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RESUMEN 

 

En esta investigación se optimizó el sistema de enfriamiento del motor marino de 1207 HP, de 

la embarcación pesquera TASA 413 de 400 TN, mediante la implementación de un box cooler. 

Se abordó el problema de los sistemas de refrigeración ineficientes que generan incrementos 

en costos operativos y reducen la eficiencia de estos. Se aplicó un enfoque cuantitativo, 

descriptivo, con un diseño pre - experimental con lo cual se realizó los cálculos de balance de 

energía, transferencia de calor, análisis económico y modelado computacional donde se utilizó 

el software SolidWorks y su extensión Flow Simulation. Se evaluaron diferentes condiciones 

de operación (velocidad de la embarcación) y se comparó la capacidad de enfriamiento del box 

cooler con el sistema existente Keel cooler. El box cooler incrementó la capacidad de 

enfriamiento de las camisetas del motor en un 12.40%, disipando 828 kJ/s frente a los 737 kJ/s 

del sistema anterior. En la condición más crítica de operación, la capacidad de enfriamiento de 

la caja reductora aumentó un 9%. El análisis económico evidenció que el box cooler es más 

rentable, con un Valor Actual Neto (VAN) de remplazo, implementación y mantenimiento de 

3301.35 USD para 24 años, comparado con -43054.85 USD del Keel cooler. En conclusión, la 

implementación del box cooler no solo mejoró la eficiencia del sistema de refrigeración, sino 

que también redujo los costos operativos a largo plazo, representando una solución óptima para 

las embarcaciones pesqueras que aún operan con esta serie de motores. 

Palabras clave: Sistema de refrigeración, embarcación pesquera, box cooler, Keel 

cooler. 
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ABSTRACT 

 

In this research, the cooling system of the 1207 HP marine engine of the 400 TN TASA 413 

fishing vessel was optimized through the implementation of a box cooler. The objective was to 

address the problem of inefficient cooling systems, which generate increases in operating costs 

and reduce their efficiency. A quantitative, descriptive approach was applied, with a pre-

experimental design. Energy balance, heat transfer, economic analysis, and computational 

modeling were performed using SolidWorks software and its Flow Simulation extension. 

Different operating conditions (vessel speed) were evaluated, and the cooling capacity of the 

box cooler was compared with the existing keel cooler system. The box cooler increased the 

cooling capacity of the engine jackets by 12.4%, dissipating 828 kJ/s compared to 737 kJ/s of 

the previous system. Under the most critical operating condition, the gearbox cooling capacity 

increased by 9%. The economic analysis showed that the box cooler is more cost-effective, 

with a Net Present Value (NPV) of replacement, implementation, and maintenance of USD 

3301.35 over 24 years, compared to USD -43054.85 for the keel cooler. In conclusion, the 

implementation of the box cooler not only improved the efficiency of the cooling system but 

also reduced long-term operating costs, representing an optimal solution for fishing vessels still 

operating with this engine series. 

Keywords: Cooling system, fishing vessel, box cooler, keel cooler 
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CAPÍTULO I: INTRODUCCIÓN 

1.1 Realidad Problemática  

A nivel internacional, países como Japón, China y Corea enfrentan desafíos similares, 

con una caída del 15% en la eficiencia operativa de sus flotas pesqueras debido a sistemas de 

refrigeración obsoletos. La problemática se agrava con el hecho de que alternativas existentes, 

como sistemas de enfriamiento por evaporación o enfriadores de inmersión, son 

significativamente más caras, aumentando los costos operativos en un 18%. Esta situación no 

solo afecta la competitividad de estas naciones en el mercado global, sino que también pone en 

riesgo la sostenibilidad económica de sus industrias pesqueras (Sun, Lian, & Yang, 2023). 

En el ámbito nacional, en el caso específico del Perú, se observa un aumento del 20% 

en los costos de operación de las embarcaciones pesqueras, principalmente debido a la 

ineficiencia en los sistemas de refrigeración de motores marinos. Esta problemática impacta 

directamente en la aportación de la pesca al PBI nacional, disminuyendo su participación en 

un 12% en los últimos cinco años. Además, la implementación de alternativas de enfriamiento, 

como sistemas de enfriamiento por aire, resulta más costosa y menos eficiente, acentuando los 

retos económicos y medioambientales (De la Puente, y otros, 2022). 

A nivel local, en comunidades costeras específicas del litoral peruano, la dependencia 

económica de la pesca se ve amenazada por una reducción del 30% en los rendimientos 

pesqueros, directamente vinculada a la obsolescencia de los sistemas de refrigeración. La 

implementación de tecnologías como el box cooler se presenta como una oportunidad para 

revertir esta tendencia, brindando un aumento del 15% en la eficiencia de los motores marinos, 

al tiempo que evita los costos adicionales asociados a otras soluciones de enfriamiento más 

costosas y menos efectivas (De la Puente, y otros, 2022). 
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Un sistema de refrigeración debidamente controlado es esencial para el funcionamiento 

correcto de un motor marino. Los sistemas de refrigeración defectuosos y la falta de cuidado 

en su mantenimiento representan la principal causa de averías de los motores. La selección de 

un apropiado sistema de enfriamiento para un motor diesel es esencial, algunos factores a 

considerar son el diseño propio del motor, los costos de adquisición y mantenimiento y por 

último el tiempo de implementación y recursos constructivos (De Gracia, 2006). 

La disminución en el consumo de combustible es uno de los factores considerados en 

el correcto diseño del sistema de refrigeración del motor de una embarcación, el uso de 

intercambiadores de calor de caja a bordo implica un desarrollo de balance energético 

adecuado, y el uso del modelado genérico en SolidWorks para facilitar la simulación de fluidos 

y visualización de las temperaturas de entrada y salida en el sistema. Con los parámetros 

específicos se calcula los coeficientes de convección natural interior y exterior, para definir el 

correcto dimensionamiento del haz de tubos del box cooler y así disipar de manera eficiente la 

temperatura del motor y con esto un ahorro en el consumo de combustible (Otero, 2021). 

El problema evidenciado por parte de los tesistas es que gran parte de las embarcaciones 

pesqueras industriales de anchoveta en el Perú operan con sistemas ineficientes de refrigeración 

de motor principal, los cuales generan mayor consumo de combustible y aumento de costos de 

operación y mantenimiento de los barcos generando pérdidas económicas a las empresas de 

este rubro, estos sistemas de refrigeración tradicionales como es el caso del sistema de 

refrigeración por quilla (keel cooler), suelen ser menos eficientes en términos de transferencia 

de calor, lo que puede aumentar el riesgo de fallas y reparaciones costosas, esto puede ser 

particularmente problemático para las embarcaciones pesqueras. Es así como los modelos 

tradicionales de refrigeración necesitan ser actualizados o reemplazados por nuevas 

alternativas mucho más confiables y rentables para mantener sus motores en funcionamiento 

optimo. 
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En contraste, debido a las deficiencias del sistema keel cooler que se encuentran en 

diversas embarcaciones de la empresa pesquera Tecnología de Alimentos S.A, específicamente 

en la embarcación TASA 413, esta ha optado por reemplazar su sistema de refrigeración por 

quilla al de tipo caja (box cooler), el cual permite una mejor tasa de transferencia de calor y 

por consiguiente un menor gasto en los procesos productivos. Además de que este sistema es 

más compacto y controlable. 

Es así como, la alternativa de implementar un sistema box cooler con un equipo más 

compacto y ligero que el sistema tradicional (keel cooler), permite una mejor maniobrabilidad 

en su implementación con un menor tiempo de instalación y de mantenimiento sencillo, y al 

ser un equipo con un sistema catódico de eliminación de incrustaciones, esta prolonga la vida 

útil del equipo, ofreciendo un mayor desempeño y competitividad. 
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1.2 Antecedentes 

Se presenta a continuación los antecedentes para este informe: 

a. Antecedentes Internacionales: 

Otero (2021) en su tesis titulada “Estudio de los sistemas de refrigeración de un buque 

por enfriadores de caja”, cuyo objetivo fue dimensionar un box cooler para el sistema 

de enfriamiento de altas temperaturas del motor propulsor de un barco. En esta 

investigación se utilizó un metodo cuantitativo, aplicado, de carácter descriptivo y 

diseño no experimental. El cual presentó como resultados, que la simulación de la 

implementación del enfriador box cooler presenta una reducción estimada de la 

temperatura a 80.90 °C, teniendo una reducción promedio de temperatura de 14.10 °C. 

Por lo que se concluye que la aplicación del sistema de refrigeración box cooler 

dimensionado sí reducirá la temperatura del motor, mejorando así la eficiencia de este, 

lo que se refleja en un menor consumo de combustible y mejor rendimiento. (p. 51) 

Vergara (2015) en su tesis titulada “Características termo-hidrodinámica del boxcooler 

tipo bayoneta aplicado en el sistema de propulsión y generación de las embarcaciones 

navales”, para lograr su grado de maestro en Ingeniería Mecánica en la Universidad del 

Norte de Colombia, donde afirma que el proceso de transferencia de calor en el 

enfriador de quilla resulta favorable en situaciones donde el barco está en 

desplazamiento a una velocidad de crucero. En situaciones donde la embarcación está 

fondeada, el intercambio de flujo calorífico se presenta en un proceso a convección  de 

forma natural. En el modelo experimental, la eficiencia alcanzada es entre el 48% y el 

60%, y se disminuye la temperatura del agua de refrigeración de 90 a 83 °C. (p. 110) 
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Lloret (2011) en su tesis titulada “Análisis y cálculo del sistema de refrigeración de 

agua dulce de un remolcador”, para obtener el título de Ingeniero Naval para la Facultad 

Náutica de Barcelona en España menciona que, el verdadero problema de los sistemas 

de refrigeración de un motor radica en la baja eficienccia del keel cooler utilizado para 

remoladores. Por lo general, el sistema se sitúa en el pantoque (parte del fondo de un 

buque), cuando una embarcación se traslada a otra de manera lateral, se limita la 

circulación habitual del agua proveniente del mar. Por lo tanto, el sistema de 

enfriamiento no logra refrigerar adecuadamente y eleva la temperatura en el motor 

central. La opción más viable es utilizar el sistema previamente mencionado con un box 

cooler. (p. 133) 

 

b. Antecedentes Nacionales: 

Flores (2023) en su tesis titulada “Efecto de la instalación de un keel cooler en el 

desempeño de un motor marino para una embarcación pesquera artesanal”, cuyo 

objetivo fue evaluar y comparar el rendimiento del sistema de refrigeración de un motor 

de combustión interna en un barco pesquero artesanal de 20 toneladas a través de la 

aplicación de un enfriador de quilla en comparación con un enfriador de superficie. La 

investigación tuvo una metodología de orientación cuantitativa, aplicada, de carácter 

descriptivo y de diseño preexperimental. En el cual como resultados se obtuvo una 

reducción efectiva de la temperatura del fluido de enfriamiento, pasando de 92 °C con 

el enfriador de superficie a 88 °C con el keel cooler, representando una mejora de 4 °C 

en la temperatura de salida del agua del motor de combustión interna, así mismo, la 

eficiencia del MCI experimentó un incremento, alcanzando un valor del 42.44%, en 

contraste con el 34.77% registrado con el enfriador de superficie, y una reducción de 

las pérdidas relacionadas con el flujo de calor disperso por el líquido de refrigeración, 
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descendiendo del 37.6% al 30%. Por lo que se concluye que la implementación del keel 

cooler demostró ser efectiva en la reducción de la temperatura del agua de enfriamiento 

y en la mejora de la eficiencia del motor de combustión interna de la embarcación 

pesquera. (p. 69) 

Ramos (2019) en su tesis titulada “Diseño de un sistema de refrigeración mediante 

intercambiadores de calor en motores marinos para embarcaciones pesqueras”, en el 

cual dicho estudio se enfocó en la creación de un sistema de enfriamiento fundamentado 

en intercambiadores de calor que se utilizan en motores marinos en embarcaciones de 

pesca. Mediante el uso de programas de simulación como ANSYS y SolidWorks, se 

modeló y analizó el rendimiento térmico del intercambiador de calor bajo diversas 

circunstancias operativas. Los hallazgos mostraron una disminución del 15% en la 

temperatura del aceite de refrigeración, lo que aportó de manera notable a mejorar la 

eficiencia del motor y prevenir daños asociados al sobrecalentamiento. El estudio 

determinó que el uso de intercambiadores de calor no solo optimiza el rendimiento 

térmico, sino que también disminuye los gastos de mantenimiento a largo plazo. (p. 5) 

Torres (2020) en su investigación titulada “Estudio de transferencia térmica en motores 

marinos mediante la implementación de box coolers”, cuyo objetivo de estudio fue 

analizar la eficacia de los refrigeradores de caja en el enfriamiento de motores marinos 

mediante simulaciones computacionales. Se empleó programas informáticos de 

dinámica de fluidos (CFD) para simular el comportamiento térmico del sistema en 

diversas circunstancias operativas. Los resultados mostraron un incremento del 12.5% 

en la disipación de calor del motor, disminuyendo considerablemente la acumulación 

de calor y mejorando el desempeño global del sistema de enfriamiento. La investigación 

determinó que los box coolers son una opción eficaz y de mantenimiento reducido, 

perfecta para los motores en embarcaciones que funcionan de manera constante. (p.42) 
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Como aporte de los tesistas a este trabajo de investigación, debemos mencionar que: de 

todos los estudios tomados en consideración podemos concluir que el sistema box 

cooler, es una alternativa de sistema de enfriamiento de motor central que viene siendo 

implementando paulatinamente en este sector y que es mucho más rentable que otros 

sistemas de enfriamiento vistos, como es el caso del sistema de enfriamiento por 

canaletas o keel cooler, el cual es un sistema que aún se utiliza en muchas de las 

embarcaciones pesqueras del litoral peruano y que muchas veces por temas de 

mantenimiento o fallas del mismo sistema perjudica a las empresas pesqueras. 

Comparado con esto, el sistema box cooler ofrece una mejor tasa de enfriamiento del 

motor y que según estudios puede oscilar entre 10 a 20 % en mejora de disipación de 

calor. 

Al igual que la embarcación TASA 413 que contaba con un sistema de enfriamiento 

por canaletas y que posteriormente se implementó el nuevo sistema mediante box 

cooler, con este estudio se determinó que es una tecnología que tiene beneficios 

significativos, no solo en cuanto al enfriamiento del sistema, sino que también 

representa ahorro de dinero y tiempo en cada carena de la embarcación. 
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1.3 Formulación del Problema 

¿En qué medida se mejora la eficiencia del sistema de refrigeración en motores marinos 

de 1207 HP para embarcaciones pesqueras mediante la implementación de un box cooler? 

1.4 Objetivos 

1.4.1 Objetivo General 

 

Optimizar el sistema de refrigeración en motores marinos de 1207 HP para 

embarcaciones pesqueras mediante equipamiento de box Cooler. 

1.4.2 Objetivos específicos 

 

a. Calcular un balance de energía para el sistema de enfriamiento de un motor 

CAT 3512 DITA para embarcaciones pesqueras de 400 toneladas métricas de capacidad 

de bodega. 

b. Determinar los efectos de mejora por la implementación del box cooler con 

relación al sistema de refrigeración keel cooler comúnmente usado en embarcaciones 

pesqueras. 

c. Determinar la viabilidad y rentabilidad del proyecto mediante el análisis 

económico de los costos de implementación y mantenimiento del sistema box cooler. 

d. Modelar y simular el box cooler óptimo para el enfriamiento de camisetas del 

motor diesel marino en estudio.  

  



9 
 

1.5 Formulación de la Hipótesis 

Al implementar un box cooler en el sistema de refrigeración de los motores de 1207 HP 

de las embarcaciones pesqueras del litoral peruano se obtendrá un aumento del 10 al 20% en 

cuanto a su eficiencia. 

1.6 Justificación 

Se justifica desde múltiples perspectivas. 

a. Justificación Técnica: Se aborda la necesidad de mejorar la eficiencia del sistema 

de refrigeración en motores marinos de 1207 HP, específicamente los motores CAT 

3512 DITA, vitales para las embarcaciones pesqueras en un entorno marino 

desafiante. La investigación se basa en principios de eficiencia energética y teoría 

de motores.  

b. Justificación Ambiental: Se busca reducir las emisiones y promover la explotación 

sostenible de los recursos marinos.  

c. Justificación Económica: Se busca reducir los costos operativos en las 

embarcaciones que operan con el modelo de motor marino el cual se tiene 

planteado, de tal manera que aumente la competitividad de la industria pesquera y 

respalde la economía regional. 

d. Justificación Institucional: Al evaluar y comparar el desempeño por parte del 

sistema de refrigeración en estudio este generará un impacto positivo en la industria 

pesquera reflejado en la confiabilidad y rendimiento que permitirá la actualización 

a este sistema de refrigeración, más eficiente y con un mantenimiento más sencillo 

a menor costo, con esto se puede evaluar la posibilidad de equipar  estos sistemas 

beneficiando no solo a las embarcaciones pesqueras de la empresa TASA sino a las 

demás empresas nacionales, mejorando las rentabilidad de los procesos de pesca. 
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CAPÍTULO II: MARCO TEÓRICO 

2.1. Motor de Combustión Interna 

Según Barreto y Jiménez (2013), “Un motor de combustión interna es un tipo 

de máquina que obtiene energía mecánica directamente de la energía química de un 

combustible que arde dentro de una cámara de combustión.” (p.72). 

Un motor de combustión interna, también denominado motor de explosión o 

motor de pistón es una clase de dispositivo que convierte en energía mecánica la energía 

química de un combustible que se inflama en el interior de la cámara de combustión. 

Su nombre derivó del hecho de que la combustión se produce dentro de la misma 

máquina, a diferencia, por ejemplo, de la máquina de vapor.  

El líquido que se introduce en el cilindro es un producto del petróleo que, 

posteriormente, se inflama. Cuando el combustible está expuesto a presión, 

normalmente no se prende, sino que se desprende. Esta explosión impulsa el pistón 

hacia el exterior, desempeñando una función. Luego, el cilindro se vuelve a comprimir 

para iniciar nuevamente el ciclo (Nuñez, 2016). 

2.1.1 Motor Diesel Marino Caterpillar 

 

Según el portal web DEPCO POWER SYSTEMS (2024), nos dice que, en la 

actualidad, existen tres empresas que fabrican los principales motores diésel en el 

mercado: Caterpillar, Detroit Diesel y Cummins. Entre otros productores de menor 

tamaño se incluyen Volvo, Yanmar, MAN y MTU.  

Caterpillar es una corporación multinacional de Estados Unidos dedicada a la 

creación, producción y venta de maquinaria pesada, motores y otros productos 
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destinados a la edificación, minería, agricultura y producción de energía (Caterpillar, 

2017). A continuación, se muestra algunos motores Diesel marinos: 

• Caterpillar 3126: Motor Diesel de 6 cil 

• Caterpillar C12: Motor de Diesel 12 cil 

• Caterpillar C18: Motor Diesel de 18 cil 

• Caterpillar 3512: Motor Diesel de 12 cil 

• Caterpillar 3516: Motor Diesel de 16 cil 

 

2.1.2 Clasificación de Motores Diesel Caterpillar  

Según Caterpillar Inc. (2021), los motores diésel CAT están diseñados para 

suministrar gran potencia y torque a baja velocidad y se clasifican según los siguientes 

criterios: 

a. Por Tipo de Aplicación:   

   - Marina: Propulsión principal y generación de energía auxiliar.   

   - Industrial: Maquinaria pesada, minería y construcción.   

   - Generación de Energía: Plantas eléctricas y sistemas de respaldo.   

   - Transporte: Camiones, locomotoras y sistemas de tracción.   

b. Por Serie de Motores:   

   - Serie 300   

   - Serie 3400   

   - Serie 3500   

   - Serie C   
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c. Por Tecnología:   

   - Turboalimentados   

   - (DITA) inyección directa de combustible, turboalimentado y aftercooler  

   - Cumplimiento de Emisiones (Tier II, Tier III, IMO).   

2.1.3 Motores marinos CAT serie 3500 

La Familia 3500 de Motores marinos Diesel de Caterpillar ofrece una amplia 

gama de categorías de fuerza para usos de propulsión auxiliares. Los motores cuentan 

con 8, 12 o 16 cilindros con clasificaciones que oscilan entre 1200 y 1800 rpm 

(revoluciones por minuto). Estos motores son turboalimentados y cuentan con sistemas 

de post enfriamiento para las camisas (Caterpillar, 1989). 

El CAT 3512 es un motor diésel de cuatro tiempos y 12 cilindros en V. Esta 

configuración pertenece a uno de los motores de combustión interna más requeridos. 

Sus cilindros y pistones se encuentran en dos planos distintos para formar una V al ser 

observados desde el eje del cigüeñal. Esta configuración reduce las medidas generales 

del motor, tales como su longitud, altura e incluso peso, en contraste con las 

configuraciones en línea (DEPCO POWER SYSTEMS, 2024). 

De acuerdo con Caterpillar (2024), nos dice que la designación 3512 tiene un 

significado técnico que detalla sus principales características:   

*35: Indica que el motor pertenece a la serie 3500 de Caterpillar, una familia de 

motores diseñados para aplicaciones de alto rendimiento.   

*12: Representa el número de cilindros. Este motor es un V12, es decir, sus 12 

cilindros están dispuestos en forma de "V" a un ángulo de 45 grados, lo que 

optimiza el equilibrio, la eficiencia de combustión y reduce vibraciones.   



13 
 

Figura 1  

Motor CAT 3512 DITA - E/P TASA 413 

 

Nota. Elaborado por los tesistas 

 

2.1.4 Sistemas de refrigeración de motores de combustión interna 

 

El sistema de enfriamiento de un motor de combustión interna tiene la tarea de 

disipar el flujo de calor sensible y mantener una temperatura idónea en el interior del 

equipo para que los lubricantes conserven sus propiedades. Existen dos formas de 

sistemas de enfriamiento para el motor de combustión interna: el sistema de aire y el 

sistema de líquido (que puede ser agua o cualquier otro líquido especial). El sistema de 

enfriamiento por líquido (que puede ser agua o cualquier líquido especial) es el más 

utilizado y se utiliza en motores de múltiples usos, a través de un sistema de termosifón, 

que incluye una bomba para mover el agua dentro del motor (Utrilla, 2021). 
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2.2. Sistemas de refrigeración por líquido para motores marinos 

2.2.1 Enfriador de quilla (Keel Cooler) 

Un enfriador de quilla es un intercambiador de calor fuera de borda, incorporado 

al casco, o diseñado como un componente de este en la sección sumergida del barco 

(obra viva). El calor que proviene del agua de circulación que proviene del motor, debe 

atravesar este enfriador a través de una bomba que está conectada al mismo motor (De 

Gracia, 2006). 

 

 

Nota. Las flechas indican el sentido del fluido que sale del motor hacia el Keel cooler y su 

reingreso. Fuente:  (De Gracia, 2006). 

  

ENFRIADOR DE QUILLA POST-

ENFRIADO DE AGUA DE CAMISETAS 

1. Turbocompresor 

2. Postenfriador, enfriador de agua de las 

camisas 

3. Conexión de salida de agua de la camisa 

4. Conexión de entrada de agua a la camisa 

5. Tanque de expansión 

6. Bomba de agua de la camisa 

7. Enfriador de quilla 

8. Filtro dúplex de flujo total 

9. Válvula de cierre 

10. Tanque de expansión auxiliar 

11. Conexión flexible 

12. Filtro de derivación 

 

 

Figura 2  

Diagrama de flujo intercambiador de quilla 
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2.2.2 Enfriador de caja (Box cooler) 

 

Los sistemas de enfriamiento de cajas son sistemas que están diseñados de forma 

particular para cumplir con el transporte comercial por mar Estos refrigeran el circuito 

principal utilizando agua marina. Estos sistemas convierten los tanques, las válvulas y 

las bombas de agua marina en dos elementos redundantes. Los refrigeradores de caja 

se pueden colocar a los costados del barco o de forma longitudinal. Son muy pequeños 

e ideales para el agua dulce o el agua salobre. Los tipos de refrigeradores de caja que 

tienen revestimientos aislantes son idóneos para contener agua marina. El interior puede 

ser desmontado en el supuesto de cuando la parte superior está alineada con la línea de 

flotación ajustándose al calado mínimo (Llalco, 2024). 

Figura 3  

Esquema general de box cooler 

  

Nota.  Las flechas indican la entrada y salida del agua de mar en el box cooler (Llalco, 

2024). 
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2.2.2.1. Aplicaciones del box cooler 

Las aplicaciones más comunes del sistema de enfriamiento box cooler son las 

siguientes: 

a. Aplicaciones Marinas 

- Embarcaciones de recreo: Los sistemas de refrigeración de caja son habituales en 

embarcaciones de recreo de gran envergadura, dado que ofrecen un sistema de 

refrigeración eficaz y silencioso. 

- Embarcaciones pesqueras: En las embarcaciones pesqueras, se emplean sistemas 

de refrigeración de caja para enfriar los motores y mantener la temperatura del 

motor dentro de los parámetros seguros. 

- Embarcaciones de carga: Los sistemas de refrigeración de caja se emplean en 

embarcaciones de carga con el fin de refrigerar los motores y mantener la 

temperatura del motor dentro de los límites seguros (Kelvion, 2024). 

 

b. Aplicaciones Industriales 

- Generadores: Los sistemas de refrigeración de caja se emplean en generadores para 

refrigerar los motores y conservar la temperatura del motor dentro de los parámetros 

seguros. 

- Bombas: En las bombas, los sistemas de refrigeración de caja se emplean para 

refrigerar los motores y conservar la temperatura del motor dentro de los límites 

seguros. 

- Compresores: Los sistemas de refrigeración de caja se emplean en compresores 

para refrigerar los motores y conservar la temperatura del motor dentro de los 

parámetros seguros (Kelvion, 2024). 
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2.2.2.2. Sistema Anti – incrustaciones  

a. Incrustaciones Biológicas 

Algas, mejillones y otros moluscos tienen la capacidad de desarrollarse en el 

enfriador y reducir significativamente su eficiencia térmica. Conforme aumenten su 

densidad, tendrán un efecto adverso en el flujo de agua y por consiguiente un 

deficiente desempeño en la disipación de calor del motor (Llalco Fluid technology, 

2013). 

b. Recubrimiento 

Para prevenir la corrosión galvánica entre el exterior del barco y el 

componente del refrigerador, es posible revestir el componente del refrigerador. 

Es imprescindible el revestimiento si se emplea el refrigerador en agua salada y 

salobre. El revestimiento crea una capa de sellado alrededor del elemento del 

refrigerador (metal precioso), con el objetivo de asegurar que no haya contacto 

entre los electrodos y, de esta manera, no se pueda propagar ninguna corriente 

eléctrica (Llalco Fluid technology, 2013). 

c. Sistema ICAF 

Según Llalco Fluid Technology (2013), el sistema anti-incrustaciones de 

corriente impresa (Sistema Anti-Fouling de Corriente Impresa) (ICAF) es un 

mecanismo de protección contra la incrustación y propagación de estilos de vida 

marinos en sistemas de tuberías de agua salada, en buques y otras estructuras 

marinas pueden resultar bastante costosos. La velocidad y también la temperatura 

en estos sistemas constituyen eficazmente hábitats favorables para los animales 

marinos sésiles que se adhieren a las superficies disponibles de las canalizaciones, 

intercambiadores térmicos, válvulas, etc. Para conseguir inhibir la sedimentación de 

estos organismos incrustantes, los sistemas de supresión de corrosión de Llalco 
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plantea una solución mediante la introducción de placas de cobre que al inducir 

voltaje se genera electrolisis, eliminando las incrustaciones (p.13). 

Figura 4  

Disposición de Ánodo sumergido autofabricado 

 

Nota. La unidad se instala directamente debajo del enfriador de caja y debe tener 

aproximadamente la misma longitud que el haz de tubos. Fuente: (Llalco Fluid 

Technology, 2021) 
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2.3. Mecanismos de transferencia de calor 

La transferencia de calor se puede producir en tres modos diferentes: conducción, 

convección y radiación. Según Cengel y Ghajar (2011), “Todos los métodos de transferencia 

de calor requieren que exista una diferencia de temperatura y todos ellos suceden del medio 

que posee una temperatura más alta hacia una de temperatura más baja” (p. 17). 

2.3.1 Conducción 

La conducción se refiere a la transmisión de energía desde las partículas con 

mayor energía de un material hacia las partículas con menos energía cercanas, como 

consecuencia de interacciones entre dichas partículas. El manejo se puede llevar a cabo 

en sólidos, líquidos y también en gases. La conducción en líquidos y gases se origina 

por los choques y la dispersión de las moléculas durante su desplazamiento aleatorio. 

En los sólidos, esto ocurre a causa de la fusión de las vibraciones de las moléculas en 

una retícula y del intercambio de energía a través de los electrones libres. (Cengel & 

Ghajar, 2011). 

Este modo de transferencia de calor se representa de la siguiente manera: 

 

𝑄𝑐𝑜𝑛𝑑 = −𝑘𝐴
𝑑𝑇

𝑑𝑥
 

 

 

 

( 1 ) 

 

Donde: 

Qcond: La transferencia de calor por conducción (J/s). 

k: Coeficiente de conductividad térmica del material (J/s.m. ºC). 

A: Es el área de transferencia de calor (m2). 

dT/dx: Es el gradiente de temperatura (ºC/m). 
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2.3.2 Convección 

La convección se refiere al proceso de transmisión de energía de una superficie 

sólida y hacia un líquido o gas cercano que se encuentra en movimiento, e incluye los 

efectos conjuntos de la conducción y el movimiento de los fluidos. El movimiento 

acelerado de un fluido incrementa la transferencia de calor a través de la convección. 

Si no se produce ningún movimiento masivo de fluido, el intercambio de calor entre 

una superficie sólida y el fluido contiguo se produce mediante conducción pura. La 

existencia de un movimiento acelerado del fluido potencia la transferencia térmica entre 

la superficie sólida y el fluido, pero también dificulta la identificación de las causas de 

dicha transferencia (Cengel & Ghajar, 2011). 

Este modo de transferencia de calor se representa de la siguiente forma: 

 

𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ𝐴𝑠( 𝑇𝑠− 𝑇∞) 

 

 

 

( 2 ) 

 

Donde: 

Qconv: La transferencia de calor por convección (J/s). 

h: coeficiente de transferencia de calor por convección (J/s.m2.ºC). 

As: Es el área superficial a donde se da la transferencia de calor (m2). 

Ts: Es la temperatura de la superficie (ºC). 

T∞: Es la temperatura del fluido suficientemente alejado de la superficie (ºC). 

La convección se categoriza como convección natural (o libre) y convección 

forzada, en función de cómo comienza el movimiento del líquido.  
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a. La convección forzada, requiere que el líquido se desplace sobre una 

superficie o en un tubo a través de mecanismos externos, como una bomba 

o un ventilador. 

b. En la convección natural, cualquier desplazamiento del líquido es provocado 

por factores naturales, como el efecto de flotación, que se expresa como la 

elevación del líquido caliente y la disminución del líquido frío.  

La convección también se divide en externa e interna, en función de si se fuerza 

al líquido a moverse sobre una superficie o en un tubo. (Cengel & Ghajar, 2011) 

 

Figura 5  

Enfriamiento de una esfera caliente por convección forzada y natural 

 

Nota. Se considera convección natural cuando la esfera caliente se encuentra en 

estado de reposo y convección forzada cuando interviene un mecanismo de ventilación. 

Fuente: (Castro, 2024)  

2.3.3 Radiación 

La radiación es la energía que la materia emite en forma de ondas 

electromagnéticas que resultan de las alteraciones en las configuraciones electrónicas 

de átomos o de moléculas. La transferencia de calor mediante radiación es diferente de 

la conducción y de la convección ya que no hace falta de un medio que intervenga en 
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su propagación. De hecho, la transferencia de calor mediante radiación es la más rápida 

(a la velocidad luz) y no se extinguirá cuando se encuentre en un medio vacío. Así es 

como la energía solar llega a la Tierra (Cengel & Ghajar, 2011). 

Figura 6  

Inducción de luz solar en un cuerpo negro 

 

Nota. Considerando una inducción de calor de T=400k sobre un cuerpo negro ideal, 

usando la ecuación de tasa de transferencia de calor máxima por radiación resulta en 1452 

J/m2. Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011)  

La transferencia de calor máxima se representa de la siguiente manera: 

𝑄𝑟𝑎𝑑 = 𝜀𝜎𝐴𝑠( 𝑇𝑠
4) 

 

( 3 ) 

 

Donde: 

Qconv: La transferencia de calor por radiación (J/s). 

σ: Constante Stefan – Boltzmann (5.67 x 10-8 J/s.m2. K4). 

ε: Emisividad de la superficie cuyo intervalo está entre 0 y 1 

As: Es el área superficial a donde se da la transferencia de calor (m2). 

Ts: Es la temperatura termodinámica expresada en grados kelvin (K). 
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2.4. Análisis Económico 

2.4.1 Valor del dinero en el tiempo 

a. Valor Futuro (VF) 

El Valor Futuro de un monto es una cantidad de dinero que se manifiesta en un 

periodo subsiguiente, teniendo en cuenta el costo de oportunidad de dicho monto (r). 

Se puede entender el valor futuro de una cantidad como la suma que estamos dispuestos 

a obtener en un periodo específico a cambio de sacrificar una determinada cantidad en 

el presente. Por lo tanto, el valor futuro de una suma simboliza el monto equivalente 

dado una determinada tasa de descuento (Virreira, 2020). 

            𝑉𝐹𝑛 = 𝐹𝐶𝑖 ∗ (1 + 𝑟)
𝑛               

 

( 4 ) 

 

 Donde: 

𝐹𝐶𝑖: Flujo de caja 

𝑟 : Tasa de descuento para el periodo considerado 

𝑛 : Periodo en años 

 

b. Valor Actual (VA) 

El valor actual representa un monto de dinero que se expresa en el periodo cero, 

u otro periodo según se especifique, teniendo en cuenta el costo de oportunidad de este. 

El costo de oportunidad se manifiesta como un porcentaje, usualmente anual, y se 

conoce como Tasa de Descuento (r). El valor actual de una suma a recibir en el futuro 

representa el monto equivalente que se estaría dispuesto a recibir en este momento, bajo 

una determinada tasa de descuento. Si la tasa de descuento varía, también lo hace el 

valor actual de la suma futura. Se puede entender el valor actual de una cantidad como 
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la suma que estamos dispuestos a obtener ahora a cambio de sacrificar una determinada 

cantidad en el futuro (Virreira, 2020). 

 

 

 

( 5 ) 

 

Donde: 

𝐹𝐶𝑖: Flujo de caja  

𝑟 : Tasa de descuento para el periodo considerado 

𝑛 : Periodo en años 

 

2.4.2 Indicadores Financieros 

 

a. Valor Actual Neto (VAN) 

El VAN de una inversión se establece como la variación entre el valor actual de 

los flujos futuros del proyecto y la inversión inicial requerida para llevarlo a cabo. Es 

un parámetro que calcula el rendimiento financiero de un proyecto, considerando su 

flujo de recursos y su tasa de descuento. La tasa de descuento podría variar para cada 

periodo, sin embargo, para simplificar se considerará que es constante en todos los 

periodos considerados. Considere un proyecto que necesita una inversión inicial de I0 y 

generará un flujo neto futuro. Si representamos la tasa de descuento significativa como 

r, el VAN para invertir en este proyecto sería de r (Virreira, 2020). 

 

 

( 6 ) 

 

𝑉𝐴𝑛  =
 𝐹𝐶𝑖

(1 + 𝑟)𝑛
 

𝑉𝐴𝑁 = −𝐼0 +∑
 𝐹𝐶𝑡

(1 + 𝑟)𝑡

𝑛

𝑡=0
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Donde: 

𝐹𝐶𝑡: Flujo de caja  

𝐼0: Inversión inicial 

𝑟 : Tasa de descuento para el periodo considerado 

𝑛 : Periodo en años 

 

b. Tasa Interna de Retorno (TIR) 

Según (Virreira, 2020), la Tasa Interna de Retorno de un Proyecto simboliza la 

tasa de descuento que convierte el VAN del proyecto en cero. Así pues, hasta cierto 

punto, representa la ganancia que el proyecto estaría produciendo para los inversores. 

El valor de este se determina al poner a cero el VAN del proyecto. (p. 42) 

 

 

( 7 ) 

 

- Si la TIR es mayor que la tasa de descuento (TIR > r), entonces el proyecto es viable 

ya que la rentabilidad generada es mayor que la rentabilidad requerida. 

- Si la TIR es menor que la tasa de descuento (TIR < r), entonces el proyecto no es viable 

ya que la rentabilidad generada es menor que la rentabilidad requerida. 

- Si la TIR es igual a la tasa de descuento (TIR = r), estamos en el nivel mínimo de 

aceptación ya que rentabilidad generada igual a rentabilidad requerida. 

 

Existe una relación directa entre el VAN y la TIR: 

- TIR > r → VAN > 0  

- TIR < r → VAN < 0  

- TIR = r → VAN = 0 

∑
 𝐹𝐶𝑡

(1 + 𝑇𝐼𝑅)𝑡
= 𝑉𝐴𝑁 = 0

𝑛

𝑡=0
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Al ver a la TIR como un criterio independiente se puede interpretar a la TIR como un 

acompañamiento del VAN. El VAN nos dice cuál es el valor económico agregado por 

el proyecto, mientras que la TIR nos indica la rentabilidad aproximada del proyecto 

 

c. Periodo de Recuperación 

El periodo de recuperación mide el periodo en el cual se recupera la inversión 

tomando en cuenta el valor del dinero en el tiempo. El periodo en el cual se recupera la 

inversión es cuando la inversión al final del periodo considerado es cero (Virreira, 

2020). 

𝑇𝐼𝐸𝑀𝑃𝑂 𝐷𝐸 𝑅𝐸𝐶𝑈𝑃𝐸𝑅𝐴𝐶𝐼Ó𝑁 =  
𝐼𝑛𝑣𝑒𝑟𝑠𝑖ó𝑛 𝐼𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙

𝐹𝑙𝑢𝑗𝑜  𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑗𝑎 𝑎𝑛𝑢𝑎𝑙
 

 

( 8 ) 
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CAPÍTULO III: MATERIALES Y MÉTODOS 

3.1. Materiales 

3.1.1 Líquido refrigerante 

Agua dulce (densidad 0.98 Kg/l) 

3.1.2 Información del motor en estudio 

 

a. Características del motor Caterpillar existente: (Boat Diesel, 2024) 

Modelo : 3512  

Serie : 066Z00955 

Potencia : 1207 HP/ 900 kJ/s 

RPM 

Relación de compresión 

Peso del motor 

: 1200 

: 13.0:1 

: 5177 kg 

 

b. Características de la caja reductora: (Servicios Industriales La Marina S.A 

(SIMA), 2017) 

Marca : REINTJES 

Modelo : WAF - 740 

Serie : 2DF-56280 

Ratio : 3.952/1 

 

3.1.3 Información del equipo box cooler 

a. Características del box cooler: (Llalco, 2024) 

Marca : BLOKLAND doble circuito 

Modelo : 1000B10 - 700 

Diámetros : (800 - 5ʹʹ / 200 – 1 1 2⁄ ʹʹ )DIN – 4K 

Material : CuZn38SnAl 
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3.2. Métodos 

3.2.1. Metodología de la investigación 

a. El enfoque 

Esta investigación adoptó un enfoque cuantitativo debido a su énfasis en la 

medición de variables numéricas relacionadas con la eficiencia del sistema de 

refrigeración en motores marinos CAT 3512 DITA, así como el uso de estadísticas y 

análisis numéricos para comparar el rendimiento antes y después. de la implementación 

del equipamiento de box cooler. 

b. El nivel 

Esta investigación se clasificó como de nivel descriptivo debido a su enfoque en 

proporcionar una descripción detallada y el análisis de un problema específico: la 

optimización del sistema de refrigeración en motores marinos CAT 3512 DITA, 

mediante el uso del equipamiento de box cooler. A pesar de que el estudio tuvo como 

objetivo evaluar el rendimiento de los motores y los beneficios derivados de esta 

optimización, su enfoque principal se centró en la recopilación de información y datos 

pormenorizados relacionados con el estado actual de los motores, el impacto del sistema 

de refrigeración y las diferencias en el rendimiento antes y después de la 

implementación del box cooler. 

c. El diseño 

Esta investigación se clasificó como de diseño pre - experimental debido a su 

enfoque en la optimización del sistema de refrigeración de un motor marino diesel 

especifico, mediante la implementación del equipo box cooler, el cual busca reemplazar 

al sistema inicial, estableciéndose así una relación entre la causa y el efecto de una 

modificación en el sistema de refrigeración. 
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X 

G.E                          O1                                                                        O2 

O1: Desempeño de la embarcación con sistema de refrigeración por keel cooler 

O2: Desempeño de la embarcación con sistema de refrigeración por box cooler 

X: Implementación del equipo box cooler  

G.E: Embarcación pesquera industrial con motor de 1207 HP de 400 toneladas 

de capacidad de bodega. 

3.2.2. Población y muestra  

a. La Población  

En este caso, en la investigación se estableció en base a los motores Diesel 

marinos Serie 3500 de 12 cilindros de la marca Caterpillar con tecnología DITA que 

están instalados en gran parte de las embarcaciones pesqueras que operan en el litoral 

peruano. 

b. Muestra 

La muestra estuvo conformada específicamente por el motor Diesel CAT 3512 

DITA de 1207 HP de la embarcación pesquera TASA 413 de 400 TN de capacidad de 

bodega, perteneciente a la empresa nacional Tecnología de Alimentos S.A, dedicada a 

la producción y comercialización de alimentos procesados. 

3.2.3. Variables de estudio  

a. Variable Independiente:  

Equipamiento de Box cooler 

b. Variable Dependiente:  

Sistema de refrigeración 
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3.2.4. Operacionalización de las variables 

Tabla 1 

 Operacionalización de las variables 

Nota. Elaborado por los tesistas 

TIPO DE 

VARIABLE 
VARIABLES DIMENSIONES INDICADORES 

ESCALA DE 

MEDICIÓN 
TÉCNICAS/INSTRUMENTOS 

Variable 

Independiente 

Equipamiento 

de Box Cooler 

Área de 

intercambio 

térmico 

Superficie de 

intercambio (m²) 

Cuantitativa 

(m²) 

Simulación computacional 

Cálculos térmicos 

Capacidad de 

disipación térmica 

Potencia térmica 

disipada (J/s) 

Cuantitativa   

(J/s) 

Simulación computacional 

Cálculos térmicos 

Condiciones 

operativas 

Velocidad de 

operación (nudos) 

Cuantitativa 

(nudos) 
Recomendaciones técnicas 

Variable 

Dependiente 

Sistema de 

refrigeración 

Temperatura del 

refrigerante 

Temperatura de 

entrada y salida (°C) 

Cuantitativa 

(°C) 

Sensores de temperatura, cálculos 

de balance térmico 

Capacidad de 

enfriamiento 

Mejora porcentual de 

la disipación 

Cuantitativa 

(%) 

Análisis comparativo, cálculos de 

eficiencia 

Eficiencia del 

sistema 

Reducción en costos 

de operación (USD) 

Cuantitativa 

(USD) 

Análisis económico, cálculos de 

costos 
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3.2.5. Técnicas e instrumentos de recolección de datos 

a. Técnicas 

Análisis Documental: Esta técnica se utilizará para recopilar información técnica 

relevante de fichas técnicas de motores marinos, sistemas de refrigeración y equipamiento 

de box cooler. Las fichas técnicas proporcionarán datos específicos sobre las 

especificaciones, capacidades y características técnicas de los componentes clave del 

sistema de enfriamiento.  

Observación: La observación en tiempo real se utilizará para recopilar datos 

directamente de las operaciones de las embarcaciones pesqueras en el litoral peruano. La 

observación proporciona información práctica y empírica sobre cómo el sistema de 

enfriamiento está funcionando en condiciones reales, lo que permite evaluar los efectos del 

box cooler en situaciones prácticas. 

b. Instrumentos 

Guía de Análisis Documental: La guía de análisis documental es una herramienta 

que se utiliza en investigación para recopilar y analizar información contenida en 

documentos, fichas técnicas, registros u otros tipos de fuentes escritas. (Martinez & 

Palacios, 2023) 

Esta técnica se utilizó para recopilar y analizar información técnica relevante de las 

fichas técnicas de los motores marinos y el equipamiento de box cooler. Se recopilarán 

fichas técnicas detalladas que describen las especificaciones, capacidades, características 

de rendimiento y otros datos técnicos de los motores y el box cooler.  

Guía de Observación: La guía de observación es una herramienta utilizada en 

investigación para registrar y analizar sistemáticamente eventos, comportamientos o 

fenómenos en un entorno natural o en un contexto específico. (Martinez & Palacios, 2023) 
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La guía de observación se utilizará para llevar a cabo observaciones en tiempo real 

en embarcaciones pesqueras reales del litoral peruano. Durante estas observaciones, se 

registran datos relevantes sobre el funcionamiento de los motores marinos y el impacto del 

equipamiento de box cooler. Esto incluye mediciones de temperatura, consumo de energía, 

rendimiento del motor y cualquier cambio notable en el sistema de refrigeración.  

c. Procedimiento de la recolección de datos 

En primer lugar, se realizó la selección de una muestra representativa de 

embarcaciones pesqueras que cuenten con motores marinos, en este caso los motores CAT 

3512 DITA de embarcaciones pesqueras de 400 TN. A continuación, se recopilarán fichas 

técnicas detalladas tanto de los motores como de los sistemas de refrigeración con box 

cooler, proporcionando datos técnicos esenciales. Todos los datos recabados se registraron 

de manera sistemática, siguiendo pautas de análisis documental y de observación. 

Finalmente, se realizó un análisis de los datos recopilados con el objetivo de evaluar el 

desempeño de los motores antes y después de cualquier modificación. 

 

3.2.6. Metodología de cálculo 

Se presenta la siguiente secuencia para el cálculo y determinación de resultados y 

discusión del informe: 

A. Balance de Energía de los sistemas de refrigeración: Se realizó los cálculos para el 

sistema Keel cooler y el actual con box cooler. 

Distribución de los calores transferidos del motor: cuando una embarcación navega, el 

motor principal emite calor tanto interna (camisas y postenfriador) como externamente; 

por ello debe ser enfriado mediante otros sistemas, de forma teórica se puede apreciar 

los porcentajes de calor que disipa un motor marino hacia el escape, sistema de 
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Figura 7  

Esquema de calores distribuidos del motor Caterpillar 

enfriamiento, cigüeñal y al ambiente tal como se muestra en la figura 7, sin embargo 

cada  fabricante de motor nos brinda también un esquema de los porcentajes reales que 

este transfiere. 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

   

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota. Los valores porcentuales de distribución de calor se dan de la Guía de aplicación e 

instalación de motores marinos de Caterpillar. Fuente: (Caterpillar, 2024) 

Tabla 2  

Distribución de los calores de un motor Caterpillar 

BALANCE TIPICO DE 

CALORES 
GENERAL CATERPILLAR 

Potencia del motor 33% 41% 

Sistema de escape 30% 34% 

Sistema de enfriamiento 30% 

Postenfriador 9% 

Camisetas 8% 

Caja 5% 

Radiación del motor 7% 3% 

 

Nota. Datos tomados de (Servicios Industriales la Marina S.A, 2018) 

  

41 % a dar 

potencia al 

cigüeñal 

22 % al 

sistema de 

enfriamiento 

34 % al sistema de 

escape 

3 % disipa 

calor a sala de 

máquinas 

 

http://www.google.com.pe/url?sa=i&rct=j&q=&esrc=s&source=images&cd=&cad=rja&uact=8&ved=0ahUKEwjD9bjpo9fXAhXCY98KHfURCxkQjRwIBw&url=http://oceanhub.com/@caterpillar-marine-/cat-marine-epa-tier-4-engines-installed-on-mcallister-tug-duo&psig=AOvVaw30I4Ip6LBtGVls7M7lEwMj&ust=1511615255275720
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a.1. Balance de energía Keel cooler: el sistema distribuye calor a tres componentes 

principales: Camisetas del motor, postenfriador y la caja reductora (Tabla 2), 

considerando para la embarcación velocidades de navegación de 1, 3 y 8 nudos, es decir 

velocidades de baja, media y alta revoluciones. 

Considerando los valores de rechazo de calor de las tablas de rendimiento del motor 

3512 DITA (Anexo 5), donde: 

Rechazo de calor al refrigerante (camisetas): 739 kJ/s 

Rechazo de calor al postenfriador: 107 kJ/s 

Para el caso de la caja reductora dependerá de: 

𝑸(𝒓𝒆𝒅𝒖𝒄𝒕𝒐𝒓) = 𝑷(𝒎𝒐𝒕𝒐𝒓) ∗ 𝑭(𝒑é𝒓𝒅𝒊𝒅𝒂 𝒅𝒆 𝒑𝒐𝒕𝒆𝒏𝒄𝒊𝒂) 

 

( 9 ) 

 

Donde: 

Qreductor: Disipación del calor del lubricante del reductor 

Pmotor: Potencia generada en el motor y transmitida al reductor 

Fpérdida: Factor relativo al calor generado en el lubricante del reductor respecto a la 

eficacia de reductor 

 

Tabla 3  

Factores de servicio para caja reductora 

Factor de servicio 
Rendimiento de la caja 

marina 

Factor de perdida de 

potencia de la reductora 

marina 

I 97% 3% 

II 97% 3% 

III 96% 4% 

IV 95% 5% 

 

Nota. Datos tomados de  (Servicios Industriales la Marina S.A, 2018) 
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Áreas requeridas y las cantidades de transferencia de calor de los 

componentes en estudio: se utilizó el método Caterpillar, método teórico y el 

método real. 

▪ Método Caterpillar  

De acuerdo con la zona a enfriar (camisas, postenfriador o caja) se debe 

seleccionar y tomar en cuenta los siguientes parámetros: 

Tabla 4 

 Parámetros para cálculo del área de enfriamiento con Keel cooler 

DESCRIPCIÓN CAMISAS POSTENFRIADOR CAJA 

1. Velocidad del 

líquido 

refrigerante en 

el keel cooler 

• Velocidad 0.6-2.5 m/s (flujo adecuado) 

• Mayor 2.5, los componentes se deterioran 

• Menor 0.6, partículas extrañas se sedimentan 

2. Tolerancia de 

calor para 

cálculo de área 

1.1 1.05 1.2 

3. Refrigerante 

                                                       Densidad      Calor Específico 

                                              (Kg/L)        (J/Kg.°C) 

Agua pura                                       0.98              0.071 

50% Etileno-Glycol / 50% Agua    1.03              0.06 

50% Propylene-Glycol / 50% Agua 1.01               0.065 

4. Velocidad del 

barco 
Aguas tranquilas, 1 nudos, 3 nudos o más de 8 nudos 

5. Cálculo del área 

𝑺𝒖𝒑𝒆𝒓𝒇𝒊𝒄𝒊𝒆 𝒎𝒊𝒏. 𝒓𝒆𝒒𝒖𝒆𝒓𝒊𝒅𝒂(𝒎𝟐) 

= 𝑆𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒 𝑚𝑖𝑛. 𝑟𝑒𝑞𝑢𝑒𝑟𝑖𝑑𝑎(𝑝𝑜𝑟 𝑢𝑛𝑖𝑑𝑎𝑑) (
𝑚2

𝐽/𝑠
)

× 𝐶𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑐𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 𝑎 𝑙𝑎 𝑧𝑜𝑛𝑎 

 

Nota. Datos tomados de  (Servicios Industriales la Marina S.A, 2018) 
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Se aplico este método a las diferentes velocidades de navegación de la 

embarcación (1, 3 y 8 nudos) y para cada componente en evaluación (camisetas, 

postenfriador y caja reductora). Según (Dirección de Hidrografía y Navegación, 

2024), en su boletín diario de condiciones oceanográficas se registraron temperaturas 

de hasta 25°C en la superficie del Mar del litoral del Perú. Por lo que para fines del 

cálculo se considerará con una temperatura asumida de 28°C, como la temperatura 

más crítica del mar. 

Según la gráfica de áreas requeridas para camisetas, postenfriador y caja 

reductora (ver Anexo 1, 2 y 3) al ingresar con la temperatura del agua de mar y con 

las velocidades correspondientes, tenemos la constante de relación de área de 

enfriamiento R: 

Entonces se podrá calcular el área requerida: 

𝐴 =  𝑅𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎 ∗  𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

 

 

(10) 

 

▪ Método Teórico 

Este método se basó en la teoría del calor que cede una sustancia hacia otra, 

este calor depende del coeficiente (U), de la sustancia que cede el calor, del área de 

contacto entra ambas sustancias o materiales y de la variación de temperaturas que 

sufrirá la sustancia que cede el calor. 

Se utilizo para este método el coeficiente global de transferencia de calor (U), 

para ello se necesitó de las propiedades físicas tanto del agua de mar, como del 

refrigerante, en la Tabla 5 se describió las fórmulas a usar con este método, para poder 

hallar las áreas requeridas del sistema Keel cooler. 
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Tabla 5 

 Ecuación general de transferencia de calor por unidad de tiempo 

FÓRMULA DESCRIPCIÓN 

 

 

 

𝑄 = 𝐴 ∗ 𝑈 ∗ ∆𝑇𝑚 (𝐽/𝑠) 

𝑸 = 𝐶𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑐𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 𝑑𝑒 𝑢𝑛𝑎 𝑑𝑒 𝑙𝑎𝑠 𝑧𝑜𝑛𝑎𝑠 (𝑘𝐽/𝑠) 

(𝑧𝑜𝑛𝑎𝑠 = 𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑎𝑠, 𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 𝑜 𝑐𝑎𝑗𝑎) 

𝑼 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝐺𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 𝑑𝑒 𝑇𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝐶𝑎𝑙𝑜𝑟 

∆𝑻𝒎 = 𝑇𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 𝑙𝑜𝑔𝑎𝑟𝑖𝑡𝑚𝑖𝑐𝑎 

 

 

 

𝑼 =
1

1
ℎ1
+
𝑒
𝑘1
+
1
ℎ2

  (
𝐽/𝑠

𝑚2°𝐶
) 

𝒉𝟏, 𝒉𝟐 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑡𝑖𝑣𝑜 (
𝐽/𝑠

𝑚2°𝐶
) 

(𝑎𝑔𝑢𝑎 𝑑𝑒 𝑚𝑎𝑟 𝑦 𝑟𝑒𝑓𝑟𝑖𝑔𝑒𝑟𝑎𝑛𝑡𝑒) 

𝒌𝟏 = 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑑𝑢𝑐𝑡𝑖𝑣𝑜 (
𝐽/𝑠

𝑚°𝐶
)  (𝑝𝑙. 𝑑𝑒 𝑎𝑐𝑒𝑟𝑜) 

𝒆 = 𝐸𝑠𝑝𝑒𝑠𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑙𝑎𝑛𝑐ℎ𝑎 (𝑚) 

 

∆𝑻𝒎 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

    ∆𝑻𝟏 = 𝑇°ℎ𝑖 − 𝑇°𝑐𝑠 

∆𝑻𝟐 = 𝑇°ℎ𝑠 − 𝑇°𝑐𝑖 

 

Nota. Datos tomados de (Cengel & Ghajar, 2011) 

 

Se halló el área de enfriamiento necesario, despejando la ecuación: 

𝑄 = 𝐴 ∗ 𝑈 ∗ ∆𝑇𝑚 

 

( 11 ) 

 

𝐴 = 
𝑄

𝑈 ∗ ∆𝑇𝑚
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▪ Método Real 

Se tomó las constantes de relación de área de enfriamiento del método de 

Caterpillar, en las condiciones más críticas: 

En este caso para fines de los cálculos se consideró la velocidad igual a 1 

nudo, como condición más crítica. 

Según la gráfica de Guía de aplicación e instalación de motores marinos 

de Caterpillar (anexo 1,2 y 3) al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de 

enfriamiento para cada componente: 

𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 =  𝐴/𝑅𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎 
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a.2. Balance de energía box cooler: La distribución del box cooler, se dio de tal manera 

que al principio enfría el refrigerante para la caja reductora y posteriormente al 

refrigerante de las camisetas del motor, por tal motivo, se inició con el cálculo para 

el enfriamiento de la Caja Reductora y posteriormente con el enfriamiento de las 

Camisetas del Motor, tanto del lado frio de la coraza - exterior y el lado caliente de 

la coraza - interior del box cooler. 

Fórmula general (ecuación 11) para determinar la transferencia de calor del 

box cooler: 

𝑄̇ = 𝑈𝑟𝑒𝑎𝑙 ∗ 𝐴𝑠 ∗ ∆𝑇𝑚𝑙 ∗ 𝐹 

 

( 12 ) 

 

Donde: 

𝑈𝑟𝑒𝑎𝑙: Coeficiente Global de Transferencia de calor 

𝐴𝑠: Área de enfriamiento 

∆𝑇𝑚𝑙: Diferencia de temperatura media logarítmica 

𝐹: Factor de corrección para intercambiadores de calor de pasos múltiples y 

flujo cruzado 

 

Para calcular el calor transferido del serpentín de tubos escalonados a 

contraflujo, del box cooler, se utilizó los indicadores de la transferencia de calor por 

convección natural y forzada, puesto que esta relacionó los números adimensionales 

de Grashof, Reynolds, donde se establece que: 

𝑆𝑖 𝐺𝑟 𝑅𝑒2⁄ < 1  𝑆𝑒 𝑑𝑒𝑠𝑝𝑟𝑒𝑐𝑖𝑎 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑛𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑙 

𝑆𝑖 𝐺𝑟 𝑅𝑒2⁄ > 1  𝑆𝑒 𝑑𝑒𝑠𝑝𝑟𝑒𝑐𝑖𝑎 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑓𝑜𝑟𝑧𝑎𝑑𝑎 

𝑆𝑖 𝐺𝑟 𝑅𝑒2⁄ = 1    𝑆𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑖𝑑𝑒𝑟𝑎 𝑎𝑚𝑏𝑎𝑠 
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Con esto al ingresar con tablas de temperatura del agua exterior se 

 determinó el Número de Grashof: 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

 

 

( 13) 

Donde: 

- 𝑔 : aceleración de la gravedad (𝑚 𝑠2⁄ ) 

- 𝛽 : coeficiente de expansión volumétrica  (1/𝐶°) 

- 𝑇𝑓 : temperatura de la superficie de intercambio de calor (°𝐶) 

- 𝑇∞ : temperatura del fluido suficientemente lejos (°𝐶) 

- 𝐿𝑐 : Longitud característica de la configuración geométrica (𝑚) 

 

y el valor del número de Reynolds: 

 

𝑅𝑒 =
𝜌 ∗ 𝑉𝑚𝑎𝑥 ∗ 𝐷

𝜇
 

 

 

( 14 ) 

 

Donde: 

- 𝐷 : es el diámetro exterior del tubo (𝑚) 

- 𝜇 : viscosidad estática del fluido a la temperatura de análisis 

(
𝐾𝑔

𝑚𝑠⁄ ) 

- 𝜌 : densidad del fluido a la temperatura de análisis (𝐾𝑔/𝑚3) 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 : velocidad máxima actuante entre el banco de tubos (𝑚/𝑠) 
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La velocidad máxima se establece con base en el requisito de preservación de la 

masa para el flujo incompresible estacionario. Por lo tanto: 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

𝑆𝑇−𝐷
∗ 𝑉0, si se cumpla: 2𝐴𝐷 >

𝐴𝑇  

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2∗(𝑆𝐷−𝐷)
∗ 𝑉0, si se cumpla: 

2𝐴𝐷 < 𝐴𝑇 

 

 

 

Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores, se 

determinó si es convección natural y/o convección forzada. 

Cálculo de número de Rayleigh: 

 

Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 

correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 

diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento como 

una placa vertical. 

 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

𝑅𝑎 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 

 

( 15) 
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Entonces: 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es demasiado pequeño, el factor de corrección 

propuesto por White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. 

Es: 

Sabiendo que; 

𝑁𝑢 =
ℎ ∗ 𝐿𝑐
𝑘

 

 

 

( 18 ) 

 

Donde: 

- ℎ: Coeficiente convectivo (
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄ ) 

- 𝑘: Conductividad térmica (
𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄ ) 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ𝑒𝑥𝑡 =
𝑁𝑢 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
 (
𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄ ) 

Área de enfriamiento exterior a partir de los datos asumidos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 𝑁 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷 ∗ 𝐿𝑐 

 

( 19 ) 

 

 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

 

 

( 16 ) 

 

 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 

 

 

( 17) 
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Donde: 

- 𝑁 = 𝑁𝐿 ∗ 𝑁𝑇 

- 𝑁𝐿: Dato asumido para beneficios del cálculo  

- 𝑁𝑇: Dato asumido para beneficios del cálculo  

Cálculo del flujo másico exterior de la coraza: 

 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = 𝜌 ∗ 𝑉0 ∗ 𝑁𝑇 ∗ 𝑆𝑇 ∗ 𝐿𝑐 

 

 

( 20 ) 

 

Determinación de la temperatura de salida del agua de mar para flujo a través de 

banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇ℎ𝑖 − (𝑇ℎ𝑖 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

 

 

( 21 ) 

 

Determinación de la diferencia media logarítmica de temperaturas: 

 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

 

( 22 ) 

 

Determinación del coeficiente global de transferencia de calor “U”: 

Para calcular el coeficiente global de transferencia de calor entre los dos 

flujos, uno caliente con temperatura 𝑇ℎ y otro frío con temperatura 𝑇𝑐, se realizará 

un análisis inicial tomando en cuenta el intercambiador limpio, es decir sin 

incrustaciones y luego con ellas. 
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𝑈𝑖𝑛𝑐𝑟𝑢𝑠𝑡

=
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+
𝑅𝑖𝑛𝑡
𝐴𝑖𝑛𝑡

+
𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄

2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶
+

1
ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡

+
𝑅𝑒𝑥𝑡
𝐴𝑒𝑥𝑡

)
 

 

( 23 ) 

 

Con los resultados obtenidos se reemplazó datos en la fórmula general (ecuación 

12), para hallar la transferencia de calor del box cooler de la caja reductora y del motor 

principal. 

B. Determinación de efectos de mejora por implementación de box cooler: 

Con los datos obtenidos del balance de energía (ecuación 12) tanto para el sistema 

Keel cooler como del sistema box cooler implementado, se hizo la comparación de la 

transferencia de calor real cedido con los calores teóricos que describe el fabricante del 

motor. Con ello se pudo comparar que tan eficiente es el nuevo sistema de refrigeración 

implementado sobre el sistema anterior. 

C. Análisis económico de la implementación del box cooler: 

De los presupuestos de ventas de los trabajos realizados por el astillero SIMA 

Chimbote en su debido momento a la embarcación TASA 413, se obtuvo los gastos 

detallados y generales de la implementación y mantenimiento del sistema Keel cooler 

(Anexo 11) y el sistema box cooler (Anexo 12). Con ello se evaluó mediante los indicadores 

financieros del VAN y TIR, si el proyecto es rentable. 

D. Modelado y simulación del box cooler para enfriamiento de camisetas y motor 

principal: 

Para el modelado se utilizó el software SolidWorks y su extensión Flow Simulation, 

con el área requerida del box cooler se dimensionó el box cooler adecuado para el proyecto. 
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CAPÍTULO IV: RESULTADOS Y DISCUSIONES 

4.1. Resultados 

4.1.1. Balance de Energía 

Datos iniciales para del motor para el cálculo 

Tabla 6  

Datos iniciales de las camisetas y del post enfriador 

MOTOR CATERPILLAR 

Modelo 3512 

Potencia 1207 HP 

RPM 1200 

Calor de rechazado en camisetas 739 kJ/s 

Temperatura de Salida de refrigerante (Jacket) 90 °C 

Temperatura de Ingreso de refrigerante (Jacket) 82 °C 

Calor de rechazado en Post enfriador (aftercooler) 107 kJ/s 

Temperatura de Salida de refrigerante (after) 52 °C 

Temperatura de Ingreso de refrigerante (after) 38 °C 

Nota. Datos tomados de (Caterpillar, 2024) 

Tabla 7 

 Datos iniciales de la caja reductora 

Caja Reductora REINTJES 

Modelo WAF - 740 

RPM 1800 

Potencia 1061 HP 

Temperatura de Salida 50 ºC 

Temperatura de Ingreso 46 ºC 

 

Nota. Datos tomados de (Servicios Industriales la Marina S.A, 2018) 
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4.1.1.1. Cálculos del enfriador Keel Cooler  

Para el caso de la caja reductora dependerá de la ecuación 9: 

𝑸(𝒓𝒆𝒅𝒖𝒄𝒕𝒐𝒓) = 𝑷(𝒎𝒐𝒕𝒐𝒓) ∗ 𝑭(𝒑é𝒓𝒅𝒊𝒅𝒊𝒅𝒂 𝒅𝒆 𝒑𝒐𝒕𝒆𝒏𝒄𝒊𝒂) 
 

 

Donde: 

Qreductor: Disipación del calor del lubricante del reductor 

Pmotor: Potencia generada en el motor y transmitida al reductor 

Fpérdida: Factor relativo al calor generado en el lubricante del reductor respecto a la 

eficacia de reductor (5%) 

 

Para el ejemplo tendríamos que: 

 

𝑸(𝒓𝒆𝒅𝒖𝒄𝒕𝒐𝒓) = 1207 ∗ 0.05 

𝑸(𝒓𝒆𝒅𝒖𝒄𝒕𝒐𝒓) = 60.35 Hp o 45 kJ/s 

 

 

Cálculo Según Método Caterpillar 

 

De acuerdo con la zona a enfriar (camisas, postenfriador o caja) se debe seleccionar 

y tomar en cuenta los siguientes parámetros: 

A. Cálculo de área de enfriamiento para Camisetas 

Según (Dirección de Hidrografía y Navegación, 2024), en su boletín diario de 

condiciones oceanográficas se registraron temperaturas de hasta 25°C en la superficie 

del Mar del litoral del Perú. Por lo que para fines del cálculo se considerará con una 

temperatura asumida de 28°C, como la temperatura más crítica del mar. 
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▪ Embarcación detenida (Vbarco=1nudo).  

Dado que se considera que el barco está detenido, resulta crucial examinar que 

el oleaje marino muestra una condición de movimiento debido a varios factores 

meteorológicos, como el fenómeno Coriolis provocado por la rotación de la tierra 

alrededor del eje que atraviesa sus polos, los vientos Alisios, el efecto de la temperatura 

y otras variables, que generan en el océano: corrientes marinas, pleamares y bajamares. 

Estos movimientos o condiciones generan que el mar tenga una velocidad entre 2 a 8 

nudos. (Dirección de Hidrografía y Navegación, 2024)  

Datos de referencia: 

En este caso para fines de los cálculos consideraremos la velocidad igual a 1 

nudo, como condición más crítica. 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 1 𝑛𝑢𝑑𝑜 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 739 𝑘𝐽/𝑠 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

 

Según la gráfica (ver Anexo 1) al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de 

enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎 = 0.055 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Reemplazando en la ecuación 10: 

𝐴 = 0.055 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  739 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 40.645 𝑚2 

 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.1 

𝐴 = 40.645 𝑚2 ∗  1.1 

𝑨 = 𝟒𝟒. 𝟕𝟎𝟗𝟓 𝒎𝟐 
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▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 3 nudos).  

Datos de referencia: 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 3 𝑛𝑢𝑑𝑜𝑠 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 739 𝑘𝐽/𝑠 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 1), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 3 nudos, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎 = 0.04883 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Reemplazando en la ecuación 10: 

𝐴 = 0.04883 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  739 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 36.086 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor = 1.1 

𝐴 = 36.086 𝑚2 ∗  1.1 

𝐴 = 39.6939 𝑚2 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 8 nudos).  

Datos de referencia: 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 8 𝑛𝑢𝑑𝑜𝑠 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 739 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 1), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 8 nudos, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎 = 0.04663 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos al reemplazar en la ecuación 10: 
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𝐴 = 0.04663 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  739(
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 34.460 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.1 

𝐴 = 34.460 𝑚2 ∗  1.1 

𝐴 = 37.9055 𝑚2 

Según lo revisado mediante la metodología de Ferreyros para el cálculo del área 

de enfriamiento requerida para las camisetas del motor podemos observar que, en la 

evaluación de la embarcación a 1 nudo, es la mayor área requerida, siendo un área 

mínima de 44.7094 m2. 

B. Cálculo de área de enfriamiento para el Postenfriador 

Para fines del cálculo se considerará con una temperatura asumida de 28°C, 

como la temperatura más crítica del mar. 

 

▪ Embarcación detenida (Vbarco=1nudo).  

Datos de referencia: 

En este caso para fines de los cálculos consideraremos la velocidad igual a 1 

nudo, como condición más crítica. 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 1 𝑛𝑢𝑑𝑜 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 107 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 2), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 = 0.22617 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  
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Entonces tenemos: 

𝐴 =  𝑅𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 ∗  𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

𝐴 = 0.22617 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  107 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 24.2002 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.05 

𝐴 = 24.2002 𝑚2 ∗  1.05 

𝑨 = 𝟐𝟓. 𝟒𝟏𝟎𝟐 𝒎𝟐 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 3 nudos).  

Datos de referencia: 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 3 𝑛𝑢𝑑𝑜𝑠 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 107 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 2), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 3 nudos, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 = 0.20587 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 = 0.20587 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  107(
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 22.0281 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.05 

𝐴 = 22.0281 𝑚2 ∗  1.05 

𝐴 = 23.1295 𝑚2 
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▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 8 nudos).  

Datos de referencia: 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 8 𝑛𝑢𝑑𝑜𝑠 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 107 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 2), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 = 0.19233 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 = 0.19233 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  107 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 20.5793 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.05 

𝐴 = 20.5793 𝑚2 ∗  1.05 

𝐴 = 21.6083 𝑚2 

Según lo revisado mediante la metodología de Ferreyros para el cálculo del área 

de enfriamiento requerida para el post enfriador del motor podemos observar que, en 

la evaluación de la embarcación a 1 nudo, es la mayor área requerida, siendo un área 

mínima de 25.4102 m2. 
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C. Cálculo de área de enfriamiento para caja reductora 

Para fines del cálculo se considerará con una temperatura asumida de 28°C, 

como la temperatura más crítica del mar. 

▪ Embarcación detenida (Vbarco=1nudo).  

Datos de referencia: 

En este caso para fines de los cálculos consideraremos la velocidad igual a 1 nudo, 

como condición más crítica. 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 45 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 3), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑗𝑎 = 0.528 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 = 𝑅𝑐𝑎𝑗𝑎 ∗  𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

𝐴 = 0.528 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  45(
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 23.7616 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.2 

𝐴 = 23.7616 𝑚2 ∗  1.2 

𝑨 = 𝟐𝟖. 𝟓𝟏𝟑𝟗 𝒎𝟐 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 3 nudos).  

Datos de referencia: 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 45 (
𝑘𝐽

𝑠
) 
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- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 3), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 3 nudos, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑗𝑎 = 0.458 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 = 0.458 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  45 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 20.6114 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.2 

𝐴 = 20.6114 𝑚2 ∗  1.2 

𝐴 = 24.7336 𝑚2 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 8 nudos).  

Datos de referencia: 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 45(
𝑘𝐽

𝑠
) 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica (ver Anexo 3), al ingresar con la temperatura del agua de mar y 

con la velocidad de 8 nudos, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑗𝑎 = 0.416 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 = 0.416 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗  45 (
𝑘𝐽

𝑠
) 

𝐴 = 18.7212 𝑚2 

Considerando según Tabla 4, el factor de tolerancia de calor es = 1.2 
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𝐴 = 18.7212 𝑚2 ∗  1.2 

𝐴 = 22.4655 𝑚2 

Según lo revisado mediante la metodología de Ferreyros para el cálculo del área 

de enfriamiento requerida para las camisetas del motor podemos observar que, en la 

evaluación de la embarcación a 1 nudo, es la mayor área requerida, siendo un área 

mínima de 28.5139 m2. 

 

Cálculo según Método Teórico 

Nos basamos en la teoría del calor que cede una sustancia hacia otra, este calor 

depende del coeficiente (U), de la sustancia que cede el calor, del área de contacto 

entra ambas sustancias o materiales y de la variación de temperaturas que sufrirá la 

sustancia que cede el calor. 

 

Figura 8  

Disposición de los flujos de entrada y salida del keel cooler 

 

Nota. Se indica el flujo de refrigerante que circula por las canaletas en el fondo del casco y 

que son enfriados a través de la plancha de acero en contacto con el agua de mar. Fuente: 

(Servicios Industriales La Marina S.A (SIMA), 2017) 
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A. Cálculo de área de enfriamiento para Camisetas 

Para fines del cálculo se considerará lo siguiente: 

- La temperatura de salida del refrigerante (agua pura) de las camisetas es 

la misma que la de ingreso al circuito de enfriamiento (Thi = 90°C) 

- La temperatura de ingreso del refrigerante (agua pura) de las camisetas 

es la misma que la de salida al circuito de enfriamiento (Ths = 82°C) 

- La temperatura de ingreso del agua de mar (Tci = 28°C) 

- El material usado para el enfriador de Keel Cooler es Acero ASTM A-

131 con un espesor de ¼”. 

Datos de referencia: 

- 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 = 739 𝑘𝐽/𝑠 

- 𝒉𝟏 = 𝐴𝑔𝑢𝑎 𝑝𝑢𝑟𝑎 600 (
𝐽/𝑠

𝑚2°𝐶
) 

- 𝒉𝟐 = 𝐴𝑔𝑢𝑎 𝑑𝑒 𝑚𝑎𝑟 2000 (
𝐽/𝑠

𝑚2°𝐶
) 

- 𝒌𝟏 = 𝐴𝑐𝑒𝑟𝑜 50.2 (
𝐽/𝑠

𝑚°𝐶
) 

- 𝒆 = 1/4" = 6.4 𝑚𝑚 

▪ Temperatura media logarítmica. 

∆𝑻𝟏 = 𝑇°ℎ𝑖 − 𝑇°𝑐𝑠 

∆𝑻𝟏 = 90 °𝐶 − 28 °𝐶 

∆𝑻𝟏 = 𝟔𝟐 °𝑪 

∆𝑻𝟐 = 𝑇°ℎ𝑠 − 𝑇°𝑐𝑖 

∆𝑻𝟐 = 82 °𝐶 − 28 °𝐶 

∆𝑻𝟐 = 𝟓𝟒 °𝑪 

∆𝑻𝒎 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

∆𝑻𝒎 =
62°𝐶 − 54°𝐶

𝐿𝑛 (
62°𝐶
54°𝐶

)
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∆𝑻𝒎 = 𝟓𝟕. 𝟗𝟎𝟕𝟗 °𝑪 

▪ Coeficiente global de transferencia de calor. 

𝑼 =
1

1
ℎ1
+
𝑒
𝑘1
+
1
ℎ2

 

𝑼 =
1

1

600
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

+
0.0064 𝑚

50.2
𝐽/𝑠
𝑚°𝐶

+
1

2000
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

 

𝑼 = 𝟒𝟑𝟓. 𝟖𝟗  (
𝐽/𝑠

𝒎𝟐°𝑪
) 

▪ Área de enfriamiento necesario. 

Despejando la Ecuación general 

𝐴 = 
𝑄

𝑈 ∗ ∆𝑇𝑚
 

𝐴 =  
739 𝑘𝐽/𝑠

435.89  (
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

) ∗ 57.9079 °𝐶
 

𝑨 = 𝟐𝟗. 𝟐𝟕𝟕𝟐 𝒎𝟐 

B. Cálculo de área de enfriamiento para el Post enfriador 

Para fines del cálculo se considerará lo siguiente: 

- La temperatura de salida del refrigerante (agua pura) de las camisetas es 

la misma que la de ingreso al circuito de enfriamiento (Thi = 52°C) 

- La temperatura de ingreso del refrigerante (agua pura) de las camisetas 

es la misma que la de salida al circuito de enfriamiento (Ths = 38°C) 

- La temperatura de ingreso del agua de mar (Tci = 28°C) 
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- El material usado para el enfriador de Keel Cooler es Acero ASTM A-

131 con un espesor de ¼”. 

 

▪ Temperatura media logarítmica. 

∆𝑻𝟏 = 𝑇°ℎ𝑖 − 𝑇°𝑐𝑠 

∆𝑻𝟏 = 52 °𝐶 − 28 °𝐶 

∆𝑻𝟏 = 𝟐𝟒 °𝑪 

∆𝑻𝟐 = 𝑇°ℎ𝑠 − 𝑇°𝑐𝑖 

∆𝑻𝟐 = 30 °𝐶 − 28 °𝐶 

∆𝑻𝟐 = 𝟏𝟎 °𝑪

∆𝑻𝒎 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

∆𝑻𝒎 =
24°𝐶 − 10°𝐶

𝐿𝑛 (
24°𝐶
10°𝐶)

 

∆𝑻𝒎 = 𝟏𝟓. 𝟗𝟗𝟏𝟒 °𝑪 

▪ Coeficiente global de transferencia de calor. 

𝑼 =
1

1

600
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

+
0.0064 𝑚

50.2
𝐽/𝑠
𝑚°𝐶

+
1

2000
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

 

𝑼 = 𝟒𝟑𝟓. 𝟕𝟗  (
𝑱/𝒔

𝒎𝟐°𝑪
) 

▪ Área de enfriamiento necesario. 

𝐴 =  
107 𝑘𝐽/𝑠

435.89  (
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

) ∗ 15.9914 °𝐶
 

𝑨 = 𝟏𝟓. 𝟑𝟓𝟎𝟒 𝒎𝟐 
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C. Cálculo de área de enfriamiento para la Caja reductora 

Para fines del cálculo se considerará lo siguiente: 

- La temperatura de salida del refrigerante (agua pura) de las camisetas es 

la misma que la de ingreso al circuito de enfriamiento (Thi = 50°C) 

- La temperatura de ingreso del refrigerante (agua pura) de las camisetas 

es la misma que la de salida al circuito de enfriamiento (Ths = 46°C) 

- La temperatura de ingreso del agua de mar (Tci = 28°C) 

- El material usado para el enfriador de Keel Cooler es Acero ASTM A-

131 con un espesor de ¼”. 

-  

▪ Temperatura media logarítmica. 

∆𝑻𝟏 = 𝑇°ℎ𝑖 − 𝑇°𝑐𝑠 

∆𝑻𝟏 = 50 °𝐶 − 28 °𝐶 

∆𝑻𝟏 = 𝟐𝟐 °𝑪 

∆𝑻𝟐 = 𝑇°ℎ𝑠 − 𝑇°𝑐𝑖 

∆𝑻𝟐 = 46 °𝐶 − 28 °𝐶 

∆𝑻𝟐 = 𝟏𝟖 °𝑪

∆𝑻𝒎 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

∆𝑻𝒎 =
22°𝐶 − 18°𝐶

𝐿𝑛 (
22°𝐶
18°𝐶)

 

∆𝑻𝒎 =  𝟏𝟗. 𝟗𝟑𝟑𝟐 °𝑪 

▪ Coeficiente global de transferencia de calor. 

𝑼 =
1

1

600
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

+
0.0064 𝑚

50.2
𝐽/𝑠
𝑚°𝐶

+
1

2000
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶
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𝑼 = 𝟒𝟑𝟓. 𝟖𝟗  (
𝑱/𝒔

𝒎𝟐°𝑪
) 

▪ Área de enfriamiento necesario. 

𝐴 =  
27 𝑘𝐽/𝑠

435.89  (
𝐽/𝑠
𝑚2°𝐶

) ∗ 19.9332 °𝐶
 

𝑨 = 𝟓. 𝟏𝟕𝟗𝟓 𝒎𝟐 

 

Cálculo con Método de Áreas Reales 

Tomando las constantes de relación de área de enfriamiento del método de 

FERREYROS, en las condiciones más críticas: 

A. Cálculo de calor de rechazo para camisetas: 

En este caso para fines de los cálculos consideraremos la velocidad igual a 1 nudo, 

como condición más crítica. 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 1 𝑛𝑢𝑑𝑜 

- 𝐴𝑟𝑒𝑎𝑙 = 40.54 𝑚2 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica de Guía de aplicación e instalación de motores marinos de 

Caterpillar (anexo 1) al ingresar con la temperatura del agua de mar y con la velocidad 

de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎 = 0.055 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces reemplazamos en la ecuación 10: 

40.54 𝑚2 = 0.055 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗ 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 



60 
 

𝑸𝒄𝒂𝒎𝒊𝒔𝒆𝒕𝒂𝒔 = 𝟕𝟑𝟕. 𝟏𝟐𝟕𝟑 𝒌𝑱/𝒔  el valor es muy cercano al requerido, pero es menor. 

B. Cálculo de calor de rechazo para Post enfriador: 

En este caso para fines de los cálculos consideraremos la velocidad igual a 1 

nudo, como condición más crítica. 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 1 𝑛𝑢𝑑𝑜 

- 𝐴𝑟𝑒𝑎𝑙 = 28 𝑚2 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica de Guía de aplicación e instalación de motores marinos de 

Caterpillar (anexo 2) al ingresar con la temperatura del agua de mar y con la velocidad 

de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 

𝑅𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 = 0.22617 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠
)

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 =  𝑅𝑝𝑜𝑠𝑡𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑑𝑜𝑟 ∗  𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

28 𝑚2 = 0.22617 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗ 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

𝑸𝒑𝒐𝒔𝒕𝒆𝒏𝒇𝒓𝒊𝒂𝒅𝒐𝒓 = 𝟏𝟐𝟑. 𝟖 𝒌𝑱/𝒔  el valor si cumple con los requerimientos e incluso es 

superior al requerido. 

 

C. Cálculo de calor de rechazo para caja reductora 

En este caso para fines de los cálculos consideraremos la velocidad más crítica. 

- 𝑉𝑏𝑎𝑟𝑐𝑜 = 1 𝑛𝑢𝑑𝑜 

- 𝐴𝑟𝑒𝑎𝑙 = 24 𝑚
2 

- 𝑇𝑚𝑎𝑟 = 28 °𝐶 

Según la gráfica de Guía de aplicación e instalación de motores marinos de 

Caterpillar (anexo 3) al ingresar con la temperatura del agua de mar y con la velocidad 

de 1 nudo, tenemos la constante de relación de área de enfriamiento: 
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𝑅𝑐𝑎𝑗𝑎 = 0.528 
𝑚2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄  

Entonces tenemos: 

𝐴 =  𝑅𝑐𝑎𝑗𝑎 ∗  𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

24 𝑚2 = 0.528 𝑚
2

(
𝑘𝐽
𝑠 )

⁄ ∗ 𝑄𝑟𝑒𝑐ℎ𝑎𝑧𝑜 

𝑸𝒄𝒂𝒋𝒂 = 𝟒𝟓. 𝟒𝟓𝟒𝟓 𝒌𝑱/𝒔  el valor es muy cercano al requerido. 

Debido a que la capacidad de rechazo de calor existente es menor a las de las condiciones más 

críticas, se recomienda evaluar un cambio del sistema de enfriamiento para la caja reductora.  
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4.1.1.2. Cálculos del enfriador Box Cooler 

Para este caso podemos ver que la distribución del box cooler, es que al principio 

enfría al refrigerante para la caja reductora y posteriormente al refrigerante de las 

camisetas del motor, por tal motivo, iniciaremos con el cálculo para el enfriamiento de 

la Caja Reductora y posteriormente con el enfriamiento de las Camisetas del Motor. 

Figura 9  

Flujo de aguas en el box cooler y su configuración superior 

 

Nota. Elaboración propia 

Configuración superior del Box cooler, según equipo implementado. Usaremos 

las dimensiones para facilidad del cálculo y reducir las iteraciones. 

Tomaremos como 𝐿𝑐 = 1.040 𝑚, ya que según el equipo implementado como 

se mostró en las figuras anteriores. Solo tomaremos la parte recta de a configuración, 

excluyendo la parte de semicircunferencia en la parte inferior y asumiendo como un 

solo tramo. 

Así mismo asumiremos como datos de cálculo la distribución geométrica de 

manera escalonada, con las dimensiones mostradas, así como el diámetro exterior y 

espesor de pared. 
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A. Cálculo térmico para caja reductora 

 

El equipo Box Cooler puede experimentar un proceso de transferencia de calor a 

causa de la mezcla de convección natural y forzada. Para la convección natural, el Box 

Cooler opera bajo el principio del Termosifón. Esto significa que el flujo del agua a 

través de la coraza se produce debido a la variación de su densidad, producida por un 

gradiente de temperatura. Este fenómeno depende de la disposición geométrica, así 

como su dirección, la fluctuación de la temperatura en la superficie y las características 

termo físicas del fluido. (Servicios Industriales La Marina S.A (SIMA), 2017) 

El criterio apropiado para determinar la magnitud de la convección natural en 

comparación de la forzada de acuerdo con Cengel & Ghajar (2011), es el indicador 

que vincula a los números adimensionales Grashof y Reynolds así: Gr/Re2, donde se 

establece que: 

𝑆𝑖 𝐺𝑟 𝑅𝑒2⁄ < 1  𝑆𝑒 𝑑𝑒𝑠𝑝𝑟𝑒𝑐𝑖𝑎 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑛𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑙 

𝑆𝑖 𝐺𝑟 𝑅𝑒2⁄ > 1  𝑆𝑒 𝑑𝑒𝑠𝑝𝑟𝑒𝑐𝑖𝑎 𝑙𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐𝑐𝑖ó𝑛 𝑓𝑜𝑟𝑧𝑎𝑑𝑎 

𝑆𝑖 𝐺𝑟 𝑅𝑒2⁄ = 1    𝑆𝑒 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑖𝑑𝑒𝑟𝑎 𝑎𝑚𝑏𝑎𝑠 
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i.  Cálculo térmico de caja, lado frio de la coraza – exterior 

Teniendo en cuenta que el Box cooler está diseñado para estar sumergido en el 

agua ya sea de rio o de mar, con una configuración escalonada, para aprovechar el 

inmenso flujo másico natural que estos proporcionan, el análisis térmico se realizará 

teniendo en cuenta tres condiciones: 

- Considerando que el buque esta Fondeado, es decir Vbarco=1 nudo 

- Considerando que el buque se desplaza a Vbarco=3 nudos 

- Considerando que el buque se desplaza a Vbarco=8 nudos 

El análisis térmico para realizar será para un banco de tubos escalonados a 

contraflujo. 

▪ Embarcación detenida (Vbarco=1nudo). 

Determinaremos el tipo de convección existente, el cual partiremos, hallando la 

temperatura de película:  

𝑇𝑝 =
𝑇𝑓 + 𝑇∞

2
 

Donde: 

𝑇𝑓 = Temperatura de la superficie, °C (T de ingreso al circuito de enfriamiento) 

𝑇∞= Temperatura del fluido, suficientemente alejado de la superficie, °C 

 

𝑇𝑝 =
50°𝐶 + 28°𝐶

2
 

𝑻𝒑 = 𝟑𝟗 °𝑪 
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Tabla 8  

Propiedades del agua a T (39 ºC) 

PROPIEDADES DEL AGUA T (39 ºC) 

Presión de Sat.  (KPa) 7.0328 

Densidad ρ  (Kg/m3) 992.48 

Cp., (frio) (J/Kg °K) 4178.8 

Conductividad Térmica K (J/m°K.s) 0.6294 

μ x10 ^ -3 (Kg/ms) 6.66E-04 

Número de Prandt (Pr) 4.422 

Coeficiente volumétrico β x10^-3 (1/K) 3.69E-04 

Viscosidad cinemática (m2 / s) 6.71E-07 

Número de Prandt (Pr) Sat 3.55 

 

Nota. Datos seleccionados de temperatura de agua a 39 grados para realizar los cálculos. 

Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011) 

 

Ahora determinaremos el Número de Grashof y Reynolds: 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

Donde: 

- 𝑔 : aceleración de la gravedad (𝑚 𝑠2⁄ ) 

- 𝛽 : coeficiente de expansión volumétrica  (1/𝐶°) 

- 𝑇𝑓 : temperatura de la superficie de intercambio de calor (°𝐶) 

- 𝑇∞ : temperatura del fluido suficientemente lejos (°𝐶) 

- 𝐿𝑐 : Longitud característica de la configuración geométrica (𝑚) 
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Reemplazando los datos: 

𝐺𝑟𝑙 =
(9.81 )𝑚 𝑠2⁄ ∗ (3.6 ∗ 10−4)1/𝐶° ∗ (50 − 28)°𝐶 ∗ (1.040 𝑚)3

(6.71 ∗ 10−6𝑚
2
𝑠⁄  )

2
 

𝑮𝒓𝒍 = 𝟏. 𝟗𝟖𝟔𝟗𝟕 𝒙 𝟏𝟎
𝟏𝟏 

Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
𝜌 ∗ 𝑉𝑚𝑎𝑥 ∗ 𝐷

𝜇
 

Donde: 

- 𝐷 : es el diámetro exterior del tubo (𝑚) 

- 𝜇 : viscosidad estática del fluido a la temperatura de análisis 

(
𝐾𝑔

𝑚𝑠⁄ ) 

- 𝜌 : densidad del fluido a la temperatura de análisis (𝐾𝑔/𝑚3) 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 : velocidad máxima actuante entre el banco de tubos (𝑚/𝑠) 

La velocidad máxima se establece con base en el requisito de preservación de la 

masa para el flujo incompresible estacionario. Por lo tanto: 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

𝑆𝑇−𝐷
∗ 𝑉0, si se cumpla: 2𝐴𝐷 >

𝐴𝑇  

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2∗(𝑆𝐷−𝐷)
∗ 𝑉0, si se cumpla: 

2𝐴𝐷 < 𝐴𝑇 

Sabiendo que: 

- 𝑆𝑇 = 25 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐿 = 10 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐷 = 16 𝑚𝑚 

- 𝐷 = 12 𝑚𝑚 
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Como se cumple, la segunda condición: 

 2 ∗ (16 − 12) ∗ 𝐿𝑐 < (25 − 12) ∗ 𝐿𝑐 

8 < 13 

Tenemos que: 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2 ∗ (𝑆𝐷 − 𝐷)
∗ 𝑉0 

 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
25

2 ∗ (16 − 12)
∗ 1𝑛𝑢𝑑𝑜 ∗

0.514𝑚 𝑠⁄

𝑛𝑢𝑑𝑜
 

𝑽𝒎𝒂𝒙 = 𝟏. 𝟔𝟎𝟔𝟑 
𝒎
𝒔⁄  

 

Remplazando en la (ecuación 11) de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(992.48)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (1.6063) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.012)𝑚

6.6640 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟐. 𝟖𝟕𝟎𝟕 𝒙 𝟏𝟎𝟒 

 

Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores: 

𝐺𝑟𝐿
𝑅𝑒2
⁄ =

1.98697 𝑥 1011

(2.8707 𝑥 104)2
 

𝑮𝒓𝑳
𝑹𝒆𝟐
⁄ = 𝟐𝟒𝟏. 𝟏𝟐 > 𝟏 

 

Por lo tanto, solo se considera la convección natural y despreciamos la 

convección forzada en el sistema. 

𝑅𝑎 = 𝐺𝑟𝐿 ∗ 𝑃𝑟 

Para hallar el número de Rayleigh (ecuación 15) tenemos: 

𝑅𝑎 = 1.98697 𝑥 1011 ∗ 4.422 

𝑹𝒂 = 𝟖. 𝟕𝟖𝟔𝟒 𝒙 𝟏𝟎𝟏𝟏 
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Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 

correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 

diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento como 

una placa vertical. 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

0.012 ≥ 0.0006291 

Entonces: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

Remplazando los datos: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387 ∗ (8.7864 𝑥 1011)1 6⁄

[1 + (
0.492
4.422)

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

 

𝑵𝒖𝒑𝒍𝒂𝒄𝒂 = 𝟏𝟐𝟗𝟏. 𝟕𝟐𝟗𝟓 

 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es demasiado pequeño, el factor de corrección propuesto 

por White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. Es: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 

Tenemos entonces: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 1291.7295 ∗ [1 + 1.43(
(1.040) 𝑚

(0.012)𝑚 ∗ (1.98697 𝑥 1011)0.25
)0.9] 
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𝑵𝒖𝒄𝒊𝒍𝒊𝒏𝒅𝒓𝒐 = 𝟏𝟓𝟖𝟓. 𝟖𝟐𝟎𝟐 

 

Sabiendo que; 

𝑁𝑢 =
ℎ ∗ 𝐿𝑐
𝑘

 

Donde: 

- ℎ: Coeficiente convectivo (
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄ ) 

- 𝑘: Conductividad térmica (
𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄ ) 

Remplazando, en la ecuación 18 de la convección natural externa: 

ℎ𝑒𝑥𝑡 =
1585.8202 ∗ (0.6294)

𝐽
𝑚°𝐶⁄

1.040 𝑚
 

𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟗𝟓𝟗. 𝟕𝟐𝟔𝟐 
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

 

Hallando el área de enfriamiento exterior a partir de los datos asumidos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 𝑁 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷 ∗ 𝐿𝑐 

Donde: 

- 𝑁 = 𝑁𝐿 ∗ 𝑁𝑇 

- 𝑁𝐿: Dato asumido para beneficios del cálculo igual a 5 

- 𝑁𝑇: Dato asumido para beneficios del cálculo igual a 18 

Reemplazamos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 5 ∗ 18 ∗ 𝜋 ∗ 0.012𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒆𝒙𝒕 = 𝟑. 𝟓𝟐𝟖𝟔 𝒎𝟐 
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Hallando el flujo másico exterior de la coraza: 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = 𝜌 ∗ 𝑉0 ∗ 𝑁𝑇 ∗ 𝑆𝑇 ∗ 𝐿𝑐 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = (992.48)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (0.514)𝑚 𝑠⁄ ∗ 5 ∗ (0.025)𝑚 ∗ (1.040)𝑚 

𝒎̇𝒆𝒙𝒕 = 𝟔𝟔. 𝟑𝟏𝟕𝟓 
𝑲𝒈

𝒔⁄  

Ahora determinaremos la temperatura de salida del agua de mar para flujo a 

través de banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

𝑇𝑒 = 𝑇𝑓 − (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇𝑒 = 50°𝐶 − (50°𝐶 − 28°𝐶) ∗ 𝑒

[−
3.5286 𝑚2∗959.7262𝐽

𝑚2°𝐶
⁄

66.3175 
𝐾𝑔

𝑠⁄ ∗4178 
𝑗
𝐾𝑔°𝐶⁄

]

 

𝑻𝒄𝒔 = 𝟐𝟖. 𝟐𝟔𝟕 °𝑪 

Ahora determinaremos diferencia media logarítmica de temperaturas: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

Donde: 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑠 

∆𝑇1 = 50°𝐶 − 28.267°𝐶 

∆𝑇1 = 21.733°𝐶 

∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑖 

∆𝑇2 = 46°𝐶 − 28°𝐶 

∆𝑇2 = 18°𝐶 

Remplazando: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
21.733°𝐶 − 18°𝐶

𝐿𝑛(
21.733°𝐶
18°𝐶 )

 

∆𝑻𝑳𝒏 = 𝟏𝟗. 𝟖𝟎𝟕𝟖°𝑪 
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▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 3 nudos). 

Determinaremos el tipo de convección existente, el cual partiremos, hallando la 

temperatura de película:  

𝑇𝑝 =
𝑇𝑓 + 𝑇∞

2
 

𝑇𝑝 =
50°𝐶 + 28°𝐶

2
 

𝑻𝒑 = 𝟑𝟗 °𝑪 

 

Ahora determinaremos el Número de Grashof (ecuación 13): 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

Reemplazando los datos: 

𝐺𝑟𝑙 =
(9.81 )𝑚 𝑠2⁄ ∗ (3.6 ∗ 10−4)1/𝐶° ∗ (50 − 28)°𝐶 ∗ (1.040 𝑚)3

(6.71 ∗ 10−6𝑚
2
𝑠⁄  )

2
 

𝑮𝒓𝒍 = 𝟏. 𝟗𝟖𝟔𝟗𝟕 𝒙 𝟏𝟎
𝟏𝟏 

 

Ahora determinaremos el número de Reynolds mediante la ecuación 14. 

La velocidad máxima se establece calculando en el requisito de preservación 

de la masa para el flujo incompresible estacionario. 

Por lo tanto: 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

𝑆𝑇−𝐷
∗ 𝑉0, si se cumpla: 2𝐴𝐷 >

𝐴𝑇  

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2∗(𝑆𝐷−𝐷)
∗ 𝑉0, si se cumpla: 

2𝐴𝐷 < 𝐴𝑇 
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Sabiendo que: 

- 𝑆𝑇 = 25 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐿 = 10 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐷 = 16 𝑚𝑚 

- 𝐷 = 12 𝑚𝑚 

Como se cumple, la segunda condición: 

 2 ∗ (16 − 12) ∗ 𝐿𝑐 < (25 − 12) ∗ 𝐿𝑐 

8 < 13 

Tenemos que: 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2 ∗ (𝑆𝐷 − 𝐷)
∗ 𝑉0 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
25

2 ∗ (16 − 12)
∗ 3 𝑛𝑢𝑑𝑜 ∗

0.514𝑚 𝑠⁄

𝑛𝑢𝑑𝑜
 

𝑽𝒎𝒂𝒙 = 𝟒. 𝟖𝟏𝟖𝟖 
𝒎
𝒔⁄  

 

Remplazando en la (ecuación 14) de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(992.48)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (4.8188) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.012)𝑚

6.664 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟖. 𝟔𝟏𝟐 𝒙 𝟏𝟎𝟒 

Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores: 

𝐺𝑟𝐿
𝑅𝑒2
⁄ =

1.98697 𝑥 1011

(8.612 𝑥 104)2
 

𝑮𝒓𝑳
𝑹𝒆𝟐
⁄ = 𝟐𝟔. 𝟕𝟗 

 

Por lo tanto, solo se considera la convección natural y despreciamos la convección 

forzada en el sistema. 
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Para hallar el número de Rayleigh (ecuación 15) tenemos: 

𝑅𝑎 = 1.98697 𝑥 1011 ∗ 4.422 

𝑹𝒂 = 𝟖. 𝟕𝟖𝟔𝟒 𝒙 𝟏𝟎𝟏𝟏 

 

Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 

correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 

diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento como 

una placa vertical. 

 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

0.012 ≥ 0.00063 

Entonces: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

Remplazando los datos: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387 ∗ (8.7864 𝑥 1011)1 6⁄

[1 + (
0.492
4.422)

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

 

𝑵𝒖𝒑𝒍𝒂𝒄𝒂 = 𝟏𝟐𝟗𝟏. 𝟕𝟐𝟗𝟓 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es muy pequeño, el factor de corrección propuesto por 

White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. Es: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 
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Tenemos entonces: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 1291.7295 ∗ [1 + 1.43(
(1.040) 𝑚

(0.012)𝑚 ∗ (1.98697 𝑥 1011)0.25
)0.9] 

 

𝑵𝒖𝒄𝒊𝒍𝒊𝒏𝒅𝒓𝒐 = 𝟏𝟓𝟖𝟓. 𝟖𝟐𝟎𝟐 

 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ =
𝑁𝑢 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
 

ℎ𝑒𝑥𝑡 =
1585.8202 ∗ (0.6294)

𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄

1.040 𝑚
 

𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟗𝟓𝟗. 𝟕𝟐𝟔𝟐
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

Hallando el área de enfriamiento exterior a partir de los datos asumidos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 𝑁 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷 ∗ 𝐿𝑐 

Donde: 

- 𝑁 = 𝑁𝐿 ∗ 𝑁𝑇 

- 𝑁𝐿: Dato asumido para beneficios del cálculo 5 

- 𝑁𝑇: Dato asumido para beneficios del cálculo 18 

Reemplazamos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 5 ∗ 18 ∗ 𝜋 ∗ 0.012𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒆𝒙𝒕 = 𝟑. 𝟓𝟐𝟖𝟔 𝒎𝟐 

 

Hallando el flujo másico exterior de la coraza (ecuación 20): 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = (992.48)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (1,542)𝑚 𝑠⁄ ∗ 5 ∗ (0.025)𝑚 ∗ (1.040)𝑚 

𝒎̇𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟗𝟖. 𝟗𝟓𝟐𝟓 
𝑲𝒈

𝒔⁄  
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Ahora determinaremos la temperatura de salida del agua de mar para flujo a través 

de banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

𝑇𝑒 = 𝑇𝑓 − (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇𝑒 = 50°𝐶 − (50°𝐶 − 28°𝐶) ∗ 𝑒
[−
3.5286 𝑚2∗959.7262𝑊

𝑚2°𝐶⁄

198.9525 
𝐾𝑔

𝑠⁄ ∗4178 
𝐽
𝐾𝑔°𝐶⁄

]

 

𝑻𝒄𝒔 = 𝟐𝟖. 𝟎𝟖𝟗 °𝑪 

Ahora determinaremos diferencia media logarítmica de temperaturas: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

Donde: 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑠 

∆𝑇1 = 50°𝐶 − 28.089°𝐶 

∆𝑇1 = 21.911°𝐶 

∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑒 

∆𝑇1 = 46°𝐶 − 28°𝐶 

∆𝑇1 = 18°𝐶 

Remplazando: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
21.911°𝐶 − 18°𝐶

𝐿𝑛(
22.911°𝐶
18°𝐶 )

 

∆𝑻𝑳𝒏 = 𝟏𝟗. 𝟖𝟗𝟏𝟑°𝑪 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 8 nudos). 

Determinaremos el tipo de convección existente, el cual partiremos, hallando la 

temperatura de película:  

𝑇𝑝 =
𝑇𝑓 + 𝑇∞

2
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𝑇𝑝 =
50°𝐶 + 28°𝐶

2
 

𝑻𝒑 = 𝟑𝟗 °𝑪 

Ahora determinaremos el Número de Grashof y Reynolds: 

 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

Reemplazando los datos: 

𝐺𝑟𝑙 =
(9.81 )𝑚 𝑠2⁄ ∗ (3.6 ∗ 10−4)1/𝐾° ∗ (50 − 28)°𝐾 ∗ (1.040 𝑚)3

(6.664 ∗ 10−4𝑚
2
𝑠⁄  )

2
 

𝑮𝒓𝒍 = 𝟏. 𝟗𝟖𝟔𝟗𝟕 𝒙 𝟏𝟎
𝟏𝟏 

 

Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds. 

La velocidad máxima se determina con base en el requisito de conservación de 

la masa para el flujo incompresible estacionario. Por lo tanto: 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

𝑆𝑇−𝐷
∗ 𝑉0, si se cumpla: 2𝐴𝐷 >

𝐴𝑇  

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2∗(𝑆𝐷−𝐷)
∗ 𝑉0, si se cumpla: 

2𝐴𝐷 < 𝐴𝑇 

Sabiendo que: 

- 𝑆𝑇 = 25 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐿 = 10 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐷 = 16 𝑚𝑚 

- 𝐷 = 12 𝑚𝑚 
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Como se cumple, la segunda condición: 

 2 ∗ (16 − 12) ∗ 𝐿𝑐 < (25 − 12) ∗ 𝐿𝑐 

8 < 13 

Tenemos que: 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2 ∗ (𝑆𝐷 − 𝐷)
∗ 𝑉0 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
25

2 ∗ (16 − 12)
∗ 8 𝑛𝑢𝑑𝑜 ∗

0.514𝑚 𝑠⁄

𝑛𝑢𝑑𝑜
 

𝑽𝒎𝒂𝒙 = 𝟏𝟐. 𝟖𝟓
𝒎
𝒔⁄  

Remplazando en la (ecuación 14) de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(992.48)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (12.85) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.012)𝑚

6.664 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟐. 𝟐𝟗𝟔𝟓 𝒙 𝟏𝟎𝟓 

 

Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores: 

𝐺𝑟𝐿
𝑅𝑒2
⁄ =

1.98697 𝑥 1011

(2.2985 𝑥 105)2
 

𝑮𝒓𝑳
𝑹𝒆𝟐
⁄ = 𝟑. 𝟕𝟕 > 𝟏 

 

Por lo tanto, solo se considera la convección natural y despreciamos la convección 

forzada en el sistema. 

Para hallar el número de Rayleigh (ecuación 15) tenemos: 

𝑅𝑎 = 1.98697 𝑥 1011 ∗ 4.422 

𝑹𝒂 = 𝟖. 𝟕𝟖𝟔𝟒 𝒙 𝟏𝟎𝟏𝟏 

Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 
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correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 

diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento como 

una placa vertical. 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

0.012 ≥ 0.00063 

Entonces: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

Remplazando los datos: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387 ∗ (8.7864 𝑥 1011)1 6⁄

[1 + (
0.492
4.422)

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

𝑵𝒖𝒑𝒍𝒂𝒄𝒂 = 𝟏𝟐𝟗𝟏. 𝟕𝟐𝟗𝟓 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es muy pequeño, el factor de corrección propuesto por 

White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. Es: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 

Tenemos entonces: 

 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 1291.7295 ∗ [1 + 1.43(
(1.040) 𝑚

(0.012)𝑚 ∗ (1.98697 𝑥 1011)0.25
)0.9] 

 

𝑵𝒖𝒄𝒊𝒍𝒊𝒏𝒅𝒓𝒐 = 𝟏𝟓𝟖𝟓. 𝟖𝟐𝟎𝟐 

 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ =
𝑁𝑢 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
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ℎ𝑒𝑥𝑡 =
1585.8202 ∗ (0.6294)

𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄

1.040 𝑚
 

𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟗𝟓𝟗. 𝟕𝟐𝟔𝟐
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

Hallando el área de enfriamiento exterior (ecuación 19) a partir de los datos 

asumidos, reemplazamos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 5 ∗ 18 ∗ 𝜋 ∗ 0.012𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒆𝒙𝒕 = 𝟑. 𝟓𝟐𝟖𝟔 𝒎𝟐 

Hallando el flujo másico exterior (ecuación 20) de la coraza: 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = (992.48)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (4,112)𝑚 𝑠⁄ ∗ 5 ∗ (0.025)𝑚 ∗ (1.040)𝑚 

𝒎̇𝒆𝒙𝒕 = 𝟓𝟑𝟎. 𝟓𝟒𝟎𝟏 
𝑲𝒈

𝒔⁄  

Ahora determinaremos la temperatura de salida del agua de mar para flujo a través 

de banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

𝑇𝑒 = 𝑇𝑓 − (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇𝑒 = 50°𝐶 − (50°𝐶 − 28°𝐶) ∗ 𝑒
[−
3.5286 𝑚2∗959.7262𝐽

𝑠.𝑚2°𝐶
⁄

530.5401 
𝐾𝑔

𝑠⁄ ∗4178 
𝐽
𝐾𝑔°𝐶⁄

]

 

𝑻𝒄𝒔 = 𝟐𝟖. 𝟎𝟑𝟒 °𝑪 

Ahora determinaremos diferencia media logarítmica de temperaturas: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
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Donde: 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑠 

∆𝑇1 = 50°𝐶 − 28.034°𝐶 

∆𝑇1 = 21.966°𝐶 

∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑒 

∆𝑇2 = 46°𝐶 − 28°𝐶 

∆𝑇2 = 18°𝐶

 

Remplazando: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
21.966°𝐶 − 18°𝐶

𝐿𝑛(
21.966°𝐶
18°𝐶 )

 

∆𝑻𝑳𝒏 = 𝟏𝟗. 𝟗𝟏𝟕𝟒°𝑪 

Si realizamos la iteración para mayores velocidades, encontramos que, a 

partir de 16 nudos, existe la convección forzada externa. Pero a la vez, se sabe que 

las embarcaciones pesqueras nacionales, no superan la velocidad de 14 nudos. 

 

ii. Cálculo térmico de caja, lado caliente de la coraza – interior 

Teniendo en cuenta que para la circulación del refrigerante por el interior del 

Box cooler, se usa una bomba propia del equipo, se considera convección forzada. 

Para analizar des el interior de la coraza, iniciaremos desde la determinación 

de la temperatura media o promedio, del agua de enfriamiento o refrigerante:  

𝑇𝑚 =
𝑇ℎ𝑖 + 𝑇ℎ𝑠

2
 

𝑇𝑚 =
50°𝐶 + 46°𝐶

2
 

𝑻𝒎 = 𝟒𝟖°𝑪 
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Tabla 9  

Propiedades del agua a T (48ºC) 

PROPIEDADES DEL AGUA T (48 ºC) 

Presión de Sat.  (KPa) 11.2472 

Densidad ρ  (Kg/m3) 988.9 

Cp., (frio) (J/Kg °C) 4180.6 

Conductividad Térmica K (J/s.m°C) 0.6412 

μ x10 ^ -3 (Kg/ms) 5.67E-04 

Número de Prandt (Pr) 3.694 

Coeficiente volumétrico β x10^-3 (1/ºC) 4.37E-04 

Viscosidad cinemática (m2 / s) 5.73E-07 

Número de Prandt (Pr) Sat 3.55 

Nota. Datos tomados de (Cengel & Ghajar, 2011) 

Considerando a partir de las recomendaciones de la Guía de aplicación e 

instalación de motores marinos de Caterpillar, la velocidad de flujo: 

𝑉𝑓 = 0.65 𝑚/𝑠 

 

Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds: 

 

𝑅𝑒 =
𝜌 ∗ 𝑉𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐷

𝜇
 

Donde: 

- 𝐷 : es el diámetro interior del tubo (𝑚) 

- 𝜇 : viscosidad estática del fluido  (
𝐾𝑔

𝑚𝑠⁄ ) 

- 𝜌 : densidad del fluido a la temperatura de análisis (𝐾𝑔/𝑚3) 

- 𝑉𝑖𝑛𝑡 : velocidad interior en el banco de tubos (𝑚/𝑠) 

Hallando el área de enfriamiento interior a partir de los datos asumidos: 

𝐴𝑖𝑛𝑡 = 𝑁 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐿𝑐 
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Donde: 

- 𝑁 = 𝑁𝐿 ∗ 𝑁𝑇 

- 𝑁𝐿: Dato asumido para beneficios del cálculo 5 

- 𝑁𝑇: Dato asumido para beneficios del cálculo 18 

Reemplazamos: 

𝐴𝑖𝑛𝑡 = 5 ∗ 18 ∗ 𝜋 ∗ 0.0104𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒊𝒏𝒕 = 𝟑. 𝟎𝟓𝟖𝟐 𝒎𝟐 

Determinaremos el flujo másico interior: 

𝑚̇𝑖𝑛𝑡 = 𝜌 ∗ 𝑉𝑓 ∗ 𝐴𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑣𝑒𝑟𝑠𝑎𝑙 

𝑚̇𝑖𝑛𝑡 = (988.9)𝐾𝑔/𝑚
3 ∗ (0.65) 𝑚/𝑠 ∗ (𝜋 ∗

(0.0104𝑚)2

4
∗ 5 ∗ 18)/2 

𝒎̇𝒊𝒏𝒕 = 𝟐. 𝟒𝟔
𝑲𝒈

𝒔⁄  

 

Determinando el flujo volumétrico del interior: 

𝑉̇𝑖𝑛𝑡 =
𝑚̇𝑖𝑛𝑡

𝐴𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝜌
 

𝑉̇𝑖𝑛𝑡 =
(2.46)

𝐾𝑔
𝑠⁄

(𝜋 ∗
(0.0104)𝑚2

4 ∗ 5 ∗ 18)

2 ∗ (988.9)𝐾𝑔/𝑚3

 

𝑽̇𝒊𝒏𝒕 = 𝟖. 𝟗𝟒𝟓 
𝒎𝟑

𝒔⁄   

 

Remplazando en la ecuación de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(989.9)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (0.65) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.0104)𝑚

5.67 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟏. 𝟏𝟕𝟗𝟖 𝒙 𝟏𝟎𝟒 
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Con este número de Reynold podemos decir que este es un flujo turbulento, 

usaremos la ecuación debida a Sieder y Tate (1936). Para poder determinar el número 

de Nusselt, ya que se trata de un flujo turbulente con convección forzada: 

𝑁𝑢 = 0.027 ∗ 𝑅𝑒0.8 ∗ 𝑃𝑟
1
3⁄ ∗ [

𝜇

𝜇𝑠𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛
]
0.14

 

Ya que se cumplen las condiciones: 

0.5 ≤ Pr ≤ 17600 

Re ≥ 10000 

Reemplazando los datos en la ecuación para determinar el número de Nusselt: 

𝑁𝑢 = 0.027 ∗ 1.1798 𝑥 104
0.8
∗ 3.694

1
3⁄ ∗ [

5.67 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄

5.47 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
𝑇=50°𝐶

]

0.14

 

𝑵𝒖 = 𝟕𝟓. 𝟖𝟖 

 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ𝑖𝑛𝑡 =
85.88 ∗ (0.6412)

𝐽
𝑠. 𝑚°𝐶⁄

0.0104 𝑚
 

𝒉𝒊𝒏𝒕 = 𝟒𝟔𝟕𝟖. 𝟐𝟗𝟗𝟗 
 𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

 

 

iii. Cálculo de coeficiente global de transferencia de calor “U” de caja reductora 

Para calcular el coeficiente global de transferencia de calor entre los dos flujos, 

uno caliente con temperatura 𝑇ℎ y otro frío con temperatura 𝑇𝑐, se realizará un análisis 

inicial tomando en cuenta el intercambiador limpio, es decir sin incrustaciones y luego 

con ellas. 
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▪ Sin Incrustaciones (Box cooler de Calor Limpio) 

𝑈 =
1

𝐴 ∗ 𝑅𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙
 

Donde: 

𝑅𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+

𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄

2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶
+

1

ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡
 

Entonces: 

𝑈 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+

𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄
2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶

+
1

ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡
)
 

 

En este caso usaremos una aleación de CuZn20Al2As, el cual es un latón 

especial con excelente resistencia a la corrosión debido a la adición de aluminio y 

arsénico. Este material se utiliza principalmente para tubos de condensadores y tubos 

de enfriadores para aplicaciones de agua doméstica y de río. 

De la ficha técnica de este material se sabe que: 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 = 100
𝐽/𝑠

𝑚°𝐶
 

Además, se pudo comprobar de que, durante la evaluación en diferentes 

velocidades consideradas para la embarcación, el valor de la convección Natural se 

mantiene constante. 𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟗𝟓𝟗. 𝟕𝟐𝟔𝟐
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  y este dato se mantiene constante 

mientras la embarcación no supere los 15 nudos. 

Entonces tenemos los siguientes datos: 

- ℎ𝑖𝑛𝑡 = 4678.2999
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄  

- 𝐴𝑒𝑥𝑡 = 3.5286 𝑚2 

- 𝐴𝑖𝑛𝑡 = 3.0582 𝑚
2 

- 𝐷𝑒𝑥𝑡 = 0.012 𝑚 

- 𝐷𝑖𝑛𝑡 = 0.0104 𝑚 

- 𝐿𝐶 = 1.040 𝑚 
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Reemplazando en la ecuación: 

𝑈𝑙𝑖𝑚𝑝𝑖𝑜 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+

𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄
2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶

+
1

ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡
)
 

Reemplazando datos obtenemos: 

𝑼𝒅𝒊𝒔𝒆ñ𝒐 = 𝟖𝟖𝟗. 𝟒𝟗𝟐𝟖
𝑱/𝒔

𝒎𝟐°𝑪
 

 

▪ Con Incrustaciones (Box cooler de Calor sucio) 

𝑈 =
1

𝐴 ∗ 𝑅𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙
 

Donde: 

𝑅𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+
𝑅𝑖𝑛𝑡
𝐴𝑖𝑛𝑡

+
𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄

2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶
+

1

ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡
+
𝑅𝑒𝑥𝑡
𝐴𝑒𝑥𝑡

 

 

Entonces: 

𝑈𝑖𝑛𝑐𝑟𝑢𝑠 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+
𝑅𝑖𝑛𝑡
𝐴𝑖𝑛𝑡

+
𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄

2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶
+

1
ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡

+
𝑅𝑒𝑥𝑡
𝐴𝑒𝑥𝑡

)
 

 

Entonces tenemos los siguientes datos: 

- 𝑅𝑖𝑛𝑡 = 0.0002
𝑚2°𝐶

𝐽/𝑠
  Agua destilada con temperatura >50°C 

- 𝑅𝑒𝑥𝑡 = 0.0001
𝑚2°𝐶

𝐽/𝑠
             Agua de mar con temperatura <50°C 

Reemplazando datos se tiene el coeficiente global de transferencia de calor con 

incrustaciones: 

𝑼𝒊𝒏𝒄𝒓𝒖𝒔 = 𝑼𝒓𝒆𝒂𝒍 𝒅𝒆 𝒄𝒂𝒋𝒂 = 𝟕𝟎𝟖. 𝟕𝟔𝟗𝟒
𝑱/𝒔

𝒎𝟐°𝑪
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▪ Diferencia de temperatura media logarítmica ∆𝑻𝒎𝒍 de caja reductora 

Para poder hallar el flujo de calor del Box cooler, usaremos la diferencia de 

temperatura media logarítmica, que es el método adecuado para la variación 

temperatura media que debe emplear en el estudio de los intercambiadores de calor. 

La cual está dispuesta en: 

 

∆𝑇𝑚𝑙 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛 [
∆𝑇1
∆𝑇2

]
 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑒 − 𝑇𝑐𝑠 

∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑒 

Aplicando las fórmulas para encontrar la diferencia de temperatura media 

logarítmica y los datos obtenidos anteriormente, obtenemos la siguiente tabla: 

Tabla 10  

Datos obtenidos del para cálculo de transferencia de calor de la caja reductora 

CONDICIÓN DE 

OPERACIÓN 
𝑽 = 𝟏 𝒏𝒖𝒅𝒐 𝑽 = 𝟑 𝒏𝒖𝒅𝒐𝒔 𝑽 = 𝟖 𝒏𝒖𝒅𝒐𝒔 

    

𝑇ℎ𝑖 (°𝐶) 50 50 50 

𝑇ℎ𝑠 (°𝐶) 46 46 46 

𝑇𝑐𝑖 (°𝐶) 28 28 28 

𝑇𝑐𝑠 (°𝐶) 28.267 28.089 28.034 

𝐴𝑠(𝑚
2)  3.52864  

ℎ𝑒𝑥𝑡  (
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄ ) 959.7262 

ℎ𝑖𝑛𝑡 (
𝐽
𝑠. 𝑚2°𝐶
⁄ ) 4678.2999 

𝑈𝑙𝑖𝑚𝑝𝑖𝑜 (
𝐽
𝑠. 𝑚2°𝐶
⁄ ) 889.4982 

𝑈𝑟𝑒𝑎𝑙 (
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄ ) 708.7694 
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∆𝑇𝑚𝑙 (°𝐶) 19.878 19.8913 19.9174 

𝑄 (𝑘𝐽/𝑠) 49.54 49.75 49.81 

Nota. Elaboración propia 

 

▪ Factor de corrección para intercambiador de calor de pasos múltiples y de 

flujo cruzado 

 

La relación para la diferencia de temperatura media logarítmica ∆𝑇𝑚𝑙 establecida 

previamente solo es aplicable a los intercambiadores de flujo paralelo o a contraflujo. 

Además, se forman relaciones parecidas para los intercambiadores de flujo cruzado y 

de tubos y coraza de varios pasos, sin embargo, las expresiones derivadas resultan 

excesivamente complejas debido a las complejas condiciones de flujo. 

Por tal motivo se da el factor de corrección F para las configuraciones comunes 

de los intercambiadores de flujo cruzado y de casco y tubos en función de las 

razones P y R entre dos temperaturas. 

Y para nuestro caso en particular, aplica las curvas de un paso por la coraza 

de múltiplos de 2 de los tubos. 

 

 𝑃 =
𝑇ℎ𝑠−𝑇ℎ𝑖

𝑇𝑐𝑖−𝑇ℎ𝑖
                                 

𝑅 =
𝑇𝑐𝑖 − 𝑇𝑐𝑠
𝑇ℎ𝑠 − 𝑇ℎ𝑖

 

 



88 
 

 

Reemplazando en las fórmulas anteriores, tenemos loa siguiente factores P y R para la 

caja reductora: 

Para V=1 nudo obtenemos  𝑃 = 0.1818  , 𝑅 = 0.0138  y  𝐹 = 1 

Para V=3 nudos obtenemos 𝑃 = 0.1818  , 𝑅 = 0.0464  y  𝐹 = 1 

Para V=8 nudos obtenemos 𝑃 = 0.1818  , 𝑅 = 0.0175  y  𝐹 = 1 

Así mismo para determinar la tasa transferencia de calor de la caja reductora por 

el Box cooler se aplica la ecuación 12: 

𝑸̇ = 𝑼𝒓𝒆𝒂𝒍 ∗ 𝑨𝒔 ∗ ∆𝑻𝒎𝒍 ∗ 𝑭 

 

Reemplazando datos de la Tabla 10 obtenemos la transferencia de calor para las 

3 velocidades de la embarcación: 

Para V=1 nudo obtenemos el calor transferido igual a 𝑸̇ = 𝟒𝟗. 𝟓𝟑𝟗 𝒌𝑱/𝒔 

Para V=3 nudos obtenemos el calor transferido igual a 𝑄̇ = 49.748 𝑘𝐽/𝑠 

Para V=8 nudos obtenemos el calor transferido igual a 𝑄̇ = 49.813 𝑘𝐽/𝑠 

 

Consideramos el valor 𝑸̇ = 𝟒𝟗. 𝟓𝟑𝟗 𝒌𝑱/𝒔 ya que se considera la situación más 

crítica, cuando el desplazamiento del barco es el mínimo. 
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B. Cálculo térmico para Camisetas del motor 

 

A partir de lo evaluado, se pudo determinar que existe una mínima variación en 

cuanto a la temperatura de salida del agua de mar, de la coraza, de manera posterior a 

enfriar al circuito de enfriamiento de la caja reductora, por lo que consideraremos de 

igual manera para las camisetas del motor principal, es decir que la temperatura de 

criticidad del mar = 28°C.  

 

i. Cálculo térmico de camisetas, lado frio de la coraza – exterior 

 

Considerando que el Box cooler está concebido para mantenerse sumergido en 

el agua ya sea de rio o mar, con una configuración escalonada, para aprovechar el 

enorme flujo másico natural que estos ofrecen, se llevará a cabo el análisis térmico 

considerando estas condiciones: 

- Considerando que el buque esta Fondeado, es decir Vbarco=1 nudo 

- Considerando que el buque se desplaza a Vbarco=3 nudos 

- Considerando que el buque se desplaza a Vbarco=8 nudos 

El análisis térmico para realizar será para un banco de tubos escalonados a 

contraflujo. 

 

▪ Embarcación detenida (Vbarco=1nudo). 

Determinaremos el tipo de convección existente, el cual partiremos, hallando la 

temperatura de película:  

𝑇𝑝 =
𝑇𝑓 + 𝑇∞

2
 

Donde: 

𝑇𝑓 = Temperatura de la superficie, °C (T de ingreso al circuito de enfriamiento) 
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𝑇∞= Temperatura del fluido, suficientemente lejos de la superficie, °C 

𝑇𝑝 =
90°𝐶 + 28°𝐶

2
 

𝑻𝒑 = 𝟓𝟗 °𝑪 

Tabla 11 

 Propiedades del agua a T (59 °C) 

PROPIEDADES DEL AGUA T (59 ºC) 

Presión de Sat.  (KPa) 19.104 

Densidad ρ  (Kg/m3) 983.68 

Cp., (frio) (J/Kg °C) 4184.6 

Conductividad Térmica K (J/s.m°C) 0.653 

μ x10 ^ -3 (Kg/ms) 4.74E-04 

Número de Prandt (Pr) 3.042 

Coeficiente volumétrico β x10^-3 (1/ºC) 5.10E-04 

Viscosidad cinemática (m2 / s) 4.82E-07 

Número de Prandt (Pr) Sat 1.96 

 

Nota. Datos tomados de (Cengel & Ghajar, 2011) 

Ahora determinaremos el Número de Grashof y Reynolds: 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

Reemplazando los datos: 

𝐺𝑟𝑙 =
(9.81 )𝑚 𝑠2⁄ ∗ (5.1 ∗ 10−4)1/𝐶° ∗ (90 − 28)°𝐶 ∗ (1.040 𝑚)3

(4.82 ∗ 10−7𝑚
2
𝑠⁄  )

2
 

𝑮𝒓𝒍 = 𝟏. 𝟓𝟎𝟏𝟑𝟖 𝒙 𝟏𝟎
𝟏𝟐 

 

Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds 
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La velocidad máxima se determina con base en el requisito de conservación de 

la masa para el flujo incompresible estacionario. Por lo tanto: 

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

𝑆𝑇−𝐷
∗ 𝑉0, si se cumpla: 2𝐴𝐷 >

𝐴𝑇  

- 𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2∗(𝑆𝐷−𝐷)
∗ 𝑉0, si se cumpla: 

2𝐴𝐷 < 𝐴𝑇 

Sabiendo que: 

- 𝑆𝑇 = 25 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐿 = 10 𝑚𝑚 

- 𝑆𝐷 = 16 𝑚𝑚 

- 𝐷 = 12 𝑚𝑚 

Como se cumple, la segunda condición: 

 2 ∗ (16 − 12) ∗ 𝐿𝑐 < (25 − 12) ∗ 𝐿𝑐 

8 < 13 

Tenemos que: 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2 ∗ (𝑆𝐷 − 𝐷)
∗ 𝑉0 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
25

2 ∗ (16 − 12)
∗ 1𝑛𝑢𝑑𝑜 ∗

0.514𝑚 𝑠⁄

𝑛𝑢𝑑𝑜
 

𝑽𝒎𝒂𝒙 = 𝟏. 𝟔𝟎𝟏𝟑 
𝒎
𝒔⁄  

 

Remplazando en la ecuación 14 de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(983.68)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (1.613) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.012)𝑚

4.74 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟑. 𝟗𝟗𝟔𝟕 𝒙 𝟏𝟎𝟒 
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Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores: 

𝐺𝑟𝐿
𝑅𝑒2
⁄ =

1.50138 𝑥 1012

(3.9967 𝑥 104)2
 

𝑮𝒓𝑳
𝑹𝒆𝟐
⁄ = 𝟗𝟑𝟗. 𝟗𝟎 > 𝟏 

 

Por lo tanto, solo se considera la convección natural y despreciamos la 

convección forzada en el sistema. 

Para hallar el número de Rayleigh (ecuación 15) tenemos: 

𝑅𝑎 = 1.50138 𝑥 1012 ∗ 3.042 

𝑹𝒂 = 𝟒. 𝟓𝟔𝟕𝟐 𝒙 𝟏𝟎𝟏𝟐 

Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 

correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 

diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento 

como una placa vertical. 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

0.012 ≥ 0.003794 

Entonces: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2
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Remplazando los datos: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387 ∗ (4.5672 𝑥 1012)1 6⁄

[1 + (
0.492
3.042)

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

 

𝑵𝒖𝒑𝒍𝒂𝒄𝒂 = 𝟐𝟏𝟒𝟕. 𝟕𝟓𝟎𝟑 

 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es muy pequeño, el factor de corrección propuesto por 

White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. Es: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 

 

Tenemos entonces: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 2147.7503 ∗ [1 + 1.43(
(1.040) 𝑚

(0.012)𝑚 ∗ (1.5014 𝑥 1012)0.25
)0.9] 

 

𝑵𝒖𝒄𝒊𝒍𝒊𝒏𝒅𝒓𝒐 = 𝟐𝟒𝟓𝟕. 𝟗𝟕𝟓𝟏 

 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ𝑒𝑥𝑡 =
2457.9751 ∗ (0.653)

𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄

1.040 𝑚
 

𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟓𝟒𝟑. 𝟑𝟐𝟒𝟖
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

Hallando el área de enfriamiento exterior (ecuación 19) a partir de los datos 

asumidos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 𝑁 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷 ∗ 𝐿𝑐 

Donde: 

- 𝑁 = 𝑁𝐿 ∗ 𝑁𝑇 

- 𝑁𝐿: Dato asumido para beneficios del cálculo igual a 5 
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- 𝑁𝑇: Dato asumido para beneficios del cálculo igual a 72 

Reemplazamos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 5 ∗ 72 ∗ 𝜋 ∗ 0.012𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟒. 𝟏𝟏𝟒𝟓 𝒎𝟐 

Hallando el flujo másico exterior de la coraza: 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = 𝜌 ∗ 𝑉0 ∗ 𝑁𝑇 ∗ 𝑆𝑇 ∗ 𝐿𝑐 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = (983.68)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (0.514)𝑚 𝑠⁄ ∗ 5 ∗ (0.025)𝑚 ∗ (1.040)𝑚 

𝒎̇𝒆𝒙𝒕 = 𝟔𝟓. 𝟕𝟑 
𝑲𝒈

𝒔⁄  

 

Ahora determinaremos la temperatura de salida del agua de mar para flujo a 

través de banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

𝑇𝑒 = 𝑇𝑓 − (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇𝑒 = 90°𝐶 − (90°𝐶 − 28°𝐶) ∗ 𝑒
[−
14.1145 𝑚2∗1543.3248𝐽

𝑠.𝑚2°𝐶
⁄

65.73 
𝐾𝑔

𝑠⁄ ∗4184.6 
𝐽
𝐾𝑔°𝐶⁄

]

 

𝑻𝒄𝒔 = 𝑻𝒆 = 𝟑𝟐. 𝟕𝟐𝟏 °𝑪 

Ahora determinaremos diferencia media logarítmica de temperaturas: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

Donde: 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑠                                ∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑖 

∆𝑇1 = 90°𝐶 − 32.721°𝐶                       ∆𝑇2 = 82°𝐶 − 28°𝐶 

∆𝑇1 = 57.279°𝐶                                       ∆𝑇2 = 54°𝐶  

Remplazando: 
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∆𝑇𝐿𝑛 =
57.279°𝐶 − 54°𝐶

𝐿𝑛(
57.279°𝐶
54°𝐶

)
 

∆𝑻𝑳𝒏 = 𝟓𝟓. 𝟔𝟐𝟑𝟓°𝑪 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 3 nudos). 

Determinaremos el tipo de convección existente, el cual partiremos, hallando la 

temperatura de película:  

𝑇𝑝 =
𝑇𝑓 + 𝑇∞

2
 

𝑇𝑝 =
90°𝐶 + 28°𝐶

2
 

𝑻𝒑 = 𝟓𝟗 °𝑪 

Con los datos de la Tabla 12 de las propiedades del agua a T (59 ºC), reemplazamos 

valores. 

Ahora determinaremos el Número de Grashof y Reynolds: 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

Reemplazando los datos: 

 

𝐺𝑟𝑙 =
(9.81 )𝑚 𝑠2⁄ ∗ (5.1 ∗ 10−4)1/°𝐶 ∗ (90 − 28)°𝐶 ∗ (1.040 𝑚)3

(4.82 ∗ 10−7
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄  )2
 

𝑮𝒓𝒍 = 𝟏. 𝟓𝟎𝟏𝟑𝟖 𝒙 𝟏𝟎
𝟏𝟐 

 

Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds 

La velocidad máxima se determina con base en el requisito de conservación 
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de la masa para el flujo incompresible estacionario. Por lo tanto: 

Como se cumple, la segunda condición: 

 2 ∗ (16 − 12) ∗ 𝐿𝑐 < (25 − 12) ∗ 𝐿𝑐 

8 < 13 

Tenemos que: 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2 ∗ (𝑆𝐷 −𝐷)
∗ 𝑉0 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
25

2 ∗ (16 − 12)
∗ 3 𝑛𝑢𝑑𝑜 ∗

0.514𝑚 𝑠⁄

𝑛𝑢𝑑𝑜
 

𝑽𝒎𝒂𝒙 = 𝟒. 𝟖𝟏𝟖𝟖 𝒎 𝒔⁄  

 

Remplazando en la (ecuación 14) de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(983.68)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (4.8188) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.012)𝑚

4.74 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟏. 𝟏𝟗𝟗 𝒙 𝟏𝟎𝟓 

 

Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores: 

𝐺𝑟𝐿
𝑅𝑒2
⁄ =

1.50138 𝑥 1012

(1.199 𝑥 105)2
 

𝑮𝒓𝑳
𝑹𝒆𝟐
⁄ = 𝟏𝟎𝟒. 𝟒𝟑 > 𝟏 

 

Por lo tanto, solo se considera la convección natural y despreciamos la 

convección forzada en el sistema. 

Para hallar el número de Rayleigh (ecuación 15) tenemos: 

𝑅𝑎 = 1.50138 𝑥 1012 ∗ 3.042 

𝑹𝒂 = 𝟒. 𝟓𝟔𝟕𝟐 𝒙 𝟏𝟎𝟏𝟐 

Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 

correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 
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diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento como 

una placa vertical. 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

0.012 ≥ 0.0003794 

Entonces: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

 

Remplazando los datos: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387 ∗ (4.5672 𝑥 1012)1 6⁄

[1 + (
0.492
3.042)

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

𝑵𝒖𝒑𝒍𝒂𝒄𝒂 = 𝟐𝟏𝟒𝟕. 𝟕𝟓𝟎𝟑 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es muy pequeño, el factor de corrección propuesto por 

White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. Es: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 

Tenemos entonces: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 2147.7503 ∗ [1 + 1.43(
(1.040) 𝑚

(0.012)𝑚 ∗ (1.50138 𝑥 1012)0.25
)0.9] 

 

𝑵𝒖𝒄𝒊𝒍𝒊𝒏𝒅𝒓𝒐 = 𝟐𝟒𝟓𝟕. 𝟗𝟕𝟓𝟏 

 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ =
𝑁𝑢 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
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ℎ𝑒𝑥𝑡 =
2457.9751 ∗ (0.653)

𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄

1.040 𝑚
 

𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟓𝟒𝟑. 𝟑𝟐𝟒𝟖
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

 

Hallando el área de enfriamiento exterior a partir de los datos asumidos, 

reemplazamos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 5 ∗ 72 ∗ 𝜋 ∗ 0.012𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟒. 𝟏𝟏𝟒𝟓 𝒎𝟐 

 

Hallando el flujo másico exterior de la coraza: 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = 𝜌 ∗ 𝑉0 ∗ 𝑁𝑇 ∗ 𝑆𝑇 ∗ 𝐿𝑐 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = (983.68)𝐾𝑔/𝑚
3 ∗ (4.8188)𝑚 𝑠⁄ ∗ 5 ∗ (0.025)𝑚 ∗ (1.040)𝑚 

𝒎̇𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟗𝟕. 𝟑𝟓𝟖𝟖 
𝑲𝒈

𝒔⁄  

 

Ahora determinaremos la temperatura de salida del agua de mar para flujo a 

través de banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

𝑇𝑒 = 𝑇𝑓 − (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇𝑒 = 90°𝐶 − (90°𝐶 − 28°𝐶) ∗ 𝑒

[−
14.1145 𝑚2∗1543.3248𝐽

𝑠.𝑚2°𝐶
⁄

197.3588 
𝐾𝑔

𝑠⁄ ∗4184.6 
𝐽
𝐾𝑔°𝐶⁄

]

 

𝑻𝒄𝒔 = 𝟐𝟗. 𝟔𝟏𝟓 °𝑪 

 

Ahora determinaremos diferencia media logarítmica de temperaturas: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
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Donde: 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑠                                      ∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑒 

∆𝑇1 = 90°𝐶 − 29.615°𝐶                       ∆𝑇2 = 82°𝐶 − 28°𝐶 

∆𝑇1 = 60.385°𝐶                                ∆𝑇2 = 54°𝐶 

Remplazando: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
60.385°𝐶 − 54°𝐶

𝐿𝑛(
60.385°𝐶
54°𝐶

)
 

∆𝑻𝑳𝒏 = 𝟓𝟕. 𝟏𝟑𝟐𝟗°𝑪 

 

▪ Embarcación en movimiento (Vbarco= 8 nudos). 

Determinaremos el tipo de convección existente, el cual partiremos, hallando la 

temperatura de película:  

𝑇𝑝 =
𝑇𝑓 + 𝑇∞

2
 

𝑇𝑝 =
90°𝐶 + 28°𝐶

2
 

𝑻𝒑 = 𝟓𝟗 °𝑪 

Con los datos de la Tabla 12 de las propiedades del agua a T (59 ºC), 

reemplazamos valores. 

Ahora determinaremos el Número de Grashof y Reynolds: 

𝐺𝑟𝑙 =
𝑔 ∗ 𝛽 ∗ (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝐿𝑐

3

𝜐2
 

 

Reemplazando los datos: 

 

𝐺𝑟𝑙 =
(9.81 )𝑚 𝑠2⁄ ∗ (5.1 ∗ 10−4)1/°𝐶 ∗ (90 − 28)°𝐶 ∗ (1.040 𝑚)3

(4.82 ∗ 10−7
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄  )2
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𝑮𝒓𝒍 = 𝟏. 𝟓𝟎𝟏𝟑𝟖 𝒙 𝟏𝟎
𝟏𝟐 

 

Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds.  

La velocidad máxima se establece calculando con base en el requisito de 

conservación de la masa para el flujo estacionario incompresible. Por lo tanto: 

Como se cumple, la segunda condición: 

 2 ∗ (16 − 12) ∗ 𝐿𝑐 < (25 − 12) ∗ 𝐿𝑐 

8 < 13 

 

Tenemos que: 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

2 ∗ (𝑆𝐷 −𝐷)
∗ 𝑉0 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
25

2 ∗ (16 − 12)
∗ 8 𝑛𝑢𝑑𝑜 ∗

0.514𝑚 𝑠⁄

𝑛𝑢𝑑𝑜
 

𝑽𝒎𝒂𝒙 = 𝟏𝟐. 𝟖𝟓𝟎 
𝒎
𝒔⁄  

 

Remplazando en la (ecuación 14) de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(983.68)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (12.850) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.012)𝑚

4.74 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟑. 𝟏𝟗𝟕𝟒 𝒙 𝟏𝟎𝟓 

 

Aplicando en la relación de determinación de las convecciones exteriores: 

𝐺𝑟𝐿
𝑅𝑒2
⁄ =

1.50138 𝑥 1012

(3.1974 𝑥 105)2
 

𝑮𝒓𝑳
𝑹𝒆𝟐
⁄ = 𝟏𝟒. 𝟔𝟗 > 𝟏 

 

Por lo tanto, solo se considera la convección natural y despreciamos la convección 

forzada en el sistema. 

Para hallar el número de Rayleigh (ecuación 15) tenemos: 

𝑅𝑎 = 1.50138 𝑥 1012 ∗ 3.042 
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𝑹𝒂 = 𝟒. 𝟓𝟔𝟕𝟏𝟗 𝒙 𝟏𝟎𝟏𝟐 

Para el análisis de la convección natural del sistema, usaremos correlaciones 

empíricas del número promedio de Nusselt para convecciones naturales sobre 

superficies con 𝑁𝐿>16, para el cual no será necesario la aplicación de un factor 

correctivo. Para este caso, como la relación entre la Longitud característica y el 

diámetro de la tubería, es un número elevado, Asumiremos un comportamiento como 

una placa vertical. 

Donde se cumple que: 

𝐷 ≥
35𝐿𝑐

𝐺𝑟𝐿
1 4⁄

 

0.012 ≥ 0.0003794 

Entonces: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387𝑅𝑎𝐿
1
6⁄

[1 + (
0.492
𝑃𝑟 )

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

Remplazando los datos: 

𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =

{
 

 
0.825 +

0.387 ∗ (4.56719 𝑥 1012)1 6⁄

[1 + (
0.492
3.042)

9
16⁄ ]

8
27⁄

}
 

 
2

 

 

𝑵𝒖𝒑𝒍𝒂𝒄𝒂 = 𝟐𝟏𝟒𝟕. 𝟕𝟓𝟎𝟑 

Como el valor de 𝐷/𝐿𝑇𝑐 es muy pequeño, el factor de corrección propuesto por 

White, F. M., Heat Transfer, Addison-Wesley, Reading, MA, 1984. Es: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑁𝑢𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 ∗ [1 + 1.43(
𝐿𝑐

𝐷 ∗ 𝐺𝑟𝐿
0.25)

0.9] 

Tenemos entonces: 

𝑁𝑢𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 2147.7503 ∗ [1 + 1.43(
(1.040) 𝑚

(0.012)𝑚 ∗ (1.50138 𝑥 1012)0.25
)0.9] 
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𝑵𝒖𝒄𝒊𝒍𝒊𝒏𝒅𝒓𝒐 = 𝟐𝟒𝟓𝟕. 𝟗𝟕𝟓𝟏 

 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ =
𝑁𝑢 ∗ 𝑘

𝐿𝑐
 

ℎ𝑒𝑥𝑡 =
2457.9751 ∗ (0.653)

𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄

1.040 𝑚
 

𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟓𝟒𝟑. 𝟑𝟐𝟒𝟖
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

 

Hallando el área de enfriamiento exterior a partir de los datos asumidos, 

reemplazamos: 

𝐴𝑒𝑥𝑡 = 5 ∗ 72 ∗ 𝜋 ∗ 0.012𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟒. 𝟏𝟏𝟒𝟓 𝒎𝟐 

Hallando el flujo másico exterior de la coraza (ecuación 20): 

𝑚̇𝑒𝑥𝑡 = (983.68)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (12.85)𝑚 𝑠⁄ ∗ 5 ∗ (0.025)𝑚 ∗ (1.040)𝑚 

𝒎̇𝒆𝒙𝒕 = 𝟓𝟐𝟓. 𝟖𝟒 
𝑲𝒈

𝒔⁄  

Ahora determinaremos la temperatura de salida del agua de mar para flujo a través 

de banco de tubos, donde aplicaremos la ecuación: 

𝑇𝑒 = 𝑇𝑓 − (𝑇𝑓 − 𝑇∞) ∗ 𝑒
[−
𝐴𝑒𝑥𝑡∗ℎ𝑒𝑥𝑡
𝑚̇𝑒𝑥𝑡∗𝐶𝑝

]
 

𝑇𝑐𝑠 = 𝑇𝑒 = 90°𝐶 − (90°𝐶 − 28°𝐶) ∗ 𝑒
[−
14.1145 𝑚2∗1543.3248𝐽

𝑠.𝑚2°𝐶
⁄

525.84 
𝐾𝑔

𝑠⁄ ∗4184.6 
𝐽
𝐾𝑔°𝐶⁄

]
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𝑻𝒄𝒔 = 𝑻𝒆 = 𝟐𝟖. 𝟔𝟏𝟏 °𝑪 

 

Ahora determinaremos diferencia media logarítmica de temperaturas: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛(
∆𝑇1
∆𝑇2

)
 

Donde: 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖 − 𝑇𝑐𝑠                           ∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑖 

∆𝑇1 = 90°𝐶 − 28.611°𝐶               ∆𝑇2 = 82°𝐶 − 28°𝐶 

∆𝑇1 = 61.389°𝐶                        ∆𝑇2 = 54°𝐶 

 

Remplazando: 

∆𝑇𝐿𝑛 =
61.389°𝐶 − 54°𝐶

𝐿𝑛(
61.389°𝐶
54°𝐶

)
 

∆𝑻𝑳𝒏 = 𝟓𝟕. 𝟔𝟐°𝑪 

Si realizamos la iteración para mayores velocidades, encontramos que, a 

partir de 16 nudos, existe la convección forzada externa. Pero a la vez, se sabe que 

las embarcaciones pesqueras nacionales, no superan la velocidad de 14 nudos. 
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ii. Cálculo térmico de camisetas, lado caliente de la coraza – interior 

Teniendo en cuenta que para la circulación del refrigerante por el interior del 

box cooler, se usa una bomba propia del equipo, se considera convección forzada. 

Para analizar des el interior de la coraza, iniciaremos desde la determinación 

de la temperatura media o promedio, del agua de enfriamiento o refrigerante:  

𝑇𝑚 =
𝑇ℎ𝑖 + 𝑇ℎ𝑠

2
 

𝑇𝑚 =
90°𝐶 + 82°𝐶

2
 

𝑻𝒎 = 𝟖𝟔°𝑪 

Tabla 12  

Propiedades del agua a T (86 ºC) 

PROPIEDADES DEL AGUA T (86 ºC) 

Presión de Sat.  (KPa) 60.292 

Densidad ρ  (Kg/m3) 967.54 

Cp., (frio) (J/Kg °C) 4202 

Conductividad Térmica K (J/s.m°C) 0.6734 

μ x10 ^ -3 (Kg/ms) 3.29E-04 

Número de Prandt (Pr) 2.056 

Coeficiente volumétrico β x10^-3 (1/ºC) 6.76E-04 

Viscosidad cinemática (m2 / s) 3.40E-07 

Número de Prandt (Pr) Sat 1.96 

 

Nota. Datos tomados de (Cengel & Ghajar, 2011) 

 

Considerando a partir de las recomendaciones de la Guía de aplicación e 

instalación de motores marinos de Caterpillar (2017), la velocidad de flujo: 

𝑉𝑓 = 1.33 𝑚/𝑠 
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Ahora determinaremos el valor del número de Reynolds. 

Hallando el área de enfriamiento interior a partir de los datos asumidos, 

reemplazamos: 

𝐴𝑖𝑛𝑡 = 5 ∗ 72 ∗ 𝜋 ∗ 0.0104𝑚 ∗ 1.040𝑚 

𝑨𝒊𝒏𝒕 = 𝟏𝟐. 𝟐𝟑𝟔𝟏 𝒎𝟐 

Determinaremos el flujo másico interior: 

𝑚̇𝑖𝑛𝑡 = 𝜌 ∗ 𝑉𝑓 ∗ 𝐴𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑣𝑒𝑟𝑠𝑎𝑙 

𝑚̇𝑖𝑛𝑡 = (967.54)𝐾𝑔/𝑚
3 ∗ (1.33) 𝑚/𝑠 ∗ (𝜋 ∗

(0.0104𝑚)2

4
∗ 5 ∗ 72)/2 

𝒎̇𝒊𝒏𝒕 = 𝟏𝟗. 𝟔𝟖
𝑲𝒈

𝒔⁄  

 

Determinando el flujo volumétrico del interior: 

𝑉̇𝑖𝑛𝑡 =
𝑚̇𝑖𝑛𝑡

𝐴𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝜌
 

𝑉̇𝑖𝑛𝑡 =
(19.68)

𝐾𝑔
𝑠⁄

(𝜋 ∗
(0.0104)𝑚2

4 ∗ 5 ∗ 72)

2 ∗ (967.54)𝐾𝑔/𝑚3

 

𝑽̇𝒊𝒏𝒕 = 𝟕𝟑. 𝟐𝟏 
𝒎𝟑

𝒔⁄   

 

Remplazando en la (ecuación 14) de Reynolds: 

𝑅𝑒 =
(967.54)𝐾𝑔/𝑚3 ∗ (1.33) 𝑚 𝑠⁄ ∗ (0.0104)𝑚

3.29 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
 

𝑹𝒆 = 𝟒. 𝟎𝟔 𝒙 𝟏𝟎𝟒 
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Con este número de Reynolds podemos decir que este es un flujo turbulento, 

usaremos la ecuación debida a Sieder y Tate (1936). Para poder determinar el número 

de Nusselt, ya que se trata de un flujo turbulente con convección forzada: 

𝑁𝑢 = 0.027 ∗ 𝑅𝑒0.8 ∗ 𝑃𝑟
1
3⁄ ∗ [

𝜇

𝜇𝑠𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑐𝑖ó𝑛
]
0.14

 

Ya que se cumplen las condiciones: 

0.5 ≤ Pr ≤ 17600 

Re ≥ 10000 

Reemplazando los datos en la ecuación para determinar el número de Nusselt: 

𝑁𝑢 = 0.027 ∗ (4.062 𝑥 104)0.8 ∗ (2.056)
1
3⁄ ∗ [

3.29 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄

3.15 ∗ 10−4
𝑘𝑔

𝑚𝑠⁄
𝑇=90°𝐶

]

0.14

 

𝑵𝒖 = 𝟏𝟔𝟖. 𝟎𝟔𝟖𝟕 

Remplazando, para la convección natural externa: 

ℎ𝑖𝑛𝑡 =
168.0687 ∗ (0.6734)

𝐽
𝑠.𝑚°𝐶⁄

0.0104 𝑚
 

𝒉𝒊𝒏𝒕 = 𝟏𝟎𝟖𝟖𝟐. 𝟒𝟒𝟗𝟑
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  

 

iii.  Cálculo de coeficiente global de transferencia de calor “U” de camisetas 

Para calcular el coeficiente global de transferencia de calor entre dos flujos, uno 

caliente a temperatura 𝑇ℎ y otro fría a temperatura 𝑇𝑐, se realizará un análisis inicial 

tomando en cuenta el intercambiador limpio, es decir sin incrustaciones y luego con 

ellas. 
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▪ Sin Incrustaciones (Box cooler de Calor Limpio) 

 

𝑈 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+

𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄
2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶

+
1

ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡
)
 

 

Se pudo comprobar de que, durante la evaluación en diferentes velocidades 

consideradas para la embarcación, el valor de la convección Natural se mantiene 

constante. 𝒉𝒆𝒙𝒕 = 𝟏𝟓𝟒𝟑. 𝟑𝟐𝟒𝟖
𝑱
𝒔.𝒎𝟐°𝑪
⁄  y este dato se mantiene constante mientras 

la embarcación no supere los 15 nudos. 

Entonces tenemos los siguientes datos: 

- ℎ𝑒𝑥𝑡 = 1543.3248
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄  

- ℎ𝑖𝑛𝑡 = 10882.4493
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄  

- 𝐴𝑒𝑥𝑡 = 14.1145 𝑚2 

- 𝐴𝑖𝑛𝑡 = 12.2326 𝑚
2 

- 𝐷𝑒𝑥𝑡 = 0.012 𝑚 

- 𝐷𝑖𝑛𝑡 = 0.0104 𝑚 

- 𝐿𝐶 = 1.040 𝑚 

Reemplazando en la ecuación: 

𝑈𝑙𝑖𝑚𝑝𝑖𝑜 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+

𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄
2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶

+
1

ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡
)
 

𝑼𝒍𝒊𝒎𝒑𝒊𝒐 = 𝟏𝟓𝟏𝟑. 𝟏𝟎𝟗𝟗
𝑱/𝒔

𝒎𝟐°𝑪
 

▪ Con Incrustaciones (Box cooler de Calor sucio) 

𝑈𝑖𝑛𝑐𝑟𝑢𝑠 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+
𝑅𝑖𝑛𝑡
𝐴𝑖𝑛𝑡

+
𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄

2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶
+

1
ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡

+
𝑅𝑒𝑥𝑡
𝐴𝑒𝑥𝑡

)
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Entonces tenemos los siguientes datos: 

- 𝑅𝑖𝑛𝑡 = 0.0002
𝑚2°𝐶

𝐽/𝑠
  Agua destilada con temperatura >50°C 

- 𝑅𝑒𝑥𝑡 = 0.0001
𝑚2°𝐶

𝐽/𝑠
              Agua de mar con temperatura <50°C 

- 𝐴𝑒𝑥𝑡 = 14.1145 𝑚2 

- 𝐴𝑖𝑛𝑡 = 11.2326 𝑚
2 

- 𝐷𝑒𝑥𝑡 = 0.012 𝑚 

- 𝐷𝑖𝑛𝑡 = 0.0104 𝑚 

- 𝐿𝐶 = 1.040 𝑚 

Reemplazando en la ecuación: 

𝑈𝑖𝑛𝑐𝑟𝑢𝑠 =
1

𝐴 ∗ (
1

ℎ𝑖𝑛𝑡 ∗ 𝐴𝑖𝑛𝑡
+
𝑅𝑖𝑛𝑡
𝐴𝑖𝑛𝑡

+
𝐿𝑛(𝐷𝑒𝑥𝑡 𝐷𝑖𝑛𝑡)⁄

2 ∗ 𝜋 ∗ 𝐾𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 ∗ 𝐿𝐶
+

1
ℎ𝑒𝑥𝑡 ∗ 𝐴𝑒𝑥𝑡

+
𝑅𝑒𝑥𝑡
𝐴𝑒𝑥𝑡

)
 

𝑼𝒊𝒏𝒄𝒓𝒖𝒔 = 𝑼𝒓𝒆𝒂𝒍 𝒄𝒂𝒎𝒊𝒔𝒆𝒕𝒂𝒔 = 𝟏𝟎𝟓𝟓. 𝟑𝟒𝟓𝟑
𝑱/𝒔

𝒎𝟐°𝑪
 

▪ Diferencia de temperatura media logarítmica ∆𝑻𝒎𝒍 de camisetas 

Para poder hallar el flujo de calor del Box cooler, usaremos la diferencia de 

temperatura media logarítmica, la cual es el método adecuado para calcular la 

diferencia de temperatura media que debe aplicar en el estudio de los intercambiadores 

de calor. La cual está dispuesta en: 

 

∆𝑇𝑚𝑙 =
∆𝑇1 − ∆𝑇2

𝐿𝑛 [
∆𝑇1
∆𝑇2

]
 

∆𝑇1 = 𝑇ℎ𝑒 − 𝑇𝑐𝑠 

∆𝑇2 = 𝑇ℎ𝑠 − 𝑇𝑐𝑒 

Aplicando las fórmulas para hallar la diferencia de temperatura media logarítmica 

y los datos obtenidos anteriormente, obtenemos la siguiente tabla: 
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Tabla 13  

Datos obtenidos para cálculo de transferencia de las camisetas del motor 

CONDICIÓN DE 

OPERACIÓN 
𝑽 = 𝟏 𝒏𝒖𝒅𝒐 𝑽 = 𝟑 𝒏𝒖𝒅𝒐𝒔 𝑽 = 𝟖 𝒏𝒖𝒅𝒐𝒔 

    

𝑇ℎ𝑖 (°𝐶) 90 90 90 

𝑇ℎ𝑠 (°𝐶) 82 82 82 

𝑇𝑐𝑖 (°𝐶) 28 28 28 

𝑇𝑐𝑠 (°𝐶) 32.721 29.615 28.611 

𝐴𝑠(𝑚
2) 14.1145 

ℎ𝑒𝑥𝑡  (
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄ ) 1543.3248 

ℎ𝑖𝑛𝑡 (
𝐽
𝑠. 𝑚2°𝐶
⁄ ) 10882.4493 

𝑈𝑙𝑖𝑚𝑝𝑖𝑜 (
𝐽
𝑠. 𝑚2°𝐶
⁄ ) 1513.1099 

𝑈𝑟𝑒𝑎𝑙 (
𝐽
𝑠.𝑚2°𝐶
⁄ ) 1055.3453 

∆𝑇𝑚𝑙 (°𝐶) 55.6235 57.1329 57.6157 

  (𝑄(𝑘𝐽/𝑠) 828.552 851.036 858.227 

 

Nota. Elaboración propia 

 

▪ Factor de corrección para intercambiador de calor de pasos múltiples y de 

flujo cruzado 

 

La relación para la diferencia de temperatura media logarítmica ∆𝑇𝑚𝑙 descrita 

previamente, solo es aplicable a los intercambiadores de flujo paralelo o a contraflujo. 

Además, se desarrollan relaciones parecidas para los intercambiadores de flujo 

cruzado y de tubos y coraza de pasos múltiples, aunque las expresiones derivadas 

resultan demasiado complejas debido a las complejas condiciones de flujo. 
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Por tal motivo se da el factor de corrección F para las configuraciones comunes 

de los intercambiadores de flujo cruzado y de casco y tubos en función de las razones 

P y R entre dos temperaturas, 

definidas como 

 

𝑃 =
𝑇ℎ𝑠 − 𝑇ℎ𝑖
𝑇𝑐𝑖 − 𝑇ℎ𝑖

 

𝑅 =
𝑇𝑐𝑖 − 𝑇𝑐𝑠
𝑇ℎ𝑠 − 𝑇ℎ𝑖

 

 

Y para nuestro caso en particular, aplica las curvas de un paso por la coraza de 

múltiplos de 2 de los tubos  

Reemplazando en las fórmulas anteriores, tenemos: 

Para V=1 nudo obtenemos  𝑃 = 0.1290  , 𝑅 = 0.0763  y  𝐹 = 1   

Para V=3 nudos obtenemos 𝑃 = 0.1290  , 𝑅 = 0.2017  y  𝐹 = 1 

Para V=8 nudos obtenemos 𝑃 = 0.1290  , 𝑅 = 0.0049  y  𝐹 = 1 

Así mismo para determinar la tasa de calor disipados (ecuación 12) de las camisetas por el 

Box cooler se tiene: 

𝑄̇ = 𝑈𝑟𝑒𝑎𝑙 𝑐𝑎𝑚𝑖𝑠𝑒𝑡𝑎𝑠 ∗ 𝐴𝑠 ∗ ∆𝑇𝑚𝑙 ∗ 𝐹 

Reemplazando datos de la Tabla 13 obtenemos la transferencia de calor para las 

3 velocidades de la embarcación: 

Para V=1 nudo obtenemos el calor transferido igual a 𝑸̇ = 𝟖𝟐𝟖. 𝟓𝟓𝟐 𝒌𝑱/𝒔 

Para V=3 nudos obtenemos el calor transferido igual a 𝑄̇ = 851.036 𝑘𝐽/𝑠 

Para V=8 nudos obtenemos el calor transferido igual a 𝑄̇ = 858.227 𝑘𝐽/𝑠 
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4.1.2. Efectos de mejora 

Los efectos de mejora tras la implementación del sistema de refrigeración tipo 

box cooler fueron evidentes y cuantificables, tanto en el comportamiento térmico del 

motor como en el desempeño general del sistema de enfriamiento de la embarcación 

pesquera TASA 413. Esta sección presenta un análisis comparativo entre el sistema 

tradicional (keel cooler) y el sistema optimizado, permitiendo evaluar los beneficios 

técnicos, económicos y operacionales alcanzados. 

En primer lugar, se destaca el incremento del 12.40% en la capacidad de 

enfriamiento de las camisetas del motor, pasando de una disipación térmica de 737 

kJ/s con el sistema keel cooler a 828 kJ/s con el box cooler. Esta mejora no solo 

representa una mayor eficiencia en la transferencia de calor, sino que también 

contribuye a una mejor estabilidad térmica del motor Caterpillar 3512 DITA durante 

operaciones prolongadas en alta mar, reduciendo el estrés térmico sobre componentes 

clave como cilindros, pistones y válvulas. 

Asimismo, la caja reductora, que opera en condiciones de alta fricción y carga 

térmica, experimentó una mejora significativa. Bajo condiciones operativas críticas 

(alta carga y baja velocidad de navegación), el sistema box cooler logró aumentar en 

un 9% la capacidad de enfriamiento de este componente, lo cual garantiza una mayor 

vida útil del aceite lubricante, disminuye el desgaste mecánico y contribuye a una 

operación más eficiente del sistema de propulsión. 

Desde una perspectiva técnica y de mantenimiento, el box cooler demostró ser 

un sistema más robusto frente a condiciones marinas variables. A diferencia del keel 

cooler, cuya eficiencia depende de la velocidad de avance del barco y puede verse 

afectada cuando la embarcación está detenida o en faena, el box cooler mantiene su 
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capacidad de disipación de calor aun en condiciones de bajo movimiento de agua 

externa, gracias a su diseño que favorece la convección natural y forzada. 

En términos económicos, estos efectos de mejora repercuten directamente en 

una reducción de los costos operativos y de mantenimiento, dado que el motor opera 

dentro de rangos térmicos ideales, reduciendo la frecuencia de intervenciones 

técnicas. Además, se minimizan los riesgos de sobrecalentamiento, lo cual evita 

paradas no programadas y garantiza la continuidad operativa de las faenas pesqueras. 

Finalmente, los efectos de mejora observados en este estudio confirman 

plenamente la hipótesis principal planteada, que proponía un aumento del 10% al 20% 

en la eficiencia del sistema de refrigeración con la implementación del box cooler. 

También se alinean con las justificaciones técnica, económica y ambiental descritas 

en el Capítulo I, así como con las conclusiones generales, las cuales respaldan la 

viabilidad de adoptar esta tecnología en otras embarcaciones pesqueras que aún 

operan con sistemas tradicionales. 
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4.1.3. Análisis Económico 

A consecuencia de la identificación y discernimiento de las actividades que 

corresponden para la Implementación y Mantenimiento de los sistemas de enfriamiento de 

motor central tipo keel cooler (Anexo 11) y box cooler (Anexo 12), se obtuvo los costos 

para cada sistema. 

Tabla 14  

Parámetros iniciales de evaluación económica 

PARÁMETROS Keel Cooler Box Cooler UNIDAD 

Tiempo instalado 6 0 Años 

Costo inicial 24’890.00 33’670.00 USD 

Vida útil considerada 12 24 Años 

Mantenimiento I cada 3 años 9’370.00 3’200.00 USD 

Mantenimiento II cada 6 años - 3’800.00 USD 

Tasa de descuento estimada 10% 10%  

 

Nota. Datos de costos de implementación y mantenimiento en embarcación TASA 413 por SIMACH. 

Teniendo en cuenta que el sistema de refrigeración existente es el Keel cooler con 

6 años desde su fabricación, los gastos son ya previstos para tal según su necesidad, se tiene 

el siguiente flujo de caja: 

Tabla 15  

Flujo de caja con Keel Cooler 

Actividad 
Mant. 

I 

Mant. 

I 

Nueva 

Instal. 

Mant. 

I 

Mant. 

I 

Mant. 

I 

Nueva 

Instal. 

Mant. 

I 

Mant. 

I 

Años 0 3 6 9 12 15 18 21 24 

Costos -9370 -9370 -24890  -9370 -9370 -9370 -24890 -9370 -9370 

 

Nota. Los datos son presupuestos ya destinados para su ejecución con sistema keel cooler 
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Determinación del Valor Actual Neto (ecuación 6) con el sistema keel cooler 

𝑉𝐴𝑁𝑘𝑒𝑒𝑙 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟 =
−9370

(1 + 0.1)0
+

−9370

(1 + 0.1)3
+

−24890

(1 + 0.1)6
+

−9370

(1 + 0.1)9
+

−9370

(1 + 0.1)12

+
−9370

(1 + 0.1)15
+

−24890

(1 + 0.1)18
+

−9370

(1 + 0.1)21
+

−9370

(1 + 0.1)24
 

𝑉𝐴𝑁𝑘𝑒𝑒𝑙 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟 = −46’356.20 

Los gastos previstos para la implementación y mantenimiento con sistema box 

cooler están dados de la siguiente manera: 

Tabla 16  

Flujo de caja de Box Cooler 

Actividad 
Nueva 

Instal. 

Mant. 

I 

Mant. 

II 

Mant. 

I 

Mant. 

II 

Mant. 

I 

Mant. 

II 

Mant. 

I 

Mant. 

II 

Años 0 3 6 9 12 15 18 21 24 

Costos -33670 -3200 -3800  -3200 -3800 -3200 -3800 -3200 -3800 

 

Nota. Datos considerados como nueva implementación  

Como se desea comparar la viabilidad económica del cambio de equipo y considerando 

los costos regulares de mantenimiento del Keel Cooler, se genera el nuevo flujo de caja para el 

Box Cooler: 

Tabla 17  

Flujo de caja comparativo 

Años 0 3 6 9 12 15 18 21 24 

Flujo Caja -24300 6170 21090  6170 5570 6170 21090 6170 5570 

Acumulado -24300 -18130 2960 9130 14700 20870 41960 48130 53700 
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Determinación del Valor Actual Neto (VAN) mediante la (ecuación 6) antes 

mencionada a partir del nuevo flujo de caja realizado para el box cooler: 

𝑉𝐴𝑁𝑏𝑜𝑥 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟 =
−24300

(1 + 0.1)0
+

6170

(1 + 0.1)3
+

21090

(1 + 0.1)6
+

6170

(1 + 0.1)9
+

5570

(1 + 0.1)12

+
6170

(1 + 0.1)15
+

21090

(1 + 0.1)18
+

6170

(1 + 0.1)21
+

5570

(1 + 0.1)24
 

𝑉𝐴𝑁𝑏𝑜𝑥 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟 = 3301.05 

Para poder encontrar el valor de TIR (ecuación 7), del cambio del sistema del Keel 

Cooler al Box cooler, se trabaja con el desarrollo del nuevo flujo de caja (Tabla 17). 

−24300

(1 + 𝑇𝐼𝑅)0
+

6170

(1 + 𝑇𝐼𝑅)3
+

21090

(1 + 𝑇𝐼𝑅)6
+

6170

(1 + 𝑇𝐼𝑅)9
+

5570

(1 + 𝑇𝐼𝑅)12
+

6170

(1 + 𝑇𝐼𝑅)15

+
21090

(1 + 𝑇𝐼𝑅)18
+

6170

(1 + 𝑇𝐼𝑅)21
+

5570

(1 + 𝑇𝐼𝑅)24
= 3301.05 

𝑻𝑰𝑹 = 𝟏𝟏. 𝟓𝟖𝟕% 

Se determina un valor de Tasa Interna de Retorno igual a 11.587%, siendo este un 

porcentaje mayor a la tasa de descuento asumida (10%), por lo que lo califica como un proyecto 

viable. 

Para determinar el periodo de recuperación podemos identificar que en la tabla 17, entre 

los años 3 y 6 se obtiene valores acumulados positivos, indicativo de que en estos años se 

recuperará la inversión adicional que se realiza para poder reemplazar el sistema de 

enfriamiento del Keel cooler al Box cooler. 

A partir de todo lo evaluado podemos decir que, económicamente es viable poder 

realizar el cambio del sistema de enfriamiento. 
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4.1.4. Modelado y Simulación 

El programa SOLIDWORKS® es una herramienta de automatización para diseño 

mecánico que facilita a los diseñadores el trazo de ideas rápidamente, la experimentación con 

operaciones y cotas, y la elaboración de modelos y dibujos detallados. (Solidworks, 2024) 

Pasos desarrollados: 

1. Creación del ensamblaje total de equipo box cooler 

Figura 10  

Box cooler diseño en SolidWorks 

 

Nota. Elaborado por los tesistas 

2. Simulación de flujos solo dentro del box cooler, se realiza una pre-simulación 

del sistema para apreciar el diagrama de colores en las entradas y salidas de las tuberías 

con dato inicial de temperatura de ingreso 90 ºC. 
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Figura 11  

Pre-simulación de flujo de agua caliente en el box cooler 

 

 

Nota. Elaborado por los tesistas 

 

3. Simulación completa de todo el sistema de enfriamiento y flujo circundante de 

agua de mar dentro de la ubicación del box cooler, se toma los datos más críticos según 
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los cálculos realizados previamente, velocidad de embarcación 1 nudo, temperatura de 

agua de mar 28 ºC. 

Figura 12  

Simulación de equipo box cooler con parámetros de evaluación más críticos 

 

Nota. Elaborado por los tesistas 

Se obtiene de acuerdo con la evaluación por software Solidworks los siguientes datos: 

Camisetas: 

Densidad promedio del fluido igual a 970.62 kg/m3 

Temperatura promedio del fluido igual a 82.387 °C 

Caja: 

Densidad promedio del fluido igual a 989.63 kg/m3 

Temperatura promedio del fluido igual a 44.702 °C 
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4.2. Discusiones 

• Inicialmente se planteó como objetivo calcular un balance de energía para 

el sistema de enfriamiento del motor CAT 3512 DITA para una embarcación de 400 Tn 

de capacidad de bodegas, lo cual fue fundamental para conocer la distribución de calor 

generado por el motor y así poder establecer una base comparativa entre el sistema 

tradicional de Keel Cooler y el propuesto de Box Cooler. Investigaciones previas como 

la de (Lloret, 2011) donde han demostrado de que el sistema Keel Cooler presenta 

deficiencias en la disipación de calor cuando el área disponible es insuficiente, lo cual 

ocurre cuando la embarcación está en baja velocidad o detenida, lo cual incrementa la 

temperatura del motor, reduciendo su eficiencia y aumentando el riesgo de fallas 

mecánicas. Con Base a los cálculos realizados se determinó que el sistema debía disipar 

739 kJ/s provenientes de las camisetas del motor, 107 kJ/s del aftercooler y 45 kJ/s de 

la caja reductora; según los datos de los fabricantes y cálculos realizados. Esta 

cuantificación de energía se convirtió en el fundamento técnico para el rediseño o 

cambio a un nuevo sistema de enfriamiento, lo cual confirma que el primer objetivo es 

alcanzado satisfactoriamente, al analizar mediante su comportamiento térmico del 

motor y sustentar la implementación de un sistema más eficiente. 

 

• Seguidamente, se estableció como objetivo determinar los efectos de mejora 

por la implementación del box cooler, comparándolo con otros sistemas de refrigeración 

utilizados en embarcaciones pesqueras. Antecedentes, como (Otero, 2021) y (Torres, 

2020), demuestran que el Box Cooler presentan una mayor eficiencia, además de ser 

más compactos y requerir menor mantenimiento que el sistema Keel Cooler. Otero, por 

ejemplo, demuestra una reducción de temperatura promedio de 14.1 °C en su estudio de 

simulación, mientras que Torres evidenció un incremento del 12.5% en la disipación de 
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calor. En el caso de esta embarcación en estudio de nuestra tesis, los resultados 

mostraron un aumento del 12.40% en la capacidad de enfriamiento de las camisetas del 

motor, alcanzando una disipación de 828 kJ/s, frente a los 737 kJ/s del sistema Keel 

Cooler. Asimismo, la caja reductora mejoró su capacidad de enfriamiento en un 9% bajo 

condiciones de operación crítica. Mediante estos resultados se confirma el cumplimiento 

del objetivo, ya que se logró evidenciar que la implementación del Box Cooler genera 

una mejora térmica significativa en comparación con el sistema anterior, siendo una 

solución más eficiente, confiable y de mayor desempeño para el entorno operativo 

marino. 

 

• Asimismo, se formuló como objetivo el determinar la viabilidad del 

proyecto mediante un análisis económico de la implementación del sistema box cooler, 

comparándolo con el sistema tradicional. En estudios similares, como el desarrollado 

por (Ramos, 2019), se concluyó que el uso de intercambiadores de calor puede reducir 

los costos de mantenimiento y mejorar la eficiencia operativa a largo plazo. Así como, 

Flores (2023) demostró que una mejora en la eficiencia térmica se traduce en un menor 

consumo de combustible, impactando directamente en los costos operativos. Mientras 

que, en esta investigación, los indicadores económicos fueron concluyentes: partiendo 

desde un presupuesto de 9370 USD para el Keel Cooler y 3800 USD para el Box Cooler, 

el Valor Actual Neto (VAN) del sistema Box Cooler alcanzó los $3,301.35, mientras 

que el del sistema Keel cooler fue negativo, con –$43,054.85, considerando un periodo 

de evaluación de 24 años. Esta diferencia sustancial valida que el sistema propuesto no 

solo mejora el rendimiento térmico, sino que representa una inversión rentable a largo 

plazo. Por tanto, se demuestra que este objetivo fue logrado, ya que se evidenció una 

base financiera que respalda la implementación del box cooler como una solución 

económica y técnicamente sustentable en el tiempo. convirtiéndose en un proyecto 
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viable y con de recuperación de gastos por la implementación del nuevo sistema en un 

periodo de tiempo de 3 a 6 años. 

 

• Finalmente, se propuso como objetivo modelar y simular un Box Cooler 

óptimo para el enfriamiento de las camisetas del motor marino en estudio, utilizando 

herramientas de dinámica de fluidos computacional. Investigaciones como las de 

(Torres, 2020) y (Ramos, 2019) han recurrido al uso de software como ANSYS y 

SolidWorks para validar sus diseños, mediante simulaciones de transferencia de calor 

en condiciones operativas reales. Dichas herramientas permiten simular el sistema sin 

incurrir en costos de fabricación iniciales. En el presente estudio se empleó SolidWorks 

y su extensión Flow Simulation para modelar el diseño del Box Cooler. Se simularon 

condiciones críticas de temperatura y velocidad de flujo, obteniendo resultados que 

confirmaron una adecuada disipación térmica y validando las condiciones de operación 

del equipo. Esta simulación permitió verificar que el diseño cumplía con los requisitos 

térmicos definidos previamente en el balance de energía desarrollado. Por lo tanto, este 

objetivo también fue alcanzado, ya que se logró desarrollar un modelo computacional 

que optimiza el diseño del sistema propuesto, y que, además, constituye una herramienta 

predictiva útil para futuras implementaciones en embarcaciones similares. 
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CAPÍTULO V: CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES 

5.1. Conclusiones 

a. Se realizó un balance de energía para el sistema de enfriamiento de un motor 

CAT 3512 DITA para una embarcación pesquera de 400 toneladas métricas de capacidad 

de bodega, el cual comprende la evaluación del sistema de enfriamiento keel cooler y el 

sistema de enfriamiento implementado de tipo box cooler, obteniendo al final de los 

cálculos  realizados un cuadro comparativo de capacidades de transferencia de calor 

resultante en: calor rechazado por keel cooler de 737.12 kJ/s para las camisetas del motor  

y 45.45 kJ/s para la caja reductora, mientras que con el box cooler se obtuvo 828.55 kJ/s 

para camisetas y 49.54 kJ/s para caja reductora, concluyendo que estos últimos datos 

reflejan una mejor disipación de calor del motor.  

b. Se determinó los efectos de mejora por la implementación del box cooler en 

comparación con el sistema keel cooler obteniendo una tasa de mejora aproximada del 

12.4% para enfriamiento de camisetas y 9% para enfriamiento de caja reductora. Así mismo 

el box cooler al ser un sistema de enfriamiento más compacto, permite una mejor 

maniobrabilidad para su instalación y mantenimiento, lo cual también se ve reflejado en la 

disminución de costos de operación en la embarcación. 

c. Se desarrolló el análisis económico no solo del equipamiento y mantenimiento 

del equipo box cooler, sino también del enfriador Keel cooler que tenía instalada la 

embarcación antes de realizar el cambio a enfriador box cooler; de acuerdo con los datos 

recolectados de trabajos realizados con anterioridad, por el astillero SIMA Chimbote a 

similares características, se concluyó en un cuadro comparativo donde el mayor beneficio 

a la hora de instalar el box cooler era su mantenimiento presupuestado en 3800 dólares 

americanos y enfriador Keel cooler con 9370 dólares americanos aproximadamente, lo cual 
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representa un ahorro considerable de 5570 dólares americanos, por cada carena realizada 

(mantenimiento periódico de cada 3 años) 

d. Se logró modelar y simular el Box Cooler óptimo para el enfriamiento de 

camisetas del motor marino en estudio mediante el programa Solid Works y su extensión 

Flow Simulation en el cual se aprecia el comportamiento del fluido de cada uno de los 

circuitos dentro del box cooler, así como la simulación del equipo en sus condiciones más 

críticas, obteniendo los valores de la temperatura de agua de salida de las camisetas del 

motor a 82.4 ºC y temperatura de agua de salida de la caja reductora de 44.7 ºC. 
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5.2. Recomendaciones 

a. El enfriador box cooler al mantenerse siempre en contacto con el agua de mar, 

esta acumula organismos incrustantes como mejillones, percebes entre otros, los que 

deterioran las tuberías del box cooler, por lo tanto, el box cooler utiliza un sistema catódico 

anti-incrustaciones de forma periférica, este es un equipo que amerita una evaluación a 

parte ya que nos permitirá eliminar dichos organismos marinos y ayudará a incrementar la 

vida útil de nuestro equipo. Este equipo consiste en la instalación de ánodos de cobre debajo 

del box cooler que manda una descarga controlada de electrones en el agua, eliminando 

organismos vivos que se adhieren a las tuberías del equipo. 

b. Se debería realizar un cálculo del sistema de refrigeración del barco con 

velocidad crucero a su máxima capacidad carga en bodega al momento de retorno de pesca 

y considerando que el equipo de enfriamiento se encuentre próximo al periodo de 

mantenimiento en carena, para evaluar las variaciones reales de temperaturas en el box 

cooler al inicio de la primera labor de pesca (equipo limpio) y en la última (3 años de uso), 

así también con esto poder analizar el deterioro de las paredes del serpentín  de tuberías 

cupro – níquel del sistema box cooler y verificar si los periodos de carena de la embarcación 

son los adecuados para cumplir con la vida útil del equipo de refrigeración de motor central. 

c. Es recomendable la instalación de un panel de control de temperaturas en sala 

de máquinas, el cual mediante termostatos en la entrada y salida de agua en el box cooler 

se pueda medir la variación de temperaturas, conjuntamente a esto el equipamiento de 

tanques de expansión y compensación en la parte elevada del motor para evitar que los 

gases de evaporación circulen dentro del box cooler. Con esto el motorista de la 

embarcación pueda visualizar la variación de las temperaturas en tiempo real del motor 

central y pueda mantener controlada y monitoreada la temperatura de trabajo del motor 

para evitar posibles casos de sobrecalentamientos por falla del sistema de refrigeración. 
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d. El mantenimiento adecuado del sistema de refrigeración por box cooler depende 

mucho del uso de aditivos o líquidos refrigerantes en el box cooler, esto incrementa la 

capacidad de enfriamiento del sistema y también disminuye la corrosión interna de las 

tuberías, por lo que lo más recomendable es el uso netamente de líquidos refrigerantes y 

evitar rellenar el box cooler con agua no tratada, ya que debido a las altas temperatura de 

trabajo del motor, el agua no tratada podría causar una ebullición temprana y generar sarro 

en las paredes de las tubería del sistema de refrigeración. 
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Anexo 1  

Gráfico de Camisetas en keel cooler para relación de área requerida de enfriamiento 

 

 

 Nota. Gráfico según ASSEMBLY AND INSTALLATION GUIDE FERREYROS 

para hallar constante de relación de área de enfriamiento. Fuente: (Caterpillar, 2017) 
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Anexo 2  

Gráfico Postenfriador en keel cooler para relación de área requerida de enfriamiento 

 

Nota. Gráfico según ASSEMBLY AND INSTALLATION GUIDE FERREYROS para hallar 

constante de relación de área de enfriamiento. Fuente: (Caterpillar, 2017) 
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 Nota. Gráfico según ASSEMBLY AND INSTALLATION GUIDE FERREYROS 

para hallar constante de relación de área de enfriamiento. Fuente: (Caterpillar, 2017) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Anexo 3  

Gráfico de Caja reductora en keel cooler para relación de área requerida de enfriamiento 
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Nota. Ficha consultada en (Boat Diesel, 2024) 

Anexo 4  

Ficha técnica motor CAT 3512 DITA 
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Anexo 5  

Curvas de rendimiento motor CAT 3512 DITA 

 

Nota. De esta tabla se toma los datos teóricos para los cálculos del informe. Consultado en 

(Boat Diesel, 2024) 
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Anexo 6  

Especificaciones Técnicas de los tubos de cobre en el box cooler 

 

Nota. De este apartado se toma la conductividad térmica del material. Consultado en (Emil 

Müller Metallwerk, 2024) 
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Anexo 7  

Tabla de propiedades del agua saturada 

 

 

Nota. Tabla de propiedades del agua saturada Apéndice 1, Tabla A – 9. Consultado en 

(Cengel & Ghajar, 2011) 
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Anexo 8  

Datos tomados en labores de faena embarcación TASA 413 

PARÁMETRO SALIDA RETORNO

RPM 1222 1222

Velocidad 10.5 nudos 10.5 nudos

Presión de aceite 60 PSI 60 PSI

Presión en la caja 330 PSI 330 PSI

Presión del combustible 72 PSI 70 PSI

Temperatura Box cooler 

motor
64 ºC 65 ºC

Temperatura box cooler caja 33 ºC 34 ºC

Temperatura agua 80 ºC 80 ºC

Temperatura aire 80 ºC 80 ºC

Temperatura aceite 85 ºC 85 ºC

Temperatura caja 58 ºC 59 ºC

Temperatura combustible 46 ºC 41 ºC

Carga de bodega 0 TN 280 TN

FAENA 29 DE MAYO DEL 2024

PARÁMETRO SALIDA RETORNO

RPM 1105 1220

Velocidad 11 nudos 11 nudos

Presión de aceite 59 PSI 58 PSI

Presión en la caja 330 PSI 330 PSI

Presión del combustible 73 PSI 78 PSI

Temperatura Box cooler 

motor
56 ºC 60 ºC

Temperatura box cooler caja 34 ºC 37 ºC

Temperatura agua 77 ºC 79 ºC

Temperatura aire 75 ºC 80 ºC

Temperatura aceite 80 ºC 82 ºC

Temperatura caja 55 ºC 55 ºC

Temperatura combustible 43 ºC 46 ºC

Carga de bodega 0 TN 200 TN

FAENA 01 DE JUNIO DEL 2024

 

PARÁMETRO SALIDA RETORNO

RPM 1231 1222

Velocidad 11.4 nudos 11.5 nudos

Presión de aceite 59 PSI 58 PSI

Presión en la caja 330 PSI 330 PSI

Presión del combustible 75 PSI 75 PSI

Temperatura Box cooler 

motor
71 ºC 64 ºC

Temperatura box cooler 

caja
42 ºC 37 ºC

Temperatura agua 82 ºC 79 ºC

Temperatura aire 83 ºC 81 ºC

Temperatura aceite 88 ºC 87 ºC

Temperatura caja 62 ºC 62 ºC

Temperatura combustible 47 ºC 46 ºC

Carga de bodega 0 TN 220 TN

FAENA 03 DE JUNIO DEL 2024

PARÁMETRO SALIDA RETORNO

RPM 1243 1240

Velocidad 10 nudos 12 nudos

Presión de aceite 60 PSI 59 PSI

Presión en la caja 330 PSI 330 PSI

Presión del combustible 73 PSI 75 PSI

Temperatura Box cooler 

motor
63 ºC 66 ºC

Temperatura box cooler caja 31 ºC 39 ºC

Temperatura agua 77 ºC 79 ºC

Temperatura aire 79 ºC 87 ºC

Temperatura aceite 80 ºC 82 ºC

Temperatura caja 55 ºC 60 ºC

Temperatura combustible 45 ºC 48 ºC

Carga de bodega 0 TN 220 TN

FAENA 02 DE JUNIO DEL 2024

 

 

Nota. Datos tomados por operario motorista en labores de pesca. Fuente: Motorista de 

embarcación TASA 413 
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Anexo 9  

Ficha técnica de equipo box cooler de doble circuito Blokland 

 

Nota. Datos de ficha técnica consultado en (Llalco Fluid technology, 2013) 
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Anexo 10  

Cotización de equipo box cooler Duramax marine 

 

Nota. Datos de cotización consultada en (Navales S.A.C, 2024) 
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Anexo 11  

Presupuestos de Ventas SIMACH - Instalación y mantenimiento de keel cooler  
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Nota. Presupuestos tomados de (SIMACH, 2021) 
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Anexo 12  

Presupuestos de Ventas SIMACH - Instalación y mantenimiento de box cooler 
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Nota. Presupuestos tomados de (SIMACH, 2021) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



151 

 

Anexo 13  

Plano de esquema general box cooler 

 


