados para recubrir calderas y tuberías 


