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PROLOGO

Este material que se ofrece es, en primer lugar, un libro de texto adecuado para ser
utilizado en Escuelas de Ingenieria Superior y en Facultades de Ciencias, pero
también pretende ser un manual practico con informacion suficiente para abordar
muchos problemas reales de ingenieria térmica en que la transferencia de calor
juegue un papel preponderante.

Para que los contenidos de esta materia estuvieran mejor cubiertos faltarfa, como
minimo, incluir los casos mas ligados al transporte de materia, como las torres de
refrigeracién (equipo de mucha importancia térmica en grandes plantas industriales
como centrales térmicas y plantas quimicas) y otros equipos. Debido a la duracién
cuatrimeral de las asignaturas en los actuales planes de estudio, no ha parecido
oportuno incrementar mas el contenido, ya suficientemente extenso. No obstante, el
uso de una herramienta tan fructifera como las analogias entre los diversos fend-
menos de transporte, incluidas el texto, permite paliar en parte estas carencias.

En algunas partes del texto quiza se aprecie un lenguaje mas bien esquematico al
estilo de los clasicos apuntes. Esto se explica porque el origen de este material son
los apuntes de la asignatura de Calor y Frio Industrial de los planes de estudio de la
E.T.S.LL. de Zaragoza de 1964 y 1984, que a través de una profunda reforma han
llegado a convertirse en el presente texto. En cualquier caso el contenido de
cualquier apartado se entiende que es suficientemente comprensible.

Para guiar al alumno en la comprension de lo fundamental se ha afiadido al final de
cada capitulo una sintesis (o resumen) del mismo con los hitos principales, una
coleccion de cuestiones que facilitan la deteccion y asimilacién del conjunto de
conocimientos que incluyendo conceptos, definiciones, leyes y relaciones funda-
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Prologo

mentales y desarrollos basicos, constituyen el minimo imprescindible que, a final
de curso, el estudiante debe saber afrontar por si solo sin recurrir a ningtin material
de apoyo, apuntes o libro. Estos deberé usarlos para la resolucién de problemas
mas amplios que exijan el manejo de férmulas que, evidentemente, no se pueden ni
se deben memorizar. Las cuestiones corresponden aproximadamente a cada capi-
tulo, pero en algunos casos ha habido necesidad de reagruparlos por exceso o de-
fecto de ellas, por lo que se vera que las cuestiones del final de algtin capitulo no se
pueden resolver hasta avanzar mas la materia o que por contra en el final de algin-
capitulo no aparece lista de cuestiones. En este tiltimo caso deben buscarse al final
de algtin capitulo afin.

Como es habitual en los textos de Transferencia de Calor, al final de cada capitulo
aparece una coleccién de problemas (salvo en los dos primeros, dada su naturale-
za) para que el estudiante, solo o en interaccidn con el profesor, pueda entrenar la
habilidad para resolver casos practicos, lo més cercanos que sea posible a las apli-
caciones reales. El dltimo capitulo de este libro contiene exclusivamente proble-
mas donde intervienen de una forma algo mas complicada varios mecanismos de
transmision de calor (multimodo). Para orientar sobre la validez de los resultados
obtenidos, se incluyen al final del libro las soluciones de una parte de los proble-
mas propuestos.

La diferencia entre la presente edicién y las anteriores estriba en la correccion de
erratas, que seguirdn apareciendo y por la s que se piden disculpas, la adicién y su-
presién de algunos problemas del final de los capitulos y, principalmente, la re-
visién y ampliacion de las soluciones que se ofrecen al final del libro.

Febrero de 2007

Los autores
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Nomenclatura

La nomenclatura de este texto se ha procurado ceiiir, en la medida de lo posible, a
los convenios acordados en la 8 Conferencia Internacional sobre Transferencia
de Calor que tuvo lugar el afio 1986 en San Francisco, EE.UU.

Entre paréntesis figuran las unidades de cada magnitud en el S.I. (Sistema Inter-
national), que es el que se utiliza en este texto.

Letras latinas

Area (m?).

Area de una seccién (m?).

Area superficial (mz).

Difusividad térmica, a = A/pc, (m?/s)

Coeficiente de absorcién espectral de un gas gris (m™)
Coeficiente de absorcién espectral (m™).

Capacidad calorifica de un fluido circulante (W/K), C = nrrlcp .
Concentraciéon volumétrica de particulas (volumen de particulas por
unidad de volumen).

Ts

Coeficiente de friccion superficial, C; = — -
(1/2)pV

Calor especifico de una sustancia incompresible (J/kg-K o kJ/kg-K).
Velocidad de la luz (m/s).

Calor especifico a presion constante (J/kg'K o kJ/kg-K).

Calor especifico a volumen constante (J/kg-K o kJ/kg-K).

Diametro (m).

Coeficiente de difusién binaria de la especie quimica A en la mezcla
formada por las especies A y B (m?%s).

Diametro hidraulico (m).
Derivada sustancial respecto al tiempo (s™).

Diferencial.
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div Divergencia.

E Poder emisivo total (W/m?).

E, Poder emisivo espectral (W/m?-um)
e Base de los logaritmos neperianos

Espesor (m).

F Eficiencia de un intercambiador de calor respecto al de contracorriente,
AT
F= =
ATml, cc

F; Factor de vista.
dp/d

f Factor de friccidén en un tubo, f=— L} D,.

(1/2)pV

> T SN ’ %‘ m ’

G Flujo masico, G=pV;G = |G| = N kg/s-m" -
C

G Irradiacién total (W/m?).

G, Irradiacién espectral (W/m?pum).

g Aceleracién de la gravedad (m/s?).

Altura de un objeto (m).

h Coeficiente de conveccién del calor (W/m*K).
Entalpia especifica (J/kg o kJ/kg).
Constante de Planck (ver apéndice A.3).

Entalpia de vaporizacién (condensacién) (J/kg o kJ/kg).

g
h,, Coeficiente de conveccidon de masa (m/s).
1 Intensidad total (W/m?-sr).
L, Intensidad espectral (W/m?sr-um).
J Radiosidad total (W/m?).
I Radiosidad espectral (W/m*pum).
k Rugosidad (mm).
Constante de Boltzmann (ver apéndice A.3)
Kk, Coeficiente de atenuacién espectral (m™), k, =a, +o;.
L Longitud caracteristica de un objeto (m).
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el

Qv Q
Ka]

® m Ao

—

r,,z
r,0,¢

Sy

Longitud media de haz (m).

Longitud media de haz de un medio 6pticamente delgado.

Logaritmo neperiano.

Logaritmo decimal.

Masa molar (kg/kmol).

Nimero de Mach.

Caudal mésico (kg/s).

Ntmero de particulas por unidad de volumen (m™).

Vector unitario normal a una superficie.

UA

min

(Siglas inglesas de) niimero de unidades de transferencia, NTU =

Presion (bar, Pa).
Energia intercambiada en forma de calor (J).

Calor que circula por unidad de tiempo; en este texto, simplemente
calor (W).

Calor por unidad de longitud (W/m).

flujo de calor (W/m?).

Calor generado o consumido por unidad de volumen (W/m?).
Radio de un objeto (m).

Constante universal de los gases (ver apéndice A.3).
Resistencia térmica (K/W).

Coordenada radial (m).

Componentes de las coordenadas cilindricas (m, rad, m).
Componentes de las coordenadas esféricas (m, rad, rad).
Camino recorrido por un rayo (m).

Factor de forma en conduccion bidimensional (m).

Distancia entre los centros de los tubos en bancos de tubos (m).
Coordenada transformada de Laplace del tiempo (s™).
Seccién dispersiva espectral (m?).

Temperatura (K, °C).

Tiempo (s).
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u, v, w

< < <

<>

<

XY,z

Xed

Espesor (m).

Coeficiente global de transferencia de calor (W/m? K).
Energia interna especifica (J/kg o kJ/kg).

componentes de la velocidad en coordenadas cartesianas (m/s).
Velocidad de acercamiento unidireccional de un fluido (m/s).
Volumen (m>).

Vector velocidad (m/s).

Caudal volumétrico (m%/s).

Volumen especifico (m*/kg).

Componente genérica de la velocidad (m/s).

Anchura de un objeto (m).

Titulo.

Componentes espaciales de las coordenadas cartesianas (m).
Longitud de entrada (m).

Coordenada genérica.

Letras griegas

LIFR

Absortividad, absortancia.

Coeficiente de dilatacion isobaro, 3 = 1 (6_{;} (Kfl) .
P

o p\o
Espesor 6ptico.
Salto, cambio, incremento finito.
Espesor de la capa limite, espesor de la pelicula de condensado (m).

Delta de Kronecker (Sij =1sii=j, Sij =0sii}j).

Volumen vacio

Porosidad, € =
Volumen total

L . . q
Eficiencia de un intercambiador de calor, € = 4 _

qmax Cmin(Tce - Tfﬁ)

Emisividad, emitancia.

Eficiencia de una aleta, n = 2.
hA 0,

a

XX
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A
Mo Eficiencia de una superficie con aletas, n,=1- Xa (1 - na) .

0 Angulo de una direccion respecto de la normal (rad).
Conductividad térmica (W/m-K).
Longitud de onda (um, m).
Viscosidad dinamica (Pa-s).

Viscosidad cinemética (m%/s).

p Densidad (kg/m>).
Reflectividad.
o Tension superficial (N/m).

Constante de Stefan—Boltzman (ver apéndice A.3).
o), Coeficiente de dispersién espectral (m™).
T Esfuerzo cortante (Pa).

Esfuerzo viscoso (Pa).

Transmisividad, transmitancia.
[0} Angulo (rad)

Funcién de disipacion viscosa (s7).

Didmetro de particulas (m, um).

v Funcién de corriente (m?%/s).
) Angulo sélido (sr).

) Velocidad angular (s™.
Subindices

Referido a aleta(s).
b Base de una aleta.
c (Fluido) caliente.

Sobre la concentracién de especies quimicas.

e A la entrada.
f Fluido.
(Fluido) frio.
g En estado gaseoso.
h Hidraulico.
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i,j, k

ml

max

min

Inicial.

Indices enteros identificativos de objetos (superficies, celdillas, nodos
en MDF, ...).

En estado liquido.

Valor medio, particularmente en la seccién de un tubo y del salto de
temperaturas entre los fluidos de un intercambiador de calor (yT,,).

Media logaritmica.

Mayor valor de una magnitud ffsica, particularmente entre los dos flui-
dos de un intercambiador de calor.

Menor valor de una magnitud fisica, particularmente entre los dos flui-
dos de un intercambiador de calor.

Pared.

Superficial.

A la salida.
Térmico.

En estado de vapor.
Espectral.
Direccional.

En el fluido libre (a mucha distancia de la zona de interaccion).

Superindices

p

Instante temporal en el MDF.

Valor global (o medio), particularmente de los coeficientes de convec-
cién y del coeficiente global de transferencia de calor.

Simbolos matematicos

%

\% Operador diferencial vectorial expresado en coordenadas cartesianas
0 0 0

por el vector | —, —, — |.

0x 0y 0z

%

VA Gradiente del campo escalar A.
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% . % . % . . . 9
-B,div B, div (B) Divergencia del campo vectorial B .

<4

-1, div T, div (1) Divergencia del campo tensorial .

<4

2 . . .
\% Operador laplaciano, cuya expresiéon en coordenadas cartesianas es

& & &
NERIE ALY
ox~ 0y o0z

Las magnitudes vectoriales se indican alternativamente en negrita o con una
flecha encima de su simbolo

Siglas

EDC Ecuacion de difusion del calor.
MDF Método de las diferencias finitas.
NTU (Ver letras latinas).

Numeros adimensionales

Ver la pagina 148.

Numero entre corchetes

Indica referencia al final del capitulo.
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CAPITULO 1

Transferencia de calor.
Aspectos basicos

Introduccion

Los conceptos basicos de esta rama de las ciencias térmicas, calor y temperatura,
se definen en termodindmica, la cual estudia los estados de equilibrio y los
procesos entre ellos.

Con los procesos hay asociados intercambios energéticos en forma de calor y tra-
bajo, de los cuales la termodindmica estudia su cuantia total pero no su naturaleza
ni su ritmo de intercambio. Esto lo estudian las cienciae de la transferencia, que
son basicamente la mecénica (de sélidos o fluidos) y la Electricidad para el traba-
joy la Transferencia de Calor para el calor.

Por tanto, la transferencia (o transmision) de calor es la parte de las ciencias, o si
se quiere de la ingenieria térmica, que se ocupa de estudiar la velocidad y los
mecanismos por los que se transfiere el calor de las zonas calientes del espacio a
las frias. En su desarrollo histérico comenz6 vinculada a la termodindmica, y es
fundamentalmente a partir de la obra capital de J. Fourier Theorie Analytique de
la Chaleur (1812-1822) [1] cuando comienza su andadura como cuerpo de doct-
rina propio; tiene por tanto unos dos siglos de vida.

A continuacién se presentan los hechos principales que han ido contribuyendo a
la construccion del actual cuerpo de doctrina, aunque aspectos del frio y del calor
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Transferencia de calor. Aspectos basicos

ya eran estudiados en la antigiiedad, se considera que las ciencias térmicas, tal y
como se conocen hoy en dia, arrancan de los experimentos de Galileo.

Hitos historicos en transferencia de calor [2]

1597 Termémetro de aire de Galileo.
1701 Ley de enfriamiento de Newton.
Black: Distincién entre calor y temperatura.
1757 Percepcion de la existencia de tres mecanismos de transferen-
cia de calor: conduccidn, conveccién y radiacion.
1812-1822 | Theorie Analytique de la Chaleur (J. Fourier).
1822-1845 | Ecuaciones de Navier—Stokes.
1879 Ley de Stefan (Experimental).
. . Ley de Stefan—Boltzman
Demostracion tedrica de la Ley de Stefan
1884
(Boltzman).
1879-1881 | Oberbeck y Lorenz: Andlisis Tedrico de la Conveccién natural.
1883 Reynolds: Transicién del régimen laminar al turbulento.
1883—-1885 | Problemas de la entrada térmica (Graetz).
1893 Ley de desplazamiento radiativo de Wien.
1900—1911 Trabajos de Planck sobre la teoria cuadntica de la radiacién. Zur Theo-
rie der Warmestrahlung (1911).
1904 Teoria de la capa limite de Prandtl.
1915 Teorfa de la condensacién en pelicula de Nusselt.
1921 Un texto de Grober asigna nombres a los niimeros adimensionales

(Re, Pe, Gr,...).
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Introduccion

Importancia de la transmision de calor en la vida cotidianay en la
actividad industrial

La transmisién del calor es un fendmeno presente en multitud de equipos y
procesos de la actividad industrial y de la vida cotidiana. En el cuadro siguiente
se muestran un conjunto de equipos, sistemas y conceptos ligados a actividades
habituales en nuestra sociedad actual.

Equipos y sistemas de

Actividad intercambio de calor

Radiadores (refrigeracion del motor,

Transporte, vehiculos ., .
porte, calefaccién de la cabina,...)

Conservacion de alimentos Frigorifico

Tratamientos térmicos de multitud de Hornos

sustancias industriales Intercambiadores de Calor
Calefaccion

Confort humano . ..
Aire Acondicionado

Generacion de Fluidos Térmicos Calderas

Conservacién de la vida Temperatura himeda®

a. Este no es equipo ni un sistema de intercambio de calor, sino un concepto relacionado con la
transmision de calor y materia que permite mantener la vida de los seres vivos.

Relacion calor-temperatura

Debe recordarse que el calor es una energia en transito, de naturaleza micro-
scOpica. Esta energia circula debido a las diferencias o gradientes de ciertas mag-
nitudes fisicas llamadas potenciales. El principal potencial causante de la
existencia del calor es, en los casos de interés para la ingenierfa, la temperatura y
de hecho es el tinico que se considera habitualmente.

Por tanto se buscarén relaciones del tipo

N >
q ¢6 q"=f1T,VT
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llamadas leyes cinéticas, cuya expresion particular se concretard en cada caso y
donde

q es el calor que circula por unidad de tiempo, a través de una superficie.
A partir de ahora, calor (W),

(?" es el flujo de calor (W/m?) en un punto del sistema estudiado.

T, designa genéricamente la temperatura (K, °C) de un conjunto de puntos

N significativos del sistema.

VT  esel gradiente de temperaturas (K/m).

Mecanismos de transporte de calor

Son tres: conduccién, conveccién y radiacién. Aunque se hard un estudio ex-
haustivo de cada uno de ellos en sus partes correspondientes del texto, a contin-
uacion se adelanta un breve resumen de cada uno de ellos, entre otros motivos
para poder trabajar con aquellos problemas de conduccién donde aparezca a la
vez alguno de los otros dos mecanismos de transmisién del calor.

1. Conduccidn

Es un transporte de naturaleza molecular (difusién molecular), en el que la activ-
idad de los componentes elementales de la materia (dtomos y moléculas) es la re-
sponsable de la propagacion del calor.

Esta actividad toma muchas formas diferentes:

* Interacciéon molécula a molécula (choque), en los gases.
e Vibracién de la red en los sélidos.
* Conduccién electrénica, en los conductores (eléctricos y térmicos).

Ejemplos: Barra metilica y cuchara.

Ley cinética: la de Fourier que se estudia en la leccién siguiente.

2. Conveccion

En los fluidos (liquidos y gases) ademas de la difusién molecular (conduccién),
la energia se transporta mediante el desplazamiento de bloques macroscépicos
del fluido a distintas temperaturas (adveccién).
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Mecanismos de transporte de calor

Al transporte de calor por los mecanismos combinados de adveccién y conduc-
cion se le denomina conveccién. En algunos textos, se identifica la adveccion con
la conveccién y a la conduccion se le denomina a veces difusion.

FLUIDO
<
q conv.

Convecciéon = Conduccidon + Adveccion

Lo que interesa en la préctica es el calor intercambiado entre el fluido y las pare-
des en contacto con él, que fue el problema que se plante6 Newton cuando es-
tudio el enfriamiento de un objeto caliente en contacto con el aire ambiente.

Por ello, la ley basica (cinética) utilizada hasta el presente es

q =hA (TS —TJ

donde:

q Calor (vatios, W).

A Area de contacto superficie s6lida—fluido (mz).
T, Temperatura de la superficie sélida (K, °C).

T; Temperatura del fluido (K, °C).
h Coeficiente de conveccion (W/m2~K).

En esta ley, mal llamada por algunos [3] Ley de enfriamiento de Newton, el com-
plejo problema de la conveccién se contiene en h.

En la parte de conveccién se estudiard su determinacién para los casos mas
habituales:

® Seguin el movimiento del fluido: Forzada,
Libre o Natural

®  Segtin el nitmero de Fases: Monofasica
Bifasica: Ebullicion
Condensacién

Ejemplos: Las paredes de una habitacién y el aire en calefaccion. El radiador y el
aire en calefaccion.
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Transferencia de calor. Aspectos basicos

3. Radiacion

Es un transporte de calor por medio de ondas electromagnéticas que no necesita
soporte material (aunque se da también dentro de la materia) y que actia a dis-
tancia (diferencias esenciales respecto a la conduccioén y a la conveccién, que
tienen consecuencias matematicas como se vera en su momento).

En la figura siguiente se representa la demostracién experimental de la existen-
cia de la radiacidn, al haberse observado como dos objetos a distinta temperatura
entre los que se ha hecho el vacio acaban uniformizando sus temperaturas.

La causa de la existencia de la radiacion estd en las modificaciones de las config-
uraciones electronicas de los &tomos, los movimientos de rotacién y vibracién de
las moléculas y las redes cristalinas que producen estas ondas electromagnéti-
cas, cuya energia transportada (q,,q) se toma de la propia energia interna de la
materia (u), que a su vez esta relacionada con su temperatura.

Leyes basicas

Las leyes cinéticas de la radiacién explican la interaccién entre la radiacién y la
materia. Aunque en las lecciones correspondientes, se justificaran mejor las dis-
tintas ecuaciones utilizadas, por el momento es suficiente saber que todo cuerpo
emite calor radiante segun la expresion siguiente

4
Qemitido = AECT

donde

A Area superficial.

¢ Propiedad de la materia, emisividad (0 d € 3 1).

o Constante de Stefan—Boltzman, c =5 67x10°8 W/m? K4,
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Otras leyes importantes

y que absorbe parte de la radiacién que recibe segiin la expresién

qabsorbido = aAG

donde
o Absortividad, propiedad de la materia (0 d a0 0 1).

G Irradiacion recibida (W/m?).

Otras leyes importantes

Seran de amplio uso las leyes de conservacion de:
Masa
Momento
Energia
Especies quimicas
de todas ellas interesa y se utilizard especialmente la ley de conservacién de la

energia, que contiene términos distintos segtiin que se haga sobre un volumen o
sobre una superficie.

a) Enun volumen V

Aunque pueda adoptar distintas apariencias o formas matematicas, cualquier
balance de energia (o de otras magnitudes) en el interior de un volumen con-
tiene siempre cuatro términos:

— Entrada y salida, que suelen ir agrupados
— Generacién (o consuncion)

— Acumulacién (o pérdida)
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Transferencia de calor. Aspectos basicos

relacionados por la siguiente ecuacién

>0 Fuente

— puede ser
<0 Sumidero

[

Eaim = Eent— Esal +Egen
%/—/

Suelen ir juntas en términos tipo divergencia

En esta disciplina generacion significa transformacién de otra forma de
energia en energia térmica (Ege, >0) o viceversa (Egy., <0), ya que es
sabido que la energia total se conserva.

b) En una superficie S

Al no haber volumen y por tanto materia, los términos de acumulacién y
generacion desaparecen y el balance de energia se reduce a E.,; = Eg,.

4

Esal

Eent

5
>

-
|
|
|
|
|
|
|
|
L

J

S

En radiacion debe matizarse esta expresion.

Ordenes de magnitud

Una parte fundamental de la actividad de un ingeniero es conocer el tamafio de
los equipos y sistemas con los que trabaja, asi como el orden de magnitud de las
variables fisico—quimicas que va a manejar. En el caso del ingeniero térmico,
debe valorar el orden de magnitud de las variables térmicas de cada problema al
que se enfrente. Los cuadros siguientes dan informacion sobre el calor (tamaiio
térmico de los equipos), flujo de calor [4] (intensidad del calor transmitido) y co-
eficiente de conveccién [4] en el rango de valores que tienen en las aplicaciones
reales.
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Ordenes de magnitud

TABLA 1.1  Calor (W).

Crioenfriadores para imagenes infrarrojas

<1lW
Crioenfriadores para superconductores
Calor disipado por un dispositivo electrénico de potencia 1-100 W
Metabolismo basal del cuerpo humano (durmiendo) 70 W
Calor disipado por el cuerpo humano paseando 250 W
Calor disipado por el cuerpo humano jugando al squash 700 W
Calor evacuado por un frigorifico doméstico (evaporador) 50-200 W
Electrodomésticos que generan calor (horno, lavadora, lavavajillas,

12 kW
estufa, ...)
Caldera de calefaccién individual (vivienda de 90 m?) 10-20 kW
Radiador de un coche de tamafio medio 20-34 kW
Calderas de calefaccién del CPS

2 MW
Caldera industrial pequefia
Caldera industrial grande 10-50 MW
Caldera de potencia grande >1GW
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Transferencia de calor. Aspectos basicos

TABLA 1.2  Flujos de calor, q”

Radiacidn térmica escasamente perceptible por la piel humana

40 W/m?

Limite de dolor de la radiacién térmica

1500-2500 W/m?

Pérdida de calor desde el cuerpo humano

50 W/m?

Radiacién general desde la atmésfera sin nubes

200 W/m?

Calentamiento de agua (en el elemento calefactor)

500-800 W/m?

Irradiacion solar en la superficie terrestre en pleno verano

500-800 W/m?

Constante solar 1326 W/m?

Electrodomésticos con calefaccién de un recinto 2
.. 1-8 W/cm

(hornos, lavadoras, lavavajillas, etc)

Calderas supercriticas 50 W/cm?

Combustible en un reactor nuclear 100 W/cm?

Refrigeracion de toberas de cohetes 4500 W/cm?

TABLA 1.3 Coeficientes de conveccién del calor, h.

h / (W/m? K)
Conveccién natural
Gases 3-20
Agua 100 — 600
Agua hirviendo 1000 — 20000
Conveccién forzada
Gases 10-100
Liquidos viscosos 50-500
Agua 500 — 10000
Vapor condensante 1000 — 100000

10
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Cuestiones generales de
transferencia de calor

Definir clara y concisamente en qué consisten los tres mecanismos de

transferencia de calor.

La bebida introducida en un termo
estd separada del ambiente por las
paredes interiores, el vacio y las
paredes exteriores del mismo. Indi-
car con detalle y claridad los
mecanismos de transmision de calor
por los que la bebida va igualando
su temperatura con la ambiental.

ambiente

En el seno de una masa de agua, cuya distribucion de temperaturas oscila

entre 100 °C y 200 °C, ;cudles serdn los mecanismos preponderantes de

transferencia de calor?

a)
b)
c)
d)
e)

Conduccion, conveccion y radiacion.
Conduccion, adveccion y radiacion.
Conduccion y radiacion.
Conduccion y adveccion.

Adveccion y radiacion.

Sefialar aquel valor de la relacion siguiente que es claramente incorrecto:

a)
b)
c)
d)
e)

Metal, 1 = 50 W/mK.

Gas, A = 0.05 W/mK.

Conveccion natural en gases, h = 10 W/m? K.
Conveccion forzada en agua, h = 2000 W/m’ K.
Ebullicién del agua, h = 100 W/m? K.

12
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Cuestiones generales de transferencia de calor

5.

Sefiala, rodeando con un circulo la letra del apartado correspondiente,
cudl de los siguientes valores es incorrecto:

a) Conveccion forzada en aire, h = 200 W/m? K.
b) Acero, A =50 W/mK.

¢) Flujo critico de calor para ebullicion de agua en piscina a 1 atm, q",
= 1 kW/m?.
d) Condensacion sobre un cilindro horizontal, h = 10000 W/m? K.

Escribir el balance de energia para una superficie de separacion entre un
fluido y un sélido, teniendo en cuenta que en el lado del fluido hay radi-
acion e incluyendo los demds términos que parezcan pertinentes.

: : Superficie de separacion

SOLIDO

La definicién de los niimeros de Biot y Nusselt es aparentemente idéntica,
hL/A. ; En donde estriba la diferencia entre ambos?

Especificar los datos en la tabla para las siguientes correlaciones de con-

. .
veccion:
o
£
g 2° © © (7] s
[ 3E|85 |29 o
1S o | a2 |2 £
O = N © Em =
o = = w— =
1] 3 = o < S o 1]
S L o|wo |20 oc

a) Nu, = 0.664Re. *Pr'”’

b) Nu = 4.36

¢) Nu = 0.023Re"*pr"

1/4
' 3
pig(p—pHh' L

pl)\‘l(Tsal - Ts)

d) Nu, = 0.943
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Cuestiones generales de transferencia de calor

9.

10.

11.

JA qué tipo de transferencia de calor corresponde la grdfica siguiente?

A

1/3

hlgv2/g!

1800 Re

a) Conveccion forzada monofdsica en flujo interno.
b) Condensacion en pelicula.
c¢) Ebullicion en un tubo.

d) Conveccion forzada monofasica en flujo externo.

Un objeto solido se enfria sumergiéndolo en un fluido en reposo, estando
dado el coeficiente de conveccion natural por la relacion h = CT" don-
de C es una constante, y AT = T-T_, T la temperatura del sélido y T la
del fluido. Suponiendo vdlida la aproximacion de sistema de capacidad,
obtener la expresion que da el tiempo de enfriamiento del sélido desde
una temperatura inicial T; a otra final Ty

Calcular a partir de qué temperatura del aire ambiente se congelardn los
charcos en la carretera, en una noche fria y despejada del invierno, si la
temperatura del cielo es de —73 °C. La emisividad del agua y del hielo es
0.95, se pueden despreciar los intercambios de calor de los charcos con el
asfalto de la carretera, o = 5.67 x 1075 Wim’K?* y el coeficiente de calor
convectivo entre el agua y el aire es h = 20 W/m’K.

14

Transferencia de Calor



CAPITULO 2

Fundamentos de
conduccion del calor

Ley de Fourier

Es la ley cinética de la conduccion. Fue establecida por J. Fourier en su obra cap-
ital Theorie Analytique de la Chaleur [1] (1822), donde establecié de forma de-
finitiva el estudio matematico de la Conduccién, senté las bases para el estudio
cientifico de la Conveccion y percibi6 la existencia de la Radiacion.

Segin Fourier, en conduccion del calor existe una relacién proporcional entre el
flujo de calor y el gradiente de temperaturas dada por la expresién

N >
q" = -AVT 2.1
BN -

donde q” es el flujo de calor en un punto (W/m?), VT el gradiente de temperatura
en ese punto, y A una propiedad termofisica de la materia (W/m-K) llamada conduc-

tividad térmica.

Es una ley empirica, deducida a partir de una hipdtesis sobre la transmision de
calor entre moléculas [1], [2], que liga la Radiacién y la Conduccién a nivel mi-
croscOpico. Sin embargo los efectos macroscopicos de ambos mecanismos de
transmision de calor son muy diferentes y eso ha conducido a un tratamiento muy
distinto de cada uno de ellos.

Otro aspecto a remarcar de la ecuacién (2.1) es que implica que el flujo de calor
se adapta instantdneamente a un cambio del campo de temperaturas, o lo que es lo
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Fundamentos de conduccion del calor

mismo, el calor se propagarfa a una velocidad infinita. Si el cambio es excesiva-
mente brusco, eso no es cierto y debe afiadirse un término a la ecuacion (2.1) de-
bido a que el calor se propaga por conduccién a una velocidad finita, del mismo
orden de magnitud que la velocidad del sonido en cada medio. El término men-
cionado sélo debe tenerse en cuenta en situaciones muy especiales [3]; en inge-
nieria térmica la ecuacion (2.1) es totalmente exacta.

También existe la posibilidad de que el flujo de calor sea causado por gradientes
de potenciales distintos de la temperatura, lo que es objeto de estudio de la ter-
modindmica de fendmenos irreversibles y que en la practica ingenieril supone
una contribucién tan pequefia que es imposible de detectar [4].

Finalmente, si el medio es anisétropo, la conductividad térmica es un tensor de
orden dos y la expresién (2.1) es un producto tensorial [5], [6].

Conductividad térmica

Ordenes de magnitud

Aunque el valor particular de esta propiedad hay que buscarlo en cada caso en
las referencias bibliogréaficas adecuadas, es importante tener una expectativa pre-
via de su orden de magnitud para cada tipo de sustancia. La figura 2.1 es muy
util en este objetivo.

FIGURA 2.1 Rango de conductividad térmica para varios estados de la materia a
temperaturas y presiones ordinarias.
Zinc  Plata Diamante

[ CONDUCTORES PUROS |
Niquel Aluminio
Plasticos Hielo Oxidos
[ SOLIDOS NO METALICOS |
Espumas Fibra
[ ASLANTES |
Aceites Agua Mercurio
Diéxido | LiQuipos |
de carbono Hidrégeno
\ \ ! | | |
0.01 0.1 1 10 100 1000

Conductividad térmica (W/m-K)
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Conductividad térmica

Dependencia con la temperatura

La conductividad térmica, como cualquier otra propiedad termofisica de la materia,
depende de la temperatura y de la presion. La dependencia con esta dltima es débil,
sobre todo en sélidos y liquidos, y se presta mis atencién a su dependencia con la
temperatura, que ademas es la magnitud més variable en transmisién de calor. Esto
tiene especial importancia, porque es frecuente la imposicién de la constancia de A,
lo cual, como se ve en la figura 2.2, no estd siempre justificado.

FIGURA 2.2  Conductividad térmica de algunos materiales tipicos de ingenieria.
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Fundamentos de conduccion del calor

Ecuacion de difusion del calor

Esta ecuacion es la fundamental en conduccién de calor. Con las obligadas condi-
ciones de contorno, permite obtener la distribucién de temperaturas y el flujo de
calor en el seno del medio, objetivos del calculo. La ecuacién se obtiene haciendo
un balance de energia en un volumen arbitrario

- — .
_ qn dS +IqrrrdV — J.updV
S v v
\ﬁf—/ \%f—/
Energia entrante Energia térmica  Variaci6n de energi:
energia saliente generada acumulada en V

Contorno

- - -
Por el teorema de Gauss —{)q" ds = —I (div q")dV, que conduce a

S v

- .
—j (div q")dV +I q" dv =I updV
v \% v
- .
Por ser V arbitrario —div q"+q" = up.

- .
Sustituyendo q” por la Ley de Fourier y u por la ecuacion térmica de estado se
obtiene la ecuacion de difusion del calor (EDC).

(2 oT
le(?\,VT) +q" = pc, — (2.2)

donde: q" es la energia térmica generada por unidad de volumen (W/m?); p, la
densidad del medio; c,,, el calor especifico del medio y t, el tiempo.

Si se tiene en cuenta la velocidad finita de propagacién del calor por conduccidn, la
ecuacion (2.2), que es una ecuacién diferencial parabdlica tipica de los fenémenos
difusivos, se transforma en una ecuacidn diferencial hiperbdlica tipica de la propa-
gacién de ondas [7], [8].
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Ecuacion de difusion del calor

Ecuacion de difusion del calor en coordenadas radiales

El desarrollo de la ecuacién anterior (Ec. 2.2) en coordenadas cartesianas es muy fécil
de recordar pero no en otros sistemas. Dado que las coordenadas radiales se usan con
mucha frecuencia se presentan a continuacion los desarrollos correspondientes.

FIGURA 2.3  Volumen de control diferencial, dr-rd¢-dz, para el andlisis de la
conduccion en coordenadas cilindricas.

| A

e 9z +dz
| ~rd® T
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SRR " \/ 9o +do
e Ta ) 7
] <> . -
O o |
-] - z ,
B 4 '
| I T(r,q)’z) // ) A‘\\‘
& 3 R R
| y '\dl\ A 9z +dr
L—»r :
¢ M
X 9z

Sustituyendo la expresion de la divergencia en coordenadas cilindricas en la EDC

9 (kr@j +li(k @_’_Fj + 0 (k G—TJ +q" = pcpa—T
or 1'28(1) 6¢ 0z 0z ot

FIGURA 2.4 Volumen de control diferencial, dr-rsen6d¢-rd6, para el anélisis de la
conduccion en coordenadas esféricas.
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Fundamentos de conduccion del calor

En coordenadas esféricas, la EDC toma la forma

4B ) e ol
r2 o or r2sen29 0" 0 2 0 00 00 Pot

r sen

Otras expresiones de la ecuacion de difusion del calor
La Ec. (2.2) cubre todos los casos posibles, pero en muchos de ellos se puede

simplificar a otras expresiones mas simples como se muestra a continuacién

12) Caso de ). = cte

En ciertas ocasiones, si el intervalo de variacién de T no es muy grande y A
no depende fuertemente de T, se puede tomar A = cte, lo que simplifica apre-
ciablemente los calculos. En particular, la ecuacién anterior queda

2., 9" _ 10" iy e e
V'T+— == —  ecuacién parabdlica (difusion)
A a ot
donde
2 .
VvV~ : Laplaciano
a : Difusividad térmica, otra propiedad termofisica de la materia, defi-

nida por a=A/p ¢, (m?/s), cuyo significado fisico es andlogo a v en
transporte de calor. Un par de ejercicios interesantes sobre a son:

— Hacer una interpretacion fisica sobre el cociente.

— Buscar ejemplos de sustancias con valores grandes y pequefios
de esta propiedad.

2?) Caso de situacion estacionaria

Manteniendo la hipétesis de A = cte, y suprimiendo la dependencia temporal,
la ecuacién de difusion del calor queda

"

VZT +qT = 0 (ecuacion de Poisson)
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Condiciones de contorno

3?) Situacion estacionaria y sin generacion térmica

Siq"™ = 0, setiene VT = 0 (ecuacién de Laplace).

Condiciones de contorno

La resolucidn de cualquier ecuacién diferencial exige la imposicién de las con-
diciones en el contorno del sistema. Cuando el problema depende del espacio y el
tiempo, hay que especificar condiciones sobre el contorno espacial y en el tiempo
(inicial).

*  Condicién inicial: T(%, ty) = TO(?).

® (Condiciones de contorno (espaciales): Son habitualmente de una, o varias, de
las tres clases siguientes.

1. De Dirichlet. Fija la funcién (temperatura) en el contorno.

>
T(Tcontorno, t) = Ts

2. De Neumann. Fija la primera derivada espacial (flujo de calor) en el con-
torno.

%

n
e oT
+A—

" on| contorno

= ”
qs

Ycond
Un caso particular habitual e importante es el del contorno adiabético

oT

= =0.
on

contorno
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Fundamentos de conduccion del calor

3. De Fourier o Robin. Liga la funcion y la primera derivada espacial en el
contorno. En Transferencia de Calor se llama condicion convectiva.

FLUIDO
SISTEMA Tf’ h h [Tf - T&contorno: t)] =
RV T
q = A
\ con on contorno
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Sintesis del capitulo

® Laley cinética de la conduccion del calor es la ley de Fourier

N -
q" = -AVT

donde A es una propiedad termofisica de la materia llamada conductividad
térmica.

® Laexpresion que determina la distribucién de temperaturas en un cuerpo en
el que sélo se transmite el calor por conduccién es la ecuacién de difusién
del calor (EDC)

9
oT
div(WT)+ "oz e O
q" = pe,—

® Laresolucion de esta ecuacién diferencial exige, en un caso general, conocer
dos condiciones de contorno espaciales y una temporal (llamada condicién
inicial).

® Como se verd en las lecciones siguientes, el procedimiento habitual para re-
solver un problema de conduccién sera:

1. Resolucién de la EDC para obtener la distribucién de temperaturas en el
cuerpo.

2. Una vez conocida la distribucién de temperaturas T (ir, t), se aplica la ley
de Fourier para conocer el flujo de calor o el calor transmitido en cada
parte del cuerpo.
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Cuestiones

1.  ;Cudl de los siguientes valores es incorrecto?

a) Aire, A =0.03 W/mK.

b) Cobre, A =400 W/mK.

c) Agua, A =200 W/mK.

d) Lana de vidrio, A = 0.05 W/mK.
e) Acero, A =50 W/mK.

2.  Deducir la ecuacion de difusion del calor.

3.  En un cuerpo metdlico de conductividad térmica A = 50 W/m'K existe la
siguiente distribucion de temperaturas: T = (3x + 2y + z) t. Calcular el
flujo de calor en el punto (0,0,0) a los dos segundos de tiempo.

4.  En un material de difusividad térmica a = 2 - 107 m?/s y conductividad
térmica A = 100 W/m-K en cuyo seno existe una generacion térmica de
valor q" = 100 W/m?, existe en un instante dado de tiempo una dis-
tribucion de temperaturas T = x>~ y* + 22 + 3zx, donde T viene dado por
Kelvin y las coordenadas espaciales en metros. Calcular la variacion
temporal de la temperatura en ese instante de tiempo.

5.  Escribir brevemente en el espacio indicado el significado de los tres
términos que aparecen en la ecuacion general de difusion del calor

> or
div(lVT) +q" = pcpg

A B C

=
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Cuestiones

6.  ;Por qué los buenos conductores eléctricos (metales principalmente) son
buenos conductores térmicos?

7.  Para determinar la dependencia de la temperatura con la conductividad
térmica, considérese un material cuya conductividad térmica obedece a la
expresion A = Ay + aT, donde A, es una constante positiva y a un coefi-
ciente que puede ser positivo, nulo o negativo. Dibujar el perfil de temper-
aturas en la pared plana de la figura, en situacion estacionaria, para los
trescasosa>0,a=0ya<0.

Justificar matematicamente la respuesta.

T,>T,

8.  El cuerpo bidimensional de la figura tiene todo su contorno aislado adia-
bdticamente, salvo las dos zonas isotermas indicadas, 1 y 2, y estd forma-
do por dos materiales diferentes de conductividades térmicas una el doble
que la otra.

T, =70°C
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Cuestiones

10.

Tp =5°C Tp =25°C

h=10W/m2K h =190 .

11.

Si en situacion estacionaria y sin generacion térmica, se cumple en la
superficie 1 que

A _ j0k/m.,
oy

or

calcular en la superficie 2 los valores de ar o1

XA

¢/ Qué condiciones debe cumplir un problema de transmision de calor para
que se pueda aplicar la herramienta de las resistencias térmicas?

Un superconductor del calor es un material ideal que tiene una conductiv-
idad térmica infinita y por tanto conduce el calor sin gradiente de temper-
aturas. Se dispone imaginariamente de una placa muy grande de tal
material. Para los tres juegos de condiciones de contorno que se
muestran en el esquema, indicar la distribucion de temperaturas en el so-
lido.

Ty =30°C —

h = 200 W/m2K Ty =-10°C

T, = 0°C

v v v

a) b) ©)

Calcular el dngulo 0 que forma la distribucion de temperaturas con la
pared de un solido semiinfinito sometido a una situacion de conduccion
transitoria’y a un flujo de calor exterior constante, q', = 1000 W/m?. La
conductividad térmica del solido vale 1 = 50 W/m-K.

26
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Cuestiones

12. En un determinado instante del tiempo, la distribucion de temperaturas
dentro de un soélido homogéneo infinito viene dada por la expresion:

T(x,y,2)=xX=2y"+ 22 —xy + 2yz
Suponiendo que las propiedades termofisicas son constantes y que no hay

generacion térmica, determinar las regiones donde la temperatura cambia
con el tiempo.

13. Ladistribucion de temperatura en una pared (sin generacion térmica inte-
rior) en un momento determinado t; de un proceso transitorio se muestra
en la figura

Tix)

La pared, ;se estd calentando o enfriando?

Justificar brevemente la respuesta.
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CAPITULO 3

Conducciéon unidimensional
y estacionaria

Siendo una situacién idealizada particularmente sencilla de tratar mateméticamente,
ya que en la mayoria de los casos se puede dar una solucién analitica, sirve sin em-
bargo para estudiar multitud de casos reales, como los listados a continuacion.

® (Calefaccion: cargas térmicas y radiadores.

® Frio: frigorificos, congeladores, etc., carga frigorifica y equipos (evaporador
y condensador).

® Tuberias: pérdidas (o ganancias) de calor.

® Superficies aleteadas: radiador de un coche, radiador de un dispositivo elec-
trénico.

® Proceso térmico en la barra de un reactor nuclear.

Conduccidn sin generacion térmica

La pared plana infinita

Se trata de calcular el calor intercambiado entre las dos superficies de una pared
plana de drea A, de espesor e mucho menor que sus otras dos dimensiones y de
conductividad térmica A, a temperaturas T, y T, respectivamente.
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Conduccion unidimensional y estacionaria

En esta situacion el calor circula exclusivamente en una direccidn, que tomare-
mos arbitrariamente como eje x y dado que
2 g oT 2
oT _ Ql; =0,— = O,IaEDCsereducea(—i-;g =0.
8y2 0z ot dx

FIGURA 3.1  Transferencia de calor unidimensional en una pared plana (sistema
cartesiano).

Con las condiciones de contorno T(x = 0) =T y T(x = e) = T, la solucién es sim-
ple y resulta la siguiente distribucion lineal de temperaturas

T2_T1
€

T(x) = x+T, 3.1

El calor intercambiado lo da la ley de Fourier

T,-T T,-T
AT _ 2172, it

= " A = —7\'
G = d'x dx e e

= q, 3.2)

Esta expresion es andloga a la ley de Ohm y a e/AA se le llama resistencia térmica
de la pared plana

R, = < (3.3)

Ejemplo: Un caso importante de esta situacion es el cilculo de cargas térmicas
de una pared en calefaccion o refrigeracion.
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Conduccioén sin generacion térmica

Nota: A se ha tomado constante. Si varia apreciablemente habria que tomar un
valor medio

T,

~ 1
A= J AdT
T,-T,
T

1

La pared cilindrica infinita

Esta geometria es también muy habitual y sirve, por ejemplo, para calcular las
pérdidas o ganancias de calor de una tuberia, cuyo didmetro es mucho menor que
su longitud.

FIGURA 3.2  Transferencia de calor radial en una pared cilindrica.

La EDC en este caso resulta

li( (ﬂ:)_
r dr 7err =0

Con las condiciones de contorno T(r;) =T; y T(r,) = T,.

El resultado es

T,-T
T(r) = ——1n (ri) +T, (3.4)
1
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Conduccion unidimensional y estacionaria

y para el calor intercambiado

T,-T

q, =q",2nrL = (—k£2an) S — _ 3.5
dr In(r,/r;) = 9
2nLA
Por tanto la resistencia térmica de la pared cilindrica es
In (rz/rl)
R, = ——_~ (3.6)
‘ 2nLA

Conduccion cuasi-unidireccional

Hay situaciones en que la conduccién no es estrictamente unidimensional, pero si
que se produce una transmision preferente en una determinada direccién. Esto
sucede en la geometria de la figura 3.3, tipica de un molde de inyeccién de
plasticos [1].

FIGURA 3.3  Transferencia de calor preferentemente unidimensional.

< L >

X >
,,,,/'
a y
6/

e T
4 7/
T

‘47@4}
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Conduccidn cuasi-unidireccional

El calor se transfiere de la superficie ab (por ejemplo, la cavidad caliente) a la su-
perficie AB (por ejemplo, los canales frios de la refrigeracién). Las superficies
laterales se consideran adiabdticas.

Intentar resolver la ecuacién de difusién del calor en este caso es incomodo ya que
al tener el flujo de calor componentes en las tres direcciones habria que trabajar con

2 2 2
IT, 0T, o1

= 0, de solucién analitica complicada o imposible.
2 2 2
ox~ 0y o0z

Una aproximaciéon mas simple la proporciona el hecho de que por el principio de
conservacion de la energia, el calor propagado en la direccién x es constante. Si se des-

. . .z . 2z : 1 " n
precia la variacion de T en y y z frente a su variacién en X (es decir q" , 4", <<q"} ),

justificado por la geometria, queda q, = constante = —XA(X)(cli—r-r , donde la apro-
X

ximacién consiste en transformar la derivada parcial 0T/0x en una derivada ordinaria,
dT/dx, con lo que aparece una ecuacién diferencial ordinaria sencilla de integrar.

X T
. dx _ _ T,-T,
Efectivamente, dy =-A|dT = MT,-T,)=q, =
A(x) )
X1 T 1 [ dx
A AX)
X
Luego la resistencia térmica vale
*2
R, =1 J dx 3.7)
Ad AX)
*1

Casos particulares

Como este caso es mas general que los anteriores, debe recogerlos como casos
particulares.

Efectivamente, si se aplica la expresion tltima (3.7) a los casos de la pared plana
y la pared cilindrica se obtienen las expresiones (3.3) y (3.6).

Transferencia de Calor 33



Conduccion unidimensional y estacionaria

En la figura 3.3 como los dos lados de cada plano (zy) que dan el drea A(x) = zy
crecen linealmente se tiene

zZ = a+Mx
y = b+ Nx

yXx; =0y x, =L con lo que resulta

L
R, = 1I dx - L _g (3.8)
Ad (a+Mx)(b+Nx) AaB
0

donde
L esla distancia entre ambas caras,
a esunodelosladosdelacaraly

B esel otro lado de la cara 2.

Otro ejemplo: La pared esférica

Es un ejercicio interesante obtener la resistencia térmica de una pared esférica por
este procedimiento y por resolucién de la EDC, comparando ambos resultados.
Ademas del entrenamiento que se adquiere, se obtiene el valor de la resistencia en
una geometria que, aunque no tan frecuente como la pared plana o el cilindro,
corresponde a muchos casos reales.

Los sistemas compuestos

Las leyes ya conocidas de composicion de resistencias permiten resolver de for-
ma sencilla muchos casos de sistemas compuestos aparentemente complicados.

Ejemplo 1: Resistencias en serie

Determinar el calor que pierde una tuberia (por unidad de longitud, (W/m)) que
transporta agua caliente a 90 °C (por ejemplo de calefaccion) a través de una tu-
beria de acero sin aislar de 2 cm de didmetro interior y 2 mm de espesor, al pasar
por un ambiente interior que se encuentra a 15 °C (por ejemplo un edificio o una
nave industrial).
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Los sistemas compuestos

La transferencia de calor entre el agua y el aire se produce a través de tres mecan-
ismos consecutivos:

® Conveccion interior,
® (Conduccién en las paredes de la tuberia y
® Conveccion exterior.

Aire, 15 °C, hyy,
q

Dy I Din Agua, 90 °C, hint

De la misma manera que en Conduccién, en Conveccion se puede formular la
existencia de una resistencia térmica.

Como se vio en la leccidn introductoria, el intercambio de calor convectivo entre
una superficie a temperatura T, y un fluido a temperatura T; viene dado por

q = Ah(T,-T)) (3.9)

Si se pone (3.9) de la forma siguiente

R =L (3.10)

Por tanto en este caso existen entre los dos potenciales t€rmicos Ty, ¥ Tyire tres
mecanismos de transmision de calor consecutivos cuyas resistencias térmicas se
van a colocar en serie.

Como se sabe de los circuitos eléctricos, varias resistencias en serie suman sus
valores, con lo que
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Conduccion unidimensional y estacionaria

RTOTAL = (RConv Int + RConduc + RConV Ext)
1 + ln(Dext/Dint) + 1

hint.Aint. 2nLA hextAext
— 1 + ln(Dext/Dint) + 1
h;,7D;, L 2nLA h. D L
RConv Int RCond RConv Ext
Tagua - Taire

97 7R

total

El objeto de la Conveccién (como parte del cuerpo de doctrina) es obtener el val-
or de a correspondiente a cada situaciéon. Como eso se verd mas adelante, para
poder resolver este problema se consideran unos valores de h;,; y h,,, tipicos, a
saber,

h... ~ 5000 W/m? K h.., ~ 25 W/m? K

int ext
La conductividad térmica A del tubo depende del tipo de acero que se trate, pero

podemos tomar también un valor tipico, A = 50 W/m K.

La longitud del tubo esté indeterminada, por lo que es conveniente hacer los célc-
ulos por unidad de longitud.

1 3 K-m
RVConvInt = = 3.2x10 T
hintnDint W
In(D.../D, _ .
R'Cond = ( ;;‘Et—k, 1nt) = 5.8x10 4 K—Wm
1 K-m
R’ConvExt = = 0.53
hextnDext W

36 Transferencia de Calor



Los sistemas compuestos

Observaciones:

1.

La prima sobre cada R indica que es resistencia por unidad de longitud.

La resistencia total en una cierta longitud L se mide en K/W y la resistencia
por unidad de superficie en K-m%/W.

Hay un valor mucho mayor que los otros dos. Eso indica o implica que

2.1) La resistencia importante en este proceso es la de conveccién exte-
rior (la mayor).

2.2) Se comete un error pequefio, habitualmente menor a otros (por ejem-
plo el de la determinacién de h, ...), despreciando los términos

menores y tomando R, ..; = Roj 1y ext -

2.3) La temperatura del exterior del tubo es aproximadamente la del agua
(por eso un radiador quema si se toca cuando funciona la calefaccién).

La conclusién del problema es

o - Tagua_Taire _ 140.5% _—

i
R Total

Este caso corresponde pues al de resistencias en serie.

Ejemplo 2: Resistencias en paralelo

2.1.

En los moldes de inyeccion de plasticos habitualmente hay presentes varias
cavidades y numerosos canales de refrigeracion. La resistencia térmica to-
tal del sistema se puede calcular ficilmente a partir de la resistencia indi-
vidual entre cada cavidad y cada canal mediante su asociacién en paralelo.

| | | [ | | <@——— cavidades de inyeccion

OO O O O OO -=.|— canalesde refrigeracion

De la misma manera que en los circuitos eléctricos, cuando la disposicién
es en paralelo se suman las inversas de las resistencias (conductancias).

1 Z 1
Ry R.

otal individual
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Conduccion unidimensional y estacionaria

2.2.  Otra situacién que se trata a veces
con resistencias en paralelo es el de Geony
dos (0 mas) mecanismos de transfer- —
encia de calor que actdan a la vez.
En ciertas situaciones donde existe

refrigeracion por aire, si ésta es pe- goTe > ¢ Teer
quefia (conveccién natural), puede Arad

ser apreciable la contribucién de la pared - pared
radiacion. caliente fria

Ao(T¢—Tp)
— 4+ l -1
€c &

Arotal = Yeonv T drad = hA(TC - TF) +

= Ah (To—Tg) + Ah,y (To—Tp) =

_(Te=Tp)  (Te=Tp) _ (Tc=Ty)
1/hA  1/h,A R

Total

luego
1 _ 1 + 1
RTotal Rconv Rrad
Se ha definido
o (T —Tp)
hrad = 1 1
(%‘Fg‘— 1)(TC_TF)

luego el coeficiente definido depende de las temperaturas y no es por tanto
un buen método, aunque se utilice.

Las letras ¢ y &g designan la emisividad de ambas superficies.
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Los sistemas compuestos

Ejemplo 3: Asociaciones mixtas

A veces puede suceder que se presenten situaciones donde las resistencias aparecen
asociadas tanto en paralelo como en serie. Por ejemplo, en la pared mixta de la figura

Superficie aislada

Superficie aizlada

El circuito que representa esta situacion es el siguiente

1 i

¢ Cuando se puede utilizar la herramienta de las resistencias térmicas?

La herramienta de las resistencias térmicas es muy ttil y potente siempre que se
puede aplicar. Pero conviene tener presente las situaciones a las que esta restringido
su uso. El concepto de resistencia representa la existencia, en general, de una rel-
acion lineal entre una diferencia de potenciales y un flujo y, en particular, entre una
diferencia de temperaturas y el calor que circula debido a ella.

Por ello no se podrd aplicar en ningiin caso en que se rompa la linealidad, lo cual
sucede siempre que existe generacion térmica (ver mas adelante), la situacién es
transitoria, A depende de la temperatura y frecuentemente, aunque no siempre,
cuando la conduccién no es unidimensional.

Un caso particular en el que esta herramienta se puede usar es aquél en el que se
cumplen las condiciones exigidas para el cédlculo desarrollado anteriormente,
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Conduccion unidimensional y estacionaria

pero en algunos casos en que alguna de estas condiciones no se cumple, se puede
volver a encontrar de nuevo una relacion lineal entre el calor y la diferencia de
temperaturas entre dos puntos (ciertos casos de conducciéon multidimensional, A
variable, ...) y se pueden definir y usar las resistencias térmicas; en otros casos,
ésto es imposible (por ejemplo, con generacién térmica) y no se puede usar esta
herramienta.

Resistencia de contacto

En el estudio de sistemas compuestos se ha supuesto que el contacto entre mate-
riales era térmicamente perfecto, es decir, se ha ignorado la posible existencia de
un salto de temperaturas al pasar de un material a otro en la zona de contacto.

FIGURA 3.4  Diferencia entre contacto térmico perfecto (caso ideal) y contacto
térmico real.

A

zona de contacto entre materiales diferentes contacto térmico real

En la practica las zonas de contacto entre materiales diferentes suelen ser irregu-
lares y el calor tiene dificultad en pasar por ellas, apareciendo la llamada resist-
encia térmica de contacto, o lo que es lo mismo, un salto de temperaturas entre
los dos lados de la zona de contacto.
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Resistencia de contacto

La relacién entre el salto de temperaturas en la intercara y la resistencia de con-
tacto viene dado simplemente por la expresion
T,-Tpg

t,c
q

donde q es el calor total circulante. Mas habitual es trabajar con la unidad de érea,
con lo que

R" = To-Ts
t,c T "
q
m”- K
siendo R W la resistencia térmica de contacto por unidad de superficie,

que es la forma en que se suele presentar en la bibliografia [2] (ver tablas 3.1y 3.2).

TABLA 3.1 Resistencia térmica de contacto, R} ./ 107 m2K/W.

4ntercara vacia bCon fluido interfacial
Presion de

contacto 1 bar 100 bar | Aire 2.75
Material
Acero inoxidable 6-25 0.7-4.0 | Helio 1.05
Cobre 1-10 0.1-0.5 | Hidrégeno 0.720
Magnesio 1.5-3.5 | 0.2-0.4 | Aceite de silicona 0.525
Aluminio 1.5-5.0 | 0.2-0.4 | Clicerina 0.265

a. Para contactos metdlicos en condiciones de vacio y diferentes presiones de contacto.

b. Para intercara de aluminio (rugosidad de 10 pm y presién de 1 bar) con diferentes fluidos in-
terfaciales.

Cualquier medida tendente a mejorar el contacto térmico, disminuira el valor de
la resistencia térmica de contacto R, ..

® Una de ellas serd aumentar la presién de contacto (Tabla 3.1(a)).
® Otra disminuir la rugosidad mediante el pulido de las superficies en contacto
para aumentar el drea de los lugares de contacto.

® Una tercera es rellenar los huecos con alguna sustancia mejor conductora que
el aire; se suele utilizar: Metales blandos (indio, plomo, estafo, plata), o gra-
sas térmicas (Tablas 3.1(b) y 3.2).
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Conduccion unidimensional y estacionaria

TABLA 3.2 Resistencia térmica de intercaras representativas entre sélidos.

Intercara R/ /107" m2K/W

Pastilla de silicio cubierta con aluminio en aire (0.3-5 bar) 0.3-0.6
Aluminio—aluminio con relleno de iridio (~1 bar) ~0.07
Acero inoxidable con acero inoxidable relleno de iridio

~0.04
(~3.5 bar)
Aluminio—aluminio con revestimiento de plomo 0.01-0.1
Aluminio—aluminio con grasa Dow Corning 340 (~1 bar) ~0.07
Acero inoxidable—acero inoxidable con grasa ~0.04
Dow Corning 340 (~3.5 bar) )
Pastilla de silicio—aluminio con epoxy de 0.02 mm 0.2-09
Laton—latén soldado con estafio de 15 pm 0.025-0.14

En cualquier caso los resultados experimentales son los mas fiables para obtener
RY . (por unidad de drea) y exigen indicar principalmente materiales de ambos

lados, rugosidad, fluido interfacial y presién de contacto.

Conduccion con generacion térmica

Aunque sencillos de calculo también, los problemas de conduccién unidimen-
sional estacionarios con generacidn térmica pierden la condicién de linealidad
necesaria para poder utilizar la herramienta de los circuitos resistivos. No ob-
stante, estas situaciones se abordan mediante el cdlculo analitico directo, facil de

aplicar a las geometrias mas comunes.

La pared plana

Si se considera A y q"" constantes, la ecuacién de difusién del calor resulta,

facilmente integrable y que, suponiendo conocidas las temperaturas de sus super-
ficies exteriores, T (x =-L) =T; y T(x =L) =T, , conduce a la ec. (3.11). Esta

42
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Conduccion con generacion térmica

ecuacion es la de una parédbola, convexa o concava segtn el signo de q” como se
muestra en la figura 3.5. Es facil de justificar, tanto matematica como fisica-
mente, la forma de ambas curvas.

FIGURA 3.5  Distribucion de temperaturas en una pared plana infinita con
generacion térmica uniforme.

q"' >0

2
" L 2) T,-T T,+T
T(x) = 3 [1—X—J+—2———1§+‘—2 (3.11)
2A L2 2 L 2
Si hay simetria: T| = T, = T, y la distribucién de temperaturas queda
2 2
" L
T(x) = & (1 - E—] +T, (3.12)
2L L2

FIGURA 3.6  Distribucion de temperaturas en el caso de la figura 3.5 con simetria
en el plano central de la pared.

=L X =I 0 x=L =0 w=L
[ |
L Tix) T
/_E\ s\
| o]
: R
T | .4 T,
| NS
l Sieciones
: aquivalentas =
Supsrficie ds Superficia
SIMETRI A ADIABATICA
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Conduccion unidimensional y estacionaria

Frecuentemente la condicién de contorno impuesta no es de temperatura superfi-
cial, T, sino convectiva (T, h). En este caso se puede obtener ficilmente por bal-
ance de energia, local o global, el valor de T y sustituirlo en la Ec. (3.12)

5 4T
dX x=L
6 T, = ——+T¢| (3.13)

= h(T,-T;)

E, = Equ=q" L = h(T,-T))

Es interesante observar en la figura 3.6 como al ser el plano central un plano de
simetria, la distribucién de temperaturas es idéntica a la de otra pared de espesor
la mitad del de la inicial y con una superficie adiabdtica y la otra igual a la de la
primera.

El cilindro

Es un caso muy frecuente (resistencias eléctricas, barra de combustible en un re-
actor nuclear).

FIGURA 3.7  Cilindro infinito con generacion interna.

T

S

T, h

Antes de hacer el cilculo analitico de esta geometria, es 1til dar una expresién
comtin a las tres geometrias habituales (cartesiana, cilindrica y esférica) para los
casos de conduccion unidimensional, estacionaria y con A = cte.
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Aletas (superficies extendidas)

donde: n =0, 1, 2 para coordenadas cartesianas, cilindricas y esféricas respectiva-
mente; r = X para coordinadas cartesianas y el radio para las radiales.

2

d°T 1dT q"
En el caso del cilindro, la EDC resulta — +—- —+ 4 =0
de2 rdr A
. dT
y las condiciones de contorno T(ry) = T, — =0
dr|,_
n 2
0 r’
conducena | T(r) = — | 1-= |+ T (3.14)
40 2
0
En el caso particular de que q"” = 0 la distribucién de temperaturas se reduce a

T(r) =T, ¢ Es esto 16gico?

Si la condicién de contorno es convectiva, se demuestra como en la pared plana

"

q Iy
3.15
n ( )

que T, = T+

S

Aletas (superficies extendidas)

En una situacién convectiva el calor intercambiado entre la superficie sélida y el
fluido viene dado por la expresién q = hA(T, — T;) segtin se vi6. En muchos casos
se requiere intercambiar una cierta cantidad de calor con temperaturas prefijadas,
T,y T¢, y pequefio valor de h, lo cual sucede en los gases y especialmente en con-
veccién natural. La inica manera de conseguirlo es aumentando la Gnica variable
libre, el area. Ese aumento conduce a lo que se conoce como aletas.

Ejemplos del uso de aletas se encuentran en las siguientes aplicaciones: refrig-
eracién de transformadores y equipos electrénicos, calefaccion, aire acondiciona-
do, radiadores de los coches, recuperacion de calores residuales, etc., y en general
cuando el fluido sea un gas.
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Conduccion unidimensional y estacionaria

FIGURA 3.8  Tipos de aletas: a) Aleta recta de seccidn uniforme. b) Aleta recta de
seccion no uniforme. c) Aleta anular. d) Aleta tipo pin.

T

(a) (b) (0 (d)

FIGURA 3.9  Aletas de seccion uniforme: (a) Recta.(b) Tipo pin.

Tf, h
J J [/ Yconv l
/ /t £ Tf, h
{ Ty [!D/D/ I::4-:n:\|'fr

= Ao | 1
W L
// » X ‘/ L .
) L " P=2w+2t
/‘/ A=Wt
(a) (b)

Ecuacion general de una aleta

Aunque se deduce la ecuacién general para obtener la distribucién de temperatu-
ras (y como consecuencia el calor evacuado) para una aleta de geometria cartesi-
ana, es decir apoyada en una superficie plana y con direccién preferente en un eje
cartesiano, se procede de forma totalmente similar en otro tipo de aletas, como la
anular (geometria cilindrica).
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Aletas (superficies extendidas)

FIGURA 3.10 Seccion de una aleta, donde se hace el balance de energia que
conduce a la obtencion de su ecuacion.

Aﬂ, h) d A, = P(x) dx
/—\
0

La aleta, como se justificard mas adelante, debe ser un objeto delgado para ser efi-
caz. Por ello, para analizarla se realiza un corte perpendicular a su eje (figura 3.10).

El balance de energia aplicado a la rodaja, bajo la hipétesis razonable de unidirec-
cionalidad (es decir despreciando las variaciones de temperatura en las otras di-
recciones, dadas sus dimensiones relativas) se reduce a

dq,
dqcond = _dqx =-— dx d dT
dx A B ax = n(T-TpdA,

dx dx

dq.ony = h(T-Ty) dA|

Tomando A = cte, queda

h dA
d (A d_TJ_ - —XT-Tp=0

& dx X

y manipulando matematicamente resulta la ecuacién diferencial que determina la
distribucién de temperaturas en el seno de una aleta cualquiera de tipo cartesiano

}—; (T-Ty) =0 (3.16)
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Conduccion unidimensional y estacionaria

Aletas de seccion constante

Si la seccién es constante a lo largo de la aleta (como en la figura 3.9), la
Ec. (3.16) se simplifica y se puede resolver analiticamente. Efectivamente, al ser
A, = cte., la ecuacién queda:

2
T hP
dx2 MAc
hP 2 4’0 2
Se definen ——=m~ y T-T;=0 resultando — —-m"0 = 0 cuya solucién
AA dx?

generales @ = Cie" +Cpe .

C, y G, se determinan con las condiciones de contorno, que son:

1. Enla base de la aleta, T(x=0) = T}, = 0(x=0) = 6,

2. En la punta (x=L) es variable, dando lugar a soluciones diferentes segtin la
tabla 3.3.

En cualquier caso, el aspecto de la distribucién de temperaturas dentro de la aleta
es el de la figura 3.11.

FIGURA 3.11 Variacion de la temperatura diferencial de una aleta a lo largo de su
longitud.

O A

0, Disminuye 0 y su gradiente (y por tanto q,)

0(x)

v
>
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Aletas (superficies extendidas)

TABLA 3.3 Distribuciones de temperaturas en aletas de seccion uniforme segun las
condiciones en la punta.

Condicién en la punta 0/6,
Convectiva (la mas realista): cosh[m(L — x)] + (_11'_) senh[m(L - x)]
ho(L) = 299 mhk
dx|, _p cosh(mL) + (—7) senh(mL)
m

Adiabatica (condicion limite)
do
dx

La solucidn se diferencia menos del 3% de la solucidn del caso 2.1) si se toma
L.=L+t/2ysecumple h’ <Am/3 (gases), siendo t el espesor de la aleta [3].

x=L cosh(mL)

Aleta infinita (condicién limite para
aletas muy largas): e mx
6(L)=0
Tem;;ergtura fija (coqdici(’)n (8, /0, )senh(mx) + senh[m(L  x)]
académica, poco realista):
O(L) =6, senh(mL)

h': coeficiente de conveccidn en la punta, que no tiene porque coincidir con el del resto de la aleta.

También es importante el cilculo del calor evacuado por la aleta, q,, que se puede
obtener por dos procedimientos:

a) Mediante el calor que pasa por la base

dT
da = 9y = _7“Ac_
dx

do
= A, —
x=0 dx x=0

b) Sumando el calor evacuado por toda su superficie

Q. j B[T(x) - TJdA, + B [T(L) = T{]A, g, =

A
S

j hO(x)dA +h'0(L)A 40

A
S
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Conduccion unidimensional y estacionaria

Los resultados para cada tipo de condicion en la punta son los mostrados en
la tabla 3.4.

TABLA 34 Calor evacuado por las aletas de seccion uniforme, g, segin la
condicién en la punta que aparece en la tabla 3.4.

Convectiva Infinita

senh(mL) + (%ﬂ) cosh(mL) M

M

’

cosh(mL) + (kﬁ_m) senh(mL)

Adiabética Temperatura fija
cosh(mL) - (6,/60,)
senh(mL)

M tanh (mL)

con M= ,/hPLA,6,.

Ecuacion general de una aleta circular (anular)

De la misma manera que en el caso cartesiano, se deduce la ecuacién para el caso
general en el que el espesor t depende del radio r, y luego se particulariza al caso
en que t = cte.

Haciendo el mismo balance de energia que en la aleta recta, ahora sobre una ro-
daja anular [3], se llega a:

d| do dt do h
t—|r—|+—r—--10=0 (3.17)
dr|{ dr| dr dr A

Caso particular de espesor uniforme (t = cte.)

ecuacion diferencial tipica de un sistema cilindrico, de solucién general
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Aletas (superficies extendidas)

i:gmzﬁ
At

0 = C,J,(imr) + C,iH(imr) con Jo : F. Bessel 12 especie y orden O

Y, : F. Bessel 22 especie y orden 0
H,=1J, *1Y,, F. Hankel de orden O

FIGURA 3.12 Esquema de una aleta anular.

R
N

Tomando como condiciones de contorno

O(r;) = 0, y ((11—9 = 0 (Condicién adiabética corregida)
f f2e
resulta la solucién particular
0 Jo(imr)H,(imr,,) + iHy(imr)iJ,(imr, )

— = (3.18)

0, Jy(imr))H,(imr, ) +iHy(imr,)iJ,(imr, )

Todas las funciones toman valor real para mr > 0.
J; y Hy son las funciones de Bessel y Hankel de orden 1.
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Conduccion unidimensional y estacionaria

Aletas de seccion (espesor) variable. Rendimientos

En el caso de aletas cuya seccién (o espesor) varia en la direccién de propagacion
del calor (x 6 r), el tratamiento analitico es mas dificil (aunque existe en algunos
casos) y se suelen emplear otros procedimientos.

En relacién con estos procedimientos, existen unas magnitudes que se van a definir.

El primero es la efectividad, que compara (por division) el calor evacuado con y
sin aleta
da

£ = ——
hA_ 0,

(3.19)

y que, obviamente, debe ser lo mayor posible. Es ilustrativo ver de quien depende
€ en el caso particularmente sencillo de la aleta infinita. Es facil comprobar que se

obtiene
1/2
AP
g€ =|—
hA,

de donde se extraen unas importantes conclusiones respecto a las caracteristicas y
uso de las aletas. Para conseguir una alta efectividad de la aleta deben darse los
siguientes factores

1. La aleta debe fabricarse con un material de alta conductividad térmica (los méas
utilizados son cobre y aluminio).

2. Para que el cociente P/A_ sea alto las aletas deben ser muy finas.

3. Son interesantes si h es pequefio, es decir, con gases y particularmente en
conveccion natural.

Eficiencia:

Es otro interesante y Titil concepto, introducido por Harper y Brown en 1922

q q
== = (3.20)
dmax  hA_0,

a

n

que permite obtener el calor evacuado por las aletas de seccion variable, q,, sin
pasar por el célculo analitico.
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Aletas (superficies extendidas)

En la tabla siguiente [4], [5] se presentan expresiones que permiten calcular n
para un conjunto de aletas comunes, considerando punta adiabética.

TABLA 3.5 Eficiencia de aletas de punta adiabatica de diversas geometrias. Area
superficial por unidad de anchura (A%) y &rea de perfil (Ap) para aletas
rectas; area superficial (Ag) y volumen (V) para aletas anulares y agujas;
m = (h/At)"2. 'y K son las funciones de Bessel de primera y segunda
especie, respectivamente.

ALETAS RECTAS DE ANCHURA INFINITA

Rectangular l |
y=t % x n=— tanh(mL) Al =2L A,=21L
T —L—
1 4 2
Parabélica l . 12/3(5 mL) Al = tB+(t"/2L) In(2L/t+B)
” n=— "
y=t(l-x/L)"? | 2 mL 4 = J1eal?/ =4
T «—L— I—1/3(§ mL) B AL AP 3tL
Triangular l _ 1 L(2mL) Al = 2/ + L
y=t(l-x/L) 2t mL Iy(2mL) A, =tL
f L—
, 2
Parabélica l ) Al = LB+ (L /2t)In(2t/L + B)
- _ 2 2t n= _ 2,02 _2
y=t(l-x/L) T —_. JamL) +1+1 B = 41+4t /L7, Ap—gtL
ALETAS ANULARES
— 1, —|
R | - 2r,/m K,(mr))I,(mr,) - I,(mr,)K,(mr,)
ectangular l (ri - rf) Ko(mr))I,(mr,) + I,(mr)) K, (mr,)
y=t 2t s 2 2 2
T A= 2n(ry—17), Vv = 2n(r2—r1)l
ry —»
r "l 2r,/m Iz/x(émr')l—z/s(%mrz Vrz/r‘)712/3(%mr2 rz/rl)l_2/3(%mr1)
I (ri - rf) 11/3(%mrl)lz/3(%mr3,\/r3/r|)— 1_2/3(§m1'w/1'2/1'1)1_1/3@““'1)
1peroolica
y =t(ry/r) 2t A=2mde_p, 4y COBHOL 5 f2.2
s 1N C B+21n(C+t)(B—l) 1
T r
2 —>
V =dntr; (1, —1)) C= W
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Conduccion unidimensional y estacionaria

TABLA 3.5 Eficiencia de aletas de punta adiabatica de diversas geometrias. Area
superficial por unidad de anchura (A) y area de perfil (Ap) para aletas
rectas; area superficial (Ag) y volumen (V) para aletas anulares y agujas;
m = (h/A)"2. 1y K son las funciones de Bessel de primera y segunda
especie, respectivamente.

AGUJA (Seccion circular)
Aguja l .
ilindri = tanh(/2mL), A =2mtl, V=mntL
cilindrica x| e | oL ( ) S
y=t T | |« L—
2 3/2
Parabdlica il 3 Il(gﬁmL) A= (/6L (%+1} 4
=ty | 2 2 N AmL. (4 -\ !
y=t(l-x/L) T Pt 2./2mL Io(i‘ﬁmL) ,
— 3 V= (n/2)¢L
Triangular l L(2/2mL)
2 2 2 2
_ _ 2t N o= e A= ntfL+t,  V=@3)EL
y=t(l-x/L) ;Eii J2mL 1,(2./2mL)

2

n= ——m
Parabdlica | J8/9(mL)* + 1 +1

y=t(1-x/L)? 2 > A, =(nL¥/16t) { AB — (L/4t) In [(4tB/L) + A]}

T | l[L—
A =1+ 8HLY), B= J1+(4t/L%

, V=5 PL

* Estas ecuaciones son las del perfil de la aleta, donde x es la direccién axial e y la direccién
transversal menor.

Una de las mayores utilidades que tiene el concepto de eficiencia es que permite
definir la resistencia térmica de la aleta como

0
Y _ 1 (3.21)

R. = =
q, mnhA,

a

Ejercicio
Calcular las dimensiones (L y t) que tiene que tener una aleta de seccién recta y
perfil rectangular para realizar una tarea determinada:
. . . q
® evacuar una cierta cantidad de calor por unidad de anchura, q', = \72;
® con una cierta temperatura diferencial de la base, 6, = T\~ T;

con la minima cantidad de material.
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Estan dados:

® Jas condiciones convectivas, h
® ¢ material de la aleta, A

C t
Se toma aleta de punta adiabética, conL. =L + ~

Como consecuencia del resultado obtenido: {Es razonable la aleta infinita?
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Sintesis del capitulo

Cuando la conduccién es unidimensional, sin generacion térmica y estacion-
aria y la conductividad térmica es constante, el principal concepto que
aparece es el de resistencia térmica, totalmente analogo al de resistencia
eléctrica, que indica que se puede establecer una relacion lineal entre el flujo
(calor) y la diferencia de potencial (temperatura) dada por la ley de Ohm.
Esto permite resolver con sencillez problemas con sistemas compuestos de
subsistemas, aplicando las familiares leyes de composicién de resistencias y
de resolucién de circuitos eléctricos.

Esta herramienta se puede aplicar a ciertos casos multidimensionales (segtin
se verd mas adelante), a casos transitorios (introduciendo el concepto de ca-
pacidad térmica, semejante al condensador eléctrico) y a sistemas cuya con-
ductividad térmica varie con la temperatura (definiendo una conductividad
media o mediante otras transformaciones matematicas); pero nunca a casos
con generacion térmica, debido a que se rompe la linealidad necesaria al con-
cepto de resistencia.

En cierto tipo de problemas es mds conveniente aplicar primero la ley de Fou-
rier, en lugar de la ecuacién de difusion del calor, e integrarla para obtener
tanto el calor intercambiado como la distribucién de temperaturas. Sélo se
aplica a las situaciones llamadas de conduccién cuasi-unidimensional.

El concepto de resistencia de contacto indica que, en general, el contacto en-
tre cuerpos es microscopicamente irregular y que aparece un salto de temper-
aturas al pasar el calor de uno a otro. Su valor es muy dificil de conocer
mediante modelos teéricos y se determina a partir de valores empiricos.

Un tipo de cuerpo especial que presenta conduccién unidimensional a la vez
que conveccién son las aletas. El hecho de tener en cada punto de ellas
conduccién y conveccidén hace que su tratamiento sea distinto al de otros
cuerpos unidimensionales; no se les puede aplicar la ecuacién de difusion
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Sintesis del capitulo

del calor, sino que debe obtenerse su propia ecuacién de distribucidon de
temperaturas mediante un balance de energia diferencial que dice que el calor
que evacia (o gana) la aleta por conveccién hacia (desde) el exterior es
igual a la disminucion (o aumento) del calor que sigue propagdndose por
conduccion en el interior de la aleta.

Igual que en el resto de casos de conduccién que se ven, una vez conocida la
distribucién de temperaturas de la aleta, resolviendo su ecuacién diferencial,
es sencillo calcular el calor que intercambia la aleta con el exterior.

El concepto de eficiencia permite definir con facilidad la resistencia térmica
de la aleta.
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Cuestiones’

1.  Demostrar que en conduccion estacionaria y sin generacion térmica
= 0) en una pared plana infinita se cumple la ley de Ohm.

"

(q

2. Calcular la resistencia de contacto por unidad de superficie, R" ., entre
los dos materiales A y B que forman una pared de separacion entre dos
fluidos, sabiendo que el flujo de calor intercambiado entre ambos fluidos

es q", = 2000 W/m? y con los otros datos siguientes:

w w
Ay=1——L,=1cm Ag =1 ——, L= 1 mm
A KA B oK
w
T, = 100°C,h; = 100—— Ty, = 0°C, hy = 100——
2 2
m - K m - K
A B
FLUIDO 1 L L FLUIDO 2
q', —» A B
Ty, hy < re— | Iph
Resistencia de contacto
3.  Enla figura se muestra una pared plana donde existe conduccion unidi-

mensional y estacionaria y sin generacion térmica. Su conductividad tér-
mica vale 25 W/m-K y su espesor L es 0.5 m.

>k.

las cuestiones del capitulo 4.

Las cuestiones de conduccién con generacion térmica y de aletas se encuentran incluidas entre
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Cuestiones

Determinar las incégnitas de la tabla siguiente.

\\
Caso | T, () | T, ) | 4T [Ej qQ" [—zj
dx {m m
T Tz
L 1 400 300
R
2 350 250
|_x“ 3 200 3000
4.  En la edificacion se utiliza como aislante térmico (y aciistico) la ventana

doble. Sea una, consistente en dos ldminas de vidrio de 7 mm de grosos
separados por una cdmara de aire de otros 7 mm. Esta doble ventana sep-
ara el interior de una habitacion a 20 °C del exterior a —10 °C.

Suponiendo que el aire de la camara permanece inmovil, que el coeficiente
de conveccion de la superficie interna de la ventana con el aire de la hab-
itacion es de 10/m°K y el del exterior de 80 W/m’K, calcular las pérdidas
de calor a través de la ventana si sus dimensiones son de 0.8 x 0.5 m.

La conductividad térmica del aire vale 0.025 W/mK y la del vidrio 1.4 W/mK.

5.  Siseaisla un cable caliente muy delgado cable ) _

(por ejemplo de electricidad), las pérdi- Adire exterior
das de calor aumentan al colocar el ais- Texth
lante hasta que éste no alcanza un cierto
espesor. Demostrar que el radio exterior
del aislante debe tener como minimo el
valor r, = A igume/h para que las pérdi-
das de calor al exterior disminuyan al

. aislante q
aumentar el espesor del aislante.

6.  Eneltronco de cono que muestra la figura hay una situacion térmica esta-
cionaria, donde la base inferior se encuentra a una temperatura T, inferi-
or a la temperatura T; de la base superior y la superficie lateral estd
adiabaticamente aislada. La conductividad térmica del solido depende de
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Cuestiones

la temperatura seguin la relacion A = A, — aT, donde a es una constante

positiva.

Indicar, con la minima justificacion
necesaria, si las siguientes magnitudes
fisicas aumentan, disminuyen o per-
manecen constantes al aumentar Xx.

a) Calor transferido en la direccion
X, qx

b) Flujo de calor en la direccion x,
q'y -

¢) Conductividad térmica, A.

d) Gradiente térmico, d1/dx.

En el cuerpo de la figura de seccion cir-
cular, el diametro varia con x de la for-

2 cona = 1.0 m™'2. Siendo

ma D = ax
constante la conductividad térmica del
cuerpo, la situacion estacionaria, el
contorno lateral aislado adiabdtica-
mente y las bases isotermas, obtener la
distribucion de temperaturas T (x) en
funcion de los parametros T;, T,, x; y

Xo.

Determinar el calor transferido entre
las dos superficies del cuerpo tron-
condnico de seccion circular mostrado
en la figura, a partir de los siguientes
datos:

Situacion estacionaria:
_ w
D=a? a=10m" 1=20 —

Superficie lateral adiabdtica:

T, < T,
Ay > Ay

|—il-
X3
Xq
X s I
II:/'“ ‘l
T, T,
—=

X
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x;=5cm, x, = 10cm, T; = 100°C, T, = 200°C

9.  Suponiendo conduccién estacion- P
aria y sin generacion térmica a
través del cuerpo de revolucion de
la figura siguiente, obtener la ex-
presion analitica de la conductivi-
dad térmica A (x) si se dan las
siguientes condiciones:

Ax)=1-x

T(x) = 300 (1 - 2x - x°), q, = 6000 W

2

estando A en m*, x en metros y T en Kelvin.

10. En la pared compuesta de la figura existe una situacion estacionaria y no
hay generacion térmica, con coeficientes de conveccion a ambos lados
cuyo valor se indica. Las superficies superior e inferior son adiabdticas.
Calcular T, y Tp.

Ty, = 100°C LA Tg, = 0°C
~ "mK
TA TB
W
W — 10— W
h=to0—— | *=10%k h,=0——
m- K m- K
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Problemas

En cierto proceso de fabricacion se adhiere una pelicula transparente a un
sustrato tal como se muestra en la figura. Para que la unién se consolide es
necesario mantenerla a una temperatura T, lo cual se consigue suminis-
trandole un flujo de calor q”O (W/m?) que se absorbe totalmente en la un-
i6n. El fondo del sustrato se mantiene a una temperatura T, mientras que
la superficie libre de la pelicula estd expuesta a una corriente de aire a Ty
con un coeficiente de conveccién h.

DATOS:

Lp =0.25 mm.

dy  Ap=0.025 WmK

Lg=1mm.
nicn, Th
Ag = 0.05 W/mK

a) Dibujar el circuito térmico que representa la transferencia de calor en
estado estacionario.

b) Calcular el flujo de calor q, necesario para mantener la superficie de
unién Ty =60 °C si T, = 30 °C, T; = 20 °C y h = 50 W/m? K.

Una pared de altura H y profundidad unidad, aislada en los extremos esta
compuesta de cuatro materiales distintos dispuestos tal como se indica en
la figura.
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Problemas

P e S, DATOS:
; H=3m
by + N b d he Hy=H.=15m
HopoT, T.] =~ L;=L;=005m
Ty, + C ) . L,=0.1m
L2 ), =%, =50 WmK

Ay = 10 W/mK
A= 1 W/mK

a) Dibujar el circuito térmico del sistema.

b) Para unas condiciones tales que T;; =200 °C, h; =50 W/m?K,
T;,=25°Cyhy=10 W/m?K, ;cudl es la potencia transferida a través
de la pared? ;cudles son las temperaturas de las uniones T; y T,?

3.  Las paredes de una casa estin compuestas por madera, aislamiento de fibra
de vidrio y yeso, tal como se indica en la figura. En un dia de invierno los
coeficientes de transferencia de calor por conveccién interior y exterior
valen h; =30 W/m?K, h, =60 W/m’K y las temperaturas Tg;=20 °Cy
T, =—15 °C. La superficie total de la pared son 350 m>. Ayeso = 0.17 W/mK,
Amadera = 0.12 W/mK.

Fibra devidrio

Iniering Exterin

[0 —e rl— 100 rmum —fe a— 20 mim

Ly LT Lm

a) Hallar una expresion simbdlica para la resistencia total de la pared,
incluyendo la conveccidn exterior e interior.

b) Determinar las pérdidas de calor totales (W) a través de la pared.
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Problemas

¢) En un dia de viento, en el que valor del coeficiente de conveccién
2 .
externo puede aumentar hasta he = 300 W/m™ K, determinar el porcen-
taje de aumento de pérdidas respecto del caso anterior.

d) Estimar las pérdidas de calor diarias a través de la pared si se consid-
era una expresion variable para la temperatura exterior Ty, (condicion
mas parecida a la realidad) tal que:

Tpe (K) =273 + 5 sen [i—i‘ tj 0<t<12h

Tpe (K) =273 + 11 sen [Z—Z J 12<t<24h

La ventanilla trasera de un automévil se desempafia pasando aire caliente a
40 °C sobre una superficie interior, siendo el coeficiente de conveccidn
asociado de 30 W/m? K. Si la temperatura exterior es de -10 °C y el coefi-
ciente de conveccién asociado es de 6.5 W/m? K, (cudles son las temperat-
uras de las superficies interna y externa de la ventana, que tiene un espesor
de 4 mm.?

Calcular la distribucién de temperaturas T(x) y la potencia transferida para
la geometria cénica de seccién circular de la figura, cuyo didmetro viene
dado por la expresién D = ax!/2, siendo a = 0.5 m1/2,

DATOS:

X, = 25 mm

Xp =125 mm

T; =600 K

T, =400 K

Material: aluminio puro

Superficie lateral aislada

64
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Se desea evitar la condensacién de humedad atmosférica sobre una tuberia
de 50 mm de didmetro interno y 2.5 mm. de espesor, por cuyo interior circu-
la un refrigerante que mantiene la cara interna del tubo a —10 °C. Se dispone
para ello de un aislante térmico con A = 0.06 W/mK. La conductividad del
metal del tubo es de 386 W/mK. Calcular el minimo espesor de aislante nec-
esario si las condiciones del entorno son Ty =22 °C, h=11.63 W/m2K y la
humedad del ambiente es tal que la condensacién comienza a 14 °C.

Una barra cilindrica larga de material nuclear (A = 0.5 W/m K), cuyo radio
es de 10 cm, genera 24 kW/m?> uniformemente en todo su volumen. La bar-
ra se encuentra encapsulada dentro de otro cilindro de radio exterior 20 cm
y de conductividad térmica 4 W/m K. La superficie exterior estd rodeada
por un fluido a 100 °C y con coeficiente de conveccién 20 W/m? K entre el
fluido y dicha superficie.

Obtener la distribucién de temperaturas en ambos cilindros y calcular las
temperaturas en la intercara de ambos cilindros y en la superficie exterior.

Una esfera de aluminio hueca, con un calentador eléctrico en el centro, se
utiliza en pruebas de determinacion de conductividad térmica de materiales
aislantes. Sus radios externo e interno son 0.18 m y 0.15 m respectiva-
mente y las pruebas se realizan en condiciones estacionarias con la superfi-
cie interna mantenida a 250 °C. En una prueba determinada, una corteza
esférica de aislante de espesor 0.12 m cubre la esfera que se encuentra en
una habitacién en la cual la temperatura del aire es de 20 °C y el coeficiente
de convecci6n entre el aislante y el aire es de 30 W/m? K. Si se disipan 80
W en el calentador en condiciones estacionarias, jcuial es la conductividad
térmica del aislante?

Aletas

9.

Determinar qué porcentaje aumenta el calor transferido por una pared pla-
na si se le afiaden aletas de aluminio de perfil rectangular. Las dimensiones
de las aletas son 50 mm de largo y 0.5 mm. de espesor y se encuentran a
4 mm de distancia entre si (250 aletas/m). El coeficiente de conveccidn
asociado a la pared lisa es 40 W/m? K y a la pared con aletas 30 W/m” K.
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10.

11.

Para mejorar la transferencia de calor, se instalan aletas anulares de perfil
rectangular una tuberia de 25 mm de didmetro exterior y de temperatura
superficial 250 °C. Las dimensiones de las aletas son 1 mm de espesor y
10 mm de longitud, y se encuentran a 5 mm de distancia entre si. La tem-
peratura del fluido exterior es de 25 °C y el coeficiente de conveccién de
25 W/m?’ K (Cual es la pérdida de calor por aleta? Si se instalan 200 aletas
a lo largo del tubo ;Cudl es la pérdida de calor por metro de tuberfa?

El material de las aletas es Duraluminio.

Un transistor se refrigera por medio de un casquillo de aluminio (A =200 W/m K)
que tiene doce aletas longitudinales conformadas en la superficie exterior. El ra-
dio del transistor y su altura sonr; =2 mm y H = 6 mm. Las aletas son de longi-
tud L = r; —r, = 10 mm y de espesor uniforme e = 0.7 mm. El espesor de la base
del casquillo es r,—r; = 1 mm. Laresistencia térmica de contacto entre transistor
y casquillo se estima en R .~ 10 m”K/W . Sobre el circuito fluye aire a T
=20 °C con un coeficiente de conveccién h = 25 W/m? K.

T ransistor Casquillo con aletas

r 3

-
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a) Suponiendo transferencia unidimensional en direccién radial, dibujar el
circuito térmico equivalente desde la superficie del transistor (r =ry).

b) Evalua las resistencias térmicas del anterior circuito. Si la temperatura
del transistor es T = 80 °C, ;qué potencia se evacia?

12. El artefacto de la figura es el <« 100 mm—»
radiador de un transistor de )
potencia. Para que el compo- T
nente funcione bien la base no 10 mm base 50 mm
debe sobrepasar los 50 °C al i

5 mm !H e N e N e O e Y e

ser refrigerado con aire a 15
°C y h = 10 W/m K ;Cuénta % = 177 W/mK
potencia puede disipar como —

maximo? ;Cudnta es debida al 30 mnt
efecto de las aletas? v alﬁas

pbase

13. Los cilindros de una cdmara de combustion se refrigeran mediante un
casquillo de aluminio con aletas anulares (A = 240 W/m K) montado sobre
las paredes del cilindro (A = 50 W/m K). El aire estd a 320 K y el coefi-
ciente de convecci6n asociado es de 100 W/m? K. Aunque el calenta-
miento de la superficie interior es periédico, es razonable suponer
situaci6n estacionaria con un flujo de calor promediado en el tiempo de q”;
= 10° W/m?.

Casquillo de aluminio

Pamed del cilindro

— 1; =& |n|n4p|
——— 1 =G5 mm

ry=70mm———~y

- L
r,= S5 mim
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14.

15.

La resistencia de contacto entre la pared del cilindro y el casquillo es
RY .= 10 m?K/W. Determinar la temperatura interior de la pared T;, la
temperatura de la entrecara T y la temperatura de la base de las aletas Ty,

En un proceso productivo se desea adherir una pelicula pléstica a una lami-
na metélica, para lo cual se utiliza un laser que aporta un flujo de calor con-
stante ' sobre la superficie superior de la pelicula. La limina metélica
tiene un espesor t = 1.25 mm, mientras que el espesor de la pelicula se
puede considerar mucho menor. Las conductividad térmica de la ldmina es
A =60 W/m K. La resistencia térmica de la pelicula es despreciable y su
anchura ®; = 40 mm. La anchura de la lamina ®, es mucho mayor que la
anchura de la pelicula m,. La superficie superior e inferior de la 1dmina
(incluyendo la pelicula pléstica) estd afectada de una conveccidn caracteri-
zada por una temperatura T; y coeficiente de conveccién h (W/m?). La
pelicula y la lamina son muy largas en direccién normal a la pagina.

9o
vy

Pelicula ®

pléstica "|—’| Tr, h
Lamina x— D
metdlica\__| 17

|
Ty, h Ly x
< ®, >

Suponer que los bordes de la lamina se encuentran a temperatura T;. En-
contrar la ecuacidn diferencial de la distribucion de la temperatura a la por-
cién de lamina bajo la pelicula plastica (—0/2 < x < + ®/2) y las
condiciones de contorno necesarias para resolverla.

Un sensor de longitud total L = 200 mm y didmetro D = 15 mm se inserta a
través de la pared de una tuberia, de tal forma que un parte del mismo de
longitud L; se encuentra sumergida en una tuberia por la cual circula un
caudal de agua cuya temperatura Tg; se quiere medir. Los coeficientes de
conveccién sobre la parte sumergida y sobre la parte exterior son, respecti-
vamente, h, = 1100 W/m? K y h, = 10 W/m? K. El sensor tiene una conduc-
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tividad térmica A = 177 W/m K y el contacto térmico del sensor con la
pared es pricticamente inexistente.

Obtener una expresion para = Pared del condudo
evaluar el error de inmer- ] ]

L Aim amhiente Agua
sion, AT, = Ty, — Tg; que

; . T
es la diferencia entre la by Lo

hi Ty

temperatura del extremo ¢ ¢

del sensor Ty, (valor medi- i l ¢
7

do) y la temperatura del A, SEnsor,

agua Tf’i (valor que se B I‘-E.I“II th'?'. o 'I',iIJ
quiere medir) en funcion de i N
hy, Tio by, Tp; y los T
pardmetros geométricos del
Sensor. » Lo .P q. Li >
i >

Calcular el error de inmer-
sién AT, para el caso en
que Tg; = 80° C, Ty, = 20°
Cy Li/L =0.225.

16. La figura representa un colector solar compuesto de una placa plana de ab-
sorcién unida a un conjunto de tuberias de cobre.

Cubierta

/ transparente

e« Camara con vacio

q ”n d
Agua, T,, \ \ \ - L Placa de absorcion,

espesor t
Aislante — @

La placa de absorcidn es de aleaciéon de Duraluminio y tiene 6 mm de espe-
sor. Su superficie inferior esta bien aislada. Una cdmara en la que se ha he-
cho el vacio separa la superficie superior de la placa de una cubierta
transparente. Los tubos estdn espaciados entre si una distancia L. de 0.20 m
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Por su interior circula agua, que actiia como sumidero de la energfa reco-
gida. Puede suponerse que el agua se encuentra a una temperatura uni-
forme T,, = 60° C. En funcionamiento estacionario, el flujo neto de
radiacion en la superficie es q'7,; = 800 W/m ;Qué temperatura maxima
alcanza el material de la placa? ;Cudnta potencia se transfiere por unidad
de longitud de tubo? Obsérvese que q”,, representa el efecto neto de ab-
sorcién de la radiacién solar por parte de la placa, asi como el intercambio
entre la placa y su entorno radiativo. Puede suponerse que la temperatura

de la placa en el punto de contacto con el tubo es igual a la del agua.

Plantear el mismo problema sin cubierta transparente ni cimara de vacio,
caracterizandose el intercambio de conveccién placa—ambiente por los
valores T,;, = 25° C y h =10 W/m?K.
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CAPITULO 4

Conduccion
multidimensional y
estacionaria

Cuando el calor se propaga en mas de una direccién, hay muy pocos casos que se
pueden resolver analiticamente, y los pocos resolubles por analisis conducen a
soluciones farragosas (Tipo serie infinita) aunque la ecuacién diferencial y las
condiciones de contorno sean de apariencia matemética sencilla.

Por ello, pricticamente siempre, es necesario recurrir a otros procedimientos,
imponiéndose cada vez mas los numéricos. Histéricamente, antes de la difusion
masiva de los ordenadores, se han ido desarrollando otros procedimientos que
vale la pena comentar.

Para tener una panordmica de los métodos que se van a mencionar, a contin-
uacidn se presenta un cuadro con una clasificacién esquematica:

EXACTOS Analiticos Sélo para casos muy simples
Griaficos o
L. Historicos
Analogicos
APROXIMADOS
Numéricos Actualmente, los mas importantes
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Un caso analiticamente resoluble

El caso estacionario multidimensional mas sencillo a resolver es la conduccion
2-D en un recinto rectangular, sin generacion térmica y con condiciones de con-
torno sencillas [1].

FIGURA 4.1 Conduccidn bidimensional en un rectangulo.

y A T2
\Y
Tl — D Tl
Tl L X'
o . o*T 8T
La ecuacién diferencial es: — + — = 0.
ox° 0Oy

Las condiciones de contorno:
TO<x<L,y=0)=Tx=0,0<y<W)=Tx=L,0<y<W)=T,

TO<x<L,y=W)=T,

T-T
Para resolverlo se toma 0 = Tl y se factoriza 0(x,y) = X(x) Y(y), resultando
2~ 11
1d’X 1 d%Y
dos ecuaciones diferenciales ordinarias ligadas — — — =TT, = Cte = A%,
X dx® Y dy
La solucién es
o h (HWY)
senh|—=
2 1 n+1 1
0(x,y) == 1) +1 sen(A%X _L- 4.1)
y T L
. n senh(nnw)
n= L

observandose la incomodidad matemaética que presenta a pesar de la aparente
sencillez del problema planteado.

72 Transferencia de Calor



El método grafico. El factor de forma

El método grafico. El factor de forma

Es un método adecuado para casos bidimensional-
es. Se trata de conseguir una representacion, lo T, T,
mads fiable posible, de la forma de las isotermas
en el sistema estudiado, y de ah{ intentar calcular
el calor que intercambian las dos superficies limite
del sistema. Para entenderlo se desarrolla el pro-
cedimiento sobre el caso particular sencillo
mostrado en la figura [2].

Sean dos superficies cuadradas rectangulares a
temperaturas distintas T; y T, y se trata de calcular el calor intercambiado entre
ambas. Para ello se dan los siguientes pasos.

1. Identificacién de simetrias.

En este caso el problema se

lineas de simetria
(adiabaticas)

reduce a medio cuadrante

. T,
2. Tomando como referencia las

lineas del contorno, dibujar
isotermas uniformemente es- A
paciadas (aproximadamente) T,
seglin un nimero N (entero)

de intervalos arbitrariamente

elegido.

N intervalos
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3. Dibujar las lineas de flujo de calor (perpendiculares a las isotermas) de mane-
ra que se obtenga una malla aproximadamente cuadrada (aunque de lados
curvos)

M (no necesariamente entero)
de carriles de flujo de calor

AT T, - Tz]
= Mq;, = MA(Ay -1 —zMM(—
q di (Ay-D N
M —
A ﬁ 1 se le llama factor de forma, S, y depende de la geometria, siendo | la pro-

fundidad, por lo que S tiene dimensiones de longitud.

Resulta por tanto que la relacién entre el calor intercambiado, q, y la temperatura
de ambas superficies, T| y T,, viene dada por

q = SMT;-T,) 4.2)

A continuacién se ofrece la tabla 4.1 con expresiones para calcular S en ge-
ometrias corrientes.

Este concepto permite definir una resistencia térmica de la siguiente manera:

Tl_T2= 1 4.3)

Rt
q S
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TABLA 4.1 Factores de forma para algunos sistemas bidimensionales [2], [3].
Sistema Esquema Limitaciones Factor de forma
Esfera isoterma enterrada en 2> D/2 2nD
un medio semiinfinito. 1-D/4z
21l
Cilindro horizontal isotermo L>>D arcCosh(2z/D)
de longitud L enterrado en un
medio semiinfinito. L>>D _2nL
z2>3D/2 In(4z/D)
Cilindro vertical en un medio L>>D _2nL
semiinfinito. In(4L/D)

. .- 2nL
Conduccién .entre dos cilin- L>>D,,D, 5 5 5
dros de longitud L en un L 4w" -D7;-D;
medio infinito. W arcCosh 2D,D,
Cilindro horizontal de longi-
tud L equidistante de dos 2>DP2 2nL
planos paralelos de igual lon- 1In(8z/nD)
gitud y anchura infinita.

Cilindro de longitud L en un 2nl
s6lido cuadrado de igual lon- w>D -
Cilindro excéntrico de longi- 27l

tud L en un cilindro de igual D>d arcCOSh(DZ +d%- 412]
longitud. 2Dd
Conduccién a través de la

arista de paredes adyacentes. D>L5s 0.54D
Conduccién a través de una L << lonei

esquina de tres paredes con d« onhgl' 0.15L
una diferencia de temperatu- md ){ an? lga ’

ras T|-T, entre sus caras. ¢ la pare

Disco de didmetro D y

temperatura T| sobre un

medio semiinfinito de Ninguna 2D

conductividad térmicaly
temperatura Tj.

Algunos casos distintos aparecen en la ref. [4].
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Analogia eléctrica

Es frecuente en la investigacidn cientifica el uso de las analogias, donde se busca
conseguir informacién de una disciplina (en este caso la conduccién del calor)
experimentando en otra que sigue leyes matematicamente iguales. En este aparta-
do se va a usar la analogia de la conduccién del calor con la conduccién eléctrica.

En un medio de permitividad eléctrica € constante, la ecuacién que rige la dis-
tribucién del potencial eléctrico V es

VAR VA (4.4)

Sino hay cargas fijas (p = 0) la ecuacién (4.4) se reduce a la ecuacién de Laplace

2
V™V = 0 que es formalmente idéntica a VT = 0.

Si las condiciones de contorno son andlogas T(x,y) serd formalmente igual a
V(x,y), que es facilmente medible. Las medidas y el montaje para hacer una
analogia con el caso utilizado como ejemplo en la seccién anterior (método grafi-
co) serfan los mostrados en la figura 4.2.

FIGURA 4.2  Montaje experimental para la analogia entre la conduccion eléctrica y
la conduccidn térmica.

. Electrodos (V=cte, T=cte)

|:| Aislamiento (I=0, qg=0)

f E-E,

Voltimetro

EI_E2 __——
(T;-Ty)

T-T, V-V,
T,-T, V-V,
isopotenciales. Una vez establecidas las isotermas se puede determinar el factor
de forma S, segiin se ha indicado en la seccién anterior.

La analogia implica que y las isotermas coinciden con las

76 Transferencia de Calor



El método de las diferencias finitas

El método de las diferencias finitas

Los métodos numéricos sirven para resolver ecuaciones diferenciales de forma
aproximada. Normalmente, se emplean para resolver dichas ecuaciones si son de
dificil resolucion. El método més empleado en transmisién de calor es el habit-
ualmente llamado método de las diferencias finitas (MDF), aunque deberia
Ilamarse mas apropiadamente de los volimenes de control o volimenes finitos.

Este método consiste en la transformacién de una ecuacién diferencial extendida
a todo el dominio en un conjunto finito de ecuaciones algebrdicas obtenidas al
transformar el dominio continuo en un dominio discreto y convertir las derivadas
en cocientes de cantidades finitas. Por tanto s6lo se resuelve la ecuacion diferen-
cial en algunos puntos del dominio.

La discretizacién del dominio se ilustra en la figura 4.3 sobre un caso bidimen-
sional (suficiente y adecuado para razonar), consistiendo en dividir el recinto en
un conjunto finito de celdillas de tamafio finito, aunque no necesariamente
iguales, en cuyo interior se sitia un punto, no necesariamente en el centro, llama-
do nodo, cuya temperatura, que es una medida de la temperatura media de la cel-
dilla, va a ser el objetivo del calculo.

Es necesario identificar los nodos con algtn tipo de indices. En la figura 4.3 se
utiliza el indice m para indicar la coordenada x del nodo (x = x, + m Ax) y el in-
dice n para indicar su coordenada y (y =y, + nAy); donde (x,, y,) seria el origen
de coordenadas. No obstante, las coordenadas reales (X, y) no tienen interés prac-
tico en este método, sino la identificacién clara de cada nodo mediante el conjun-
to de indices elegidos.

FIGURA 4.3  Discretizaciéon de un dominio para aplicacién del MDF.
AXx

m, n+1
(m,n)
/I
m+1, n
m, n—1
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La ecuacién en diferencias finitas para un nodo puede obtenerse aplicando la
ecuacion de conservacion de la energia a un volumen control que rodea al nodo.
Es conveniente formular el balance de energia asumiendo que todo el flujo de
calor converge hacia el nodo en estudio. Esta condicién no se da normalmente,
pero la forma de las ecuaciones es expresada de una manera consistente teniendo
en cuenta dicha condicién, y por tanto se obtienen correctamente las ecuaciones
en diferencias finitas.

Para un sistema estacionario con generacion interna la ecuacién de conservacién
de la energia adquiere la forma siguiente: E;, + Eg = 0.

FIGURA 4.4 Conduccion hacia un nodo interior desde los nodos inmediatamente
préximos a él.

Ay | -

m-1,n 4 m+1, n

m, n—1

| —————P|

AX

Aplicando la ecuacién anterior al volumen de control que rodea al nodo (m, n),
como muestra la figura 4.4, se obtiene la siguiente expresion

4

Zq(l)%(m,n)-i-qm(AXAy 1) = 0
i=1

donde el subindice i se refiere a los nodos inmediatamente préximos al nodo
(m, n), d(i) - (m, n) €8 el calor transferido por conduccién entre los nodos i y (m,
n), y 1 es una profundidad arbitraria.
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Por ejemplo, el calor transferido por conduccién del nodo (m—1, n) al nodo (m, n)
puede expresarse como

m+1, n_Tm, n

T
) = MAy - D=

q(m—l, n) —> (m, n

donde (Ay - 1) es el drea de transferencia de calor, y el término (T, | ,— Ty, )/
Ax es la aproximacion en diferencias finitas del gradiente de temperatura en la
frontera entre dos celdillas.

Analogamente, los demds calores transferidos por conduccién entre dos nodos
pueden expresarse como

T

Tm+1 n~ “mn
Am+2.m) - (mmy = MAY 1) ——=——
Tm n+1_Tmn
Ainn+1) - momy = MAX 1) ===
Tm,nfl_Tm,n
Ann-1)> (my = MAX 1) ==

Sustituyendo las cuatro ecuaciones inmediatamente anteriores en el balance de
energia y considerando (por conveniencia) Ax = Ay, se obtiene que la ecuacién de
difusién del calor en diferencias finitas para un nudo interior con generacién in-
terna es

LAxAY) 4T, ,=0

Tm,n+1+Tm,n—1+T +Tm—1

m+1n ,n

Si no hay generacion de energia interna esta ecuacién se reduce a indicar que la
temperatura de cada nodo es un promedio aritmético de las temperaturas de los
nodos vecinos.

Es importante hacer notar que una ecuacién en diferencias finitas es necesaria
para cada nodo en el que la temperatura es desconocida. Para un nodo exterior, se
aplica el mismo procedimiento del balance de energia. Sea el nodo (m, n) situado
en la frontera de un dominio, tal y como se muestra en la figura 4.5.
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FIGURA 4.5  Formulacion de la ecuacién en diferencias finitas para una esquina
interna de un solido con superficia convectiva.

p— _—
m-1, n 9eond m+1,n

qcondT Tf’ h

A
y

Entre el nodo (m, n) y el fluido que rodea a la superficie convectiva del sélido ex-
iste una transferencia de calor por conveccion. También tiene lugar una transfer-
encia de calor por conduccién entre el citado nodo y sus inmediatamente
préximos que puede expresarse asi

Tmfl n_Tmn
A(m-1,m) - (mn) = MAY 1) Ax

Tm,n+l_Tm,n
Am,n+1)—> (m,ny = MAX-1) Ay

9m,n-1) > (m,n) —

dm+1,n)— (m,n) —
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Hay que hacer notar que las 4reas en las que se produce la transferencia de calor
por conduccién, correspondientes a las zonas nodales (m—1, n) y (m, n+1) son pro-
porcionales a Ay y Ax respectivamente, y las dreas correspondientes a las zonas
nodales (m+1, n) y (m, n—1) son proporcionales a Ay/2 y Ax/2 respectivamente.

El calor transferido por conveccion, ya que el sélido estd rodeado por un fluido a
T; y su superficie es convectiva puede expresarse como

AX Ay
i) > (m,n) = h(‘z— ' 1)(Tf_Tm,n) + h(—z— ' 1)(Tf—Tm,n)

Sumando todos los aportes de calor e igualando a cero, tras asumir que Ax = Ay, se
obtiene la ecuacion de transferencia de calor en diferencias finitas para el nodo m, n

T

m-1 m+1n m, n

,n+Tm’n+1+%(T +Tm,n_1)+l%Tf—(3+}L;X)T =0

(h Ax/ A) es un grupo adimensional importante cuando existe conduccién y con-
veccion de calor simultdneas a ambos lados de un contorno. Este grupo se llama
nimero de Biot (Bi) y se ve en més detalle en la leccién de conduccidn transitoria.

Para otro nodo exterior los célculos se realizan de manera analoga. El célculo es més
complicado en el caso de que la superficie de contorno sea irregular, porque hay que
hacer determinaciones y aproximaciones geométricas a veces algo pesadas.

Informacién mucho mas detallada del método de diferencias finitas puede encon-
trarse en la bibliografia especializada [1], [4] y [5]. En particular, el cdlculo de la ec-
uacion en diferencias finitas de los nodos de un contorno irregular aparece en la
referencia [1].
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Sintesis del capitulo

La forma mas utilizada hoy en dia para resolver problemas de més de una di-
mensional espacial son los métodos numéricos, especialmente el método de
las diferencias finitas (MDF).

El MDF utiliza un conjunto de ecuaciones algebraicas para obtener la dis-
tribucién de temperaturas. Estas ecuaciones las construye realizando balances
de energia sobre zonas finitas (celdillas) en que se divide el sistema y calcu-
lando cada término del balance de forma discreta (no diferencial).

La resolucién de un sistema de ecuaciones algebraicas, especialmente si es
lineal, es mucho maés sencillo que el de una ecuacion diferencial. A cambio, la
informacién obtenida es menor porque s6lo se determina la temperatura de
los nodos elegidos (una en cada celdilla); aunque en la préctica, lo Ginico que
se puede comprobar experimentalmente en cualquier sistema es la temperat-
ura de un conjunto discreto de sus puntos.

Un concepto que se puede utilizar para resolver facilmente cierto tipo de
problemas bi o tridimensionales es el de factor de forma. Este concepto
ademas permite definir una resistencia térmica, con las ventajas que eso acar-
rea.
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Cuestiones’

1.  La distribucion de temperatura estacionaria en una pared unidimensional
de conductividad térmica 50 W/m-K y espesor 50 mm se observa que es
T(C)=a+ bxz, donde a = 200 °C, b = 2000 Cim? Y X Se expresa en metros.

a) ;Cudl es la generacion térmica q" ( W/m?) en la pared?

b) Determinar los flujos de calor en las dos superficies exteriores de la
pared.

c) ¢Cudl es la relacion entre los flujos de calory el calor generado en el
interior de la pared?

2.  Calcular la temperatura superficial de una esfera maciza en cuyo interior
se produce una generacion térmica por unidad de volumen q'" = 60 kW/m?
y cuyo radio es de ry = 10 cm. El fluido exterior estd a una temperatura de
Ty=25Cy el coeficiente de conveccion entre la superficie de la esfera y el
fluido vale h = 200 W/m? K. La situacion es estacionaria.

3. Unos residuos radiactivos se alma-
cenan en contenedores cilindricos lar-
gos y de paredes delgadas, generando
una energia térmica por unidad de vol-
umen dada por la expresion

2
r
q" =45 1‘(70] ,

"7

0
situacion estacionaria sumergiendo el contenedor en un liquido a una tem-

donde q”/ es una constante y r, el radio del contenedor. Se mantiene una

*. Se incluyen cuestiones de conduccién con generacion térmica y aletas ademas de la conduc-
cién multidimensional estacionaria.
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peratura Ty con el que intercambia calor por conveccion con un coeficiente h.
Obtener la expresion que permite calcular la temperatura T, de la superficie
del contenedor.

4.  Si se mete una cucharilla en una taza de café caliente, éste ;se enfriard
mds rapidamente, mds lentamente, o a la misma velocidad que si la cucha-
rilla no esta medida?, ;por qué?

5. Una vez resuelta la ecuacion diferencial Ts h
de una aleta y obtenida su distribucion V/ Aleta
de temperaturas T(x), el calor que
evacta al exterior puede calcularse me-
diante dos expresiones diferentes

¢ Cudles son?

6. Calcular el calor, q,, que evaciia al exte-
. . 9
rior la aleta recta de la figura conside-

rdndola infinita, 6 = Ce™, siendo

_ | hP . ) —
m = |—— y con los siguientes datos: ‘
AA ¢ /

A=100(W/mK), t=0.5mm, W=2cm, T, —*
T, = 100°C, Ty=20C, h = 10 (W’ K). b /

Estimar un valor minimo de la longitud

de la aleta L, para que se pueda consid-
erar infinita.

7.  Calcular el calor evacuado por la aleta
triangular de la figura.

Datos: T, = 100,

Ty =20,

h = 50(Wm’K),

t (semiespesor) = I mm,
L = 2cm,

W = 1Icm,

n = 0.8
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8.  En el sistema cilindrico bidimensional de la figura, obtener la ecuacion en
el MDF para el nudo 1 en conduccion transitoria.

9.  Obtener la ecuacioén de diferencias finitas del nudo P situado en el contor-
no exterior del cuerpo bidimensional de la figura, en situacion estacionar-
ia 'y con una cierta generacion térmica no nula q"'. La malla elegida es

cuadrada (Ax = Ay).

Fluido
Sdlido, A

Ay o E
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Problemas

1.  Una placa rectangular bidimensional estd sometido a las temperaturas de
contorno uniformes que muestra la figura. Utilizando la solucién analitica
del método de separacion de variables para este caso, calcular la temperat-
ura en el punto medio considerando los cinco primeros términos no nulos
de la serie. Calcular el error resultante si se utilizaran sélo los tres primeros

de la serie.
y (m) T,=150 °C
1
_epo T,=50°C
Ti=507C_ T,=50°C —
0 \ X (m)

2.  Unalambre largo de constantan de 1 mm. de didmetro esta soldado a tope a
la superficie de un bloque de cobre grande, formando una unién termopar.
El alambre se comporta como una aleta permitiendo que el calor fluya
desde la superficie por lo cual la temperatura de la union (T;) es menor que
la del bloque de cobre (T). Si el alambre estd rodeado por aire a 25 °C, con
un coeficiente de conveccién h de 10 W/m? K, estimar el error de medida
del termopar (T;— T, cuando la temperatura del cobre es de 125 °C.

h T ! Tenmopar

. I
- .
HAir — |
— | o
. [Inu‘m.|j
|
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Un tanque esférico de 0.5 m de didmetro que contiene basura radiactiva se
entierra a una profundidad de 1.25 m medidos desde el centro de la esfera.
La conductividad térmica del terreno es 0.8 W/m K, siendo 15 °C la tem-
peratura superficial. Si se estima que se generan unos 240 W como resulta-
do de los procesos de desintegracion radiactiva, ja qué temperatura
(supuesta uniforme) se encuentra el contenedor?

Un delgado componente electrénico disipador de potencia tiene un didmet-
ro D =10 mm. Una de sus caras estd pegada con resina epoxy a un gran
bloque de aluminio (A =237 W/m K). La resistencia térmica por unidad de
area de la unién de epoxy vale R{ . = 05x10* m*K/W. En puntos
alejados del componente, el bloque se mantiene a una temperatura Ty, =25
°C. La superficie exterior esta expuesta a una corriente de aire para la que
h=25W/m?Ky T;=25 °C.

—> Aire Componente
—» T.h electrénico,
—> D T,,P

D ——

Epoxy, RY .

Bloque de aluminio, Ty,

Dibujar el circuito térmico equivalente de este sistema, indicando las re-
sistencias térmicas, la direccién de los flujos de calor y las temperaturas Ty,
y Ty Si la temperatura del componente no puede superar el valor T, = 100
°C, ;cudl es la potencia maxima de funcionamiento P?

88
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Problemas

5.  Una pieza sélida en forma de teja
conduce calor desde la seccién
¢ =0 que estd a temperatura T
hasta la seccién ¢ =1 a Tp. Los
laterales estdn aislados y se
supone que la  longitud

aislado

aislado Ay
A =cte

T

r
¢ T,

perpendicular al dibujo es mucho
mayor que cualquier otra dimen-
sion. Para el caso en que la pieza
sea delgada (Ar << 1p,) demostrar
que la solucién unidimensional

de temperaturas es lineal con ¢, es decir T(¢p) = T1 (T — To)-¢/m. Calcular el
calor transferido en funcion de la diferencia de temperaturas T; — T,.

La solucién anterior resulta ser una solucién general, valida incluso si Ar es
del orden de r,,,. Comprobarlo planteando el problema bidimensional. Calcu-
lar entonces el flujo de calor q"y =—A+(0T/rd¢) y la resistencia térmica.

6.  Considerando la configuracién nodal de la figura, derivar las ecuaciones en

diferencias finitas en situacion estacionaria para las siguientes situaciones:

a) El contorno superior del rincén
exterior estd perfectamente ais-
lado y el lateral sometido a un
proceso de conveccion (h, Ty).

b) Ambos contornos del rincon exte-
rior estdn perfectamente aislados.
(Como se puede comparar este
caso con el de conveccién en
ambos contornos?

_._

Ay

m-1,n h, T;

7.  Aplicar la formula general de la ecuacién en diferencias finitas para un

nodo cerca de una superficie curva o temperatura no uniforme, a los nudos

0y 4 de la configuracién que sigue:
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Ay=20 |1u11¢
- — _Ax=20mm

foile

R
\3:'1:.:3:}'

Tﬁ}ﬂ

8.  Obtener las ecuaciones en diferencias finitas para las configuraciones sigu-

K = 50 mm

ientes:

m+1, n+1

Ay

m-1, n-1 m, n—1 m+1, n-1

AX

—

a) Nudo con un contorno diagonal, como se muestra en la figura, sujeto a
conveccidn con un fluido a T; y un coeficiente de transferencia de
calor h. Tomar Ax = Ay

b) Nudo en el extremo de una herramienta de corte con una superficie
superior expuesta a un flujo constante q; , y la superficie diagonal
expuesto a un proceso de enfriamiento convectivo con un fluido a Ty y
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un coeficiente de calor h. Tomar Ax = Ay.

EERERE

m. n mHl.n

9.  Considerar el punto nodal O situado en la frontera entre los materiales de
conductividad térmica Aa (material A) y Ag (material B) como se muestra
en la figura siguiente:

£

Material .

Obtener la ecuacién en diferencias finitas en situacion estacionaria supo-
niendo que no hay generacion interna.
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10. En la configuracién cilin-
drica bidimensional de la
figura, los espacios angu-
lares, A@, y radiales, Ar,
son uniformes. El contor-
no enr =r; se encuentra a
temperatura T;. Los con-
tornos en la direccién ra-
dial son adiabdtico y
convectivo. Obtener las
ecuaciones en diferen-
cias finitas para los nudos
1,2y3.

11. Suponiendo conduccién unidimensional estacionaria, determinar la tem-
peratura en los nudos 1, 2, 3 y 4 en la geometria cuadrada de la figura, su-
jeta a las condiciones de temperatura uniforme que muestra la figura.

o

1 2 00 O

nc L] 4

o /

12. Una barra conductora de seccién rectangular (20 mm x 30 mm) y conduc-
tividad térmica A =20 W/m K experimenta una generacién de calor uni-

92 Transferencia de Calor



Problemas

forme a un ritmo de q"" = 5x10” W/m?®, manteniéndose sus superficies a 27
°C. Utilizando un método en diferencias finitas con un espaciado de 5 mm,
determinar la distribucion de temperatura en la barra.

13. Un horno industrial esta apoyado en una columna larga de ladrillo refrac-
tario, de seccién 1m x Im. Durante un funcionamiento estacionario, 3 de
las paredes de la columna se encuentran a 500 K, mientras que la cara re-
stante estd expuesta a una corriente de aire a T, =300 K y h = 10 W/m? K.
Usando el método de la inversién matricial y el iterativo de Gauss—Seidel,
con un mallado Ax = Ay = 0.25 m, determinar la distribucién bidimension-
al de temperaturas en la columna y el rango de transmisién de calor a la
corriente de aire por unidad de longitud de la columna.

14. En ladiscretizacion de diferencias finitas cerca de la entrecara de dos materi-
ales de diferente conductividad térmica y en perfecto contacto térmico se
colocan volimenes de control y nodos como muestra la figura. Al escribir el
balance de energia de cualquiera de los dos volimenes de control, ;cual de
las dos férmulas que se indican es la mas apropiada? Explicar razones.

material 1

N

..__f I
E

material 2

A

(1) dij = 2 Ax
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2)

di-j =

Ay/2 + Ay/2

94
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CAPITULO 5

Conduccion transitoria

Hay problemas de conduccién en los que es necesario conocer el comportamiento
transitorio del sistema. Un cambio de la distribucién de temperaturas en uno de
estos problemas puede ser debido a:

Cambio en las condiciones de contorno.

Cambio en el interior (Aq” #0).

Entre estos problemas, hay algunos sencillos, particularmente desde la perspecti-
va espacial (dimensién espacial cero o uno), que se pueden resolver analitica-
mente. En otros casos mas complejos se utilizan métodos aproximados, espe-
cialmente los numéricos.

Se empieza, como es habitual, por la situacién més sencilla, en este caso, los proble-
mas de dimension espacial cero, también llamados sistemas de capacidad.

Sistemas de capacidad

Son aquellos en los cuales la temperatura no depende de las coordenadas espa-
ciales, es decir, es uniforme (practicamente) en todo el sistema y s6lo cambia con
el tiempo.
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Conduccidn transitoria

Un caso caracteristico es el de metales sometidos a un tratamiento térmico brusco
(cambio brusco de su temperatura). En estos casos la transferencia de calor es:

® Por conduccién en el interior del sélido.

® Por conveccion de la superficie del sélido hacia el fluido en el que se sum-
erge.

Dado que los gradientes son inversamente proporcionales a A en el séliTg yah
entre el s6lido y el fluido, y que A es muy grande en los metales el |VT| es

pequeiio en su interior, y en el limite es nulo.

FIGURA 5.1  Transmisién de calor en un sélido sometido a un proceso transitorio
por inmersion en un fluido a distinta temperatura.

T, >T;

Tph

En este caso la temperatura s6lo depende de tiempo y el sdlido se dice que es un siste-
ma de capacidad.

El andlisis de estos sistemas es particularmente simple. No se puede gtilizar la
Ecuaciég de Difusién del Calor, ya que se estd considerandoque A =0y VT = 0,
luego AVT estd indeterminado. No obstante la situacién es mas sencilla de estudi-
ar, ya que en lugar de hacer un balance de energia puntual como establece dicha ec-

uacién, basta con hacer un sencillo balance de energia global a todo el sistema.
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Sistemas de capacidad

“Eqate = Eatmacenada (Se considera " = 0)
-hA(T-T;) = pVec %
Cambiando de variable: 6 = T-T;
i—f?:-@: 0 =6iexp(—h—A—J 5.1)
t pVc

La representacién gréfica de la ecuacién (5.1) se muestra en la figura 5.2.

FIGURA 5.2  Evolucion temporal de la temperatura en un sistema de capacidad.
Ec. (5.1).

)

0;=T,—T;

»

Interpretacion

En las diversas disciplinas cientifico—técnicas existen muchos fenémenos que
siguen la anterior ley de decaimiento exponencial. Uno particularmente conocido
es el de la descarga de un condensador a través de una resistencia, repreeentado
en la figura 5.3.

El fenémeno térmico estudiado es formalmente idéntico a este otro eléctrico,
siendo para el caso térmico

_pVe (L _
T= A —[hAJ(ch)—RtCt

Esta interpretacion da lugar a un método de analogia eléctrica para problemas
transitorios.
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FIGURA 5.3  Descarga de un condensador a través de una resistencia.

e

1
_ _t _
vo| e—— §R V(t) =V, exp( T) T = RC

t=0

Calculo del valor evacuado del sdlido

Se obtiene por un balance global de energia, integrado en el tiempo

Q = -AE = —pVc(T-T;) = -pVc(06-6,) =pVc 6, [1—6 T} 5.3)

almac

Validez del método

Aunque cualitativamente parezca claro para qué casos se puede utilizar este mé-
todo, es preciso poder cuantificar mediante algiin(os) criterio(s) objetivo(s) en
qué situaciones es valido el método y en cudles no.

Para alcanzar ese criterio, empecemos razonando con un caso estacionario, en
particular una pared plana con una superficie a temperatura fija, T|, y la otra
sometida a condiciones convectivas (T, h). (Figura 5.4).

FIGURA 5.4  Pared en situacidn estacionaria con una superficie isoterma y la otra

convectiva.
T h
L
A
Yeond Yeonv
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De cara la pobjetivo perseguido interesa concer el perfil de temperaturas (su gra-
diente) en el interior de la pared y entre ella y el fluido.

Un sencillo balance de energia responde la cuestién

" " A Tl_TZ hL .
9 cona = 4 ConV:E(Tl_TZ) = h(Tz—Tf)sz_Tf = TEBI

FIGURA 5.5  Perfiles de temperatura en la pared de la figura 5.4 segun el valor del
numero de Biot.

Bi<<1 T,

Bi~1

Bi>>1

En la expresion anterior se ve que los perfiles de temperatura dependen del llama-
do nimero de Biot, Bi.

El paso a la situacidn transitoria es sencillo. Supéngase ahora una pared simétrica,
que cambia su temperatura en el tiempo por conveccién hacia un fluido en ambas
superficies.

En consonancia con los perfiles anteriores, los gradientes térmicos en el interior
del sélido (la pared) son segtn se indica en la figura 5.6.

El criterio, pues, para poder considerar a un sistema de capacidad, a efectos de
conduccion transitoria, es

Bi<< 1]
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A efectos prdcticos se toma

Bi=—<0.1 5.4)

donde L = e Como ejercicio se recomienda calcularlo para una pared infinita
S

de espesor 2L, para un cilindro infinito de radio R y para una esfera de radio R.

FIGURA 5.6  Perfiles de temperatura en una pared transitoria segin el nimero de
Biot.

T(x,0)=T; T, T,
Tf, h T(x,t)

Teh /\ T(x,t)
. T(x,t)

Corolario: Ahora la ecuacién de variacién exponencial O(t) se puede expresar:

0 = 0,exp(-Bi- Fo) 5.5)

donde Fo= a_-_z_t es un tiempo adimensional.
L

C
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Sistemas unidimensionales clasicos

Sistemas unidimensionales clasicos

La expresion adimensional (5.5) sirve como punto de partida para buscar una
solucién relativamente simple en un caso en el que haya variacidn espacial [1].

Efectivamente, sea un problema transitorio en una pared plana, y sin generacién

. oo T 14T .
interna. La ecuacion diferencial es — = = Y las condiciones de contorno,

2
ox a
para una pared simétrica con contornos convectivos (x = 0 en el plano central de
la pared) son

oT
0x

oT
- 0, A5 ot h[T(L, t) - T,]

T(xt=0) = T;;

por tanto la temperatura depende funcionalmente de dos variables y de seis
parametros, como se muestra en la expresion (5.6)

T = T(x,t;Ti,Tf;L;k,a;h) (5.6)

Adimensionalizando las ecuaciones, mediante el uso de las siguientes variables
adimensionales

p T-T; X at
0*=—= : *== : t*=—=F
0. T.-T, ' = L 20
o’* _ 00*
la ecuacion diferencial queda : = 2Fg y las condiciones de contorno:
* 0
X
* *
0*(x*, Fo=0) = 1, 00~ =0 , 00~ = -B; 0*(1, Fo)
ox*| ,_ OX*| oo
x*=0 x*=1
cuya solucion es de la forma
0* = 0* (x*, Bi, Fo) 5.7)

mucho més simple.

La solucién particular de las geometrias mds habituales se ha obtenido [2] por el mé-
todo de factorizacién de la solucién y se presenta a continuacion.
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Pared plana infinita

T,

T(x,0)=T, 2
0 = chexp(—gﬁpo)cos(gnx*)
h Tf’ h
T(x,0) n=1
4
c = seng
. 2C, +sen(2C,)
L X L

y &, son las soluciones positivas de la ecuacion trascendente C tg(C, )=Bi,

siendo Fo = at2 y Bi=—.

hL
L A

Para Fo > 0.2, la serie converge fuertemente y se puede utilizar la siguiente
aproximacion sencilla

0% ~ C exp(~C;Fo) €os(&yx*) =07 c0s(L,x*) (5.8)
donde 0y =07(x*=0,Fo) = C, exp(-C.Fo) (5.9)

es la evolucién temporal de la temperatura del plano central de la pared.
Debe resaltarse que la dependencia espacio—temporal aparece factorizada en

la expresion (5.8).

El calor total evacuado (o absorbido) por la pared desde el inicio del proceso
hasta un cierto instante se calcula también adimensionalmente.

senl; «
0 = = 5.10
G0 Qg 40

QQ =%j(1_e*)dv =1-
0
\

con Q=E

salida

- —Ipc[T(x, t) - T,]JA dx

y Qg = pcV(T;-T;), calor mdximo a intercambiar.

102
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Sistemas unidimensionales clasicos

Cilindro infinito

Con el mismo procedimiento se obtienen las soluciones siguientes:

o0

0 - zcnexpeciFo)Jo(cnr*);eS Io(Gar)

" Fo>02 (5.1D)

siendo 0, =0(r" = 0, Fo) = C, exp(->Fo) (5.12)

la evolucién temporal de la temperatura del eje del cilindro y donde: r* = r£ ,Ige€s

0
J
el radio del cilindro, Fo = a_zt ,C, = 2 & y €, las soluciones positi-
C 2 2 n
] (C) To nJO(Cn)+J1(Cn)
vas de { JlTC) = Bi. J; y J; son las funciones de Bessel de primera clase y or-
0

den cero y uno respectivamente, y Bi=hry/A.

El calor intercambiado por el cilindro viene dado por la férmula (5.13)

Q _ 1_2_%1 5.13
Q Z, 1(Cy) (5.13)

Esfera
De forma semejante

o0

sen(Gyr) _ - sen(Gyr)

0" = $C,exp(-C2Fo) L= 0, - (5.14)
Z (Cnr ) f Clr
n=1
Fo>0.2
siendo 0;=6 (1" =0, Fo) = C,exp(~C2Fo) (5.15)

. r .
la evolucién temporal de la temperatura del centro de la esfera y con r* = = 1o radio

0
4 -G, COS
de la esfera, Fo = at yC, = [sen(G,) = G, C0S(G, )] donde &, son las soluciones
27 n 2 —sen(2C)) "
Iy n n

positivas de 1-C cotg(§) =Bi, y Bi=hry/A.
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El calor total intercambiado por la esfera desde el inicio hasta un cierto instante
de tiempo lo da la ecuacién (5.16)

*

Q= 1-Dfsen(&y) - §1c08(4y)] (5.16)
Qo G

Para poder utilizar las férmulas anteriores, hay que conocer la primera raiz de las
ecuaciones trascendentes respectivas, C;, y la primera constante C;. Ambas de-

penden de Bi, que se define de forma algo diferente al de los sistemas de capaci-
dad (ver nota de la tabla siguiente), y su valor se presenta [3] en la tabla 5.1.

TABLA 5.1  Coeficientes utilizados en la aproximacion con el primer término de las
soluciones con series de la conduccion transitoria unidimensional.

B Pared plana Cilindro infinito Esfera
! G4 (rad) C G4 (rad) c G4 (rad) c
0.01 0.0998 1.0017 0.1412 1.0025 0.1730 1.0030
0.02 0.1410 1.0033 0.1995 1.0050 0.2445 1.0060
0.03 0.1732 1.0049 0.2439 1.0075 0.2989 1.0090
0.04 0.1987 1.0066 0.2814 1.0099 0.3450 1.0120
0.05 0.2217 1.0082 0.3142 1.0124 0.3852 1.0149
0.06 0.2425 1.0098 0.3438 1.0148 0.4217 1.0179
0.07 0.2615 1.0114 0.3708 1.0173 0.4550 1.0209
0.08 0.2791 1.0130 0.3960 1.0197 0.4860 1.0239
0.09 0.2956 1.0145 0.4195 1.0222 0.5150 1.0268
0.10 0.3111 1.0160 0.4417 1.0246 0.5423 1.0298
0.15 0.3779 1.0237 0.5376 1.0365 0.6608 1.0445
0.20 0.4328 1.0311 0.6170 1.0483 0.7593 1.0592
0.25 0.4801 1.0382 0.6856 1.0598 0.8448 1.9737
0.30 0.5218 1.0450 0.7465 1.0712 0.9208 1.0880
0.40 0.5932 1.0580 0.8516 1.0932 1.0528 1.1164
0.50 0.6533 1.0701 0.9408 1.1143 1.1656 1.1441
0.60 0.7051 1.0814 1.0185 1.1346 1.2644 1.1713
0.70 0.7506 1.0919 1.0873 1.1539 1.3525 1.1978
0.80 0.7910 1.1016 1.1490 1.1725 1.4320 1.2236
0.90 0.8274 1.1107 1.2048 1.1902 1.5044 1.2488
1.00 0.8603 1.1191 1.2558 1.2071 1.5708 1.2732
2.00 1.0769 1.1795 1.5995 1.3384 2.0288 1.4793
3.00 1.1925 1.2102 1.7887 1.4191 2.2889 1.6227
4.00 1.2646 1.2287 1.9081 1.4698 2.4556 1.7201
5.00 1.3138 1.2402 1.9898 1.5029 2.5704 1.7870
6.00 1.3496 1.2479 2.0490 1.5253 2.6537 1.8338
7.00 1.3766 1.2532 2.0937 1.5411 2.7165 1.8674
8.00 1.3978 1.2570 2.1286 1.5526 2.7654 1.8921
9.00 1.4149 1.2598 2.1566 1.5611 2.8044 1.9106
10.00 1.4289 1.2620 2.1795 1.5677 2.8363 1.9249
20.00 1.4961 1.2699 2.2881 1.5919 2.9857 1.9781
30.00 1.5202 1.2717 2.3261 1.5973 3.0372 1.9898
40.00 1.5325 1.2723 2.3455 1.5993 3.0632 1.9942
50.00 1.5400 1.2727 2.3572 1.6002 3.0788 1.9962
100.0 1.5552 1.2731 2.3809 1.6015 3.1102 1.9990

Bi = hL/A para la pared plana y hry/A para el cilindro y la esfera.
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El sdélido semiinfinito

Reflexion: ;Este procedimiento desarrollado bajo condiciones convectivas, ¢sirve
con otras condiciones de contorno? Por ejemplo, ¢ vale cuando la condicién de contor-
no es de temperatura superficial fija?

El sdlido semiinfinito

Es otra geometria unidimensional sencilla para la que se pueden obtener solu-
ciones analiticas. Como cualquiera de las otras geometrias anteriores, es una rep-
resentacién aproximada de ciertos casos reales, entre los que destacan:

® La superficie de la Tierra.

® Una plancha gruesa, en la parte inicial del proceso transitorio al sufrir un cam-
bio en una de sus superficies hasta que la perturbacion térmica alcanza la otra.

Analisis
Es usual tomar para la posicion espacial la coordenada cartesiana x, con lo que, en
. o o . &°T 10T
ausencia de generacion interna, la ecuacion diferencial a resolver es — = N
ox
y las condiciones de contorno son:
® Inicial, T(x,t=0)=T;,. X
—>
® Egpaciales. Exterior
— En el infinito (suficientemente lejos de la Sélido
superficie), T(x = oo,t) = T;. semiinfinito
— En la superficie, una de las tres siguientes
i) Tx=0,t)=T,,
iy A =g,
OX |, _ o T
oT Contorno
iii) _xé—x . =h[T;-T(0,t)]. (Superficie del sélido)
X =

Las soluciones son, l6gicamente, diferentes para cada condicién de contorno su-
perficial.

Transferencia de Calor 105



Conduccidn transitoria

1°)

Temperatura superficial fija

El analisis se puede hacer por diversos procedimientos. Uno de ellos es la
Transformada de Laplace, que es la empleada aqui.

Por ese procedimiento [4], la ecuacidn se transforma en

5
— = -0 con 6 =T-T,
ox a

D
2

0
y las condiciones de contorno espaciales en 0(x=0,5) = f ,0(X > 00,8)=0.

La solucidn de la ecuacion es bien conocida (oscilador arménico) y al impo-
ner las condiciones de contorno resulta

es [ S
0(x,s) = ?exp —J;x

Aplicando la antitransformacién de Laplace, la solucién en el campo de
tiempos es

0(x,t) = Gserfc{ X j 5.17
2 /at (5.17)

con erfc(w)=1-erf(w) la funcién error complementaria y

2

-V .,
erf(w) = dv la funcién error de Gauss, cuyos valores apare-

e

cen en el apéndice E.

NOTA: Observar como aparecen ligadas las variables espacial y temporal en el argumento
E=x/(2 Ja—t) . Los problemas de conveccién 2-D presentardn en muchas ocasiones una
ecuacion diferencial formalmente idéntica a la de la conduccion transitoria, pero con las
variables espaciales x e y. Estas aparecerdn, por tanto, ligadas en un argumento semejante.

Resulta interesante calcular como evoluciona en el tiempo el flujo de calor
transferido desde la superficie. Para ello no hay més que aplicar la ley de
Fourier
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El sdélido semiinfinito

T.-T.
oT O bl (5.18)
ox x=0 /\/El A/;t

q’s = -A

q", disminuye en el tiempo con 4/t y es proporcional a una interesante

propiedad térmica de los cuerpos llamada coeficiente de penetracion,b:

1/2

A W-s
b=— = ,/Apc [ J
Ja b m’- K

que explica fendmenos transitorios como:

KW - 2
Distinta velocidad a la Acero (cierto tipo) b = 13.5 2
. . m"~ - K
que se derrite la nieve
sobre distintos 1/2
. . kW -s
materiales: Asfalto, b =0.35 5
m” - K
istinta velocidad d kW s
Distinta velocidad de Vidrio, b= 1.6
condensacién en un m--K
frigorifico al colocar
bandejas de distintos o kW - st/
materiales Plastico, b = 0.04 W

2°)  Flujo de calor superficial fijo

En este caso la solucién se obtiene de la del caso anterior [5], derivando
ambos miembros de la ecuacién diferencial respecto a x

a2

9
ox Ox

—
=

N

> Zlox) Taatlax )T 52 Ta o

00T & (oT) 10(oT)  0°q" 14q”
== — — =- — = —1 ==
a ox ot 6X2 ox

resultando matemdticamente la misma ecuacion que la anterior para la tem-

peratura T.
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3

Como las condiciones de contorno:
e Inicial: 9" (x,t=0)=0,y
e Espaciales: q" (x=0,)=q"; yq" (x=0,1) =0,

son idénticas a las de la variable 6 en el caso anterior, la solucion
matematica es la misma que la de 0 (x,t) en dicho caso.

ZJEJ

Para obtener la distribucién de temperatura hay que integrar la ley de Fourier

q"(x,t) = q"; erfc( X

oT _ q"(x, 1) _ B
B con T(x=oo,t) = T
resultando
" t 2qng/\/i
T(x,t)~T, = jq (0 1y = s {—ﬁ exp(—£2)- éerfc(é)} (5.19)

X

Superficie convectiva

Por procedimientos semejantes, aunque algo mas complicados de célculo

se obtiene
T(x,t)-T, . i
TxH-T = erfc(§) —{exp Bl(l + Ej erfc(& + —]
T;,-T; 4¢° 28 (5.20)

Para el s6lido semiinfinito se define el nimero de Biot como Bi = hx/A.

Otros métodos de solucién se pueden ver en las refs. [6] y [7].

Sistemas multidimensionales producto

Cuando el problema transitorio presenta mas de una direccidn espacial, pero la
geometria del sistema se puede construir con la interseccién de dos o mas de las
geometrias unidimensionales (pared plana infinita, cilindro infinito, s6lido sem-
iinfinito) la solucién se puede obtener facilmente a partir de las soluciones de los
casos unidimensionales [7].
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Sistemas multidimensionales producto

Sea por ejemplo el caso de un cilindro finito (D ~ L) que sufre un proceso transi-
torio de cambio de temperatura, sin generacion interna.

<«—D—p» La ecuacién de difusion del calor para este caso es
T
\_/
A 2 (2T T _1aT
T(r,2,t) ror\ or/ - gz2  a ot
L z Con condiciones de contorno idénticas a los prob-
lemas 1-D (convectivas, o en el limite h = oo tem-
r peratura  superficial fija) se demuestra

Y | ——— 7 T matematicamente que la temperatura adimension-

~N— @ al 6*(r*, z*, Fo) solucién es el producto de las

temperaturas adimensionales de los casos 1-D

cuya interseccién genera la geometria problema, en este caso cilindro infinito y la
pared plana infinita.

Tz -T Tzt-Ty|  Tab-T;

T.-T CT._T T.-T
ot g U F | Cilindro
plana infinito

=0"pared - 9*Cilindro
plana infinito

Por tanto se pueden utilizar las soluciones de los casos unidimensionales anteriores
en la solucién de estos problemas.

De forma semejante se opera con otros casos similares. Denominado, por simpli-
ficar la notacién,

T(x,t)-T; T(x,t)-T; T(r,t)-T;
S(x,t) = ——F7— PXt) =——7— Crt)y=—————
T; - T T; - T T; - T
a las distribuciones de temperatura adimensionales del s6lido semiinfinito, pared
plana infinita y cilindro infinito respectivamente, se construyen las soluciones

producto de la figura 5.7 [3].
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FIGURA 5.7

Soluciones de los sistemas multidimensionales expresadas como

productos de los resultados de los sistemas unidimensionales.

S (x,1)

—>

(a) Sélido semiinfinito

S (xl,t) P(.XZ,t)
NSNS

X2

[y
e 4

X7

le—20,—»|

(d) Placa semiinfinita

S (x3,t) P(x;,t) P(x,,1)

X3

s,

e 2%

/4=2L, %/

R

(g) Barra rectangular
semiinfinita

P (x1)

Y
®

|<— 2L, —>|

(b) Pared plana

P (x;, 1) P(x,t)

. "'7;1

vV X
/4—2L2—>/

(e) Barra rectangular inf.

P (x;, t) P(x5,1) P(x31)

-t T

Vil

xji___ | v
’ f2L,

2L,/

(h) Paralelepipedo
rectangular

C(rt)

U

A
s
1
1
—
b
)
.
.

Yo

(c) Cilindro infinito

C(r, t) S(x,t)

(f) Gilindro semiinfinito

C(r, t) P(x1)

",
)

(i) Cilindro finito
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Método de diferencias finitas

Las soluciones analiticas para problemas transitorios estin restringidas a ge-
ometrias y condiciones de contorno sencillas, como las consideradas en las sec-
ciones anteriores. En muchos casos la geometria y/o las condiciones de contorno
imposibilitan la obtencién de soluciones analiticas y hay que recurrir a métodos
numéricos.

En esta seccion se vuelve a abordar el método de las diferencias finitas ya empl-
eado en la resolucién de problemas estacionarios, en dos versiones diferentes, la
explicita y la implicita, de las que luego se hablara.

Lo que hay que hacer en primer lugar es extender la discretizacién del espacio al
tiempo. Los indices m y n son utilizados para designar las coordenadas x e y de
localizacion de los nudos de la reticula en el caso bidimensional, y s6lo m si es
unidimensional. La extensién del método de las diferencias finitas del caso esta-
cionario al transitorio exige incluir un nuevo indice para discretizar el tiempo. El
nimero entero p se introduce para este propoésito, donde t =p A t.

El célculo incremental del término transitorio sigue la misma pauta que los térmi-
nos espaciales, es decir, calcular la variacion de energia acumulada en cada cedil-
la de dimensiones (Ax:Ay‘l), donde 1 es una profundidad arbitraria, al pasar el
sistema del instante de tiempo p al p+1. Un sencillo cémputo conduce a

Tp+1_ P

AEalm m, n m, n
= Ax - Ay -1 - -
At pc,(Ax - Ay -1) AT

para el caso bidimensional. Si como muestra la figura 5.8, se tratara de un caso
unidimensional se sustituiria el doble indice espacial (m, n) por un tnico indice m

FIGURA 5.8  Discretizacion de un sistema unidimensional para el MDF.

EXTERIOR  gISTEMA

1
vah 0 1 2 3 m
® ° ° ° ®
e “— >
AX
Nudo frontera
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Para obtener la ecuacion en diferencias finitas de un nudo interior cualquiera de
este problema unidimensional basta con colocar los términos discretizados en el
balance de energia

AE 1 "
f= Z 4 ,m+tq” AV
i, vecinos
resultando
L ™ . —T° TP 7P
pchx-A)%‘:kA m+Alx L m_Alx D +q"(Ax-A)

donde A es un area arbitrariamente elegida en el plano YZ.

Un aspecto fundamental a remarcar, por la gran trascendencia que tiene, es que la
derivada temporal de la temperatura se ha sustituido por un cociente incremental
efectuado hacia adelante, es decir, desde el instante p hasta el instante siguiente
p+1. Esta es la esencia del llamado esquema explicito, cuyas consecuencias se
veran inmediatamente.

Por comodidad, y sin pérdida de generalidad conceptual, se considera que no existe
generacion térmica (q'" = 0) . Simplificando y reagrupando términos en la ecuacién

anterior se llega a TF." P FO(TE] L+ TP 1) +(1-2Fo0)T? , donde se ha gene-

rado el nimero adimensional de Fourier, Fo = en términos incrementales.

(Ax)*

Inmediatamente se puede observar la gran ventaja del método explicito. Al cono-
cerse las temperaturas de todos los nodos en el instante inicial (condicién tempo-
ral de contorno obligatoria), se puede calcular directamente la temperatura de
cualquier nodo en cualquier instante a partir de los valores de las temperaturas del
propio nodo y de los nodos vecinos en el instante anterior, sin tener que resolver
ningin sistema de ecuaciones. El precio que se paga por ello es que, para que la
solucién no oscile como muestra la figura 5.9, [8], debe cumplirse que el coefi-

2
. ~ . . 1 1(Ax
ciente que acompafa a Tfn no sea negativo, es decir, Fo < > = At< Eu , lo
cual, en algunos problemas, puede limitar fuertemente el incremento temporal
permitido y obligar a un niimero de pasos temporales excesivamente alto.
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FIGURA 5.9  Oscilacion en la solucién de un problema transitorio resuelto con un
MDF explicito.

T (t) 4

solucién exacta

solucién con Fo > Fo,,,,

>
t

En el esquema implicito, la derivada temporal se realiza hacia atras, llegando a la

ecuacion (1 + 2F0)Tf]r1 -Fo (Tfn at T? ) = Tfn_ 1, donde al depender la tem-

m-1

peratura de cada nodo de las de los nodos vecinos en el mismo instante, deben
obtenerse a la vez, obligando en cada instante del tiempo a la resolucién de un siste-
ma de ecuaciones semejante al del caso estacionario. A cambio, el método numéri-
co es estable y permite elegir el salto de tiempo At que se desee. Este es el método
normalmente utilizado en las aplicaciones reales.

Existen métodos hibridos entre el explicito y el implicito.

La ampliacién a mas dimensiones o a nudos exteriores es inmediata. Por ejemplo,
para el nudo exterior de la figura 5.8 es facil deducir que su ecuacién en dife-
rencias finitas viene dada por

Tg+1 = 2Fo (Tf+ Bin) + [1 —2Fo(1+ Bi)} TS

para el esquema explicito, lo que implica que su condicién de estabilidad es

1 : p p p-1 .
< EYZEE TR - =
Fo<s gy Y [1+2F0(1+B1)} T2~ 2FoT! = T2~ + 2FoBiT,, para el

esquema implicito.
De la misma manera, se puede demostrar facilmente que el criterio de estabilidad en

un problema bidimensional para un nudo interno en el método explicito es Fo < 2
3

y para el nudo exterior de la esquina de la figura 4.5, vale Fo < 4—( 3+Bi)
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Sintesis del capitulo

® Los cuerpos sometidos a conduccidn transitoria cuya temperatura apenas var-
fa en el espacio por ser muy buenos conductores del calor se denominan siste-
mas de capacidad (o de dimensién espacial cero). Su comportamiento es
anélogo al de un condensador eléctrico, de ahi su nombre, y por tanto su tem-
peratura se acerca exponencialmente a la del fluido exterior.

® Los problemas unidireccionales correspondientes a las geometrias habituales
(pared plana, cilindro infinito, esfera y s6lido semiinfinito), asi como los multi-
dimensionales resultado de intersecciones entre las anteriores tienen solucién
analitica si sus condiciones de contorno son convectivas o de temperatura su-
perficial fija (Schneider). Estas soluciones antes se ofrecian, y todavia se ofre-
cen en muchos textos, graficamente en las llamadas grificas de Heisler
(temperatura) y Grober (calor intercambiado con el exterior).

® Los problemas que no se pueden resolver por los procedimientos anteriores,
se resuelven normalmente mediante el MDF que opera con el mismo prin-
cipio que en conduccion estacionaria. La diferencia estriba en que se afiade el
término transitorio (de acumulacion de la energia térmica); la forma de
calcular este término da lugar a diversos esquemas numéricos, cuyos casos
extremos se denominan explicito e implicito.
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Cuestiones

¢ Cudl es el criterio cuantitativo que indica si un sistema es de capacidad?

¢ Cudl de las siguientes definiciones del niimero de Fourier es la correcta?

)
~
Q
~
~

2
at a
a) — b) -
L? L

d)

Yy
e
=l

Demostrar que en la conduccion transito- T h
ria de un sistema de capacidad, la evolu- f
cion de su temperatura viene dada por 0 =

0. exp (=B; - Fy), con 0=T-Ty

A través de un intercambiador de calor de lecho fluidizado circula arena
caliente a 1000 °C compuesta por granos de didmetro medio d = 600 um,
enfriandose con el aire del lecho que se encuentra a una temperatura
constante de 500°C y con un coeficiente de conveccion de unos 300 W/m?® K.
Si las propiedades termofisicas de los granos de arena son p = 2600 kg/m3 y
¢, = 800 J/kg K, y considerando que se comportan como sistemas de
capacidad, calcular el tiempo que les cuesta alcanzar la temperatura
de 550 C.

Se calienta un pastel de manzana en un horno microondas de forma que a
partir de una temperatura inicial de 20 °C, se alcanzan los 60 °C transcur-
ridos cinco minutos. El aire del interior del horno se mantiene a 20 °C con
un coeficiente de conveccion natural del orden de 2 W/m’ K. Estimar la
potencia calorifica aportada por unidad de volumen (supuesta constante y
uniforme) a que equivale la accion de las microondas. Propiedades del
pastel: p = 720 kg/m’, c, = 3500 J/kg K, A = 0.323 W/m K. El pastel tiene
forma de disco de 10 cm de didmetro y 2 cm de espesor.
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Cuestiones

6.  ;Se pueden utilizar las grdficas de Heisler con condiciones de contorno
distintas de las convectivas ; Como?

7. En el interior de un recipiente esférico se almacenan unas sustancias
quimicas en reaccion que producen un flujo de calor uniforme q'; sobre su
superficie interior. El recipiente se sumerge bruscamente en un baiio liqui-
do cuya temperatura Tges menor que T, donde T; es la temperatura inicial
de la pared del recipiente.

T, = 0.6 m

T = 300 K
T; =500 K TTT !
8055 ke/m3 h =500 W/m? K
p= §/m
cp=510J/kg K
q'; =10° W/m?

Suponiendo que no existen gradientes térmicos en las paredes del recipi-
ente y con los datos de la figura, calcular:

a) Lavariacion inicial de temperatura de la pared por unidad de tiempo.

b) La temperatura estacionaria de la pared.

8.  Obtener la ecuacion en diferencias finitas (método explicito) de un Nudo In-
terior en un sistema unidimensional, transitorio y sin generacion interna.

Indicar cudl es el valor mdximo del salto temporal, At, que puede utilizarse
Y por qué.

9.  Enel cable circular de la figura, por el que circula una corriente eléctrica
de intensidad I, y que cambia calor por conveccion con un fluido exterior,
determinar la ecuacion en diferencias finitas de un nudo genérico i para
una situacion transitoria. Poner la ecuacion en funcion de todas las prop-
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Cuestiones

iedades del material, variables y parametros (I, Tﬁ h, etc.) que sean nece-
sarios. No hace falta despejar la temperatura del nudo ni hacer ninguna

simplificacion.
A
! | : .
I ! I
I I I
; e D
i—1 i i+1
Tf,h
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Problemas

1.  Un dispositivo electrénico, por ejemplo un transistor de potencia montado
sobre un disipador con aletas, puede modelizarse como un cuerpo isotermo
con generacion de calor interna y una resistencia de conveccion externa.

a) Considérese un sistema como el descrito, de masa M, calor especifico
c y superficie A que se encuentra en equilibrio con el ambiente a T;.
De repente, el dispositivo electrénico se pone en funcionamiento
apareciendo una generacion de calor constante E,(W). Demostrar que
la respuesta térmica del sistema es

0 = 0; exp(—t/RC)

donde 6 = (T —T(x)) y T(x) es la temperatura en estado estacionario
correspondiente a t — oo; 6j = (T; —T(0)); T, =temperatura inicial del
dispositivo; R = 1/ hA, resistencia térmica y C = Mc, capacidad térmica.

b) Un dispositivo electrénico de 60 W va montado sobre un disipador de
aluminio de 0.31 kg de peso y alcanza una temperatura de 100 °C en
estado estacionario cuando la temperatura del aire es 20 °C. Si el dispo-
sitivo se encuentra a 20 °C en el instante inicial ;que temperatura habra
alcanzado cinco minutos después de ponerse en funcionamiento?

2.  Se calienta un pastel de manzana de un hormo microondas de forma que a
partir de una temperatura inicial de 20 °C, se alcanzan los 60 °C transcurri-
dos 5 minutos. El aire del interior del horno se mantiene a 20 °C con un co-
eficiente de conveccién natural del orden de 2 W/m?K. Estimar la potencia
calorifica aportada por unidad de volumen (supuesta constante y uniforme)
a que equivale la accién de las microondas. Propiedades del pastel: p = 720
kg/m3, Cp= 3500 J/kg K, A = 0.323 W/m-K. Dimensiones del pastel: 10 cm
de didmetro y 2 cm de espesor.

Transferencia de Calor 119



Problemas

Una placa grande de aluminio (alloy 2024) de 0.15 m de espesor que se en-
cuentra inicialmente a una temperatura uniforme de 300 K se introduce en
un horno a 800 K con un coeficiente de conveccién de 500 W/m? K.

a) Determinar el tiempo necesario para que el plano central de la placa
alcance los 700 K.

b) (Cual es la temperatura superficial en ese momento?

¢) Repetir el problema suponiendo que la placa es de acero inoxidable
(tipo 304).

Estimar el tiempo necesario para cocer una salchicha de Frankfurt en agua
hirviendo. Suponer que la salchicha esta inicialmente a 6 °C, que alcanza
una temperatura final de 80 °C en su eje central y que el coeficiente de
transferencia de calor por conveccién es de 100 W/m? K. Considerar la sal-
chicha como un cilindro largo de 20 mm de didmetro con las siguientes
propiedades: ¢, = 3350 J/kg K, p = 880 kg/m?, y A = 0.52 W/mK.

En una nube alta se forma un trozo de granizo esférico de 5 mm de didmet-
ro a una temperatura de —30 °C. Si la piedra empieza a caer a través de aire
a5 °C, ;cuénto tiempo pasard hasta que la superficie empiece a fundirse?
(cudl es la temperatura del centro de la piedra y cuanta energia (J) ha ab-
sorbido hasta ese momento? Suponer un coeficiente de conveccién de
250 W/m? K y que las propiedades del trozo de granizo son las del hielo.

Un pavimento de asfalto se encuentra a una temperatura de 50 °C en un dia
muy caluroso de verano. De repente, una tormenta hace que la temperatura de
la superficie disminuya hasta 20 °C. Calcular la cantidad total de energia (J/
m?) transferida por el asfalto durante los 30 minutos que dura la tormenta,
suponiendo que durante este tiempo la superficie del mismo se mantiene a
20°C. Propiedades del asfalto: A = 0.062 W/m K, p = 2115 kg/m’, ¢, =920/
kg K.

Al planificar el tendido de lineas subterrdneas de suministro de agua es
preciso considerar la posibilidad de que se produzca congelacién durante el
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invierno. El problema de predecir la temperatura del suelo en funcién del
tiempo es complicado, pues las condiciones en la superficie son cambiant-
es. Sin embargo, pueden obtenerse estimaciones razonables suponiendo
una temperatura superficial constante durante periodos prolongados de
tiempo invernal ;Qué profundidad minima x, recomendarias para enterrar
los conductos y evitar que se congelen bajo unas condiciones en las que el
suelo, inicialmente a una temperatura uniforme de 20 °C, se somete a una
temperatura superficial de —15 °C durante 60 dias?

8.  Un cristal liquido termocrémico (es decir, que cambian de color con la
temperatura) estd adherido a una placa de metacrilato (p = 1180 kg/m?, ¢ =
1440 kJ/kg'K, A = 0.184 W/m-K) de espesor L = 1.5 cm que se calienta me-
diante una corriente fluida a 40 °C aplicada sobre una de sus superficies:

a) Demostrar que hasta t = 100 s se comporta como un medio semiinfin-
ito.

b) Demostrar que el coeficiente de conveccién cumple la siguiente for-
mula, siendo t35 y t34 €l tiempo que cuesta a la superficie convectiva
llegar a los 35 y 36 °C respectivamente (temperaturas del cambio de
color del cristal termocrémico que se polariza en la superficie convec-
tiva).

h
A 1- erf@—L /at36) 02 N
5 pc,

1- erf@—i atss

9.  Durante un proceso de fabricacion, un cilindro de acero inoxidable (AISI
304), inicialmente a 600 K, se templa por inmersién en un bafio de aceite a
300 K con h =500 W/m? K. El cilindro mide 2L = 60 mm. de largo y
80 mm de diametro. Transcurrido un tiempo t = 3 minutos, determinar las
temperaturas del centro del cilindro, del centro de una de las caras y del
punto medio de la superficie lateral.
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10.

11.

12.

Despreciando el calor evacuado por los cables, la unién sensible de un ter-
mopar es una esfera de didmetro 0.7 mm. Sus propiedades supuestas con-
stantes son: A =20 W/m'K, ¢, =400 J/kg'K, p = 8500 kg/m>. El sensor se
usa para medir la temperatura de una corriente de gases con los que inter-
cambia calor con un coeficiente de conveccién aproximadamente constante
de h = 400 W/m? K. Se pide:

a) Demostrar que el termopar tiene un tiempo de respuesta de aproximada-
mente 1 segundo frente a cambios en la temperatura de los gases.

b) Silaunién se encuentra a 25 °C y se sitiia en una corriente de gas a 200 °C
¢(Cuanto tiempo pasard hasta la temperatura de la unién sea 199 °C?

Un perno cilindrico de cobre Flujo de g
de 100 mm de longitud y
50 mm de didmetro se encuen- l i i

tra inicialmente a temperatura

]
|

uniforme de 20 °C. Sus bases
se someten repentinamente a
un fuerte calentamiento que 4 Bee

hace que alcancen una temper- —
atura de 500 °C. Al mismo = - -

tiempo, la superficie cilindrica 100 mm ——|

se calienta por conveccion, uti-

lizando para ello una corriente de gas a una temperatura de 500 °C y un
coeficiente de conveccién de 100 W/m? K.

a) Determinar la temperatura en el centro del cilindro 8 segundos
después de aplicar el calentamiento.

b) Considerando los pardmetros que regulan la distribucién de tempera-
turas en conduccién transitoria, ;puede utilizarse alguna simplifi-
cacion en la resolucion de este problema?

Se quiere evaluar un nuevo proceso de tratamiento térmico de un material
especial. El material, bajo la forma de una esfera de radio r, = 5 mm, se en-
cuentra inicialmente en equilibrio a 400°C en el interior de un horno. Su-
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13.

14.

bitamente se extrae y se somete a un proceso de enfriamiento en dos
etapas:

Paso 1: refrigeracion con aire a 20 °C durante un tiempo t,, hasta que la tem-
peratura del centro de la esfera alcanza 335 °C. El coeficiente de conveccién
vale 10 W/m? K.

Paso 2: refrigeracién con agua a 20 °C (h = 6000 W/m? K).

Las propiedades del material son p=3000 kg/m’, A=20W/mK,

¢, = 1000 J/kg K'y a=06.06 x 1075 m%s. Calcular:

a) El tiempo total requerido para que el centro de la esfera se enfrie hasta 50
°C.

b) La temperatura de la superficie de la esfera tras el paso 1 y tras el paso 2.

c¢) Laenergia cedida en el proceso por la esfera

Un oleoducto de acero AISI 1010 (A =639 W/mK, Cp = 434 J/kg K,
p="7823 kg/m3) tiene 1 m de didmetro, 40 mm de espesor de pared y estd
muy bien aislado en su superficie exterior. Inicialmente se encuentra a una
temperatura uniforme de —20 °C. El flujo de aceite a 60 °C crea de repente
una conveccién de 500 W/m?K en la superficie interior. Se desea saber,
cuando han transcurrido ocho minutos desde el instante inicial:

a) temperatura en la superficie exterior del oleoducto.
b) flujo de calor en la superficie interior y

c) energia transferida por metro de tubo.

En cierto proceso de fabricacién se debe enfriar una pieza cilindrica de
40 cm de largo por 5 cm de didmetro de 45 °C (salida del proceso de elab-
oracién), a 5 °C en el centro de la pieza (entrada para almacenamiento).
Para realizar el enfriamiento se introduce la pieza en una cdmara en el inte-
rior de la cual circula una corriente de aire que produce un coeficiente de
conveccién sobre la pieza de 35 W/m? K.

a) Si dicha transformacién se quiere realizar en una hora ;A qué temper-
atura debera estar el aire de la cdmara? ;Qué cantidad de calor se habra
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15.

16.

17.

desprendido? Comparar los resultados obtenidos considerando cilin-
dro finito en infinito.

b) En el caso de cilindro infinito ;Qué calor se ha disipado a los 15 minu-
tos de someter la pieza al proceso de conveccién? ;A qué temperatura
se encuentra el centro de la pieza en dicho instante?

DATOS: Conductividad de la pieza A = 0.29 W/m K.

Difusividad térmica de la pieza = 2.8x107" m?/s.

Un cilindro de radio r, = 2.5 cm y longitud 2L = 5 cm se enfria desde una
temperatura inicial T, = 45 °C en un ambiente a T, = 5°C y h = 35 W/m? K
Las propiedades del material son A =0.29 W/mK y a=2.8x10"" m%s.
Calcular la energfa transferida Q hasta que han transcurrido 15 minutos.

(Nota: no es cierto que Q/Q, pueda descomponerse en el producto de las
soluciones unidimensionales para un cilindro y una placa plana indefinida-
mente extensos. Sin embargo, existe una relacion sencilla; encontrarla.)

Un ladrillo de arcilla cocida de dimensiones 0.06 m x 0.09 m x 0.20 m se
extrae de un horno a 1600 K y se enfria en aire a 40 °C con h = 50 W/m’K.
(Cual es la temperatura en el centro y esquinas del ladrillo después de 50
minutos de enfriamiento?

Un cable fino de didmetro D se encuentra inicialmente en equilibrio con sus
alrededores en un recinto vacio grande a temperatura T,;,.

I alr
,
‘

II
.m—l/m ‘ .m+l

T L Pes Ps Cps A €

A
v
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18.

19.

20.

De repente, una corriente eléctrica I (A) pasa a través del cable, que posee
una resistividad eléctrica pe y una emisividad €. Otras propiedades perti-
nentes se marcan en la figura. Deducir la ecuacién transitoria en diferencias
finitas para el nudo m.

Una pared de 0.12 m de espesor con una difusividad térmica de 1.5x1070 m%s
se encuentra inicialmente a una temperatura uniforme de 85 °C. Stibitamente
en una cara se disminuye la temperatura a 20 °C y la otra cara se mantiene ais-
lada. Utilizando un método numérico con incrementos espaciales de 30 mm y
temporales de 300 s determinar la distribucion de temperaturas en la pared
después de 45 minutos.

Una pieza grande de plastico de difusividad térmica 6x10~" m%/s se extrae de
su molde a una temperatura uniforme de 150 °C y se expone a una corriente
de aire a alta velocidad experimentando un cambio subito de temperatura a
20 °C. Suponiendo que la pieza se aproxima a un medio semi—infinito y uti-
lizando un método de diferencias finitas con un incremento espacial de
6 mm, estimar la temperatura a una distancia de 18 mm de la superficie
después de tres minutos. Comparar el resultado con una solucién analitica.

Una pared plana de 100 mm de espesor con una generaciéon volumétrica de
q"" = 1.5x10° W/m® se expone a condiciones convectivas, con T;=30 °Cy
h = 1000 W/m? K en ambas superficies. La pared se mantiene bajo condiciones
estacionarias cuando de repente la generacion de calor se reduce a cero. La di-
fusividad y conductividad térmica del material de la pared son 1.6x10~ m%/s y
75 W/m K respectivamente. Se sugiere un incremento espacial de 10 mm para
el MDF.

a) Estimar la temperatura en el plano central de la pared tres minutos
después de eliminar la generacién interna de la pared.

b) Dibujar en unos ejes T—x la distribucién de temperaturas obtenidas en
el apartado anterior. Sefialar también la distribucién de temperatura
inicial.
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CAPITULO 6

Fundamentos de
Conveccion del Calor

En el caso en que el soporte material sobre el que se produce la transmision del
calor es un fluido, ademds de la conduccién aparece otro mecanismo de trans-
porte debido al movimiento del fluido (campo de velocidades no nulo) denomina-
do adveccion.

., ¥ . e p . .,
La conveccion  es la transmision global de calor por conduccion y adveccion

Histéricamente (s. XIX) a la conveccion se la denominaba mecanismo de contac-
to [1] para distinguirla del transporte de calor en el vacio (radiacién).

/ Qué interesa en los problemas de conveccion?

En la practica, més que un conocimiento detallado del flujo de calor en cada pun-
to del fluido, interesa conocer el intercambio de calor entre el fluido y las su-
perficies solidas en contacto con él. (Como ya se dijo en el capitulo 1, este
planteamiento arranca de Newton, a comienzos del s. XVIII).

¢, Como se determina este calor?

Se pueden agrupar los diversos procedimientos existentes en dos grandes enfoques.
El primero intenta resolver la ecuacién de transporte de calor, de forma similar a la

*. Frecuentemente el término conveccién no se usa como el global de ambos mecanismos sino
como equivalente a adveccion.
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conduccion. El segundo, que proviene del primer planteamiento de Newton, intenta
exclusivamente determinar, habitualmente de forma experimental, un coeficiente
de intercambio de calor por conveccion, h, entre un fluido y una superficie en con-
tacto con €l. Obviamente existen conexiones entre ambos enfoques, que se pondran
de manifiesto en lo sucesivo, donde se desarrollan los dos planteamientos.

Planteamiento matematico

Consiste en obtener una ecuacién diferencial, llamada ecuacién de la energia tér-
mica, que determina, junto con las condiciones de contorno necesarias, la dis-
tribucién de temperaturas en el seno del fluido y de ahf el calor intercambiado
con el sélido.

La dificultad aumenta drasticamente respecto de la conduccion por dos motivos:

1. La ecuacién de la energia tiene mas términos.

2. Para resolverla, hay que resolver (antes o simultineamente) otras ecuaciones
que determinan el movimiento del fluido (campo de velocidades).

Ecuacion de la energia térmica de un fluido

En un fluido se obtiene la ecuacion de la energia térmica restando a la ecuacién
de la energia total la de la energia mecénica [2]
ecuacion energia térmica = ecuacion energia total — ecuacién energia mecénica, y

ecuacion energia mecanica = velocidad - ecuacién momento

producto escalar

resultando para la energia térmica la ecuacién (6.1)

ViW; ViW, V;Wj
AP A 4
producto diddico de dos vectores |V W = |y WWi VoW, VoWg

V3W; V3W, Vi3Wg
S~ s

producto escalar de tensores [t:c = Z rijcjij

i
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donde:
p]ll Variacion de energia interna (en el tiempo y por unidad de volumen)
Dt de un elemento diferencial de fluido que se mueve a la velocidad del

campo fluido.

%
—pdivV Aumento reversible de energia (id) debido a la compresion.

+ T

"

q

= >
(V V) Aumento irreversible de energia (id) debido a la disipacion viscosa.
T es el tensor de esfuerzos viscosos.

Generacion interna (podria incluir calor radiante).

Para obtener una ecuacion explicita en la temperatura hay que usar la ecuacion de
estado de la energia, que para una sustancia de composicién quimica constante es

du = [—p+T@—p) Jd\7+cvdT
/5

donde v es el volumen especifico, y la ley de Fourier.

Sustituyendo y operando queda la siguiente ecuacion general para la temperatura

DT _ [ R 4w +ai (KéT) (3\7) 6.2
pCVDt =T vV +div + 1T +q (6.2)

v

Casos particulares

1.

Fluido newtoniano

En este caso las componentes del tensor de esfuerzos viscosos vienen dados
por la expresion

donde v; y v; representan las componentes genéricas iy j de la velocidad del
fluido y x; y x; las coordenadas cartesianas iy j. La ecuacion (6.2) en este
caso toma la forma de la expresion (6.3)

oT .3 o (2 op| .. 02
pc, Bt +V.-VT|= le(?\,VT) -T 3T (divV)+ud+q" (6.3)
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siendo ¢ la funcién de disipacion viscosa, dada por la ecuacién (6.4)

3 2 2 3 2
ov; ov; Ov; 2 ov;
o = Z[&—] +Z(@X+8—XJJ -3 Z(@x] (6.4)

i=1 i#]j i=1

9
2. Fluido incompresible (p =cte = ¢, =c, y divV =0)

p

Si ademas de ser newtoniano el fluido es incompresible (caso aproximado de
los liquidos), la ecuacién (6.3) se reduce a la expresion (6.5)

%
pc p[g—r{ +V- VTJ = div(?»VT) +ud+q"” (6.5)

cuyos términos tienen el siguiente significado fisico

C oT término transitorio
P Bt
I
pc, V- VT término de adveccion

9
diV(?\.VT) término de conduccién

no disipacion viscosa

n

q generacion térmica

3. Gas ideal (@] =P
oT),

En éste la ecuacién (6.3) toma la forma siguiente
oT (.2 2
pc, W\ 3¢ + V VT = d1v(7»VT) —pdivV +ud+q"” (6.6)

la cual se reduce a la (6.5) si la presién se mantiene constante, caso habitual
en los procesos de intercambio de calor. Por ello en muchos textos, la
Ec. (6.5) se toma como la ecuacién diferencial de partida para obtener la
distribucién de temperaturas en los problemas de conveccién con fluidos
newtonianos.
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Otras ecuaciones necesarias para resolver un problema de conveccion

. . % *z
Es necesario conocer el campo de velocidades, V , y la presion, p, en el seno del
fluido, lo que exige resolver las siguientes ecuaciones

— Continuidad

‘Z—‘: +div(pV) = 0 6.7)

— Momento (o cantidad de movimiento)

9

%
bV _ - Vp+div(r) + pgf (6.8)

Y
Se supone que no actian mas fuerzas de volumen que la gravedad.

Si el fluido es newtoniano y su viscosidad p constante, se obtiene la ecuacion de
Navier—Stokes (que realmente son tres)

3 -
0 %\f = _Vp+uViV+pd (6.9)

Estas ecuaciones hay que resolverlas antes (conveccion forzada) de la de la en-
ergia térmica, o simultdneamente (conveccién natural) con la de la energia térmi-
ca, para obtene la velocidad y la presién y poder usarlas en la ecuacion de la
energia térmica.

Ecuacion de las especies quimicas

Cuando un fluido no estd compuesto por una sustancia pura, sino por una mezcla
de diversas sustancias que pueden difundir entre si o reaccionar quimicamente
aparece un conjunto de nuevas ecuaciones (una por especie quimica) que corre-
sponden a la variacién de cada especie quimica presente.

Estas ecuaciones son semejantes a la de conservacion de la masa (continuidad)
pero teniendo en cuenta que la masa de cada especie no se conserva en el mismo
sentido que en la ecuacion (6.7), sino que varia debido a la difusién y a la reac-
cién quimica, que son los términos que aparecen en el miembro derecho de la ec-
uacién (6.10).
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Asi para la especie quimica A en una mezcla binaria A-B, teniendo en cuenta que la

%
difusidn de las especies quimicas viene dada por la ley de Fick ((_}> A=-D,ppVo A),

se tiene [2]

Opa o

A+ div(pad) = div(pDABV@A) i1, (6.10a)

donde:

G, flujo masico de la especie A (kg Als'm?)

pa  concentracion de la especie A (kg A/m>).

Djp coeficiente de difusion binario (propiedad de transporte) (mz/s).
o, fraccién mésica de A; mp = pa/p.

Ta generacion quimica de A (kg Als'm?).

También se le puede dar la misma forma que las ecuaciones de la energia y del
momento, con la derivada sustancial

Dpa .2 . 2
T —ppdivV + le(pDABV(DA) +1y (6.10b)

Resolucion de las ecuaciones de la conveccion

Las ecuaciones anteriores son manifiestamente complejas e imposibles de resolv-
er de forma general, por lo que se van resolviendo en cada caso imponiendo una
serie de simplificaciones. Antes de comentar cuales son las simplificaciones usa-
das habitualmente es importante hacer una primera consideracién sobre el régi-
men de circulacién del fluido.

Es sabida la distincion entre régimen laminar y turbulento, cuya diferencia princi-
pal estriba en que en el régimen laminar el fluido circula ordenadamente, existen
las lineas de corriente a lo largo de las cuales se mueven las particulas fluidas y el
campo de velocidades o es constante o varia en el tiempo de forma moderada.

Por contra en el flujo turbulento, el fluido circula desordenadamente con cambios
errdticos en el valor y sentido de las variables (V, p, T,...) de manera que
cualquiera de ellas tiene dos componentes
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= = =2
V = Vimed+ V' 5 T = Tmed+T' > p = pmed+p/

un valor medio temporal (constante o moderadamente variable) y una fluctuacién
aleatoria muy dificil de determinar. Estos términos hacen imposible por el mo-
mento resolver analiticamente las ecuaciones en régimen turbulento y solamente
existen algunas soluciones numéricas para modelos turbulentos, donde se le
asignan supuestas dependencias a los términos aleatorios. La experimentacion
posterior indicard si las funciones asignadas a estos términos son adecuadas o no.

En régimen turbulento no existe nunca una situacion
estacionaria en sentido estricto

Hay que afiadir que en el régimen turbulento existe una mayor mezcla del fluido
con lo que los perfiles son mas uniformes en el seno del fluido y los gradientes
mayores cerca de las superficies sélidas, aumentando los intercambios de calor y
de las otras magnitudes (momento, masa,...), como se verd mas adelante.

Recordar también que el régimen al que se encuentra sometido un fluido depende
del nimero de Reynolds, Re, = ux/v, donde u y x son una velocidad y distancia
caracteristicas del problema y que en cada caso existe un valor critico de este nime-
10, Re,, que marca la transicidn de un régimen a otro (frecuentemente dificil de de-
terminar con precision).

Simplificaciones habituales

Incluso en el caso mas simple de régimen laminar, las ecuaciones son tan comple-
jas que para poder resolverlas hace falta introducir una serie de aproximaciones.

Las mas habituales son:
¢ Proceso estacionario.

* Propiedades termofisicas (p, Cps A, W, Dapg, ...) constantes. El caso de p se
discute luego. Los cambios de fase exigen trato especial.

* Ausencia de fuerzas de volumen, salvo la gravedad para conveccion natural.

* Frecuentemente en los problemas no existe término de generacidon o fuente
(q", 1y, ...=0).

* También habitualmente, salvo que se trate de fluidos muy viscosos, se suele des-
preciar la disipacién viscosa en la ecuacion de la energia (U = 0).
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Capa limite. Concepto

Una herramienta fundamental que permite simplificar la resolucién de problemas
de intercambio (calor, momento, masa,...) entre fluidos y superficies generalmente
s6lidas (existen excepciones, como se verd) es el concepto de capa limite (C.L.).

Este concepto fue introducido [3] por Prandtl en 1904 y desarrollado posterior-
mente por otros: Blasius (1907), Pohlhausen (1921), Schlichting (1979) para la
resolucion de problemas particulares (Blasius y Pohlhausen) como

*  Flujo laminar forzado sobre una placa plana

*  Flujo laminar natural sobre una placa plana vertical
o para una mayor elaboracion (Schlichting).

El gran descubrimiento de Prandtl consisti6 en [4] reconocer que la zona donde
se aprecia la influencia de la viscosidad y de las otras interacciones (calor, ma-
sa,...) queda, en la mayoria de los casos, confinada a una regién muy delgada del
fluido adyacente al sélido, pudiéndose tratar el resto del fluido como no viscoso,
es decir, segin los métodos del flujo potencial.

Esta region muy delgada se conoce como capa limite, y es su delgadez, respecto
de las dimensiones de la superficie, la que introduce importantes simplificaciones
en las ecuaciones de variacion.

Segtin el aspecto que se considere se habla de:

Capa limite de velocidad (o hidrodindmica)

Es la zona adyacente a la superficie que sufre los efectos de la viscosidad y donde
la velocidad del fluido cambia de un valor nulo (condicion de no deslizamiento)
en la zona de contacto con la superficie hasta el valor del fluido libre (suficiente-
mente lejos de la superficie, de manera que la interaccion sélido—fluido no se
nota), u,..

En la figura 6.1 se muestra la capa limite de velocidad para un fluido que tiene
una velocidad libre u,, y que desliza sobre una placa plana.

Se observa como la capa limite se va desarrollando (penetrando en el interior del
fluido) y va aumentando su espesor & (x). Resulta muy util el constatar que el
crecimiento de la C.L. es semejante a la propagacion del calor en conduccion
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transitoria en un sélido semiinfinito y ello ha facilitado la bisqueda de la solu-
cion de ciertos problemas de conveccidn, como se vera en el capitulo siguiente.

FIGURA 6.1 Desarrollo de la capa limite de velocidad sobre una placa plana.

Capa limite
u(y) | turbulenta

Subcapa
laminar

<
< L4
‘CS

‘<— Laminar —»¢—»—— Turbulento —»

Transicién

Interesa principalmente el esfuerzo cortante en la superficie, tg, y su expresion
adimensional llamado coeficiente (o factor) de friccion (superficial).

ou Uy,
T, = L — ~ U= (6.11a)
S 8}/ y=0 1)
TS
Ce= (6.11b)
2 puZ

asi como el espesor 0 de la capa limite hidraulica definido por
o (tal que) u (y =98) =0.99 u,,

En la figura 6.2 se observa la evolucion del esfuerzo cortante (o coeficiente de
intercambio de momento), 14, del coeficiente de intercambio de calor, h, y del es-
pesor & para ambos regimenes y se ve como aumentan bruscamente en el cambio
de régimen, debido a los perfiles més abruptos cerca de la superficie en el régi-
men turbulento.
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FIGURA 6.2  Variacion del espesor de la capa limite de velocidad y de los

coeficientes de intercambio de momento, T4, y de calor, h, en el flujo
sobre una placa plana.

/\
) T, h
’ o}
’
’
7
4
7 P
”
7

}«Laminar +‘<—>‘<— Turbulento

T, h, 5 A

v

Transicion

Capas limites de temperatura (o térmica) y de concentraciones

Anélogamente, si existe una diferencia de temperaturas entre el fluido libre, T, y
la superficie, T, o de concentraciones, py o, Y Pa s S€ establecen unas capas
Iimite térmica o de concentracion, donde se localiza el efecto de la interaccion.
Esta situacién se muestra en la figura 6.3, donde debe observarse como la veloci-
dad de acercamiento del fluido V es distinta de la velocidad fuera de la capa
limite hidrodindmica u, (x) que no es constante si la superficie es curva.

FIGURA 6.3  Desarrollo de las capas limite de velocidad, temperatura y
concentracion sobre una superficie arbitraria.
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En el caso de la capa limite térmica se tiene

1. Elespesor §,; se define como la distancia desde la superficie hasta el punto del
fluido donde (T — T)/(T—T) = 0.99.

2. Es interesante y util conectar todo este desarrollo con el planteamiento
histdrico que se comentard mas adelante.

. . , . rd
Para ello basta observar que el fluido que toca a la superficie estd quieto (V = 0)
por la condicién de no deslizamiento. Alli por tanto el calor se intercambia por
conduccion, con lo que viene dado por

"o_

Q' = ke 5 (6.12)
y=0

donde A es la conductividad térmica del fluido en la zona de contacto.

Por otro lado, en el planteamiento convencional (histérico), que se ve un poco
mas adelante, se postula que existe una relacién entre el flujo de calor en la super-
ficie, q", y la diferencia de temperaturas de la superficie, Ty, y del fluido, Ty en
general y T, para una capa limite. Esta relacién se manifiesta en la expresion
(6.19) que no es mas que la definicién del llamado coeficiente de conveccién h.

Igualando el flujo de calor de la ecuacién (6.12) con el de la definicién (6.19)
resulta

ot
M
ayl,
h= —— =t _yTy—O (6.13)

S 0

Andélogamente a 1, h depende del perfil de T cerca de la superficie.

En el caso de la capa limite de concentraciones, el desarrollo es semejante al ante-
rior, llegando a

opy
D,, =2
0
h, = Y =0 (6.14)
pAs pA,oo
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0
siendo G, = —D,g aL; el flujo de masa de la especie A (kg/s-mz) trans-
y=0

ferido desde la superficie segtn la Ley de Fick.

Aproximaciones de capa limite

El concepto de capa limite permite introducir aproximaciones adicionales que
facilitan la resolucién de las ecuaciones diferenciales. Estas simplificaciones,
derivadas de la delgadez de la capa limite, se resumen en:

v <<u
oM oM
—_— << — M=uT
ox oy WL PA
donde
X es la direccién de desarrollo de la capa limite.
y es la direccion perpendicular a la superficie sobre la que se desarrolla la
capa limite.
u es la componente de velocidad en la direccién x
v es la componente de velocidad en la direccion y.

Es decir, las variaciones de los campos (velocidad, temperatura, concentracion,...)
son importantes en la delgada zona de la capa limite desde el fluido libre hasta la
superficie sélida y mucho menores en la direcciéon de avance del fluido.

Ecuaciones simplificadas en dos dimensiones

Aplicando todas las simplificaciones anteriores, las ecuaciones a resolver en régi-
men laminar para una situacién bidimensional (frecuente) son:

Continuidad

ou , v

=0 6.15
ox 0Oy (©6.15)
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Momento

. du_ du 1 0Py o’u . (po—p)
Eiex: v —+v — = = — +Vv —+g —
ox oy p Ox 8y2 p
Flotacién

Adveccion del Gradiente de  Friccion
momento presién  (difusién del
momento)

. 0
Ejey: 55;0 = p = px)

Energia térmica

oT  oT o°T

= a —

I.IE+V8—y ayz

{

Adveccién del calor Conduccién (difusién) del calor

Especies quimicas

Especie A (en una mezcla binaria AB):

0 0
a2

ox oy dy

Adveccion de A Difusién de A

7. La presion se ha descompuesto en dos términos:

» Hidrostatico para el fluido en reposo, py, tal que Vp, = p,.3

* El debido al movimiento del fluido, p,y,.

Por otro lado se ha tomado el eje X en direccién vertical ascendente.

(6.16a)"

(6.16b)

(6.17)

(6.18)
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Ejercicio

Como ejercicio sencillo para entender que las ecuaciones anteriores (6.15) a (6.18)
implican un conjunto de simplificaciones que no siempre se pueden aplicar, consi-
dérese un flujo de Couette y apliquese al estudio del comportamiento térmico del
aceite contenido en un rodamiento.

El pequefio espesor de la capa de aceite permite considerar a las partes moviles
como dos placas planas infinitas que se mueven en paralelo con una velocidad
relativa uy,. (Figura 6.4).

FIGURA 6.4  Representacion simplificada de un rodamiento

T

2 uO -

A v
v=0
e Aceite
y
v X
T

Esta situacién es una de las que se pueden estudiar de forma sencilla en Mecanica
de Fluidos. Se denomina flujo de Couette, y la solucién del campo de veloci-
dades es

l,l_l,lZ
OC

Aqui se trata de estudiar el aspecto térmico y determinar tanto
» El perfil de temperaturas del aceite (degradacién), como

* El calor intercambiado en cada placa (necesidades de refrigeracion).

Para ello deben obtenerse ambas variables aplicando en primer lugar la Ec. (6.17)
y después incluyendo el término de disipacién viscosa debido a la alta viscosidad
de los aceites. Para poder comparar numéricamente, tomese el aceite de motor y
considérese que u, = 12 m/s, e =2.5 mm, T =20°Cy T, =40 °C.

La solucién a un problema semejante puede encontrarse en la referencia 5
(p- 337).
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Planteamiento historico [31. (6]

* A principios del S. XVIII, Isaac Newton estudia la velocidad a la que se
enfria un cuerpo caliente expuesto al aire ambiente.

Aunque utiliza la palabra “calor”, el significado que para €I tiene esta palabra
es el de temperatura. No obstante, Newton deduce que la pérdida de temper-
atura (en términos actuales) por unidad de tiempo de un objeto caliente es
proporcional a la diferencia de temperaturas entre el objeto y el ambiente.

Este es el primer planteamiento del problema de la Conveccién.

* Hay que esperar un poco, hasta mediados del S. XVIII para que Joseph
Black establezca la distincion entre calor y temperatura, aspecto esen-
cial para el avance de las Ciencias Térmicas.

* Posteriormente debe pasar otro medio siglo hasta principios del S. XIX
para que Joseph Fourier dé otro paso de gigante estableciendo el concepto
de flujo de calor, concepto rechazado durante mas de una década por los
mayores fisicos del momento (Laplace, Biot, Poisson, ...).

El mismo define el coeficiente de conveccion h (para él conductividad exte-
rior) entre una superficie sélida a una temperatura T y un fluido exterior a
otra temperatura Ty como

(6.19)

e indica que h debe determinarse por observacion (experimentalmente).

Este planteamiento, simple y profundo a la vez, se ha mantenido y sigue vigente
hoy dia junto a otros procedimientos, para manejar los problemas de conveccion.

Lo que se hace es centrar los esfuerzos en la biisqueda del coeficiente h que
resume la complejidad de la conveccién (recuérdense las ecuaciones diferencial-
es); pero h puede determinarse experimentalmente tal y como decia Fourier, sien-
do ésta la principal via de obtencién de valores de h hasta la fecha, aunque en los
ultimos afios en competencia con los métodos numéricos.
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No obstante, la determinacién experimental exige también ciertas simplifica-
ciones, que se realizan principalmente a través del Anélisis Dimensional.

Analisis dimensional

Dado que la Conveccién es un fenémeno complejo (como se aprecia en las ecua-
ciones diferenciales que la gobiernan) la determinacién experimental directa de h
es costosa porque depende de muchas variables:

* Régimen del flujo

* Geometria de la superficie

* Propiedades del fluido: p, Cps Hs A, Dap
* Velocidad del fluido

* Condiciones de contorno

* etc.

Afortunamente la complejidad se reduce apreciablemente mediante la aplicacién
de un método llamado Analisis Dimensional [7].

En esencia, este procedimiento dice que si un fenémeno depende de n variables
dimensionales, por el andlisis dimensional la dependencia se reduce a n—k varia-
bles adimensionales, donde k es el nimero de dimensiones independientes (pri-
marias: M, L, t y T en el caso de fendémenos térmicos).

Esquematicamente:

n Variables dimensionales
(n—k) Variables adimensionales

k Dimensiones independientes

Existen varias técnicas para aplicar este procedimiento, entre las cuales destacan las
derivadas del teorema [ | de Buckingham. Sin embargo aqui se va a utilizar otra.

Adimensionalizacion de las Ecuaciones Diferenciales de Variacion

Si al conjunto de ecuaciones diferenciales simplificadas (6.15) a (6.18), en dos di-
mensiones (suficiente para el objetivo propuesto), se le aplica la siguiente adimen-
sionalizacién de variables
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*_ X *_Y
YTL Y TL
u \ p
u*=— ;o ovE=— p*z
u, u, .
T+ T-T,
_TDO—TS
Pa—Pa,
N -
pA,oo_pA,s

se obtienen las siguientes ecuaciones adimensionales
* Continuidad

;  L: dimensién geométrica caracteristica

=0 6.20
ox* 0y* (6:20)
*  Momento en el eje X
* * * 2 *
e dpn L T, Gr, (6.21)
Ox oy dx Re oy*° Re
* Energfa térmica
2
oT* oT* 1 o T*
* +v* = 6.22
4 ox* v 6y* Re - Pr b *2 ( )
y
* Especies quimicas: Especie A en la mezcla binaria AB
w*dpy 0Py 1 Opa
+ V¥ — = (6.23)
ox* O0y* Re-Sc gyx?
apareciendo cuatro grupos o nimeros adimensionales
u, L
N° de Reynolds: Re = -~
c
N°de Prandtl: Pr=~= i
a A
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N° de Schmidt: Sc = ——
DAB

3
gL (poo_ps)/ps — gB(‘Ts_Too)I‘3

2 2
\% v

N°de Grashof: Gr=

0
siendo: B =- 1 [ 8_"‘[)‘J el coeficiente de dilatacion isobara. El significado fisico
p

de estos y de otros niimeros adimensionales se indica en una tabla mas amplia
que aparece mas adelante (p. 146).

Forma funcional de las soluciones

Las dependencias que presentan funciones y variables vienen dadas por las varia-
bles y parametros que aparecen en las ecuaciones anteriores e indican que los
campos tienen las siguientes relaciones funcionales

*
m

dx*’

u* = fl[x*, y*, Re, Pr, Gr] (6.24)

dpy

T* fz(x*, y*, = Re, Pr, Grj (6.25)

*

f * ux dpm
3| X*, ¥%, dx*’Re’ Pr, Gr, Sc (6.26)

*

Pa

Los coeficientes de intercambio superficie—fluido, segiin ésto, dependen de

¢ Momento: Coeficiente de friccion

_2 ourl o[ 9P
G = Re oy* y*zo_ f4[x , dx*’Re’ Pr, Grj (6.27)

e (Calor: Coeficiente de conveccion

Mt OT*
L oy*

(6.28)

y*=0
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La naturaleza de h y C; son distintas ya que el primero tiene dimensiones y el
segundo no. Siguiendo el objetivo del andlisis dimensional de relacionar vari-
ables adimensionales, se busca expresar h de forma adimensional, lo que se
obtiene facilmente reorganizando la relacion (6.28)

hL _ oT*

_ 6.29)%
A oy (6.29)

Nu=

y*=0

apareciendo el nimero de Nusselt que es el mas importante en conveccion
del calor. De la dependencia funcional de T* se deduce la de Nu

dph

Nu = f; [x*, FICE Re, Gr, Prj (6.30)

Interpretacién adicional de Nu. Indica en cierto modo la relacién conveccion/
conduccion en el transporte de calor en el seno del fluido, es decir, cuanto se me-
jora la transmisién de calor en un fluido por el hecho de moverse.

* Especies quimicas: Coeficiente de conveccién mésico

_ D,g apfx
m = L ay*

h (6.31)

y*=0

de donde surge, andlogamente al transporte del calor, el niimero de Sherwood

dp,
Sh = fg| x*, -El——— Re, Gr, Pr1, Sc (6.32)

N
X

Las dependencias siguen pareciendo complicadas por aparecer muchas variables
independientes, sin embargo en la practica se reducen por los siguientes motivos:

*

1. Como p:n no depende de y*, el valor de se obtiene fuera de la capa limite,

X*

en condiciones donde el flujo es mas simple (potencial) y dependiendo de la
geometria, con lo cual fijada la geometria, éste término paramétrico pasa a ser
constante y no hay que considerarlo.

%. Enlo sucesivo, cuando aparezca la relacion entre el nimero de Nusselt, Nu, y el coeficiente de
conveccidn, h, se omitird el subindice f de la conductividad térmica, sobreentendiéndose que se
refiere al fluido.
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2. El nimero de Reynolds estd ligado a la existencia de movimiento forzado en
el fluido libre (conveccion forzada), u,, # 0. El nimero de Grashof, Gr, esta
ligado a la existencia de corrientes de flotacion en la capa limite (conveccién

natural).

En muchas ocasiones, uno de los dos fenémenos es despreciable, y su corres-

pondiente nimero adimensional desaparece de las ecuaciones.

Segiin se aprecia en la Ec. (6.21) de la velocidad, el valor relativo lo indica el

cociente Gr/Rez, resultando [8] la siguiente clasificacion:

. Q—r—z >>1 (en general > 104) : Conveccién natural (pura).

Re
Nu = f5 (x*, Gr, Pr) para cada geometria.
Sh = f¢ (x*, Gr, Pr, Sc) para cada geometria.

C; no estd definido (u,, = 0) y no suele considerarse
(no hay equipo de impulsién a calcular).

Gr

¢ —— <<1 (en general < 1072): Conveccién forzada (pura).

Re2

C; =1, (x*, Re) para cada geometria.
Nu = f5 (x*, Re, Pr) para cada geometria.
Sh =f¢ (x*, Re, Sc) para cada geometrfa.

Gr .. . .
— =1 : Conveccién mixta (o combinada).

Re2 -

Relaciones generales (6.27), (6.30) y (6.32) para C¢, Nu y Sh.

(6.33)
(6.34)

(6.35)
(6.36)
(6.37)

En la préictica, se puede operar de otro modo mds simple como se verd en

la leccién de Conveccion Natural, donde se hara una breve consideracion

sobre este tipo de conveccion.

3. En muchas ocasiones no interesa el valor local (en cada punto x) de los coefi-
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cientes de intercambio, sino exclusivamente, el valor global o promedio del
coeficiente de intercambio (indicado por una barra horizontal encima del

mismo) entre la superficie y el fluido.

En este caso, las relaciones buscadas son:

¢ Conveccion natural

Nu = fg(Gr, Pr)

Sh = fy(Gr, Pr, Sc)
¢ Conveccion forzada

Cs = f;(Re)

Nu = fg(Re, Pr)

Sh = fy(Re, Sc)

(6.38)

(6.39)

(6.40)

(6.41)

(6.42)

Estas relaciones son mucho mas simples, porque abarcan a un nimero mucho
menor de variables y permiten sobre todo hacer experimentos a un costo no
muy alto; aunque, por el amplio uso que se ha hecho de ellas y por utilizar una

misma herramienta conceptual se utilizan también en los desarrollos puramente

tedricos.

Normalmente arrastran errores apreciables (del 5 al 10%) y en algunos casos has-

ta de un 20 6 25%.
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TABLA 6.1 Relacién de los grupos adimensionales méas importantes en
transferencia de calor y masa.
Grupo Definicion Aplicacion Interpretacion

hL Cociente entre las resistencias a la conduccion en el

Numero de Biot; Bi N conduccion transitoria | interior de un sélido y a la conveccion con un fluido
S exterior
2 . o o
Namero de Bond, Bo g(p— PV)L ebullicion Comeqtg entre las fuerzas gravitacionales y de tension
Y superficial
- - T
Coeflmgr}te de friecion S flujo de fluidos Esfuerzo cortante superficial adimensional
(superficial), Gy 2
pV=/2
. v? conveccion en fluidos | Cociente entre la energia cinética del flujo y la diferencia
Numero de Eckert, Ec . . . .
Cp(Ts -T,) muy viscosos de entalpias entre la superficie y el fluido
t
Numero de Fourier, Fo i‘z conduccion transitoria | Tiempo adimensional
Factor de friccion dp D/l 2 . . . —— .
(en conductos), ‘ d_x‘ Zpum flujo interno de fluidos | Caida de presién adimensional
3
) gp(Ty-T, )L . ' . )

NUmero de Grashof, Gr —_— conveccion natural Cociente entre las fuerzas de flotacion y las viscosas

v
Factor de Coloum, St. pr?? conveccién de calor Coeflmep@ adimensional de transferencia de calor por

conveccion
Factor de Colbum, j, St - Si/z conveccion de materia Coeflmeplte adimensional de transferencia de masa por
conveccion

, (T = Taad) cambio de fase Cociente entre el calor sensible y el calor latente

NUmero de Jakob, Ja — - ; . o
hlg liquido—vapor absorbido durante un cambio de fase liquido—gas
NUmero de Lewis, Le ) = fransporte con]unto de Cociente entre las difusividades térmica y de masa
AB masa y energia

, hL " R
Numero de Nusselt, Nu x—f conveccion de calor | Expresion adimensional de a
Ndmero de Peclet, Pe Re.pr= YL conveccion en fluidos | Relacion entre el calor transmitido por adveccion y por

a de Pr bajo conduccion
Numero de Prandtl, Pr Vo %’ conveccion Cociente entre las difusividades de momento y térmica
a

, VL . . . . . .
Numero de Reynolds, Re - flujo forzado de fluidos | Cociente entre las fuerzas de inercia y las viscosas
Nimero de Rayleigh, Ra Gr-Pr conveccion natural Relgmon entre el lgalor transmitido por la adveccion

debida a la flotacion y por conduccion
Numero de Schmidt, Sc D conveccion de materia | Cociente entre las difusividades de momento y masa
AB

( h,-L 5 , A

Numero de Sherwood, Sh o) conveccion de materia | Expresion adimensional de ay,
AB
Namero de Stanton. St Nu - h conveccion de calor Cociente entre los coeficientes de transporte de calor por
) Re-Pr pVe conveccion y adveccion

Numero de Stanton para el Sh _hy conveccién de materia Cociente entre los coeficientes de transporte de masa por
transporte de masa, Sty Re-Sc~ V. conveccion y adveccion
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Tratamiento de las propiedades del fluido

Se ha indicado anteriormente que una manera de simplificar la resolucion de las
ecuaciones diferenciales es suponer que las propiedades termofisicas del fluido
son constantes.

Sin embargo realmente dependen dela temperatura T y de la presién p, funda-
mentalmente de la temperatura, y como en un problema de transmisién de calor
ésta varfa, las propiedades también lo hacen. Afortunadamente algunas dependen
débilmente de T (cp en general si T no varfa mucho, p en liquidos, A en muchos
casos) y no se comete un error importante al considerarlas constantes.

El caso de la viscosidad es muy distinto, ya que su dependencia con T es fuerte, y
en general hay que tenerla en cuenta.

Por tanto expresiones del tipo

Nu = f(Re, Pr) Conveccioén forzada

son estrictamente validas para el llamado flujo isotermo, en el cual los saltos de
temperatura, AT = T — T, no son grandes. En este caso, las propiedades se calcu-
lan en algin valor medio representativo de la temperatura T, = T, + J (Tg — T,),
siendo J un parametro a determinar por el experimentador.

Es frecuente el uso de la llamada temperatura de pelicula

T+T, 1

e donde J = 5

Esta fue una practica muy utilizada hasta la década de los 60. Posteriormente y
habida cuenta de la importancia de la dependencia p(T), se prefirié buscar las
propiedades del fluido a T,,, —o a la temperatura media T, para flujos confina-
dos, que se definird en la leccién de Conveccién Interior—, y afadir un término
corrector para dar cuenta de la dependencia u(T) en particular, o, més en general,
de la dependencia de todas las propiedades con T.

Se puede demostrar [9] facilmente que un desarrollo en serie de Taylor sobre el
término div (1) de la ecuacion del momento cortado en el primer término, con-
duce a la aparicién del término corrector ([,/|), siendo p: viscosidad a T}, y pg:
viscosidad a Tj.

Transferencia de Calor 149



Fundamentos de Conveccién del Calor

Asi pues la correlacidn (experimental en general) buscada es ahora del tipo

Nu = f[Re, Pr, &fj (6.43)

S

El término corrector (1,/1) se usa preferentemente con liquidos.

En otros casos se usa el término corrector ((Pr),/(Pr),), ya que Pr engloba p, A y
Cps O directamente (T /Tj).

El término corrector (T,/T,) se usa preferentemente con gases.

En cualquier caso, siempre es necesario saber en cada férmula utilizada, en qué
valor de la temperatura deben calcularse las propiedades.

Esto lo indica el experimentador, o, si la férmula se ha obtenido teéricamente, se
deduce de las condiciones matematicas de su obtencion.

Condiciones de contorno

Otro aspecto del que se ha hablado poco hasta el momento, pero que no se puede
olvidar en la resolucién de ninguna ecuacion diferencial, son las condiciones de
contorno.

En este aspecto hay que distinguir entre los problemas de conveccidon con Régi-
men Laminar y los de Régimen Turbulento.

Las situaciones de Régimen Laminar son de circulacién ordenada del fluido con
lineas de flujo perfectamente definidas, y a las que corresponden unas condiciones
matematicas precisas dadas por las ecuaciones diferenciales presentadas, que exi-
gen para su resolucién unas condiciones de contorno perfectamente definidas.

En Régimen Laminar las condiciones de contorno influyen decisivamente en el
resultado y deben ser establecidas y tenidas en cuenta, tanto en expresiones
tedricas como experimentales.

Por contra en Régimen Turbulento, lo que determina principalmente los feno-
menos de transporte e intercambio superficie—fluido son procesos de mezcla y
turbulencia mucho menos influidos por las condiciones en el contorno. Por ello
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Analogias entre los fendmenos de transporte

En Régimen Turbulento, frecuentemente no se indica nada sobre las condiciones
de contorno utilizadas en la obtencion de las formulas.

La tnica excepcidn la constituyen los fluidos de bajo valor del Pr (liquidos metéli-
cos), en los cuales el perfil de temperaturas (en Régimen Turbulento) no es casi
plano en su seno y de caida abrupta cerca de la superficie sélida, como pasa en flui-
dos de Pr superior (gases, liquidos no metélicos, aceites,...), sino més redondeado
como en el Régimen Laminar. Por ello

Para liquidos metalicos, y en general fluidos de bajo valor de Pr, también en Rég-
imen Turbulento es importante la condicién térmica de contorno y debe ser indi-
cada en cada expresion a utilizar.

Analogias entre los fendmenos de transporte

Para un ingeniero, el interés de la capa limite se centra en la determinacién de los
parametros adimensionales Cy, Nu y Sh, que le permiten conocer el esfuerzo cor-
tante en la pared, T, y los coeficientes convectivos de transferencia de calor, h, y
transferencia de masa, h,,,. Por ello, son muy utiles las expresiones que ligan a Cy,
Nu y Sh. Estas expresiones se pueden deducir de un estudio comparativo de las ec-
uaciones en la capa limite y reciben el nombre de analogias de capa limite. Se con-
sideran dos.

Primera: Analogia transferencia de calor - transferencia de masa

En el caso de la Conveccion Natural o Mixta, no existe analogia formal total entre
el transporte de calor y de materia debido al acoplamiento de las ecuaciones de
la velocidad y la temperatura, y no de las especies quimicas (en realidad también
existe, aunque al ser mucho mas débil en general no se suele considerar en la
mayor parte de los problemas ordinarios.

. . . . Gr
Sin embargo en Conveccion Forzada, al desaparecer el término —T* de la ec-
Re

uacién del momento, las Ecs. (6.22) y (6.23) de la temperatura y las especies

quimicas son formalmente idénticas ( pz juega el papel de T* y Sc el de Pr). Por

ello las funciones f5 y fg de las expresiones (6.36) y (6.37) son idénticas y del

mismo modo son iguales las funciones fg y fy de las expresiones (6.41) y (6.42).

De esta analogia formal se puede obtener una relacion funcional entre h y h,,
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Fundamentos de Conveccién del Calor

Se verd posteriormente que en general Nu y Sh son proporcionales a Pr" y Sc",
donde n estd cercano a 1/3. Por tanto los ntimeros Nu y Sh toman una forma fac-
torizada que establece una sencilla relacion entre ellos.

_ * n n _
Nu = g(x*,Re)Pr j% _ (SP_D = Le™ (6.44)
Sh = g(x*, Re)Sc"

donde Le es el nimero de Lewis, tipico de los problemas de transferencia conjun-
ta de masa y energia, definido por

a

L 4
Dag

€

Sc
Pr

Sustituyendo es facil ver que

l1-n
— = = pc. L (6.45)
hIn DABLn pe

[

Esta relacion entre ambos coeficientes permite determinar uno a partir del otro.

Aplicacion de la analogia anterior. El enfriamiento evaporativo (problema del botijo)

Uno de los procedimientos mas antiguos para enfriar un ambiente es a través de
la evaporacién de un liquido, normalmente agua. Este procedimiento se ha revi-
talizado dltimamente y es cada vez mds utilizado en climatizacién.

Vamos a verlo con un ejemplo que permite utilizar la relacion (6.45).

FIGURA 6.5  Representacion del fendmeno de la refrigeracion evaporativa.

Aire (Especie B) Tos PA®
E—
- >
- >
14 q”eva
T, pac (T evaporacién P
SIASE S superficial 9" conv

e

Agua (Especie A)

¥
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Analogias entre los fendmenos de transporte

Sea una masa de agua (especie quimica A), sobre la que circula una corriente de
aire (especie quimica B) capaz de provocar una evaporacion superficial del agua,
segin se indica en la figura 6.5. En situacion estacionaria, los dos mecanismos de
transporte de calor existentes, evaporacién y conveccion, deben transferir el mis-
mo calor

" _ "
q evap — 9 conv

hm |:pA, sat(Ts) - pA, oo:| hlg = h(Too - Ts)

Hipétesis habitual de que el vapor adyacente a la superficie
estd saturado a T (equilibrio termodindmico)

Operando e incluyendo la relacién entre h y h,, dada por la expresién (6.45),
resulta

hy Ma |Pa (T P
T —-T — _m A A,sat\ "s/) FPAo h —
0 S h R |: Ts TToo g

La mezcla AB se considera
de gases ideales

hlg Ma pA,sat(Ts) _pA,oo

= =T _-T (6.46)
= 2/3 T T ©" s
Rp p L. s * Efecto
refrigerante

Las propiedades del gas (especie B): p, ¢, y L, se evalian a la media aritmética

T.+T

S

de la temperatura en la capa limite —-—é——cf Las variables nuevas introducidas

son: M , la masa molar de la especie A y R, la constante universal de los gases.
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Fundamentos de Conveccién del Calor

Segunda: Analogia de Reynolds

Relaciona los coeficientes de intercambio de momento (friccién), calor y materia
(especies quimicas) y se aplica solamente a la conveccion forzada.
. . . . dp* .
Si los gradientes de presion son pequefios, —— = 0, y Pr = Sc = 1, las ecuaciones
dx*

adimensionales (6.21) a (6.23) son formalmente idénticas, luego

ou* _ oT* _ 9P
OY* | asg OV sy OY*|eg
Re
de donde C; 5 = Nu = Sh (6.47)

~ Nu _ Sh
St:Re-Pr ’ Stm_Re-Sc
Cy
resultando 0 = St = St (6.48)

Esta relacion es la llamada analogia de Reynolds.

Ampliacién de la Analogia de Reynolds

La analogia de Reynolds es muy interesante (permite ahorrar muchas determina-
ciones experimentales), pero se aplica en condiciones muy restrictivas.

Para poder usarla cuando Pr, Sc # 1, hay que corregirla de la forma siguiente

C
?f = St-Pr*’’=j, (6.49a)
C

?f = St_-Sc”°=j (6.49b)

donde jy ¥ j, son los llamados factores de Colburn.
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Chilton—Colburn, que también es aproximadamente valida en flujo turbulento
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dx*
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Sintesis del capitulo

La transmisién de calor por conveccidn se puede considerar como una exten-
sién de la conduccién a los medios fluidos en los que el desplazamiento de
los bloques macroscépicos transporta la energia térmica de un sitio a otro
(advecciodn).

El caso mas importante es el de los fluidos convencionales, principalmente
liquidos y gases, aunque también existen los llamados fluidos reoldgicos
como pastas o plasticos fundidos La ampliacién de la ecuacion de difusion
del calor (ver el capitulo 2, Fundamentos de conduccién) al caso de los flui-
dos se conoce como ecuacion de la energia térmica, que se diferencia de la
primera por la incorporacién de los términos debidos al movimiento, princi-
palmente el de adveccién y el de disipacion viscosa (€ste s6lo importante para
fluidos muy viscosos como los aceites y productos petroliferos pesados).

La resolucién de un problema completo de conveccién exige resolver,
ademads de la ecuacién de la energia térmica, las ecuaciones que determinan el
movimiento del fluido: la de continuidad y las del momento (una por cada di-
reccion espacial del problema. Estas ecuaciones se resuelven antes (con-
veccion forzada) o simultdneamente (conveccidn natural) que la ecuacién de
la energia térmica.

El transporte de materia sigue ecuaciones analogas a las del transporte de
calor (o energia térmica), pudiéndose intercambiar sus resultados. También
hay analogia entre estos dos fenémenos y el transporte de momento, utilizan-
dose la gran abundancia de informacién sobre mecdnica de fluidos para
obtener expresiones de conveccion.

La complejidad matemaética de las ecuaciones de la conveccién obligan a in-
troducir multitud de simplificaciones para su posible resolucién. Entre ellas,
destaca el concepto de capa limite, que reduce la interaccién del fluido con
las superficies sélidas a una delgada pelicula adyacente a la superficie.

156
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Sintesis del capitulo

® Otro enfoque de la conveccion del calor, que tiene un origen histérico distin-
to, es de tipo mas experimental. En este enfoque se pretende determinar em-
piricamente un coeficiente, h, donde se resume toda la complejidad del
fenémeno de la conveccion.

Ambos enfoques acaban, 16gicamente, convergiendo y se puede formular la
relacién matemdtica entre ambos.

® FEl uso de niimeros adimensionales simplifica mucho tanto los planteamien-
tos tedricos como los experimentales.

® La distincién entre conveccién natural, forzada y mixta (ambas son impor-
tantes) se hace a través del cociente Gr/Re2.

® Enun problema de conveccion hay que tener presente siempre

1. Elrégimen del flujo: laminar o turbulento.

2. Las condiciones térmicas de contorno; muy influyentes en régimen lami-
nar y muy poco en régimen turbulento.

3. Latemperatura a la que hay que calcular las propiedades del fluido.
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Cuestiones

1.  Afiadir los términos que faltan en la ecuacion de difusion del calor

9
div(i VT) +q” = pcpg

para obtener la ecuacion de la energia térmica en conveccion.

Indicar el significado fisico de todos los términos que aparecen en esta
ecuacion.

2.  ;Donde son mds faciles de resolver las ecuaciones del transporte (continu-
idad, momento y energia), en conveccion natural o forzada? ;Por qué?

3.  ;Cudles son las aproximaciones de capa limite?

4.  ;Como se introduce en conveccion la dependencia de las propiedades del
fluido con la temperatura?

5.  Analizando la capa limite entre un fluido a T,y una placa plana a T, de-
ducir que el coeficiente local de conveccion h viene dado por la expresion
or

1.4
f
h = Tﬁy Zf = O, donde /1f es la conductividad térmica del fluido
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Cuestiones

10.

Calcular el valor del coeficiente de

conveccion local, h,, entre una corri-
capa limite

punto de una superficie solida donde
la capa limite presenta la siguiente X
distribucion de temperaturas:

ente de aire (A = 0.02 W/mK) y un y T

hy, Ty =20°C

T(y)=20+3-10°y+8-10'°y (°C)

En un fluido que circula sobre una superficie, los perfiles de velocidad y
temperatura tienen la forma siguiente:

u(y)=A+By+Cy2 y T(y)=D+Ey+Fy2

donde los coeficientes A hasta F son constantes. Obtener las expresiones
para el coeficiente de friccion Cyy el coeficiente de conveccion h en funcion
de u,, T, las propiedades del fluido y los coeficientes que correspondan.

Una corriente de agua a 15 °C circula sobre una de las caras de una pared
de acero al carbono (A = 64 W/m K) cuya temperatura es T; = 30 °C, mien-
tras que la otra cara se encuentra a T, = 80 °C. La pared tiene un espesor de
0.30 m y la situacion es estacionaria.

¢ Cudl es el coeficiente de conveccion, h, entre el agua y la pared de acero?

Un chorro circular de gas a T, se dirige perpendicularmente sobre una
placa circular a temperatura uniforme T,y de radio R. Como el fenémeno
tiene simetria axial, el coeficiente local de conveccion tiene una dependen-
cia radial de la forma h (r) = A+ B, donde A, B y n son constantes.

Establecer la expresion que da el calor intercambiado entre el gas y la
placa, en funcion de las variables T, T, R, A, By n.

Sobre una placa plana vertical, mds

caliente que el aire circundante, se hace

circular forzadamente el aire en direccion T,>T
descendente. Dado que existen tres posibili-

dades que son:
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Cuestiones

11.

12.

13.

» Conveccion Natural despreciable.
* Conveccion Forzada despreciable.

* Conveccion Natural y Forzada del mismo orden de magnitud.

¢ Cudl es el criterio que permite establecer en qué caso se estd? (escribirlo

Jjunto a cada caso).

Medidas experimentales han mostrado que, para una corriente de aire a
T,=20CyV;=80m/s, el calor transferido desde un dlabe de turbina de

dimension caracteristica L; = 0.20 m y temperatura superficial constante
T ;=280%Cesq;=1350W.

¢ Cudl serd el calor transferido, q,, desde otro dlabe de turbina semejante,
de dimension caracteristica L, = 04 m y temperatura superficial
T, =370, con una corriente de aire a T,,=20Cy V, =40 m/s? Con-
sidérese que la superficie del dlabe es directamente proporcional a su di-
mension caracteristica y que las propiedades del aire son constantes.

En un proceso industrial interviene la evaporacion de una capa de agua

sobre una cierta superficie, en la cual se ha determinado experimental-
TS 05, 04

mente la correlacion Nu = 0.4Re ~Pr .

Calcular el valor del coeficiente de conveccion para la evaporacion del
agua (transporte de masa), h,,, sabiendo que se hace pasar sobre el agua
una corriente de aire a una velocidad V = 10 m/s, que la longitud cara-
cteristica vale L = 1 m, y que las propiedades de la mezcla aire—vapor de
agua valen Pr~ S, ~Le ~1, v =10 > m?/s y el coeficiente de difusion
binaria Dyg =2 - 107> m?/s.

Una corriente de aire circula en paralelo (u,, = 15 m/s, T,,= 15 °C) sobre
la superficie de una calentador plano cuadrado de lado L = 1 m, man-
teniéndose dicha superficie a una temperatura T, = 120 °C. La corriente de
aire produce una fuerza de arrastre sobre la placa de I N.

¢ Cudl es la potencia eléctrica del calentador necesaria para mantener
estacionaria la temperatura de su superficie?

Las propiedades del aire valen: p = 1 kg/m3, v=21-10°m?/s, Pr=0.7,
A =0.03 W/mK.
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Problemas

Problemas

1.  Un objeto de forma irregular tiene una longitud caracteristica L =1 m y su
superficie se mantiene a una temperatura uniforme T, = 400 K. Cuando se
colocaenaire a T, =300 Ky u, =100 m/s, el flujo de calor promedio de
la superficie hacia el aire vale 20 kW/m?. Si un segundo objeto de la mis-
ma forma pero de L =5 m se mantiene a una temperatura superficial de
T, =400 K en una corriente de aire a T, =300 K y V =20 m/s ;cudl serd
el valor del coeficiente de conveccidn promedio en este segundo caso?

2.  Pruebas experimentales realizadas en el dlabe de una turbina muestran que
el flujo de calor absorbido por dicho alabe es q" = 95000 W/m?. Para
mantener una temperatura superficial constante de 800 °C el flujo de calor
absorbido por el dlabe se transfiere a un fluido refrigerante que circula por
su interior.

q" =95kW/m?

ve

Aire . .
canal de refrigeracién

T, =800 °C

T, =1150°C—»
—
V=160m/s — »

a) Determinar el flujo de calor absorbido si la temperatura superficial del
alabe se reduce hasta 700°C aumentando la refrigeracion.

b) Determinar el flujo de calor en un dlabe de la misma forma y de longi-
tud caracteristica L = 80 mm con temperatura superficial T = 800 °C,
siendo las condiciones exteriores aire a T,,= 1150 °C y V = 80 m/s.
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Problemas

Para un flujo bidimensional incompresible a baja velocidad, escribir para
régimen laminar estacionario las ecuaciones de capa limite hidrodindmica y
térmica e interpretar sus términos ;De qué orden de magnitud son los
espesores de las capas limite? Si la longitud caracteristica es L=1 m y la
velocidad de la corriente libre es V = 0.1 m/s, ;cudl de estos dos fluidos
desarrollard una capa limite térmica mds gruesa: sodio a 977K
(a= 6.12x107 m%/s, Pr=0.0037, v =2.285x10~’ m2/s) 0 agua a 300 K
(a=1.47x10"" m2/s, Pr = 5.83, v = 8.576x10~" m%/s)?
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CAPITULO 7

Conveccion forzada
exterior

Ademads de las clasificaciones habituales en conveccién, ya mencionadas en la in-
troduccién del curso, existe otra separacion frecuente entre los casos en que la su-
perficie sélida esté en contacto o sumergida en una gran masa de fluido
(convecciodn exterior) y el de que por contra sea el fluido el que esté confinado
dentro de un recinto sélido (conveccion interior).

La separacion se justifica por las peculiaridades que los diferencian, empezandose
por la Conveccién Exterior por ser la que mejor conecta con los conceptos y de-
sarrollos de la leccién anterior.

La caracteristica principal del flujo externo es el libre desarrollo de la
capa limite sobre la superficie sin limitaciones impuestas por otras super-
ficies, y el mantenimiento de una zona fuera de dicha capa donde las con-
diciones reinantes son las del fluido libre (u_, T ,...).

Los casos a estudiar en esta leccién son los monofésicos, a baja velocidad
(es decir los habituales a nivel industrial, excluyendo situaciones espe-
ciales como chorros a muy alta velocidad, Ma — 1), y en las geometrias
mas habituales (placa plana, cilindro y esfera).

Objetivo: Establecer el valor de h (y h,,) para cada geometria. En la
mayor parte de los casos se usardn correlaciones experimentales; en
casos excepcionales, se deducen tedricamente.
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Conveccion forzada exterior

Flujo paralelo a una placa plana isoterma. Régimen laminar

Esta es una de las pocas situaciones que tiene solucién analitica.

La geometria aparece en muchas situaciones de la ingenieria de forma directa (pare-
des planas) o aproximada (hojas de turbina, superficies de sustentacién). El criterio
por el que una superficie es plana es algo relativo, en el que lo que importa es que
O << R, donde 6 es el espesor de la capa limite y R el radio de curvatura de la su-
perficie.

Para que la superficie sea realmente plana, necesita ademas cumplir que no tiene ru-
gosidad. Como esto tampoco lo cumplen las superficies reales, hace falta de nuevo

I . . KV* .
un criterio relativo que aqui es —— <4, donde x es la altura de la rugosidad y
v

v* = s es la velocidad de friccién.
’\} p

Una vez hechas estas salvedades, se pasa a desarrollar el cilculo analitico que con-
duce a la solucién. Este se basa en un procedimiento de semejanza de los perfiles a
lo largo de las capas limite y toma como referencia para la definicion de nuevas var-
iables el procedimiento empleado en la solucién de la conduccidn transitoria en un
s6lido semiinfinito.

Desarrollo matematico

El desarrollo que sigue [1] se debe a Blasius (1908), que resolvié el problema hid-
rdulico estudiando la capa limite de velocidad o hidrodindmica (CLH).

FIGURA 7.1 Desarrollo de la capa limite sobre una placa plana.

u (y)
— Ugp
Y,V —»
- / —» CLH
—»
T

X’u \

Placa plana
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Flujo paralelo a una placa plana isoterma. Régimen laminar

Las ecuaciones del movimiento son

u, v _y (7.1)
ox 0Oy

2
L P )\ R oA (7.2)
ox 0Oy 6y2

y las condiciones de contorno

~<
Il
8
o=t
Il
(=1

w (7.3)

Comparando la penetracion de la perturbacién térmica en un sélido semiinfinito
sometido a un cambio brusco de su temperatura superficial, dada por el argumento

X

Jat
con el desarrollo y penetracién de la capa limite en el seno del fluido, se define la
variable adimensional

n=—X— (7.4)

)

Por otro lado, como es habitual en problemas bidimensionales de fluidos se elimina
la ecuacién de continuidad mediante el uso de la funcién de corriente y tal que

_oy __ Oy
4= Oy o VE Ox
Se adimensionaliza
f(n)= —Y (7.5)
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Conveccion forzada exterior

y las dos ecuaciones en derivadas parciales (7.1) y (7.2) se transforman en una
ecuacion diferencial ordinaria

p L R S (7.6)

(71.7)

=
I
8
|
I

.

La solucién analitica de esta ecuacién es dificil, por 1o que en 1938 Howarth [2] ob-
tiene una solucién numérica para f y sus primeras derivadas, suficientes para obten-
er el valor de las magnitudes principales.

En la Tabla 7.1 hay un extracto de dichas soluciones.

TABLA 7.1 Solucidén numérica de Howarth para la placa plana.
Juio . df _ u d’t
n=y VX dn u, dn2
0.0 0.000 0.000 0.332
0.4 0.027 0.133 0.331
0.8 0.106 0.265 0.327
1.2 0.238 0.394 0.317
1.6 0.420 0.517 0.297
2.0 0.650 0.630 0.267
2.4 0.922 0.729 0.228
2.8 1.231 0.812 0.184
3.2 1.569 0.876 0.139
3.6 1.930 0.923 0.098
4.0 2.306 0.956 0.064
4.4 2.692 0.976 0.039
4.8 3.085 0.988 0.022
5.2 3.482 0.994 0.011
5.6 3.880 0.997 0.005
6.0 4.280 0.999 0.002
6.4 4.679 1.000 0.001
6.8 5.079 1.000 0.000
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Flujo paralelo a una placa plana isoterma. Régimen laminar

Es facil ver que

u _ df V—l \&0( g_f)
u, dn ’ 2N x 1’]dn

de donde por ejemplo se puede calcular inmediatamente 6 recordando que corre-

sponde a -~ = 0.99. Para ese valor, 1| = 5 segtin la tabla 7.1, de donde

o0

= 5x Re, (7.8)

u,.Xx
donde Re, = —.
v

Es decir el crecimiento de la capa limite es proporcional a x2. Se puede comprobar
la delgadez de la capa limite, tomando un valor prudente (aqui pequefio) de Re , por
ejemplo: 10%.

5(x)

8(x) = 005 x === = 005 <<1

Otra magnitud importante es T

2
rszug—u :uuwA/Fﬁ% :0.332uqu£°
y y=0 VX dn n=0 VX
1
Juego C,= 1152 — 0.664 Re,’ (7.9)
SPU,

1
. .. . 2
La friccién superficial disminuye (como debe ser) con x .

Soluciones en la Capa Limite Térmica

La adimensionalizacién de la ecuacién de la Energia Térmica conduce a

2* *
a1 Pr dT* _

2+2 dn

(7.10)
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Conveccion forzada exterior

T-T,
T* = -

* = = * = )=1].
T ¥ TFm=0=0, Tr (=) =1

con (7.11)

La ecuacién (7.10) con sus condiciones de contorno (7.11) ha sido resuelta numéri-
camente, interesando especialmente obtener una expresion para h y Nu:

R

De las soluciones interesa pues la primera derivada de T*, que para Pr > 0.6, viene
dada por

1/2
dT*

dn

oT*
h = A &—
oy

_ ,dT*
- 2T

‘y=0 n= n=0

dT* _ o332 pr'°
dn n=0
luego Nuz% = 0.332 Re)l(/2 pr/3 , (7.12)

tipica relacion potencial, muy utilizada en la bisqueda de expresiones empiricas.
También interesa T* = 0.99 para buscar , que resulta tal que

o 1/3

= Pr 7.13
5. (7.13)
Soluciones en la Capa Limite de Concentraciones
Un desarrollo formalmente idéntico al de la temperatura conduce hasta
h_x
Sh=-"" = 0.332 Re.’*sc""? (7.14)
D
AB
y S _ gt (7.15)
60
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Flujo paralelo a una placa plana isoterma. Régimen laminar

Observaciones generales

De los resultados anteriores se observa que los coeficientes de intercam-
bio reales (los dimensionales) toman un valor tedrico infinito en el borde
de ataque de la placa, x = 0 (lo que es estrictamente inopinable porque alli
no valen las aproximaciones de capa limite) y después decrecen con x 12
lo que estd directamente relacionado con el aumento de 5, 5, y o, al

mismo ritmo. La variacion se representa graficamente en la figura 7.2.

Los valores promedio son faciles de obtener conocidas las variaciones
con x. Por ejemplo, el promedio de O hasta x de T da:

TS’XE%JZTS dx = 2t(x) = Cs x = 2C(x)

y andlogamente

hy = 2h(x) , Nuy = 2Nu(x)

hm x = 2h,(x) , Shy, = 2Sh(x)

Nota importante. Aqui se ha efectuado una media aritmética, adecuada
porque (T—T_ ) es constante. Efectivamente

q :J' q"dA:J' h(T, - T,)dA
A

_ 1p%
A :h:xj hdA:—I hdx
A XJ9

q = h(T,-T,)A

Sin embargo, se vera mas adelante que en la mayor parte de los problemas de in-
tercambio de calor [3] son adecuadas otras medias, especialmente la logaritmica.

En la deduccién de estas expresiones anteriores, se ha supuesto que las
propiedades termofisicas del fluido son constantes, debiéndose calcular a
la temperatura de pelicula
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Conveccion forzada exterior

Flujo en placa plana con Pr muy pequeio

Existe un tipo particular de fluidos, los liquidos metélicos, que se caracterizan por
Numeros de Prandtl muy pequefios (habitualmente 0.003 < Pr < 0.05) para los
cuales no valen las ecuaciones obtenidas en el desarrollo anterior, y se efectia
otro desarrollo matemadtico diferente [4] que conduce a la expresion

Nu = 0.565 Pe'’? (7.16)

ecuacion valida para régimen laminar y siendo Pe = Re-Pr el nimero de Peclet.

Flujo paralelo a una placa plana. Régimen turbulento

Como es sabido de Mecanica de Fluidos, cuando el nimero de Reynolds aumenta
por encima de un cierto valor critico, Re, el flujo se inestabiliza y la capa limite
pasa a ser turbulenta. En ese momento, las correlaciones tedricas anteriores no
valen, y se usan otras obtenidas experimentalmente.

En particular

C; = 0.0592Re""° (7.17)
y 5 = 0.37xRe, "> (7.18)

validas en principio para 5x 10° < Re, < 107, pero extrapolable hasta Re, = 108 con
un error inferior al 15%.

El valor del Re,. es variable (10° < Re, <3 x 10%) dependiendo de ciertas condiciones

9
(rugosidad, turbulencia exterior, Vp,...). Un criterio habitual es utilizar
u_x

Re, =2~ = 5x10°

Utilizando las analogias de capa limite se pueden obtener los coeficientes de inter-
cambio de calor y masa. De la analogia de Chilton—Colburn resultan las expre-
siones (7.19) y (7.20)
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Flujo paralelo a una placa plana. Régimen turbulento

Nu = 0.0296Re. °Pr*’® (7.19)

Sh = 0.0296Re. °sc'”® (7.20)

vélidas para 0.6 <Pr <60y 0.6 < Sc < 3000. Propiedades a T,

Por otro lado, el crecimiento de las capas limite en régimen turbulento deja de estar
dominado por el mecanismo de difusion, y por tanto por Pr o Sc, y queda bajo los
efectos de los procesos de mezcla cadticos propios de este régimen, semejantes para
todos los fendmenos de transporte (momento, calor y masa) de manera que

d=98,=06, |. (7.21)

C

Observaciones:

Comparando los resultados anteriores con los del régimen laminar, se observa:

1. Los espesores de la capa limite son mayores y crecen mds rapidamente.

2. Los coeficientes de intercambio son mayores y decrecen mas lentamente.

Estas tendencias son las que se habian anticipado cualitativamente en el capitulo an-
terior.

En la figura 7.2 se representa graficamente la comparacion.

FIGURA 7.2  Evolucion de los coeficientes de transporte y de los espesores de la
capa limite en el flujo paralelo a una placa plana.

T, h by, 8. 8. 8
A A x>
-1/5
Ccx 12 &
CXI/Z
- X - X
Régimen laminar Rég. turbulento Rég. laminar Régimen turbulento
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Conveccion forzada exterior

Condiciones mixtas

Para una placa de longitud L, si Re; > Re,, en la capa limite existen ambos regime-
nes, y al promediar deben ser considerados los dos. Asi, del promedio

1 L
b= 5| [ uumdcr [ hypdx
0 Xe

y de las expresiones (7.12) y (7.19) resulta la ecuacion (7.22)

Nu = (0.037 Re;”° - 871) Pr'/® (7.22)

cuyas propiedades se calculan a T,
Otra correlacion para esta situacion es la de Whitaker [5]
S 0.8, 0.43 1/3 14
Nu = [0.036(ReL' Pr®%3_ 17400) + 297Pr J (uﬂ) (7.23)

S

calculdndose las propiedades a T salvo | y habiendo tomado Re, = 2x10°.

Flujo paralelo a una placa plana isoflujo

Las expresiones obtenidas anteriormente se referian al caso de que la placa fuera
isoterma. En muchas ocasiones, la condicién de contorno sobre la superficie es
mas cercana a flujo de calor uniforme que a temperatura uniforme. Para este caso,
las expresiones son diferentes y se presentan a continuacién [4]

1/2 1/3

Nu, = 0.453 Re, " Pr (7.24)
para régimen laminar y
Nu, = 0.0308 Re;”® Pr'/? (7.25)

para régimen turbulento.
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El cilindro en flujo cruzado

Es importante observar que el nimero de Nusselt, y por tanto el coeficiente de con-
veccion, es mayor que para la placa isoterma en ambos regimenes, pero mientras
que para el laminar la diferencia es del 36% para el turbulento es s6lo del 4%. Esto
concuerda con lo afirmado en el capitulo 6 de Fundamentos de la Conveccion de
que las condiciones de contorno afectan fuertemente los resultados en régimen lam-
inar pero practicamente no influyen en régimen turbulento.

La temperatura en cualquier punto de la placa valdré, obviamente,
T,(x) = T, + s
hX

Otra correlacién recomendada [6] para flujo laminar y todos los valores del nimero
de Prantdl es

0.4637 Re)l(/2 Prl/3

Nu, = - (7.26)
[1+(0.0205/Pr)*"%]

vélida para Pe, > 100.

Nota. Es importante tener presente que todas las correlaciones mencionadas para la placa
plana no dan valores exactos, ya que éstos dependen de aspectos no considerados como la
turbulencia de la corriente libre o la rugosidad de la superficie.

El cilindro en flujo cruzado

Es otra geometria frecuente, en la que los fenémenos del movimiento de los flui-
dos sobre su superficie son mucho mas complicados que en una placa plana,
como se muestra en el conjunto de figuras que siguen. Esquematicamente los as-
pectos principales de la interaccion superficie—fluido que determina los valores de
los coeficientes de intercambio son (ver figura 7.3) el comienzo de la capa limite
a partir del punto de remanso, el posterior desarrollo de aquélla y finalmente su
separacion de la superficie. Ello determina un valor del Nu bastante oscilante con
el angulo O, segiin se ve en la figura 7.4.
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Conveccion forzada exterior

FIGURA 7.3  Formacion y separacion de la capa limite sobre un cilindro en flujo
cruzado.

punto de remanso punto de separacion
capa limite

FIGURA 7.4  Numero de Nusselt local obtenido experimentalmente [7] para un flujo
de aire normal a un cilindro.

800 I | T m
700 I E
600
Rep, = 219000 \\\

h®)D

0 40 80 120 160
Coordenada angular, 0 (°)
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El cilindro en flujo cruzado

La separacion de la capa limite se debe a la apariciéon de un gradiente adverso de
presién que se opone a su normal desarrollo (figura 7.5). El dngulo al que se pro-
duce la separacion se retrasa para capa limite turbulenta debido a que su mayor iner-
cia resiste mejor el efecto contrario de la presion (figura 7.6); se considera que la
capa limite se vuelve turbulenta para valores del niimero de Reynolds superiores a
2x10°, siendo Rep = VD/v con V la velocidad de acercamiento del fluido al cilin-
dro y D el didmetro de éste.

FIGURA 7.5  Perfil de velocidades asociado a la separacién sobre un cilindro en
flujo cruzado.

Gradiente de presion favorable , Gradiente de presién adverso

op . Op
&<0 E &>0

(X) E Uy (X)

punto de separacién

inversion del flujo .
) Vortices

FIGURA 7.6  Efecto de la turbulencia en la separacion de la capa limite sobre un
cilindro en flujo cruzado.

Rep <Reg = 2x10° Rep > Reg = 2x10°
transicién .
capa limite

capa limite
turbulenta

capa limite

laminar laminar
—> —D> - N < N
V—> V—> estela )
- — SO
»
separacion separacion
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Conveccion forzada exterior

Expresiones globales

Aunque sea interesante conocer el comportamiento local de la superficie, lo real-
mente 1til en ingenieria es el manejo de expresiones globales.

1.

La primera conocida para esta superficie es la de Hilpert [8], que presenta la
sencilla forma de

Nu = C Rep Pr'° (7.27)

con

Nu

hD
=

Los valores de los coeficientes C y m se presentan en la tabla 7.2, y las prop-
iedades se calculan a Tj,. Lo mds interesante de esta correlacion es que se
puede utilizar para gases en circulacién perpendicular a barras no circulares,
con las constantes de la Tabla 7.3, obtenidos a partir de experimentos del pro-
pio Hilpert o de Reiher [3].

Segin Eckert y Drake [21], el error es grande para Re < 500..

TABLA 7.2 Constantes de la correlacion de Hilpert, ec. (7.27), para cilindros.

Rep C m
0.4-4 0.989 0.330
4-40 0911 0.385
40-4000 0.683 0.466
4000—40 000 0.193 0.618
40 000-400 000 0.027 0.805
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El cilindro en flujo cruzado

TABLA 7.3 Constantes de la correlacién (7.27) para flujo cruzado sobre cuerpos
no circulares [3].

Geometria Rango de validez de Re C m
Cuadrado
T 2500 — 7500 0.261 | 0.624
V—> D 5000 — 10° 0.222 | 0.588
Ve D 2500 — 8000 0.160 0.699
N 5000 — 10° 0.092 | 0.675
Hexagono
5000 — 19500 0.144 0.638
V—s- D 19500 — 10° 0.035 | 0.782
V—> ID 5000 — 10° 0.138 0.638

Placa vertical

V—> D 4000 -15000 0.205 0.731

Superficie ovalada
> ip

_ 2500 — 15000 0.224 0.612

I b 3000 — 15000 0.085 0.804

2. Mis reciente es la correlacion de Zhukauskas [9] que obedece a la otra man-
era de considerar la variacion de las propiedades con la temperatura.

1/4
T m n PrOO
Nu = C Re]) Pr [EJ (7.28)

S
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Conveccion forzada exterior

con las propiedades evaluadas en T, salvo Prg, y las constantes listadas en
las tablas 7.4y 7.5

Validez: 0.7 < Pr < 500; 1 < Rep, < 10°.

TABLA 7.4 Constantes de la correlacion de Zhukauskas para cilindros en flujo
cruzado, ec. (7.28).

ReD C m
1-40 0.75 0.4
40 - 1000 0.51 0.5
10° - 2x10° 0.26 0.6
27%10° — 10° 0.076 0.7

TABLA 7.5 Valores de n en la ecuacion (7.28).

Pr n
<10 0.37
> 10 0.36

3. Una expresién muy interesante, por su amplio rango de validez, Rep Pr > 0.2,
es la de Churchill y Bernstein [10]

5/8_4/5
Nu = 034 002Rep” Pr” {1 [ Rep ] } (7.29)
u =03+ 4| —2 ,
04/ pr? 30\ 282000

Propiedades en T,

La esfera

Los fenémenos que suceden en la capa limite para un flujo sobre una esfera son
parecidos a los de cilindro, con los procesos de transicién (de un régimen a otro) y
de separacion jugando un papel preponderante.

En cuanto a expresiones para Nu, sélo se mencionardn dos correlaciones globales.
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Los bancos de tubos

1. Whitaker [5]

1/4
Nu = 2+ (0.4 Re? +0.06 ReZ *)p™ [ﬁj (7.30)

S,

Validez: 0.71 <Pr<380; 3.5<Rep< 7.6x10%; 1.0< (Wpg) <3.2.

Propiedades en T, salvo .

2. Un caso especial es el de gotas de liquido que caen libremente.

Para €l, estd obtenida la ecuacién de Ranz y Marshall modificada [11]

-0.7
Nu = 2+0.6 Rellj/zPrl/g[%(%) } (7.31)

Distorsion

donde x es la distancia recorrida por la gota desde el reposo.

Propiedades a T, .

Los bancos de tubos

Es una geometria muy importante en los intercambiadores de calor. Un esquema
muy sencillo de esta configuracién se presenta en la figura 7.7.

La circulaciéon es muy variada y se puede agrupar en: Perpendicular (o de flujo
cruzado), Paralela—contracorriente y Mixta. La disposicion de los tubos también es
variada, distinguiéndose principalmente: Disposicién alineada (Fig. 7.8a) y Dispo-
sicién alternada o al tresbolillo (Fig. 7.8b).

Normalmente la velocidad que interesa es la del paso del fluido entre los tubos,
Vaxe que es mayor que la velocidad V de aproximacion al banco de tubos. En el
caso de tubos alineados, considerando el flujo incompresible (situacién habitual) se
tiene

V. (7.32)
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Conveccion forzada exterior

FIGURA 7.7  Esquema en un banco de tubos en flujo cruzado.

Flujo del fluido exterior al banco de tubos

”
”
QQQ

Flujo del fluido por
el interior de los tubos (Capitulo 8)

FIGURA 7.8  Disposiciones de los tubos en un banco. a) Alineada. b) Alternada.

«—S;— SD/'
o O < ar
S+ g}v C) C.ED §C> C) C) C)
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Los bancos de tubos

Si los tubos estan alternados, la maxima velocidad se da en la seccidn transversal si
se cumple (St — D) <2 (Sp —-D) y Vhax s€ calcula con la misma expresion (7.32)
que para tubos alineados. Si en un banco de tubos alternados se cumple que (ver fig-
ura 7.9) 2 (Sp — D) < (St -D) , entonces la mdxima velocidad se da en los pasos di-
agonales y viene dada por la férmula (7.33)

St

Vmax = Z(SD—D) \

(7.33)

FIGURA 7.9 Maxima velocidad en bancos de tubos alternados con
2(Sp-D)< (S+-D).

Con esta velocidad V., se calcula el nimero de Reynolds en la mayoria de correl-

. .. VoD
aciones. Para indicarlo se denota Repy ., = .
J Y

Intercambio de calor

Dado que los bancos (o haces) de tubos suelen formar parte de los intercambiadores
de calor, equipos destinados al intercambio de calor entre fluidos que se estudian en
el capitulo 11, donde el fluido que circula por el exterior de los tubos (ver figura
7.10) esta confinado, éste al circular en cantidad limitada y recibir una importante
cantidad de calor, varia su temperatura apreciablemente con lo que ya no debe hab-
larse de T, , sino de la temperatura media del fluido en cada zona del banco, T, (se
desarrolla este concepto en el capitulo 8 de Conveccién Interior) distinta a la
entrada, Ty, o, que a la salida, Ty, o).
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Conveccion forzada exterior

FIGURA 7.10 Circulacion externa al banco de tubos (banda oscura) de un
intercambiador de carcasa y tubos con tabiques deflectores de
segmentos circulares.

Tabiques deflectores

para el paso del fluido externo
al banco de tubos

En este caso, el salto de temperaturas entre la superficie exterior de los tubos y el
fluido AT = T — T, es variable y se verd mds adelante que el valor medio mas
adecuado para todo el banco es

T.-T —(T.-T
ATlm — ( S m,ent) ( S m,sal) (734)
ln(Ts B Tm, ent)
Ts_Tm,sal
es decir q = h(NrDL)AT,,, (7.35)

donde N es el nimero total de tubos del banco, N el nimero de filas y Ny el de co-
lumnas.
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Los bancos de tubos

Con estas dos ecuaciones (7.34) y (7.35) se puede demostrar que dada una tempe-
ratura de entrada del fluido, la de salida viene dada por la ecuacién (7.36)

T,-T b
T moal _ oyp |- _ZDNR (7.36)
T,-T pPVNSrc,

s m, ent

Correlaciones para calcular h

El valor de coeficiente de conveccién para cada tubo depende de su posicién en el
haz, siendoh =~ hjidr0 Para las de la primera columna, y aumentando hacia el in-
terior por la perturbacién creada por las columnas precedentes hasta estabilizarse a
partir de la cuarta o quinta columna.

Existen una serie de correlaciones experimentales para cada circulacién del fluido
donde se da el valor de Nu para el banco completo, listindose seguidamente una
seleccion de ellas. Si no se indica lo contrario, la longitud caracteristica para la
definicién de los nimeros de Reynolds y de Nusselt es el didmetro exterior de los
tubos, o sea, Nu = hD/A.

Flujo perpendicular a un banco de tubos lisos

1. Correlacion de Grimison [12]

Nu = 1.13C;Rep . Pr° (7.37)

C, y m se presentan en la tabla 7.6.

Validez: 2000 < Rep 1,,x <40000 ;0.7 < Pr; 10 <N,

Propiedades: a T,

Si el banco tiene menos de diez columnas, Ny < 10, (ver figura 7.8a) se puede

usar la correlacion (7.37), utilizando el factor de correccién [13] que figura en
la Tabla 7.7

= CoNuly .4 (7.38)
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Conveccion forzada exterior

TABLA 7.6 Constantes de la correlacion de Grimison [12], ec. (7.37).
S+/D
1.25 1.5 2.0 3.0
SL/D C1 ‘ m C1 m C1 ‘ m C1 m
Tubos alineados
1.25 0.348 | 0.592 | 0.275 | 0.608 | 0.100 | 0.704 | 0.0633 | 0.752
1.50 0.367 | 0.586 | 0.250 | 0.620 | 0.101 0.702 | 0.0678 | 0.744
2.00 0418 | 0.570 | 0.299 | 0.602 | 0.229 | 0.632 | 0.198 | 0.648
3.00 0.290 | 0.601 0.357 | 0.584 | 0.374 | 0.581 0.286 | 0.608
Tubos alternados
0.600 — — — — — — 0.213 | 0.636
0.900 — — — — 0.446 | 0.571 0.401 0.581
1.000 — — 0.497 | 0.558 — — — —
1.125 — — — — 0.478 | 0.565 0.518 | 0.560
1.250 | 0.518 | 0.556 | 0.505 | 0.554 | 0.519 | 0.556 | 0.522 | 0.562
1.500 0.451 0.568 0.460 0.562 0.452 0.568 0.488 0.568
2.000 | 0404 | 0.572 | 0416 | 0.568 | 0.482 | 0.556 | 0.449 | 0.570
3.000 | 0.310 | 0.592 | 0.356 | 0.580 | 0.440 | 0.562 | 0.428 | 0.574
TABLA 7.7 Factor de correccion C,, para N| < 10, en la ecuacion (7.38).
1 2 3 4 5 6 7 8 9
Alineada 0.64 | 0.80 | 0.87 | 090 | 092 | 094 | 096 | 098 | 0.99
Alternada 0.68 | 075 | 0.83 | 0.89 | 092 | 095 | 097 | 098 | 0.99
2. Correlacién de Zhukauskas [9]
1/4
Nu = C, Rel  po% (EEJ (7.39)
’ Pr
C y m aparecen en la tabla 7.8.
Validez: 0.7 < Pr <500 : 10 < Rep ax < 2x109; N > 20.
. . . )BT = Tm ent + Tm sal 1 4
Propiedades: En T si el fluido esta libre o en T,, = —= =22 51 estd

2
confinado, excepto Prg que se calcula a la temperatura de la superficie de los
tubos, Ti.
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Los bancos de tubos

TABLA 7.8

de tubos en flujo cruzado, ec. (7.39)

Constantes de la correlacién de Zhukauskas para un banco

Configuracioén Rep max C4 m
Alineada 10-100 0.80 0.40
Alternada 10-100 0.90 0.40
Ambas 10% - 103 aproximar por cilindro aislado
Alineada 10% - 2x10° 0.27 0.63
Alternada (S1/Sy < 2) 10° - 2x10° 0.35 (Sp/Sp'° 0.60
Alternada (St/Sy, > 2) 10° - 2x10° 0.40 0.60
Alineada 2x10° — 2x10° 0.021 0.84
Alternada 2x10° - 2x10° 0.022 0.84

Si el niimero de columnas, Ny, es menor que 20, se debe introducir un factor

corrector C, tal que

Nuly, <20 = C,Nu|x, >20-

Este factor se muestra en la tabla 7.9.

(7.40)

TABLA 7.9 Factor de correccion C, de la correlacion de Zhukauskas, ec. (7.40).
N_ 1 2 3 4 5 7 10 13 16
Alineada 0.70 | 080 | 086 | 090 | 092 | 095 | 097 | 098 | 0.99
Alternada 064 | 076 | 084 |08 |092 |095 | 097 | 098 | 0.99

3. Correlaciones de Whitaker [5], solo para disposicién alternada

31 Rep>100,0.7 <Pr<30, ¢ (fraccion vacia) = YAIUMeN VaCio 5 65 N > 10

Volumen total

0.14
Nu = (0.50 Re/? +0.2 Re?/)pr'/® [ﬂj

N

(7.41)
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Conveccion forzada exterior

. . P = T, ..
Propiedades en: T si el fluido estd libre o T,, = —= e“‘; m, sal |
st 3DV 1 = 30D e
si estd confinado, salvo g, con Rep, = 5 v 1g YNu=Z =1
3.2. Rep< 100
0.14
Nu = 2Rel/® pr'/3 (uﬁj (7.42)
S

Flujo perpendicular a un banco de tubos con aletas

El valor de h varfa a lo largo de la aleta, siendo en general 2 6 3 veces mayor en su
punta que en su base debido a que la capa limite es mas gruesa en la base de la aleta.

Para el valor promedio, Schmidt obtuvo la siguiente correlacidon experimental a
partir de datos de ocho experimentadores [14]

-0.375
Nu = C Repoo (%} pr/? (7.43)
C: 0.30 para disposicién en linea
0.45 para disposicién alternada
A area total, A = Apared tubos sin aleta T Aaletas

A*: area exterior de los tubos, quitando las aletas

Propiedades: En la temperatura media de pelicula

_ Tm, ent + Tm, sal +T

_ Tn+T, 2 s
2 2
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Los bancos de tubos

Estas geometrias son tipicas de los intercambiadores de calor compactos (ver capi-
tulo 11), donde es habitual presentar el coeficiente de conveccion exterior en tér-
minos de j, a la vez que el factor f de pérdida de carga, en graficas comola 7.11 y la
7.12 [17]. En ellas el nimero de Reynolds se calcula sobre el didmetro hidraulico
del banco y con la velocidad maxima del fluido en el mismo, es decir,
_ VmaXDh m

m . . .
Re= con V_ = = y siendo m el caudal del fluido
e pAlibre pGAfrontal

que pasa a través del banco. Asimismo el nimero de Nusselt se define con el
didmetro hidraulico, Nu = hD}/A.

En la referencia [15] se incluyen una gran cantidad de este tipo de intercambiadores,
de los cuales se muestran dos en las figuras 7.11 y 7.12.

FIGURA 7.11 Factores de pérdida de presion y de transmision de calor de un
intercambiador compacto de tubos y aletas circulares [16].

0.060
0.040 —
\\
f 0.030
|
2 AT
0.020 & O @2&5mmﬂm
& T
SRS
\ | 1o mm
\\ — “ + —
. 0.010 ~_ 34.3mm
0.008 I
_—
e
0.006
108 2 3 4 6 8 104 2 3

Nimero de Reynolds, Re

Las dimensiones del intercambiador de la figura 7.11 son:
Numero de aletas = 275 por metro.

Didmetro hidréaulico de paso del banco, Dy, = 6.68 mm

Transferencia de Calor 187



Conveccion forzada exterior

Espesor de las aletas, t = 0.254 mm

Area libre de paso

— , o =0.449.
Area frontal del banco

Cociente

Areaaletas A, _ 0.830

Area exterior’ A

FIGURA 7.12 Factores de pérdida de presion y de transmisién de calor de un
intercambiador compacto de tubos y aletas continuas [16].

0.060

0.040

0.030

0.020

0.010 =
0.008

0.006

0.004 N

4 6 8 10° 2 3 4 6 8 10%

Nuimero de Reynolds, Re

Las dimensiones del intercambiador de la figura 7.12 son:
Numero de aletas = 315 por metro.

Didmetro hidrdulico de paso del banco, Dy, = 3.63 mm

Espesor de las aletas, t = 0.330 mm
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Los bancos de tubos

Area libre de paso

— ,0=0.534.
Area frontal del banco

Cociente

A A
Area alete_ls 2 _po13.
Area exterior A

Intercambiadores de carcasa y tubos. Flujo mixto

Estos intercambiadores de calor, que se estudian con mads detalle en el capitulo
11, tienen la peculiaridad de que el fluido que circula por el exterior del banco de
tubos (ver la cinta negra de la figura 7.10) se mueve sucesivamente perpendicu-
larmente y en paralelo a los tubos. A continuacién se presentan dos correlaciones.

1. Expresion de Donohue [17]

0.14
Nu = 0.25Re%® pr/3 (ﬂj (7.44)

con Rezg,\/ = /V...'V siendo V.., la velocidad del fluido al

seg carc? seg

pasar por la ventana de los tabiques deflectores (ver figura 7.10) y V., la ve-

locidad del fluido en la seccién diametral libre del centro de la carcasa, segtin
se define para la expresion siguiente de Kern

Validez:10 < Re < 5000; 1 < Pr

Propiedades:en T, salvo .

2. Expresién del Kern [18]

0.14
Nu = 0.36 Re”® prt/3 (ﬂ) (7.45)

— D,V
donde Nu = hD/A, Re= ——5— y V se toma en la seccién igual a la distancia

entre deflectores por el didmetro interno libre de la carcasa, siendo el didmetro
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Conveccion forzada exterior

interno libre igual al didmetro de la carcasa menos el nimero de tubos en el
centro de la carcasa por su didmetro. Dy, es el didmetro hidraulico calculado

como

4 (ﬁ s2/4 - nDZ/s)
D

Dy,
para disposicion triangular (alternada) equildtera (St = Sp) y

SLST - nD2/4 . o« ., .
D, =4 B — para disposicion alineada.

Validez: 2000 < Re < 10% 0.7 < Pr.

Propiedades: en T, , salvo p.

Flujo en paralelo a los tubos

La correlacion (7.46) aparece en un articulo de Donohue [17]

0.14
Nu = 1.16 D2 Re®® pr/? {ﬂj (7.46)

Mg

] y 2
Area seccion transversal ,S;.Sp-nD"/4
Perimetro himedo nD

con D, =4 ., Spy St se indican en

la figura 7.8; Re = p—v\—] , tomando V en la seccidn libre de la carcasa (igual al area

de la seccion de la carcasa menos el area de la seccién de tubos) y Nu=hD/A.

Propiedades: En T,,, salvo p.

Chorros normales a superficies

Un procedimiento de conseguir altos coeficientes de transferencia es lanzar chor-
ros de gas perpendicularmente a la superficie que se quiere calentar o enfriar rapi-
damente. Ejemplos de esta técnica se encuentran en: soplado del vidrio,
enfriamiento rapido en la industria cerdmica, recocido de metales, enfriamiento
de componentes calientes en turbinas de gas, refrigeracion electrénica. ..
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Chorros normales a superficies

Consideraciones hidrodinamicas y geométricas

Segin se ve en la figura 7.13, el chorro se suele descargar a alta velocidad (turbu-
lentamente), en un ambiente en reposo desde una tobera, normalmente de seccién
circular (didmetro D) o alargada (anchura W). El chorro a la salida tiene un perfil de
velocidades uniforme (aproximadamente) y conforme avanza se vuelve no uni-
forme y se desacelera.

FIGURA 7.13 Choque contra una superficie de un Unico chorro de gas, redondo o

alargado.
Entrada gas
v
Tobera

D6W

Salida de la tobera, T, v,

Nicleo potencial Ambiente, T
’ o0

Chorro libre

ﬁ[ Zona de colision
0 remanso
X Perfiles de
Chorro de pared [ il i * velocidad

rox

Superficie de colision, Ty Punto de remanso

Se distinguen tres zonas:
* Chorro libre, zona donde no hay influencia de la colisién chorro—pared.

* Zona de colision o de remanso, caracterizada por una fuerte desacel-
eracion en direccién perpendicular a la superficie y por una fuerte ace-
leracion en direccion paralela a ella.

* Chorro de pared, donde se desacelera por friccién con la superficie y el
ambiente en reposo.
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Conveccion forzada exterior

Asi pues la velocidad del chorro en contacto con la pared pasa de un valor nulo a
un maximo y disminuyendo posteriormente, con las implicaciones consecuentes
en h. Muchas instalaciones tienen conjuntos de chorros, como se ilustra en la
figura 7.14.

Estas configuraciones presentan ademds zonas de remanso secundarias, y tiene im-
portancia en ellas la forma en que se elimina el gas ya utilizado (direccién + y
o direccion +z, (figura 7.14).

FIGURA 7.14  Colision superficial de un conjunto de chorros alargados.

ettt

>

Superficie El gas, tras chocar con la superficie, escapa por direcciones
de colisién y, z 6 en ambas segln esté construido el sistema

>

Todos estos efectos dependen de la velocidad de descarga del gas y de las dimen-
siones relativas y por ello el nimero de Nusselt tiene la dependencia funcional dada
por la ecuacién (7.47)

— r(6x) H )
Nu = f|Re, Pr, , (7.47)
[ D, "Dy
V.D, — hD, _
con Re = —— , Nu = > y D;,: D para tobera circular y 2 W para tobera
v

alargada (rendija).
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Chorros normales a superficies

El flujo de calor intercambiado entre el chorro y la pared golpeada por €l viene dado
por la expresion (7.48), bajo la hipétesis de que T, =T, .

q" = h(T,-T,) (7.48)

Los subindices s y e se refieren respectivamente a las condiciones en la superficie y
a la salida de la tobera (ver figura 7.13).

FIGURA 7.15 Seccion de los aspectos geométricos pertinentes de (a) chorro
redondo Unico, (b) disposicién alineada de chorros redondos,
(c) disposicion alternada de chorros redondos, (d) chorro alargado
unico, (e) conjunto de chorros alargados.

r”’é‘w’hkﬁ

5
A
TR
L‘m. .-"'J“'m. .-""L‘m. __-""I
- UL-—E—:I/
A,= nD?/2./38

Correlaciones experimentales

El mejor conjunto de correlaciones lo ofrece H. Martin [19] en un articulo de 1977,
tomando T, = T, . Sobre el significado de las magnitudes geométricas, ver las
figuras 7.14 y 7.15.
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Conveccion forzada exterior

¢ Tobera redonda aislada

Nu = F,(Re)G (Il) gj pr%*, (7.49a)

con  F;=2Re"2(1 +0.005 Re"5%)!? (7.49b)
, L D

y G="> z (7.49¢)

1+o.1(li— )‘3
D r

En este caso Nu es el valor promedio del nimero de Nusselt en un circulo de
la superficie impactada por el chorro de radio r (figura 7.15a) y de centro el
punto de remanso (ver fig. 7.13).

Validez: 2000 < Re <400000; 2<H/D<12;25<1/D<7.5

* Tobera de rendija aislada

< 3.06 o o4
N = wWrn wazsre Fr (7.50a)
1.33 _1
con m=0695_| 2+ 2| 1306 (7.50b)
o 2W T (2w ' :

Validez: 3000 < Re < 90000 ;2 <H/W < 10;4 <x/W <20
Como primera aproximacion se puede utilizar para x <4 W

En este caso Nu es el valor promedio desde el punto de impacto del chorro

(zona de remanso) hasta un punto x (figura 7.15d).

* Grupo de toberas redondas

Nu = F,(Re)G (g AJ K[Ar, g} PO (7.51a)

con F, = 0.5 Re?? (7.51b)
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Chorros normales a superficies

1/2
1-220 A
G = ZA;L/Z r (7.510)
1+0.20 [g - GJ A2
6--0.05
H/D
K=|1+ [;1/2] (7.514d)
0.6/A,
A, segun figura 7.15 (b y c).
Validez: 2000 <Re < 10° ; 2<H/D <12 ; 0.004 < A, < 0.04.
* Grupo de toberas alargadas (de rendija)
2/3
S 2 \8/4 2Re 0.42
Nu = 3 Ar’ 0 A . Ar, : Pr (7.52a)
Ar, 0 Ar
u 2.-1/2
donde A, = [60 + 4(— - ) J (7.52b)
’ 2W

Validez: 1500 < Re < 4000; 2 < H/W < 80; SH/WL > 1; 0.008 < A, < 2.5
A, . (La definicion de A, aparece en la figura 7.15¢).

«  Una disposicién 6ptima de las toberas seré tal que haga Nu maximo. Para
valores fijos de H, Martin indica que los valores 6ptimos de la boca de la
tobera, Dy,, y la separacién entre ellas, S, viene dada por:

D, ~02H (7.53a)

h, opt =

S, =140 H (7.53b)

opt =

* Esimportante tener presente la restriccion del uso de las expresiones ante-
riores a las condiciones en que han sido obtenidas.

Por ejemplo, no se pueden aplicar a orificios de terminacién abrupta en lugar
de tener la terminacion acampanada tipica de las toberas.
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Conveccion forzada exterior

Tampoco se pueden aplicar si T, #T,, ya que entonces T, no es una
temperatura adecuada para representar las condiciones en el fluido.

Lechos empaquetados

La circulacién de gases a través de lechos de particulas sélidas es importante en
muchas aplicaciones entre las que se encuentran: almacenamiento de energia térmi-
ca, secado, reacciones cataliticas heterogéneas (combustion, ...).

Existen basicamente dos tipos de lechos:

*  Empaquetados. La posicién de las particulas es fija.

e Fluidos. Las particulas se mueven en el seno del fluido.

En un lecho empaquetado (figura 7.16) existe una gran area de intercambio (de
calor o0 masa) en un pequeiio volumen, y el flujo irregular que hay en los huecos
del lecho aumenta el transporte mediante la mezcla turbulenta.

FIGURA 7.16 Lecho empaquetado.

Correlaciones

1. La correlacion de Whitaker [5] es vdlida para lechos cadticamente
empaquetados de esferas, cilindros y otras geometrias

2/3) 1/3

Nu = (0.5Rel/ 24+ 02Re??) Pr (7.54)
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Superficies giratorias

. _ Volumen vacio : bV — hD, ¢
siendo &= olumen lecho la porosidad, Re = i o’ Nu = 1.
D =6 Volumen particula
P Area particula
Validez: 22 <Re <8000 ; Pr ~ 0.7 (gases) ; € <0.74
Tm, ent + Tm, sal + Ts
Propiedades: en T, = 2 5
2. Para lechos de esferas, cilindros (L/D = 1) y cubos
Nu = 2.06 Re**” pr/® % C (7.55)
VD, _ hD,
con Re=— y Nu=—
\Y A
1, para esferas

C =| 0.79, paracilindros
0.71, paracubos

Validez: 90 <Re <4000; Pr ~ 0.7

Superficies giratorias

Otra situacion industrial de gran importancia en la que es necesaria una adecuada
transmision de calor es la refrigeracion de equipos giratorios (motores, rodamien-
tos, turbinas,...). Dado que los casos son muy diversos, en general habra que re-
currir a la bibliografia para encontrar la correlacién o las correlaciones
convenientes para cada uno de ellos [20]. A modo de ejemplo se presentan los
tres que aparecen en la figura 7.17.

Para el caso del disco (a) el nimero de Reynolds se define como Re = % , siendo

o la velocidad angular de giro del disco. El valor de transicién de regimen laminar
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Conveccion forzada exterior

a turbulento vale Re, > 2.4 x 10° y las correlaciones en ambos regimenes para el

coeficiente local de conveccion, Nu, = h(rT)r , son:
0585 Re.’” n ,
Nu, = ———— Régimen laminar (7.56)
0.6/Pr+0.95
08  1/3 .
Nu, = 0.021 Re,” Pr Régimen turbulento (7.57)

FIGURA 7.17 Esquema de un disco, un cilindro y una esfera giratorios.

. eje de giro , eje de giro , eje de giro
' m '
@
JLHN
- ) )
(a) (b) ©

En los otros dos casos de la figura 7.17, cilindro (b) y esfera giratorios (c), en la bib-
liografia s6lo aparecen correlaciones para el coeficiente global, N—uD = hTD , ¥

oD’
definiéndose Rep, = ——

Esfera:
Nup = 043 Rep’ Pr ; 10°<Rey<5x10° , Pr>0.7  (7.58)
Nup = 0.06 Rep” Pr™* ; 5x10° <Rep, < 7x10°, Pr>0.7 (7.59)
Cilindro:

Nup = 0.133 Re® Pr'’® ; Re,<4.3x10° , 0.7<Pr<670  (7.60)
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Sintesis del capitulo’

* La caracteristica principal de la conveccién exterior, tanto forzada
como natural, es el libre desarrollo de la capa limite. Es el objeto sélido
el que estd sumergido en un gran volumen de fluido (infinito en el limite).

* Sélo es asequible de estudiar analiticamente el flujo de un fluido paralelo
a una superficie plana y lisa, en régimen laminar.

* El resto son férmulas obtenidas empiricamente, es decir, el resultado de
ajustar matematicamente puntos obtenidos por medida experimental.

* En el uso de cualquier expresion hay que tener en cuenta

a) Su rango de validez, es decir, para qué valores de las variables inde-
pendientes (Re, Pr, dimensiones, etc) es valida la férmula.

b) Temperatura a la que deben calcularse las propiedades del fluido.

*_ Las cuestiones del presente capitulo se han incluido en las del siguiente.
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Problemas

Un alambre fino de didmetro D se coloca en una corriente de gas para
medir su velocidad en funcién de la transferencia de calor. Se hace circular
una corriente eléctrica por el alambre, con lo cual este se calienta, disipan-
dose el calor al fluido por conveccidn. Se conocen la resistencia del alam-
bre y su temperatura cuando el sistema se ha estabilizado. Se pide:

a) Escribir una expresién para determinar la velocidad del fluido en fun-
cién de la diferencia de temperatura entre alambre y el fluido (T, — T,,)
y el nimero del Prandtl del fluido.

b) (Cual es la velocidad de una corriente de aire a 1 atm y 25 °C, si un alam-
bre de 0.5 mm alcanza una temperatura de 40 °C disipando 35 W/m?

La tapa de un compartimento en el que se va a instalar un dispositivo de
calefaccion estd formada por dos losas, una de ellas de superficie lisa (A) y
otra ligeramente rugosa (B), expuestas a una corriente de aire atmosférico.
Si se desea minimizar las pérdidas de calor ;que orientacién (1 6 2) de las
mostradas en la figura es preferible? Si las condiciones ambientales y de
trabajo son T; =100 °C, T, =20 °Cy u, = 20 m/s ;cudl es el coeficiente
de transferencia de calor por conveccion para toda la superficie dispuesta
en la orientacion 6ptima?

ol 1 m - »
g5 11 o] A B (1

0.5 m AB B
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3.  Una cafia para medida de temper-
atura de 25 mm de didmetro y
1 m de longitud de insercién se
utiliza (como se muestra en la
figura) dentro de un conducto de
gran seccién de paso por donde
fluye aire a 150 m/s y 230 °C.

Debido a la pérdida de calor en el

recorrido externo de las conex-

iones, hay un error de medida

que se quiere estimar. Para ello es preciso contar primero con un valor del
coeficiente de conveccién h entre el gas y la pértiga. Estudia en qué orden
de magnitud podr4 estar h, partiendo de que el error serd inferior a 5 °C en
cualquier caso.

4.  Se han llevado a cabo experimentos con un cilindro metalico de 12.7 mm
de didmetro y 94 mm de longitud. El cilindro se calienta haciendo pasar
una corriente eléctrica por su interior y se refrigera con aire en flujo cruza-
do dentro de un tinel de viento de baja velocidad. Bajo determinadas con-
diciones de funcionamiento, la velocidad y temperatura aguas arriba del
aire son V=10m/s y T =26.2°C. La potencia eléctrica disipada vale
P =46 W y la temperatura media del cilindro es T = 128.4 °C. Se estima
que un 15% del calor se pierde por radiacién y conduccién en los extremos.
Determinar el coeficiente de conveccion a partir de las medida experimen-
tales. Comparar este resultado con las estimaciones realizadas utilizando
las correlaciones adimensionales apropiadas.

5.  Se utiliza un termopar para medir la temperatura del aire caliente dentro de
un conducto. La unién sensible (T;) estd soldada al extremo de una cafia de
acero de longitud L =0.15 m y didmetros interior D; =5 mm y exterior
D, =10 mm. Un segundo termopar (T,) mide la temperatura de la pared
del conducto. Debido a la transferencia de calor, la medida T es diferente
de la temperatura T que se quiere conocer. En unas condiciones tales que
la velocidad del aire es V =3 m/s y los sensores registran unos valores
T, =450 Ky T, = 375 K, determinar la temperatura del aire T, .
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L 1WV—
(1]
N
T
Aire L 2
Ty, V | T
- 5 VL =
_—
DC

Tanto el intercambio por radiacién térmica como el calor evacuado por los
cables pueden despreciarse. El cdlculo es lo suficientemente aproximado si
se toman todas las propiedades termofisicas constantes, siendo los valores
medios p = 0.774 kg/m?; p = 25x1070 Pa's A = 0.0373 W/m K; Pr = 0.686
para el aire y A = 35 W/m K para el acero.

Sobre una bombilla incandescente de 50 W circula aire atmosférico a 25 °C
y una velocidad de 0.5 m/s, encontrandose la superficie de la bombilla a
140 °C. ;Cual es el ritmo de pérdidas de calor al aire por conveccidn, si se
aproxima la bombilla a una esfera de 50 mm de didmetro?

Se disefia un precalentador aire—vapor como un banco de tubos por el interior
de los cuales circula vapor condensante a 100 °C con el que ha de calentarse
una corriente de aire en flujo cruzado sobre los tubos. El aire entra a 1 atm 25
°C y con una velocidad de 5 m/s. Cada tubo mide 1 m de largo y tiene un
didmetro exterior de 10 mm. El banco consta de 196 tubos colocados en dis-
posicion alineada formando un cuadrado, siendo St =Sy =15 mm ;Cual es
la potencia total transferida al aire? ;Cudl es la pérdida de carga en el lado
aire?

Un sistema de calefaccion habitual, tanto en edificios como en procesos in-
dustriales, consiste en calentar el aire en un banco de tubos por el interior
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de los cuales circula agua a presion a altas temperaturas, mientras que el
aire pasa en flujo cruzado a través de los mismos. Supdngase un banco de
tubos de didmetro exterior de 16.4 mm, dispuestos al tresbolillo con distan-
cia transversal St =31.3 mm y longitudinal S; = 34.3 mm. El banco con-
sta de siete filas de tubos en la direccion del flujo de aire y ocho tubos por
fila. En condiciones habituales de operacion, la temperatura superficial de
los tubos es 70 °C, mientras que las caracteristicas del flujo de aire son
T, =15 °C y u, = 6 m/s. Determinar el coeficiente de conveccién en el
lado aire y la potencia transferida por el banco ;Cuadl es la caida de presién
en el lado aire?

9. Se utiliza un flujo de aire (p=1.1614 kg/m3; n= 184.6x107" Pars;
A =0.0263 W/m K; Pr=0.707) a 27 °C y con una velocidad de 10 m/s para re-
frigerar componentes electrénicos montados sobre una tarjeta de circuito im-
preso. Cada componente, que mide 4 x 4 mm disipa unos 40 mW a evacuar
desde la superficie de la placa. En el extremo que enfrenta el aire existe una ir-
regularidad que induce turbulencia en toda la capa limite. Estimar la temperat-
ura de un componente situado a una distancia de 15 mm del extremo.

10. Durante cierto proceso se desea enfriar esferas macizas de bronce (90%
Cu, 10% Al) de 20 mm de didmetro arrojandolas en un tanque de agua
mantenido a una temperatura de 280 K. Puede suponerse que las esferas al-
canzan la velocidad terminal inmediatamente después del impacto y que
caen libremente hasta el fondo del tanque ;Qué altura debe tener el tanque
de agua para que las esferas, cuya temperatura inicial es 360 K lleguen al
fondo con una temperatura en el centro de 320 K?

AYUDA: La velocidad terminal de caida es aquella a la que se igualan las
fuerzas gravitatorias (y de flotacién) y la fuerza de arrastre. Puesto que deja
de haber aceleracion, la velocidad permanece constante durante la caida.

11. La utilizacién de lechos empaquetados compuestos por piedras como mé-
todo de almacenamiento de energia térmica es bastante comin en el
aprovechamiento de la energia solar, asi como en ciertos procesos industri-
ales. Para un cierto sistema se dispone de un contenedor cilindrico de 2 m
de largo por 1 m de didmetro, en el cual se empaquetan piedras casi esféri-
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12.

13.

cas de 0.03 m de didmetro. El lecho tiene una porosidad de € =0.42, y la
densidad y calor especifico de las piedras valen p=2300 kg/m3 y
¢, =879 J/kg K respectivamente. Un caudal de aire m = 1 kg/s a presion
atmosférica y temperatura 90 °C atraviesa el lecho en direccién axial y en
estado estacionario. Si las piedras estdn a una temperatura de 25 °C ;cual
es la potencia total transferida por la corriente de aire al lecho?

En la figura se muestra un disipador de aluminio (alloy 2024) que se utiliza
para refrigerar un diodo de potencia que disipa 5 W. La resistencia interna
entre el diodo y su carcasa es de 0.8 K/W, mientras que la resistencia de
contacto entre la carcasa y el disipador vale 107 m? K/W. Para mejorar la
transferencia de calor, se hace circular un flujo de aire a 17 °C con una ve-
locidad u,, = 10 m/s. Suponiendo que toda la potencia se disipa a través de
las aletas, estimar la temperatura de trabajo del diodo.

5 mm ¢
Carcasa
4
5 mm Aire
A 4 _ — 170
e e e i un il TOo =17°C
Uy, =10 m/s
47
10 mm 47‘
v ||
P—— P— < >
1.5 mm 1.5 mm 20 mm
< >

10.5 mm

Se desea efectuar un tratamiento térmico superficial a las caras de una
placa grande de aluminio (Alloy 2024-T6) de espesor 40 mm, inicialmente
a 543 K. Para el tratamiento se debe conseguir una temperatura de 523 K
en el plano interior situado a 20 mm de la superficie. Para ello se hace cir-
cular con una velocidad de 2 m/seg agua saturada a 184 °C a lo largo de
ambas caras, de forma que la fuerza media por m? de la misma, que hay
que efectuar para evitar el arrastre de la placa, es de T = 6.8 N. Se desea
saber:
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a) Determinar el coeficiente de conveccién promedio h entre el aluminio
y el agua.

b) Calcular la cantidad de calor cedido por la placa desde el instante ini-
cial hasta que se alcanzan los 523 K a 20 mm de la superficie.

c) Silaplaca fuese de acero inoxidable (tipo 304) el tiempo de calentami-
ento seria mayor o menor que en el caso de la placa de aluminio ;Qué
le ocurrira a la temperatura superficial? Razonar las respuestas.

14. Una barra larga de acero inoxidable AISI 304, de seccion cuadrada (lado
L =12.7 mm), se encuentra inicialmente a T; =425 K. En un momento
t, = 0 se ve afectada por una corriente de aire a T,, = 275 K en direccién
perpendicular a una de sus caras laterales (V = 10 m/s). Encontrar las tem-
peraturas a que se encontrard un punto del eje de la barra, situado a una dis-
tancia de 15 mm de su superficie superior, t =3 minutos después de la
aparicion del flujo.

00°
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CAPITULO 8

Conveccion forzada
Interior

Existen multitud de casos en los que los fluidos circulan por el interior de conduc-
ciones (principalmente circulares, pero no exclusivamente). Esta situacion tiene
peculiaridades respecto del flujo por el exterior de superficies —tanto en la varia-
cién espacial de las propiedades del fluido (particularmente su temperatura) como
en las condiciones de intercambio con la superficie— que exigen un tratamiento
diferenciado.

FIGURA 8.1 Desarrollo de la capa limite hidrodindmica laminar en un tubo circular.

‘ Flujo no viscoso

[=]
[¢]

—’ . A
> —> ‘
> L \Uu (r,%) K
> © D
L 1

—> ue ------------------------ RN (-
B ! 1

- Capa . 5=D/2 |
> —/ 8| Imite .

—’ !

Region de entrada , Regién hidrodindmica
hidrodindmica X=Xcdh  completamente desarrollada

Los dos aspectos principales que la diferencian son:
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- El balance de energia, ya que el confinamiento del fluido hace que ya no se
comporte como un foco térmico y que no se pueda hablar de T sino que
deba introducirse el concepto de temperatura media del fluido que se define
mds adelante.

- Las capas limite se ven impedidas de desarrollarse indefinidamente, apare-
ciendo dos zonas de comportamiento distinto (figura 8.1).

* Regién de entrada (R.E.), donde la capa limite experimenta un desarrollo
libre semejante al de un flujo exterior.

* Regién completamente desarrollada (R.C.D.), donde la capa limite
alcanza su espesor maximo igual al radio del conducto y cuya constancia
tiene como consecuencia importante que los coeficientes de intercambio
(friccidn, Nusselt, etc) tienden a ser también constantes.

En particular, la longitud de entrada de la capa limite hidrodindmica, x4}, viene
dada por:

Xedh = 0.056 Re D (8.1)
para régimen laminar [1], y
Xedh =~ (6.19InRe —46)D (8.2)

para régimen turbulento [2].

Nota, Recuérdese que en un conducto el niimero de Reynolds se define como Re = u,,D/v, con u,,:
velocidad media del fluido; D, didmetro si el tubo es circular, didmetro hidraulico, Dy, si el tubo es

no circular. Asimismo el valor critico del niimero de Reynolds universalmente aceptado que marca
el final del régimen laminar es Re, = 2300.

Aspectos térmicos

Si las temperaturas de la pared del tubo, T, y del fluido, T,, (definida a continua-
ci6én) son diferentes, aparece la capa limite térmica cuyo desarrollo delimita una
region de entrada térmica y una region completamente desarrollada térmica.

Respecto del desarrollo relativo de las capas limite térmica e hidrodinamica
aparecen tres situaciones:

1. La capa limite térmica se desarrolla bajo un perfil de velocidades completa-
mente desarrollado bien porque la entrada del conducto es adiabdtica (fig.
8.2a) o bien porque se trata de un fluido muy viscoso como los aceites. En
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cuyo caso se habla de regidén de entrada puramente térmica y se tiene que la
longitud de la entrada térmica, X4, vale

Xcq, ¢ = 0.033RePrD para T = cte, en régimen laminar [1] (8.3a)

C

Xea t = 0.043RePrD para q’s' = cte, en régimen laminar [1] (8.3b)

5D<x, At s 10D en régimen turbulento [2]. Se puede tomar x.4,<10D (8.4)

FIGURA 8.2  Longitudes de entrada hidrodindmica y térmica: a) la transferencia de
calor empieza después de una seccidn adiabatica.; b) la transferencia
de calor comienza a la entrada del conducto.

Seccidn adiabdtica Transmisi6n de calor,q';
e L
3 Te o T (r, %) D
<[ = I

YVVYY
<
<

Y. _

T

Xcd,t

X =0 X= xcd,h “
(a)

Transmision de calor,q"

X=Xcdh X =ZXcdt

(b)

2. Las capas limite térmica e hidrodindmica se desarrollan simultineamente
(Fig. 8.2b). Se habla de region de entrada combinada. En este caso

En régimen laminar [1] T =cte q, =cte
Pr—0 0.028 0.042
Tedt ygle Pr=0.7 0.037 0.053 (8.5)
RePrD
Pr— « 0.033 0.043
En régimen turbulento [2] Xedg ~ 10D (8.6)

3. El perfil térmico completamente desarrollado se alcanza mucho mas rapida-
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Conveccion forzada interior

mente que el de velocidades, por lo que éste se toma uniforme al comienzo
del tubo. Sucede en fluidos con niimeros de Prandt muy pequefios, como los
liquidos metalicos.

Temperatura media

De la misma manera que en cada seccion del tubo hay un perfil de velocidades,
del que interesa conocer su valor medio, u,,, si hay intercambio de calor entre el
fluido y la superficie, aparece un perfil de temperaturas, del que interesa princi-
palmente su valor medio, T, (en inglés mean o bulk). T, se define como “la tem-
peratura uniforme en una seccién con la que se transportaria la misma energia
térmica que la que realmente se transporta por el fluido.”

J puc, TdA,
AC
T =

m .
mc,,

donde A es el drea de la seccion recta.

Ley cinética para conveccion interior

Toma la forma q” =h (T, - T,,) (8.7)

jugando T, el papel de T, en flujo exterior.

Condiciones de pleno desarrollo

La regién completamente desarrollada hidrodindmica se caracteriza por ? =0,es
X

decir el perfil u(r) es invariante con x.

En la R.C.D. térmica no puede pasar exactamente lo mismo porque si hay trans-
ferencia de calor, cambia T, y por tanto el pefil T(r) con x. En este caso lo que
sucede es que el perfil relativo o temperatura adimensional se mantiene invariante

(3]

oL -TEn]
Ox| T(x) = Tp(X) | gep.
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De esta condicion se deduce una consecuencia muy importante. Efectivamente, la
expresion entre corchetes no depende de x, luego:

oT

or
0 TS_T _ r=ry h
ar[TS—T,J = Tor, | At (8.5)

I':I'O

Para un tubo Nu = hD/A, luego el nimero de Nusselt va a ser constante en la
region completamente desarrollada.

Como al comiento del tubo §; — 0, los gradientes son muy grandes y h — .
Luego la variacién del coeficiente de conveccién a lo largo del conducto es de la
forma mostrada en la figura 8.3.

FIGURA 8.3  Evolucion del nimero de Nusselt a lo largo de un conducto.

NuA
>
“«—> X
R.E.Térmica R.C.D.Térmica
Balance de energia

El confinamiento del fluido que limita y determina una cantidad circulante (cau-
dal) finita permite hacer un balance de energia que va a determinar la evolucién
de T, T,,, (X).

El balance, como indica la figura 8.4, se realiza sobre un filete fluido de espesor
dx y perimetro P.

El balance de energia sobre el volumen de control, si la situacién es estacionaria y
se desprecian las variaciones de energia cinética y potencial y el calor por con-
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duccidn en la direccion axial (como es habitual), conduce a dq,,,, = m dh, don-
de h aqui representa la entalpia especifica del fluido.

Si la pérdida de carga es pequeiia, o se trata de un gas ideal o un fluido incom-
presible, la variacion de entalpia viene dada por dh = ¢, dTy;,, con lo que el calor
recibido por el fluido vale dq = m ¢, dT,,, habiéndose eliminado el subindice
conv de dq por comodidad.

FIGURA 8.4  Balance de energia en un fluido confinado.

quONV = q"s(P ~dx)
. v |, e
b, Ty T,, +dT,,

TR

Por otro lado, dq = q"; P dx =h (T - T,,) P dx, de donde

dT _ hP
el mcp(TS_Tm) (8.9)

Corolario.— De la ecuacién (8.9) se deduce el resultado l6gico de que si

dT,, dT,,
T,>T,=»—>0,T,<T, = —<0.
i dx | dx

Variacion de T, y T en las dos condiciones de contorno habituales

En muchas aplicaciones se dan una de las dos condiciones superficiales mas
manejadas:

* Flujo de calor constante, q", = cte (calentamiento eléctrico de la pared
del tubo, irradiacion uniforme,...)

* Temperatura superficial constante, T = cte (fluido cambiando de fase al
otro lado de la pared).
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De la tercera condicidn, la convectiva, se hablaré en el capitulo 11 de Intercambi-
adores de Calor en detalle y aqui s6lo se dard un avance.

Es fécil y 1til, con las expresiones anteriores, determinar T,,(x) y T¢(x) en ambos
casos

1. q", = cte (tubo isoflujo)

) dT, q"/P . .
De las expresiones (8.7) y (8.9) resulta —— = ——, que por integracion,
dx me,,
considerando Py ¢, constantes da
qH P
T, = Tm’en”r—nz_ X | (8.10)
p

Por otro lado si se toma la conductividad térmica del fluido A constante, de la rel-
acion (8.8) resulta

qus de dTm

T = (TS — Tm) z f(X) = E-X_ = E enlaR.C.D.
mientras que en la R.E. como h disminuye con x resulta que (Tg — T,,)
aumenta con X, lo que se muestra en la figura 8.5.

FIGURA 8.5  Evolucion de las temperaturas de la pared del tubo, T, y del fluido, Ty,
en un conducto con flujo de calor uniforme.

T A
y
%
>
< | X

R.E.T. R.CD.T.
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2. T, = cte. (tubo isotermo)

Definiendo AT =T, — T}, en la ecuacién (8.9), resulta

d(AT) _ Ph o
dx rhcp

que integrada a partir de la entrada del tubo y usando h = 1 IX hdx da
X
0

AT(x) = ATemexp{— 1% Xj (8.11)
p

es decir, el salto térmico decrece de forma aproximadamente exponencial (s6lo
serd estrictamente exponencial donde h sea constante), lo cual se representa en
la figura 8.6.

FIGURA 8.6 Evolucion de las temperaturas de la pared del tubo, T, y del fluido,
Ty, €n un conducto isotermo.

T A

T )

v

Aplicando la ecuacién (8.11) a todo un tubo entero de longitud L, se tiene

AT h h Ash
ATsal — exp[_ P_h L} = Ith = PLh - N
ent me IH(ATentJ IH(ATenj
ATsal ATsa
y como
q= rl"lcp(Tm,sal_Tm,ent) = n‘lcp(ATent_ATsaljén‘le: ﬁ
ent sal

Igualando ambas expresiones
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q = h A AT, (8.12)
AT ,,— AT

donde AT, = -S‘“TF~L‘" es la media logaritmica del salto de temperatura,
sal
i)

es decir, dada la naturaleza exponencial de la variacion de AT no es adecuada
una media aritmética para la expresion global de la conveccion.

. Condicién convectiva. En esta situacion, tratada a fondo en el capitulo 11 de
Intercambiadores de Calor, se obtiene una expresion para el intercambio de
calor, g, entre el fluido interior y el exterior al conducto, semejante a la (8.12)
cambiando:

h por U (coeficiente global de intercambio de calor).

T, por la temperatura del fluido exterior.

Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos

circulares

Régimen laminar. Regién completamente desarrollada

Este caso se puede resolver tedricamente [3]. Aplicando las simplificaciones
habituales (propiedades constantes, situacién estacionaria, p¢ ~ 0, aproxima-

ciones de capa limite,...) la ecuacion de la energfa térmica resulta

W2T, 0T _ adf oT
ox or rorl or
%,—/
Adveccién Conduccion —Q[rﬂj _ .2_‘_1“ 1{1 ) oT
EnlaR.C.D rorl or a o) |ox  (8.13)
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Teniendo presente que el objetivo es conocer la distribucién radial de temperatu-
ras en una seccion, ¢ T/or, para obtener finalmente el coeficiente de conveccién,

para seguir operando es preciso conocer la distribucidn axial de temperaturas, por
lo que hay que introducir una condicién térmica superficial.

1. q" = cte

En este caso se ha visto que

y como en la R.C.D. Térmica

0 TS_T 0
ox| T,-T,

oT _ dT,, _
ox  dx

por lo que la ecuacion diferencial (8.13) queda

1ofor) _2u,[,
rorl or) a

con las Condiciones de Contorno

oT
or

r=0

T(r,x) = Ty(x)-

2 n
T q sP
Iy rhcp

=0 y T(rp = Ty(x)

2 14
2u,ry q"(P §_+_1_
mc,, | 16 16

p
cte = ds° (8.14)
m

La solucidn se obtiene
por integracion doble
directa.

4 L 2
r r
&) AR | e

Aplicando la definicién de temperatura media al caso del tubo circular

(tomando c,, = cte)

m

umro 0

g
T :LZJ‘OuTrdr
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Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos circulares

resultando de la distribucién T (r, x) dada por la ecuacién (8.15)

11| u rp q’ P 119" D 48 A
o 2| Im 0 fds 7| _ o Add s _ 20 A
Tw=Ti"728| =2 e, -7 ="=1up
por tanto
Nu="P _ 48 _ | 4356 - Nu| wvalorlocal (8.16)
% 11
2. T =cte

. s, . %k
De razonamientos matematicos semejantes, que no vale la pena desarrollar ,
se obtiene

Nu = 3.66 valor local (8.17)

Para obtener el valor de h (local) no hay mas que usar la definicién de Nu con
la conductividad térmica del fluido calculada en Ty,

Régimen laminar. Region de entrada

Aqui la solucién a la ecuacién de la energia térmica es mucho mas dificil de
obtener porque tanto la velocidad como la temperatura dependen de r y X,
v = 0, etc. No obstante existen soluciones numéricas y empiricas presentadas en
las publicaciones cientificas, de los cuales se muestran los resultados para los dos
primeros tipos de regiones de entrada; el tercero ha entrado dentro de los intereses
de las aplicaciones mas tardiamente y corresponde a un campo de aplicaciones
bastante restringido.

Region de entrada puramente térmica

1. q" = cte.

Kays [7] presenta la siguiente correlacién, procedente del ajuste de valores

*. El que tenga interés en el desarrollo puede consultar la bibliografia especializada, como las ref-
erencias 4y 5.
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numéricos
0.023 Gz
Nu=436+—' X 8.18
! " 170.0012 Gz, (8.18)
siendo Gz, = R;/-; I el ndmero adimensional de Graetz, tipico de las situacio-

nes correspondientes a las regiones de entrada. Al ser local la correlacién, las
propiedades se calculan en T}, (x).

2. T,=cte.
La correlacidon de Hausen [8], es

0.0668 Gz,

1+0.04Gz.°

Nu = 3.66 + (8.19)

Al ser una correlacion global, las propiedades se calculan en

— T +T .
Ty = —ment —msal 'y giendo Gz; = Re - Pr

2

con L la longitud de tubo con-

siderada.

Region de entrada combinada

1. q" = cte

Kays presenta [7] la correlacién numérica local siguiente

0.036 Gz
Nu = 436 + —— (8.20)
1+0.0011 Gz,
Las propiedades se calculan en T, (x).
2. T =cte
Ecuacion de Sieder-Tate [9]
0.14
Nu = 1.86 Gzi“(ﬂJ (8.21)
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las propiedades se calculan en Ty, salvo p, y es valida para

0.14
Gz [ﬂj >2
g

Ecuacién de Kays [7]

0.104 Gz,

Nu = 3.66 + (8.22)

1+0.016 Gz,°

las propiedades se calculan en Ty, .

Régimen de transicion

Cuando el niimero de Reynolds supera su valor critico, 2300, el flujo deja de ser
laminar, pero no es plenamente turbulento hasta Re =~ 10*. En medio, queda un
régimen y un comportamiento mal estudiado hasta hace poco.

* En 1990, R. Hedrick publica una breve nota técnica [10] con una larga
correlacidn ajustada precisamente para este régimen, que llamaremos de
transicion (2300 < Re < 10000).

Nu = (— 3.08 + 3.075x10 Re + 0.32567x10 °Re? - 0.02185x10‘9Re3)

0.256

[1 - 10_4Re} 0.14
D 1/3| W
120 = Pr — 8.23
( LJ (“J (8.2

donde D es el didmetro interno del tubo y L su longitud. Esta validada para
L

2<=<50.
D

* Una correlacién mucho mas qtil, simple y de muy amplio rango de vali-
dez (ver més abajo) se debe a Gnielinski [11]

2/3
Nu = — ({7 8)(Rel‘/20002)/})3r 1+(9J K (8.24a)
1+12.7(f/8)Y%(Pr?3 -~ 1) L
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donde f es el factor de friccion del diagrama de Moody y K el factor de cor-
reccion debido a la influencia de la temperatura sobre las propiedades del flu-

0.11 0.45
S) s)

ido, tomando la expresién (Pr/Pr. para liquidos y (T/T para gases. El

término entre corchetes da cuenta del efecto de la entrada,

Validez: 0.6 < Pr< 10’ ; 2300 < Re < 10, 0.05 < (Pr/Pr,) < 20;
05<T/Tg<1.5; Tg=cte 0 q", = cte. Tubos lisos y rugosos.

Propiedades: en T,,.

Para el rango de aplicacién habitual del nimero de Prandtl y en el caso de tubos
lisos se pueden utilizar otras variantes mis cdmodas de la ecuacion (8.24). En
particular para 0.6 < Pr < 1.5 (principalmente gases), es igualmente precisa la ex-
presion

2/3

0.45
Nu = 0.0214(Re”® - 100)P** 1+[EJ [%j (8.24b)

S

y para 1.5 < Pr < 500 (principalmente liquidos) vale la ecuacion
2/3

0.11
Nu = 0.012(Re®®” - 280)Pr®* | 1 + (QJ (fij (8.24¢)
L Pr,

Régimen plenamente turbulento. Region completamente desarrollada

En este régimen, muy importante industrialmente ya que el valor de h es aprecia-
blemente mayor que en régimen laminar, las dificultades del estudio tedrico
hacen que exista un amplio nimero de correlaciones experimentales. Comenta-
remos las mas interesantes.

¢ Ecuacion de Colburn (1933)

Esta ecuacidn se obtiene a partir de correlaciones experimentales para el fac-
tor de friccion en tubos, f y de la analogia de Chilton—Colburn (momento—cal-
or), ec. (6.49).

-1/5

En concreto para tubos lisos se tiene, f = 0.184 Re™ "'~ para Re > 2x10%,

Como se cumple C; = {/4 (comprobacién interesante de realizar), al aplicar la
A. Chilton—Colburn [12] resulta
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Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos circulares

1/3

Nu = 0.023 Re*°Pr (8.25)

Propiedades: en (T, + T,)/2

Validez: Aunque la correlacion de f vale desde Re = 2x10*, se confirma
experimentalmente que la correlacién para Nu va bien desde Re = 10%;
ademas debe limitarse a los rangos siguientes: 0.7 < Pr < 160; x > 10D, (T~
T,,) moderado (no mayor de 20 °C).

¢ Ecuacion de Dittus—Boelter (1930)

Otra ecuacidn anterior en el tiempo a la de Colburn, pero que luego se acopld
a ésta, es la obtenida empiricamente por Dittus y Boelter [13]

Nu = 0.023 Re*°Pr" (8.26)

n: 0.4 para calentamiento del fluido (T > T,,,); 0.3 para enfriamiento del flui-
do (T < T,;,). La separacién en dos curvas (calentamiento y enfriamiento) es
debido a la dependencia p (T) que afecta al campo de velocidades y de ahi a
los intercambios superficie—fluido.

Esta ecuacién, muy popular hace afios y todavia en la actualidad, introduce
errores muy grandes en la determinacion del coeficiente de conveccion (hasta
del 40%) y, aunque se menciona por motivos histéricos, es mejor evitar su
uso.

Propiedades: en T,.

Validez: idéntica a la ecuacion de Colburn.

¢ Ecuacion de Sieder-Tate (1936)

Las dos correlaciones anteriores al no incorporar un término corrector no tienen
en cuenta de forma adecuada la dependencia w(T) y por ello sélo valen para
valores moderados del salto térmico ( T, — T, < 20K , aproximadamente).

Cuando es mayor es mejor utilizar otras ecuaciones con término corrector
como la de Sieder-Tate [9]

Transferencia de Calor 223



Conveccion forzada interior

S

0.14
Nu = 0.027 Re*°pr'”? (ﬂj (8.27)

Propiedades: en T, salvo pg (a Ty).

Validez: 0.7 < Pr < 16700; Re > 10* x> 10 D.

¢ Ecuacion de Whitaker (1972)

Otra ecuacidn similar es [14]

0.14
Nu = 0.015 Re*% py042 (Mﬁj (8.28)

Propiedades: en T, salvo g (a Tj).

Validez: 4000 < Re < 10°, aunque se puede usar hasta Re. = 2300 con un
cierto aumento de la incertidumbre; 0.48 < Pr < 592; 0.44 < u/pg < 2.5.

Consideraciones generales sobre las correlaciones del régimen turbulento

1.

Tal y como se indicé en el capitulo 6 de Fundamentos de la Conveccion, las
correlaciones para el régimen turbulento valen para cualquier condicion tér-
mica de contorno.

Las correlaciones (8.25) a (8.28) son locales, y valen exclusivamente en la
region completamente desarrollada, aunque en algunos textos, si el tubo es
suficientemente largo, se utilizan para calcular Nu. No obstante, para calcu-
lar el valor promedio Nu es mds recomendable, salvo contraindicacién por
algin motivo, utilizar las correlaciones de Grielinski, ecuaciones (8.24b) o
(8.24c) si los tubos son lisos y (8.24a) si el tubo es rugoso. En ese caso, las
propiedades del fluido deben calcularse a la temperatura media en el tubo.

T Tm, ent + Tm, sal
m 2

224
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Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos no circulares

El comportamiento convectivo al principio de un tubo en régimen turbulento
se estudia en la referencia [1].

3. Las correlaciones anteriores (8.25) a (8.28) valen para tubos lisos. Para tubos
rugosos se puede utilizar la ecuacién de Gnielinski, (8.24a), determinando
f del diagrama de Moody o de las expresiones correspondientes a cada sit-
uacion.

Liquidos metalicos o fluidos de numero de Prandtl muy bajo

Como ya se ha comentado, el interés por estos fluidos es posterior al de los demds,
por lo que muchas correlaciones no valen para ellos. A continuacién se presentan
dos correlaciones [3] para esos fluidos.

* Correlacion de Skupinski y col. (1965)

0.827

Nu = 4.82 +0.0185 Pe (8.29)

Propiedades: en T .

Validez: 3.6x10° < Re < 9.05x10%; 10? < Pe < 10% x > 10D; q", = cte; tubos
lisos.

* Correlacion de Seban y Shimazaki (1951)

Nu = 5.0 + 0.025 pe’® (8.30)

Propiedades: en T,,,.

Validez: Pe > 100; x > 60D; T = cte.

Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos
no circulares

Existen muchas aplicaciones de ingenieria en las que estan involucrados tubos de
seccion no circular.
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Conveccion forzada interior

e Para régimen turbulento, al menos como primera aproximacién, se
pueden utilizar las correlaciones de tubos circulares, utilizando el
didgmetro hidraulico Dy, = 4A_/P, con: A_, seccion recta y P, perimetro
himedo. El resultado asi obtenido da un promedio aproximado de h sobre
la periferia; aunque realmente h varia a lo largo de la periferia, acercin-

dose a cero en las esquinas.

e Para régimen laminar, el uso de las correlaciones de los tubos circulares
es mds imprecisa, sobre todo si las secciones rectas tienen esquinas agu-
das. En este régimen deben utilizarse los valores de la tabla 8.1, validos

para la regién completamente desarrollada.

En el valor del coeficiente de conveccién influye mucho la condicién térmica

de contorno. En la tabla 8.1 se dan valores para tres condiciones:

ccl) Flujo de calor constante en la direccién axial y temperatura constante en

el perimetro de cada seccién.

cc2) Flujo de calor constante en la direccion axial y a lo largo del perimetro.

cc3) Superficie isoterma.

TABLA 8.1

en tubos de diferente seccion recta [15], [16].

NUmeros de Nusselt para flujo laminar completamente desarrollado

Seccion recta =
a CC1 CcC2 CC3
a@ 4364 4364 3.667
a @ 1.11 5.099 4352 3.66
a - 1.0 3.608 3.091 2.976
a ? 1.43 3.73 3.08
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Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos anulares

TABLA 8.1 NUmeros de Nusselt para flujo laminar completamente desarrollado
en tubos de diferente seccion recta [15], [16].

L. b NuD = hDh/7\.
Seccion recta D
a CCl1 cC2 CC3
a @ 2.0 4.123 3.017 3.391
al;' 3.0 479 3.96
a

|$| 4.0 5331 2.930 4.439

a'?' 8.0 6.490 2.904 5.597
o 8.235 8.235 7.541
o 5.385 4861

aisladoj

A 3.111 1.892 2.47
O 4.002 3.862 3.342

a. Valores interpolados.

Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos
anulares

En muchos casos practicos aparece esta geometria, particularmente en intercam-
biadores de calor.

Se trata de considerar los dos coeficientes de conveccién [17] que determinan el
intercambio de calor entre el fluido y las dos paredes cilindricas que lo confinan
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Conveccion forzada interior

FIGURA 8.7 Intercambio de calor entre un fluido que circula por un tubo anular y las
dos paredes que lo confinan.

Fluido

Se definen por ello un coeficiente de conveccion interior, h;

g5
Nuy; = 5 (8.31b)
y otro exterior, h,
he = ('I‘q—_eT) (8323.)
heDh
Nu, = 5 (8.32b)

En este caso Dy, = D, — D;.

Régimen laminar. Region completamente desarrollada

1. Una superficie aislada y la otra a temperatura constante.

En este caso, l6gicamente, s6lo interesa el coeficiente de conveccién de la
superficie isoterma. Este puede obtenerse de la Tabla 8.2.
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Correlaciones para el coeficiente de conveccion en tubos anulares

TABLA 8.2 Coeficientes de conveccidn en la superficie isoterma de un tubo anular
con la otra superficie adiabaticamente aislada y para régimen laminar [18].

Dy/Dg Nu; Nug

0 — 3.66
0.05 17.46 4.06
0.10 11.56 4.11
0.25 7.37 4.23
0.50 5.74 4.43
1.00 4.86 4.86

2. Flujo de calor uniforme en ambas superficies.

Los nimeros de Nusselt se calculan de las expresiones siguientes [18]

Nu, = — 1 (8.33)

Ny, = —=— (8.34)
1- [q—j 0
de.
donde los parametros toman los valores de la tabla 8.3.

Obsérvese que q" y q", pueden ser positivos o negativos, y también h; y h,
lo que indica el valor relativo de los términos (T ; — Ty,) y (T ¢ — Tpy)-
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Conveccion forzada interior

TABLA 8.3 Coeficientes de influencia para flujo laminar completamente desarrollado
en un tubo circular anular, con flujo de calor uniforme mantenido en
ambas superficies [18].

Di/De Nu; Nuee 9? 6;
0.00 — 4.364 s 0.0000
0.05 17.81 4792 2.180 0.0294
0.10 11.91 4.834 1.383 0.0562
0.20 8.499 4.883 0.905 0.1041
0.40 6.583 4.979 0.603 0.1823
0.60 5912 5.099 0.473 0.2455
0.80 5.580 5.240 0.401 0.299
1.00 5.385 5.385 0.346 0.346

Régimen turbulento. Region completamente desarrollada

Aunque en la bibliografia no se encuentran férmulas claras a aplicar en esta situa-
cién, hay un acuerdo bastante generalizado sobre el uso de las expresiones del
tubo circular para el coeficiente de conveccion exterior h, tomando como didmet-
ro el didmetro hidraulico Dy, y aumentar el valor del coeficiente de conveccién
interior h;, segtin la expresion [19]

1/2
De
h; = h, (Ej (8.35)
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Sintesis del capitulo

» Las diferencias principales entre la conveccién externa y la interna provi-
enen del confinamiento del fluido en el segundo caso y son dos:

1. En la segunda la capa limite no se puede desarrollar libremente, apareciendo
dos regiones: la primera, al comienzo del tubo, llamada regién de entrada; y
la otra, posterior, llamada region completamente desarrollada.

El coeficiente de conveccién toma valores mayores en la regién de entrada
que en la de desarrollo completo.

2. Lacantidad de fluido en contacto con la superficie del conducto est limita-
da (es finita) por lo que, al intercambiar calor, el fluido sufre un cambio en
su entalpia que modifica su temperatura (o su estado de agregacion, si cam-
bia de fase. Este caso se aborda en el capitulo 10).

A su vez aparece el concepto de temperatura media del fluido en cada
seccion del conducto, similar a su velocidad media.

* Solo se resuelve analiticamente (por andlisis matematico) la ecuacién de
la energia térmica en la regién completamente desarrollada del tubo circu-
lar liso en régimen laminar. Las soluciones de la regién de entrada de un
tubo circular liso en régimen laminar y de la regién completamente
desarrollada de tubos no circulares en régimen laminar se han obtenido
por método numéricos. Las expresiones para el régimen turbulento son
empiricas (Dittus—Boelter, Sieder—Tate, Whitaker) o se basan en la
analogfa entre el transporte de calor y de momento (Colburn y Gnielin-
ski).

* Cuando se usa una correlacion en conv. interior hay que tener presente
1. Elrégimen del flujo.

2. La zona del tubo (entrada, completamente desarrollada o ambas) en que
se desarrolla el problema.

3. Elrango de validez de las variables independientes.

La temperatura de calculo de las propiedades del fluido. Habitualmente, si la
correlacion es local se calculan a T,,, y si es global (o promedio) a T, .
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Cuestiones

1. Dibujar cualitativamente la forma que tienen las curvas h'y §, en la capa
limite de la conveccion forzada sobre una placa plana
h 5
r. laminar " r. turbulento X r. laminar r. turbulento X
2. Como es sabido, esta 800 |
figura representa la — -
variacion del niimero 700 ‘
de Nusselt local, Nug, = m _
con el dngulo para un 600 !
fluido que circula per- ‘ReD=219000
pendicularmente sobre 500 186000
una superficie cilindri- ;7000 -
ca. En ella aparecen E‘K 400 20 ’0\1 )
dos familias de curvas, 5‘” ~ 10130 \))/_‘
separadas aproximada- 2 300
mente por el valor 10° = 23800 /r/jf
del niimero de Rey- 200
nolds, Rep,. L W
Nutg 100 T
| » |
. \%4 0 L | | L
Sentido de — [ g X 0 40 80 120 160
circulacion—p o
del fluido > Coordenada angular, 6 (°)

*. Se incluyen las cuestiones de Conveccién Forzada Exterior (capitulo 7) junto con las del pre-
sente capitulo.

234 Transferencia de Calor



Cuestiones

Explicar escuetamente a qué fenomenos fisicos obedece la forma que tiene
cada una de las familias de curvas.

3.  Cuando un fluido atraviesa perpendicularmente un banco de tubos, el coe-
ficiente de conveccion muestra una variacion apreciable en las primeras
columnas al pasar de una columna a otra ;En qué sentido se produce la
variacion, en el de aumento o disminucion de h? ;por qué?

4.  Indicar, justificandolo, qué Nu A

par de curvas de entre las @ @
seis mostradas en la figura
representan la variacion © ©)

del niimero de Nusselt, Nu,
para un fluido que circula
por el interior de un tubo. @ @

r. entrada r. completamente desarrollada

Xed,t X

5.  (Cudl de las siguientes es la definicion correcta de temperatura media, T,,
de un fluido que circula por un conducto en una seccion A donde el cam-
po de velocidades es u y el de temperaturas T?

j puTdA,
PR —

I uc, TdA,
b) T =2 -

v

J puc, TdA
) Ty== me,

j uc, TdA,
Y Tu=S

Transferencia de Calor 235



Cuestiones

En un tubo circular de circumferencia P = 2 cm, entra un fluido de calor
especifico ¢, = 2 kJ/kg'K con un caudal m = 360 kg/h. Si la variacion de
temperatura del fluido a lo largo del tubo es T,, = 5x y de la superficie in-
terna del tubo es T, = 20 + 5x, con T en Kelvin y x en metros, calcular el
valor del coeficiente de conveccion h.

Un cierto caudal, m , de agua circula por el interior de un tubo recibiendo
un aporte de calor por unidad de longitud del tubo q' (W/m) = ax, siendo
x la distancia axial desde la entrada del tubo. La temperatura del agua a la
entrada en el tubo es T,,,.

Obtener la expresion analitica que da la variacion de la temperatura
media del agua a lo largo del tubo, T, (x).

Calcular el coeficiente de conveccion, h, en la region completamente
desarrollada de una corriente de agua (A = 0.6 W/m-K) que circula lami-
narmente por el interior de un tubo circular de didmetro D = 2 cm y recibe
un flujo de calor constante desde la superficie del tubo.

236
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Problemas

1.  El aceite de un motor circula a través de un tubo de 3 mm de didmetro y
3 m de longitud, con un caudal de 0.02 kg/s. La temperatura de entrada del
aceite son 60 °C y la pared del tubo se mantiene a 100 °C mediante un va-
por que condensa en su superficie exterior.

a) Estimar el coeficiente de transferencia de calor promedio para el flujo
interno de aceite.
b) Determinar la temperatura de salida del aceite.

¢) Realizar el mismo estudio con una longitud de tubo de 30 m.

2. Por un tubo metilico de pared delgada, longitud L=1m y didmetro
D = 3 mm, circula un caudal de agua m = 0.015 kg/s, que entra a una tem-
peratura media T, . = 97 °C. Calcular la temperatura de salida del agua en
cada uno de los siguientes casos:

a) Lasuperficie del tubo se mantiene a una temperatura constante de 27 °C.

b) Se recubre el tubo con una capa de aislante de 0.05 mm. de espesor y
conductividad térmica A = 0.05 W/mK y la superficie exterior sigue
siendo mantenida a 27 °C.

c) La superficie exterior no se mantiene a temperatura constante, sino
que intercambia calor con aire a 27 °C, con un coeficiente de convec-
cién natural h, =5 W/m?K.

3.  El problema de las pérdidas de calor de un fluido que circula por el interior
de una tuberia enterrada se ha estudiado exhaustivamente para aplicaciones
practicas que incluyen, por ejemplo, los oleoductos de Alaska y los con-
ductos de distribucién de agua y vapor en centrales térmicas. Considérese
una tuberia de acero de didmetro D utilizada para transportar crudos con un
caudal m_ a través de una region fria. La tuberia estd recubierta con un ais-
lante de espesor e y conductividad térmica A, y estd enterrada a una profun-
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Problemas

didad z (distancia desde el suelo hasta el eje de la tuberia). Cada seccién de
la tuberia tiene una longitud L que conecta dos estaciones de bombeo en
las cuales se calienta el crudo para asegurar baja viscosidad y, por tanto,
baja potencia de bombeo. Se conocen las temperaturas del fluido a la entra-
da de la tuberia desde la estacién de bombeo y la temperatura del suelo por
encima de la tuberia, T, . y T respectivamente.

Las propiedades del crudo valen p, = 900 kg/m3 s Cp.c = 2000 J/kg K,
ve = 8.5x10* m%s, A, = 0.14 W/m K y Pr, = 10%, el caudal t, =500 kg/s y
el didmetro de la tuberia D = 1.2 m.

a) Estimar la temperatura del crudo T, s a la salida del tramo de tuberia
en funciéon de D, L, z, t, m_, Thi>Tsy de las propiedades del crudo
(c), el aislante (a) y suelo (s).

b) Si Tg=-40 °C, Ty, =120 °C, e=0.15m, A,=0.05 W/mK, A;=0.5W/
mK, z=3m y L=100 km ;Cuéanto vale la temperatura media del
crudo a la salida de un tramo de tuberia, Ty, ;? (Cuénto vale la poten-
cia total transferida por tramo de tuberia?

Por un conducto triangular de 20 mm de lado y 2 m de largo circula un
caudal de aire m = 4x10~* kg/s a una temperatura de 27 °C. La superficie
del conducto se mantiene a 100 °C y se suponen condiciones del flujo com-
pletamente desarrollado. Determinar la temperatura de salida del aire y la
potencia transferida al mismo a lo largo del tubo.

Considerar un tubo anular con didmetros interior y exterior D; =25 mm y
D, =50 mm., por el cual circula un caudal de agua de 0.04 kg/s. La temper-
atura del agua a la entrada del conducto son 25 °C. La superficie interior ab-
sorbe un flujo de calor constante suministrado por una resistencia que disipa
q' =4000 W/m mientras que la superficie exterior estd aislada ;Qué longi-
tud ha de tener el tubo para que la temperatura de salida del agua sean 85 °C?
(Cual es la temperatura de la superficie interior a la salida, donde pueden
suponerse condiciones de flujo completamente desarrollado?

0.05 kg/s de aire caliente fluyen a través de un tubo metilico de paredes
muy delgadas de 0.15 m de didmetro y sin aislar. El aire entra a 103 °C y
tras 6 m de recorrido se ha enfriado hasta 77 °C. En el exterior del tubo las
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Problemas

condiciones pueden suponerse constantes y dadas por T, =0 °C y
h, =6 W/m?K. Estimar:

a) Para los 6 m de longitud: pérdida total de calor en W y coeficiente
medio de conveccion en el interior del tubo.

b) En la seccién de salida: coeficiente local de conveccién interior, tem-
peratura del metal y flujo de calor.

7. Enuntubo de 0.15 m de didmetro calentado uniformemente entran 0.05 kg/s de
aire a una temperatura T, .., = 50 °C . Seis metros mas alld, la temperatura me-
dia del aire es Ty, , = 100 °C. Se acepta que sus propiedades (p =0.995 kg/m3,
¢, = 1.01 kl/kg K, 1 =208.2x10"7 Pass, . =30x10 W/m K, Pr=0.7) no cambi-
an con la temperatura. Estimese, en caso de que sea posible, los valores de h(x),
T,,(x)y Ty (x) parax =0, 1,3y 6 my h para todo el tubo.

8.  Los humos de un horno se descargan a través de una chimenea metalica de
pared delgada, altura L=6 m y didmetro D =0.5 m. El caudal es
m = 0.5 kg/s y la temperatura de entrada T, . = 600 °C. En el exterior hay
una temperatura Toy; =4 °C y un viento que produce un coeficiente con-
vectivo hey =13 W/m?K. Para los estudios de dispersiéon de contami-
nantes y condensacién de componentes acidos, se desea estimar la
temperatura de salida de los gases T, ¢ y la temperatura del metal en el ex-
tremo de la chimenea T ;. Suponer flujo plenamente desarrollado y aprox-
imar las propiedades del gas por las del aire a presién atmosférica.

9.  Un concepto usado para el aprovechamiento de la energia solar consiste en
colocar un tubo en el foco de un reflector parabdlico y hacer circular un flui-
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10.

11.

12.

do a través del tubo. El efecto neto de esta disposicién puede aproximarse
por un flujo de calor absorbido q"; uniforme en toda la superficie del tubo
Considérese un dispositivo anilogo al descrito con un didmetro de tubo
D = 60 mm en un dia soleado para el que q"; = 2000 W/m?. Si el agua circu-
la a razén de m =0.01kg/s y entra a Ty, ¢, =20 °C ;qué longitud L se
necesita para obtener una temperatura de salida T, ¢,; = 80 °C? ;Cudnto vale
la temperatura de la superficie del tubo a la salida?

Una tuberia delgada de 50 mm de didmetro cubierta con una capa de ais-
lante (A = 0.085 W/m-K) de 25 mm de espesor, que transporta vapor sobre-
calentado a presion atmosférica estd suspendida del techo de una nave. La
temperatura del vapor que entra a la tuberia es 120 °C y la del aire exterior
20 °C, siendo hey = 10 W/m’K el coeficiente de conveccion en el exteri-
or. Si la velocidad del vapor es 10 m/s, ;En que punto de la tuberia empe-
zard a condensar el vapor? ;a qué distancia alcanzard una temperatura
media de 100 °C? (no considerar el cambio de fase para los cdlculos de
conveccion).

Una tuberia de acero inoxidable (AISI 316) de paredes gruesas y didmetros
interno y externo D; = 20 mm y D, = 40 mm respectivamente, se calienta
eléctricamente para suministrar una generacion de calor uniforme de 1
MW/m?. La superficie exterior estd aislada, y por dentro circula agua con
un caudal masico de 0.1 kg/s. Determinar:

a) Sielaguaentraa Ty, =20°Cy se desea que salga a T, ¢,y =40 °C,
(cuaal es la longitud de tuberia necesaria?.

b) (Cual es el punto de maxima temperatura en la tuberia y cual el valor
de dicha temperatura?

Una préctica comtin para recuperar calor de deshecho de calderas de gas o
de fuel consiste en utilizar los humos de la combustién para precalentar el
aire. La figura muestra un montaje utilizado con tal fin; se trata de un doble
tubo a través del cual fluyen los gases (conducto interior) y el aire (conduc-
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to anular). Considérense unas condiciones tales que el flujo de calor que re-
cibe el aire es constante

D DATOS
-
|Ji
’
; : q; = 1.25x10° W/m
il - - N : : .-lll
_':E 1:— Paned del tubo intericr M =21 kels
Bilg ' (IR
L '-:: -;I-.' EEE-:j—I’umdd:I tubo exterior Dj=2m
L0 S
'-:: : Conducto anular D.=2.05m
- -
i T L =7m
F
T GASES T
ATRE AIRE. my

a) Si el aire entra a una temperatura T, ; = 300 K ;Cuél es la temperatura
de salida T, »?

b) Si se supone que el flujo en el espacio anular estd plenamente desarrol-
lado, calcular las temperaturas de la pared del tubo interior a la entrada
y a la salida ;Cual es la temperatura del tubo exterior a la entrada?

Las propiedades del aire se consideran constantes con la temperatura y valen:
Cp= 1.030 kl/kg K, u= 270x10~7 Pa-s, A = 41x107> W/m K, Pr=0.68.

13. Hay que transportar 2.5 kg/s de aire a presion atmosférica y 80°C una distan-
cia de 30 m por un tubo delgado de 0.5 m de didmetro. El ambiente exterior
estd a 0 °C y se pierde calor por conveccién natural con hey, = 15 W/mZK.
Para el buen funcionamiento de la instalacion, la maxima disminucion de
temperatura del aire permitida son 5 °C, por lo cual se decide recubrir la tu-
beria con un aislante cuya conductividad térmica vale 0.05 W/m K. Determi-
nar el espesor de aislante necesario.

Transferencia de Calor 241



Problemas

14. Cierto transformador eléctrico que disipa 1000 W de calor tiene la forma
aproximada de un cilindro de 300 mm de didmetro y 500 mm de altura. Se
desea mantener la temperatura de su superficie a 47 °C. Ello debe conseg-
uirse mediante un serpentin de tubo de 20 mm de didmetro y pared delgada
soldado sobre la superficie lateral. Por el tubo circulard glicerina a una tem-
peratura de entrada de 24 °C. Todo el conjunto se aislara a la perfeccion.

300 mm Tubo

Transformador serpentin

<4— m A
S
500 mm
Refrigerante
—>

Suponiendo que el refrigerante no debe calentarse mas de 6 °C, calcular su
caudal, la longitud total del tubo y el paso S de las espiras del serpentin.

NOTA: Las espiras de la hélice pueden aproximarse a circulos. La resistencia de
contacto entre el tubo y la superficie del transformador es despreciable.

15. El montaje de la figura se utiliza para transferir calor entre dos liquidos que
fluyen a través de tubos de cobre semicirculares. Cada tubo tiene un espe-
sor t =3 mm y un radio interior rj = 20 mm. Unas abrazaderas fuertemente
ajustadas aseguran un buen contacto térmico entre las superficies planas.
La superficie exterior del conjunto esta perfectamente aislada.

o amathy,

.-..:'l-.:l.:.l..-l-..l...l [

espesor, | i mmTatan it
FI .._-.'.-_..-..-'.'_-'.' e

e Oy ThTh LTS
TR N
O

abrazaderas

Si por los tubos fluyen m, = m; = 0.2 kg/s de agua caliente y fria a temper-
aturas (promedio en una seccion) T, ,, =330 Ky Tg;, =290 K, ;cudl es la
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potencia transferida por unidad de longitud? La resistencia de contacto de la
pared es 10 m? K/W. Las propiedades del agua pueden pueden aproxima-
rse tanto para el flujo caliente como para el frio por p = 800x107 kg/m s;
A =0.625 W/m K; Pr=5.35.

Ayuda: La transferencia se intensifica debido a la conduccién de calor a
través de la parte semicircular de las paredes de los tubos. Para cada medio
tubo, esta parte puede tratarse dividiéndola en dos aletas rectas con su ex-
tremo aislado.

16. Se disefa un proceso para obtener agua caliente doméstica aprovechando
la radiacién solar que consiste en hacer circular el fluido por una tuberia
rodeada por un tubo transparente de cristal, seglin se muestra en la figura.
En el espacio entre el tubo de cristal y la superficie absorbente se ha hecho
el vacio. Cuando hace sol, los reflectores instalados consiguen que sobre la
superficie exterior del tubo anular incida un flujo de calor constante, cuyo
valor depende de la irradiacién solar. Para asegurar el suministro de agua
caliente durante la noche y los dias nublados, se instala en el interior de la
tuberfa una resistencia eléctrica en forma de cilindro, de tal forma que el
agua circula por el espacio que queda entre la resistencia y la tuberfa.

L
i »
o Ll
Ts,o
7
/
U A2 N = 7
II !
S VT [ .t
A AR m, T,
1 1] ’ >
m, Tm,i Do D; b
v W)

Resistencia \

eléctrica Cubierta transparente

Superficie de cristal

absorbente

El sistema procesa un caudal de agua variable, comprendido entre 0.05 y
0.2 kg/s. El agua entra al sistema a una temperatura Ty, ., que es funcién
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17.

de las condiciones ambientales y debe salir a una temperatura media de 50
°C. Como medida adicional indicativa del flujo solar absorbido, se toma la
temperatura de la superficie exterior a la salida de la tuberia, Tj ¢,;. Se con-
sidera flujo completamente desarrollado, estado estacionario y propiedades
del agua constantes en toda la tuberia a una temperatura media de 37 °C.
Datos: D; = 120 mm, D, = 200 mm, L = 35 m.

Se pide:
a) Calcular la potencia que deberd suministrar la resistencia en funcién
de Ty enp Tinygal y M-

b) Verificar la hipétesis de pleno desarrollo y discutir si la aproximacién
que se propone es correcta o no.

A un circuito electrénico que disipa 50 W se le colocan dos dispositivos de
refrigeracién compuestos por varios canales, tal como se muestra en la fig-
ura. El conjunto tiene una longitud de 150 mm y los dispositivos de refrig-
eracion constan de 12 canales rectangulares cada uno. Los canales son de
6 mm de ancho por 25 mm de alto. Las paredes de los canales son de espe-
sor despreciable Un ventilador impulsa un caudal de aire de 0.06 m’/s a 27
°C a través de los canales.

Para asegurar un buen funcionamiento del circuito, no es aconsejable que
la temperatura del mismo supere los 40 °C ;Se cumple esta condicién?

Placa aislante

Canales
P
de aire

Circu i

(=]
I

S mm

/m
-
l\\\‘ Adre, T°C

e -l
6 mi

Tl

Refrigeradores
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Ayuda: La conductividad térmica del refrigerador es lo suficientemente
grande y el contacto térmico entre el circuito y el refrigerador es lo sufi-
cientemente bueno como para poder considerar que la temperatura del re-
frigerador es la misma que la del circuito.

18. Una tuberia de cobre con didmetro interior D; = 0.10226 m y didmetro ex-
terior D= 0.1143 m, atraviesa transversalmente una galeria muy grande
por lo que circula aire a 10 °C a 20 m/s. Por la tuberfa circulan 0.25 kg/s
también de aire, a 100 °C en el punto en el que la tuberia entra a la galeria,
que tiene 15 m de ancho, ver figura

10°C :
Alre () 20 m/s
Aire
0.25 kg/s T, = 100°C T,
< >
15m
Calcular:

El calor que pierde el aire de la tuberia en el tramo de 15 m que atraviesa la
galeria.

Nota: Para evaluar las propiedades tomar T = 100 °C. Razonar esta suposicién
teniendo en cuenta los resultados obtenidos.

19. Enun desecador, el aire se calienta de 20 °C a 50 °C al atravesar tubos de co-
bre de pared gruesa, longitud L = 1 m y didmetro interior D = 0.05 m. El cau-
dal es 1073 kg/s por cada tubo. Una manta calefactora eléctrica adherida a la
superficie exterior del tubo proporciona un flujo de calor uniforme. Sin em-
bargo, el espesor de la pared y la conductividad térmica del cobre son lo
suficientemente grandes como para que se pueda suponer una temperatura
uniforme en la superficie interior. Cada tubo estd perfectamente aislado del
entorno. Usando las siguientes propiedades del aire como constantes:
¢p=1.007 ki/kg K; p2=188x10~7 kg/m's; 1=0.0260 WmK y Pr=0.71,
calcular la temperatura interior de la pared.
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CAPITULO 9

Conveccion natural

En ausencia de movimiento forzado en un fluido (debido a un agente impulsor como
una bomba o un compresor) puede aparecer un movimiento espontineo en su seno —
y por tanto fenémenos convectivos— si existen gradientes de densidad y fuerzas de
masa en su interior. Se dice que hay conveccidn natural (o libre).

Esto puede suceder en varias circunstancias, pero la mas habitual es aquella en la cual:
* Los gradientes de densidad son debidos a diferencias de temperatura y
* La fuerza madsica es la gravedad.

Esta situacion es la que se va a estudiar.

En conveccidn natural, la velocidad de los fluidos es bastante menor que en convec-
cién forzada, por lo que en consecuencia h es también mucho menor y, por tanto, las
resistencias térmicas que presenta (1/h) son altas y en muchas aplicaciones suponen el
mecanismo de transferencia de calor controlante.

Ejemplo: Estas consideraciones le deben llevar a uno a pensar que es incorrecto
pretender regular el funcionamiento de un radiador (q) a través de la valvula de
paso del agua, salvo que ésta esté especialmente diseriada.

Efectivamente, en un radiador corriente de agua caliente, el calor se cede desde el
agua (a unos 80 °C aprox.) hasta el medio ambiente (a unos 20 °C). Para ello debe su-
perar tres resistencias térmicas:
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» Conveccién interior, del agua a las paredes internas del radiador, Ry i
* Conduccién, a través de las paredes metélicas del radiador, R .
¢ Conveccion exterior, de la superficie exterior del radiador hacia el aire

ambiente, R¢y exi-

FIGURA 9.1 Representacion resistiva de la transmision de calor en un radiador.

Rcv. int Rcd Rcv‘ ext
Taguu Tp,int Tp,ext Taire
'
q

De las tres resistencias la mayor, con diferencia, es la de la conveccién exterior.
Como al abrir o cerrar la valvula se modifica la velocidad de paso del agua y por tanto
R,y int que tiene un efecto pequefio en el calor cedido g, resulta

T
q:

agua Taire

R =~ Cte

total

ya que Ry = Rey int + Reg + Rey ext ® Rey, ext = Cte. Por ello la curva de regu-
lacién es muy mala (ver figura 9.2a), salvo que se corrija con una valvula de cara-
cteristica (caudal — 4ngulo de apertura de la valvula) inversa (figura 9.2ab)

FIGURA 9.2  (a) Curva calor—caudal de agua en un radiador de calefaccion
convencional. (b) Curva caudal de agua—angulo de apertura en una
valvula correctora de la curva de la figura (a).

A A

q magua

agua

(@ (b)
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Apli

caciones de la conveccion natural

Hay muchas, siendo las principales las siguientes

Pérdidas de calor en tuberias.

Refrigeracion de dispositivos eléctricos y electrénicos.
Calefaccion.

Produccién de frio doméstico e industrial.

Movimientos naturales: Atmdsfera, mares y océanos,...

Fenomenologia y ecuaciones fisicas

Aunque se ha indicado que la conveccion natural es causada por la presencia de una
fuerza masica (gravedad, centrifuga, Coriolis,...) en el seno de un fluido con diferen-
cias de densidad, ésto no asegura la aparicién de corrientes convectivas.

A pe

sar de existir estudios matematicos rigurosos que determinan las condiciones en

que aparece la conveccidn natural, nos limitaremos a una explicacién cualitativa. Sea
un fluido encerrado por dos placas horizontales muy grandes a distinta temperatura,
seglin se muestra en la figura 9.3.

FIGURA 9.3  Aparicion del movimiento en un fluido encerrado entre dos placas

horizontales a distinta temperatura.

P T, T P+
Corrientes
del fluido
Fluido
estratificado q q
ZT
T, [ P2 T,
Situacién estable (T > T,) Situacidn inestable (T| < T,)
Conduccién del calor Conveccion natural
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Estrictamente no basta que dT/dz <0, sino que debe superarse un cierto
valor umbral para que aparezcan movimientos convectivos, aunque, por
ejemplo para el aire, el umbral es muy pequefio ( =~ —0.01 K/m).

Un estudio detallado de la estabilidad en el seno de un fluido puede encon-
trarse en las referencias [1] y [2].

Las geometrias en las que se pueden presentar estos fendmenos son muchas.

Desde situaciones de flujos de contornos libres, como la pluma, Fig. (9.4a), o el
chorro flotante, Fig. (9.4b), causados por un cable caliente (9.4a) o la inyeccién del
fluido caliente (9.4b) en el seno del fluido frio inmévil, hasta los casos en que los flu-
jos se producen en contacto con alguna superficie confinante, como el de la figura 9.5
, y donde se va a centrar el estudio por ser los habituales en las aplicaciones de inter-
cambio de calor.

FIGURA 9.4 Conveccién natural con contornos libres.

P< P
| FT>TOO
' g

A | k__ Arrastre
‘In de fluido
T, /! N ambiental
U, =0
P
/ Arrastre
de fluido
—| | W ambiental
Fluido *
caliente
Hilo caliente
[ER
y
(a) Pluma (b) Chorro

Para establecer las ecuaciones aplicables y los nimeros adimensionales importantes,
se toma el caso arquetipico muy estudiado de la placa plana vertical (figura 9.5), que
se supone inmersa en un fluido inmévil y a una temperatura distinta de la del fluido.

Si Ty > T, , el fluido adyacente a la placa es menos denso que el resto, y
sube arrastrando fluido de la regién en reposo (la CL es hacia arriba).

250
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* SiT{< T,,lacapa limite se desarrolla hacia abajo.

El razonamiento en cualquiera de las dos situaciones se puede llevar integro a la otra
sin mas que modificar la direccion del eje X (creciente para arriba en el primer caso y
para abajo en el segundo).

FIGURA 9.5  Conveccidn natural adyacente a una superficie.

u (y)

Fluido inmévil

X, u
e

Y,V

Se elige, como es clasico, el primer caso para razonar.

Esta situacidn, bidimensional, es justamente la que se considero en el capitulo de as-
pectos basicos de la conveccidn (revisar el capitulo 6), llegando a que las ecuaciones
diferenciales eran las siguientes

ou  Ov

ou,ov _o (6.15)
ox 0Oy

ou ou 82u
u &+V 5’ =gB(T-T,) +vVv a—yz (6.16a)

2
ua—T+Va—T:aa—T (6.17)
o0x oy 8y2
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P

donde se ha sustituido en el término de flotacion P por B (T-Tw)y p,, =0al

estar el fluido en reposo.

Adimensionalizando se vi6 que la relacién a buscar era, para una situacion de convec-
cién natural pura,

Nu = f(x*,Gr,Pr) | y/o | Nu = g(Gr,Pr)| (6.33)y (6.38)

Sobre el régimen

Ya se indicé anteriormente que el papel jugado por Re en la conveccién forzada, lo
representa Gr en conveccién natural, o bien Ra = Gr Pr, nimero de Rayleigh. Este
marca la transicién del Régimen Laminar al Turbulento. Sus valores criticos varfan
mucho con las geometrias. Como muestra se indica su valor para tres casos impor-
tantes

4

Placa vertical, Ra, = 10°

Placa horizontal, Ra, 5%10% (placa caliente mirando hacia arriba)

4

4x10°

Q

Recinto cerrado, Ra,

Conveccion laminar en una superficie vertical isoterma.
Estudio tedrico

Este es un caso muy estudiado, y que tiene solucién matematica para las ecua-
ciones diferenciales. Estas deben resolverse simultdneamente por estar acopladas
las del momento y la energia.

Las condiciones de contorno (ver la figura 9.5) son

y=0 : u=v=0 T=Tj superficie isoterma
(si no lo es, los resultados varian mucho)

y=o : u—=>0 T->T,

En 1953, Ostrach [3] plantea la solucién del problema por el mismo procedimiento
que el de la placa plana en conveccién forzada utilizado por Blasius y Pohlhausen
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Conveccion laminar en una superficie vertical isoterma. Estudio tedrico

1/4
Gr,

(ver capitulo 7), introduciendo una variable de semejanza n == ) ,
X

gB(T, - T, )x’

un nimero de Grashof local, Gr, = , una funcién de corriente

2
\Y%
v
f (n) adimensional, f(n)= _ Py , una temperatura adimensional
. Gr, 1/4
V17
T- Too . . . .
T* = T T y obteniendo dos ecuaciones diferenciales ordinarias acopladas
s~ T
T
"' + 3ff" — 2(f’)2 +T*=0 (9.1)
T*" 4+ 3PrfT*' = 0 9.2)
y las condiciones de contorno siguientes
n=0 : f=f=0 , T =1 9.3)
no>wo : f 50 ., T'>0 (9.4)

Resolviendo numéricamente, interpolando los resultados y realizando las transforma-
ciones necesarias, llega a

Gr 1/2

1/4
(0.609 +1.221Pr'/? +1.238 Pr)

que es vélido para todo valor del nimero de Prandtl Pr.

La obtencién de un valor promedio para toda la placa es facil por integracién

1 (L
h—LJ‘Ohdx

+. Las primas indican derivacién con respecto a la variable n.
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siendo L su altura y llegéndose a

Nu = g Nu, (x =L) |. (9.6)

Conveccidn laminar en una placa vertical no isoterma

Unos afios después que Ostrach, Sparrow y Gregg [4] se plantean la influencia en el
calor intercambiado que tiene la condicidn de no isotermicidad de la superficie.

FIGURA 9.6  Variacion de Nu,/(Gr,/4)"" con n para Pr=0.7 y Pr= 1.0, en una
pared de temperatura Tg (X) = Too + Nx".

.

||||||i/!1
Gr,
NW/(4)
\

141 — Pr
---Pr

o
o =
N o
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-0.8
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Correlaciones empiricas. Generalidades

. «, n 2 . o
Ensayaron con la variacién Tg — T, = Nx (N, n: pardmetros), y obtuvieron numéri-

Nu

camente para la variacién con n indicada en la figura 9.6, que muestra

(Gr./4)"*

como la variacién respecto del caso isotermo (n = 0) es fuerte.

Quisieron obtener también expresiones para el valor promedio del niimero de Nusselt
Nu, pero se encontraron con el problema de definir una adecuada diferencia de
temperaturas promedio, (T(x)-T,).

Correlaciones empiricas. Generalidades

En las correlaciones experimentales, cuyo fin es principal y generalmente utilitario,
interesa normalmente expresiones que determinen el valor promedio de Nu o h.
A ellas se ha recurrido siempre hasta ahora para régimen turbulento.

Se vi6 que para conveccion natural las correlaciones son, genéricamente, de la forma
dada por la expresién (6.38), Nu = f(Gr, Pr), siendo frecuente la existencia de rela-
ciones potenciales similares a las de la conveccién forzada, pero todavia mas simples
en muchos casos al aparecer los nimeros Gr y Pr elevados al mismo exponente [5],
[6]. Por ese motivo se les agrupa en un nuevo nimero adimensional, llamado de
Rayleigh, Ra = Gr-Pr.

Asfi pues el tipo de correlaciones mas sencillas (en general las mas antiguas) que
aparecen en este tipo de conveccién son de la forma

Nu = CRa" 9.7)

donde los coeficientes del ajuste, C y n, dependen fundamentalmente de la geometria
y del intervalo de trabajo (valores del Ra) aunque pueden depender de otros factores
(como el Pr). Deben destacarse tres aspectos.

¢ Como orden de magnitud exclusivamente

n==> para Régimen Laminar

Ml

nz= 3 para Régimen Turbulento

* Parael tipo de correlacién (9.7) las propiedades se calculan a la temperat-
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ura de pelicula

_TS+T
Tp= >

e}

 Es importante recordar que en la definicién del Ra y del Nu

_gB(T,-T,)L’
B va

Ra ,N_u

1l
>|E

entra L, que es la dimensién caracteristica de cada caso, que debe ser cor-
rectamente definida.

Correlaciones empiricas para la placa vertical

Para esta geometria, muy importante industrialmente, existen muchas determina-
ciones experimentales obtenidas en periodos de tiempo bastante diferentes. Para
placa isoterma se tiene
* McAdams [7] agrupa los valores experimentales de Weise y Saunders y
obtiene las siguientes correlaciones

Nu =0.59 Ra;”* 10* <Ra, <10° 9.8)

Nu =0.13 Ra; " 10° <Ra, <10% (9.9)
definiéndose Nu y Ra con la altura L de la placa.
* En 1975, Churchill y Chu [8] obtienen las expresiones que siguen:

2
1/6
— 0.387R
Nu = {0.825 + L 9.10)
[1+(0.492/Pr)% %]

Validez: 0.1 <Ra; < 10'?; T, = cte.
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Correlaciones empiricas para la placa vertical

0.67Ra;”*

Nu = 0.68 + 9.11)

[1+(0.49/Pr)° *%7"°

Validez: 0.1 <Ra; < 10° ; T, = Cte.

Como antes, L representa en ambas férmulas la altura de la placa y las propie-
dades se calculan a la temperatura de pelicula.

* Correlaciones para superficie isoflujo.

Aunque a veces se utilizan las correlaciones anteriores para la situacion de
q', = Cte a través de alguna modificacion, lo adecuado es utilizar correla-
ciones especificas que usen unos nimeros adimensionales mas adecuados a
esta condicion de contorno. Asi, se define un nimero de Grashof modificado

3
« gh(T,-T )x" q' x
Gr, =Gr,Nu, = > 5 AT S—T )
S o0

v

gBq’ x'
= ———55— =Gr, (9.12)
AV

* *
y en consonancia un nimero de Rayleigh modificado, Ra, = Gr, - Pr.

Basandose en los experimentos de Vliet y Liu [9] con agua, se establecen las
siguientes correlaciones locales para fluidos con nimeros de Prandtl en ese
rango (3 < Pr<9).

Validez
Nu, = 0.6(Ra)’" 10°<Ra, < 10" (9.13)
Nu, = 0568(Ra.) 2x10" <Ra, <10% 9.14)

La zona entre Ra: =10" y Ra: =2x10" es la zona de transicién y existe una
gran dispersién en los datos. Se necesitan otras variables ademds del Ra:
para obtener correlaciones. Para una estimacién se podria tomar un promedio
de las ecuaciones (9.13) y (9.14).
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Conveccion natural

Para el caso del aire, Vliet y Ross [10] recomiendan las siguientes correla-
ciones

Nu, =0.55 Ra, "~ (9.15)

para régimen laminar (10° < Ra: <1013) y
4

Nu, =0.17 R, (9.16)

para régimen turbulento (1013 < Ra: <10'6)

Propiedades: en la temperatura de pelicula, estimando inicialmente la tempe-
ratura de la superficie.

Correlaciones para el cilindro vertical

Es frecuente el uso de las correlaciones anteriores de la placa vertical para cilin-
dros verticales. Esto s6lo es correcto si la curvatura del cilindro es suficiente-
mente pequefia, de manera que el espesor de la capa limite es mucho menor que
el diametro (& << D).

En caso contrario la curvatura aumenta apreciablemente la transferencia de calor,
presentandose en las figuras 9.7a y 9.7b para cilindros isotermos (segtn articulos
de Sparrow y Gregg [11] y de Cebeci [12]),los cocientes

(NuX)cilindro (m)cilindro
(Nux)p. plana (Nu)p. plana

, respectivamente

donde x representa la altura como en la placa plana (ver la figura 9.5).

En ellas se puede apreciar que para poder utilizar para un cilindro vertical las for-
mulas de la placa plana vertical debe cumplirse

D_ 40

=> . 9.17)
1/4

L Gr

En el caso del régimen laminar, en lugar de las gréificas se puede utilizar la sigu-
iente correlacién del afio 1956 [30]

1/4
_4|__TRa/Pr 4(272 + 315Pr)L
3[5(20 + 21Pr) 35(64 + 63Pr)D

Nu, 9.18)
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Placas horizontales

Una relacién de cilindros de diversa altura se presenta en la ref. [13] para el caso de
flujo laminar con la condicién de contorno de flujo de calor superficial uniforme.

FIGURA 9.7  Efecto de la curvatura sobre el nimero de Nusselt en conveccion
natural sobre cilindros verticales isotermos (x representa la altura) [12].
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(b) Ntiimero de Nusselt promedio

Ademas de la temperatura relativa entre la superficie y el fluido es muy importante la
posicién (hacia arriba o hacia abajo) de la superficie.

FIGURA 9.8  Posicion de una placa horizontal que favorece las corrientes

convectivas.

T, T < T,
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Conveccion natural

Propiedades a T; L=

En la posicién de placa caliente mirando hacia arriba o fria hacia abajo, se
favorecen las corrientes convectivas (figura 9.8) y las correlaciones
experimentales propuestas son:

Superficie isoterma [14], T, = cte.

Nu =054 Ra;"* 10% <Ra, <10’ (9.19)

Nu =0.15Ra; "> 10’ <Ra, <10™ (9.20)
Flujo de calor uniforme sobre la superficie [13], q" = cte

Nu =0.61Ra, " 5x10" < Ra, <3x10° 9.21)

Nu =0.24 Ra, ' 3x10° < Ra, < 7x10" (9.22)

recordando que Ra; = Ra; - Nu y calculando Raj con el promedio sobre

L de la diferencia de temperaturas (Tg— T,,)

Area de la placa
Perimetro de la placa’

Si la placa caliente se orienta hacia abajo o la frfa hacia arriba, las corri-
entes de conveccién son mas pobres (figura 9.9) y las correlaciones las
(9.23) y (9.24) [15], [13]

FIGURA 9.9  Posicion de una placa horizontal que obstaculiza las corrientes

T, =Cte

convectivas.
Ty
rw T > T;\_/T)
T,< Ty, Ty
Nu =0.27 Ra;”* 10° <Ra, <10"° (9.23)

260
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Placas inclinadas

”

q", = cte
Nu =0.35Ra, " 5x10° <Ra, <10% (9.24)

La definicién y las propiedades de L. como en la otra orientacion.

Placas inclinadas

Existen dos zonas de comportamiento muy diferenciado en la placa: sus superficies
superior e inferior. Esto se puede observar en la figura 9.10.

Cuando la placa esta fria (T < T ) se forma una capa limite descendente desarrollada
por la componente paralela a la placa de la aceleracion de la gravedad, g cos 0. Esto
implica que sobre su superficie superior (figura 9.10a) hay un desarrollo descendente,
cualitativamente semejante al de una placa vertical, pero mas lento con reducciones
en el campo de velocidades y como consecuencia en h.

FIGURA 9.10 Corrientes convectivas en placas inclinadas.
y
4
X o K\// /GL—
Fluido Fluido, T, T Placa, T,
g
Placa, T L T.<T l To>To
S [ee]
/ A Fluido
y
(a) (b)

Por contra en su superficie inferior la componente perpendicular de g obliga a
moverse al fluido hacia abajo, interrumpiendo el desarrollo de la capa limite. Con
ello se crea una situacion tridimensional mas complicada, ya que el fluido frio
descolgado de la placa es sustituido por el fluido més caliente del ambiente. Estos
efectos, el aumento de circulacién del fluido y la ruptura de la capa limite aumen-
tan el valor de h en esta cara.

Similares argumentos sirven para describir el comportamiento de los lados inferior y
superior de una placa caliente (T > T, ) inclinada (Figura 9.10b).
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Conveccion natural

Por ello para las caras superior de una placa fria e inferior de una placa caliente se
recomienda [13] como primera aproximacion utilizar las correlaciones de la placa
plana vertical (particularmente las de Churchill y Chu) hasta inclinaciones de unos
60°, es decir, 0 < 6 < 60°.

e Cambiando g por (g cos 0), para régimen laminar.

* Sin modificar, para régimen turbulento.

Para las caras opuestas es preciso consultar a la literatura cientifica.

Las expresiones usadas hasta aqui se refieren generalmente a placas isotermas.

Flujo de calor uniforme en la superficie (q"; = Cte)

Este caso ha sido intensamente estudiado por Fujii e Imura [16] con los siguientes
resultados:

Placa caliente mirando hacia abajo

Nu = 0.56(Ra, cos0)"* (9.24)

valido para® < 88°y10° < Ray cosO < 10!

.0
:_\ v TS >T,
/ tomandose la temperatura en mitad de la placa

para calcular el valor de Ra .

Placa caliente mirando hacia arriba

1/4

Nu = 0.56(Ra, cos0) (9.25)

vélido para® < 88°y Ra; <Ray

Nu = 0.145 (Rai/ *Ray/ f)

1/4
+ 0.56 (RaL,Ccose) (9.26)

valido para Ra; < 10'!; Gr > Grp .y 15° <6 <75°,
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El cilindro horizontal largo

donde se utiliza el valor medio de la temperatura de la placa para calcular
RaL.

El valor de Grp_ es el que establece el paso del régimen laminar a turbulento
y se recoge [31] en la tabla 9.1.

TABLA 9.1 Valores del Gr_. para las correlaciones (9.25) y (9.26).

() Gric
15 5x10°
30 10°
60 108
75 10°
T +3T, 3T+ T,
Propiedades: 3 en — Y el resto en —1

El cilindro horizontal largo

Se entiende por cilindro largo, como ya se vi6 en las lecciones de conduccién, aquél
cuya longitud es notablemente mayor que su didmetro (por lo menos diez veces). Esta
geometria importante se ha estudiado ampliamente, destacando las dos correlaciones
siguientes

* Correlacién de Morgan [17]
Nu =C Rap, (9.27)

vélida para T = cte, con los pardmetros C y n mostrados en la tabla 9.2 y
definiéndose

3
_ gB(TS - Too)D
- av

Nu =

hD
R Rap
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Conveccion natural

TABLA 9.2 Parametros de la correlacién de Morgan, ec. (9.27).

Rap C n
10710- 1072 0.675 0.058
1072 - 107 1.020 0.148
10% - 10* 0.850 0.188
10% - 107 0.480 0.250
107 - 10'? 0.125 0.333

* Correlacion de Churchill y Chu [18]

0.387Rayy °

m — 0.60 + 827 (9.28)
[1 +(0.559/Pr)? 16}

Validez: T, = cte, 107 < Rap < 10'?

Las propiedades de ambas correlaciones, (9.27) y (9.28), se calculan en la
temperatura de pelicula.

La esfera

* Correlacién de Yuge [31]

Nu = 2+0.43Rap " (9.29)

Validez: 1 < Rap, < 10°, Pr ~ 1, T, = Cte.
e Correlacién de Amato y Tien [31]

Nu = 2+0.50Rap (9.30)

Validez: 3x10° < Rap < 8x108, T, = Cte, 1 < Pr < 10.
¢ Correlacién de Churchill [18]
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Otros cuerpos sumergidos

_ 0.589Rap; "

Nu =2+ (9.31)

[1+(0.469,/Pr)* **1""°

Validez: Rap, < 10!, Pr> 0.7.

* Las propiedades del fluido en las tres correlaciones se calculan a la tem-
peratura de pelicula.

* Los nimeros adimensionales Nu y Rap toman como dimensién cara-
cteristica la misma que la del cilindro largo, es decir, el didmetro D.

* Obsérvese como en las tres correlaciones vuelve a aparecer como
sumando el valor limite de 2, de 1a misma manera que en conveccion for-
zada.

Otros cuerpos sumergidos

Para otro tipo de objetos menos habituales totalmente en contacto con un fluido exte-
rior se puede recurrir a la férmula de Lienhard [19]

Nu_ = 0.52Ra;”* (9.32)

vélida para capa limite laminar, y siendo la longitud caracteristica L la distancia recor-
rida por la capa limite. Por ejemplo L = nD/2 para un cilindro horizontal.

Yovanovich (1987) ofrece otra féormula alternativa, tomando como longitud cara-
cteristica la raiz cuadrada de area exterior del objeto sumergido dentro del fluido

L=AlR
y vélida también en régimen laminar [13] (0 <Ra < 108) y Pr>0.7

Nu, = 347 +051Ra;* (9.33)

Para régimen turbulento se puede encontrar alguna expresién mas compleja en la bib-
liografia especializada [20].
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Conveccion natural

Canales

Una situacién muy frecuente es la del intercambio convectivo en canales estrechos (S
<< L) (ver figura 9.11) como sucede en las superficies aleteadas utilizadas para mejo-
rar la pobre transmisién de calor caracteristica de la conveccidn natural.

De la misma manera que en otras geometrias (placas aisladas, recintos cerrados) la
inclinacién del canal es determinante por intervenir fuerzas gobernadas por la
gravedad (flotacién). Por ello se distinguen los canales verticales y los inclinados.

FIGURA 9.11 Flujo de conveccién natural entre placas paralelas calientes
formando un canal expuesto a un fluido exterior inmévil.

_ ﬁ Fluido ambiente
x=L

Superficie
isoterma (T ;)
o isoflujo(q”, ;)

Superficie
isoterma (TS’Z)

0 isoﬂujo(q'; 2)

Fluido ambiente:[w

Canales verticales entre placas planas

Partiendo del trabajo pionero de Elenbaas [21], la orientacion vertical (8 = 0) ha
sido ampliamente estudiada, considerdndose aqui las siguientes condiciones de
contorno.
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Canales

1. Placas isotermas simétricas (T = T, , = Cte = Ty)

Definiendo los niimeros adimensionales

3
_p(T,-T,)S
B va

Nu

S

hS

- Ra
R
Elenbaas obtiene la siguiente expresion

3/4

Soo_ L S|, 35
Nu = 24RaSL 1-exp S
Rasi

(9.34)

Se deduce inmediatamente para S/L — 0 (limite de desarrollo total, semejante
al visto en el capitulo 8).

Ra(S/L)

Ich.d. = 24

(9.35)

2. Una placa isoterma (T ; = Cte = Ty) y la otra adiabdtica (q”S , = 0)

Para desarrollo total (S/L — 0), Bar—Cohen y Rohsenow [22] obtienen

— Ra (S/L
Nucq = g(T) (9.36)

3. Placas con flujo de calor (q”S 1= q"s’ ,=Cte = q")) constante y simétricas

Es mas adecuado redefinir los nimeros adimensionales

n 4
« gBq"yS _h(en L)S
Rag == y Ny ===

teniendo para total desarrollo [22]

1/2
Nu, g = 0.144{Ra: ﬂ 9.37)
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Conveccion natural

4. Una placa con flujo de calor constante (q" , =cte= (') y laotra adiaba-

tica (q"s ) = 0).

Para condiciones de pleno desarrollo [22]

1/2
S

Nu; g = 0.204 {Ra: E} (9.38)

5. Para todo rango de S/L

Combinando los resultados anteriores de pleno desarrollo con el limite
opuesto de placa aislada segtn el procedimiento indicado por Churchill y
Usagi [23], Bar—Cohen y Rohsenow [22] obtuvieron expresiones para cubrir
todo el rango de S/L, resultando

Placas isotermas

-1/2
— C, (O
Nu = 5+ " (9.39)
(Ra,S/L)" (RaS/L)
Placas con flujo de calor constante (isoflujo)
-1/2
Gy G,
Nu, = + s (9.40)

(Ra;S/L) (Ra.S/L)”

Las constantes C; y C, aparecen valoradas para cada caso en la Tabla 9.3.

Los limites anteriormente indicados corresponden a los siguientes valores de
las variables:

Pleno desarrollo Rag (o Ra, ) S/L <10
Placa aislada Rag (o Ray ) S/L > 100
Nota.— En un reciente articulo, Martin y colaboradores [24] muestran como la ecuacién (9.39)

predice valores del coeficiente de conveccién menores de los reales para valores muy bajos del niimero
de Rayleigh (Rag — 0). Algo semejante ocurrird con la correlacién (9.40).
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Canales

Las propiedades de las correlaciones anteriores se calculan en
T,+T,
2

Superficies isotermas: en

T(en L)+ T,

Superficies isoflujo: en 5

TABLA 9.3 Valores de las constantes de las correlaciones (9.39) y (9.40) para
placas de espesor despreciable [22].

Condicion superficial | C; | Cy Sopt Smax
So pt

Placaiisotermas simétricas 576 | 2.873 | 2.714 Ra /s3 L)_1/4 171
(Ts,l = Ts,2) S
Placas isoterma y adiabética _1/4
T, 1d5=0) 144 | 2.873 | 2.154 (Ras /s3L) 1.71
Placas isoflujo simétricas 4 -1/5
@% 1 =a% ) 48 1251 | 1.472 Ra*./(S"L) 4.77
Placas isoflujo y adiabética _1/5
(@) 1", 5= 0) 241251 | 1.169 (R 32/54@ 477

Distancia 6ptima

Otro aspecto importante en estas situaciones es la evaluacién de la distancia éptima
entre las placas del canal. Esto, en el caso mas habitual de las superficies aleteadas, es
lo mismo que la determinacién del nimero de aletas a colocar sobre la superficie.

Se ha visto que una disminucién de S disminuye h, pero a la vez aumenta el drea de
intercambio A, de manera que existe un valor, S, que produce un maximo en h A,
es decir, en la transferencia de calor total

opt’

Por otro lado la maxima distancia a la que deben separarse las placas, S,4, €s aquélla
en la que se produce un maximo en la transferencia de calor individual de cada aleta y
por tanto una minima temperatura superficial para flujo de calor dado, lo que interesa
es la refrigeracién de dispositivos electronicos. Esta distancia es aproximadamente
28y, siendo 3y el espesor de la capa limite al final del canal. Valores de Sy y Spsx
aparecen en la tabla 9.3.
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Conveccion natural

Canales verticales de otras secciones

Se han obtenido también expresiones para el caso limite de pleno desarrollo (canal es-
trecho) en conductos verticales de otras secciones, segiin se muestra en la Tabla 9.4.

Obsérvese que en esta tabla el nimero de Nusselt se define sobre la altura del ca-
nal, L, mientras que el nimero de Rayleigh se define sobre el didmetro hidraulico
del conducto.

TABLA 9.4 NUmeros de Nusselt promedio para circulacion de chimenea en el
limite de pleno desarrollo [13].

Forma de la seccién Nup/Rap
. 1
Circular 108
Cuadrada L
113.6
Triangulo equilatero 1
guioed 106.4

Canales inclinados

La correlacion presentada procede de Azevedo y Sparrow [15], quienes tras un traba-
jo experimental determinaron que para inclinaciones de hasta 45° la transmisién de
calor esa insensible a la inclinacién del canal. Su correlacién es

Nu = 0.645[ Ra, @Jm (9.41)

y es valida para placas simétricas isotermas y una placa isoterma con la otra adiabati-
ca; 0 < 0 < 45° 200 < Rag S/L < 2x10°.

Propiedades evaluadas a (T + T, )/2.

Recintos cerrados

Existen numerosas e importantes aplicaciones en ingenieria donde la conveccion nat-
ural se desarrolla en espacios cerrados, como sucede en cavidades en paredes, vidrios
con cdmara, colectores solares y otros casos.
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Recintos cerrados

En estas situaciones, aunque se manejan expresiones semejantes a las anteriores para
fluido libre, aparecen ciertos cambios en las variables contenidas que conviene
conocer de antemano. Para ello se toma como referencia el recinto rectangular de la
figura 9.12, donde se observa que el problema que se plantea en estos casos es el de
cudl es el calor que intercambian dos superficies a distinta temperatura T; y T, a
través de una pelicula fluida que puede moverse.

FIGURA 9.12 Conveccién natural en un recinto cerrado.

Superficies adiabaticas

* Laley cinética se expresa como
q" = h(T;-T,) (9.42)

* La dimension caracteristica es el espesor del fluido, o, que separa las
superficies a distinta temperatura. En consecuencia la definicién de los
nimeros de Nusselt y de Rayleigh es

3
T,-T,)d _
RaSEgB( 1Va 2) . Nu

1l
>3

 Las propiedades del fluido se calculan habitualmente en (T + T,)/2 (en
caso contrario se indica).

El fenémeno de conveccidn natural en recintos cerrados es complicado por lo que no
debe esperarse que las correlaciones sencillas sean muy exactas. No obstante, son
utiles para una estimacion rapida de la magnitud aproximada de h y se presentan en
primer lugar. Posteriormente se exponen otras correlaciones mdas sofisticadas para
cada geometria interesante.
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Conveccion natural

Correlaciones empiricas sencillas

m

Responden al esquema tipo Nu = ¢ Rag [%Ij , (9.43)

siendo los coeficientes ¢, n y m los que aparecen en la Tabla 9.5 para cada ge-
ometria y rango de los pardmetros.

* El calor intercambiado entre las placas viene dado por

q=hA (T -T, (9.44)
siendo A, el drea media que vale

An=A4A, (9.45)
drea de cualquiera de las dos superficies iguales, para recinto rectangular

A.-A,
A, = —c L (9.46)
In(A./A)

para anillo cilindrico, con A, drea exterior y A; drea interior.

A, = [A, A (9.47)

para anillo esférico, con A, 4rea exterior y A; 4rea interior.

Correlaciones empiricas mas exactas

* Recinto rectangular vertical (t = 90°)

0.28 -1/4

— PrRa; H
a) Nu = 0.22 (0.2+Prj {g} (Catton, [32]) (9.48)

Validez: 2 < H/8 < 10; Pr < 10° ; Rag < 101°

0.29
— PrRag
b) Nu = 0.18 (Catton, [32]) (9.49)
0.2 +Pr
) 3 s .3 RagPr
Validez: 1 <H/6<2; 1077 <Pr<10°; 10° <
0.2+ Pr

272
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Recintos cerrados

Coeficientes, ¢, n'y m de la correlacidn (9.43). Tomados de la ref. [31].

TABLA 9.5
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Conveccion natural

¢) Nu = Max[Nuy, Nu,, Nug] (El Sherbiny y otros, [25]) (9.50a)

~ 1/3

Nu; = 0.0605 Raj (9.50b)
1/3
__ 0.104Rag>"
Nup = {1+ — (9.50c)
1+(6310/Rag)"
_ Rag) 0272
Nuz = 0.242(7) (9.50d)

siendo a = H/5 el cociente de aspecto.

Validez: Pr ~ 0.7 (aire y gases). Los rangos de validez de Ra y a estin
ligados de la siguiente manera: a=35, Rag < 108; S5<a<10,Rag< 107; 10<a
<20, Rag < 2x10% 20 < a < 40, Rag < 2x10%; 40 < a < 80, Rag < 3x10*
80 <a < 110, Rag < 10%,

* Recinto rectangular inclinado

El 4ngulo t que forma la cavidad con la horizontal es un factor importante.
Destaca la correlacién de Hollands y colaboradores [26]

L " 16
Ng = 1+1_44[1_ 1708 J L 1708(sen(1.80))° | |
Ragcost Ragcost

*

1/3

+ (RaSCOSTJ _1| 9.51)
5830

indicando la notacién [ ] que si el valor del corchete es negativo, éste debe
igualarse a cero.

Validez: 0 <1< 60°; H/5>12; 0<Rag< 10°.

Para dngulos superiores a 60°, se utiliza una interpolacién lineal [25]

Nu, = 0= T)NUGO;;O(T —00DNuso 600 < 1< 90° (9.52)
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Recintos cerrados

con meoo = Max[ml, mz} (El Sherbiny y otros, [25]) (9.53a)
17
__ 0.093Rag >
Nuj = - ° (9.53b)
1+G
Nup = |0.104 + 0—'175J RaJ% (9.53¢)
a
G = 05 (9.53d)

20.6-0.1
L Rag
{ * (3160] }

y mgoo dada por las férmulas (9.50).

En el caso de que el cociente de aspecto a = H/S sea pequefio, Catton [15]
sugiere la expresion

- T/T*
JE— . N 0 - *
Nu; = Nuge| —2° | (sent) "™ (9.54)
Nugo
HI5 1 3 6 12 >12
con
T* 25° 53° 60° 67° 70°

Validez: H/6 < 12; O0<t< 1"

* Recinto horizontal rectangular (t = 0°)

En esta posicidn se demuestra que las expresiones para Nu no dependen del
cociente de aspecto, con lo que se simplifican. Entre las correlaciones sofisti-
cadas s6lo cabe destacar la aplicacién de la de Hollands, valida para bajos
valores del Rag (Rag < 10°).

Se puede utilizar la correlacién de Hollands en recinto inclinado, ec. (9.51),
con 1 = 0, resultando
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Conveccion natural

sk
* 1/3
— 1708 Ra;

Para Rag < 1708 = Nu =1 de acuerdo con multitud de experiencias y estudi-
os tedricos [1], [26] que demuestran que por debajo de ese valor del Rag, no
se ha iniciado la conveccidn, existiendo solamente la conduccion.

Para valores superiores del Rag, hay que utilizar alguna de las correlaciones
simples de la tabla 9.5.

* Anillo cilindrico horizontal largo

En el escaso trabajo existente sobre esta configuracion y la siguiente, a veces se
aborda el comportamiento como el de un problema de conduccidn [6] pero con
un valor efectivo superior de A (Raithby y Hollands, [27]), de manera que en
esta geometria el calor intercambiado entre ambos cilindros viene dado por

T.-T

q' = _ i e |W (9.56)
In(D./D;) \m
2T A s

FIGURA 9.13 Conveccién natural en un anillo cilindrico o esférico.

Fluido

2 va
con Tef = 0386 (ﬁ) (Rag;) ! (9.57)
* In(D./D.
(RaC“)l/4 - 34 -3(/5e 1-?’3/5 5/4 3" (©-58)
67 (D" "+ D7)
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Conveccion mixta (forzada y natural)

siendo & = (D,~D, y de validez 10 < (Ragy,) < 107,
e Anillo esférico

En los mismos términos se tiene

nD,D,
9= ter 5 (Ti=To) 9.59)
N 1/4
Pr « 1/4
ef _
oo T 0'74[0.861+Pr] (Raeys) (9.60)
( X )1/4 ) L/ Raé/“ oo
y Ra - D,D, s R .
(Di +D, )

Validez: 10% < Ra,; < 10*

Conveccion mixta (forzada y natural)

En esta leccion y en las precedentes se han tratado las situaciones de Conveccién For-
zada y Natural como casos puros; pero se indico, al comenzar el estudio sobre los
fenémenos convectivos, que ésto solo sucedia si el cociente Gr/Re” era muy distinto
de 1. En el caso en que Gr/Re? ~1, ambos efectos son competitivos y se exigiria una
solucién més general. Una discusion de este asunto se encuentra en Acrivos [28], Ge-
bhart [29] y otras referencias bibliograficas.

Para evitar soluciones complicadas se sugiere aprovechar los resultados particulares
de la Conveccién Forzada, Nug, y de la Conveccién Natural, Nuy;, mediante una cor-
relacion del tipo [15], [23]

Nu" = Nup * Nuy (9.62)

donde como norma general el signo + es para los casos de

* flujo asistido: movimientos forzados y debidos a la flotaciéon en una
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Conveccion natural

misma direccién. (Ejemplo: movimiento forzado ascendente en una placa
vertical caliente),

* flujo transversal: movimientos perpendiculares. (Ejemplo: movimiento
forzado horizontal sobre una esfera caliente). Se encuentran excepciones
a estos casos [33], en los que la flotacién reduce el intercambio de calor
de la conveccién forzada pura,

y el signo — para el caso de

* flujo opuesto: movimientos de direcciones opuestas. (Ejemplo: mov-
imiento forzado descendente en una placa vertical caliente).

En general, la mejor correlacion de los datos se obtiene para n = 3, salvo para

Flujos transversales sobre placas horizontales, n = 3.5.

Flujos transversales sobre cilindros y esferas, n = 4.

En cualquier caso la expresion (9.62) debe tomarse como una primera aproximacion,
debiendo buscarse en la bibliografia correlaciones especificas para cada caso particu-
lar. Algunas de las muchas referencias existentes son [31] a [34] y especialmente los
capitulos 14 y 15 de la referencia [35].
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S

intesis del capitulo

* El fluido se mueve porque la gravedad actda sobre los gradientes de den-
sidad que, provocados principalmente por diferencias de temperatura,
puedan aparecer en su seno. Por ello en los coeficientes de conveccién, h
y Nu, aparece una dependencia de gy (T — Tj).

* En el capitulo 6 de Fundamentos de Conveccién se vié que el niimero de
Nusselt depende de las variables del argumento de las funciones genéri-
cas

Nu = f(x*,Gr,Pr) y Nu = f(Gr, Pr)

3
T -THL
siendo Gr= ggg—-s——-—f—)— 1 (apj es
p

¥ el nimero de Grashof y donde 3 = _13 5T

el coeficiente de dilatacion isobaro; Ty, una temperatura de referencia adecua-
da del fluido; L, una dimensién geométrica caracteristica del sélido.

Es habitual que los grupos adimensionales de Grashof y Prandtl, Gr y Pr, apa-
rezcan agrupados en el nimero de Rayleigh

3

T.-T;L

Ra=Gr-Pr = b, - ToL
va

jugando Gr o Ra el papel del nimero de Reynolds en conveccién forzada y
marcando la transicidn entre regimenes, segiin un valor critico muy variable
con la geometria.

Es frecuente que

1/4

Nu (proporcional a) Ra™" en régimen laminar y

1/3

Nu (proporcional a) Ra™~ en régimen turbulento.
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Sintesis del capitulo

*  Grupos de geometrias
Las distintas geometrias se pueden agrupar en tres tipos

a) Exterior, en la que la superficie sélida esta sumergida en una cantidad
infinita de fluido, de forma semejante a la conveccion forzada exterior
(capitulo 7). El caso tipo es la placa vertical, cuya dimensién cara-
cteristica es su altura L.

b) Canales, en los que el fluido circula en un conducto, de forma seme-
jante a la conveccidn forzada interior (capitulo 8). Ejemplo: flujo entre
aletas.

Las dimensiones caracteristicas son la distancia entre aletas (es decir,
la anchura del canal), S, su altura, L, y su valor relativo S/L.

¢) Recintos cerrados en los que el fluido puede moverse, pero no entrar o
salir. Ejemplo: Una cdmara de aire.

¢ Conveccion mixta

Cuando la conveccidén natural y la forzada tienen una importancia parecida, lo
que sucede para Gr/Re? ~ 1, es habitual utilizar promedios con las férmulas
de ambos tipos de conveccién de la forma Nu" = Nu; + Nu; en lugar de re-
solver las ecuaciones completas de la conveccién, por la enorme dificultad
que entrafia (ver capitulo 6 sobre Fundamentos de conveccion).
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Cuestiones

Se tienen dos placas infinitas parale-
las separadas por aire en reposo y a
temperatura diferente, tal y como

T,>T,

muestra la figura. Calcular el valor
del niimero de Nusselt, Nu, que da la
transferencia de calor en este caso

aire L

T,

En una placa horizontal mds caliente que el fluido que le rodea, ;en qué
cara serd mayor el niimero de Nusselt, Nu, en la superior o en la inferior?
Jpor qué?

En conveccion natural el coeficiente de conveccion, h, es pequerio y espe-
cialmente cuando se trata de gases. En consecuencia, este fenomeno serd
en general despreciable; por ejemplo, en el cdlculo de un radiador de
calefaccion, donde deberdn tenerse en cuenta sobre todo la conveccion
forzada del agua que va por el interior del radiador y la conduccion a
través de sus paredes.

Estas afirmaciones ;son ciertas o falsas? Justificar la respuesta.

El calor intercambiado por conveccion natural, entre una placa vertical de
un metro de altura y 0.6 metros de anchura y el aire, a 20 K por debajo de
la temperatura de la placa, es conocido ;Cudl es el cociente entre ese cal-
or y el que intercambia, también por conveccion natural, otra placa verti-
cal de 0.6 metros de altura y un metro de anchura con aire 20 K mds
caliente que ella?

Considerar que las propiedades termofisicas del aire son constantes y que

el valor del niimero de Nusselt es proporcional a la raiz ctibica del niimero
. T 1.3

de Rayleigh, Nu = C Raj
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Cuestiones

5.  Cuando se quiere refrigerar una superficie caliente por conveccion natu-
ral con el aire ambiental, jen qué posicion debe colocarse dicha super-
ficie?, ;por qué?

6. El techo de una habitacion se encuentra a una temperatura, T, superior a
la del suelo, T,. Si no hay otras fuentes de calor en la misma, ; habrd corri-
entes de conveccion natural en el seno del aire?, ;por qué?

JHabrd transmision de calor de T; a T,?, ;por qué mecanismo(s)?

7.  Explicar por qué la relacion entre el
calor que emite un radiador de cale-
faccion de agua caliente y el caudal
de agua que va por su interior tiene
la forma que presenta la figura

Por tanto, ;la regulacion del radia-
dor mediante la variacion del cau-

v

dal de agua es adecuada o no?

m
Explicarlo brevemente. agua

8.  Enuna placa vertical mds caliente que el aire con el que estd en contacto,
se hace circular al aire forzadamente hacia arriba mediante un ventilador.
El cdlculo del niimero de Nusselt que tiene en cuenta los efectos de la con-
veccion natural y de la forzada, ;con cudl de las siguientes expresiones se
hace?:

a) Nu N—uF+]WtN

b) Nu = Nup—Nuy
=3 3 =3

¢c) Nu = Nup + Nuy
_3 R —_

d) Nu = Nu> —Nuy

siendo Nuy, el valor del niimero de Nusselt correspondiente sélo a la con-

veccion forzaday Nuy el correspondiente a la conveccion natural.
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Problemas

Una placa cuadrada de 0.4 m por 0.4 m mantenida a una temperatura
T, =400 K se suspende verticalmente en aire atmosférico en calma a
T, =300 K. Calcular el coeficiente promedio de transferencia de calor h
sobre la placa, utilizando las expresiones tedricas y las empiricas y com-
parando resultados.

Una placa delgada vertical de 3 m de altura y 1.5 m de anchura se aisla tér-
micamente en un lado y se expone en el otro a un flujo de radiacion solar
de q", =750 W/m La superficie expuesta tiene una absortividad a la radi-
acioén solar de a = 0.8. Suponiendo que la energia absorbida se disipa por
conveccion natural hacia el aire en calma de los alrededores a presién at-
mosféricay T, =300 K, calcular la temperatura superficial de la placa.

Considérese una placa cuadrada de 0.5 m por 0.5 m con una superficie aislada
y la otra mantenida a una temperatura T = 385 K, colocada en aire en reposo a
presion atmosférica y temperatura T, = 315 K. Calcular el coeficiente de con-
veccion promedio para las siguientes orientaciones de la placa:

a) Horizontal con la superficie caliente hacia arriba.
b) Vertical.

¢) Horizontal con la superficie caliente hacia abajo.

Un tubo largo de 0.1 m de didmetro se mantiene a 120 °C haciendo pasar
vapor por su interior. Se instala un escudo radiativo concéntrico con el
tubo, siendo 10 mm el espacio intermedio. Si el escudo se encuentra a 35
°C y el espacio intermedio esta lleno de aire a 1 atm, estimar la transferen-
cia de calor por conveccién por unidad de longitud desde el tubo. ;Cudl es
la pérdida de calor si el espacio entre el tubo y el escudo se llena con ais-
lante de fibra de vidrio?
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Problemas

5.  Determinado componente electrénico ha de refrigerarse con aire en reposo.
Para ello se utilizan aletas de ciertas dimensiones y conductividad térmica,
espaciadas una distancia S. Cuantas mads aletas se empleen (menor t), mas
calor podrd evacuarse, ya que aumenta el drea de intercambio. Sin embar-
go, existe un valor minimo de S por debajo del cual el calor transferido ya
no crece. Partiendo de la teoria basica de conveccién natural, explica con-
ceptualmente por qué.

aire en reposo

6. La pared de un edificio es hueca y su in-
terior estd dividido en celdas mediante
particiones inclinadas, como se muestra
en la figura. Cuando el exterior es el lado
caliente, la resistencia térmica es menor
que en caso contrario. Explicar por qué. exterior
En climas frios, este efecto puede utili-
zarse para almacenar el calor del sol du-
rante el dia, evitando que se pierda de
noche ;Como deberian ser las particiones
para climas célidos?

interior

OO

7. Un tubo horizontal de 1 m de diametro pierde 200 W/m por conveccién
natural cuando su superficie estd a 65 °C y el aire ambiente a 25 °C ;Cuén-
to pierde otro tubo horizontal de D = 0.7 m cuya superficie alcanza 142 °C
en el mismo ambiente? Ignorar la radiacién y considerar constantes las
propiedades del aire (que entonces no se necesitan para nada).
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Problemas

Se introduce agua a T,g, = 50 °C en los tubos mostrados en la figura, con
una velocidad V =1.2 m/seg. Los tubos son de cobre, de didmetro
D =9.4 mm y espesor despreciable, y estan empotrados en una losa de hor-
migoén de una gran sala, con sus centros a 47 mm por debajo de la superfi-
cie de hormigén.

Taire = 18°C AIRE

HORMIGON

94 mm T =50°C

agua

V =1.2 m/seg

Calcular:

a) La temperatura superficial del hormigén T, si hay aire en calma
T,ire = 18 °C adyacente a la superficie y el recinto estd a la misma
temperatura. Suponer en este apartado que la temperatura del agua
permanece constante y su flujo estd completamente desarrollado.

b) El flujo de calor en estas condiciones.

¢) El cambio de temperatura global del agua por metro de tuberfa. Segin
el resultado comenta si la suposicion del caso a) es correcta o no.

Propiedades (se pueden considerar constantes):

11.275%x107
1004 J/kg K
2.63x10-3 W/m K
1.205 kg/m3
18.17x10-6 Pa-s
0.707

khormigén = 0.93 WmK GrLaire
cpagua 4181 J/kg K Cpire

hga = 0.640 WmK Dine
988 kg/m3 Daire
Hagua 5.481x10~4Pa-s Waire

Pl 3.58 P

pagua

aire
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Problemas

10.

Se quiere mantener la temperatura de un depdsito de agua a 40 °C, sabien-
do que se pierde calor a razén de 2300 W. Para ello se va a introducir un
serpentin de cobre, cuyas caracteristicas son A = 200 W/m K, radio interior
8 mm y espesor 1 mm, por el que circulard agua caliente, que entra a 80 °C
y deseamos que salga a 60 °C. Se desea calcular la longitud de tubo a intro-
ducir, asi como el caudal de agua caliente.

Datos para el agua:p = 4.7x1074 Pa's, p = 983.3 kg/m3, ¢, = 4180 J/kg K,

B =0.437x10" K1, 1 = 0.654 W/m K.

Nota: para el célculo de Gr, considerar (T -T, ) = 14° C.

Los costados de un equipo elec-
trénico son placas de aluminio
de 70 cm de ancho por 40 cm de
altura que absorben todo el calor
disipado en su interior. Su tem-
peratura no debe ser superior a
340 K. Si se hace pasar sobre las
placas una corriente de aire a
300 K que fluye hacia arriba a
velocidad lenta de 1 m/s, calcu-
lar la potencia que cada placa
disipa por transferencia de calor
convectiva.

=i
SN\
Y
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Problemas

11. Un muro doble vertical de 3 m de altura estd provisto de una cdmara de aire
de 10 cm de espesor.

a) Calcular el coeficiente de transfer- dean
encia de calor por conveccién h, A
A K

cuando las caras internas del muro
estdan a 305 K y 295 K, respectiva- Feany

- —_—
mente y la presion es de 1 atm.

295 K
b) Comparar la pérdida de calor con- w1 —
vectiva con la pérdida por radi- @ @

acion a través de la camara de aire.
Las paredes de la camara se pueden considerar negras.

¢) Sila cdmara se rellena con fibra de vidrio, que variacion sufren las pér-
didas de calor.

d) Se plantea otra de reducir las pérdidas cubriendo las paredes de la cAmara
con papel de aluminio de € = 0.04. Si el factor Fjp =€/(2 — €) , que vari-
acion sufren en este caso las pérdidas de calor.

12. El agua contenida en un gran tanque se calienta mediante cuatro tubos cilin-
dricos horizontales de 10 cm de didmetro externo, sumergidos en el agua,
por los que circula vapor. La temperatura del agua es de 316 K y la de la su-
perficie externa de los tubos 366 K. Suponiendo que los tubos estan suficien-
temente distanciados entre si, de tal forma que las corrientes de conveccién
no se interfieran unas a otras, calcular:

a) El coeficiente de transmisién de calor de los tubos al agua.
b) El flujo de calor aportado.

Datos: Propiedades del agua a varias temperaturas

283K | 305.2K | 321.9K | 344.1K | 366.3K
p/(Pa-s) 1.31x1073 | 7.65x107* | 5.62x107* | 4.01x107* | 3.06x10~*
o /(kg/m>) 999.2 995 988.8 977.3 963.2
cp /(kI/kgK) | 4.195 4.174 4.174 4.186 4.204
A /(W/m K) 0.585 0.623 0.644 0.665 0.678
B (K 1.18x107* | 2.92x107* | 4.42x107™ | 6.01x107 —
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Problemas

13. En una cavidad vertical consistente en dos placas paralelas cuadradas de
0.6 m de lado y separadas por una distancia 8 = 0.05 m hay contenido aire a
presion atmosférica. Las temperaturas de las placas caliente y fria son re-
spectivamente T, = 380 K y Ty = 320 K. Comparar el niimero de Nusselt

para la conveccidn interior natural para diversas correlaciones existentes
(ecs. 9.50).
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CAPITULO 10

Conveccion bifasica

Introduccion

En muchas situaciones reales se aprovecha la gran capacidad de absorber y ceder
calor que tienen las sustancias al cambiar de fase, particularmente los fluidos.
Dado que éstos, objeto de estudio en conveccidn, comprenden gases y liquidos,
en este capitulo se abordan los cambios de fase entre ambos, es decir, la conden-
sacion y la ebullicién. Los mecanismos detallados del cambio de fase son compli-
cados y no se abordan en este texto. El que tenga interés puede consultar la
bibliografia especializada [1], [2], [3].

El estudio se aborda desde modelos mas sencillos y practicos y empieza por la con-
densacién, por ser un fendmeno mas sencillo de entender, donde existe un modelo
consolidado y asequible que explica bien los resultados de muchas situaciones.

Ademas el mismo modelo se aplica al estudio de ciertos casos de ebullicién, lo
que justifica todavia mas el hecho de explicar ésta en segundo lugar.

Condensacion

Mecanismos fisicos

La condensacion de un vapor se produce al entrar en contacto con un medio a una
temperatura inferior a la de saturacién. A nivel de aplicacién, el medio frio méas
habitual es una superficie, y a ellas se les dedica la atencién en esta seccion.
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Segiin sea la forma en que condensa el vapor sobre la superficie se habla de con-
densacién en pelicula o en gotas; la primera es la situacién habitual y la segunda
la excepcional, dedicandole a esta tltima un breve apartado al final. La conden-
sacion en pelicula consiste esencialmente en la formacién de una capa liquida
(condensado) entre pared y vapor, que desliza por gravedad. Basdndose en este
hecho principal, Nusselt elabora su modelo [4] en el afio 1916 estudiando el caso
arquetipico de una placa vertical.

Modelo de Nusselt para condensacion sobre una placa plana vertical

Este modelo desarrolla sus cdlculos a partir de unas hipétesis [4], [5], que se
listan a continuacion, y que conduciran a obtener el coeficiente convectivo para
este caso, asi como otros resultados interesantes. Un esquema del modelo se pre-
senta en la figura 10.1, mientras que en la figura 10.2 se representa un modelo
mds acorde con la realidad.

Hipétesis del modelo

1. La pared se mantiene a una temperatura fija, inferior a la de saturacién del
vapor, Ty < Ty, y estd lisa y limpia.

2. El condensado cae laminarmente, sin ondulaciones en la superficie de sepa-
racién con el vapor y a baja velocidad. Su aceleracion se supone despreciable,
lo que quiere decir que se desprecian las fuerzas de inercia en la ecuacién del
momento.

3. Las propiedades fisicas del condensado” se suponen constantes y se evalian a
la temperatura media T}, = (T + Tg,0)/2.

4. El vapor estd saturado a una temperatura, T, constante por lo que la trans-
ferencia de calor en la intercara vapor—condensado no se produce por conduc-
cion desde la masa del vapor sino por condensacion, es decir, por difusion del
vapor al condensado. Este mecanismo presenta una resistencia despreciable al
paso del calor frente a la de la pelicula de condensado.

5. La transferencia de calor y momento por adveccién en la capa de condensado
es despreciable, debido a la baja velocidad de la misma, por lo que la transfer-

*. Ao largo de este capitulo se distinguen las propiedades del condensado con el subindice “1” y
las del vapor con el subindice “v”.
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encia de calor en la capa liquida es por conduccién pura y por tanto la dis-
tribucién de temperatura en la pelicula del condensado es lineal.

FIGURA 10.1  Condensacion sobre una placa plana vertical segin el modelo de
Nusselt.

y Vapor saturado e inmévil (v)
xi
g \

Cesién de calor

Paso de calor ..
J7m( x) por condensacion

por conduccién

.......

L P g (b-dn)t TN T T e dg=hyyd
: ¥ . «— dq .
% ..... ﬂ . dq \<— diin

Capa limite de velocidad
" (s6lo en la fase liquida)

=0 (no se arrastra el vapor)
y=6
- - l Capa limite térmica

(s6lo en la fase liquida)

T,

sat

Liquido (1)

FIGURA 10.2 Modelo mas proximo a la situacion real de la condensacion sobre una
placa plana vertical.

y
X
Vapor inmévil pero no
necesariamente saturado (v)

Capa limite térmica
" " enel liquido y el vapor

T,>T,

v sat

_ . Capa limite de velocidad
en el liquido y el vapor

Liquido (1)
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6. El vapor se supone estacionario (quieto) o con baja velocidad, tomandose des-

ou =0]‘
oy y=5

preciables los esfuerzos cortantes entre condensado y vapor (—

7. De las hipétesis sexta y cuarta se deduce que no se van a considerar las capas
limites hidraulica y térmica en el vapor.

Desarrollo del modelo

La ausencia de aceleracién implica que en la ecuacién del momento en el eje x se
toma (Du/Dt) = 0. Como ademas v = w = 0 y se considera la situacién estacionaria

Ql_'lzua—u+(_3ll—ua—u

ou
Dt ox ot ax‘OSax‘o‘

Consecuentemente se desprecia la variacion de u con x.

2

2
Ademais, segtin las aproximaciones de capa limite 6—52' << _8__L_21 , quedando la ecua-
0x oy
cién del momento en el eje X (1* ecuacion de Navier—Stokes)
0 o°u
P g—a—p+p1 — =0 (10.1a)
X oy

Las ecuaciones del momento en los ejes Y y Z se reducen a

%P =g (10.1b)
oy

y 9P _ g (10.1¢)
0z

de donde la presién solo va a depender de x. Esta dependencia se puede obtener
resolviendo la ecuacion de Navier—Stokes en el eje X en la zona de vapor. Como
el vapor estd quieto se tiene que u =v = w =0, y dicha ecuacién se reduce en esta
zonaa p,g = gﬁ . La Ec. (10.1a) queda

X

2

0
ul—g = —g(p;—py) (10.2)
oy
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y con las condiciones de contorno que le corresponden, seguin la condicién de no
deslizamiento y la hipétesis sexta

u(y=0) = 0,8

2y =0, (10.3)

y=3

la solucién se obtiene facilmente, resultando

uy) = g(plT—lpv) 52%—%@2} (10.4)

El caudal de condensado que atraviesa una seccién, perpendicular a la placa, de
anchura b en un punto x, vale:

; 3(x)
m(x) = [ py u(y)(dy - b)
Como la anchura b es indefinida se maneja el caudal por unidad de anchura

h o)
reo=g = IO p udy (10.5)

FIGURA 10.3 Esquema para calcular el caudal de condensado formado sobre la
placa vertical.

I

() = [ pru(y)(dy -b)
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En la Ec. (10.5) se sustituye la expresion (10.4) que da el perfil de velocidad y se
llega a

3
gpi(p;—py)d

rx)= 3y

(10.6)

Para poder calcular el caudal I y el espesor de la pelicula & es preciso hacer un
balance de energia en un elemento de altura diferencial dx de la pelicula de con-
densado, segun se ve en la figura 10.4. El balance comporta los siguientes pasos:

1. Segin la hipdtesis cuarta, en la interfase liquido—vapor el calor se transfiere
por condensacion, es decir,

dq = hyg dri. (10.7)

2. Segtn la hipdtesis quinta los efectos de la adveccién son despreciables, el
calor transferido en la intercara liquido—vapor es igual al transferido a la
superficie, es decir,

dg=q" (b-dx) (10.8)

FIGURA 10.4 Volumen elemental sobre la pelicula de condensado para la
realizacion del balance de energia.

P

v m dq = h;,dm

dq = q",(b-dx)a

A

dm
<«—— dq
dx

m +dm

3. Como la transferencia de calor en la capa de condensado es por conduccion
pura y ademas la distribucién de temperaturas en ella es lineal, la ley de Fou-
rier da

T, -T
dq = ), (b-dx)—s—*‘-‘g——s. (10.9)
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Igualando las ecuaciones (10.7) y (10.9)

T, —T AM(Tg =T
hy drh = xl(b.dx)M:d—r _ 4w D) (10.10)

) dx h, g8
Diferenciando (10.6) respecto a x e igualando a (10.10) se obtiene

3d _ 7\‘lul(Tsat_Ts) dx
gpi(py—pyhy,

que integrada con la condicién de contorno  (x = 0) = 0 resulta

1/4
4u (T, —T
_ [MX} (10.11)

gpi(p;— py)hy,

Una mejora a este resultado la obtuvieron Nusselt [4] y Rohsenow [6] incor-
porando los efectos del subenfriamiento del liquido (piénsese que la temper-
atura media del condensado es menor que la de saturacién), definiendo un
calor latente modificado

hig= hy, +0.68 ¢, (T, ~T,) = hy,(1+0.68Ja), (10.12)

sat

donde Ja = p. 1t st ™ 7y 1Ty = Ty)

m es el nimero de Jakob. (10.13)
lg

La consideracidon de otros aspectos en el modelo de Nusselt se encuentra en Spar-
row y Gregg [7].

Por otro lado q"; = A, . por la conduccion a través de la pelicula de con-

S
densado, expresando q" en los términos de la conveccion q” = h(T, —T;),
la b = 2!
resulta h = —.
3
Sustituyendo 6 de (10.11) e incorporando h/| g S€ tiene finalmente
( )X3h’ 1/4
h, = gP1 (P —Py)M NN, (10.14)
4“1 (Tsat - Ts) X
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Para obtener un valor promedio de h en toda la placa, no hay més que integrar

_ L
segiin hy = % J- h, dx , resultando
0

( )ksh' 1/4
gP1(P—Py) M lg} (10.15)

h; = 0.943
. |: Ml(Tsat_Ts)L

Cilculo de propiedades: Las del liquido en T, (Hipotesis 3%); las del vapor en
T, (Hipotesis 4%); by, en T, (HipGtesis 4°).

Nota importante: El cilculo del condensado formado debe efectuarse segtin
la expresion (10.16)

m=-9 = h—LA(Tfat_TS) (10.16)

Introduccion del niimero de Reynolds en la expresion de hy,

En una geometria cualquiera el nimero de Reynolds viene dado por la expresién

_ pu, Dy, _ mDy _ 4m

Re = —
u Ap  Pu

(10.17)

donde P es el perimetro himedo. En la placa vertical que se estd considerando
(ver figura 10.3) P = b, de manera que la definicién del Re en condensacién sobre
placa vertical plana queda

Re = 4m _ 4 (10.18)

b,

Si la placa tiene una altura L, el 4rea de contacto placa—fluido vale A = Lb que,
sustituida en la ecuacién (10.16) y teniendo en cuenta la definicién de I', ecuacién
(10.5), conduce a

- hy L(T,, ~T,)

, (10.19)
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’ —

. lg .. hL ,
Cambiando el grupo de la ecuacion (10.15) por — segun la
grup T —TJL ( ) P e
ec. (10.19), se llega a
1/4
3 -
_ —-p)A
h, =0.943 -g-p-l(—p-l—p-vl_l}lrk (10.20)
Ly

Sustituyendo I” por el nimero de Reynolds, segtin la relacion (10.18), en (10.20)
resulta

1/4

3
(pl_pv)xl fl'_llL

h, = 0.943| 2P (10.21)
Re;

2
21

Nota: El subindice L en Rey indica que el caudal del condensado (I 6 m ) utilizado en el
célculo del nimero de Reynolds es el que hay al final de la placa (x =L).

Finalmente, despejando h; en (10.21) se obtiene

1/3

20 (P =P,
By = 147 |Z7—5——| Re[”? (10.22)

41

Esta expresion es muy titil porque es similar a las utilizadas en conveccién forzada
sin cambio de fase, donde Nu = f (Re). Aqui no aparece el Nusselt propiamente di-
cho, sino una versién modificada de este nimero. Efectivamente, reagrupando
términos en la ecuacién anterior (10.22)

Bl e )]1/3 By (v2/ )1/3
_ v
LLHL 8PP~ Py ~ | & l}bg =1.47 RE£1/3
I

A

(10.23)

Obsérvese que (VZ/g) tiene dimensiones de longitud y por tanto el miembro
izquierdo de la ecuacién anterior tiene la definiciéon de un nimero de Nusselt.
Esta presentacién del resultado de la teoria de Nusselt sugiere la forma de las cor-
relaciones a buscar cuando el régimen deje de ser laminar, lo que sucede para Re
> 1800, momento en el que la teorfa deja de tener validez.

Transferencia de Calor 301



Conveccion bifasica

Calculo del nimero de Reynolds

Cuando se empieza a resolver un problema de condensacidn, rara vez se conoce
de partida el caudal de condensado formado y por ello no se puede determinar el
nimero de Reynolds de la ecuacion (10.18). Pero sin conocer el caudal se puede
determinar este nimero utilizando los resultados de la teoria de Nusselt.

Efectivamente, para la placa plana vertical se puede utilizar la ecuacién (10.18)
conjuntamente con la ecuacién (10.6) para dar

3
_ 4gpi(pi—p,)d

Re
3
3y

(10.24)

Sustituyendo 6 de la Ec. (10.11) se tiene el valor de Re en cualquier punto x de la
placa.

1/4 3
2pi(p - py) [47»1(Tsat - T,) X}

uy Mg

/4
(10.25)

4
Re ==
€73

Para asegurarse que se cumplen las hipétesis de la teoria de Nusselt debe calcu-
larse Re en el extremo de la placa que es donde su valor es méximo y comprobar
si es 0 no menor que el valor de transicion al régimen turbulento.

Aplicacion del modelo de Nusselt a otras geometrias

Condensacion sobre tubos verticales

En la condensacion en el exterior o interior de cilindros verticales, los resultados
de la placa vertical permanecen validos si el radio del cilindro es mucho mayor
que el espesor de la pelicula de condensado [8] (R >> 0). La iinica diferencia es
que ahora el perimetro hiimedo P vale V4D, y por tanto

r=m
D

~ Pw mDp
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FIGURA 10.5 Perimetro himedo del cilindro vertical.

-

~

nD

Direccion del condensado

Las demis relaciones, & (x), h(x), hy, (Rep), Re(d), Re(x), permanecen idénticas.

Condensacion sobre placas inclinadas

Los resultados de la placa vertical se pueden utilizar [8] si se cambia g por
g-cos 0, con precaucion para altos valores del dangulo © desde la vertical y re-
sultando no valido para 6 =7/2.

FIGURA 10.6  Esquema de condensacion sobre una placa inclinada.
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Condensacion sobre geometrias radiales

a) Sobre un cilindro horizontal y una esfera.

La forma que tienen las peliculas de condensado se aprecia en la figura 10.7.

FIGURA 10.7  Condensacion en pelicula sobre (a) una esfera, (b) un cilindro
horizontal, (c) una columna vertical de cilindros horizontales con una
pelicula continua de condensado, y (d) con una pelicula que gotea.

El propio Nusselt [4] aplic6 su modelo al caso frecuente del cilindro horizon-
tal y obtuvo una expresién para h, mejorada después por Sparrow y Gregg
[9] y Chen [10]. Dhir y Lienhard la aplicaron también a una esfera [11]

1/4

(10.26)

3.
gp(pr—py) A hi,
Ly (Tsat - Ts) D

BD=C|:

C esigual a 0.815 para la esfera y 0.728 para el cilindro. D es el didmetro del
cilindro o la esfera.

El caso del cilindro tiene gran aplicacién industrial e interesa relacionar hp
con el caudal de condensado y el nimero de Reynolds.

Como el caudal de condensado por unidad de longitud del cilindro est4 rela-
cionado con hp por

mo_ hp n DL (T, - T,)/h’, _ hp (T, —T,)nD
L h',

I = (10.27)

=
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sustituyendo, andlogamente al caso de la placa plana, resulta

3-1/3
_ — 0\ 1/3
hp = 0.961{M2pv)1} [?} (10.28)
Hy
Para el caso de un cilindro horizontal de longitud L.
P=2L = Re = 2L (10.29)
Hy
Sustituyendo (10.29) en (10.28) queda
341/3
_ - A
hp = 1.21 {w} Re 3 (10.30)
Hy

Comparando las expresiones (10.15) (cilindro vertical) y (10.26) (cilindro
horizontal), la relacién de los coeficientes h en ambos casos da

B 1/4
Bnor _ 773 L%} (10.31)

hvert

considerando ambos cilindros iguales, es decir, de igual didmetro D y lon-
gitud L.

Para que ambos coeficientes sean iguales se debe cumplir L = 2.80 D, pero en
un caso real la relacién longitud—diametro es mucho mayor. Por ejemplo en
un tubo real de 4.88 m de largo y 1.9 cm de didmetro la ecuacién (10.31) da

1_1h0r = 3.09 1_1vert -

Por este motivo las disposiciones de tubos horizontales son generalmente pre-
feridas a las de tubos verticales en el disefio de condensadores, aunque en la
practica la diferencia no sea tan grande y para ciertas aplicaciones haya que
considerar otros factores.

No hay que olvidar que el limite de validez de este desarrollo estd dentro del
régimen laminar, es decir con Re < 1800. El cdlculo de Re se puede hacer di-

Transferencia de Calor 305




Conveccion bifasica

rectamente sin pasar por el cdlculo del caudal de condensado, de las expre-
siones (10.26), (10.27) y (10.29) llegando a

3 3..371/4
gpl(pl_ pv)}"l (Tsal_Ts) D

Re = 4.58 53
“lhlg

(10.32)

b) Condensacion sobre una columna vertical de tubos horizontales

Como se aprecia en la figura 10.8 la capa de condensado va aumentando su
espesor conforme desciende por la columna, con lo que hp va a disminuir en
el mismo sentido descendente.

FIGURA 10.8 Engrosamiento de la pelicula de condensado al descender por una
columna de tubos horizontales.

()

La férmula (10.27) ahora tomara la forma

_ hp N(Ty, ~ TYN7D
h'lg

r

(10.33)

siendo N el niimero de cilindros de la columna y HD, ~ el coeficiente prome-
dio en todos los cilindros.
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La hipétesis que se hace es que la relacion entre el coeficiente de conveccion
y el caudal de condensado I'" es la misma que para un sélo cilindro, es decir,
se considera valida la formula (10.28).

Llevando la ecuacién (10.33) a la (10.28) se tiene

3 1/4
_ gpi(p—pIM N
h = 0.72 £ 10.34
DN 0 8 |: N“l(Tsat - TG)D ( 03 )
Comparando las ecuaciones (10.34) y (10.26) resulta
hp, N = —1% (10.35)
N

relacién que traduce la disminucién de h al aumentar el nimero de tubos en
la columna. En la préctica el condensado no fluye formando una capa con-
tinua sino goteando (ver figura 10.7d) lo que aumenta HD, N al disminuir el
espesor de las capas de condensado y provocar la turbulencia. Por ello la rel-
acion HD, N = hp/ N*/® reproduce mejor los resultados experimentales [12].

Nota: La relacién entre I_ID, N Y Re es la misma que la (10.30) para un sélo tubo, al haberse
impuesto que la dependencia de hp N con el caudal I es la misma que para un solo cilindro.

¢) Condensacion sobre tubos inclinados.

Si la relacion entre la longitud L del tubo y su didmetro D, es mayor que
1.8 tanB, las ecuaciones anteriores pueden aplicarse a tubos inclinados, sus-
tituyendo g por g-cos 0 y siendo 6 el angulo que forma el tubo con la horizontal.

Régimen no laminar

Segin la Ec. (10.22) hy disminuye con Re; . Sin embargo Roshenow y otros [13]
vieron que h; empezaba a crecer con Re; a partir de Re; ~ 600 — 1800 lo que
indicaba la transicién a la turbulencia y el limite de validez del modelo de Nus-
selt. Este valor se alcanza si la placa es suficientemente larga.

Estudios posteriores detectaron que antes de ese limite empezaban a producirse on-
dulaciones en la superficie del condensado (ver figura 10.9), por lo que convenia
corregir algo los resultados de Nusselt en esa zona. Las correlaciones recomenda-
das [11] son:
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¢ Ecuacion de Kutateladze (1963)

_ 2 13
hy (v, /g) _ Re; (10.36)
M 1.08 Re} % -5.2
para 30 < Rey < 1800, regién laminar ondulada
¢ Ecuacién de Labuntsov (1957)
_ 2 1/3
M 8750 + 58Pr; *°(Re\"® - 253)

para Rey > 1800, regién turbulenta

Estas correlaciones ya dan los valores promedio para toda la placa, teniendo
en cuenta los diversos regimenes.

FIGURA 10.9 Regimenes de la pelicula de condensado segun el valor del nimero
de Nusselt.

Laminar, sin ondulaciones

A Re =30

Laminar, ondulado

—Y—  Re=1800

Turbulento

En la figura 10.10 se observa la forma de las ecuaciones para las tres re-
giones, cuyas tendencias se han comprobado experimentalmente.
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FIGURA 10.10  Numero de Nusselt modificado para condensacion sobre una placa
vertical.
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Condensacion forzada

Todas las situaciones consideradas anteriormente en régimen laminar se han deri-
vado del modelo de Nusselt, donde el movimiento de la capa del condensado queda
gobernado por la gravedad y son, por tanto, casos semejantes a los de conveccién
natural. En muchas situaciones reales, el vapor es forzado a circular por el conden-
sador, arrastrando la capa liquida y convirtiéndose el proceso en una conveccién
mixta, mezcla de conveccidn natural y forzada. En general, el efecto es de adelga-
zamiento de la capa de condensado y en un aumento consecuente del coeficiente de
conveccion.

Un caso importante es el del cilindro horizontal en flujo cruzado (figura 10.11a),
configuraciéon muy frecuente en los condensadores. El coeficiente de conveccion
depende tanto de la velocidad del vapor libre, u_, como de la gravedad y viene
dado por la siguiente expresion [14], vélida para Rep < 10

1/2
B }—1 D h' D 1/2
Nup=—22 = 0.64Re}? 1+ [1 ¥ 1.69%} (10.38)
7\'1 uookl(Tsat_Ts)
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donde el nimero de Reynolds se define de la forma habitual en flujo forzado,

u,D
Vi

FIGURA 10.11  Condensaci6n de vapor en movimiento sobre: a) un cilindro
horizontal en flujo cruzado, b) una placa plana horizontal paralela al
flujo.

WLT

_J

(a) (b)

Para una corriente de vapor paralela a una placa plana horizontal (caso b de la fig-
ura 10.11) se propone en la bibliografia [15] la expresion local (10.39a)

Pr
Nu=2X _ 0436Rel?| — 1508 01| Pvl (10.39%)
M (1+Ja/Pr)*? Ja (Pim
que promediado se convierte en la correlacion global (10.39b)
1,2.1/3
— h Pr
Nu = b gg7oRel/2| 1508 =01 | Pybly (10.39b)
A

| (1+Ja/Pr)¥% T2 (P Wy

comprobada para régimen laminar, 10 < (p; Ly/py uv)” 2 <500 y 0.01 <Ja/Pr; < 1.

u, X u L
Se define aqui Re, = ;}L y Re; = % y el nimero de Jakob, Ja, como en la
1 1
ecuacion (10.13).
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Condensacion en el interior de tubos

Cuando el vapor condensa en el interior de tubos, como sucede en los aparatos de
produccién de frio y de aire acondicionado, siempre estd en movimiento. Es por
tanto un caso, particularmente importante y extendido, de condensacion forzada.

En las correlaciones siguientes de este apartado, D significa el didmetro interno
del tubo.

FIGURA 10.12 Condensacion anular dentro de un tubo con alta velocidad del
vapor: perfil y seccion.

Condensado
\
_
Vapor

-
/

Condensado Condensado

Cuando la velocidad del vapor es suficientemente alta (figura 10.12), la orienta-
cién del tubo pierde importancia debido a que el efecto de la gravedad se vuelve
despreciable. En este caso el régimen de circulacién es anular (ver figura 10.12),
y la expresioén que propone Bejan [14], basandose en el trabajo de Chen y colabo-
radores [16], es la (10.40), donde las propiedades se calculan a T,

0.078 0.39 02, 07
0.65[%} [P1J Re; "Re,

h D _
L= = 0.0181Pr, 1.25 + 0.39Re; /Re,

1

Py

(10.40)
Ly

donde Re; viene dado por la férmula (10.18), siendo I'(L) el caudal de condensado

por unidad de perimetro hiimedo (aqui P = D) calculado a una distancia L del
comienzo de la condensacion. Por otro lado, el llamado Reynolds terminal se define

m/ D
Ly

como Re, =4 ,donde m es el caudal masico total (vapor y condensado).

Por contra, si el vapor circula mds lentamente, 1a condensacién es consecuencia
del efecto combinado de la gravedad y la velocidad y la orientacién del tubo es
muy importante. En el caso de tubo horizontal la condensacion se efectia en la
forma indicada en la figura 10.13a. En la bibliografia se suele distinguir entre la
parte superior del tubo, donde aparece una delgada pelicula de condensado a la
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que se le aplica la teoria de Nusselt, y la inferior, cuya pelicula de condensado es
mucho més gruesa y su coeficiente de conveccién muy inferior al de la parte su-
perior y dificil de determinar, por lo que se desprecia

( )}\lgh' 1/4
= EPIPI =Py,
h L= 10.41
superior B |: Ml(Tsat _ Tb)D :| ( )
donde B=B©)yB(0=2n/3) ~ 0.84
-0 - T—0 - 0 -
h = - hgyp + — hi = - hgyp (10.42)
0 es dificil de determinar y se suele tomar en la bibliografia
0 ~ 2n/3 (10.43)
Las Ecs. (10.41), (10.42) y (10.43) conducen a la ecuacién de Chato [17]
1/4
3
_ gpi(p—pIM N
hp = 0.555 £ (10.44)
b ul(Tsat_Ts)D
C—ho4 S " _|PyUm D
con hi, =h,+ 3 . (T, —T,) y valido para Rev— . < 35000.
entrada tubo

Con el subindice v se refiere al estado de vapor.

Para la posicion vertical, s6lo se encuentran correlaciones sencillas para vapor
descendente (figura 10.13b). En este caso el vapor circulante adelgaza por arrast-
re la pelicula de condensado y mejora la transmisién de calor hacia el tubo frio.
Chen y otros investigadores [16] ofrecen la siguiente férmula segin la versién de
Bejan [14]

— 2 1/3
h(v2/ _ ) )
—L(Vlk 8 _ R+ (582510 Re?®Pri? + (3.27x107¢)
1
2/3 1/2
/
13 (. 2 0.156 , 078 047, 14
Pri || v1 (“_J (E’_lJ Rep Re (10.45)
p? )l &) W) (P (1.25+039Re, /Re)’
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donde Rep y Re, y las propiedades se calculan exactamente igual que en el caso
de vapor a alta velocidad, ecuacién (10.40).

FIGURA 10.13 (a) Condensacién en un tubo horizontal con baja velocidad del vapor.
(b) Condensacion en un tubo vertical con flujo de vapor descendente.

Entrada de vapor

:

Vapor
Vapor |
p "\9
) L
- /Hiﬁggs\ pelicula de
0 condensado

Condensado

(a)

Cuando el vapor sube por el interior de un tubo vertical, la situacion se complica
y es preciso acudir a la bibliografia especializada para encontrar alguna expre-
sién [16].

Condensacion en gotas

Una condensacién en gotas tal y como presenta la figura 10.14 es muy interesante
ya que el contacto entre la pared fria y el vapor es directo en muchos puntos (sin
pelicula de condensado entre ambas) y por tanto el coeficiente de conveccidn alli
es mucho mayor (entre cinco y diez veces mas que en condensacién en pelicula)
resultando en promedio un valor de h dos o tres veces mayor que para la conden-
sacién en pelicula.

En general las condiciones que favorecen la formacién de gotas son:

* Presencia de promotores (aceites y otras sustancias) de gotas.

* Superficies altamente pulimentadas.
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Sin embargo en la prictica es dificil mantener durante un tiempo apreciablemente
largo condiciones de condensacién en gotas o bien si se consigue es a costa de un
procedimiento muy caro (recubrimiento de la superficie con metales nobles) o de
posibles efectos en el resto de la planta (adicién periédica de promotores), por lo
que de momento no tiene aplicacion industrial apreciable.

FIGURA 10.14  Condensacion de vapor de agua en gotas en condiciones ideales.

0
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TS < Tsat | @ & S o 0 Q
PP 0 & @
8 a ., O o @
® s 0 38 &
& 4 0 o ° 4
a
0 4 4}
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Ademis los valores tan altos alcanzados para h hacen que, en los intercambia-
dores de calor en que pudiera aparecer este fendémeno, existan otras resistencias
térmicas mucho mayores y por tanto que tenga poca importancia prictica el cono-
cimiento del h de condensacién para este caso.

Sin embargo existen estudios, la mayor parte para condensacién de vapor de agua
sobre superficies de cobre con presencia de agentes promotores. Para presiones
cercanas a la atmosférica, se han obtenido las siguientes correlaciones [11]

h =51104 +2044 T, (W/m?K) 22°C<T,<100°C  (10.46)
h =255510 W/m? K 100 °C < T, (10.47)

Presencia de gases incondensables

Representa una resistencia térmica afiadida por dificultar la difusién del vapor ha-
cia la superficie del condensado y reduciendo notablemente el valor de h. Por
ello es imprescindible la purga de estos gases. Para hacerse una idea [18] de su
efecto nocivo basta considerar que un 0.5% de masa de aire en el seno del vapor
de agua puede reducir h a la mitad y un 5% de masa de aire en vapor de agua
puede reducir h a la quinta parte.

Informacién més detallada aparece en las referencias [19] y [20].
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Ebullicion

Antes de entrar en el estudio de este fendmeno conviene aclarar la diferencia entre
dos formas muy distintas de producirse la vaporizacion (paso de un liquido a vapor).

.. es una vaporizacién superficial que conlleva fendmenos
Evaporacion .
combinados de transporte de calor y masa.
es la vaporizacién masiva en el interior de un liquido cuando
Ebullicién estd en contacto con una superficie a temperatura T, superior
a la de saturacion del liquido, T, (T > Tg,p).

El objeto de estudio de esta seccidn es este segundo fendmeno.

Tipos de ebullicion

Se distinguen dos clases distintas de ebullicién en funcién de la velocidad del
liquido.

cuando el liquido estd inicialmente inmdvil o se mueve muy
lentamente. Es el caso de depdsitos, pucheros, calderas piro-
tubulares, etc...

Natural o
en piscina

cuando el liquido se mueve a una velocidad apreciable. El
caso principal es el de las calderas acuotubulares, donde el
liquido (normalmente agua) se desplaza por el interior de
tubos.

Forzada

Ebullicion en piscina

La ebullicién es un fendmeno complicado como puede apreciarse en la figura
10.15, donde se recoge la primera curva experimental que se obtuvo de este feno-
meno debida al japonés Nukiyama [21]. En ella se puede apreciar una relacién al-
tamente no lineal entre el flujo de calor en la superficie y la diferencia de
temperaturas entre la superficie y la de saturacién, denominada exceso de temper-
atura, AT, = T, — Ty, y tomada como potencial que genera el flujo de calor entre
la superficie y el liquido, q”,.
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Las diversas regiones que aparecen son las siguientes:

. . %
e AT.<AT. 5 ~ 5 °C. Empiezan a aparecer burbujas que se colapsan ,
existiendo simplemente corrientes de conveccién natural.

* Enel punto A comienza la ebullicién propiamente dicha, manteniendo las
burbujas su existencia.

* AT A <AT.<AT.c = 30 °C. Ebullicién nucleada. Se forma una gran
cantidad de burbujas, cuya agitacién provoca un gran aumento del coefi-
ciente de conveccion, que toma valores en torno a 10* W/m? K.

e A partir de B, las burbujas interfieren; y a partir de P, h disminuye.

FIGURA 10.15  Curva de ebullicion del agua a una atmésfera de presion (Nukiyama,
[21], [22].

Burbujas  Chorros y
aisladas  columnas

Conveccién natural Ebulliciénnucleada Reg. de transicion Ebullicién en pelicula
107 f f f } {
: ! C: Punto critico, q",, :
6 — q"max X AR — — = — — '
T i B (S S G 7 Ja
802 S
— Qmin 0L
104 f--------- I il Pl
Punto de Leidenfrost,q" ;, .
108 : '
1 5 10 30 120 1000

AT, =T, -Tg, (°C)

*. Sobre el mecanismo de formacién y subsistencia de burbujas pueden consultarse las referen-
cias [1], [23]-[25].
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* AT.c < AT, < AT,p = 120 °C. Region de transicion o de pelicula
metaestable [35]. Empieza a aparecer una capa de vapor en la superficie,
que dificulta el paso del calor entre la superficie y el liquido.

* AT, p < AT,. Ebullicion en pelicula. La superficie estd totalmente cubi-
erta con una pelicula de vapor y el calor pasa a través de ella por conduc-
cion principalmente y, para valores altos de T, también por radiacion.

IMPORTANTE: Observar la posibilidad de destruccién del recipiente (transicién brusca del
punto C al E), asi como la posibilidad de un colapso de la pelicula (transicién del punto D al F) si
q’; es la variable controlante (caso frecuente). Sobre los problemas de estabilidad en los fené-
menos de ebullicién pueden consultarse las referencias [26] y [27].

Correlaciones para ebullicion en piscina

Ebulliciéon nucleada

La correlacion mds encontrada en la bibliografia anglosajona es la de Rohsenow
[28], vélida para superficies limpias

g(p;—py)

" Py ©
qs = hlg|: o

1/2 c. AT
} (10.48)

k
(O hlg Pr,

Es importante la presencia del grupo [o)/g(pj—py)] 12 directamente proporcional al
diametro de las burbujas al abandonar la superficie, que juegan el papel de di-
mensidn caracteristica del fendmeno [29]. Las propiedades para liquido (1) y va-
por (v) se calculan en el punto de saturacién (T, a p), k y Cgr son coeficientes
que dependen de la superficie y del liquido, y estan determinados experimental-
mente; en la tabla 10.1 aparecen sus valores para combinaciones habituales de
liquido y superficie.

Como q" es inversamente proporcional a hlzg, un aumento de la presién del
liquido origina un aumento importante en el flujo de calor; ésto es cierto hasta
presiones de aproximadamente 0.35 la presion critica. La fuerte dependencia en-
tre q", y AT, es debida a la influencia de la densidad de puntos de nucleacion,
que aparece explicitamente en la formulacién de Yamagata [11]. Esto ha induci-
do a la busqueda comercial de superficies especiales donde se consiguen aumen-
tos de q"; de mds de un orden de magnitud (ver figuras 10.16 y 10.17)
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q" = CAT'n”  a=12b=

Wik

n es la densidad de puntos de nucleacién y es proporcional a AT? 6 ATS .

Otras correlaciones se pueden encontrar en la literatura cientifica rusa [30].

TABLA 10.1  Constantes empiricas [14] para la correlacion de ebullicidén nucleada

de Rohsenow, ec. (10.48).

Combinacion liquido—superficie Csqs k

Agua—cobre

Pulido 0.013 1.0

Estriado 0.0068 1.0

Pulido con esmeril y tratado con parafina 0.015 1.0
Agua-—acero inoxidable

Rectificado quimicamente 0.008 1.0

Decapado quimicamente 0.013 1.0

Pulido mecdnicamente 0.013 1.0
Agua-latén 0.006 1.0
Agua—niquel 0.006 1.0
Agua-—platino 0.013 1.0
CCl —cromo 0.013 1.7
Benceno—cromo 0.010 1.7
n—Pentano—cromo 0.015 1.7
n—Pentano—cobre

Pulido con esmeril 0.0154 1.7

Desbastado con esmeril 0.0074 1.7
n—Pentano—niquel

Pulido con esmeril 0.013 1.7
Alcohol etilico-cromo 0.0027 1.7
Alcohol isopropilico—cobre 0.0025 1.7
35% K,COz—cobre 0.0054 1.7
50% K,COsz—cobre 0.0027 | 1.7
n—Butilico alcohol-cobre 0.0030 1.7
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FIGURA 10.16  Formacidn de lugares de nucleacion. (a) Cavidad humeda sin vapor
atrapado. (b) Cavidad con vapor atrapado. (c) Perfil de una
superficie rugosa.

Vapor Zonas de nucleacion

(@ (b) (0

FIGURA 10.17  Supefficies tratadas para aumento de la ebullicion nucleada.
(a)Capa de material poroso. (b) Cavidades reentrantes formadas

mecanicamente.
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Flujo critico de calor

A partir de un andlisis de estabilidad hidrodindmica, Zuber [31] predice los valores
de los flujos de calor mdximo y minimo. Posteriormente sus expresiones fueron
corregidas experimentalmente y modificadas para diversas geometrias por otros in-
vestigadores. En particular la correlacidon de Zuber para el flujo maximo o critico
fue adaptada por Lienhard y colaboradores a distintas geometrias resultando

" T 172 1/4
A"max = F(LO5py ~ higlog(p—py)] (10.49)

F (L") recoge el efecto de la geometria, siendo L'=L | g-(—p—l-_—ev—) =Bo"’? donde
c

Bo es el ntimero de Bond. En la tabla 10.2 se presenta el valor de F (L") para ge-
ometrias comunes.
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TABLA 10.2  Factor geométrico F (L") para calcular el flujo critico de calor segun
la ecuacion (10.49) [18], [32].

Geometria F(L') Anotaciones

Plgca plana 1.nf1n1t.a 1.14 L’ >2.7; L es la anchura o didmetro
mirando hacia arriba
Cilindro horizontal 0.89 + 2.27¢ 3%L" | L' >0.15; L es el radio del cilindro
Esfera grande 0.84 L’ >4.26; L es el radio de la esfera.

o 1.734 0.15< L' <4.26; L es el radio de la
Esfera pequefia 172

(L9 esfera

Cuerpo ancho finito ~0.90 L’ > 4; L = volumen/érea superficial

Todas las propiedades (vapor, liquido y hy,) se calculan en Tgy,.

Flujo minimo de calor

Si 9", <q",;,»1a pelicula se colapsa y hay una vuelta brusca al régimen nucleado. El
coeficiente numérico de la expresion de Zuber [31] (1/24) fue corregido experimen-
talmente por Berenson [33], adoptando el valor que aparece en la ec. (10.50) para
grandes placas horizontales.

1/4
go(p—-p,)

: (10.50)
(p1+py)

q,;nin = O'ngV hlg

Esta ecuacién es muy imprecisa y sus propiedades se calculan de la misma man-
eraque para q" .

Para cilindros horizontales puede consultarse la referencia [34].

Ebullicion en pelicula

Dada la semejanza de esta situacion con la de condensacion en pelicula, Bromley
[35] aplica el modelo de Nusselt a este caso obteniendo la expresidon siguiente
para cilindros y esferas [11]

1/4
3 '
A, g(pi—pyh
VV(TS - Tsat)D

=l
|

(10.51)
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siendo h'y, =hyg +04c¢,, (T;-T
horizontales y 0.67 para esferas.

sat)- C tiene un valor de 0.62 para cilindros

Las propiedades del vapor se evaltan en T, = (T + Ty, )/2. Las del liquido y hy,

se evaluan en T,;.
*  Superficies horizontales. Berenson [3], [33] obtiene en 1961 la siguiente

expresion, relacionada con la de Bromley
5 1/4
- Ay g(p—py)hy,

h = 0.42 T )[ - }1/2
v S sat g(pl_pv)

(10.52)

donde la longitud caracteristica es el didmetro de las burbujas del vapor.

* Aparicion de la radiacién. Bromley [35] da la siguiente expresién para un
coeficiente combinado hg,,, que engloba los efectos de la radiacién y la
conveccion.

1/3

By (10.53)

h

hcomb

postulando que la radiaciéon procedente de la superficie se absorbe en un
pequefio espesor del liquido produciendo vapor que aumenta el espesor de la
pelicula de vapor que separa el liquido de la superficie caliente.

La ecuacién (10.53) no resulta comoda de resolver, salvo para el caso en el que la
componente radiante sea apreciablemente menor que la convectiva (h;,q << h)
en el cual se puede aproximar por la (10.54)

heomb ® h + = hyg (10.54)

MW

h representa la componente convectiva dada por ecuaciones como las (10.51) 6

4 4
G(Ts B Tsat)
(1/e+1/a-1)(T,-T,,)

(10.52) y hy,q es la componente radiativa dada por ; sien-

do ¢ la emisividad de la pared, o la absortancia del liquido y 6 = 5.67x 1078 W/m? K*.
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Ebullicion forzada. Zonas en un tubo vertical

De manera parecida a la ebullicién en piscina, en ebullicion forzada (cuando el
liquido circula de manera forzada por el interior de un tubo) aparecen diversas re-
giones segun la manera en que se produce el cambio de liquido a vapor. En la
figura 10.18 se muestran las zonas que aparecen en la ebullicién forzada dentro
de un tubo vertical sometido a un flujo moderado de calor uniforme.

FIGURA 10.18  Regimenes de flujo y de transmision de calor en ebullicion forzada
dentro de un tubo vertical sometido a un flujo moderado de calor

uniforme [1].
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Es importante tener presente que esta sucesion de etapas se modifica fuertemente
al cambiar el valor de ciertas variables como la intensidad del flujo de calor o la
posicién del tubo.
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Correlaciones para ebullicion forzada en un tubo vertical

REGION A Conveccion forzada monofasica

Correlaciones del capitulo 8.

REGION B Ebullicion subenfriada

En esta region existe el efecto combinado de la ebullicién nucleada en
piscina y de la conveccién forzada monofésica, por lo que se emplea
una suma ponderada de la correlacién de Rohsenow, ecuacion (10.48),
y de alguna de las de conveccién monofésica del capitulo 8 [2], [36].
Una discusién de los mecanismos en esta region aparece en [37].

REGIONES | Ebullicion saturada nucleada y conveccion forzada bifasica
C,D,EyF

A pesar de los distintos regimenes englobados en estas cuatro regiones,
existe una correlacién vélida para todas ellas debida a Chen, muy men-
cionada en la bibliografia [3], [18] y obtenida a partir de una seleccién
de 594 datos experimentales de varios investigadores. En ella el coefi-
ciente total, hgg, se da como una suma de dos aportaciones, la convec-

tiva debida al movimiento del fluido, h., y la debida a la agitacién
generada por el cambio de fase, hgy.

hgp = hgy +he (10.55)

donde el término convectivo se presenta como una modificacién de la
ecuacion de Dittus—Boelter

A
he = 0.023 5 Re!® Prl* F (10.56)

m
—((1-x)D
Ifl"(l—X)D _ AC( )

4 Ly

con Re,; =

siendo m el caudal masico de la mezcla liquido—vapor, A, la seccién del tubo, x
el titulo y D el diametro del tubo. F es el factor convectivo de la ebullicién dado
por las expresiones (10.57) [2] y representado en la figura 10.19.
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FIGURA 10.19  Factor convectivo de la correlaciéon de Chen, ecs. (10.55) y (10.56).

F a
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F = 0.736 (10.57)
235 L +0213| 4, <10
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X €s el llamado pardmetro de Martinelli dado por la expresién (10.58)

_ 1:5)0.9 (&)0.5 (H_l)o'l
Lie = ( X o i, (10.58)

El término de ebullicién lo da la férmula (10.59), denominada ecuacién modifica-
da de Foster—Zuber

0.79 045 0.49

B 1 Cpp P 0.24
By = 0.00122 505 029,024 0.24 AT

K hlg Pv

0.75
sat

Api'S | (10.59)

donde AT, = Ty — Ty (AT,), en Kelvin; Apg, = Peae (@ T) — Pgye (@ Tgyy), €n Pa;
S: factor de supresion, dado en funcién del Reynolds bifdsico, Regg = Fl-2 Re,,
como [2]

S=1/(1+253-10° Regp’). (10.60)

La figura 10.20, conjuntamente con la 10.19 para F, indican que con el progreso
del cambio de fase aumenta el término convectivo (a mas cantidad de vapor mas
velocidad de la mezcla) y disminuye el de ebullicién (menor agitacion debida a la
generacion de burbujas).
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FIGURA 10.20 Factor de supresion en el término de ebullicion (10.59) de la
correlacion de Chen (10.55).
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Como hgy depende de ATy, se necesita un proceso iterativo para calcular hgp, si
se conoce q" y se quiere calcular la temperatura de la superficie, Ty. EI algorit-
mo es el siguiente, dados q", x, D, m/A_ y Tgy.

1. Cailculo de propiedades a T,
2. Cilculo de
3. Cilculode F
4. Cilculo de h,
5. Cilculo de Regg
6. Cilculode S
7. Segin la expresion de hgy se tiene

hgy = C ATgft4 APS;S 124 075

=|q", = C AT, Apy, +h, AT, | (10.61)

q”s = hBF ATsat

donde la constante C agrupa todos los términos que ya se han calculado en los
pasos previos, como aquellos que dependen de las propiedades y S, ademads
de los coeficientes numéricos.

8. Laecuacion (10.61) depende de una forma compleja de T a través de (T, — Ty
y de (Pyt (@ Ts) — Pgar (@ T))-
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Un procedimiento posible de resolucién es el de ensayo y error, consistente
en asignar un valor a T, calcular pg, (a Ty) y evaluar el miembro de la dere-
cha de la ecuacién anterior.

1 difi o1 ifi v u i
Si difiere de q" , ir modificando los valores de T hasta que ambos miembros
coincidan.

”

q-s
AT

sat

Regiones G y H. Conveccion forzada con vapor

Correlacién de conveccion forzada monofasica (ver capitulo 8).

Nota: En muchas aplicaciones reales (generadores de vapor) se hace circular mucha
mas agua de la evaporada por lo que no se alcanza el punto de x = 1.

Ebullicion forzada en tubos horizontales

La estructura del flujo se parece a la de los tubos verticales, pero es mas compleja
por la asimetria entre las fases causada por la gravedad. Informacién mas deta-
llada se encuentra en [1] y [2].

Correlaciones para ebullicion forzada en tubos horizontales y
verticales

Ademads de observarse desviaciones importantes en la correlacién de Chen, ésta
no vale para tubos horizontales. Kandlikar [39] ofrece otra correlacién mucho
mds moderna, exacta y véalida tanto para tubos horizontales como para verticales,
que se presenta en las expresiones (10.63) a (10.67) y que estd basada en 5246
puntos experimentales procedentes de veinticuatro investigadores e incluyendo
diez fluidos

h C C C
hiF = C,Co ?(25Fr) °+C4Bo 'Fy (10.63)

C

A
h, = 0.023 5 Re.® Pro’ (10.64)
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Ebullicién

donde C; a Cs son unas constantes que se muestran en la tabla 10.3, Fy un
parametro que depende del fluido y cuyo valor aparece en la tabla 10.4 para un
grupo de fluidos, Co es el nimero convectivo definido por la expresion (10.65),
Bo el nimero de ebullicién dado por la expresiéon (10.66) y Fr el nimero de
Froude definido por (10.67) como si todo el caudal fuese liquido.

0.8 0.5
cOs(l‘X) (EX) (10 .65)
n A
Bo= sk (10.66)
m hlg
mZ
Frj= ——— (10.67)
Ac pl g D

A, es la seccidn interna del conducto (nD%/4) y g la aceleracion de la gravedad.

TABLA 10.3  Constantes de la correlacion (10.63).

Constante Region convectiva Regiérr:udc?ezzuallicién
C; 1.1360 0.6683
G, -0.9 -0.2
Cs 667.2 1058.0
Cy 0.7 0.7
Cs? 0.3 0.3

a. Cs5=0, siempre en tubos verticales y para Fr) > 0.04 también en tubos hor-
izontales.

La regién convectiva es aquélla en la que Co < 0.65.
La region de ebullicién nucleada es aquélla en la que Co > 0.65.

Para Co = 0.65 debe utilizarse el mayor valor obtenido con los dos conjuntos de
valores.

La correlacion de Kandlikar es la que debe utilizarse de forma preferente, ya que
ha sido comparada con datos experimentales muy recientes [40] y se ha obser-
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vado que se ajusta mucho mejor a ellos que la correlacién de Chen y otras que
aparecen en la bibliografia. Ademds el rango de flujos de calor utilizado para su
ajuste es muy amplio (300 W/m? < q" <23 MW/m?).

TABLA 10.4  Parametro dependiente del fluido, Fy, en la correlacion (10.63).

Fluido Fs
Agua 1.00
R-11 1-30
R-12 1.50
R-13B1 1.31
R-22 2.20
R-113 1.30
R-114 1.24
R-152a 1.10
Nitrégeno 4.70
Neén 3.50

En otro articulo posterior [41], Kandlikar introduce nuevos pardmetros para am-
pliar el uso de su correlacion a tubos con algin aumento de su superficie interna
debido a surcos, aletas, turbuladores, etc.

Referencias

J. G. Collier
Convective Boiling and Condensation
McGraw-Hill, New York, 1981.

A. E. Bergles, J. G. Collier, J. M. Delhaye, G. F. Hewitt, and F. Mayinger
Two Phase Flow and Heat Transfer in the Power and Process Industries
Hemisphere Publishing Corporation, Washington, 1981.

E. Costa Novella
Ingenieria Quimica, vol. 4 - Transmision del calor
Alhambra Universidad, Madrid, 1986.

W. Nusselt
The Condensation of Steam on Cooled Surfaces
Pioneering Paper in Chemical Engineering Fundamentals, vol. 1, p. 6

328

Transferencia de Calor



Referencias

10.

11.

12.

13.

14.

15.

16.

17.

D. Kern
Procesos de transferencia de calor

CECSA, México, 1965.

W. M. Rohsenow
Heat Transfer and Temperature Distribution in Laminar Film Condensation
Transactions of ASME, vol. 78, p. 1645, 1956.

E. M. Sparrow, and J. L. Gregg
A Boundary—Layer Treatment of Laminar Film Condensation
Journal of Heat Transfer, vol. 81, p. 13, 1959.

V. Dhir, and J. Lienhard

Laminar Film Condensation on Plane and Axismmetric Bodies in Nonuniform
Gravity

Journal of Heat Transfer, vol. 93, p. 97, 1971.

E. M. Sparrow, and J. L. Gregg
Laminar Condensation Heat Transfer on a Horizontal Cylinder
Journal of Heat Transfer, vol. 81, p. 291, 1959.

H. M. Chen
An Analytical Study of Laminar Film Condensation, Parts 1 and 2.
Journal of Heat Transfer, vol. 83, p. 48, 1961.

F. Incropera and D. de Witt
Fundamentals of Heat and Mass Transfer
Wiley, 1990.

D. Q. Kern
Mathematical Development of Tube Loading in Horizontal Condensers
AIChE Journal, vol. 4, p. 157, 1958.

W. M. Rohsenow, J. H. Webber, and A. T. Ling
Effect of Vapor Velocity and Laminar and Turbulent Film Condensation
Transactions of ASME, vol. 78, p. 1637, 1956.

A. Bejan
Heat Transfer
Wiley, New York, 1993.

J. W. Rose

A New Interpolation Formula for Forced Convection Condensation on a Horizontal
Surface

Journal of Heat Transfer, vol. 111, p. 818, 1989.

S. L. Chen, F. M. Gerner, and C. L. Tien
General Film Condensation Correlations
Experimental Heat Transfer, vol. 1, p. 93, 1987.

J. C. Chato
Laminar Condensation inside Horizontal and Inclined Tubes
J. ASHRAE, vol. 4, p. 52, 1962.

Transferencia de Calor 329



Conveccion bifasica

18.

19.

20.

21.

22.

23.

24.

25.

26.

27.

28.

29.

T. Cebeci

Laminar Free Convective Heat Transfer from the Outer Surface of a Vertical Slen-
der Circular Cylinder

Fifth Int. Heat Transfer Conference, vol. 3, NC 1.4, pp. 15-19, 1974.

E. M. Sparrow, and S. H. Lin
Condensation Heat Transfer in the Presence of a Noncondensable Gas
Journal of Heat Transfer, vol. 86, p. 430, 1964.

W.J. Minkowycz, and E. m. Sparrow
International Journal of Heat and Mass Transfer, vol. 9. p. 1125, 1966.

S. Nukiyama

The Maximum and Minimum Values of the Heat Transmitted from Metal to Boiling
Water under Atmospheric Pressure.

Publicado originalmente en Journal of Japan Society of Mechanical Engineers, vol.
37, p. 367, 1934. Traducido en International Journal of Heat and Mass Transfer, vol.
27, p. 959, 1984.

S. Nukiyama
Memories of my Research on Boiling
International Journal of Heat Mass Transfer, vol. 27, p. 955, 1984.

Lord Rayleigh
On the Pressure Developed in a Liquid During the Collapse of a Spherical Cavity
Philosophical Magazine, vol. 33, p. 94, 1917.

H. K. Forster, and N. Zuber
Dynamics of Vapor Bubbles and Boiling Heat Transfer
AIChE Journal, vol. 1, p. 531, 1955.

M. Jakob
Heat Transfer, vol. 1
Wiley, New York, 1967.

E. F. Adiutori
New Theory of Thermal Stability in Boiling Systems
Nucleonics, p. 92, may 1964.

E. F. Adiutori
The New Heat Transfer
Ventura Press, West Chester, 1989.

W. M. Rohsenow
A Method of Correlating Heat Transfer Data for Surface Boiling Liquids
Transactions of ASME, vol. 74, p. 969, 1952.

N. Zuber
On the Correlation of Data in Nucleate Pool Boiling from a Horizontal Surface
AIChE Journal, vol. 3, p. 9S, 1957.

330

Transferencia de Calor



Referencias

30.

31.

32.

33.

34.

35.

36.

37.

38.

39.

40.

41.

V. V. Yagov
Heat Transfer with Developed Nucleate Boiling of Liquids
Thermal Engineering, vol. 35, p. 65, 1988.

N. Zuber
On the Stability of Boiling Heat Transfer
Transactions of the ASME, vol. 80, p. 711, 1958.

J. S. Ded, and J. H. Lienhard
The Peak Pool Boiling Heat Flux from a Sphere
AIChE Journal, vol. 18, p. 337, 1972.

P. J. Berenson
Film Boiling Heat Transfer for a Horizontal Surface
J. Heat Transfer, vol. 83, p. 351, 1961.

J. H. Lienhard, and P. T. Y. Wong

The Dominant Unstable Wavelength and Minimum Heat Flux during Film Boiling
on a Horizontal Cylinder

J. Heat Transfer, vol. 86, p. 220, 1964.

L. Bromley
Heat Transfer in Stable Film Boiling
Chemical Engineering Progress, vol. 46, p. 221, 1950.

W. M. Rohsenow

Boiling

Handbook of Heat Transfer (Rohsenow and Hartnett, eds.), sec. 13
McGraw-Hill, New York, 1973.

G. Tsung—Chang, and S. G. Bankoff
On the Mechanism of Forced—Convection Subcooled Nucleate Boiling
Journal of Heat Transfer, vol. 112, p. 213, 1990.

J. C. Chen
Correlation for Boiling Heat Transfer to Saturated Liquids in Convective Flow
Int. Eng. Chem. Process Des. Develop., vol. 5, p. 322, 1966.

S. G. Kandhkar

A General Correlation for Saturated Two—Phase Flow Boiling Heat Transfer Inside
Horizontal and Vertical Tubes

Journal of Heat Transfer, vol. 112, p. 219, 1990.

J. C. Khanpara, A. E. Bergles, and M. B. Pate
Augmentation of R—113 In-Tube Evaporation with Micro—Fin Tubes.
ASHRAE Paper no. PO-86-11, no. 3

S. G. Kandlikar

A Model for Correlating Flow Boiling Heat Transfer in Augmented Tubes and
Compact Evaporators

Journal of Heat Transfer, vol. 113, p. 966, 1991.

Transferencia de Calor 331



Sintesis del capitulo

CONDENSACION

* Se produce condensacién de un vapor cuando éste estd saturado, o leve-
mente sobrecalentado, y se pone en contacto con una superficie més fria
que €l (con T < Tg,y).

* El fenémeno principal que se produce es la formacién de una pelicula de
condensado entre el vapor y la superficie, que se opone al paso del calor
entre ambos. Basandose en este hecho, Nusselt formula en 1916 un sen-
cillo modelo en el que calcula el coeficiente de conveccién suponiendo
que el calor pasa exclusivamente por conduccién a través de la pelicula
del condensado.

De esta manera se obtienen expresiones de h para las geometrias habituales:
placas, cilindros, esferas, bancos de tubos, etc. tanto en circulacién exterior como
interior, con dos presentaciones distintas aunque ligadas.

1. En funcioén de la diferencia de temperaturas de saturacién y de la superficie,
Teat — T, de las propiedades del fluido principalmente en estado liquido),
de g y de la dimensién geométrica caracteristica de la superficie sélida.

2. En funcién del nimero de Reynolds, es decir del caudal de condensado que
se forma, de las propiedades y de g.

Obviamente debe usarse la més conveniente para cada problema.
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* Entre las propiedades ocupa un lugar

importante la entalpia del cambio de fase, Condensado

hy,, a la que se le afiade un término correc-

. Vapor, T
tor para tener en cuenta el subenfriamiento P sat
del liquido.

h',, = h T T Ts
lg — lg+X Cp,l( sat s) —

donde x es el valor del factor numérico de correc-
cién, que depende de cada caso.

Regimenes

* Como es habitual, quien indica el régimen del flujo es el nimero de Rey-
nolds, definido aqui como

Donde P es el perimetro himedo de contacto entre el fluido y la superficie
solida. Por ejemplo:

P=b P = 14D P=2L

Todas las expresiones que se deducen del modelo de Nusselt valen para régi-
men laminar, Re < 180. Para régimen turbulento, Re > 180, e incluso para una
situacion intermedia llamada régimen laminar ondulado, 30 < Re < 180, hay
que utilizar otras férmulas que aparecen al final de la seccidn del capitulo
dedicada a la condensacion.
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EBULLICION

Hay que distinguir entre:

Vaporizacion: Cambio de fase de un liquido a su vapor.

Evaporacion: Vaporizacién que se produce en la superficie de un
liquido. Se produce siempre que el vapor sobre la superficie del liquido
no esté saturado e implica una transferencia conjunta de calor y materia.

Ebullicién: Es un fenémeno masivo de cambio de fase en el interior de
un liquido. Se produce cuando el liquido entra en contacto con una super-
ficie a temperatura superior a la de saturacion, T > T, Esta seccidn se
dedica a esta forma de vaporizacion.

Tipos de ebullicién

Natural o en piscina. Cuando el liquido estd inicialmente inmévil en un
recipiente. Ejemplo: Depdsitos, pucheros, calderas pirotubulares.

Forzada. Cuando el liquido circula por el interior de un conducto. El
ejemplo mas importante son las calderas acuotubulares.

— Ebullicion en piscina

La relacién entre el flujo de calor en la superficie, q", y el salto térmico
AT, =T, - T, es compleja segin se ve en la figura (10.15) de Nukiyama
de ebullicion del agua.

Existen una serie de regiones de distinto comportamiento, cada una de las
cuales tiene su(s) expresion(es); interesando especialmente las zonas de
ebullicién nucleada y de ebullicién en pelicula, asi como los puntos de
flujo de calor maximo y minimo.

— Ebullicion forzada

También existen diversas zonas de comportamiento seglin se muestra en
la figura 10.18. Las mas importantes a nivel practico son las C, D, Ey F
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donde se aplica la férmula de Kandlikar, que considera dos contribu-
ciones: la de la conveccién forzada y la debida a la generacién de burbu-
jas que agitan el liquido.

Conforme avanza la mezcla liquido—vapor por el tubo aumenta la impor-
tancia relativa de la primera y disminuye la de la segunda.
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Una de las siguientes hipotesis no estd incluida en la teoria de Nusselt sobre
la condensacion laminar en pelicula en una placa plana vertical. Sefialarla:

a) La aceleracion del condensado es despreciable.

b) Las propiedades termofisicas del condensado se evaliian a la tempe-
ratura de saturacion.

c) Ladistribucion de temperaturas en la capa de condensado es lineal.

d) Los esfuerzos cortantes entre condensado y vapor son despreciables.

Al calcular el coeficiente de conveccion en condensacion en pelicula segiin
el modelo de Nusselt, el cambiar el calor latente de vaporizacion hyg por el
calor latente modificado hj, = h;,(1 + .68Ja) es una mejora debida a:

a) Evaluacion de las propiedades del condensado en otro valor distinto
de la temperatura.

b) El vapor no permanece inmovil.

c) Tener en cuenta el subenfriamiento del condensado.

d) El condensado cae con régimen turbulento.

En la teoria de Nusselt que explica la condensacion en pelicula de un vapor
sobre una superficie plana vertical, se obtiene que el coeficiente de convec-
cion es proporcional a la raiz cuarta de la aceleracion de la gravedad.

Comentar breve y cualitativamente:

a) ;A qué se debe la aparicion de g en la expresion de h?

b) La dependencia funcional antes apuntada indica que h crece con g, ;es
esto logico?, ;por qué?
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4.  En un cilindro de didmetro D y longitud L sobre cuya superficie externa
condensa vapor, determinar cudl es el perimetro hiimedo del mismo en
posicion vertical y horizontal.

5.  (En qué posicion (horizontal, vertical o inclinada) debe colocarse un cili-
ndro, sobre cuya superficie exterior va a condensarse un vapor, para que
la condensacién sea mdxima? Justificar brevemente la respuesta.

6.  Obtener la expresion que da el niimero de Reynolds para el estudio de un
condensado, de caudal m, formado sobre una columna de N tubos hori-
zontales de didmetro D y longitud L.

O

7.  Cuando un vapor condensa sobre una columna de N cilindros horizon-
tales, el coeficiente de conveccion promedio, h, disminuye con N, siendo

N]/6

aproximadamente inversamente proporcional a . Explicar cualitativa-

mente a qué se debe esta disminucion.

8.  La condensacion por gotas es mejor que la condensacion en pelicula ; Por
qué? ; Por qué industrialmente se prefiere la segunda?.

9.  Explicar tres diferencias importantes entre la transferencia de calor por
ebullicion y por conveccion forzada sin cambio de fase.
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10. Enla curva de ebullicion en piscina indica el nombre de los tramos y pun-
tos sefialados en la figura siguiente.

q%
C
D
B F
A E
AT, =Ty~ Ty,
Tramo A: ......eeeeeeeeeeiiiiiiiiiiiiiieeeeeeee, Tramo D: .........ccoooeeeveeeeeeeiiaaannnnnnn
Tramo B: ....coooeeeeeeieeieeiiiiiiieeieeienn, Punto E: ......cooovveeveeeeeiiiiiieeneennnn,
Punto C: .. Tramo F: ...........oooovvvveeeeeeeecnnnnn.

11. En la curva de ebullicion en piscina, al punto de mdximo flujo de calor,

47 max » S€ le llama también “punto critico” o “punto de destruccion”. Jus-

tificar este nombre

”
q N 4

q s, max

Ts - Tsat
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12. Lo que aparece en la figura es el perfil de temperaturas a lo largo de un
tubo para un fluido que circula forzadamente por su interior ;Qué feno-
meno térmico estd sufriendo el fluido?

Tpared del tubo\4

/

/
/ \
— Thuido

eje del tubo

(A qué se debe el salto brusco que experimenta la temperatura de la pared
del tubo?
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Por el interior de un tubo de cobre de didmetro interior y exterior
D;=16.5mm y D, =19 mm respectivamente circula agua en unas condi-
ciones tales que el coeficiente de transferencia de calor del agua en el interior
del tubo vale l_li = 5200 W/m?K. Debido a esta trasferencia de calor, en la
pared exterior del tubo condensa vapor de agua saturado a 0.1 bar con un
coeficiente de conveccién de h, = 6800 W/m? K. Estimar el caudal conden-
sado por metro de tubo cuando la temperatura media del agua son 30 °C.

En la superficie exterior de una tuberia vertical de 1 m de largo y 100 mm
de didmetro cuya superficie se mantiene a una temperatura uniforme de 94
°C se condensa vapor de agua saturado a 1 atm. Estimar el caudal de con-
densado y el calor (W) transferido a la tuberia.

Una placa vertical de 500 mm de alto y 200 mm de ancho se utiliza para
que condense en su superficie vapor de agua saturado a 1 atm ;A qué tem-
peratura deberd mantenerse la superficie de la placa si se desea condensar
un caudal de 25 kg/h?

Un tubo horizontal de 50 mm de didmetro, con una temperatura superficial
de 34 °C estd expuesto a vapor de agua a 0.2 bar. Estimar el caudal de con-
densado y el calor transferido por unidad de longitud del tubo (W/m).

Un vapor saturado a 0.1 bar condensa, con un coeficiente de conveccién de
6800 W/mzK, en el exterior de un tubo de laton de didmetros exterior € in-
terior 19 y 16.5 mm respectivamente. El coeficiente de conveccién del
agua que circula por el interior del tubo es 5200 W/m?K. Estimar la veloci-
dad de condensacién del vapor por unidad de longitud del tubo cuando la
temperatura media del agua es 30 °C.
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6.  Un vapor de agua saturado a 0.1 bar condensa sobre un banco horizontal
compuesto por 10 hileras de 10 tubos de D = 8 mm en disposicién aline-
ada. Si la superficie de los tubos esta a 27 °C, estimar el caudal de conden-
sado por unidad de longitud.

Datos: v = 1.007><10_3 m3/kg; Vg = 22.93 m3/kg; A =0.628 W/m K;

hlg = 2390 kJ/kg; Cp,l = 4178 J/kg'K; w = 695><10_6 Pas; Tqy = 320 K.

7.  Por un hilo conductor largo de 1 mm de didmetro circula una corriente
eléctrica tal que hace que la potencia disipada sean 3150 W/m, alcanzando
una temperatura superficial de 126 °C cuando estd sumergido en agua a
1 atm ;Cudl es el coeficiente de transferencia de calor por conveccidn aso-
ciado a la ebullicion? Estimar el valor del coeficiente de correlacion Cg ¢

8.  Un calentador eléctrico cilindrico de 6 mm de didmetro y emisividad € = 1
esta sumergido en posicion horizontal en un recipiente que contiene agua.
La temperatura superficial del metal es 255 °C en condiciones estacionari-
as de ebullicién. Estimar la potencia disipada por el calefactor por unidad
de longitud.

9.  Los avances en tecnologia LSI (Large Scale Integration), en particular para
grandes computadores, se encuentran a menudo supeditados a la posibilidad
de refrigerar los chips individualmente. Una construccién tipica de un dispos-
itivo de este tipo consiste en un vector de varios cientos de chips de 25 mm?
de drea cada uno, montado en un sustrato cerdmico. Un método de refriger-
ar este dispositivo es sumergirlo en un fluido con bajo punto de ebullicién,
por ejemplo el refrigerante R—113. Estimar la potencia que puede disiparse
con este montaje, si el punto de operacioén se fija en el 50% del flujo de cal-
or critico (maximo) ¢ Cudl es la temperatura del chip es estas condiciones?
Suponer C,y=0.004 y k = 1.7. Propiedades del R-113: ¢, = 983.8 J/kg'K;
W =5.147x107* Pa's; Pry=7.18, hj, = 147 kl/kg, p; = 1511 kg/m’, p,, =
7.38 kg/m?, T, = 321 K, 6 = 15.9 x10>N/m.

10. Un caudal m = 0,1 kg/s de agua saturada a T, = 180 °C fluye a través de
un tubo vertical de 2.5 cm de didmetro interno al que llega un flujo de calor
constante q", =135 kW/m?2. Calcular la temperatura de la pared del tubo
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11.

12.

13.

T, y el coeficiente de transferencia de calor bifdsico hgg en un punto don-
de el titulo de la mezcla es x = 0.25.

El fondo de una cacerola de cobre se mantiene a 118 °C mediante un calen-
tador eléctrico. Estimar la potencia necesaria para hervir agua a 1 atm par-
tiendo de condiciones de saturacién ;Cudl es el caudal de evaporacion
suponiendo estado estacionario? Estimar el flujo critico de calor. (Consid-
erar la superficie del fondo de cobre pulido y didmetro 30 cm).

Se extrae una barra de acero de 20 mm de didmetro, 200 mm de largo y
emisividad 0.9 de un horno a 455 °C y se sumerge stibitamente en un bafio
de agua a presién atmosférica. Estimar la transferencia de calor inicial
desde la barra.

Estimar la corriente a la cual se quemara un cable de niquel de 1 mm de
didmetro, al sumergirlo en agua a presion atmosférica. La resistencia eléc-
trica del cable es 0.129 Q/m.
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CAPITULO 11

Intercambiadores
de calor

En las aplicaciones reales donde debe existir una transferencia de calor entre sus-
tancias o sistemas, se pretende que esta transferencia se realice de forma controla-
da en una cierta zona del espacio. En la mayor parte de los casos la zona estd
localizada dentro de un tipo de equipos, cuyo objetivo es conseguir el intercambio
de calor entre varias sustancias (casi siempre dos) de la forma més eficaz posible.
Estos equipos reciben el nombre de Intercambiadores de Calor y son el objeto de
estudio del presente capitulo.

La variedad de intercambiadores de calor es muy grande en funcién de muy di-
Versos aspectos como: sustancias que intercambian el calor (casi siempre fluidos),
aplicacion y planta industrial o servicio donde se utiliza, caudal, temperatura y
presion de los fluidos, etc. Para dar una pincelada de esta variedad se empieza con
una primera parte puramente descriptiva donde se presentan con dibujos es-
quemiticos los tipos de intercambiadores de calor mds habituales.

La mayor parte de estos equipos se pueden clasificar de la siguiente manera.

¢ De contacto directo. Ambos fluidos intercambian calor al mezclarse.

* Sin contacto directo. Ambos fluidos intercambian calor a través de algin
medio interpuesto. Estos a su vez, siguen la clasificacion siguiente
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¢ Recuperativos. Los fluidos intercambian calor a través de un medio con-
ductor.

— Tubulares. Los fluidos intercambian calor a través de las paredes de
tubos, por cuyo interior y exterior circulan.

— De placas. Los fluidos intercambian calor a través de placas (planas o
no) que los separan.

— Con tubos de calor. El calor circula a través de un tubo cerrado
superconductor basado en el cambio de fase de un fluido interior.

* Regenerativos. Los fluidos caliente y frio ocupan alternativamente el
interior de un material finamente dividido (tipo poroso) que hace de alma-
cenador y transmisor intermedio entre ambos fluidos.

En las figuras que siguen se hace un recorrido descriptivo siguiendo esta clasificacion.

Descriptiva

En la relacién que viene a continuacién, se ha seguido basicamente la referencia
[1], adaptandola a la clasificacién establecida mas arriba.

Intercambio de calor por contacto directo

Se muestran ejemplos en las figuras 11.1 a 11.3, de los cuales el mds importante
en la industria es la torre de refrigeracion (Fig. 11.3) empleada para enfriar agua a
temperaturas moderadas.

FIGURA 11.1 Para condensacion de un vapor con su fase liquida.

—
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Liquido

Vapor—— (°
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FIGURA 11.2 Para calentamiento de agua por vapor.

1

Agua caliente

Depésito de agua -

Vapor de agua Agua fria
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FIGURA 11.3  Torre de refrigeracion.
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Intercambiadores de calor tubulares

FIGURA 11.4 Intercambiadores de calor tubulares de tubos concéntricos.

Corriente de alta presion

Corriente de baja presion

b

Los intercambiadores de calor tubulares de tubos concéntricos son sencillos y de
poca capacidad. Los de un solo tubo se utilizan por ejemplo, para calefactar naves.
Esquemas constructivos y de circulacion de los fluidos en intercambiadores de dos
tubos concéntricos se muestran en las figuras 11.4 y 11.5.

%

FIGURA 11.5 Circulacion en intercambiadores concéntricos.
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(a) Flujos paralelos (b) Flujos a contracorriente

Los intercambiadores de carcasa y tubos son los més utilizados por tradicién y fa-
cilidad constructiva y se usan preferentemente con liquidos. Permiten el uso de
caudales y potencias grandes. Esquemas de los tipos mas corrientes se ofrecen en
las figuras 11.6 a 11.12.
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FIGURA 11.6 Intercambiadores de carcasa y tubos. Cortes elementales.

Fluido que circula por el interior de los tubos

Fluido que circula entre los tubos y la carcasa
(comiinmente llamado fluido de carcasa)

Banco
de tubos

Seccion Carcasa exterior \

Perfil

FIGURA 11.7  Configuracién con circulacion doble en los tubos en un
intercambiador de carcasa y tubos. Presenta facilidades
constructivas y de mantenimiento respecto de la configuracién
basica que aparece en la figura 11.8.

Fluido que circula

! | por los tubos

Ventana del deflector
para el paso del
fluido de carcasa

Fluido de carcasa
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FIGURA 11.8  Configuracion béasica de los intercambiadores de carcasa y tubos.
(Un paso por la carcasa y un paso por los tubos). La circulacion es
mixta cruzada-a contracorriente.
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deflectores la carcasa los tubos

Otras configuraciones en IC de carcasa y tubos

Se aumenta el niimero de pasos de carcasa para mejorar la eficiencia del intercambiador
y el niimero de pasos por los tubos para aumentar el area de intercambio, tal y como se
muestra en las figuras 11.9 a 11.12.

FIGURA 11.9 Intercambiador de calor de carcasa y tubos. Dos pasos en los tubos y
en la carcasa.
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FIGURA 11.10 Intercambiador de calor de carcasa y tubos.. Cuatro pasos en los
tubos y dos en la carcasa.
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FIGURA 11.11  Intercambiador de calor de carcasa y tubos. Entrada Unica en flujo
cruzado con deflectores de distribucion del flujo. Su uso es frecuente

en los condensadores.

Fluido de la carcasa

RVANS

Fluido de los tubos

s

FIGURA 11.12 Intercambiador de calor de carcasa y tubos. Entradas y salidas
multiples con separadores interiores. También se usa para los

condensadores.
Fluido de+ la carcasa

v v v

T T T

Fluido de los tubos
—> —>
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Conexiones de intercambiadores de carcasa y tubos

Debido a que el aumento de pasos en un intercambiador tiene limites construc-
tivos y de operacidn, a veces para mejorar la eficiencia o la capacidad se conectan
varios intercambiadores, tal y como se muestra en las figuras 11.13 a 11.15.

FIGURA 11.13  Acoplamiento de intercambiadores de calor de carcasa y tubos en
serie en ambos lados (tubos y carcasas).
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FIGURA 11.14  Acoplamiento de intercambiadores de calor en carcasa y tubos en
paralelo en ambos lados (tubos y carcasas).
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FIGURA 11.15  Acoplamiento de intercambiadores de calor en carcasa y tubos en
serie de los tubos y en paralelo de las carcasas.
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Compactos de tubos y aletas

Los intercambiadores de calor compactos son aquéllos que presentan una alta relacién
entre el drea de intercambio y el volumen que ocupan, habitualmente debido a la pres-
encia de aletas. Entre los tubulares, los mas conocidos son los radiadores de los coch-
es, presentados en la figura 11.16.

FIGURA 11.16  Intercambiadores de calor tubulares compactos. (a) De tubos planos
y aletas continuas de placa. (b)De tubos circulares y aletas continuas
de placa. (c) De tubos y aletas circulares.

Liquido Liquido Liquido

Tubos J7 i

circulares

Aletas circulares

(a) (b) (0
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Otros tipos de intercambiadores de calor tubulares

Casos a destacar son los serpentines para calentamiento de depdsitos (figura
11.17) y los tubos de calor (11.18).

FIGURA 11.17  Calentadores y enfriadores de tanques.

Dep6sito

Liquido

Serpentin
Fluido calefactor

FIGURA 11.18 Tubo de calor.
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Recepcién de calor dentro de la mecha Salida de calor

Un tubo de calor es un mecanismo muy eficaz de transmision del calor. El calor
que absorbe el tubo por un extremo y luego cede por el otro provoca un cambio
de fase en el fluido que encierra, con lo que la temperatura de ambos extremos del
tubo es muy parecida y la cantidad de calor transmitida de un extremo a otro es
grande. Esto quiere decir que este dispositivo actiia como si fuera una barra de un
material de muy alta conductividad térmica.

Intercambiadores compuestos de tubos de calor se utilizan preferentemente en la
recuperacion de energia de las instalaciones de aire acondicionado.
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Intercambiadores de calor de placas

De placa y estructura (bastidor). Es un tipo de intercambiador muy compacto
(alta relacion area de intercambio/volumen), muy util para liquidos sometidos a
presiones mas bien bajas y muy adecuado en la industria agroalimentaria por su
facilidad de limpieza.

En la figura 11.19 se muestra un esquema del aparato y de las placas de que se
compone.

FIGURA 11.19  Intercambiador de placas. Detalles de su estructura y funcionamiento.
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b) Placa suelta. Obsérvense las corrugaciones, ¢) Los fluidos circulan a contracorriente
de gran importancia en el funcionamiento del a ambos lados de las placas, por lo

intercambiador, al generar turbulencia y que es un intercambiador muy eficaz.?
aumentar el 4rea de intercambio.
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a. Mas adelante se explica la importancia que tiene en los intercambiadores de calor el sentido de
circulacién de los fluidos.
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Compactos de placas y aletas. Estos intercambiadores se emplean normalmente
para intercambio de calor entre gases para compensar con su alta compacidad el
bajo valor de los coeficientes de conveccién. Sus elementos principales y la circu-
lacién de los fluidos se muestran en las figuras 11.20y 11.21.

FIGURA 11.20  Componentes principales de un elemento de un intercambiador de
placas y aletas.

Barra de cierre lateral

Placa separadora

Barra de

cierre lateral /

Flujo de fluido

Placa de separacion

FIGURA 11.21 Disposicion de flujos en un intercambiador de calor de placas y
aletas. (a) en flujo cruzado. (b) a contracorriente.
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Intercambiadores de calor regenerativos

Como ya se ha indicado los fluidos caliente y frio entran y salen alternativamente
del regenerador o de algunas de sus partes. Este proceso puede hacerse bien mo-
viendo el intercambiador (figura (11.22a) o abriendo y cerrando alternativamente
véalvulas que dejan pasar uno u otro fluido (figura (11.22b).

FIGURA 11.22  Intercambiadores de calor regenerativos. (a) Movil. (b) Fijo.
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(b)

Este tipo de intercambiadores se utilizan, entre otras posibilidades, para almace-
nar energia térmica (por ejemplo en aplicaciones solares) o para intercambio de
calor entre grandes cantidades de gases (por ejemplo en centrales termoeléctri-
cas). Ejemplos de ambos casos se ven en las figuras 11.23 y 11.24.
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FIGURA 11.23  Almacenamiento de la energia solar para calefaccion.
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FIGURA 11.24  Precalentador de aire [1].

Disposicion de los flujos y perfiles térmicos

Uno de los aspectos que mds influye en la eficiencia de un intercambiador de cal-
or es el sentido de circulacién de los fluidos, como se justificard mas adelante.
Las situaciones que se dan se pueden agrupar en tres casos.
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1. Ambos fluidos tienen la misma direccion. Segin el sentido relativo de
ambos se denomina al intercambiador

De flujos paralelos: si los dos fluidos avanzan en el mismo sentido.

A contracorriente: si los fluidos avanzan en sentidos opuestos.

Esta situacidn aparece en los intercambiadores de tubos concéntricos, y los distin-
tos perfiles de temperatura que pueden aparecer se muestran en la figura 11.25.

FIGURA 11.25 Perfiles de temperatura que pueden aparecer en los
intercambiadores de tubos concéntricos [1].
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2. De flujos cruzados. Las direcciones de ambos fluidos son perpendiculares.

Esta situacion aparece en muchos tipos de intercambiadores como por ejem-
plo radiadores de coches o intercambiadores compactos gas—gas. En la mayor
parte de estos intercambiadores, por lo menos uno de los dos flujos resulta
dividido en venas o filetes fluidos al pasar por el intercambiador; en este caso,
se dice que ese fluido no estd mezclado. El otro fluido puede estar mezclado o
sin mezclar. En la figura 11.26 se presentan las dos situaciones.

FIGURA 11.26  Bancos de tubos con y sin aletas. (a) Ambos fluidos sin mezclar.
(b) Un fluido mezclado y otro sin mezclar [1].
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Los perfiles de temperatura son mas complejos que en el caso anterior, segiin
muestra la figura 11.27.

FIGURA 11.27  Perfil de temperaturas en un intercambiador de flujos cruzados.
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Para ambos fluidos sin mezclar el perfil de temperaturas seria similar pero
mads pronunciado.

3. De flujo combinado. Parcialmente en la misma direccién y parcialmente en
direcciones perpendiculares.

Esta situacién es tipica de los intercambiadores de carcasa y tubos (ver por
ejemplo la figura 11.7).

Otras caracteristicas de los intercambiadores de calor

Compacidad

Se refiere al cociente A/V, donde A es el area de intercambio de uno de los lados
del intercambiador y V su volumen. Este concepto es importante porque en muchas
aplicaciones, siendo necesario a veces intercambios grandes de calor y por tanto su-
perficies grandes, a su vez existen limitaciones de espacio que obligan al intercam-
biador a ocupar un volumen menor o igual a uno méximo dado; un caso familiar es
el radiador de los automéviles.

Histéricamente el término compacto aparece en la ref. [2] y se llama asf al inter-
cambiador que cumple que la relaciéon A/V es superior a una tomada como referen-
cia. En la ref. [2] se llamaba compacto a uno cuya compacidad fuera superior a
250 m%/m? pero hoy dia se toman valores superiores; en la ref. [3] se indica como
separacién entre intercambiadores compactos y no compactos los 700 m%/m?>.

De todos los existentes entran en el grupo de los compactos

w Los de placas y aletas, que tienen compacidad de hasta unos 6000 m?/m>

w Los regenerativos, que presentan valores de la compacidad similares o superi-
ores.

Por contra los tubulares tienen valores de la compacidad inferiores a 500 m%/m>.

Mecanismos que participan en la transferencia de calor

En la mayoria de las aplicaciones industriales, debido al nivel de temperaturas de
los fluidos que realizan el intercambio de calor, los mecanismos preponderantes
son la conveccién (con o sin cambio de fase) y la conduccién.
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En casos excepcionales, debido al entorno con el que se intercambia el calor (co-
mo sucede en el espacio exterior) o al nivel de temperaturas de los fluidos puede
intervenir la radiacién. De hecho existe un grupo muy importante de intercambia-
dores de calor, llamados calderas o generadores de calor, donde la radiacion es el
mecanismo principal. Sin embargo, este tipo de equipos se suelen tratar aparte y
no se van a considerar en este capitulo.

Analisis de los intercambiadores de calor

Un intercambiador de calor es un caso particular de sistema compuesto, en el
que hay que incluir ensuciamiento y aletas. Para un tratamiento mas cémodo de
las superficies aleteadas, es ttil la introduccién de los conceptos siguientes.

Eficiencia y resistencia convectiva de una superficie aleteada
Estos dos conceptos se definen facilmente y resultan muy utiles.

En una superficie con aletas, el intercambio de calor entre ella y el fluido exterior
viene dada por

q=h [Ap (Tp -Tp + A, (Tp =T, Mal

=h (T, ~Tp) (A, +1, A,) (11.1)

donde: n,: eficiencia de las aletas; Ap: area de la pared sin aletas; A,: drea de las
aletas; T, temperatura de la pared y la base de las aletas; Ty: temperatura del flu-
ido. Si se llama A al area total de la pared y las aletas, se tiene

q=h(T,~Tp) (A—-A, +n, A,
A
=h(T, - Ty) A{l -2 na)} (11.2)

A la expresion entre corchetes se le suele definir como eficiencia de la superficie
aleteada

Aa
Mo=1-—+(1-ny) (11.3)
resultando | q = nghA(T, - Ty) (11.4)
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1
R, =
' mohA

(11.5)

resistencia convectiva de la superficie aleteada.

Coeficiente global de transferencia de calor

En intercambiadores de calor se tiene el hibito de manejar la conductancia del siste-
ma total en lugar de su resistencia. A la conductancia por unidad de 4rea se le denomi-
na coeficiente global de transferencia de calor y se utiliza la letra U para designarlo.

La forma de calcular U en cualquier punto del intercambiador es inmediata, sin
mas que tener en cuenta que la transmisién de calor del fluido caliente al frio se
realiza a través de un conjunto de mecanismos dispuestos en serie y que, por tan-
to, suman sus resistencias térmicas para dar la total. El valor de U se obtiene sim-
plemente multiplicando la resistencia total por el area e invirtiendo el producto.
Dado que, en general, las 4reas de intercambio no son iguales para un fluido que
para el otro (por ejemplo en un tubo, los didmetros interior y exterior son difer-
entes), hay que especificar a qué superficie se refiere el valor de U; de ahf el sub-
indice que le acompafia en la expresion 11.6.

Un esquema muy general de intercambio de calor entre fluidos se presenta en la
figura 11.28.

FIGURA 11.28 Transmision de calor entre los dos fluidos de un intercambiador de
calor.
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De esta figura se deduce directamente que el coeficiente global de transmisién de
calor referido al drea A;, U;, viene dado por

N S Ry 1

—— - =R = +R_+ (11.6)
U, Ay % (mghA), (MeA), P (MeA), (nghA),

donde los subindices c y f se refieren a los fluidos caliente y frio, respectivamente, y
R", eslaresistencia de ensuciamiento por unidad de drea. Esta resistencia se deter-
mina experimentalmente, presentdndose en la tabla 11.1 valores utilizables para los
fluidos térmicos de uso mds frecuente en intercambiadores de calor.

TABLA 11.1  Valores estimados para la resistencia de ensuciamiento por unidad de
superficie, R", (m2 K/W), en el caso de fluidos habituales en
intercambiadores de calor.

Gases y vapores
Vapor de agua (sin arrastre de aceite) 1074
Vapor de agua (con arrastre de aceite) 3x107% - 4x107*
Aire 2x107*
Amoniaco 2x107
Gas natural 2x107% - 4x107*
Gases de combustion 4x1074
Vapores de refrigerantes (arrastrando aceite) 4x1074
Fluidos orgénicos para intercambio de calor 2x107
Liquidos
Refrigerantes 2x107*
Fluidos hidrdulicos 2x107
Fluidos orgénicos para intercambio de calor 2x107
Sales fundidas 1074
Acidos y bases (por debajo de 50°C) 2x107*
Acidos y bases (por encima de 50°C) 4x107
Aceites
Vegetales 5x107*
Gasolina 2x1074
Gasoéleo 4x107
Agua
Destilada 1074
Marina (por debajo de 50°C) 1074
Marina (por encima de 50°C) 2x10™*
De rio 6x107*
De pozo o ciudad (por debajo de 50°C) 2x1074
De pozo o ciudad (por encima de 50°C) 4x107*
Tratada para caldera 2x1074
Tratada para torre de refrigeracién 3x1074
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En las referencias [4] y [5] se encuentran modelos sencillos de prediccion del ensu-
ciamiento en los intercambiadores de calor y en la referencia [6] hay abundante infor-
macion sobre el tema.

Existen varios métodos para analizar matematicamente el comportamiento de los inter-
cambiadores de calor. Se presentan los dos mas utilizados: el MLDT y el e-NTU.

Método MLDT

En la figura 11.29 se muestra de forma general y abstracta (es decir, sin referirse
a ningin modelo particular de intercambiador) el intercambio de calor entre flui-
dos con las variables mas importantes de este proceso, que son los caudales y las
temperaturas de entrada y salida de ambos fluidos.

FIGURA 11.29  Esquema genérico del intercambio de calor entre fluidos.
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Este fenémeno viene regido por dos tipos distintos de ecuaciones, una general, es
decir comun a todos los casos y otra especifica de cada situacién.

1. Balance de energia

Si se pueden considerar despreciables las variaciones de energia cinética y
potencial de ambos fluidos, el calor intercambiado entre ambos vale

q = my(h, .—h, ) = me(h; (—hg ) (11.7)

donde h representa la entalpia especifica. Si ademéas ninguno de los fluidos
cambia de fase, sus pérdidas de carga al pasar por el intercambiador son des-
preciables y el valor de su calor especifico apenas varia con la temperatura de
trabajo, se tiene

q= I’I'lpr’ f(Tf, s Tf, e) = n‘1ccp, c(Tc, e Tc, s) (11.8)

Esta expresion es general para todo intercambiador de calor.
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2. Cinética de la transferencia

La velocidad a la que intercambian calor ambos fluidos en cada punto del
intercambiador depende del salto térmico entre ambos, segin

dq=U AT dA (11.9)

donde AT =T, — Tt es la diferencia de temperaturas entre ambos fluidos (salto tér-
mico) y dA es el drea de intercambio diferencial en un punto particular del equipo.

Dado que las temperaturas de los dos fluidos cambian (salvo que haya cambio
de fase), el valor de AT va cambiando a lo largo del intercambiador y hay que
buscar un valor medio de AT, AT, que cumpla

q=UA AT,,. (11.10)

Este valor medio del salto térmico es particular de cada tipo de intercambia-
dor de calor, y en general es dificil de hallar.

A continuacién se demuestra el valor que toma en los casos sencillos.

Intercambiadores de flujos en paralelo

En la figura 11.30 se muestra el perfil de temperaturas y la forma de plantear
un balance de energia térmica en un elemento diferencial de este tipo de
intercambiador.

FIGURA 11.30  Perfil de temperaturas y forma de plantear un balance de energia

térmica.
Ta
T. —»| dq | —»T.+dT,
|
: Tf —» —» Tf + de
|
1 2 'X dx
Perfiles de temperaturas en un Balance diferencial de energia en un
intercambiador de flujos paralelos intercambiador de flujos paralelos
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Para obtener el valor de AT, se plantean un conjunto de hipétesis simplificado-

ras,

1.
2.

comunes por otro lado a todos los intercambiadores.

No hay pérdidas de calor hacia el exterior.

El calor que se propaga axialmente, tanto en los fluidos como por las paredes
metdlicas, es despreciable.

Las variaciones de energia potencial y cinética de ambos fluidos son despre-
ciables frente a sus variaciones de entalpia.

El calor especifico de ambos fluidos se puede considerar constante.

El valor de U permanece constante a lo largo de la direccién x de avance de
los fluidos (direccién axial).

No hay condensacién o ebullicién parcial en el intercambiador de calor.
(Puede haber cambio de fase si se produce en todo el intercambiador).

El analisis del elemento diferencial resulta

Balances de energia

dq = -m, c, . dT, = -C, dT, | d(AT)=-dq [é_ +51—J =N
f
AT = T, - T, d(AT) = dT,—dT,

Ley de transferencia dg=UATdA

2 2 AT
d(AT) _ _U[Lij i o _UA(LAJ _
C

1 AT C, C AT, C, C,
T ~T;, T, -T
= _ua (T Tee Tee=Te) o _UA \p _ar,) 5
q q q
ua 12— 20 UA AT
— 4= PR @AT,/AT) T mi = 4
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Es decir para el intercambiador de flujos paralelos

AT = AT

m ml

(11.11)

donde AT, es la media logaritmica de los saltos de temperatura a la entrada y
salida del intercambiador.

Flujo en contracorriente

El perfil de temperaturas se muestra en la figura 11.31

FIGURA 11.31 Perfil de temperaturas en un intercambiador a contracorriente.

Ty

i 2

Repitiendo el andlisis del caso anterior se obtiene AT, = AT,

pero ahora AT; = T . -T; (11.12a)
AT, = T, (- T;, (11.12b)

Se puede demostrar que con T ¢, Tg, U y A iguales AT, es mayor en contracor-
riente que en flujos paralelos =

La eficiencia de la disposicion en contracorriente es mayor, y de hecho es la mdxima

Por este hecho se toma el valor del salto medio logaritmico de temperaturas a con-
tracorriente, AT, .., como un valor ideal maximo, es decir, como una referencia
para cualquier intercambiador. Esto da lugar al nombre del método, denominado de
la media logaritmica de la diferencia de temperaturas, o abreviadamente MLDT.

Una explicacién fisica de por qué es mayor la eficiencia de una disposicién a con-
tracorriente que en flujos paralelos se puede ver en las figuras 11.32y 11.33 [7].
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FIGURA 11.32  Aprovechamiento térmico (eficiencia) de un intercambiador de flujos
paralelos. No hay cruce de temperaturas. Poco aprovechamiento

térmico.
Potencial térmico
Tee aprovechado
A
TC
Potencial Tes
térmico & ’
disponible fs
Ty Aproximacién
v
Tf,e

FIGURA 11.33  Aprovechamiento térmico (eficiencia) de un intercambiador a
contracorriente. El cruce de temperaturas a la salida permite un
aprovechamiento térmico mucho mayor.

T, A A Tc,e
Potencial térmico
aprovechado
—— Ty
Cruce Potencial
T¢ térmico
Tes v ¥ | | disponible
\ 4
Tf,e

Flujos en direcciones no paralelas

Se puede demostrar que AT, < AT, ., definiéndose un factor de correccion F [8],
tal que

AT, =FAT (11.13)

ml, cc

donde este factor es, en definitiva, la eficiencia que tiene un tipo particular de in-
tercambiador respecto de la del que tiene el mejor comportamiento térmico, que
es el de contracorriente.
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F esta calculado para una serie de configuraciones y, dado que suele obedecer a
férmulas complicadas, se suele presentar en forma grafica. Da un criterio de elec-
cion del intercambiador de calor, cuyo punto de operacién no debe estar en zona
vertical (ver figuras sucesivas) porque en esa zona F toma los valores menores, y
por tanto AT, y el calor intercambiado son menores, y sobre todo porque el valor
de F es muy impreciso y por tanto q, con lo cual no se sabe qué comportamiento
va a tener el intercambiador.

La forma de aumentar el valor de F en un intercambiador de carcasa y tubos es
aumentando el nimero de pasos por carcasa como se puede observar en las
figuras 11.34 a 11.36.

En todas estas figuras se representa F frente a un cociente de temperaturas, P, rela-
cionado con otra eficiencia que se define mas adelante (g), y frente al pardmetro R,
que es el cociente entre las capacidades calorificas del fluido interior (el de los tubos)
y del fluido externo (el de la carcasa). Se ve claramente en las graficas que para dis-
tinguir las variables térmicas de ambos fluidos se usan letras maytsculas para uno y
minusculas para el otro, indicando el subindice 1 la temperatura de entrada de cada
fluido al intercambiador y el subindice 2 la de salida.

FIGURA 11.34 Factor de correccion F para intercambiadores de calor de carcasa y
tubos de un paso por carcasa y un multiplo de dos pasos por los tubos.
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FIGURA 11.35 Factor de correccion F para intercambiadores de calor de carcasa y
tubos de 2 pasos por carcasa y un multiplo de 4 pasos por los tubos.
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FIGURA 11.36  Factor de correccidn F para intercambiadores de calor de carcasa y
tubos de 3 pasos por carcasa y un maltiplo de 6 pasos por los tubos.
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La explicacién de que el valor de F mejora al aumentar el nimero de pasos por la
carcasa se explica por la disminucién (o eliminacién) del efecto negativo de una
inversion del salto de temperaturas en alguna zona del intercambiador, como se
muestra en las figuras 11.37 a 11.39 con un ejemplo numérico [7].

FIGURA 11.37  Intercambiador de carcasa y tubos 1-2 (un paso por la carcasa y
dos por los tubos).

t2 A X »
T .
| I
<+— v '
/1‘:\4—/
— / A .
[
t
b T,

T, =200°C, T, = 140°C, t; = 80°C, t, = 160°C

FIGURA 11.38 Intercambiador de carcasa y tubos 2—4 (dos pasos por la carcasa y
cuatro por los tubos.

i

T, = 200°C, T, = 140°C, t; = 80°C, t, = 160°C
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FIGURA 11.39 Relacion entre la inversidn del salto térmico, F, y el numero de
pasos por carcasa.

Zona de enfriamiento del fluido frio
(inversion de la transferencia de calor q = Fi«)

Calentamiento del fluido caliente
por el tramo II de los tubos

Punto de inversion de AT

T,=200°C

t, = 160°
T, = 140°

t, =80°

X

(a) INTERCAMBIADOR 1-2 de la figura 11.37.

No hay inversion de la transferencia de calor, siempre AT > 0

T, t

T, = 200°C \1\
T

t, = 160° v

T, = 140° I

t, = 80° I

(b) INTERCAMBIADOR 24 de la figura 11.38.

A continuacién se presentan las graficas que dan el valor de F para el grupo tam-
bién muy importante de intercambiadores de flujo cruzado. (Figs. 11.40y 11.41y

11.42, de flujo cruzado de paso unico y Figs. 11.43 y 11.44 de flujo cruzado de
dos pasos).
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FIGURA 11.40  Factor de correccion F para intercambiadores de calor de flujo
cruzado de paso unico con ambos fluidos sin mezclar.
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FIGURA 11.41 Factor de correccion F para intercambiadores de calor de flujo
cruzado de paso unico con un fluido mezclado y otro sin mezclar.
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FIGURA 11.42  Factor de correccion F para intercambiadores de calor de flujo
cruzado de paso Unico con ambos fluidos mezclados.
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FIGURA 11.43  Factor de correccion F para intercambiadores de calor de flujo
cruzado y doble paso con disposicion a contracorriente.
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FIGURA 11.44  Factor de correccion F para intercambiadores de calor de flujo
cruzado y doble paso con disposicion en paralelo.

HANNSST
EATALR NN
' AN

1.0 p

——

R
S

e
\\\‘\\\ AN
\ NN N

7/
)l

sv|
T

\
\ENNAREEE
IAEAAEARNE
I\ =,

0.7 |

|t

06 [ | %

mezclado

.
-
|
—
N
o | ——
- _—//

. —

- . 3 1.0 5 ]

Nota final.— Si uno de los dos fluidos experimenta a lo largo del intercambiador una
variacién despreciable de la temperatura —por cambiar de fase o tener una capacidad
calorifica mucho mayor que el otro fluido— entonces se demuestra que, para todo tipo
de intercambiadores, se cumple F = 1. Este efecto se puede observar en todas las grafi-
cas para F que se han presentado.

Coeficiente global, U, variable

Aunque hasta aqui se ha supuesto que el coeficiente U era constante, en realidad
varia con la posicién en el intercambiador debido principalmente a la modifi-
cacion con la temperatura de las propiedades termofisicas de los fluidos y materi-
ales del intercambiador.

Si U varia linealmente con la temperatura de alguno de los fluidos o de la superfi-

cie de intercambio, varios autores [9], [10] recomiendan utilizar la expresion
U,AT, -U,AT,

In[(U,AT;)/(U;AT,)]

q = AF (11.14)
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siendo Uy y U, los valores de U en los extremos del intercambiador donde el
salto de temperaturas entre fluidos vale AT; y AT, respectivamente.

El condensador de un frigorifico doméstico

Con un ejemplo donde aplicar el método de andlisis desarrollado previamente,
MLDT, se ofrece el de un intercambiador familiar a todo el mundo. Es un caso
particularmente sencillo de analizar porque los dos fluidos permanecen a tempe-
ratura constante (el refrigerante condensante por cambiar de fase y el aire ambi-
ente por estar presente en gran cantidad).

Considérese el condensador habitual de un frigorifico doméstico, tal y como se
presenta en la figura 11.45, compuesto por su serpentin, por el que circula el refri-
gerante, y varillas, que hacen el papel de aletas.

FIGURA 11.45  Esquema de un condensador de hilo de un frigorifico doméstico.

e aalaaalala

El material del condensador es hierro soldado y sus dimensiones son:

Serpentin: Longitud: 14.74 m; didmetro exterior: 4.76 mm; espesor: 0.7 mm.

Varillas: Longitud: 1.27 m; didmetro: 1.30 mm; ndmero: 130.

*. Esto no es realmente cierto ya que el refrigerante sufre un proceso previo de desrecalentamiento y
el aire que refrigera el condensador suele estar confinado y sufrir un calentamiento. No obstante,
la aproximacion no es descabellada y permite hacer un primer anélisis rapido y sencillo.
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La temperatura de condensacion es 60 °C y la del aire ambiental 20 °C. Consider-
ar que la eficiencia de las varillas es de 0.8.

Calcular el calor que se cede al ambiente en el proceso de condensacidn.

Método NTU-¢

Es un método de anélisis conveniente cuando se ignoran ambas temperaturas de
salida. Es el tipico problema de anélisis de un intercambiador de calor al que se le
modifican las condiciones de disefio y del que se pretende conocer su respuesta.

Se comienza definiendo la eficiencia de un intercambiador de calor como

e=—4 (11.15)

qmax

siendo q el calor intercambiado realmente en el equipo y ¢, Un calor maximo
ideal dado por la expresion (11.16)

Qmax = Cmin(Tc,e_Tf,e) (11.16)

donde C,;, es la capacidad calorifica, m c_, mas pequefia entre ambos fluidos.

P
La expresion (11.16) significa que si el drea de intercambio de calor fuera infini-
ta, el fluido de menor capacidad calorifica podria alcanzar a la salida una temper-
atura igual a la de entrada del otro fluido. Es facil de ver en el intercambiador de
calor a contracorriente sobre la figura 11.25e; alli se ve como la temperatura del
fluido de menor capacidad calorifica, en ese caso el caliente, se aproxima a la sal-
ida a la de entrada del otro fluido. Si el intercambiador fuera infinitamente largo,
el fluido caliente saldria a la temperatura de salida del frio, que es la minima tem-
peratura que puede alcanzar segiin la Termodindmica. Lo mismo sucederd si C;,,
correspondiera al fluido frio, y también se puede extender el razonamiento a
cualquier otro intercambiador. Aplicando simplemente el balance de energia

q= Cc (Tc,e - Tc,s) = Cf (Tf,s - Tf,e)

que para (p,ax, 0 bien C, = Cyjip y Te o = Tge 0 bien Cp = Cpiy y T = T ¢, se ob-
tiene la ecuacién (11.16).
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Si se conoce €, inmediatamente se puede calcular el calor real intercambiado por
los fluidos, q = & Cyyyi, (T ¢ — Ti ), y de ahi sus temperaturas de salida, T gy Tg.

Determinacion de la eficiencia, ¢

En la bibliografia [11] se demuestra que siempre se cumple ¢ = f(NTU, C)),
siendo C; = C;;,/C ax Y dependiendo f de la configuracion y de la circulacién de

los fluidos, y siendo NTU el nimero de unidades de transferencia definido como

capacidad del equipo tamafio

}(UA) / (11.17)
/ \

tarea a realizar configuracién y estado de los fluidos

La expresion particular de cada tipo de intercambiador no es facil de obtener, salvo
para los casos simples como el que se muestra a continuacién a modo de ejemplo.

Flujo paralelo

Sea, por ejemplo, C i, = C¢ (el razonamiento es el mismo para C;,, = C.)

a _ Cf(Tf,s_Tf,e) _ Tf,s_Tf,e

= (11.18)
Qmax Cf(Tc, e Tf, e) Tc, e Tf, e
Del balance de energia se tiene
C ECmin — (mCP)f = TC,G_TC,S (11.19)

_Tf

,€

' Cmax (Ii’le)C Tf

, S

En el método MLDT se llegé para este tipo de intercambiador a
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de donde

T, .-T Cui
ln( c,s f,SJ - _ UA [1+CmmJ = _NTU(1+CI.):>

Tc, e Tf’ e Cmin max,
T .-T
- e R = exp —NTU(]. + Cr) (1 120)
Tc, e Tf, e

Se suma y resta Ty en el numerador del primer miembro de (11.20) y se sustituye
T, de (11.19)

(Tc, S_Tf, e) + (Tf, e_Tf, s)
Tc, e Tf, e

_ [Tc, e_Cr(Tf, S_Tf,e)_Tf,e] + (Tf, e_Tf, s)
Tc, e Tf, e

_ (T =T )=(Co+ (T -Ty ) _ 1-¢(C,+1) (11.21)
Tc, e Tf, €

Igualando el miembro derecho de (11.21) al segundo miembro de (11.20) resulta

1- exp[—NTU(l + cr)J

1-¢g(C.+1) = eXp[—NTU(1+Cr)}: g =

1+C,

Los resultados para otros intercambiadores estdn tabulados presentdndose en la
Tabla 11.2 para los intercambiadores mas comunes y la representacion grafica de
algunos de ellos en la figura 11.46. En la referencia [13] se presenta un método
para determinar la eficiencia de un conjunto de intercambiadores a partir de la efi-
ciencia individual de cada uno de ellos.

Importante. Si uno de los fluidos cambia de fase (6 C; >>> Cj)
€ =1 -exp (-NTU) para toda configuracién

como se puede demostrar facilmente a partir del método MLDT.
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TABLA 11.2

Férmulas de la eficiencia de los intercambiadores mas comunes [11]
y[12].

Configuracion

Eficiencia

Todo tipo de
intercambiadores
cuando C. =0

e=1-exp (-NTU)

Flujos paralelos

1- exp[_NTU(l + cr)}
¢ 1+C,

Contracorriente

. l—exp[—NTU(l—Cr)J

1-c exp[—NTU(l - Cr):|

Flujo cruzado, un solo paso

Ambos fluidos sin
mezclar

NTU*?

r

m
1l

1-exp { exp(-C,NTU"") - 1}

C\nin Sin mezclar

-1
Ambos fluidos .- 1 N C, 1
mezclados  |1-exp(-NTU) 1-exp(-C, NTU) NTU
Cinax mezclado,

€= é’- 1—exp{cr (e_NTU—l)}

Chnax sin mezclar,

C,,;, mezclado

min

€ =1-exp|l—

Carcasa y tubos

Un paso por carcasa;
2,4, 6, ... pasos
por los tubos

=)

2)1/2 1+ exp[—NTU(l + Cf)l/z}

e=¢g =2 1+Cr+(l+Cr

1- exp[_NTU(l Weaut 2}

N Pasos por carcasa,
2n, 4n, 6n...,
pasos por los tubos

-1

n n
.o (1_81ch 1 [1_81ch .
1-g 1-g
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FIGURA 11.46  Representacion grafica de varios tipos de intercambiadores [11].
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Metodologia de trabajo en intercambiadores de calor

Aunque tanto los dos métodos presentados como otros existentes [14] se pueden
utilizar en diversas situaciones, como orientacién general se puede decir lo sigu-
iente:

Diseno
Se conocen los caudales y las temperaturas de entrada y salida de ambos fluidos
1. Seelige el tipo de intercambiador segin la aplicacién.

2. Se calculan las dimensiones del equipo elegido segin el método MLDT,

=1
UF AT

ml, cc

Analisis

El intercambiador esta fijado y se conocen las condiciones de entrada, siendo
lo mas directo calcular la eficiencia por el método e-NTU y después el calor in-
tercambiado y las temperaturas de salida de los fluidos. (El método MLDT exi-
girfa iterar).

Regeneradores

El funcionamiento de los regeneradores es muy diferente al de los intercambiadores
respectivos analizados hasta aqui, por lo que exigen unos procedimientos distintos
que se desarrollan seguidamente. Su principio de operacion ya se ha descrito en la
primera parte del capitulo. Estos intercambiadores pueden consistir en una matriz
fija a través de la cual fluyen de manera alternada la corriente caliente y la corriente
fria, o bien, en una rueda giratoria con distribuidores segmentados para ir alojando
alternativamente ambos fluidos. Los regeneradores fijos hicieron su aparicién en
1816 en los hornos industriales en forma de pilas de ladrillos alternados por donde
pasaban los gases de combustién antes de su expulsién al ambiente y después el
aire de la combustién que se precalentaba. El regenerador rotativo se desarroll6 en
1919 y se usa para recuperar el calor residual principalmente en centrales térmicas y
también en turbinas de gas y sistemas de aire acondicionado.
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Si los elementos del regenerador (sean de matriz fija o giratorios) se consideran
fijos en el espacio, eligiendo un sistema de coordenadas adecuado, el andlisis es
idéntico en ambos casos. Las ecuaciones que rigen su comportamiento son ecua-
ciones en derivadas parciales, ya que las temperaturas en el interior del intercam-
biador dependen de la posicién y del tiempo. En general, estas ecuaciones se
resuelven usando métodos numéricos en vez de analiticos. No obstante se vera
como el uso de las variables adimensionales ¢ y NTU conduce a unas curvas se-
mejantes a las de los recuperadores de calor. Para el desarrollo matematico sigu-
iente se ha seguido principalmente la referencia [15].

En la mayor parte de los casos, los regeneradores se usan para flujos equilibrados,
es decir, cuando las capacidades térmicas de flujo son iguales, C. = C; = C. La
figura 11.47 muestra un esquema de un regenerador de matriz de placas paralelas
de las que se coge una longitud diferencial dx. El semiespesor de la pared es 0, la
profundidad 1 y la temperatura de la matriz, Ty, se considera constante a través de
su espesor 8. La matriz estd expuesta al flujo frio a temperatura T; desde el in-
stante t = 0 hasta t, y al flujo caliente a temperatura T, desde el instante t = t hasta
2t. La variacién de temperatura de ambas corrientes resulta

CdT;=h1dx (Ty - T (11.22a)
CdT, =h1dx (T, - Ty (11.22b)

para corrientes en contracorriente. Se ha supuesto que los coeficientes de transfer-
. . . * . L.

encia de calor de las dos corrientes son iguales. Manipulando mateméticamente

se tiene

= = hI(Ty - Tp) (11.23a)
oT
—a?C = hI(T, - Ty) (11.23b)

Cuando el fluido frio pasa por el intercambiador, la matriz se enfria. La capacidad
calorifica de un elemento matriz de longitud dx es pcdldx; asi, el balance de en-
ergia sobre un intervalo de tiempo dt durante el cual la variacién de temperatura
de la matriz es dTy; da por resultado

—pcd1dxdTy; = hldx(Ty — Tp) dt (11.24)

*. Realmente existen muchas hipétesis en el andlisis. Una relacién completa de las mismas se
encuentra en la referencia [16].
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Cuando la conduccién axial es muy pequefia de la ecuacidn (11.24) se obtiene di-
rectamente la ecuacién (11.25a)

— pcol el h1(Ty; - T¢) (11.25a)

y andlogamente, cuando el fluido caliente calienta la matriz,

0Ty,
+pedl — = hI(T,~Ty) (11.25b)

FIGURA 11.47  Volumenes de control elementales para el anlisis de un

regenerador.
- T hdx(Ty-Tp) B
CTyx — bq > CTijxuax
4
) —pcd1dxd Ty
v
X x+dx

a) Semiciclo de calentamiento del fluido

h1dx(T.~Tyyp)
CTc|x ~ *q R CTc|x+dx
7y
) pcd1dxd Ty,
v
X x+dx

b) Semiciclo de enfriamiento del fluido

Reescribiendo las ecuaciones (11.23a) y (11.25a) en funcién de las variables adi-
mensionales independientes x* = x/L, donde L es la distancia recorrida por el gas
en el regenerador, y t* = t/t se obtiene, para 0 <t <,

oT; 0Ty,
C — =hIL(Ty~T) = -Cy— (11.26)
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donde Cy, es la capacidad térmica del regenerador dividida por el tiempo de expos-
icién. Si la matriz tiene una masa M y su calor especifico es C, Cr viene dada por

_ pedlL _ cM

C
R T T

independiente de la geometria de la matriz. Diviendo la Ec. (11.26) entre C se obtiene

0T, Ty
ﬂ = NTU(Ty,-Ty) = -R o (11.27)
X
donde NTU = hIL/C y R= Cg/C.
Andlogamente, para T < t < 21,
0T, 0Ty
Cax* = hIL(T,-Ty) = Cy o (11.28)
0T, 0Ty
F = NTU(T.-Ty) = R o (11.29)
X

Asi pues, andlogamente a los recuperadores, aparecen los pardmetros adimensional-
es NTU y R. R es semejante aunque no idéntico a C, de los recuperadores, por lo
que se ha preferido utilizar una notacién distinta. Las condiciones de contorno son

x=0 ; O<t<t ; Tf:Tf,ent

x=L ; t<t<2t; T =Ty
No hay condicién inicial sino que la solucidn debe ser periddica. Las ecuaciones
diferenciales parciales (11.27) y (11.29) se pueden resolver numéricamente para

las temperaturas de salida de los fluidos (que obviamente deben ser iguales). La
solucién se muestra en la figura 11.48 en forma de eficiencia

_ Tf, sal — Tf, ent
T

&
c,ent Tf, ent

donde T f, sal €S la media calculada sobre un semiciclo.

Si el intercambiador es giratorio con una velocidad angular ® y la matriz estd ex-
puesta al flujo caliente desde el angulo 6 = 0 hasta @ y al flujo frio desde 6 = 7 hasta
7 + O, los resultados anteriores son validos reemplazando t por 6/® y T por ©/w®.

Se pueden obtener soluciones analiticas para dos casos limite.
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Caso 1

R >> NTU. Cuando el tiempo caracteristico T es pequefio, lo cual se obtiene en la
practica por medio de un intercambiador rotatorio que gira a una velocidad suficiente-
mente elevada, las Ecs. (11.27) y (11.29) muestran que o Ty,/ot* tiende a cero, es
decir, que la temperatura de la matriz depende s6lo de la distancia axial y no del tiem-
po (o del angulo 6 en el caso rotatorio). Sumando las Ecs. (11.26) y (11.28) se obtiene

dT, dej

+

LT =T = C[dx* dx*

FIGURA 11.48 Eficiencia de un regenerador de contracorriente equilibrada [15], [16].
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Como los flujos son equilibrados dT./dx* = dTy/dx*; por lo tanto,

dT, dT;
hIL(T = Tp) = 2C—— = 2C—

dx*

que equivale al caso de un recuperador a contracorriente de flujos equilibrados
(Cy;=C, ) yconU =h/2. De la relacién e-NTU para este tipo de intercambiadores

NTU (ver tabla 11.2).

con C, =1 se obtiene ¢ = TINTO
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Cuando los coeficientes de transferencia de calor de los lados caliente y frio no
son iguales, se puede demostrar que la relacién ¢ = NTU/(1+ NTU) conserva su
validez si

NTU = YIL y
C

|

:-];+
hC

clr
=
=

Obsérvese que el area de transferencia 1L corresponde a una sola corriente y, por
tanto, es igual a ®/2n del area total del regenerador en caso de ser rotativo.

Caso 2

NTU >> R. Cuando h es grande podemos hacer T, = T); y, de la Ec. (11.29)

0Ty _ %Tw _ 0Ty

ox* ot a(t*/R)

que establece que Ty no es funcién de x* o de t* de manera independiente, sino
solo de la combinacién x* + (t*/R). En forma similar, en el ciclo frio, de la ec-
uacion (11.27), Ty es s6lo funcién de x* — (t*/R).

El resultado es que un frente de temperatura se desplaza como una onda a través
del regenerador. Mientras el flujo caliente pasa por la matriz, un frente caliente
avanza en la direccién —x (ver figura 11.47b); en el otro semiciclo el frente frio
avanza en direccion +x (figura 11.47a).

Es importante conocer si los frentes tienen el tiempo suficiente para recorrer toda la
matriz. Para que esto ocurra es necesario que x* = t*/R para x* = 1 y t* = 1; o sea,

cM

IIle‘C

R =

=1 (11.30)

La ecuacién (11.30) proporciona la combinacién de longitud y semi periodo nec-
esaria para que el frente recorra exactamente la longitud de la matriz. Si R es mu-
cho mayor que la unidad, o la matriz es innecesariamente larga o la velocidad de
rotacién es excesiva.

Soluciones para situaciones mucho mas generales se encuentran en la bibliografia
[17], [18].
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Métodos de aumento de la transferencia de calor

El intentar aumentar el calor intercambiado entre los fluidos ha sido y sigue sien-
do una preocupacién constante de los disefiadores de intercambiadores de calor.
Para lograrlo, segin indica la férmula (11.10) se puede actuar sobre tres factores:

1. Sobre las resistencias térmicas de los mecanismos de transmisién de calor
intervinientes y en particular sobre los coeficientes de conveccién. Para ésto
dltimo se actda sobre las superficies y/o sobre los fluidos.

2. Sobre el area de intercambio. Ese es el objetivo principalmente de las aletas y
también de otras actuaciones sobre las superficies como ondulaciones y aca-
nalamientos.

3. Sobre el salto medio de temperaturas. Eso, como se explica al introducir el
factor F del método MLDT se consigue aproximando el sentido de circu-
lacion de los fluidos al de contracorriente.

Un esquema de las mds habituales actuaciones que se hacen sobre las superficies
y los fluidos se presenta seguidamente e informaciéon mas detallada se puede en-
contrar, entre otras, en las referencias [19] a [21].

Sobre la superficie

» Extension de la superficie (aletas)

* Aumento de la rugosidad

* Acanalamiento

* Dispositivos para aumentar la turbulencia
* Vibraciones de la superficie

* Rotacién de la superficie.

Sobre los fluidos

e Vibracion
e Aumento de la velocidad
e Aditivos

» Campos electrostaticos.
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Sintesis del capitulo

* Los intercambiadores de calor son equipos para que varias sustancias,
casi siempre dos fluidos, intercambien calor de la forma mads eficiente y
econémica posible. Los mas utilizados son los llamados recuperativos,
donde una pared sélida separa ambos fluidos. De entre ellos, por razones
histdricas, econdmicas y constructivas, los mas usados son los de tubos y
después, difundiéndose cada vez mas su uso, los de placas.

* Los dos elementos principales que determinan, desde el punto de vista
térmico, el funcionamiento de un intercambiador (calor intercambiado)
son:

1. El coeficiente global de transmision de calor, que es su conductancia
por unidad de area. Es, por tanto, un valor local y tiene dimensiones de
coeficiente de conveccidn.

Aunque se suele considerar constante a lo largo del intercambiador, por
sencillez de calculo, realmente varia a lo largo del mismo y si su varia-
cién es importante no se debe ignorar.

2. El sentido de circulacion de ambos fluidos y, a él ligado, sus perfiles de
temperatura. El sentido mas eficiente es el de contracorriente, toméndose
como una referencia 6ptima (F = 1), y el menos eficiente el de flujos pa-
ralelos. Dicho de otra manera, se trata de conseguir el maximo salto me-
dio de temperatura, entre ambos fluidos.

* La ley cinética fundamental de los intercambiadores de calor no es mas
que una nueva version de la Ley de Ohm

AT,
q = UA ATm = —R—

¢ La magnitud fisica NTU indica si el intercambiador estd conveniente-
mente dimensionado; si su capacidad, UA, es adecuada para la tarea que
debe realizar, proporcional a C;,. Por tanto, el orden de magnitud de
NTU debe ser la unidad, y su valor mas habitual suele estar entre 2 y 3.
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Cuestiones

1.

Debajo de cada figura poner el nombre del tipo de intercambiador de ca-
lor representado:

[N E—

Fluido caliente

Fluido frio
bmwicnu

é)(‘crrudn

Fluido frio

Definir matemdticamente y con claridad el concepto de compacidad de un
intercambiador de calor.

Obtener la expresion que da la resistencia a la conveccion en una superfi-

cie aleteada.

Calcular el coeficiente global de transferencia de calor referido a la su-
perficie 1, U;, en el intercambiador de calor de la figura. Despreciar el en-
suciamiento.

A
Aletas: 1, = 0.8, A—a = 0.9, A,: drea total (tubo + aletas) enel lado 2; A, = 10 A;
2

390
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Fluido 1, h; = 1000 W/m? K e Al
Pared metalica plana, A = 50 W/mK 1 e=1mm
. v
3\2
Fluido 2, h, = 100 W/m? K
5.  Demostrar que en un intercambiador de calor de flujos paralelos, si ambos

fluidos tienen la misma capacidad calorifica, Cy, = C,, se cumple que

T;, + T, = constante a lo largo del eje X del intercambiador.

6.  ;Cudl es el significado fisico del factor de correccion del salto medio loga-

ritmico de temperaturas, F?

7.  Demostrar que g = U A ATy, (F = 1) para un evaporador, sin importar la
disposicion de los flujos (paralelos, a contracorriente, cruzados o cualqui-
er otra).

8. Un intercambiador de calor T A
de carcasa y tubos 1-2 pre-
senta el perfil térmico que
aparece en la figura ;Es
posible este perfil de temper-
aturas? En caso afirmativo,
Jes un  intercambiador T T
L

T

carcasa
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adecuado? Justificar convenientemente las respuestas.

9.  Para una aplicacion en la que deben intercambiar calor dos liquidos se ha
elegido un intercambiador convencional de carcasa y tubos con un paso
por la carcasa y dos por los tubos. Para las condiciones térmicas
planteadas, el valor del factor de correccion F, que aparece en la figura
adjunta, toma el valor de 0.6 ;Estd bien elegido el tipo de intercambiador
de calor en este caso? ;por qué?
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/ Qué deberd hacer el diseriador del intercambiador de calor, si desea uti-
lizar un intercambiador de carcasa y tubos?

10. Demostrar que cuando en un intercambiador de calor uno de los fluidos
cambia de fase, se cumple siempre €= 1 — exp (-NTU).

11. ;Cudles son los métodos de cdlculo mds adecuados para disefiar o para
analizar el comportamiento de un intercambiador de calor?
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Problemas

1.  Un intercambiador de calor de flujo cruzado y un paso utiliza gases calientes
de escape (mezclados) para calentar 3 kg/s de agua (sin mezclar) de 30 °C a
80 °C. Los gases, cuyas propiedades termofisicas pueden asimilarse a las del
aire, entran a una temperatura de 225 °Cy salen a 100 °C respectivamente. Si
el coeficiente global de transferencia de calor es de 200 W/m?K, determinar
el area de intercambio necesaria.

2.  Considérense las condiciones de flujo y el coeficiente global de transferencia
de calor del problema 1 para el caso de un intercambiador de calor concéntri-
co en flujo paralelo, en el cual ambos fluidos estan separados por un tubo de
pared delgada de 100 mm de didmetro.

a) Determinar la longitud del intercambiador para que se alcancen las
temperaturas requeridas.

b) Suponiendo que el flujo de agua que circula por el tubo interior presente
condiciones de pleno desarrollo, estimar el coeficiente de conveccion
del lado agua.

¢) Si la longitud del intercambiador es el doble del valor calculado en el
apartado (a), determinar la potencia transferida y las temperaturas de
salida de ambos fluidos, suponiendo que el coeficiente global de trans-
ferencia de calor y las temperaturas de entrada son las mismas que antes.

d) Si el mismo intercambiador del enunciado trabaja a contraflujo cudl es
la reduccién en longitud respecto a la calculada en (a)?

3.  En un intercambiador de carcasa y tubos, con una carcasa y dos pasos por
tubo se condensa vapor de agua a 0.14 bar. El intercambiador esta formado
por 130 tubos de laton. Las dimensiones de los tubos son: 2 m de largo por
paso, didmetro interior 13.4 mm. y didmetro exterior 15.9 mm. Por el inte-
rior de los tubos circula agua fria con una velocidad media de 1.25 m/s, que
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entra al intercambiador a una temperatura de 20 °C. El coeficiente de con-
veccion en el lado vapor vale 13500 W/m?K. Calcular el coeficiente glo-
bal de transferencia de calor, la temperatura de salida del agua y el caudal
de condensado.

Un intercambiador de carcasa y tubos, con un paso por carcasa y cuatro pa-
sos por tubo se utiliza para calentar 10000 kg/h de agua de 16 °C a 84 °C con
aceite industrial que circula por la carcasa. El aceite entra a 160 °C y sale a
94 °C, con un coeficiente de conveccion promedio de 400 W/m?>K. El agua
circula por 11 tubos de latén de didmetro interior 22.9 mm y didmetro exteri-
or 25.4 mm. Suponiendo condiciones de flujo plenamente desarrollado, cal-
cular la longitud por paso de tubo necesaria para que se cumplan las
condiciones de disefio.

Se propone un sistema para generacién de energia eléctrica aprovechando los
gradientes de temperatura del agua del mar, basado en un ciclo de potencia
convencional y pensado para ciertos lugares donde el agua del mar se en-
cuentra aproximadamente a 300 K en la superficie y a 280 K a cierta pro-
fundidad. El agua mas caliente se utiliza como foco caliente para el
evaporador, y el agua fria como foco frio para condensar el fluido de trabajo.
Considérese una planta con una potencia de salida de 2 MW y cuya eficien-
cia sea del 3 %. El evaporador es un intercambiador de carcasa sencilla con
muchos tubos. Si el fluido de trabajo se evapora a 290 K absorbiendo calor
del agua de mar, que entra a 300 K y sale a 292 K ;cudl es el area de inter-
cambio necesaria? ;qué caudal de agua es necesario que pase por el evapora-
dor? El coeficiente global de transferencia de calor vale 1200 W/m?K.

Debe disefiarse un intercambiador de carcasa y tubos para calentar 2.5 kg/s
de agua de 15 °C a 85 °C. El proceso se realiza haciendo circular aceite
caliente por la carcasa, disponible a 160 °C. Se sabe que la circulacién de
aceite produce un coeficiente de conveccién promedio de 400 W/m?>K en el
exterior de los tubos. Los tubos son de pared delgada, con didmetro de
25 mm y pasan ocho veces por la carcasa. Si el aceite abandona el intercam-
biador a 100 °C ;cudl es su caudal? ; Cudl debe ser la longitud total de cada
tubo? ;Cuénto debe medir la carcasa? Ayudas: L/D >> 60. El niimero de tu-
bos adecuado a las pérdidas de carga es 10.

394
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7. Hay que disefiar un intercambiador de calor para enfriar 1.39 kg/s de
glicerina (¢, = 2.442 kJ/kg K) desde 323 K hasta 303.4 K, con 9.72 kg/s de
agua fria (c, =4.187 kl/kg K), cuya temperatura de entrada es 15 °C. Si el
coeficiente global de transferencia de calor es en cualquier caso U = 1.7 kW/
m>K, determinar la superficie de intercambio necesaria para cada una de
estas dos opciones:

a) Intercambiador de dos pasos en carcasa y cuatro pasos de tubos, circu-
lando el agua fria por el interior de los tubos y la glicerina por la carcasa.

b) Intercambiador de flujos cruzados con ambos fluidos sin mezclar.

8.  El condensador de una central termoeléctrica de 1 GW es un intercambiador
de calor en el que el vapor se condensa transformandose en agua liquida.
Supdngase una construccion de carcasa y tubos con un solo paso de carcasa y
30000 tubos a dos pasos. Los tubos son de pared delgada y diametro 25 mm.
El vapor condensa en su superficie exterior con un coeficiente de conveccion
de h, = 11000 W/m?K. La potencia que debe intercambiarse son 2 GW, lo
que se consigue haciendo circular agua de refrigeracién a través de los tubos
con un caudal total m = 3-10* kg/s. El agua entra a 20 °C y el vapor conden-
saa 50 °C. ;Cudl es la temperatura de salida del agua? ; Qué longitud de tubo
L se requiere por paso?

9.  Un intercambiador de doble tubo en contracorriente se usa para enfriar el
aceite lubricante de una turbina de gas. El caudal de agua de refrigeracién a
través del tubo interior (D; =25 mm) es 0.2 kg/s. El caudal de aceite por el
anillo exterior (D, =45 mm) es 0.1 kg/s. El aceite y el agua entran a temper-
aturas de 100 °C y 30 °C respectivamente. ;Qué longitud se necesita si la
temperatura de salida del aceite debe ser 60 °C?

10. Parael disefio de un calentador de agua se elige el tipo de carcasa y tubos, con
una carcasa. El agua a calentar circulara por los tubos a razén de 3.8 kg/s pas-
ando de 38 °C a 54 °C. El fluido caliente es también agua que se suministra
a1.9kg/s y 93 °C. El disefio hidraulico especifica tubos de 3/4" de didmetro
con una velocidad media del fluido en su interior de 0.37 m/s. Se estima un co-
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11.

eficiente de transferencia U = 1420 W/m? ‘K y el equipo no puede medir més
de 2 m de largo (excluidos colectores) por razones de espacio. Determinar el
nimero de tubos, el nimero de pasos (1, 2, 3, 4,...) y la longitud por paso ap-
ropiada.

Se utiliza un intercambiador de calor de un paso por carcasa y dos pasos por
los tubos para precalentar con los humos de combustién el agua de aliment-
acién de una caldera Por la carcasa circula un caudal de gases de 1600 kg/h
(cp =850 J/kg'K) que entran a 230 °C. Por los tubos se introducen 2100 kg/h
de agua (i = 5.56x107* Pa-s; c, =4186.8 J/kg'K; A = 0.64 W/m K) a 80 °C.
Estimar las temperaturas de salida de ambos fluidos.

T, =230"C

[ L]

R PR
;_,thmE: 1600 kg/h

( - TI'.E.
agua

J I, =80"C

T,  h=2100kgh

C.5

Las caracteristicas del intercambiador son: N = 24 tubos; L = 2.5 m/paso
Tubos: Dj,; = 24 mm; Dy = 30 mm; A = 46.5 W/m K.

El coeficiente de conveccién en el lado gases vale h, = 65.2 W/m?K. Como re-
sistencias de ensuciamiento en el lado gases y lado agua pueden tomarse re-
spectivamente R, . = 6.45x107 m*K/W yR.; =0 m>K/W.

El fabricante de la caldera recomienda una temperatura minima en el exte-
rior de los tubos de 110 °C, con objeto de evitar depdsitos acidos sobre el
metal ;Se cumple este criterio con el funcionamiento previsto?
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12. Considérese un intercambiador compacto de tubos con aletas cuyas cara-
cteristicas son las que se dan a continuacién:

0.060

0.040 B
f 0.030

0.020

\
\\

. 0.010 ~—_

0.008

o
0.006
108 2 3 4 6 8 10% 2 3
Numero de Reynolds, Re

Caracteristicas de los tubos Caracteristicas de las aletas
Diametro interior, D; =13.8 mm

Didmetro exterior, De =16.4 mm

Material: aluminio, A =237 W/mK

Caracteristicas del banco de tubos Didmetro interior, De = 16.4 mm

Didmetro hidraulico, Dp = 6.68 mm Diémetro exterior, D, = 28.5 mm

Area minima transversal _ o 449 Esp. de las aletas, t=0.254 mm
Area total ’

Nam. de aletas = 275 m™!
Superficie de las aletas  Aa

: , =0.83
Area total A Material: aluminio, A =237 W/m K
Area transferencia de calor o =269 gz
Volumen total . 3

m

Area frontal = 0.2 m2
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13.

14.

Este intercambiador se utiliza para recuperar calor residual de los gases de
combustion a la salida de una caldera, calentando un caudal de agua de
1 kg/s desde 290 K hasta 370 K. El agua circula por el interior de los tubos,
calentdndose con un coeficiente de conveccién h; = 1500 W/m? K, mien-
tras que gases de combustién a 1 atm y 825 K pasan en flujo cruzado a
través del banco de tubos. Si el caudal de gas es 1.25 kg/s ;Cuanto vale el
coeficiente de transferencia de calor global del lado gas? ;Cuadl es el volu-
men de intercambiador necesario?

Un recuperador es un intercambiador de calor que calienta el aire a utilizar
en un proceso de combustién mediante la energfa de los humos de la misma
combustion. Consideramos un intercambiador de flujos cruzados de un solo
paso. Existen 80 tubos ceramicos (A =20 W/m K), de didmetros interior y
exterior 55 y 80 mm respectivamente y longitud L = 1.4 m. El banco es de
disposicién alineada, con pasos transversal y longitudinal St =120 y
S, = 100 mm. El aire frio fluye por la carcasa, en flujo cruzado sobre los tu-
bos, con unas condiciones de corriente libre de V =1 m/s y Ty = 300 K. Los
gases calientes atraviesan los tubos, siendo su temperatura de entrada
T, . = 1400 K. La superficie exterior de los tubos estd limpia, mientras que la
interior puede caracterizarse por una resistencia de ensuciamiento
Rt = 2x10~* m? K/W. Los caudales de aire y gases son m; = 1.0kg/s y
m, = 1.05 kg/s. Si se ahorra un 1% de combustible cada 10 K de incremento
de la temperatura, Ty del aire de combustion por encima de 300 K, ;qué
porcentaje de combustible se estd ahorrando? Como primera aproximacion,
evaluar todas las propiedades del aire que se precisen a 1 atm y 300 K, y las
de los gases tienen las propiedades del aire a 1 atm y 1400 K.

Un sistema de recuperacion de calor consiste en una serie de canales de co-
bre formados por chapas horizontales de 2 mm de espesor, seccidn rectangu-
lar dispuestos en dos pisos mediante tabiques verticales también de cobre de
0.1 mm de espesor, con direcciones cruzadas segin las dimensiones y cau-
dales indicado en la figura.

El conjunto estd aislado térmicamente e inicialmente se introducen, segtn
se indica en la figura, aire a 127 °C y una velocidad de 60 m/s y agua a
0.9 m/s y 20 °C, saliendo ambos fluidos a 73 °C y 25.12 °C, respectiva-
mente.
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Aguaa

/"/' 25.12°C

AISLADO
Aire a 73°C 7930 R
«— > Aire a 127°C
A
AISLADO &
20 (>
4—— 26 canales ——p
v Dimensiones en mm
5 1 .........
Agua a 20°C
Calcular:

a) EINTU (n° de unidad de transferencia) del intercambiador.
b) El coeficiente de conveccién h, en la zona de aire.

¢) El coeficiente de conveccién h,, en la zona de agua.

Si la velocidad del aire a la misma temperatura pasa a ser de 45 m/s y la ve-
locidad y las condiciones de entrada del agua no varfan, calcular:

d) El nuevo coeficiente de conveccién h, en la zona de aire.
e) Elnuevo coeficiente de conveccién hy, en la zona de agua.
f)  Cuales serdn las nuevas temperaturas de salida del aire y del agua.

g) Cudl sera el calor recuperado en el segundo caso y el porcentaje de
reduccién en calor recuperado respecto a la situacién inicial.

Notas: Para calcular los coeficientes de transmisién superficial del aire, inicial y al
reducir la velocidad, se puede usar la férmula de Dittus—Boelter.

Suponer que las propiedades del aire y del agua no varian de un caso a otro.

15. El calor residual de los gases de salida de un horno industrial se recupera in-
stalando un banco de tubos sin aletas en la chimenea del horno, para calentar

Transferencia de Calor 399



Problemas

16.

un caudal de agua m, =35 kg/s. Los gases se mueven en flujo cruzado sobre
los tubos, con una u,, =5 m/s y un caudal m, = 2.5 kg/s. El banco de tubos
por el que circula el agua consiste en un cuadrado de 100 tubos de pared del-
gada, cuyas dimensiones son 25 mm de didmetro y 4 m de largo. Los tubos
se encuentran en disposicién alineada, con una separacién transversal de
50 mm. El agua efectiia un paso tnico a través de cada uno de los tubos.

Las temperaturas de entrada del agua y de los gases son 300 K y 800 K re-
spectivamente. Se pide

a) Calcular el coeficiente global de transferencia de calor entre el agua y
el gas.

b) Calcular las temperaturas de salida de ambos fluidos.

Nota: El flujo de agua es completamente desarrollado y las propiedades
del gas se pueden aproximar a las del aire.

Un generador de vapor con-
siste en un banco de tubos
en disposicién alineada,
cada uno de los cuales tiene
un didmetro D=10mm y
una longitud L=1m. Los
pasos longitudinal y trans-
versal son iguales a
Sy, =St =20 mm. Los
nimeros de filas longitudi-
nal y transversal son
Np =20 y Np=35 respecti-
vamente. Al interior de los
tubos entra agua liquida sat-
urada a una presion de
2.5 bares, estando ajustado
su caudal de forma que
siempre abandona los tu-
bos como vapor saturado. La ebullicién mantiene una temperatura uniforme
en la pared de los tubos igual a 400 K.

400
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Los productos de la combustién inciden sobre el banco de tubos a veloci-
dad V =10 m/s y temperatura Ty, . = 1200 K. Determinar el coeficiente de
conveccion promedio en el lado gas, la temperatura de salida de los humos
y el caudal mésico de vapor producido. Las propiedades del gas pueden
aproximarse por las del aire a presién atmosférica y 900 K.

Un disefio alternativo para el generador de vapor anterior consiste en utili-
zar el mismo banco de tubos, y en lugar de calentarlo con el flujo de gas,
disponer unas placas radiadoras entre cada linea de tubos. Las placas se
calientan con electricidad y los efectos de la conveccién son despreciables.
Si la temperatura de las placas es aproximadamente uniforme e igual a
T, = 1200 K, ¢cual es la produccién de vapor? Considerar todas las super-
ficies difusas—grises con € = (.8.

—] o [

17. Un intercambiador de carcasa y tubos tiene 135 tubos de pared delgada y
12.5 mm. de didmetro dispuestos en doble paso. La longitud por paso es de
4.5 m. Por el interior de los tubos circulan 6.5 kg/s de agua, que entra a 15 °C
y se calienta mediante 5 kg/s de gas cuya temperatura de entrada a la carcasa
es 200 °C. Puede suponerse que los gases tienen las propiedades del aire a
presién atmosférica. El coeficiente global de transferencia de calor es aproxi-
madamente 200 W/m>K (Cudles son las temperaturas de salida del agua y
del gas?
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18.

19.

Para recuperar calor de los humos de combustion se precalienta aire. Para
ello se dispone de dos intercambiadores de cobre de tubo concéntrico de
pared fina, dispuestos como se muestran en la figura (en serie la corriente
caliente y en paralelo la fria).

El caudal de aire es m; =2 m_ (siendo m, el caudal de los humos) y se dis-
tribuye en partes iguales por las dos envolventes. Si se puede considerar el
nimero de unidades transferidas (NTU) por cada uno de los intercambia-
dores iguales, calcular el calor absorbido por el aire en cada uno de ellos (q;
Y qp) las temperaturas de salida finales de los humos (T, ) y del aire (Tyg).

T Tf,s
||

@ @ T Tf,Sl = 800 C
l L < L —] L Humos

|« T .=140°C

L2:1m L]
< > <“—

=

U, = 10.615 W/m’K T
Aire

Tie=20°C

Para simplificar los célculos considerar las mismas propiedades para el aire
que para los humos, permaneciendo estas constantes en todo el proceso
Cp=Cpc=Cp,f=1 KI/KgK . El coeficiente global de transferencia para el
intercambiador n° 2 es U, = 10.615 W/m2-K.

Se tiene un condensador de flujo en contracorriente que funciona subenfrian-
do bastante el liquido condensado. ;Por qué no puede calcularse como un
unico intercambiador de calor?

Suponiendo conocidos los coeficientes globales de transferencia U; y U,
correspondientes a la condensacion pura y al subenfriamiento, explicar
brevemente las ecuaciones necesarias para obtener las temperaturas de sal-
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ida Tgg y T s en funcion de las de entrada y los caudales. Las dimensiones
fisicas del equipo y las propiedades de los fluidos también son datos.

v

20. Para precalentar agua mediante gases de combustién en una central térmica,
se utiliza un intercambiador de calor de flujo cruzado y 50 pasos a contracor-
riente, con el liquido en el interior de los tubos. Las superficies totales de in-
tercambio son Ag= 2133 m?y A.=7813 m?. El intercambiador posee aletas
en el lado gases, cuya drea total es A, = 5180 m?.

Disefio Real
Tie CO) 173 177
Tes (°C) 265.8 238
r, (kg/s) 58.3 54
T, (°C) 424 387
Tes CO 186.8 230.2
m, (kg/s) 94.5 87

Al funcionar la instalacién, los valores reales se alejan bastante de los de
disefio. Como muestra la tabla, la recuperacion de calor es menor y la tem-
peratura de salida de los gases es bastante superior a la prevista. En una re-
unién técnica se discuten los motivos. Al intercambiador se le suministran
unos caudales inferiores a los nominales, por lo que los coeficientes de
conveccién son mas reducidos y el disefiador del equipo se excusa de toda
culpa. Por otra parte, los ingenieros de la planta han comprobado que las
aletas favorecen el ensuciamiento con ceniza y creen que el disefiador in-
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21.

cluy6 en sus célculos un valor incorrecto de la resistencia térmica corre-
spondiente ;Quién tiene razén?

Notas: El intercambiador puede calcularse como si fuera de flujo a contracorriente
puro. ¢, y= 4590 J/kg K'y ¢, . = 1108 J/kg K. Los coeficientes de conveccién en con-
diciones de disefio son hy =8940 y h, =110 W/m?K. Segtin correlaciones para
conveccidn forzada y considerando propiedades termofisicas constantes, varian con el
caudal de forma proporcional a 11'1?'8 y 11'12'6 respectivamente. El rendimiento de las
aletas puede considerarse invariable y de valor n, =0.9. La resistencia térmica del

metal de los tubos es despreciable. Los tubos no se ensucian por el lado agua.

T,
| T - AGUA
m

Te.. Teg
GAS ———4 1L L1 e

m,

......... 0

Se ha estimado en 2 m*/h el consumo de agua caliente sanitaria a 50 °C de un
bloque de viviendas. Para obtener dicho caudal, a la temperatura anterior-
mente citada, se piensa emplear un intercambiador de calor que utilice agua
caliente procedente de una caldera, a 90 °C, enfridndola 20 °C, y calentando
el agua de red a 20 °C hasta la temperatura deseada.

Considerando que el intercambiador debe ser de un paso por carcasa y dos
pasos por tubo, que los tubos serdn de cobre (didmetro interior D;,; = 12 mm
y didmetro exterior Dg,, =16 mm), que por su interior circulard el agua
caliente con velocidad maxima de 0.5 m/s, y que el fluido frio circulard por
la carcasa a 0.2 m/s, con hey, =2169.74 W/m? K

Diseiiar el intercambiador calculando:

a) Numero de tubos por paso del intercambiador.

b) Longitud del cambiador.

Nota: Considerar los fluidos en regién completamente desarrollada
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22.

23.

Un intercambiador de calor esta formado por dos tubos concéntricos de co-
bre (ver figura). Por uno de los extremos se introduce agua a 20 °C con ve-
locidad de 1 m/s, mientras que por el extremo opuesto y por el espacio anular
se introduce agua a 90 °C y 2 m/s.

Calcular: La temperatura final de ambos fluidos

Aislado
A
D2 | D1 D3
v

v
Aislado D1 =49 mm
L - 60 m D2 = 54 mm
< > D3 = 64 mm

Nota: Considerar los fluidos en regién completamente desarrollada.

Un precalentador de aire en contracorriente para una central térmica esta
constituido por una serie de placas paralelas, existiendo una separacion de
e, =20 mm, en los pasos de aire, y de e;, = 25 mm en los de humos de com-
bustién (los pasos de los fluidos son alternos y los mas extremos correspond-
en al aire, con vistas a evitar las pérdidas de calor).

El material de los placas es metélico y de espesor tal que puede despreci-
arse la resistencia térmica que se opone al paso de calor por conduccidn.

En condiciones de funcionamiento, para unos caudales de aire y humos de
4.89 y 5.5 kg/s respectivamente, el aire entra con una temperatura de 25
°C, mientras que los humos lo hacen con una de 480 °C, siendo la temper-
atura de salida de estos ultimos de 180 °C.

Considérese un mismo valor de 20 kg/m2~s para los flujos masicos en am-
bos fluidos.
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24.

€h

t 't 1

5

n canales

aire

Diseiiar el intercambiador calculando:

a) El nimero de canales n.

b) Longitud de los canales L y su altura D.
Nota: Considerar los fluidos en regiéon completamente desarrollada

Propiedades de los fluidos:

Aire Humos
p  =0917 kg/m’ p  =0.68kg/m’
A =0.029 WmK A =0.03365 Wm'K
p =2.336-10 Pass g =2.904-107 Pass
Pr =0.725 Pr =0.733
c, =900J/kgK c, =850J/kgK

Se dispone de los siguientes datos a partir de un ensayo de rendimiento de un
intercambiador de calor formado por una sola carcasa y un doble paso de tu-
bos: aceite (¢, =2100 J/kg K) en flujo turbulento por el interior de los tubos
entraba a 340 K con una velocidad mésica de 1 kg/s y salfa a 310 K; por la
parte de la carcasa entraba agua a 290 K y salia a 300 K. Una variacién de las
condiciones de servicio exige el enfriamiento de un aceite semejante desde
una temperatura inicial de 370 K, pero con una velocidad de flujo igual a los
tres cuartos de la velocidad utilizada en el ensayo previo. Considerando que
el coeficiente global de transferencia del intercambiador permanece con-
stante para cualquier ensayo, calcular la temperatura de salida del aceite para
la misma velocidad del agua y temperatura de entrada que antes.
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CAPITULO 12

Radiacion
Fundamentos

La radiacion térmica es el tercer mecanismo existente de transporte de calor que,
como se dice en el capitulo 1, consiste en transporte de energia a través de ondas
electromagnéticas generadas en la actividad térmica de la materia (movimiento
nubes electrénicas, vibracion y rotacién de las moléculas, actividad de las redes
cristalinas, etc).

La constatacién de la existencia de este fendmeno fisico queda plasmada en la lla-
madal ley de Prevost, cuyo enunciado es el siguiente [1]

Cualquier cuerpo, por el hecho de encontrarse a una temperatura superior al
cero absoluto, emite energia radiante, tanto mayor cuanto mayor sea Su
temperatura termodindmica e independientemente de la naturaleza, temperat-
ura 'y forma de los cuerpos que integran su entorno.

Mas alla de esta constatacion experimental, el conocimiento detallado del meca-
nismo de radiacién es limitado debido a su complejidad en la que intervienen as-
pectos pertenecientes a los campos mas modernos de la Fisica (cuédntica). Una
discusién cualitativa sobre la radiacién y su relacién con la conduccién se en-
cuentra en la referencia [2].

Es importante recalcar que la radiacién térmica es un caso particular de las ondas
electromagnéticas que cubren un conjunto mas amplio de fendmenos, abarcando

Transferencia de Calor 407



Radiacion Fundamentos

aquélla solamente el campo de frecuencias de la radiacién generada por la agita-
cion térmica de la materia, es decir por aquellos fenémenos cuya expresion
macroscopica es la temperatura. Este hecho se ilustra en la figura 12.1.

FIGURA 12.1 Localizacion de la radiacion térmica en el espectro electromagnético
(en el vacio).
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Caracteristicas principales de la radiacion

Aunque se ird detallando progresivamente, es conveniente destacar desde el prin-
cipio dos aspectos fundamentales a tener siempre presentes en cualquier tipo de
radiacién electromagnética: la espectralidad (variaciéon del comportamiento con
la longitud de onda, A, o la frecuencia) y la direccionalidad (dependencia de la di-
reccién de propagacion o).

Mas adelante se concreta qué magnitud(es) fisica(s) miden la cantidad de energia
radiante. De momento es suficiente con hablar de forma genérica.
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FIGURA 12.2 Representacion genérica de la variacion con la frecuencia (a) y la
direccion (b) de la radiacion emitida por una superficie.

A I_> 0
A

Radiacién monocromatica

v

Longitud de onda

(a) Distribucién espectral (b) Distribucién direccional

Tipos de radiacion

También es importante distinguir la radiacidon desde cuerpos opacos (no sélo a la
luz visible, sino a la radiacion térmica en general) donde sé6lo se recibe desde el
exterior la que se genera en su superficie (figura 12.3a), y la que se genera en me-
dios semitransparentes donde la radiacidn se transporta por todo el volumen (fig-
ura 12.3b) y sale, aunque sea parcialmente, al exterior.

FIGURA 12.3 Emision de energia radiante.
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Aplicaciones de la radiacion

A elevadas temperaturas (T > 500 °C) la radiacién es el mecanismo de transmis-
i6n de calor preponderante, pero en algunos casos también es importante a mas
bajas temperaturas (climatizacién). Entre las aplicaciones de la radiacién térmica
mas relevantes dentro de la ingenieria térmica cabe citar:

Hogares, intimamente ligada a los fendmenos de combustién.

Generadores de fluidos térmicos diversos (vapor, agua caliente, aceites térmicos,
...) para procesos industriales o calefaccién.

Secaderos.

Hornos de todo tipo:

* Industriales: altos hornos, hornos de cemento y vidrio

¢  Domésticos.

Reactores quimicos.

Radiacion solar y ambiental.
* Metereologia
* (Calderas solares
e Colectores solares

* Energia fotovoltaica.
Vehiculos espaciales.

Climatizacion.

Conceptos fundamentales

Los dos problemas bésicos que se plantean en Radiacién son:

* Lainteraccion entre la radiacién y la materia, o lo que es lo mismo, como
y en qué cantidades es emitida y recibida la radiacién por la materia.

* Lapropagacién de la radiacién en los diversos medios, es decir, cual es la
cantidad de energia que se desplaza en las diversas direcciones.
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Conceptos fundamentales

Para manejarlos adecuadamente, es preciso definir un conjunto de conceptos liga-
dos a ellos. En las referencias [3] y [4] se presentan los conceptos basicos de for-
ma muy rigurosa e incluyendo su relacién con el electromagnetismo.

Intensidad

Este concepto, siempre direccional, es tipico de la Fisica Ondulatoria e indica la
cantidad de energia transportada por la radiacion en una determinada direccion.

Para definirla con rigor se parte de un area diferencial dA en torno a un punto y
partiendo de éste un dngulo sélido también diferencial dw en una direccién deter-
minada o (6, ¢), seglin se indica en la figura 12.4

FIGURA 12.4 Definicién de intensidad en Radiacion y magnitudes ligadas a ella.

>
n

IX,C; I

iﬁ"

Si por la pequeiia superficie esférica dA, pasa una cantidad de calor d3qX(W) en
un intervalo dA en torno a A, se define la intensidad espectral o monocromatica
como

3
d q, W
I, (dAcos0) - dw - dr (mz-sr-pm] (12.1)

Recuérdese que el angulo sélido dw se define segtn la expresion (12.2)

dA,
do= — = sen0dOdd (sr) (12.2)
r
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La intensidad total es el mismo concepto pero englobando todas las longitudes de
onda, es decir, si por dA,, pasa una cantidad total de calor dzq (W) se define la in-
tensidad total como

2
[=— 949 [ 2W j (12.3)
(dA cosf) do m° - st

La relacién entre ambas intensidades es inmediata

I=I I, d, (12.4)
0

ya que obviamente

d%q =j —k 4
,

Otra distincion radica en el sentido del calor radiante. Si, segtn se indica en la
figura 12.4, el calor atraviesa dA,, hacia afuera, alejdndose de dA, entonces el
calor radiante sale de dA y se habla de:

* I ¢ It Intensidad emitida (por dA) si la radiacién procede de la propia
actividad térmica de dA, es decir la emite debida a su temperatura
no nula.

* I+ I;: Intensidad reflejada, si procede de una radiacion ajena a dA que
ésta ha reflejado en la direccién .

* I ;I Intensidad transmitida, si la radiacion atraviesa dA procedente del
interior del cuerpo en cuya superficie se encuentra dA.

Por contra si la radiacién se dirige hacia dA, procedente del exterior, se habla de
intensidad incidente: I ;; ;.

Conceptos hemisféricos

Mientras que la intensidad es un concepto direccional (transmisién de energia
radiante en una direccion determinada), es importante, sobre todo en aplicaciones
de Ingenieria Térmica disponer de magnitudes que engloben toda la radiacién
recibida o enviada en todas las direcciones.
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En definitiva de la misma manera que el paso de una magnitud espectral a otra
total supone integrar en A, ahora se trata de integrar en todas las direcciones o (6,
¢) para pasar de una magnitud direccional (la intensidad) a otra hemisférica
(semiesfera es el conjunto de direcciones que ve un punto sobre una superficie).

Segin de qué tipo de radiacion se trate (emitida, incidente, reflejada,...) el con-
cepto hemisférico recibe un nombre especifico.

Poder emisivo

Se define como el flujo de calor emitido desde un punto de una superficie en
todas las direcciones.

Se distingue entre E, , poder emisivo espectral (W/mz-pm), si se trata del emi-
tido por unidad de longitud de onda en una longitud de onda A; y E, poder
emisivo total (W/mz), cuando se trata de la radiacién emitida en todas las lon-
gitudes de onda.

Obviamente debe existir una relacién entre estos conceptos y la intensidad.
Efectivamente si en la definicién de intensidad se agrupan los términos que
definen el Poder Emisivo se tiene

I d.3q7L E 27 27 11:/2I 0 0dod
= = "= cos
L= dJAdhcosOde -[A(xFOdq)‘ .[q,:o.[e:o A.e sen ¢
I (12.52)
dq”
Andlogamente para el poder emisivo total se tiene
2n /2
E = j J' 1,c0s0 send dO d¢ (12.5b)
$=0 J6=0
Y ambos poderes emisivos (espectral y total) estdn relacionados por la
férmula
E = j: E, di (12.6)

Caso particular: Cuando una superficie emite por igual en todas las direc-
ciones, se dice que emite difusamente, es decir I, e I, no dependen de la di-
reccién (0, ¢). Es facil demostrar que para un emisor difuso se cumple
El =T I?»,e (127&)
E=nl, (12.7b)
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Irradiacion

Es un concepto semejante al poder emisivo pero para la radiacién que incide
sobre una superficie. Asf se tiene

Irradiacion espectral, Gy, (W/mz-pm), es el flujo de calor radiante que incide
sobre un punto de una superficie desde todas las direcciones por unidad de
longitud de onda en una longitud de onda A. Andlogamente a la ecuacién
(12.5a) esta relacionado con la intensidad espectral incidente por la expresion
(12.8a)

G, = [ [ 0sen0d0dd (12.82)
= .C0sBsen .8a

A .[ ¢=o.[ =0 M1

Irradiacion total, G (W/mz), es el flujo de calor radiante incidente sobre un

punto de una superficie procedente de todas las direcciones y en todas las

longitudes de onda y esta relacionado con la intensidad total incidente por la
ecuacioén (12.8b)

21 (/2
G = j I I,cos0sen0d0do (12.8b)
$=0J =0

También se cumple como en el poder emisivo que

G = I: G, d2 (12.9)

Caso particular: Si la radiacion incidente es difusa, es decir si I ; e [; no de-
penden de la direccién (0, ¢), se tiene

Gy=nl; (12.10a)
y G=n] (12.10b)
Radiosidad

Este concepto se refiere al flujo de calor radiante que abandona un punto de
una superficie en todas las direcciones.

Es, por tanto, distinto del poder emisivo, ya que la radiacién que parte de una
superficie es la suma de tres componentes, segin se muestra en la figura 12.5

Emitida + Reflejada + Transmitida
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FIGURA 12.5 Componentes de la radiosidad.

Emision

Parte transmitida

del interior Radiosidad
Irradiacion Parte reflejada de
la irradiacion
Superficie

Radiacién en el interior del
cuerpo (si es transparente)

Por tanto y de la misma manera que antes se tiene

Radiosidad espectral, J;, (W/mz-pm), es el flujo de calor radiante que abando-
na un punto de una superficie hacia todas las direcciones por unidad de longi-
tud de onda en una longitud de onda A. Viene relacionada con la intensidad
espectral por la ecuacion (12.11a)

2n (/2
I, = L_OIO_O(IMJrIk,r+lm)coseseneded¢ (12.11a)

donde I, , I ; e I ; son, respectivamente, las intensidades espectrales emiti-
da, reflejada y transmitida.

Radiosidad total, I (W/m?), flujo de calor radiante que abandona un punto de
una superficie hacia todas las direcciones y en todas las longitudes de onda.
Su relacién con la intensidad total es la dada por la ecuacion (12.11b), donde

21 (/2
J = .[q)—o.[e—o(le +1,+1,)cos0sen0d0dd (12.11b)

L., I, e I; son, respectivamente, las intensidades totales emitida, reflejada y
transmitida. Finalmente

I :I 1, dh (12.12)
0
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El cuerpo negro

El comportamiento radiativo de un cuerpo cualquiera es complejo. Por ello, para
su estudio se parte de un caso ideal llamado Cuerpo Negro, cuyas caracteristicas
mas sencillas permiten su estudio y el establecimiento de unas leyes, utilizadas
luego en el estudio de los cuerpos reales.

FIGURA 12.6 Caracteristicas de una cavidad isoterma (cuerpo negro).
L Emisién difusa
’ Ik,e = I)»,n

Superficie isoterma, T

(a) absorcion completa (b) emisién difusa desde  (c) irradiacién difusa de las
una apertura superficies interiores

El cuerpo negro es una superficie ideal que absorbe toda la radiacion que incide so-
bre ella. Esta es su caracteristica principal, la que lo define y le da el nombre.
Ademas tiene otras caracteristicas importantes que, aunque derivadas de la anteri-
or, conviene destacar:

¢ Es el emisor maximo, es decir, dada una temperatura y una longitud de
onda y una direccién, ninguna otra superficie puede emitir mayor energia
radiante que un cuerpo negro.

* Es un emisor difuso, es decir la energia radiante que emite depende de la
longitud de onda, A, y de la temperatura, T, pero no de la direccién . Por
tanto, I , =f (&, T
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Ninguna superficie real cumple estos requisitos. La aproximacion més cercana, utili-
zada para obtener informacién experimental y tedrica [5], es una cavidad isoterma
con una pequefia abertura. La radiacién en el interior de la cavidad, asi como la que
sale por la abertura, es la del cuerpo negro (ver figura 12.6); esta radiacion es
isétropa.

Leyes del cuerpo negro

Las leyes que explican el comportamiento del Cuerpo Negro se empezaron a
obtener a finales del S. XIX a partir de observaciones experimentales o de argu-
mentos termodindmicos. Una completa revision histérica de la radiacién térmica
desde los origenes aparece en la referencia [6]. En 1901 Max Plank formula su
Ley de distribucion espectral [T] que agrupa y explica todas las anteriores, y que
ademds seria posteriormente el punto de arranque de una nueva rama de la fisica:
la fisica cuantica [8].

Esta ley establece que la intensidad espectral de un cuerpo negro en el vacio vi-
ene dada por:

L (A, T) = (12.13)

h  (cte. de Planck) = 6.6256x1073% J-s

k  (cte. de Boltzmann) = 1.38054x10723 (J/K)
¢y (velocidad de la luz en el vacio) = 2.998x108 (m/s)

Esta dependencia se representa en la figura 12.7 con E, ;, = n I , frente a A como
variable y T como pardmetro, observandose lo siguiente

1. Aparece un maximo en un valor de A que disminuye con T.
2. FEl méaximo de la radiacién solar se da justamente en el visible.

3. Para una bombilla incandescente de tungsteno (Tfjamento = 2900 K) la mayor
parte de la emision se produce en el infrarrojo.

4. Para T <800 K, practicamente toda la radiacion se emite en el infrarrojo.

TRt

. Se utilizard el subindice “n” para designar las magnitudes fisicas asociadas al cuerpo negro.

*
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Es importante tener en cuenta que la anterior expresion de la ley de Planck es val-
ida estrictamente para el vacio, aunque se puede utilizar en medios cuyo indice
de refraccién es préximo a la unidad, n = cy/c = 1, siendo ¢ la velocidad de la luz
en el medio. En este caso es el de la mayoria de los gases en las condiciones ha-
bituales, como el aire ambiental.

FIGURA 12.7 Poder emisivo espectral del cuerpo negro.

9
10 I T T 11T T T T1
108 — |8 +— espectro visible |
107 | 5800 K Amax = 2898 um*K/T |
radiacién solar
108 |- radiacién de una bombilla —
incandescente
10° |~ radiacién a la —

temperatura
de una llama

10*
108
10?
10’
100

1071

Poder emisivo espectral, E, (W/mz'pm)

1072

1078
1074

L |
01 02 0406 1 2 4 6

Longitud de onda, A, (Um)

En un medio cuyo indice de refraccion difiera apreciablemente de 1, la Ley de
Planck es [5]

I, = (12.14)
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con c: velocidad de la luz en el medio; A, = A(vacio)/n: longitud de onda en el
medio.

Salvo que se indique lo contrario, se trabajard con gases como medio, tomando
n=1.
Aproximaciones a la Ley de Planck

Para no manejar tantas constantes, éstas se agrupan por comodidad y se suele
poner

C
E, oA T) = nl, ,(A, T) = L = E, ,| (12.15)
C
5 2
28 enn(52)-1]
2 8 W- m4
C, = 2mhcy = 3.742x10 =
m
h
C, = %J = 1.439x10"um - K

de aqui se obtienen dos aproximaciones, ya obtenidas anteriormente por sus
autores

1. Aproximacién de Wien [9], vélida para AT << C,
C
E, o = — exp (——) (12.15a)

2. Aproximacion de Rayleigh [10]-Jeans [11], vélida para AT >> C,

CT
E, =—=——= (12.15¢)
A, n C2 7\,4
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Ley de desplazamiento de Wien (1891)

Diferenciando la ley de distribucién espectral [5] respecto a A, se obtiene el
valor de la longitud de onda para la cual se produce la mdxima emision, A,,y.
Wien ya lo obtuvo anteriormente [12], comprobando que A4 €s inversa-
mente proporcional a T,

C
A= 3 (12.16)

max
T

con C3 =2897.6 um'K.

Se puede observar esta relacién en la figura 12.7.

Como ejemplo se puede comprobar como la radiacién solar (T Y 5800 K) pre-
senta el maximo en torno a 0.5 um, en medio del espectro visible.

Ley de Stefan (1879) — Boltzman (1884)

Esta ley, también deducible de la de Planck, establece la dependencia funcio-
nal del poder emisivo total del cuerpo negro con la temperatura. Por inte-
gracion en A de E, , (A,T) se obtiene [5]:

E,=cT* (12.17)
siendo o la constante de Stefan—Boltzman, de valor

6 =5.670x10~8 W/m2 K*

Una deduccién termodindmica de esta ley se encuentra en muchos textos [13].
oT"
Como el cuerpo negro es un emisor difuso, se tiene en consecuencia I, =—.
T

Emision en una banda

Si en lugar de interesar toda la radiacién emitida por el Cuerpo Negro, intere-
sa solamente la emitida en un cierto ancho de banda AA = A, — A, se puede
calcular facilmente de la siguiente manera [5]:

JOE}L’ nd?\' XTEX n
L I —L24(AT) = f(AT)
oT 0 6T

Se define la fraccién F_, , =

que como se ve s6lo depende del producto (AT) encontrandose calculada y
mostrandose una parte representativa de los resultados en la Tabla 12.1.
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TABLA 12.1  Dependencia de la fraccion F_,; con AT.

AT F AT F
um - k 01 um -k 0\
200 0.000000 6200 0.754140
400 0.000000 6 400 0.769234
600 0.000000 6 600 0.783199
800 0.000016 6 800 0.796129
1 000 0.000321 7 000 0.808109
1200 0.002134 7200 0.819217
1 400 0.007790 7400 0.829527
1 600 0.019718 7600 0.839102
1 800 0.039341 7 800 0.848005
2000 0.066728 8 000 0.856288
2200 0.100888 8500 0.874608
2400 0.140256 9 000 0.890029
2 600 0.183120 9500 0.903085
2800 0.227897 10 000 0.914199
2 898 0.250108 10 500 0.923710
3000 0.273232 11 000 0.931890
3200 0.318102 11 500 0.939959
3400 0.361735 12 000 0.945098
3600 0.403607 13 000 0.955139
3800 0.443382 14 000 0.962898
4 000 0.480877 15 000 0.969981
4200 0.516014 16 000 0.973814
4 400 0.548796 18 000 0.980860
4 600 0.579280 20 000 0.985602
4 800 0.607559 25000 0.992215
5000 0.633747 30 000 0.995340
5200 0.658970 40 000 0.997967
5400 0.680360 50 000 0.998953
5600 0.701046 75 000 0.999713
5800 0.720158 100 000 0.999905
6 000 0.737818

Para el cilculo de la emisién en un ancho de banda cuyo A; # 0, no hay mas
que restar de acuerdo con las propiedades de las integrales

A A A
IKiEde IOZEde jOlEmdx

Fxl—>x2= 4 4 2 = Fo—mz—Fo—ml
cT cT oT

Estas fracciones se pueden representar graficamente como 4areas bajo la curva
(Ex,n/0T4) frente a A. Asf se ha hecho en la figura 12.8.
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FIGURA 12.8 Representacion grafica de la fraccion Fg_,, respecto a A.

En &
4 |

oT

Fon Fp=,

oy A

>V

Valor total del drea bajo la curva =1

Los radiadores reales

Una superficie real, o un cuerpo en general, tiene un comportamiento distinto al
del cuerpo negro. Su emision y absorcién es menor que la de éste y para indicarlo
se utilizan unas propiedades que se comentan a continuacion.

Emisividad,

La emisividad es una propiedad termofisica de las superficies, que indica la
cantidad de radiacion que emiten respecto a la del cuerpo negro (que es la méxi-
ma), a las mismas temperatura, longitud de onda y/o direccién. Existen cuatro ca-
sos que se definen en la tabla 12.2.

En esta tabla y en general las magnitudes radiativas sin subindice especial se refi-
eren a los cuerpos (o radiadores) reales y las que llevan el subindice “n” se refi-
eren al cuerpo negro.

En el caso particular frecuente de que ¢ , # f(¢), se cumple
/2
e, (A, T) = 2J' &,4(* 0, T)COSOsen0dd
0

n/2
y &(T) = 2j 6,(0, T)cosOsen0do .
0
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TABLA 12.2  Definicién de las cuatro modalidades de la emisividad.

Emisividad espectral direccional | €, (A, 0, ¢ T)=M
ro® s Vs Yy Ik7n(7h, T)
_1.(8,9,T)
Emisividad total direccional Sm(e, ¢, T)= —I—(—rﬂ—
n
misividad espectral hemisférica | €, (A, T) =
» E, .(A,T)
I%XEX, (A, T)dA
Emisividad total hemisférica = E@D _EM _ -0
&( )_E T) 4 = 4
a(T) oT oT

Aungque el valor particular de esta propiedad para cada material debe buscarse en
la documentacién adecuada, como la que se ofrece en el apéndice, se pueden hac-
er las siguientes consideraciones generales [14].

12. En general, ¢ es alto (> 0.6) en los no conductores y bajo (< 0.1) en los conduc-
tores. Para confirmar esta afirmacion, se puede observar la figura 12.9.

28, Habitualmente la dependencia de €, y €, con ¢ es débil y con 0 sigue en
general (no siempre) la pauta marcada en la figura 12.10.

Promediando se llega a

1.0< 83 <1.30 conductores
n

0.95< SE <10 no conductores
n

y se suele tomar € = g,, donde el subindice “n” indica en este caso la
direccién normal a la superficie. Es decir, la aproximacion de emisor difuso,
S0y & # f(6,09),esrazonable y habitual.
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FIGURA 12.9

Valores representativos de la emisividad total normal, €,,.
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FIGURA 12.10

a

Dependencia de la emisividad direccional con el angulo 6.

A
1 1+ no conductores
8(1)
conductores
0 I I I >
40 70 90 0(°)

32. La dependencia de g, con A y de € con T es importante en general, como se

puede ver en las figuras 12.11 y 12.12.
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FIGURA 12.11

ciertos materiales.

Dependencia espectral de la emisividad espectral y normal, ¢; ,, de
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FIGURA 12.12

de ciertos materiales.

Dependencia con la temperatura de la emisividad total normal, €,
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Absorcion, reflexion y transmision

La radiacién incidente sobre una superficie puede sufrir uno de los tres procesos
siguientes: ser absorbida (en una pequefia profundidad en el interior del cuerpo
del orden de los micrémetros), reflejada (es decir devuelta hacia la zona de donde
proviene la radiacién incidente) o transmitida hacia el interior del cuerpo (como
sucede con la luz visible en el vidrio, el agua y otras sustancias semitranspar-
entes). Estos fendmenos se representan en la figura 12.13.

FIGURA 12.13  Recepcion de la radiacion por la materia.

Radiacién
incidente .,
Radiacion
reflejada
Superficie de

un cuerpo

A

Radiacién
absorbida

Radiacion
transmitida

Por tanto se siguen las siguientes relaciones

I?»,i = Ik,abs + Ik,ref + Il,trans
L; = Lips + Lrer + Lirans
Gy = Gk,abs + Gk,ref + Gk,trans

G = Gaps + Gret + Girans

La reflexién se debe a fendmenos superficiales (profund. 8 1 um), mientras que la
transmision y la absorcion se deben a fendmenos volumétricos, y son muy impor-
tantes en el estudio de la radiacién en volimenes, como se vera en el capitulo 14.
Cuando el medio es opaco se dice que no hay radiacién transmitida y que se
cumple: Lians » Girans = 0, aunque lo que realmente sucede es que la radiacién que
no se ha reflejado recorre un camino muy breve quedando totalmente absorbida
en un pequeio espesor de unas pocas micras. Estas ideas se pueden aclarar medi-
ante el ejercicio sugerido en el apartado siguiente sobre medios semitranspar-
entes.

El reparto lo indican unas propiedades que se definen en la tabla 12.3.
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TABLA 12.3  Definicidn de las diversas modalidades de absortividad, reflectividad y

transmisividad.
Espectral direccional Total direccional hErsnﬁ:g:iega henzll-iztf?’elrica
17\, abs(xa 97 ¢) Iab%(ea d)) G7\, abs(k) G bs
Absortividad o, =l = g, = — _—abs
sortividad o A Ix,i(}‘ﬂ 9, ¢) ® Ii(e, ¢) A G}L(}") o G
Ik ref(y\’a ea ¢) Iref(ea ¢) Gk ref(}") Gref
Reflectividad = 24— = =t =
PP T e | TLE e T Tem PTG
Transmisividad © | T, . = IX, trans(kﬂ 0, ¢) T = Itrans(ea ¢) T = G?\,, lrans(}") = GLans
L) 0T L) | T G | TG

Aspectos destacables de estas propiedades

1.

En general, la dependencia con la temperatura de la superficie receptora es
pequena.

Si la radiacién incidente es difusa y o, , = £(¢), se cumple

n/2 n/2
o, (L) = 2_[ a,,,C0s0senB6d0 y o = 2-[ o, C0s0sen0do
0 0

y lo mismo para p y t.

El comportamiento de una superficie real respecto a la reflexion se encuentra
entre dos extremos ideales, segtin se indica en la figura 12.14.

Relaciones algebraicas inmediatas

Uy + Pro + Tho = |
Oy + Pyt Tue=1
Ay + Py + Ty = 1
a+p+t=1

Si el medio es opaco

Oy + P = 1

Og + P =1
ap+pp=1
a+p=1
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FIGURA 12.14  Comportamientos ideales de la materia respecto a la reflexion de la
radiacion.

0 0

i

a) Reflexidn especular b) Reflexién difusa
(superficies muy pulidas) (superficies rugosas habituales en Ingenieria)

5. Importante. Los valores globales (total y hemisférico) dependen de la super-
ficie y de la radiacién incidente, es decir, de la temperatura del cuerpo emisor
de la radiacion. En las expresiones (12.18) y (12.19) se puede apreciar como
el valor de o, y a depende de la dependencia que tiene la radiacién incidente,
I,.i y Gy, con la direccion (6, ¢) y la longitud de onda, y por tanto con la pos-
icién y temperatura del medio emisor.

2n /2
IO IO a1 (%, 0, $)c0sO sen® dO d¢
o () = ——— (12.18)
jo jo L_(%, 6, ¢)cos6 send dO d¢

[[0:00G 00 dn

j: G, () d\

o

(12.19)

Medios semitransparentes. Ejercicio

En el caso de medios semitransparentes, como el vidrio de una ventana, existe un
proceso iterativo de reflexiones en sus dos caras, apareciendo unas magnitudes
globales, es decir, no locales que dan cuenta del comportamiento volumétrico del
mismo.
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Estas propiedades se llaman:

e Absortancia, A (o maytscula)
* Reflectancia, P (p mayiscula)
* Transmitancia, T (t mayuscula)

y se estudian en detalle en el capitulo 14 sobre radiacién volumétrica. Estan rela-
cionadas con las propiedades anteriores, en particular con p y T, y se puede en-
contrar sin dificultad la relacién que hay entre ellas.

FIGURA 12.15  Comportamiento radiante de un medio semitransparente.

NS S

(1-p)
A

AN

Si p es la fraccién de energia incidente reflejada en cualquiera de las caras y 7 la
fraccién de energia que parte de una cara y alcanza la otra, es sencillo calcular la
fraccién total de energia reflejada P tras las infinitas reflexiones, la fraccién de en-
ergia que pasa la ventana, T, y la fraccién de energia que absorbe la ventana, A.

(I=p)t

Este ejercicio es interesante en la comprension del comportamiento de la materia
al recibir la radiacién y del significado de las propiedades definidas en el aparta-
do anterior.

Leyes de Kirchhoff

Las leyes de Kirchhoff [15] establecen directamente las relaciones entre la emi-
sividad y la absortividad, y por tanto de forma indirecta entre la emisividad y las
otras dos propiedades, es decir, la reflectividad y la transmisividad.

Segin estas leyes, siempre se cumple , y s6lo bajo ciertas condi-

ciones ¢, =0y, e, =0, ye=a.

Estas relaciones facilitan mucho los calculos.
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Demostracion

1. Caso general

Haciendo un balance de energia en un punto de la superficie del cuerpo inte-
rior de la figura 12.16, para que se mantenga la isotropfa del campo debe
cumplirse

Diabs = hoe = e Lii = €300 Iin

FIGURA 12.16  Cavidad utilizada para demostrar la Ley General de Kirchhoff.

T

Esto es una cavidad

Hay equilibrio
térmico

Ix,abs

Aqui existe el campo radiante del
CUERPO NEGRO (is6tropo)

Como I ; =1, ,, resulta

Do = Ero (12.20)

2. Situaciones particulares

Se trata de estudiar en qué situaciones se puede ampliar la ley general de
Kirchhoff a las propiedades hemisféricas y/o totales.

a) En primer lugar se trata de ver bajo qué condiciones se cumple la igualdad
oy, = €. Para ello se parte de sus definiciones respectivas de las tablas 12.2
y 12.3, y tras un desarrollo de las mismas se observa en qué casos se
pueden igualar € y a;.

430 Transferencia de Calor



Leyes de Kirchhoff

Iznr/zamcosé)senededd) JWZ znamlmcosesenﬁdﬁdd)
o Yo 0 "0

A= ; =a,
f [ " cosOsen0d0dd j/z “1,.,cos0sen0dOdd
0 Yo 0 0

Ambos cocientes son iguales si se da una de las dos siguientes condi-
ciones:

* que I, ; sea independiente de 0 y ¢. En ese caso se dice que la irradi-
acion es difusa.

* que g, (= oy,) sea independiente de ¢ y 8. En ese caso se dice que
superficie es difusa.

En cualquiera de esos dos casos g, = a,.

b) Andlogamente, ;cuando se cumple que & = o.?

Partamos de la situacién anterior (bastante habitual en aplicaciones tér-
micas) en que ya se cumple g, = a;. Para ver en qué condiciones se
cumple la igualdad buscada, se ponen las definiciones de ambas magni-
tudes

J(:SXE% LA JO o, G,

=g | T — =«

n
La igualdad se cumple sélo si se pueden sacar fuera de las integrales las

magnitudes ¢, y a,, es decir, si g, = a, son independientes de L. En este
caso el cuerpo se llama gris.

Estrictamente es suficiente con que &, y a, sean constantes en el ancho
de banda en que se produce la emisién y la irradiacién, tal y como se
muestra en la figura 12.17.

Si &, (= oy,) no depende de la direccién ni de la longitud de onda, la
superficie se llama difusa y gris.

¢) Tras las deducciones anteriores, es inmediato demostrar que en una
superficie gris pero no difusa y para una irradiacién no difusa se cumple
€, = 0, pero no se cumplen las igualdades de los apartados a) y b).
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FIGURA 12.17  Superficies grises para ciertas radiaciones.

A
Ex,n
> A
A
Gy,
> A
A
8)» = (X)\‘
> A

Radiacion ambiental

El entorno (Sol, atmdsfera, superficie terrestre) emite radiacion que incide sobre
cualquier sistema. Si su valor relativo es apreciable, habra que considerarla.

A continuacién se comenta brevemente cada una de las aportaciones ambientales.

Radiacion solar

La radiacién procedente del Sol se recibe en la Tierra, como un haz de rayos
practicamente paralelos debido a la distancia, y con una distribucién espectral
que corresponde aproximadamente a un cuerpo negro a unos 5 800 K (ver la fig-
ura 12.21).
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Al no existir entre la superficie solar y el exterior de la atmdsfera terrestre nada
mads que el vacio (aproximadamente) la irradiacién incidente sobre una superficie
colocada en el exterior de la atmdsfera (no sobre la superficie terrestre), es con-
stante, dependiente de la temperatura de la superficie del Sol y de las relaciones
geométricas Sol-Tierra y vale

Gyorar.0 = 1353 f cos0 (12.21)

m

solar,

donde f da cuenta de la excentricidad de la orbita de la Tierra, con valores en el
intérvalo 0.97 < f < 1.03; 0 es el angulo entre la direccion de los rayos solares y la
normal a la superficie irradiada; y 1353 W/m? es la llamada constante solar.

FIGURA 12.18 Irradiacién solar en el exterior de la atmésfera terrestre.

\\AA Superficie exterior de la atmésfera
ATMOSFERA

Superficie de la Tierra (suelo)

Y
— | T

En la superficie de la Tierra la irradiacion recibida es apreciablemente menor por
los procesos de absorcién y dispersion que sufre la radiacién a su paso por la at-
mosfera terrestre (ver el capitulo 14).

Estos procesos causan que en la superficie de la Tierra aparezcan dos componen-
tes distintas de la irradiacién solar: directa y difusa (dispersa realmente). (Ver fig-
uras 12.19 y 12.20). Los valores de estas componentes son muy variables, y se
obtienen principalmente por medida aunque existen férmulas para calcularlas de
forma aproximada.
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FIGURA 12.19  Procesos de dispersion de la radiacidn solar al atravesar la
atmdsfera terrestre.

Atmoésfera Radiacidn Particulas
solar directa sOlidas

4!
Dispersidn
de Mie

J Molécula de gas

Dispersidn de
Rayleigh Radiacidn

dispersada

Superficie de la Tiemra

FIGURA 12.20  Componentes de la radiacidn solar incidente sobre la corteza
terrestre. (a) Reales. (b) La componente dispersa se aproxima, por
comodidad matematica, por una distribucion difusa (igual en todas
las direcciones).

H

Directa Directa

Dispersa Dispersa

taproximacidn difusa)

(a) (b)
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FIGURA 12.21 Distribucion espectral de la irradiacion solar en la Tierra.
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Radiacion atmosférica

Las moléculas polares de la atmésfera (CO, y H,O principalmente) emiten radia-
cién cuyo valor se ha calculado histéricamente por la expresién

4

G, = 6Tl (12.22)

atm

donde T,;.j, no es la temperatura del aire atmosférico sino una compleja funcién de
ella y de otras condiciones atmosféricas (humedad y distribucién de temperaturas
en la atmdsfera, nubosidad, etc). Su valor, siempre inferior a la temperatura del aire
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ambiente, oscila entre 230 K (—43°C) y 285 K (12°C), explicando fenémenos como
las heladas nocturnas aunque la temperatura del aire sea superior a 0°C. G, s la
irradiacién procedente de la atmésfera recibida por cualquier objeto situado en su
seno y cerca del suelo de la Tierra.

Una forma mas directa y comoda de calcular la irradiacién G, es a partir de la

. . . < 4
temperatura real del aire ambiente, T, segun la féormula G, = €, T, 01
donde para la emitancia de la atmoésfera, €,,,, se han dado multitud de expre-
siones, presentindose seguidamente dos de las mas modernas. Para un cielo claro
(sin nubes o con pocas nubes), se recomienda [16]

Noche: g, = 0.741 +0.0062 Tx (12.23a)

Dia: &y, = 0.727+0.0060 Ty (12.23b)

I

siendo Ty la temperatura de rocio, expresada en °C.

Si en el cielo hay muchas nubes bajas, se puede tomar T, = T,mp € decir,
1.

€atm =

Otras expresiones para la emitancia de la atmésfera se presentan en la bibli-
ografia [17].

Emision de la superficie de la Tierra

El poder emisivo de la superficie de la Tierra se calcula de la forma correspondi-
ente a un cuerpo gris

E=eocT* (12.24)

donde ¢ y T son la emisividad (cercana a uno) y la temperatura real de la superfi-
cie terrestre, respectivamente.

*. El concepto de emitancia es similar pero distinto al de emisividad. Su significado se explica en
el capitulo 14.
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Sintesis del capitulo

El céalculo del calor que intercambian los cuerpos por radiacién tiene las sigu-
ientes bases

1. Un conjunto de magnitudes fisicas adecuadas, que hay que saber definir,
manejar y relacionar entre ellas con soltura. Son:

1.1. Magnitudes direccionales: Intensidad espectral y total.

1.2. Magnitudes hemisféricas: Poder emisivo, irradiacién y radiosidad.
Tanto espectrales como totales.

2. Las leyes del cuerpo negro.

3. El comportamiento de las sustancias reales respecto del correspondiente
al cuerpo negro, dado por sus propiedades radiantes: emisividad, absor-
tividad, reflectividad y transmitividad; en sus diversas modalidades: di-
reccional o hemisférica, espectral o total.

Estas propiedades no son independientes, sino que estan ligadas:

3.1. La absortividad, reflectividad y transmitividad porque deben sumar
la unidad.

3.2. Laemisividad y absortividad por las leyes de Kirchhoff.

Cualquier sistema estudiado estd siempre sometido a la radiacién ambiental, es
decir, procedente del Sol, la atmésfera y la corteza terrestre. En el capitulo se dan
valores y expresiones que permiten calcularla.
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Cuestiones

1.  Enunciar de la forma mas clara y completa posible la ley de Prevost.
2.  ;Cual de las siguientes definiciones de intensidad total emitida por una
superficie diferencial dA; es la correcta?
dq
1,(A, 0, ¢)= .
@) 1A O D= 50 dw di
er e Radiacisn emitida
b) E;= I J I; ,cos0 dw
0 0
dq
1,6, 9)=——""7""—
) 189 dA,cos0 dw
G
d) Ie = 72_
3.  ;Qué parte del espectro electromagnético abarca la radiacion térmica?
a) Infrarrojos, visible y microondas.
b) Infrarrojos y visible.
c) Infrarrojos, visible y radioondas.
d) Infrarrojos, visible y parte del ultravioleta.
4.  ;Cudl de las siguientes relaciones, para una supetficie opaca, es incorrecta?
a) J=E+ pG
b) J/1=E/1+ Ol/q'G}v
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c) JE:E1+(1—05;)G,1
d J=¢E,+(1-a)G
5.  Para que un cuerpo emita la energia por radiacion:
a) Debe encontrarse una temperatura superior a la de los cuerpos que lo
rodean.
b) Entre él y los cuerpos que lo rodean debe haber un medio no partici-
pativo.
c) Basta que su temperatura absoluta sea superior a O K.
d) Su emisividad debe ser mayor que su absortividad.
6.  El poder emisivo espectral de un cuerpo
a) Depende de la direccion.
b) No depende de la direccion.
c¢) No depende de la longitud de onda por resultar de la integracion en A.
7. Laley que determina que el poder emisivo del cuerpo negro es o T se lla-
ma:
a) de Stefan—Boltzmann.
b) de Wien.
¢) de Planck.
d) de Kirchhoff.
8.  Como se puede considerar que el Sol emite como un cuerpo negro a 5800

K, la irradiacion solar sobre la superficie de la Tierra vale

a)
b)
c)

o (5800)* W/m?,
Una cantidad mucho menor que la indicada en el apartado a).

Una cantidad algo mayor que la indicada en a) debido a la radiacion
de la atmosfera terrestre.
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9.  Justificar por qué una bombilla incandescente es un aparato muy inefi-
ciente. Nota: La constante de la ley de desplazamiento de Wien vale 2898
um-K.

10. Definir correctamente la radiosidad J y calcular su valor para una super-
ficie opaca, difusay gris a 700 K y de absortividad a = 0.4, que recibe una
irradiacion de 400 W/m®.

11. Definir la emisividad total direccional, ¢,, de una superficie, indicando de
quien depende funcionalmente tanto &, como las magnitudes que intervi-
enen en su definicion.

12. Indicar cudl de las siguientes afirmaciones es falsa, rodeando la respuesta
con un circulo.

a) La emisividad depende del tratamiento dado a la superficie.

b) La emisividad es, en general, alta en los conductores y baja en los no
conductores.

c) &, depende de la temperatura.

d) Siel emisor es difuso, €, no depende del angulo 6.

13. ;Cudl es la forma de la ley de Kirchhoff (relacion entre la emisividad y la
absortividad) que se cumple siempre?

14. Laigualdad &) =, se cumple:

a) Siempre.

b) Para superficies difusas.

c) Sélo para superficies difusas y grises.
d) Solo para superficies negras.

15. Partiendo de la ley de Kirchhoff para una superficie difusa, £, = a; dem-
ostrar que si la superficie es ademds gris se cumple ¢ = .
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16. Demostrar que si &, 4, no es funcion del angulo ¢ se cumple la relacion

/L

& = ZI &, »,C0S0 sen@ do.
0

17. En un material de emisividad 0.8 que estd a una temperatura uniforme de
1000 K se tiene un agujero de fondo plano de 6 mm de didmetro y 24 mm de
profundidad. Considerando muy proxima a 0 K la temperatura radiante del
entorno, determinar la potencia radiante que abandona la boca del agujero.
La emisividad efectiva de la cavidad &, se define como el cociente entre esta
potenciay la emision de un cuerpo negro a la misma temperatura que la cav-
idad y de la misma drea de la boca. Calcularla. Si se aumentara la profundi-
dad del agujero, ;disminuiria o aumentaria la emisividad efectiva de la
abertura? ;Cudl es el limite de &, conforme aumenta la profundidad? ;In-
fluye entonces un entorno de temperatura radiante proxima a la de la cavi-
dad?

18. Considérese una superficie pe-
queiia de drea A; = 10~ 3 que
emite difusamente con un poder
emisivo total E; = 2x1 0 W/
¢ Cudl es la irradiacion total G
que recibe otra pequeria superfi-
cie de drea A, = 2x107 m? si-
tuada como indica la figura?

19. Un detector de radiacion tiene una apertura
de drea A, = 107% m? y se coloca a una dis-
tancia r = I m de una superficie A; = 1074 m?.
El dangulo formado por las normales del de-
tector y de la superficie vale 6 = 30°C. La su-
petficie se encuentra a 500 K, es opaca,
difusa y gris con una emisividad € = 0.7 y re-
cibe una irradiacion G = 1500 W/m® ;Qué
energia radiante (por unidad de tiempo) pro-

cedente de la superficie recibe el detector?
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20. Una cavidad tiene una superficie interior de 80 m? de drea que se man-

tiene a una temperatura constante. Por una abertura de 0.01 m? abierta en

su supertficie se emite una radiacion de 45 W ;Cudl es la temperatura de

la superficie interior de la cavidad?

21. La distribucion espectral
de la radiacion emitida
por una superficie difusa
se puede aproximar como
se muestra en la figura.

a) ;Cual es el poder
emisivo total, E?

b) ;Cudl es la intensi-
dad total de la radia-

El A

170+

80+

>

3 8 15

25 A(um)

cion emitida en la direccion normal y a un dngulo de 30° respecto de la

normal?

22. Cuatro superficies difusas con la absortividad espectral indicada en las cua-
tro figuras siguientes se encuentran a 300 K y estdn expuestas a la radiacion
solar ;Cudl (o cudles) de dichas superficies puede considerarse gris?

| —
Superficie A
0.7
o)
0.2 -
| | >
0 3 6
A, um
1 —
Superficie C
0.8
Ay,
0.1 |
0 : ' >
0 3 6
A, um

Superficie B
o,
0.2
0 1 | | >
0 3 6 9
A, um
| —
Superficie D
0.65 -
Ay,
0.3
0 | | | >
0 3 6 9
A, um
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2 S€ comporta COmoO un emisor

1.  Una pequefa superficie de drea A; = 107 m
difuso, teniendo una intensidad radiante asociada a su direccion normal de
I =7000 W/m? sr. La radiacién emitida desde la superficie es interceptada
por otras tres superficies de drea Ay = A3 = Ay = 1073 m?, situadas a una dis-

tancia de 0,5 m de A; y con una orientacién tal como se indica en la figura.
A3

0.5m
A4

A2 60° | 4so

0.5 m
0.5m

Al

a) (Cudl es la intensidad radiante en cada una de las tres direcciones?

b) (Cuadl es el angulo sélido subtendido por las tres superficies visto
desde A;?

c) (Qué potencia radiante atraviesa cada una de las tres superficies?

2.  Un termdmetro de radiacion es un dispositivo que detecta un flujo radiante
dentro de un intervalo espectral determinado y que esta calibrado para in-
dicar la temperatura de un cuerpo negro que emite la misma potencia.

a) Cuando el termémetro se orienta hacia una superficie a temperatura
elevada T, cuya emisividad es menor que 1, indicard una temperatura
aparente T, , denominada temperatura de brillo T, serd mayor, igual
o menor que T?

b) Escribir una expresiéon para el poder emisivo de la superficie en los
términos de la ley de Wien y de la emisividad espectral de la super-
ficie. Escribir la expresién equivalente utilizando la temperatura de
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brillo de la superficie, T, y demostrar que 1_1 + iln(sk),
T, T, G,

siendo A la longitud de onda a la que trabaja el termdémetro.

c¢) Considérese un termémetro que detecta un flujo espectral centrado
alrededor de la longitud de onda A = 0.65 pm ;Qué temperatura indi-
card el termémetro cuando esté enfocado hacia una superficie con
€ (A=0.65pm)=0.9 y T, =1000 K? Verificar que, en este caso, la
distribucién de Wien es una aproximacion razonable a la ley de Planck.

3. Un homo con una apertura de 20 mm de didmetro y poder emisivo
3.72x10° W/m? se utiliza para calibrar un medidor de flujo de calor con un
drea sensible de 1.6x10~5 m?, (A qué distancia, medida en la normal a la aper-
tura, debe colocarse el aparato para recibir una irradiacién de 1000 W/m?2? Si
se gira 20° respecto a la normal, ;cudl serd la irradiacion recibida?

4.  De un horno cuyo interior se encuentra a 1500 K sale energia radiante a
través de una apertura de 20 mm de didmetro. Una parte de la radiacion es
interceptada por un detector situado a 1 m de la apertura. El detector tiene
un drea de 107> m? y se posiciona con la orientacién indicada en la figura.
Si no existe ningin tipo de material entre la apertura y el detector, ;cudl es
la potencia de la radiacién captada por el detector?

Apertura I = 20 mm.

= 1500 K

Si la apertura se cubre con un material difuso y semitransparente, cuya
transmisividad espectral vale t) =0.8 paraA 02 um y 1) =0 para A > 2 pm,
(,qué potencia capta el detector?
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5. Una cavidad profunda de 50 mm de didmetro que puede considerarse
como un cuerpo negro, se mantiene a 250°C expuesta a una irradiacioén so-
lar de 800 W/m” mientras que los alrededores y el aire ambiental se en-
cuentran a 25°C. Una ventana delgada de transmisividad y reflectividad
espectral 0.9 y 0 respectivamente, para el intervalo espectral de 0.2 a 4 pum,
se coloca sobre la apertura de la cavidad. Para longitudes de onda superi-
ores a 4 um, la ventana se comporta como un cuerpo gris, difuso y opaco
de emisividad 0.95.

// /// G, = 800 W2/m

Tose 25 °C Ventana

|
|
|
- : D =50 mm
|
|

Suponiendo que el coeficiente de conveccién en la superficie superior de la
ventana es 10 W/m? K, determinar la temperatura de la ventana y la poten-
cia necesaria para mantener la cavidad a 250°C.

6.  En la figura se muestra un aparato para medir la reflectividad de los mate-
riales.

4

Encapsulado
refrigerado
| por agua

Ts — Muestra
T¢
| X

/N

A B
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Una muestra de 30 mm de didmetro a una temperatura T = 300 K, refrig-
erada por agua, se instala al nivel de la pared de una cavidad de grandes di-
mensiones, cuyas paredes son grises y difusas con una emisividad de 0.8 y
estan a temperatura uniforme T¢= 1000 K. En el fondo de la cavidad hay
una pequefia apertura desde la cual se ven la muestra y las paredes de la
cavidad. Supéngase una muestra opaca y difusa, cuya reflectividad espec-
tral p, responde a la siguiente gréfica:

0,8 +

Py

4 A, pm

El coeficiente de transferencia de calor por conveccién entre la muestra y
el aire de la cavidad, también a 1000 K, vale h = 10 W/m2K. Se pide:

a) Calcular la emisividad de la muestra.
b) Determinar el calor evacuado (W) por el refrigerante.

¢) El cociente entre la radiacion emitida en la direccién A y la radiacién
emitida en la direccién B serd la reflectividad de la muestra. Explicar
brevemente por qué.

Un procedimiento para medir la conductividad térmica de sélidos a altas
temperaturas consiste en colocar una muestra en el fondo de un horno de
grandes dimensiones.

La muestra tiene un espesor L y se coloca en un recipiente cuadrado de
lado W, cuya superficie lateral esta aislada. Las paredes de la cavidad se
mantienen a Ty, mientras que la superficie inferior de la muestra se man-
tiene a una temperatura mucho mads baja, T, haciendo circular un refriger-
ante a través del portamuestras. La superficie de la muestra es gris y difusa
con una emisividad g, y su temperatura T se mide Opticamente.

448
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—— Horno

T, =1400K ——| . _gs

T, = 1000 K

L Muestra, A
(conductividad térmica)

w

! . L T,=300K

Refrigerante, m'

a) Despreciando los efectos de conveccidn, obtener una expresion para eval-
uar la conductividad térmica de la muestra a partir de las variables medi-
das (T, T, T, € L), suponiendo estado estacionario. Si TW =1400 K,
T,=1000 K, & =0.85, L=0.015m. y T, =300 K, ;cual es la conducti-
vidad de la muestra?

b) Si W=0.1 m.y el refrigerante es agua con un caudal m_ = 0.1 Kg/s,
(es razonable suponer que la temperatura de la superficie inferior de la
muestra es uniforme?

8.  Unalamina delgada de vidrio se utiliza para construir el tejado de un inver-
nadero y resulta irradiada segin se ve en la figura.

Ambiente Interior del

invernadero

Sobre la placa incide irradiacion solar (Gg), produciéndose también inter-
cambio radiativo con la atmoésfera (Gy,,) y el interior del invernadero (G;).
Las irradiaciones G; y Gy, estdn concentradas en la regién IR lejana
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(A > 8 um). Ademads, la placa intercambia calor por conveccién con el am-
biente interior y exterior, y se puede considerar que es totalmente transpar-
ente (1, = 1) para A < 1 pm y totalmente opaco (o) = 1) para A > 1 um.

a) Suponiendo estado estacionario, que todas las irradiaciones estan uni-
formemente distribuidas sobre la superficie y que la Idmina se encuen-
tra a temperatura uniforme Tg, escribir el balance de energia adecuado
para un area unidad de vidrio.

b) Calcular la temperatura del aire en el invernadero T;, si: T, = 27°C,
T, =24°C, h; = 10 Wm?K, h, =55 W/m’K, G, = 1100 W/m?,
Gy = 250 W/m?, G; = 440 W/m?

El techo plano de la cdmara frigorifica de un camién de reparto de alimentos
mide L =5 m de longitud por W =2 m de anchura. Estd formado por una
chapa metalica delgada unida a una plancha aislante de espesor t =25 mm y
conductividad térmica A = 0.05 W/m K. El camién se mueve a una velocidad
V =30 m/s en un aire a T) = 27°C. La irradiacion solar es Gg = 900 W/m? yla
temperatura radiante efectiva del entorno es T,,4 = 0°C. La instalacién frigori-
fica mantiene la temperatura de la superficie interior del techo T ; en —13°C.

GS
— Chapa, o, €
Aire, TO \\\ P s

—Lt
B

Ve&——

A

Ty — Aislante, A

Hay que pintar el camidn, para lo que se dispone de tres tipos de pinturas,
con las siguientes caracteristicas radiativas una vez secas (o, = absortivi-
dad para la radiacién solar, € = emisividad y absortividad para la radiacién
infrarroja):

a) oa,=098¢e=098

b) a,=0.26¢=0.90

c) a;=016e=093

450

Transferencia de Calor



Problemas

10.

Teniendo en cuenta la ganancia de calor a través del techo, decidir cudl es
la mejor opcidn y explicar el motivo.

Una vez pintado el camion, calcular la ganancia de calor y la temperatura de
la superficie exterior del techo Ty . La arista del techo de la cdmara que en-
frenta el aire es ligeramente saliente, lo que provoca turbulencia en toda la
superficie. Las propiedades del aire pueden tomarse como v = 15x 1076 m%s;
A =0.026 W/m-KyPr=0.7.

Para la acumulacion de energia solar, existe el concepto de receptor centraliza-
do, en el que un gran ndmero de heliostatos (reflectores) concentran un flujo
solar q" =380 kW/m? sobre el receptor, situado en lo alto de una torre.

|
m S,e — TSUI‘
. ¥/< |
eceptor R ‘ )
«— (
<—
he Te
Fluido de I I I
LT trabajo
N Air(? .
N atmosférico
Heli);atos

La pared del receptor esta expuesta en su superficie exterior al flujo solar y
al aire atmosférico, para el que T, =300 Ky h, =25 W/m? K. Esta super-
ficie exterior es opaca y difusa, con una absortividad espectral o, =0.9
paraA <3 umy a, =0.2 para A >3 um. La superficie interior estd en con-
tacto con el fluido de trabajo (un liquido presurizado) a T; =700 K y con
h; = 1000 W/m? K. La superficie exterior también estd expuesta a un en-
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torno de temperatura radiante efectiva T, = 300 K. Si la pared esta fabri-
cada con un material de alta temperatura y conductividad térmica
A =15 W/m'K, ;cudl es el espesor maximo L que se necesita para asegurar
que la temperatura en la superficie exterior no sobrepasa T . = 1000 K?
(Cuanto vale el rendimiento de un receptor de ese espesor?

11. Elegir las frases que son ciertas referidas a la superficie difusa cuya emi-
sividad espectral se representa en la figura:
1. La superficie puede considerarse gris siempre que su temperatura sea
préxima a la del ambiente (300 K).
2. La superficie puede considerarse gris cuando estd sometida a la irradi-
acion solar.
3. Esta superficie nunca puede considerarse gris.
4. Cuando estd sometida a la irradiacién solar, la superficie puede consid-
erarse gris si su temperatura es proxima a la del ambiente (300 K).
0.8
€
0.3 4+
| |
I 1
3 6 A, pm
5. La superficie puede considerarse gris cuando todas las superficies que
intercambian radiacion (incluida ella misma) se encuentran a temperat-
uras inferiores a unos 300 K.
6. Todas las opciones (incluyendo esta misma) son falsas.
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CAPITULO 13

Intercambio radiativo
entre superficies

El intercambio de calor por radiacién entre superficies, cuando el medio situado
entre ambas no interacciona con la radiacién, no es participativo, depende de los
dos aspectos siguientes:
* La interaccion radiacién-materia (leyes del cuerpo negro, propieda-
des,...), que es el contenido del capitulo 12 sobre los Fundamentos de la
Radiacién Térmica.

* La posicidn relativa de ambas superficies (geometria). Para este aspecto
se ha definido un concepto de amplio uso, explicado a continuacién, y
cuyo nombre es bastante intuitivo.

El factor de vista

Se define como la fraccién de radiacién que abandona una superficie (i) y alcanza
aotra (j). Se denota por Fj; .

La expresion que da F;; se obtiene manejando las relaciones del capitulo anterior
y estableciendo unas hipétesis de célculo: las superficies emiten y reflejan difusa-
mente; la radiosidad es uniforme. La dltima hipdtesis se puede conseguir toman-
do superficies suficientemente pequefias, la primera limita el concepto de factor
de vista al caso de superficies difusas.
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En la figura 13.1 el calor que parte de la superficie diferencial dA; y alcanza dA;

viene dado por:

dA.coso;
R
FIGURA 13.1 Factor de vista entre las superficies A; y A; segun la definicion de
intensidad total, ec. (12.3).

El calor total que abandona la superficie i y alcanza la j se obtiene integrando la
expresion anterior en las dreas A; y A;

c0s0;cos0;
a4 = HldeAidAj (13.1)
AiAi
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T.
Segun las hipétesis de partida: I, = — = constante a lo largo de A;, luego
T

”w dA;dA; . (13.2)

di-j =

.- e e, . _ 1> .
Por definicién de factor de vista Fj; = TA de donde, sustituyendo g;_,; por la
1771

expresion (13.2) resulta

1 II cos;cos0;

Fij = A, dA;dA; (13.3a)

expresion puramente geométrica

Aplicando el teorema de Stokes, se puede convertir [1] la integral cuadruple (13.3a)
en otra doble dada por la expresion (13.3b)

Fl, = == § PIR(ax,dx, +dy,dy, +dzydzy)  (13.30)
2mA,
€ G

donde C; y C, son los contornos de las superficies A; y A, (ver figura 13.1), y
(dxy, dyy, dzp) y (dx,, dy,, dz, ) los incrementos de las coordenadas sobre C; y
C, respectivamente.

La obtencién analitica de las integrales anteriores, (13.3a) y (13.3b), suele ser
compleja, por lo que se suele recurrir a métodos aproximados como el de las cuer-
das cruzadas [2] o a la integracion numérica.

En la tabla 13.1 y las figuras 13.2 y 13.3 se muestran expresiones y curvas,
respectivamente, para calcular los factores de vista de un conjunto de situaciones
comunes. Mucha mas informacién se recoge en las referencias [3], [4] y [5].
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TABLA 13.1

Factores de vista de ciertas geometrias comunes [6].

Dos placas infinitamente largas de anchura L,
con una arista larga comun:

v

Dos placas infinitamente largas de anchuras
diferentes (H, L), con una arista larga comin y
formando un angulo de 90° entre ellas:

F,=12[1+x-(1+x»)"?]
donde x = H/L.

Recinto de seccidn triangular formado por tres
placas infinitamente largas de anchuras difer-
entes (L, Ly, L3):

L1+L2—L3

Fy, = oL
1

Disco y érea infinitesimal paralela colocada
sobre el centro del disco:
R?

H’ + R?

Fy, =

Discos paralelos coaxiales:

456
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TABLA 13.1 Factores de vista de ciertas geometrias comunes [6].
Cilindro infinito paralelo a una placa infinita de
I Ri+= | anchura finita (Ly-Ly:
4 1 L
Ay A III F,, = _R_ arctan (Ill) —arctan (—2)
: n L,-L, H H
l—L,—> ) . ) )
Nota.— Las distancias L; y L, tienen signo, de man-
|< L N| era que si el cilindro esta situado sobre la placa una
1 l es positiva y la otra negativa.
—»| Rj+ —»| R|«— | Dos cilindros infinitos paralelos:
Ir 2 4,172 . ( 1)
F,, = F,, = =|(X°-1 +arcsin| = | - X
IO RN ONETE S
A ‘4— L— Ay

donde X =1 + L/2R.

Fila de cilindros infinitos equidistantes paralela

1/2
2
1—xj
2
X

a una placa infinita®:

2
Fi, = 1—(1—x2)1/ + x arctan (

donde x = D/L.

Esfera (A|) y disco (A,) coaxiales:

Fp=1/2[1-(1+x%)7?]

R
donde x = —2 .
H

a. El caso de dos filas de tubos paralelos a un plano infinito se puede encontrar en la ref. [2].

Transferencia de Calor

457



Intercambio radiativo entre superficies

FIGURA 13.2  Factores de vista entre dos rectangulos paralelos y alineados [7].

1.0 T 11 X
T ] == =107
0.7 __|< b\ P o an 2
Lg ! ' // .~ ptetT"|
05 1, [ =
0.4 : L\: i ! Lz 7~ I - 10|
03 — % L A~ | "
l'/ = .
0.2 g/ P = =anil 04
Fj £d //’ A T
P =
rdp”d
0.1 i - 0.2
0.07 A |
0.05 7
0.04 > Lyls =0.1—
0.03 -
]
0.02 -
1
/'
0.01
01 02 03 05 1.0 2 3 45 10 20
LiLs

FIGURA 13.3  Factores de vista entre rectangulos perpendiculares con una arista

comun [7].
[ ] P
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Relaciones algebraicas de los factores de vista

En muchos casos se pueden evitar cdlculos complicados para obtener los factores
de vista (como es la realizacién de integrales) teniendo en cuenta que éstos
cumplen ciertas relaciones algebraicas facilmente obtenibles.

1. Relacion de reciprocidad. Se deduce inmediatamente de la ecuacién (13.3)
que se cumple

2. Sila superficie es plana o convexa F;; = 0. En general F;; = O.

3. En un recinto cerrado se cumple la regla de la suma, por la propia
definicién de factor de vista.

ZFU =1 Vi (13.5)

Nota: Los recintos se cierran frecuentemente con la radiacién atmosférica.

4. ;Cudl es el nimero de factores de vista independientes, y por tanto a calcular
segtin la compleja integral obtenida anteriormente, en un recinto cerrado de N
superficies? De las relaciones 1 y 3 se tiene que

2 . .
En total hay N“ factores de vista en el recinto A determinar

. N(N-1)
N ecuaciones de la suma 2

N(N-1)
2

Restricciones

relaciones de reciprocidad factores de vista

Como en muchas ocasiones intervienen superficies planas o convexas, se po-
dra imponer F;; = 0 para alguna superficie i del recinto, reduciéndose més el
nimero de factores de vista a calcular. Unos ejemplos que siguen permitiran
aclarar mas el uso de estas reglas.
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Ejemplos

1.

2.

Dos esferas, la pequefia contenida en la grande

Aq Ay

2

Superficies internas de un cilindro 1~

F|, se puede calcular con la férmula que se 3
ofrece en la tabla 13.1.

2
Superficie parcelada \_/

Este ejemplo se pone principalmente para llamar la atencién sobre el uso
adecuado de las reglas algebraicas de los factores de vista. En la superficie

A(j) de la figura 13.4 s6lo se quiere estudiar el intercambio radiante entre una
parte de ella (parcelas A, ... Ay, ... Ay) ¥ la superficie A;. Para indicar que
la superficie j estd troceada (parcelada) se coloca el indice j entre paréntesis.
El primer impulso al calcular el factor de vista entre la superficie (j) y la i
seria poner

N
Fii = D Fu-
k=1

FIGURA 13.4 Factor de vista para una superficie parcelada.

B S
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Intercambio entre cuerpos negros

Esto supondria un uso incorrecto de la regla de la suma que llevaria a un
célculo erréneo (posiblemente muy erréneo) del intercambio radiativo entre i
y (j). La forma correcta, y no menos simple, de proceder es la siguiente.

N
Fi(j) = Z Fix
k=1

N
Multiplicando ambos miembros por A;, AjF;;) = Z AF, .
=1

Por la relacién de reciprocidad

N
Z Akai
k=1

N
AfFgi = D AFg = | Foi = ———
k=1

2. A
k=1

totalmente distinta de la relacidn propuesta al principio.

Intercambio entre cuerpos negros

Se trata de calcular el calor neto intercambiado entre las superficies i y j de la fig-
ura 13.5, supuestas negras

Aij = i~ 9j->i (13.6)

FIGURA 13.5 Intercambio de calor entre dos superficies negras.
%
n. -
! n
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Segtn la definicién de Factor de Vista

= AiJ'Fij Y Qi = A

1

dij ijFji (13.7)

Como A; Fj; = A; Fj; y para un cuerpo negro J = oT%, de las ecuaciones (13.6) y
(13.7) resulta

4 4

Si la superficie i intercambia calor con N superficies

N N N
4 4 4 4

ji=1 i=1 i=1

El recinto cerrado de superficies difusas y grises

Cuando las superficies no son negras, existen reflexiones sucesivas de la radi-
acion en las superficies que complican mucho el estudio del intercambio radiativo
entre ellas. El problema se trata de forma adecuada mediante el concepto de radi-
osidad y un procedimiento basado en circuitos resistivos elaborado inicialmente
por Poljak [8], [9] y posteriormente por Oppenheim [10] que lo ampli6 a recintos
participativos. (Estos recintos son el objeto del capitulo siguiente).

El procedimiento exige las siguientes hip6tesis:

* Las superficies son difusas, grises y opacas. (M4s adelante se plantea el
caso de que alguna superficie no sea opaca).

* Latemperatura y la irradiacién son uniformes en cada una de ellas. (Para
ello se eligen las superficies suficientemente pequefias).

Si la situacidn es estacionaria el balance de energia de cada superficie viene
dado por

inAi (Ei_ai Gi)zAi (Ji_Gi) (1310)
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El recinto cerrado de superficies difusas y grises

FIGURA 13.6 Intercambio de calor en un recinto de superficies opacas, difusas y
grises.

Ti, A, & \qi

Importante: Para que la situacién sea estacionaria, si existe q; = 0 por radi-
acion, debe haber un aporte idéntico por la otra cara de la superficie por el mecan-
ismo que sea (conduccién u otros).

Como J; = E;+p,G, = E;+(1-0,)G; = giEni + (1 -¢,)G;, despejando G;

Ji—&E,
G = — 1 13.11
! 1-¢; ( )
Sustituyendo esta expresion (13.11) de G; en la ecuacién (13.10) resulta
Ji—gE, E, -J;
C=A|) - — 1 = 1 = q. 13.12
ql 1 i 1 _ Si ( )

—_—_— = q1
& A

La ecuacién (13.12) sugiere la tipica relacion resistiva representada en la figura

£.
13.7, siendo A * la resistencia radiativa de la superficie. Esta expresion sug-

€A

iere que la mayor resistencia al intercambio de calor por radiacién la presentan
los materiales de baja emisividad, que son en general los buenos conductores del
calor. Por ello para apantallar la radiacién térmica se utilizan superficies metali-
cas, denominadas escudos radiativos.

FIGURA 13.7 Resistencia radiativa de una superficie.

i

N
\/

(1-¢)/(g;A)
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El procedimiento plantea a continuacion la relacién radiativa entre la superficie i
y las otras superficies del recinto. Se parte de la siguiente expresion

N N N
AG; = ZAijFji = ZAiFiij = | G; = ZFiij (13.13)

i=1 i=1 j=1

Sustituyendo esta expresion (13.13) para G; en la ecuacion (13.10)

N N N
A, Ji—ZFiij A, ZFijJi—ZFiij =

j=1 j=1 j=1

N N
ZAiFij(Ji_Jj) = Z(hj

ji=1 ji=1
_ J.-1J . . L
Las relaciones qj; = 11 I también son resistivas, quedando el circuito com-
AF;;

las resistencias

pleto de la manera representada en la figura 13.8, y siendo Al

i ij

espaciales o geométricas.

FIGURA 13.8 Representacion resistiva del intercambio radiante entre superficies,
segun el método de Oppenheim.
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Lo que resulta de este procedimiento es que para cada superficie (Nudo en el cir-
cuito de resistencias) aparece una ecuacién en las radiosidades de uno de los dos
tipos siguientes:

N
4
T -7 J.—7J.
a) oli Tl ——-'——-L—l si se conoce T; (13.14a)
1-¢ ._1(AiFij)7
€A, 1=
J.-7J.
a) q; = ‘—J_—l si se conoce ¢ (13.14b)
izl(AiFij)

quedando un sistema de N ecuaciones lineales algebraicas cuyas N incdgnitas son
las radiosidades J;

all J1+ ............ + alNJN = Cl

: (13.15)

[
Z
—_

—
iy

+

+

[
Z
Z

—
Z

|

Este sistema (13.15) se resuelve por cualquiera de los métodos matematicos ha-
bituales.

Una vez determinadas las radiosidades se pueden obtener los valores de T; o q; de
una de las ecuaciones (13.14a) 6 (13.14b) segin corresponda.

Caso particular: El recinto de dos superficies

Su representacion circuital es la de la figura 13.9, y la obtencion del calor inter-
cambiado entre ambas superficies es directo y viene dado por la ecuacion (13.16)

4 4
s(Ty-T3)
q= . (13.16)
l-g 1 l-gp

+ +
e1A1 AjFp gA,

El célculo todavia puede ser complicado debido a la presencia del factor de vista.
A continuacién se ofrece un conjunto de ejemplos de este caso, donde las férmu-
las que dan el calor intercambiado, (13.17) a (13.20), se han obtenido sustituyen-
do en la ec. (13.16) el valor del factor de vista F,, de cada caso.
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FIGURA 13.9 Intercambio radiante en un recinto cerrado de dos superficies.
E = oT, E_ = oT, Ay Ty e
n, =% n, = 912 2> 12, &
— VWA —— WA —— WA —
l1-¢ 1 l-¢,

Ejemplos de recintos de dos superficies

* Planos paralelos infinitos

A,T,e, A=A, =A 4 4
|. 1 1 1 1 2 AG(Tl_Tz)
qyp = ——————— 13.17
i 12 11 ( )
Ay Tye, Fp=1 g &

¢ Dos cilindros infinitos, uno contenido dentro del otro.

I
A r
- ot
22 qp = ————  (13.18)
1+1—_82(f_1]
F,=1 & B2\l

¢ Dos esferas, una contenida dentro de la otra.

GAl(T;‘—Tg)

qpp = —————; (13.19)
1—82 r]_

+— p—

€1 € \I2

T

I l\)>|b—‘>

M I}

= oo It
|
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El recinto cerrado de superficies difusas y grises

* Objeto pequefio y convexo dentro de una cavidad grande

g, = cAlsl(T‘l‘—T;‘) (13.20)

Fi,=1
Ay Ty, & 2

Este resultado tiene un significado relacionado con el concepto de cavidad y
cuerpo negro que es interesante meditar.

Ejercicio con paredes semitransparentes

Si en el recinto cerrado existen paredes no opacas o semitransparentes (ventanas),
segin aparece en la figura 13.10, sus ecuaciones serdn distintas de las (13.14). El
objetivo de este ejercicio es obtener su ecuacidn para poder incluirlas en el siste-
ma (13.15).

Considérese que sus propiedades vienen dadas por su emitancia E, su reflectancia
P y su transmitancia T ; su comportamiento se puede considerar difuso (no de-
pende de la direccidon) y gris (no depende de A); y se conoce la irradiacién exteri-

or Ggyj en las ventanas, también difusa.

La solucién se puede encontrar en la referencia [9].

FIGURA 13.10  Recinto cerrado con algunas paredes no opacas.

Pared semitransparente

—— Pared opaca

*. El cambio de notacioén se justifica en el capitulo siguiente.
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Intercambio radiativo entre superficies

Paredes refractarias. Superficies reirradiantes

El refractario es un material altamente resistente a condiciones térmicas duras (al-
ta temperatura) que se utiliza en las paredes de equipos tales como hogares, hor-
nos y similares.

Su conductividad térmica es mayor que la de los aislantes por lo que al estar situ-
ados entre un entorno muy caliente y otro frio (el ambiente atmosférico) pierden
una cierta cantidad de calor por conduccién que pasa a través de ellos. El calor
que pierden lo reciben del entorno caliente por radiacién y conveccion. La hipéte-
sis y el procedimiento que siguen, simplifican mucho su tratamiento cuando for-
man parte de un recinto radiativo.

La hipétesis simplificadora que es habitual hacer en el tratamiento radiante de
una pared refractaria es que las pérdidas por conduccién coinciden con el calor
que reciben por conveccién, con lo que para la radiacién exclusivamente, la su-
perficie del refractario se considera adiabética

9cond ® Yconv = Graq = 0 (13~21)

Esta hipétesis es razonable debido a que en general la radiacién incidente sobre
las paredes refractarias es mucho mayor que la diferencia entre el calor recibido
por conveccién y el perdido por conduccién [2].

FIGURA 13.11 Esquema del intercambio de calor en una pared refractaria.

Pared refractaria

Reemision (E)
Ambiente Absorcién (aG)  Interior
frio .
‘\ caliente
< < <
qpérdidas Yeond Yconv

Si la superficie refractraria es adiabatica para la radiacién, de la ecuacién (13.10)
se sigue que E = aG, es decir, que reemite (reirradia) lo que absorbe, de ahi que
reciba también el nombre de superficie reirradiante.
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Paredes refractarias. Superficies reirradiantes

La forma de considerar matemiticamente una superficie refractaria (o reirra-
diante) en el método de las redes de Oppenheim es hacer q; = O en la ecuacién
(13.14b) para la superficie refractaria debiendo calcularse su temperatura.

Caso particular

Un caso que se puede resolver con sencillez a partir de su circuito resistivo es cuan-
do se da intercambio de calor entre dos superficies con una tercera refractaria (figu-
ra 13.12). Este simple caso permite hacer un calculo sencillo, aunque sea como
primera aproximacion, de equipos reales complicados como hornos donde existen
basicamente tres tipos de superficies: las calefactoras (fuentes), las cargas (o sumi-
deros) y las refractarias. Su circuito resistivo se muestra en la figura 13.13.

FIGURA 13.12 Recinto radiante de tres superficies, siendo una refractaria
(designada por el subindice R).

Ag, Tr,er

FIGURA 13.13  Circuito térmico radiativo del recinto de la figura 13.12.

4
E =csTR

Transferencia de Calor 469



Intercambio radiativo entre superficies

El calor intercambiado entre las superficies 1 y 2, q; = —q,, tiene dos componentes:
Qgjp» radiacion directa entre las superficies 1 y 2, y qy;» radiacion intercambiada en-
tre dichas superficies a través del refractario.

Tal y como est el circuito, se puede obtener primero el calor total intercambiado

y luego sus componentes. Los pasos serian

4 4
o(T,-T,)
1. q, = —q, = 12 (13.22)
1-¢ N 1 N l-¢,
€14 1 N 1 1A,
AaFap ArFiR - AgFor
Obtenido q; se puede obtener facilmente J; y J,.
1-¢ l1-¢
4 1. R 2
2. J, =ocT|—q A, I, = csT2+q1—82A2 (13.23)
J -] I =1
3. 1 1 R = Rl 2 de donde se saca Jr. (13.24)
ArFiR  AgFpp
Ji-Jr Ji-1
4 Queir = =7 1 Gair = 7 (13.25)
AgFiR AqFpp
5. La temperatura del refractario sale de
1/4
4 Tr
oTg =g = | Tx = = . (13.26)
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Comentarios

La energia radiante que reirradia el refractario, Jg, tiene dos componentes: la
reemision, eg EnR, y la reflexion, (1 — eg) Gr. Como qgr = 0, de la ecuacién
(13.10) y de Eg = &g EnR resulta Gg = E“R' Por ello, la radiosidad de un refractar-
io vale

IR = SREnR +(1-¢eg) Gy = &g EnR +(1-gg) EnR = EnR (13.27)
La ecuacién (13.27) parece indicar que un refractario se comporta como un
cuerpo negro (Jg= E“R) pero es importante reconocer que no lo es, porque

emite menos que un cuerpo negro y refleja parte de la radiacién incidente.

El comportamiento del refractario para el recinto parece independiente de su emi-
sividad, eg, como se deduce de los desarrollos matemadticos anteriores, ecs.
(13.22) a (13.26). Pero esto sucede solamente si se trata de recintos con todas sus
superficies grises; si alguna de ellas no lo es, va a tratar de forma diferente la radi-
acioén que reemite el refractario (a su propia temperatura) que la que refleja pro-
cedente de otras superficies (a otras temperaturas), es decir, va a modificar la
distribucién espectral de la radiacién que recibe y en el calor intercambiado
aparecerd una dependencia de eg.
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Sintesis del capitulo

El intercambio radiante entre superficies, cuando son difusas (caso frecuente) y el
medio entre ellas es no participativo, se calcula partiendo de que la intensidad no
se modifica desde la superficie de partida hasta la de llegada y considerando dos
tipos de factores:

1. Térmicos, que dan cuenta de la interaccidn radiacion—materia y se calcu-
lan por las expresiones del capitulo 12 de Fundamentos de Radiacién.

2. Geométricos, que dan cuenta de la posicion relativa de ambas y se calcu-
lan a través de una magnitud llamada factor de vista, por su semejanza
con los fendmenos de visién de un cuerpo por otro.

El factor de vista se determina
1. por relaciones algebraicas simples, si la situacion lo permite.

2. buscando expresiones o valores en tablas o graficas de la bibliografia (co-
mo las de la tabla 13.1 y de las figuras 13.2 'y 13.3).

3. por realizacién de las integrales (13.3), habitualmente por métodos
numéricos (hay otros: graficos, ...).

El intercambio radiativo entre superficies negras es sencillo de calcular porque no
refleja la radiacion; lo Gnico que puede complicar su célculo es el factor de vista,
si no es simple.

El intercambio radiativo entre superficies no negras se complica porque éstas
reflejan la radiacidn. En un recinto con este tipo de superficies, la radiacién se
refleja indefinidamente y hacer su seguimiento puede ser complicado o, como
minimo, pesado. Para el caso de recintos con superficies opacas, difusas y
grises, un procedimiento que usa el concepto de radiosidad permite reducir el
problema a un circuito de resistencias o bien a un sistema de ecuaciones line-
ales (las ecuaciones de los nudos del circuito de resistencias).
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Sintesis del capitulo

Un tipo de superficie muy habitual en aplicaciones con altas temperaturas (por
encima de los 600°C) son las llamadas refractarias. Estos materiales tienen como
mision precisamente resistir las altas temperaturas.

Por una hipétesis de calculo, basada en la experiencia, se las trata como adiabati-
cas para la radiacidn, es decir, reirradiantes.
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Cuestiones

1.  Demostrar que el calor radiante que intercambia una superficie i con el
resto de las superficies j que forman un recinto cerrado viene dado por la

expresion q = ZAI-FU-(JI-—JJ-).

2. Un cubo de mercurio solido de 10 mm de lado, cuyas superficies exteriores
pueden considerarse grises y difusas, estd sujeto por un cordel en el interi-
or de una gran camara de vacio. Las paredes de la cdmara se encuentran
a 20°C de temperatura y el mercurio a su temperatura de fusion, Ty, =
234.3 K. La densidad del mercurio es 13.7x10° kg/m3, su emisividad 0.3 y
su calor de fusion 11.3 kJ/kg.

Calcular el tiempo que costard fundirse al mercurio, suponiendo que en la
cdmara hay condiciones de ingravidez y por tanto al fundirse no cae, y que
las propiedades radiativas y el drea exterior del mercurio no varian al

pasar a estado liquido.

3.  Esta cuestion parece de ciencia—ficcion, pero se puede responder. Si por
un accidente espacial un vertebrado de sangre caliente cuya temperatura
corporal es de 37°C queda flotando en el espacio suficientemente alejado
de cualquier foco térmico, ;cudnto tiempo tardard en alcanzar la temper-
atura letal de 33°C, una vez que haya agotado sus reservas internas y por
tanto no pueda generar energia térmica?

Suponer que la temperatura del vertebrado se mantiene uniforme durante todo
el tiempo y que sus datos termofisicos son: masa, m = 70 kg, calor especifico,

c =3 ]:;—JK emisividad de la piel, € = 0.95; drea superficial, A = 2 .
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Cuestiones

10.

Calcular los cuatro factores de vista
Fj; en el conducto semicircular infinito
de la figura.

Calcular los nueve factores de vista
entre las tres caras interiores de un
prisma triangular de longitud infinita
y cuya seccion es un tridangulo rectdn-
gulo isosceles.

Demuestra que el factor de vista F'j, entre dos esferas de radios R; y R, cuyos

. . . 2
centros se encuentran a una distancia R suficientemente grande, R’>> R 15

Rg ; vale aproximadamente Rg /4R?.

En el recinto cerrado semiesférico de
la figura se presentan tres superficies,
la semiesfera, un pequeiio disco circu-
lar en su centro y el resto. Calcular los
nueve factores de vista.

En la geometria bidimensional de la
figura, calcular los nueve factores de
vista.

En la superficie semitransparente (no
opaca) y dadas las funciones espec-
trales indicadas en la figura, dar la ex-
presion que permite calcular la
radiosidad total, J.

-~ 1m >

e (1),

&y Pr(A); T (A), T

7Y

YGrim )

Demostrar que en una supetrficie refractaria se cumple la siguiente rel-
acion entre su temperatura 'y su radiosidad: Tg = (J R/O')I/ 4,

476
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Problemas

1. Determinar F, y F,; en las configuraciones siguientes, utilizando el teore-
ma de reciprocidad y otras propiedades de los factores de vista.

>
N

a) ' Al

\ Conducto largo

Pequeiia esfera de area
A/ bajo una semiesfera

®) concéntrica de drea A, =

2A,

- Conducto largo.
—
c) E] Calcular también F,, en
E este caso

Placas inclinadas largas.

a0 100 mm \\\ (El punto B se encuentra
2N justo encima del centro

de A))

oo
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Problemas

) Esfera que reposa sobre
e e
un plano infinito

miesfera,
iametro D

Configuracion
semiesfera - disco

isco,
iametro D/2

=]

Canal largo abierto

g)

2.  Determinar la potencia radiativa emitida por el calentador tubular que in-
cide en el disco. La superficie interior del calentador es negra y se encuen-

tra a temperatura uniforme de 1000 K.
— Aislante

OO0 0000
Disco

. | Superficie del
calentador x

-l | Dy =50 mm

D, = 100 mm
|
|

v

A

A

L; =100 mm

L, =100 mm
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Problemas

3.  Para mantener una temperatura de 500 K en la pared aislada de un horno se
utiliza una fila de calentadores cilindricos uniformemente espaciados. La
pared opuesta a ella se encuentra a temperatura uniforme de 300 K. La
pared aislada intercambia calor por conveccién con el aire a 450 K del inte-
rior del horno con un coeficiente de conveccién de 200 W/m2K. Suponien-
do que tanto las paredes como los calentadores son cuerpos negros, estimar
la temperatura a la que deben encontrarse los calentadores para que la
pared aislada se mantenga efectivamente a 500 K.

Pared, 300 K

20 mm Pared aislada,

W Calentador 500 K

4. El extremo de un depésito de liquido criogénico utilizado como propelente
en el espacio exterior se protege de la radiacién solar colocando un escudo
metdlico delgado delante del tanque. Suponiendo que el factor de visién Fig
entre el tanque y el escudo vale uno, que todas las superficies son grises y di-
fusas y que los alrededores se encuentran a 0 K, encontrar la temperatura del
escudo Ty y el flujo de calor (W/m?2) que recibe el extremo del depésito.

vt Escudo, T

Irradiacién solar, Gg

Tanque «—

— DATOS:
— T,= 100K

' — &, =&, =0.05
g =0.10
- €1

G, = 1250 W/m?
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Problemas

Un calentador cilindrico largo, de didmetro D =10 mm, temperatura
T, =1500 K y emisividad € =1 se utiliza en un horno tal y como se
muestra en la figura. El fondo del horno (A,) es una superficie difusa y gris
con &, = 0.6 que se mantiene a T, = 500 K. Las paredes laterales y superior
son de ladrillo aislante y refractario que puede considerarse como gris y di-
fuso con € =0.9. La longitud del horno en la direccién perpendicular al
dibujo (1) es muy larga comparada con su altura (h) y anchura (w).

Paredes del horno
(aisladas)

Calentador

h=0.87m

Despreciando la conveccién y considerando isotermas las paredes del hor-
no, determinar la potencia por unidad de longitud que debe suministrar el
calentador para mantener en estado estacionario las condiciones de temper-
atura especificadas en el enunciado. Calcular la temperatura de las paredes
del horno.

La cavidad de un crisol, que tiene forma de cilindro de 75 mm de didmetro
y 150 mm de longitud, esté abierta por uno de sus extremos al ambiente ex-
terior a 27°C. La base y la superficie lateral pueden considerarse superfi-
cies grises con ¢ = 0.8, estan perfectamente aisladas y se calientan con
electricidad para mantenerlas a 1650°C y 1350°C respectivamente. ;Cudl
es la potencia eléctrica necesaria? A la vista del resultado ;seria aceptable
el calculo suponiendo superficies negras?

480
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Problemas

7. Un problema de intercambio radiativo puro se resuelve considerando N-1
superficies difusas—grises isotermas. La enésima superficie es en realidad
una abertura al ambiente, cuya temperatura radiante efectiva es Ty. ¢Por
qué puede suponerse negra la superficie N? Demuestra mediante las ecua-
ciones generales que su forma no influye en el resultado final, siempre que
no interfiera la visién mutua de las restantes N—1 superficies.

8.  Un fluido criogénico circula por un tubo largo de 20 mm de didmetro, cuya
superficie exterior difusa y gris con €; =0.02 y se encuentra a T =77 K.
Este tubo es concéntrico con otro mayor, de didmetro 50 mm, la superficie
del cual estia T, =300 Ky es difusa y gris con &, = 0.05. El espacio in-
termedio esté vacio. Calcular el calor absorbido por el fluido por unidad de
longitud. Si un delgado escudo de radiacién (35 mm de didmetro y
g3 = 0.02 en ambas caras) se inserta entre las superficies interior y exterior,
calcular el cambio porcentual en absorcion de calor por unidad de longitud.

9.  Un equipo de infrarrojos estd compuesto por una pantalla plana de 0.3x2 m
que se encuentra a 60 cm de la superficie de la persona que se expone a la
radiacién (considérese a la persona como otro plano de 0.3x2 m), tal como
indica la figura.

2m

<
OM‘// @ pantalla /:

»
>

Si se suponen todas las superficies (pantalla, persona y resto del recinto)
cuerpos negros a 100, 37 y 50°C respectivamente, calcular:

a) Calor que absorbe la persona.
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Problemas

10.

11.

b) Distancia a la que debe separarse la pantalla para reducir en un 10%
este calor.

c) Distancia a la que debe separarse la pantalla para reducir en un 50%
este calor.

d) Minimo calor que puede llegar a absorber la persona si se aleja la pan-
talla.

Considerar sélo intercambios por radiacion térmica.

Un recubrimiento curvo para colectores solares de drea A, =15 m? se
somete, durante su proceso de fabricacién, a un calentamiento utilizando
para ello un calentador de infrarrojos de anchura W = 1 m. La pieza (super-
ficie absorbente) y el calentador tienen una longitud L = 10 m y estén sepa-
radas una distancia H = 1 m, segiin se muestra en el esquema.

Pared, T

amp

- Superficie absorbente
Nellz] f2
Calentador

- A1 ]

W

El calentador estd a una temperatura T; = 1000 K y tiene una emisividad
€1 =0.5, mientras que la superficie absorbente estd a una temperatura
T, =600 K y su emisividad vale &, = 0.5. El sistema se encuentra en una
habitacién grande cuyas paredes estdn a una temperatura T, , =300 K
(Cudl es la transferencia de calor neta hacia la superficie absorbente?

En la figura se muestra un alambique para producir vapor, cuya base tiene
200 mm de diametro, que se calienta por radiacion. El calentador, que se
mantiene a 1000°C y estd separado 100 mm del fondo del alambique, tiene
el mismo didmetro. Tanto el calentador como fondo pueden considerarse

482
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Problemas

superficies negras. El dispositivo se encuentra en una habitacién grande
cuya temperatura ambiente son 27°C.

W 100 mm

j=—

200 mm 1 W
@ | © |

Calcular en que factor se incrementara la produccién de vapor si los late-
rales cilindricos se afslan (figura a) en lugar de mantenerlos abiertos al am-
biente (figura b). Despreciar todos los posibles efectos de conveccion.

12. Se considera un taladro de 100 mm de didmetro en una pieza de fundicién
que posee una emisividad de 0.21, pudiéndose considerar opaca y gris. Los
primeros 200 mm desde la apertura se mantienen a T, = 150°C y el resto
con un flujo de calor q; =500 W/m?2, tal como se indica en la figura. Sin
considerar conveccidn ni radiacién volumétrica del gas en el interior del ta-

ladro
ap=swi? | | || T2=150C
_ 'I EA
| IS
_’ O
_ | =
. | S
v
tr
100 mm . 200 mm -
Hallar:

a) Los factores de vision F;; entre todas las superficies de la cavidad.
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Problemas

b) Las radiosidades J; de todas las superficies de la cavidad.

c¢) El porcentaje de potencia radiante emergente de la superficie interior
de la cavidad que escapa al medio ambiente.

d) La temperatura de la superficie con flujo de calor constante q'; .

e) Plantear el sistema de ecuaciones para encontrar las radiosidades J';,

si para la superficie a temperatura constante T, su emisividad es

8% =0.1 para A<4pum. y 8§ =0.8 para A >4 um. Proponer un

proceso de resolucion.

13. Dos superficies metédlicas se mantienen a 600 y 20°C respectivamente.

T, =600°C T, =20°C
e =09

@ Pantalla @

(AD)
(1) y (2) Planos paralelos e infinitos
g 4 g 4
Superficie
09 |-—— ®
Superficie
07| - ©
=2 Ay=16 A (um) =2 Ay=16 A (um)

a) Hallar el calor neto intercambiado por radiacién en la banda 2—16 pm.
entre las superficies 1 y 2 al interponer entre las mismas una chapa de
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Problemas

aluminio comercial de espesor despreciable (pantalla) con una emisiv-
idad hemisférica espectral g, = 0.1. La pantalla se pinta sélo del lado
encarado a la superficie 2, con el fin de obtener la emisividad g, = 0.9.

b) Hallar la temperatura de la pantalla.
¢) Hallar la radiosidad e irradiacién de la superficie

d) Hallar el calor neto intercambiado por radiacién entre las superficies
1y 2 sin pantalla interpuesta.

Nota: Al determinar la temperatura de la pantalla y a fin de facilitar el proceso de
célculo supdngase que en el resto del espectro no se intercambia energia radiante.

14. EI tinel de calentamiento por radiacién de la figura, consiste en un techo
radiante y una cinta transportadora que desliza por su parte inferior

Tcielo =293 K

3.30m
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Problemas

& A & A
0.8 0.9
05
0.2
A, =6 um A (um) A, =6 um A (um)
Emisividad de la superficie con q" = cte Emisividad de la superficie 1
Datos
Régimen estacionario. Superficies 1, 2a y 2b opacas
q" =2 kW/m?
T, =430K
Teielo =293 K
Factores de visién Factores de radiacion
F12,=0.470 FO—MTcielo =0.03456
Foaop =0.116 Foy, 1, =0.17872
a) Encontrar los factores de vision de las superficies .
b) Hallar los valores de la radiosidad totales para cada superficie .
¢) Supdngase para iniciar el proceso de resolucién que
To, = Top = 600 K. Comprobar con el resultado final.
d) Hallar los valores de la irradiacion total para cada superficie.
e) Potencia consumida por la cinta transportadora .
f) Potencia neta que se escapa por los extremos abiertos del ttnel.
15. Un horno doméstico convencional que trabaja a la maxima potencia puede
asimilarse a un cubo con las dimensiones indicadas en la figura. Las super-
ficies interiores laterales e inferior se encuentran perfectamente aisladas y
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Problemas

se mantienen a una temperatura constante de 300°C. La superficie superior
es calefactora de nicromo (¢ = 1) y se mantiene a 700°C.

i
1 Vaame
/; / ™~ vIDRIO
7

>

: /

-

= y / A
/ L

400 mm

La puerta es de vidrio (de espesor despreciable y de material difuso) y en la
figura siguiente se indican las propiedades espectrales del vidrio.

T}\,A g}\’ A

0.9
0.7

» »
» »

0.3 2.5 A um 2.5 A um

La sala en donde se encuentra el horno estd a una T,;,;, = 20°C, conside-
randose la constante de conveccién entre el vidrio y el aire exterior
heyi =15 W/m?K y la conveccién entre el vidrio y el aire interior
hyp = 0 W/m?K.

Establecido el régimen estacionario, y sin considerar la radiacién
volumétrica en el interior del horno, se pide:

a) Potencia consumida por el horno.
b) Temperatura del vidrio .

c) Potencia de energia que se escapa al exterior del vidrio para cada uno
de los mecanismos de transmisién que considere .
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16.

17.

d) Indicar la energia incidente y la emergente en cada una de las caras
interiores del horno.

Resolver el problema para dos valores de la emisividad de las paredes late-
rales e inferior, a saber, ¢ = 0.8 y £ =0.2.

Un satélite hueco que se encuentra en érbita terrestre consiste en un disco cir-
cular y un hemisferio acoplados. Esta orientado de forma que el disco mira
en direccion perpendicular al sol, siendo esta irradiaciéon de 1353 W/m El en-
torno se encuentra a 200 K y las paredes del satélite son delgadas.

Todas las superficies son difusas.

Sus propiedades radiativas totales son: ot golar = 0.85; € jnfrarrojo = 0.2;
&) (gris) = 0.88; 3 (gris) = 0.45 y ¢, (gris) = 0.55 ;Qué valores alcanzan Ty y T4?

Nota: para la resolucién no subdividir las superficies.

9solar

1
2

T, =200 K

Se pretende mantener a 400°C un cilindro de didmetro D; = 300 mm, pin-
tado con una pintura especial, situado en el interior de otro cilindro de eje
paralelo de didmetro Dy = 600 mm y que se encuentra a 1000°C, metaliza-
do. Ambos cilindros se pueden considerar opacos.

Las reflectividades espectrales hemisféricas de las superficies son:
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A1+ Ao (um) Pintura especial Metalizado

0+4 0.8 0.3
4 +30 0.4 0.6
30+ 0.0 0.8

Se pide:

a) ¢Qué flujo de calor se debe disipar de la superficie pintada para man-
tener su temperatura a 400°C.

b) Dibujar el espectro de emisién de las superficies enfrentadas de cada
cilindro, sefialando cual serd el maximo poder emisivo y para que longi-
tud de onda.

c) (Es util definir una emisividad media para cada superficie? Razonar la
respuesta.

18. Una caldera eléctrica posee dos conjuntos de calentadores (inferior y supe-
rior), usandose para tratar térmicamente el recubrimiento aplicado a las dos
caras de una delgada ldmina metélica situada en medio de ambos.

Calentador, 2mx2m,

i o [ o o [ o o [] o l—’ 800 K, £=0.9

Paredes laterales,

Lamina, € = 0.6

400K, e=0.3
- [ [ o ) o ° ° o o N Calentador, 2mx2m
800K, e=0.9

Los calentadores y la placa miden 2x2 m y cada calentador estd separado
de la placa una distancia de 0.5 m. Los calentadores estdn perfectamente
aislados en su parte posterior y poseen una emisividad de 0.9 en la superfi-
cie interior. La placa y las paredes laterales tienen emisividades de 0.6 y

Transferencia de Calor 489



Problemas

19.

20.

0.3 respectivamente. Dibujar el circuito de radiacién equivalente para este
sistema, indicando adecuadamente todas las resistencias y potenciales.
Para las condiciones que se muestran en la figura, calcular la potencia eléc-
trica requerida y la temperatura de la placa.

Se ha disefiado un sistema de captacion solar consistente en unas ctipulas de te-
flén de espesor despreciable (ver figura) con forma semicilindrica (radio
R =1 m) sobre un soporte de acero inoxidable AISI 347 de espesor t = 0.1 m.

T =300 K Ggo = 1000 W/m?

entorno

Exterior Ti=3715K i

o

AISI 347

t=0.1m

T; / Ty —
Interior h;, =15 W/m? K
a) Silairradiacion solar incidente Gg, sobre las ctipulas es de
1000 W/m?, encontrar el rendimiento de este captador.

b) Calcular la temperatura del aire interior T,.

¢) Calcular la temperatura interior T;

Notas:

e Las propiedades radiativas del Teflon necesarias tomarlas de las tablas a
T =500 K, y para el AISI 347 a T = 600 K.

» Las superficies pueden ser consideradas grises y difusas.

* En la ciipula se ha realizado alto vacio.

Se tiene un tubo de cobre de 22 mm de didmetro exterior, cuya superficie
tiene una emisividad de 0.4 y se encuentra a una temperatura de 150°C, di-
cho tubo esta situado en el centro de una media cafia de aluminio pulido (se
supone un coeficiente de reflexién unidad), cuyo radio es de 150 mm, por
ultimo se supone que dicho sistema esti en un ambiente de 20°C.
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Se pregunta:
a) Calcular el factor de vision desde la media cafia (superficie 1) al ambiente.

Iy Iy
2rysen| arcos—= | — 2r,arcos—=
Iy Iy

Suresultadoes: Fy _, ., =
nry

b) Calcular en dichas condiciones el calor que se comunica al ambiente.

c) Si se intercala concentricamente al tubo, otro tubo de espesor despreci-
able, con emisividad 0.88 y de 38 mm de didmetro, calcular en estas

condiciones cual es el calor perdido al ambiente.
300 mm

I<€ »
hl »

22 mm

T,=150°C

Sup.2
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CAPITULO 14

Radiacion volumeétrica

En este capitulo se estudian los medios que interaccionan con la radiacion, es
decir, que la absorben, dispersan (en otras direcciones) y que emiten. El fené-
meno se complica por dos motivos.

a) Es necesario conocer el campo radiante en todo el volumen y por tanto conocer
las siguientes magnitudes

¢ Temperatura del medio en todo el volumen.
* Propiedades del medio en todo el volumen.

¢ Intensidad de la radiacién en todo el volumen.

b) La dependencia espectral es méas fuerte que en el comportamiento de superfi-
cies, lo que obliga a tener mas precaucion con los promedios espectrales.

FIGURA 14.1 Propagacion de la radiacion en un medio participativo.

Superficie de
recepcion de
la radiacién

I#cte.

/—#

Superficie de
partida de la
radiacién

Absorbe
Medio participativo: | Emite
Dispersa
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La diferencia bésica de tipo matemético con el intercambio radiativo entre superficies
radica en que ahora la intensidad de la radiacién no permanece constante en su propa-
gacion a través del medio (figura 14.1), debido a la absorcidn, dispersién y emisién
de radiacién por el medio.

La atenuacion de la radiacion en un medio participativo

Por el momento y por simplificar el analisis se ignora el fenémeno de emisién.
La energia radiante se atenta (reduce su intensidad) en el medio debido a los
fendmenos de absorcion y dispersion.

Considérese una radiacién, de intensidad espectral I,, que atraviesa un material
atenuante (absorbente y dispersor). La intensidad se va reduciendo conforme
la radiacién avanza por el camino S, segin la siguiente ley obtenida experimen-
talmente [1]

dl, = —k,1,dS (14.1)

donde k; (T, p, C;, 1) es el coeficiente de atenuacion; S el camino recorrido por la
radiacion; y C; la composicién quimica del medio. (Piénsese en las dimensiones
de kj).

FIGURA 14.2 Atenuacion de la radiacién en un medio participativo.

MEDIO PARTICIPATIVO

1,(S) 1)(S) +dIy (S)

T R R .
LI I B

<>
ds

(camino recorrido
por la radiacion en
el seno del medio)
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Integrando la ecuacién (14.1)

S
L(S) = IK(O)exp{—J. kk(S*)dS*} =
0

L(S) S
~ 1,0 ° exp{—fokx(S*)dS*} =1 (142)

transmitancia

se obtiene la llamada ley de Bouguer, o de Lambert—Beer, que viene a decir que la in-
tensidad espectral se atentia de forma aproximadamente exponencial.

Componentes y magnitudes derivadas de k;
*  Componentes

Como ya se ha comentado, la atenuacién que sufre la radiacién es debida a
dos causas: la absorcion parcial y la dispersion por los componentes materi-
ales del medio. La existencia de ambos fendmenos se refleja en que k; con-
tiene dos términos.

k, A T,p,C)=a, (A, T,p,C) +0, (A, T, p, Cy) (14.3)
a, : Coeficiente de absorcion espectral
o, : Coeficiente de dispersion espectral
Estos términos se comentan posteriormente algo mas.

e Longitud de penetracion media

Aunque este concepto se puede aplicar al caso general de k, variable, se razo-
na de forma més simple con el caso particular de k; constante a lo largo del
camino S (es el caso de un medio homogéneo y uniforme).

L(S)

En esa situacién se cumple = exp(-k,S).
1,(0)

Se define como longitud de penetracién media, 1., aquella en que la inten-

. . 1 o
sidad ha caido a un valor = de su valor inicial, por tanto
e
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exp(-k, 1) = % = |1y, = = (14.4)

Se pone el subindice A en I, para indicar la dependencia espectral de este
concepto, lo que significa que la penetracién de la radiacion en cada medio
depende de su longitud de onda.

*  Espesor optico, de una capa de espesor geométrico S. Se define como

S
B, = I k, (S*)dS*  adimensional (14.5)
0

Caso particular
k, =Cte. (alolargode S)

B, = k,S = 1§ (14.6)

m

Se denomina medio 6pticamente grueso (en el limite, opaco) a aquél en el que
se cumple f3; >> 1 (I, << S, muy pequefia penetracion, gran atenuacién) y me-
dio opticamente delgado al que satisface 8, << 1 (I, >> S, muy pequefia aten-
uacion, gran penetracion).

Coeficientes de absorcion y dispersion

1.

Coeficiente de dispersion, G,

La dispersion es un fenémeno electromagnético complicado que se puede
explicar por el modelo de choques (fotones — particulas del medio) y por una
cierta drea efectiva de dispersion dAg ; funcion de

e El nimero de particulas existentes.

* Su seccion dispersiva s,,.

Segtin se ve en la figura 14.3, al atravesar la radiacién un camino dS en el
seno del medio se encuentra con una cantidad de particulas N dA dS siendo N
el nimero de particulas por unidad de volumen y dA el 4rea recta del haz in-
cidente. Si las particulas tienen una seccion dispersantes media S, , el drea de
dispersion de todo el grupo de particulas del volumen diferencial vale

dAgy =5, NdAdS (14.7)
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En el modelo de choques se tiene

dI dI dA
A _ Zhd_ T (14.8)
I, I, dA

FIGURA 14.3 Dispersion de la radiacién en un medio atenuante.

Intensidad dispersa
en la direccion ( 0, ¢)
di, 4(6.9)

Intensidad
incidente, | ;

J

\ Radiacion dispersa

Sustituyendo en la ec. (14.8) dAy de la ec. (14.7) se tiene

— —% = §,NdS. (14.9)
Ik

Comparando la ec. (14.9) con la (14.1) y considerando solamente la dispersion
como factor de atenuacion (k, = ), resulta

5, = N, (14.10)
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Con los valores de N (densidad) y S, para muchos casos habituales en medios
donde sélo haya gases o particulas pequefias (hollin) se cumple 6, << a,, por
lo que se considerara de aqui en adelante que

k, =a, (14.11)

salvo que se indique lo contrario. S6lo en el caso de que el medio contenga
particulas de gran tamaifio (¢ >> A) es imprescindible tener presente la dispersion.

2. El coeficiente de absorcion, a;

Este coeficiente se puede explicar por modelos cuanticos complicados, se
puede definir la seccion eficaz para la absorcion (s) ), Y €xiste una relacion
semejante a la (14.10), es decir

a, = N(8;),p, (14.12)

El comportamiento de a, es fuertemente espectral (constiltese [1]) y sus valores
se toman frecuentemente de otras ramas cientificas como la espectroscopia,
aunque en calculos de ingenieria se tiende a evitar la dependencia espectral,
cuando es posible, y a manejar otro tipo de propiedades no espectrales que se
pueden obtener, por ejemplo, por medios experimentales.

La ecuacion del transporte radiativo

Un medio participativo no s6lo absorbe y dispersa la radiacion, sino que también
emite. La ley basica que determina como se modifica la intensidad monocromati-
ca de un rayo al atravesar un camino S en un medio no dispersivo es dI; =dI, . -
ay I dS, donde dI, . es la radiacion emitida por el camino dS del medio en la di-
reccién de propagacion S. Una ley de Kirchoff [2] semejante a la que se aplica a
las superficies demuestra que dI;, . = a; I , dS, con lo que la ley de variacion de
la intensidad, 1lamada ecuacion del transporte radiativo en un medio no disper-
sivo, queda de la sencilla forma siguiente

dI,,

= = uh 1) (14.13)

Es importante, como se verd mas adelante, conocer la energia radiante monocroma-
tica emitida por una masa de medio participativo por unidad de volumen. Se puede
deducir facilmente de lo anterior que
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j dI, dA, do di J' a1, ,dS dA_ do di

4
qm W - d q?»,e - 4t = 47
M lmd dvda dvda dvda

a, I, ,dVdi I do

- 4n = 4nak1x 0= 4a,E " (14.14)

avdn o = e

donde dA,, es el area proyectada por el volumen diferencial dV en la direccion de
propagacion (figura 14.4).

FIGURA 14.4 Emision en una determinada direccion S.

direccion de

propagacion (S)
dA,
La energia total emitida por unidad de volumen sera
q" = 4'|‘:akEM(x, T)dA (4.15)
y si el gas es gris (a) independiente de A, a; = a), valdra
q", = 4acT". (14.16)
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Propiedades direccionales de los medios radiantes

La propiedad radiativa primordial de un medio no dispersivo es su coeficiente de
absorcién espectral, a;. Con €l queda determinado el comportamiento radiante
del medio. No obstante, los calculos son complicados, y para simplificarlos se
manejan unas propiedades globales del medio andlogas a la emisividad, absortiv-
idad, etc, pero de naturaleza diferente.

En superficies eran propiedades locales (de punto), en volimenes son propiedades
globales de masas radiantes termodindmicamente homogéneas (T, p y C; uniformes
en su seno). Es lo que en Termodindmica se llaman propiedades extensivas (depend-
en del tamafio del sistema considerado) y deben recibir un nombre diferente (EMITAN-
CIA, ABSORTANCIA y TRANSMITANCIA). No obstante, hay textos que les asignan el
mismo nombre que a las propiedades de las superficies.

Se comienza con las propiedades mas elementales, direccionales y espectrales, para
integrar posteriormente y obtener otras mas globales.

Absortancia direccional en un medio termodinamicamente uniforme

Sea el elemento de volumen dV y de camino finito S y una radiacién que incide sobre
€l T, (0), segin se indica en la figura 14.5. La intensidad incidente sobre un drea dA,,
normal al camino situada al final del mismo vale I, (S), luego la reduccién de energia
en términos de intensidad es

L(0) - L(S) = L(0) [1 - exp(—axS)} (14.17)

FIGURA 14.5 Camino finito, S, de la radiacién en un volumen elemental, dV, de
medio participativo para la determinacion de las propiedades
radiantes direccionales.

I, (0)

500 Transferencia de Calor
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donde se ha considerado en la ley de atenuacién de Lambert—Beer, ec. (14.2), que
k, =2, (A, T, p, C;) = cte, al ser el elemento homogéneo.

Por analogia con la definicion de absortividad espectral direccional, se define la
absortancia espectral para un camino de longitud S en un volumen de gas uni-
forme

L(0)-L(S) _

oy ,(A,T,p, G, S) = 1.(0) =|1-exp(-2,5) = a,, |(14.18)

La absortancia total para un camino de longitud S en un volumen de gas uniforme se
define de la misma manera sobre las intensidades totales

1(0)-1I(S) _ .[o L,(0)[1 —exp(-a;,S)]dAr
10

o,(T,p,C,,S)= (14.19)

J-:IX(O)dX

Emitancia direccional en un medio termodinamicamente uniforme

Del hecho de que el coeficiente de emision espectral es igual al de absorcién espectral
resulta directamente que la emitancia espectral direccional es igual a la absortancia
espectral direccional, es decir,

€A T,p,C;, S) = 1-exp(—a,S) (14.20)

que es la emitancia espectral para un camino de longitud S en un volumen de gas
uniforme, definida como el cociente entre la intensidad espectral emitida por el ele-
mento de la figura 14.7 y la que emitiria un cuerpo negro a las mismas longitud de
onda y temperatura.

Es decir, la intensidad espectral incidente en dA,, (figura 14.7) procedente de la
emision de la masa de gas (medio participativo en general), viene dada por

L(S) = g, o(A T) = [1-exp(-3,S)]L, (A, T)

La emitancia total para el mismo camino se obtiene como a., , es decir,
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“L(S)d I: [1-exp(-a,$)]L, (A, T)dA

0
eo(T. P, €, 8) = — T ey (14.21)
n (e} T

Por tanto, la intensidad total incidente en dA,, correspondiente a la emisi6n del ele-
mento vale

4
oT
I(S) = Sm—n-

Corolario: Si el gas es gris (a; independiente de ) o, = €.

Transmitancia direccional

En la hipétesis que se estd considerando de ausencia de dispersion (equivalente a la
reflexién estudiada en radiacidn superficial) la transmitancia se define por diferencia

Trw = 1— 04, T, = 1-0, (14.22a)

Corolario: | t,, = exp (—akS) (14.22b)

Propiedades hemisféricas de los medios radiantes

Trabajar con propiedades direccionales resulta muy inconveniente, especial-
mente en aplicaciones de Ingenieria, dado que alli las masas de gas radiando ha-
cia el contorno (y recibiendo radiacién de €l) tendran formas cualesquiera y seran
finitos, a diferencia de los elementos infinitesimales y unidireccionales utilizados
para definir las propiedades.

Como la consideracién matemaética de todas las direcciones (caminos) es complicada,
se utiliza el concepto de longitud media (o equivalente) de haz, L., que indica el
camino promedio que recorre la radiacién desde su origen hasta su destino. Esta mag-
nitud, L., va a ocupar el lugar del camino S cuando se quiera calcular el intercambio
radiativo entre una masa cualquiera del medio participativo y una cierta parte de su
contorno.

El célculo general de L, es complicado pero se encuentra su valor en la biliografia
para la mayor parte de las geometrias habituales (ver Tabla 14.1).
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TABLA 14.1

Longitudes medias de haz en volimenes finitos de gas.

Longitud media

Longitud media de de haz L
] . L h :
GEOMETRIA DEL VOLUMEN DE GAS | Dimension 19z para eSpesor | oo rragida para | €= —-
caracteristica Optico nulo espesor 6ptico L
Ble >0leo | finito, L, e.0
Semiesfera radiando al centro de la Radio R R R 1
base
Esfera radiando a su superficie Didmetro D 2/3D 0.65D 0.97
C111.ndro circular de !o'ngltud infinita Didmetro D D 095D 0.95
radiando a su superficie lateral
Cilindro circular de longitud semiin-
finita radiando a:
Elemento en el centro de la base Didametro D D 0.90 D 0.90
Toda la base Didametro D 0.81D 0.65D 0.80
Cilindro circular de longitud igual al
diametro radiando a:
Centro de la base Diametro D 0.77D 0.71D 0.92D
Toda la superficie Didmetro D 2/3D 0.60 D 0.90 D
Cilindro circular de longitud igual a
dos didmetros radiando a:
Base Didametro D 0.73D 0.60 D 0.82
Superficie lateral Didmetro D 0.82D 0.76 D 0.93
Toda la superficie Didmetro D 0.80D 0.73D 0.91
Cilindro circular de longitud igual a la
mitad del didmetro radiando a:
Base Didametro D 0.48D 043D 0.90
Superficie lateral Didmetro D 0.52D 0.46 D 0.88
Toda la superficie Didmetro D 0.50D 045D 0.90
Cilindro de longitud infinita y seccién
semicicular radiando a un elemento en Radio R 1.26 R
el centro de la base rectangular
Plancha infinita radiando a:
Una cara Espesor placa D 2D 1.8 D 0.90
Ambas caras Espesor placa D 2D 1.8 D 0.90
Cubo radiando a una cara Lado X 2/3X 0.6 X 0.90
Paralelepipedos rectangulares
radiando a la cara 1 x 4 Lado mas corto X 0.90 X 0.82X 0.91
1x1x4 radiando alacara 1 x 1 0,86 X 071 X 0.83
radiando a todas las caras 0.89 X 0.81 X 0.91
radiando alacara2x 6 1.18 X
radiando alacaral x 6 124 X
1x2x6 radiandoalacaralx 2 1.18 X
radiando a todas las caras 1.20X
Volumen de gas envolviendo un haz
de tubos infinito. Diametro del
Disposicion triangular equilatera: tubo D, y espaci-
S=2D ado entre los cen- 3.4 (S-D) 3.0 (S-D) 0.88
S=3D tros de los tubos, 4.45 (S-D) 3.8 (S-D) 0.85
Disposicion cuadrada: S
S=2D 4.1 (S-D) 3.5(S-D) 0.85
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Para los casos cuyo valor no se encuentra en la literatura cientifica se puede aproxi-
mar el valor de L, por las siguientes expresiones:

1. Medio 6pticamente delgado de volumen V encerrado por un contorno de
area A,

2. Medio 6pticamente no delgado de volumen V encerrado por un contorno de
area A,

\Y
Le = 3 GK .
La demostracién de ambas formulas se efectiia en el apartado siguiente sobre este

concepto de longitud media de haz (ver ecuaciones (14.28) y (14.29)). Dicho apar-
tado puede omitirse sin pérdida de continuidad.

En definitiva la emitancia o absortancia hemisférica espectral de un medio homogé-
neo que radia (o que absorbe) hacia (o desde) una parte de su contorno viene dada por

g = a, = l-exp(-g,L,) (14.23)

Base tedrica del concepto de longitud media de haz

Para el que tenga interés en conocer de donde salen las expresiones indicadas mas ar-
riba, se le ofrece a continuacion una exposiciéon mas detallada del concepto y elemen-
tos de célculo de la longitud media de haz. El que no lo tenga, puede pasar
directamente al apartado de las curvas de Hottel.

Se empieza considerando el caso simple, que enlaza bien con los pasos previos, de
una semiesfera isoterma de gas a temperatura T radiando hacia su centro (4rea ele-
mental dA,;), bajo la hipétesis adicional de que la radiosidad del contorno es despreci-
able (el gas no recibe radiacién del contorno) (Ejemplo: paredes frias y cubiertas de
hollin de un hogar), segtin se representa en la figura 14.8.

El flujo de calor en el intervalo dA que incide sobre dA; procedente de la semiesfera,
es decir, la irradiacion vale

G\ = j I, (R)cosOdo = j I, .[1- exp(-a,R)]cosOsen0dOd¢
2n 2n
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Efectuando la integral

Gx,k = nl, (A, T)[l —exp(—akR)J =

=| G = E@RE, (A, T) (14.24)

La ecuacién (14.24) es una forma muy sencilla de calcular la energia espectral que
emite la masa de gas sobre un punto particular del contorno (en este caso su centro),
que depende del radio 6ptico, a, R, de la semiesfera.

FIGURA 14.6 Semiesfera de gas isotermo a temperatura T radiando hacia su
centro.

Es muy deseable tener formulas igual de simples para otras geometrias y otros puntos,
y por ello se define la longitud media (o equivalente) de haz, L, para

* Una geometria dada (volumen), y

* Una zona particular de su contorno, denotada por el subindice k

como el radio de una semiesfera de gas, a la misma temperatura que el volumen con-
siderado, que radia hacia su centro el mismo flujo de calor que el flujo de calor pro-
medio que radia el volumen estudiado hacia la parte del contorno de interés, luego
segtn la ecuacion (14.24)

G?»,k = Sx(alLe)Ek,n(T) = |:1 - exp(_ak]“e):| Ex,n (14.25)

El problema ahora es calcular L, para una geometria cualquiera.
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Gas (medio) dpticamente delgado

La determinacion de L, es dificil en general, por lo que se parte de un caso particular
sencillo que es el del medio dpticamente delgado, en el cual toda la energia que
emite alcanzara el contorno, al no haber atenuacion en su seno.

Sea pues un volumen V cualquiera de un medio isotermo, contenido en una superfi-
cie de area A cualquiera.

La energia que emite en un intervalo dA es, segin la ecuacién (14.14)
dq?»,e = 4ax E?»,n (T) Vda
y la irradiacién promedio en el contorno es por tanto

Como el medio es dpticamente delgado, a; L, es pequefio y se puede desarrollar en
serie la exponencial de la ecuacién (14.25)

G, = [1 —exp(-a; L, 0)} Ey o= a,L, oF, . (14.27)1

Comparando las ecuaciones (14.26) y (14.27), resulta

v

A (14.28)

Le,O =4

Se observa inmediatamente que el hecho de tratatarse de un medio Opticamente del-
gado se indica, afiadiendo el subindice cero al simbolo de la longitud equivalente de
haz, L, (.

Ejemplos sencillos

1. Esfera de didametro D, radiando a su superficie, Leo= 2/3 D.
2. Cilindro infinito de didmetro D, radiando a su superficie lateral, L, = D.

3. Pared plana de gas, radiando a sus contornos separados una distancia
L,L.o=2L.

7. Se ha suprimido el subindice k de la irradiacién G, debido a que ahora no se considera una
parte determinada de la superficie sino toda ella.
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Gas (medio) dpticamente NO delgado

Existe un grupo de geometrias comunes, cuyo valor de L, esta calculado, y de los
cuales se muestra una seleccion en la tabla 14.1.

Para las geometrias cuyo valor de L, no se encuentra en la bibliografia se utiliza
una aproximacion obtenida al comparar L y L o para los casos calculados, ob-
servdndose que se mantiene una relacion (Ver tabla 14.1) L, / L, ( cercana a 0.9.

Por ello para las geometrias cuyo valor de L, se desconoce y es dificil de calcular,
se puede aproximar

L,2090L,, = 360 4= L (14.29)

(S

para un volumen de gas que radie al conjunto de su contorno.

Emitancia total hemisférica. Curvas de HOTTEL

Conviene tener presente que el aspecto mas importante del concepto de longitud
media de haz, L, es que separa la dependencia geométrica de la dependencia es-
pectral. De manera que para obtener la irradiacién total que alcanza a alguna
parte de la superficie (denotada por el subindice k), no hay mas que integrar en A
la ecuacién (14.25) una vez determinado L,

G, = j: [1 - exp(—aXLe)} E, ,dA (14.30)

Para mayor comodidad en el cdlculo se define una emitancia hemisférica total
de la manera siguiente

G,=¢ E(T) = ¢ oT" (14.31)

Comparando las ecuaciones (14.30) y (14.31) se obtiene la expresion que da la
emitancia total hemisférica de un volumen cualquiera de medio participativo
(generalmente se tratard de un gas, pero no siempre), radiando a una determinada
parte de su contorno

[ [1 - exp(—akLe)}Ex, A
g = 2 ; = f(T,L,) (14.32)
oT
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La expresion (14.32) toma una forma particular para cada gas, mezcla de gases u
otro medio. Son famosas las llamadas curvas de Hottel [3], [4] para un amplio
conjunto de gases entre los que se destacan las del CO, y H,O (g) presentadas en
las figuras 14.7 a 14.11. La presencia de la presion se debe a la dependencia de a;
con la densidad y de ésta con p. Estas curvas son experimentales.

En las figuras 14.7 y 14.9 la variable independiente es la temperatura del gas; el
parametro es el producto de la presién parcial del gas considerado por la longitud
media de haz. En ellas las lineas discontinuas corresponden a extrapolaciones y
no a medidas, por lo que su incertidumbre es mayor que en las zonas continuas.
En las otras tres figuras (14.8, 14.10 y 14.11) las variables y pardmetros son las
presiones (total o parcial) y sus productos por la longitud media de haz, segtn se
indica en cada una de ellas.

FIGURA 14.7 Emitancia total del CO, en una mezcla con gases no absorbentes a
la presién total de 1 atm.
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FIGURA 14.8  Correccion de g, para valores de la presion total distintos de 1 atm.
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FIGURA 14.9 Emitancia del vapor de agua en una mezcla con gases no absorbentes

a la presion total de 1 atm y con pyy,0 —0.
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FIGURA 14.10  Correccidn de presion de la emitancia del vapor de agua para
valores de PH,0 Y P distintos de 0y 1 atm respectivamente.
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FIGURA 14.11 Correccion de la emitancia total debida al solapamiento espectral
cuando estan presentes el CO, y el vapor de agua. a) T = 400 K; b)
T=810K;c) TS 1200 K.
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La emitancia de una mezcla gaseosa que contenga como Unicas especies radiantes
CO, y H,O (componentes gaseosos principales para la radiacion en los gases de
combustién) viene dada por

gy = CCOZ:*:CO2 + CHZOSHZO - Ag (14.33)
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donde Ccq, y Cy,o son términos correctivos cuando la presion de la mezcla es dis-
tinta a un cierto valor, y Ve es el término de solapamiento espectral.

Este ultimo término aparece siempre que existen mezclas de sustancias radiativa-
mente activas. Efectivamente, si en un medio homogéneo a temperatura T existen dos
constituyentes participativos con coeficientes de absorcién Y 4, se tiene

_(a7‘1 + akz)Le} 0.

€ = % j Ex’n(T)[l—e
cT 7

0 —a, L, —a, L, —a, L, —a Le
- L E, (T)||1l-e & +|1-e 2 l-e M l-e b2 da =
4 A,n
cT Yo

= g +&-Ac¢ (14.34)

-a, L

Aqye )
1 )(1—e 2

L

siendo A = GLT“ J' EX’H(T)Kl—e eﬂdx (14.35)
0

Intercambio radiativo entre un gas y su contorno, ambos
isotermos

De todo el desarrollo anterior resulta que para calcular el calor que emite una masa de
gas radiante hacia su contorno, si el gas es isotermo, hay que utilizar la expresion

q = GA = Ag,oT, (14.36)

siendo &, la emitancia de la masa de gas. El problema se reduce a:

1. Calcular, en funcién de la geometria, L.

2. Conocido L, calcular g, con informacién semejante a las curvas de Hottel.

g

No hay que olvidar que los cédlculos anteriores se han efectuado considerando que
las paredes radiaban una cantidad despreciable. Para incorporar el efecto de la
radiacion de las paredes se empieza, por sencillez, considerando que las paredes
son negras. (La consideracion de la reflexién complica enormemente los calculos).
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Intercambio radiante entre una masa isoterma de gas y su contorno
isotermo y negro

Hottel da la siguiente expresion para el flujo de calor promedio intercambiado entre
gas y recinto

q" = c[z—:ng—ocgsTﬂ (14.37)
donde o, = a (Ty) es la absortancia hemisférica total del gas para la radiacion

emitida por las paredes (a temperatura T,), dada por las expresiones (14.38).

(lgs = OLCO2 + (XHZO - }’7(1 (14.38a)
donde [3]
0.65
T
aco, = CCOZSEOZ[T—% (14.38b)
S
0.45
o = Chofn O(IﬁJ (14.38¢)
2 22 TP T

obteniéndose 8;- de las gréficas (14.9) a (14.12) con la variable T y el pardmetro

T
{P.L —Sj i =CO,, Hy,0
1 eTg

y Ao = (Ag), T (14.38d)

Calculo aproximado cuando el recinto es gris pero de alta emisividad (e > 0.8)

El caso general de paredes no negras se aborda més adelante, pero de momento se
puede aproximar el proceso de reflexién en unas paredes isotermas no negras re-
cordando que en el caso de una cavidad isoterma con un medio no participativo (0
el vacio) las paredes se comportan como negras aunque el material de las paredes
sea de emisividad menor que la unidad. Es decir, el hecho de que una superficie
isoterma forme un recinto aumenta su emisividad efectiva.
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En consecuencia, se propone [3] la siguiente aproximacion para el caso de que dentro
del recinto o cavidad exista un medio participativo con el que las paredes intercambi-
en radiacion.

g, +1
q" = =505, Ty -0, T, | (14.39)

2 gs s
Esta aproximacion es tanto peor cuanto mas se alejan las paredes del comportamiento

del cuerpo negro. Para esos casos (&g < 0.8) hay que utilizar otros procedimientos mas
generales, como el que se presenta al final del capitulo.

Comportamiento radiante de un gas con particulas. Llamas

La aplicacién mds importante de gas radiante es el de los gases de combustion en
el hogar de una caldera, horno u otro equipo térmico similar.

En esos casos, ademads de las especies gaseosas presentes (CO,, H,O, etc) existen en
suspension particulas sélidas o liquidas que contribuyen mucho mas que las compo-
nentes gaseosas al comportamiento radiante del medio.
Estas particulas son principalmente:

* Hollin

* Particulas combustibles (sdlidas o gotas)

* Cenizas

y su presencia se da principalmente en la zona de la llama quimicamente activa,
aunque las cenizas estan presentes en todo el recinto ocupado por los gases

Estas particulas se pueden agrupar en dos grupos, seglin su tamaiio (relativo a ) ex-
presado por su didmetro ¢, supuestas esféricas.
* Pequeiias (¢ << A): Hollin

* Grandes (¢ >>A): Particulas de otro tipo (combustibles, cenizas, ...).

Hollin

Es un producto intermedio de la combustién, formado basicamente por carbono, a
consecuencia del craqueo de los hidrocarburos del combustible. A las altas tempe-
raturas de los productos de la combustién emiten con un espectro continuo en el visi-
ble y el infrarrojo, produciendo la luminosidad de las llamas.
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Es tan grande e importante el aumento de la emitancia de las llamas debido a la pres-
encia del hollin, y por tanto el calor cedido a la carga que frecuentemente se favorece
esta presencia de forma local o temporal.

La determinacion de la contribucién del hollin a la radiacién de las llamas exige conocer:

e Su distribucién en el espacio y tiempo, que depende de forma compleja
de muchos fenémenos (cinética quimica, aerodindmica, ...)

* Sus propiedades radiantes, de las que se habla a continuacién.

Propiedades radiantes del hollin

En las llamas habituales, las particulas de hollin tienen didmetros en el intervalo
50A < ¢ < 3000A y como 1um = 10* A < A, resulta ¢ << A. El tamafio de estas
particulas hace que, a efectos de la radiacion, se aplique la llamada teoria de Mie,
que en el limite de menores tamafios relativos (Y4¢/A) converge a los resultados
de la llamada teoria de Rayleigh [5], [6]. De estos modelos tedricos se obtienen
dos conclusiones principales.

La primera es que para este tipo de particulas la seccién eficaz para la dispersion
(S3)disp €s proporcional a (%(1)/%)4 y para la absorcion (S; ),y €8 proporcional a (Y4¢/
) [1], y como, en general,¢ << A resulta que (S;)qisp << (Sa)aps Y- aplicando las
férmulas (14.10) y (14.12), se obtiene G, << a,. Por tanto se puede despreciar la dis-
persion, como ya se habia anticipado anteriormente para particulas pequefias.

En estas condiciones la emitancia espectral hemisférica viene dada por la expresién
(14.23) y el problema se reduce a conocer a, . La segunda consecuencia [3], [5], [6] es
que el coeficiente de absorcién espectral del hollin es aproximadamente inversamente
proporcional a la longitud de onda segin la relacion

f,K

3 == (14.40)

donde f, es la concentracién volumétrica de hollin (volumen promedio de particulas
de hollin por unidad de volumen) y K es una constante adimensional que se ha deter-
minado experimentalmente para algunos combustibles [3], obteniéndose valores en-
tre 3.7 y 7.5 para carbones y entre 6.3 y 14 para combustibles petroliferos. Hottel y
Sarofim [3] proponen un valor medio de 7.2. Posteriormente [22] propusieron K =
5.034

No obstante, experimentalmente se ha observado con més detalle que a, no es siem-
pre inversamente proporcional a A, sino que mas bien depende de A" donde b es un
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parametro que toma un valor variable entre 0.7 y 2.2 dependiendo principalmente de
la cantidad de hidrégeno presente en el hollin y en menor medida del tamafio de las
particulas de hollin [6]. Segtin otros autores [7], la dependencia es todavia mas com-
pleja al ser el exponente b una funcion de la longitud de onda.

La emitancia total hemisférica se obtiene segin la férmula (14.32), a partir de la emi-
tancia espectral del hollin

[ 11— exp(-a, LOIE, (T)dn

4
oT,

€p

siendo T}, la temperatura a la que se encuentra el hollin. Introduciendo la expresion
(14.40) y la aproximacién de Wien a la ley de Planck se obtiene [3]

g, = 1-

1
- (14.41)

CKL,
1+ c, T,

siendo C, la segunda constante de la ley de Planck, y CKL, el llamado poder de ab-
sorcién de la llama.

La expresion anterior se representa graficamente en la figura 14.12, ofrecida por Hot-
tel y Broughton [8§].

Andlogamente la absortancia total hemisférica debida al hollin de la radiacién pro-
cedente de una fuente negra o gris a una temperatura T se obtiene de la integral

Jo [1 - exp(—a)\Le)}Ex’ H(ToHdA

Olh =
csT‘s1
obteniéndose
@, = 1- 1 . (14.42)
1 CKL, T
+ CZ s
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FIGURA 14.12  Emitancia total de llama debida al hollin [8].

(00 1 2 3 4 5 6

' L]

0.9

’ —

= 08 e&%‘“@, ,L%QQ%\ < = =
@ <o e 2 X =
£ | & 2L S |4
:o 0.7 ,\%QQ"%
- 0.6 W
< .
f AT T 7007
2 05 : W qﬁéé@ 7
[5) I Q/ %QQ'//
= 0.18 8775
= S
S 04 0.1 72
g ° | /b
o — 014 /
T 03 0.12
g / 0.10
= a4
£ 02 ;/‘/. 0.08 /
i / : 0.06 A

0.1 0.04

1
| : 002 LA
0 : 0
0 0 01 02 03 04 05 06
CKL, (um)

Grandes particulas

En el seno de una llama pueden existir, ademds del hollin, otras particulas mucho
mayores, 50 pm < ¢ < 200 pm, como particulas sélidas de carbdn, gotas de com-
bustibles liquidos, cenizas volantes, etc. En este tipo de particulas la dispersién es
un fenémeno importante que no se puede despreciar y su comportamiento es
complejo [6], [9].

Desde el punto de vista de la absorcidn, una consideracién que se suele encontrar en
la bibliografia [3] es considerar cada particula individual negra, es decir, que absorbe
toda la radiacién que incide sobre ella (ver figura 14.13). Por tanto el célculo se re-
duce a un cociente geométricq entre el drea de intercepcion de las particulas, dA;, y el
que ocupa el haz, dA: - == ——I.
I dA

Si el 4rea promedio que proyecta cada particula del haz es Kp (4rea geométrica
ahora) y su concentracién (nimero de particulas por unidad de volumen) es N y el
area que ocupa el haz dA, el area de intercepcion que se encuentra el haz al recorrer
un camino dS es dA; = KPNdAdS ,con lo cual dI/I = —NKpdS .
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FIGURA 14.13 Interaccion entre la radiacién térmica y las grandes particulas.
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Luego, segtn la ley de decaimiento exponencial, ecuacién (14.1), el coeficiente de
absorcién espectral de este tipo de particulas es independiente de x

a = NAp (14.43)

Por tanto, su emitancia y absortancia (totales y espectrales, coincidentes) hemisféri-
cas valen

exp = Oynp = 1—exp(-NA,L,) (14.44)

FIGURA 14.14  Bases geométricas para el calculo del coeficiente de absorcion de
las particulas grandes.

Caso particular: Si las particulas son convexas y no se hacen sombra, hay una
relacién entre el drea proyectada y su area superficial, A

A =

A, - A
p ZﬁAp=Z
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Emitancia de una llama real

De la misma manera que entre el CO, y el H,O hay una interferencia radiativa (el
solapamiento espectral), existe también en general entre todos los componentes
radiantes de una llama, de manera que la emitancia global de la llama debida al
efecto de todas las especies radiantes presentes se calcula con una férmula seme-
jante a la (14.34)

—|a +a +a, +a L
[7‘c02 M1,0 )”NP] e

1 00
oTy o
= | €co, €m0t EntEnp Ae = g (14.45)

siendo Ag el término de solapamiento espectral y Ty, la temperatura de la llama
supuesta isoterma.

Intercambio radiante en situaciones no isotermas

En una aplicacién real, tanto el contorno como el medio pueden presentar varia-
ciones apreciables de la temperatura que no se pueden ignorar a la hora de calcu-
lar el calor intercambiado entre ambos.

Casos especialmente importantes son:

* Hogares de Generadores de Fluidos Térmicos.
e Hornos de Tratamientos diversos.
¢ (Camaras de combustién de motores, turbinas, etc.

Para abordar el céalculo de estas situaciones se utilizan otros modelos mas com-
plejos que los vistos hasta ahora como son:

* De una zona de gas (combustor bien agitado) y varias zonas de superficie.
e De horno largo.

e Zonal (Hottel).

* De Monte—Carlo.

e De flyujo.

e Hibridos.

Existe abundante bibliografia sobre todos estos métodos, pero como recopilacién
especialmente interesante son recomendables las referencias [6] y [10]. El estu-
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dio de tan siquiera unos pocos de estos modelos desbordaria ampliamente los ob-
jetivos de este texto; por ello se va a presentar exclusivamente uno de ellos,
elegido por su sencillez conceptual, su generalidad y su exactitud. Se trata del
método de zonas de Hottel.

Método de las zonas de HOTTEL

Este método tiene su origen en un articulo de Hottel y Cohen [11] y se basa en dos el-
ementos clave:

1. Division del recinto en un conjunto de volimenes finitos (zonas de volumen)
y de su contorno en un conjunto de zonas de superficie finitas, de tamafo tal
que se consideran isotermas. (Figura 14.15).

2. El gas es gris, a, = Cte = a; asi como las superficies del contorno.

y consiste en establecer un balance de energia TERMICA en cada una de las zonas es-
tablecidas.

Obviamente los balances difieren en contenido entre una zona de volumen y otra de
superficie.

FIGURA 14.15  Recinto dividido en zonas segun el método de Hottel (tomado de la
ref. [12]

i

i=7

5
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Balance de energia en una zona de volumen, V

Cualitativamente, los términos que intervienen en el balance térmico de una zona de
volumen en una cdmara de combustion, segin se indica en la figura 14.16, son los
siguientes:

Energia radiante absorbida procedente de todas las zonas de
superficie y volumen

Emisién de radiacidon desde V

+

Aporte de calor por conveccion y difusion

+

Energia térmica generada por la combustién

Acumulacién de energia térmica en V

FIGURA 14.16  Términos del balance de energia en una zona de volumen.

Yconv-dif

v
FJ_

E.:lgen
<4

/ Uacum

)) Yrad, emitida

7

—
Arad, absorbida
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Balance de energia en una zona de superficie, S

En las zonas de superficie el balance contiene menos términos, como se observa en la
figura 14.17.

Energfa radiante absorbida en S procedente de todas las
zonas de volumen y superficie

Energia radiante emitida por S

+

Aporte de calor por conveccion y difusion

Aporte neto de calor a través de S

FIGURA 14.17  Términos del balance de energia en una zona de superficie.

Gabs

Yeonv—dif

< < >
S

De todos los términos que aparecen en ambos balances, la Radiacién Volumétrica es-
tudia sélamente los intercambios radiantes, que es lo que se desarrolla a contin-
uacion.

Los otros términos exigen informacién de otras ramas de la Ciencia y la Técnica,
como son la Mecdnica de Fluidos (Aerodindmica, movimiento de los gases en el
Hogar), Cinética Quimica, Termodindmica (Ecuaciones térmicas de los gases), Con-
veccion (ya estudiada, ...).
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Evaluacion de los términos de intercambio radiante entre zonas.
Areas de intercambio directo

Se trata, en primer lugar, de calcular qué cantidad de radiacién originada en una
cualquiera de las zonas alcanza directamente a otra cualquiera, ignorando de mo-
mento las reflexiones en las paredes. En este apartado se sigue basicamente el de-
sarrollo de la referencia [1].

Debido a la dstinta naturaleza de las zonas de volumen y superficie, el tratamien-
to es algo diferente en ambas. En las primeras se considera las radiacion emitida
(si es zona de origen de la radiacién) o absorbida (si es zona de destino de la ra-
diacién), mientras que en las segundas se considera la radiacién que abandona la
superficie, radiosidad, (si es zona de origen de la radiacién) o que incide sobre
ella, irradiacion (si es zona de destino). Para ello se estudian las cuatro situa-
ciones posibles:

18) de zona de volumen a zona de superficie | 2%) de zona de superficie a zona de superficie

3?) de zona de superficie a zona de volumen | 4%) de zona de volumen a zona de volumen

FIGURA 14.18  Radiacion que parte de una zona de volumen para alcanzar otra de
superficie.

9
Direccion del camino S
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Primera situacion

En la figura 14.18 se tiene la representacion grafica para el estudio de la primera sit-
uacién considerada, donde se va a calcular la cantidad de energia radiante que se
emite en el volumen V, y alcanza la superficie Ay.

Se parte del calculo para elementos diferenciales dV, y dAy y luego se integra.

El célculo se basa en el producto:

> >
radiacion emitida por dV,, x transmitancia entre S, y Sy

. . . 4
w  Como un elemento de volumen gris emite por unidad de volumen 4ac T,

9
dVY (ec. (14.16)), la radiacién emitida por dVy en la direcciéon Sy_x (por uni-
. 0T4
dad de dngulo sélido) sera: aTy dVy (W/sr).

dA, cosO,
2
vk

w  El angulo sélido subtendido por dAy desde dV,, es

> 2
w Y la transmitancia entre Sy y Sk viene dada por

> > >
To(Sn) = exp(<aS,) S, = [Sk—Sy)
Por tanto el calor que procede (se emite) de dV, y alcanza dAy, vale :
ch dA, cosO,
dq, = aTdVy — exp(-aS,;)
vk

El calor radiante total que se emite en toda la zona de volumen V, y alcanza Ay se ob-
tiene integrando

cos0 S
I j keXp( ? )dAdey (14.46)

qyk:J. I dqyk_
V. A
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pudiéndose agrupar los distintos términos de la ec. (14.-46) en dos tipos de factores:

. 4
w Factor térmico: GTV

w  Factor geométrico: g s, =— J. I
T

cosOexp(—aS, ;)

2

o

dAdV,  (1447)

V, A

A este factor geométrico se le denomina area de intercambio directo gas—superfi-
cie (piénsese en sus dimensiones).

De esta manera la expresion que da el calor emitido por la zona de volumen V, que
alcanza la superficie Ay es muy sencilla

— 4
qQy = &8¢ 0T, (14.48)

Segunda situacion

Intercambio radiante entre superficies, o sea, radiacién que parte de una zona superfi-
cial, Aj, y alcanza a otra, Ay.

Para el calculo que sigue debe suponerse que las superficies emiten y reflejan difu-
samente y sigue el mismo procedimiento de calculo que en el caso anterior. Es decir,
se subdividen ambas superficies en elementos diferenciales, dA; y dAy, y posterior-
mente se integra (ver figura 14.19).

. ., . ., 2 . z
w La radiacién que abandona, dA; en la direccion Sj-k, por unidad de angulo
s6lido viene dada por:

J.
—JdAj cos#; (Y—VJ
T ST

w  El dngulo s6lido subtendido por dAy desde dA; es:

dA, cosO,
2
ik

(sr)

> 2
w Y la transmitancia entre los puntos S; ¥y S¢ vale:

> 2
To(Sj) = exp(-aSy) . Sy = ‘Sk‘sj|
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FIGURA 14.19  Radiacion que parte de una zona de superficie para alcanzar otra de
superficie.

Multiplicando los tres factores e integrando se obtiene

€0s0,Cc0s0,
q = J, j J' —— L exp(-aS; )dAdA, (14.49)
A A, i
Como antes se tiene
w  Factor térmico: Jj
. c0s0;cos0, —
w Factor geométrico: J I ——-—~L-2—-——exp(—aS]-k)dAjdAkzsjsk (14.50)
TS
A A, J

Al factor geométrico se le denomina drea de intercambio directo superficie—
superficie. (Este area estd relacionada con el factor de vista Fjy y es sencillo de en-
contrar su relacién (ver la ec. (13.3a)).

Resulta: Qi = SiSx J; (14.51)
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Sumando las ecuaciones (14.48) y (14.51) se obtiene el calor radiante que incide so-
bre una zona de superficie

N T
— — 4
Qi = Zsjsk Jj + Zgyskc T, (14.52)

i=1 =1

donde N es el nimero de zonas de superficie en que se ha dividido el recinto y I" el de
zonas de volumen.

Es decir la irradiacion recibida en el area Ay vale

N r

9i, k 1 — — 4
G, =—=* = — s:sp J. + gs. o T (14.52b)
KTAL A, ZJk i vk ¥

i=1 y=1

Tercera situacion

Radiacién que procede de una zona de superficie y se absorbe en una zona de volu-
men. Esta situacion es la que aparece en la figura 14.18, pero invirtiendo el sentido
de la radiacion, ahora de Ay hacia V..

El céalculo contiene los siguientes términos:

w  Radiacion que abandona dAy en direccion dV,, por unidad de dngulo s6lido:
(J/¥4) dA cos Oy, (W/sr).

> >
w  Transmitancia entre Sk y Sy: 7,(Sy,) = exp(—aSky).

av,

p dA
w  Angulo solido que subtiende dV, desde dAy: _zp (sr), donde dA, = 1S

ky

9
es el drea proyectada por dV,, en la direccién Sky y dS es el camino recorrido

por la radiacion en la misma direcci6n al atravesar dV,.

w  Fraccion de energia radiante absorbida al atravesar dV,: adS (ley de atenua-
cién exponencial).
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Multiplicando los cuatro factores e integrando resulta:

Gy = j J~ (chosedek)exp(—aSky)(%’J(adS) =

T
V. A ky

| e
(@]
o
(7]
D

i
[¢]
>

o

—~
o
|92]

o

2

N

(14.53)

Al factor enmarcado en la ecuacién (14.53) se le denomina area de intercambio
directo superficie-gas, s, g , y cumple la relacion de simetria siguiente:

Skgy = gysk‘

Asf pues Ay = S8, Ji (14.54)

Cuarta situacion
Radiacién absorbida en una zona de volumen emitida por otra zona de volumen.

Términos del calculo:

w  Radiacion emitida por el elemento de volumen dV., . por unidad de angulo s6-
> > G T4*
lido, en la direccién Sy« —Sy: a —-EY— dVy* (W/sr).

w  Los otros tres términos son iguales que en la situacién tercera, por lo que

2 exp(-aS., )
Q. =oT" | & j j B S 1 2 AV Y (14.55)
Ty y T g2 ¥ ¥

Vy V.. T*Y

Al factor en el recuadro de la ec. (14.55) se le denomina area de intercambio directo

gas—gas, g .2, .

4
Luego Ao, = €4y GTY* (14.56)
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Por tanto, el calor radiante absorbido en una zona de volumen es

N r

< o 4
Qups,y = ) Sk i+ D gug, oT, (14.57)
k=1 vk =1

El aspecto matemdtico mis complicado del método zonal es la determinacién de las
areas de intercambio directo debido al célculo de las integrales cuadriples que apare-
cen en las expresiones (14.47), (14.50), (14.53) y (14.55). En caso de necesidad estas
integrales pueden resolverse por cuadratura numérica [13], pero en algunos casos se
encuentran ya obtenidas en la bibliografia; la relacién mas completa aparece en la ref-
erencia [3]; en la [14] se dan expresiones sencillas para zonas cibicas y cuadradas y
en la [15] para zonas rectangulares y esferas.

Areas de intercambio total

Para la aplicacion del método en los casos practicos lo que interesa es relacionar los
calores intercambiados por radiacién entre las zonas con sus temperaturas; esto no se
puede hacer con las 4reas de intercambio directo previamente calculadas, ya que allf
no se considera la radiacién emitida por las superficies (relacionada directamente con
su temperatura) sino su radiosidad (resultado de su emisién y de la radiacion recibida;
y ésta a su vez procede de la radiacién emitida en todas las zonas y reflejada en las
paredes del recinto) que no se puede relacionar directamente con su temperatura.

Para manejar el problema con claridad y sencillez deben utilizarse otro tipo de dreas
que incluyan el efecto de la reflexién en las paredes. Estos nuevos factores geométri-
cos se denominan 4reas de intercambio total.

El procedimiento matemadtico para pasar de las 4reas de intercambio directo a las de in-
tercambio total es conceptualmente sencillo pero algo largo, por lo que sélo se presen-
tan los resultados. Los desarrollos matematicos se pueden encontrar en la referencia
[16]. La forma mas comoda y compacta de manejar y de relacionar ambas areas de in-
tercambio radiativo es mediante la representacion matricial. Asi resulta

S==c¢A-R-ss-¢ (14.58)
SG = ¢A-R-sg : GS = (SG)" (14.59)
GG =gs-p-R-sg+gg (14.60)
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donde SS,SG,GSy GG son las matrices de las areas de intercambio total.

ss, sg, gs y gg son las matrices de las dreas de intercambio directo.

— -1 . .
R = [A-ss-p] eslamatriz que da cuenta de las reflexiones en las
superficies.

€A, &,A y p son matrices diagonales cuyas componentes diagonales son
& A, g, A; y p; siendo i el indice de las zonas de superficie.

Relaciones algebraicas de las areas de intercambio

Como se ha observado, la obtencién de los valores numéricos de las areas de inter-
cambio radiante no es simple, ya que exige realizar complicadas integrales en las are-
as directas y calculo matricial en las totales. Este tipo de calculo es habitualmente
numérico y es conveniente disponer de algiin medio de comprobar la bondad de los
resultados.

Uno de los medios més importantes para contrastar la calidad de los valores obtenidos
es a través de las llamadas reglas de la suma, andlogas a las de los factores de vista en
radiacion superficial, que surgen simplemente de imponer que cuando todas las tem-
peraturas del recinto sean iguales el calor neto intercambiado por radiacién por
cualquier zona es nulo. En ese caso resultan las siguientes relaciones

N r
A = ZS_S‘J+ Zsi—gY (14.61)
j=1 y=1
N I
4aV, = Zf;s] + Z I (14.62)
j=1 y¥=1
N T
eA =y S;S; + >'8iG, (14.63)
j=1 y=1
N I
4av, = ZGYSJ- + Z G,G.. (14.64)
j=1 y¥=1

Si estas reglas no se cumplen, al aplicar el método surgiran errores en los balances de
energia o no se encontrara la solucién.
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Representacion de un gas real como una suma ponderada de gases grises

En la realidad ningtin gas real es gris con lo que la utilidad del método queda condi-
cionada a la posibilidad de poder representar a un gas real por medio de un conjunto
debidamente ponderado de gases grises.

Hottel y Cohen [11], al toparse con esta dificultad presuponen que la emitancia o ab-
sortancia de un gas real se puede escribir de la forma

1
£, = ZBi(l—eiaiLe) (14.65)
i=0

I

con a;=Cte. y B;>0, Zﬁi =1.
i=0

Es decir se esta forzando a que el gas real sea representado por una suma ponderada
de gases grises (a efectos de la radiacién), siendo:

Bi:  los coeficientes de peso

a;: los coeficientes de absorcién

Si los valores reales (experimentales) de €, se pueden ajustar bien a la suma de curvas
dada por la ecuacion (14.65) la representacion es buena.

IMPORTANTE: a; y 6; no son propiedades termofisicas reales de ningiin gas. Se
obtienen por ajuste y representan las propiedades termofisicas de los gases grises ficti-
cios que aparecen, cuya suma ponderada representa a un gas real.

En el afio 1976, Truelove [17] propuso una variante de la expresion de Hottel, sepa-
rando la contribucién de los componentes gaseosos de la llama por un lado y los del
hollin por otro, para la emitancia y la absortancia totales de los productos de
combustién (gases mds hollin) de los combustibles mas habituales, los deri-
vados del petrdleo (tipo gaséleo, donde szO/pCO2 = 1)y los gaseosos (tipo
gas natural, donde PHZO/PC02 = 2),

3 2
g, 0= Z Z Bi,i(T)y1- CXP{_|:ag,i (PHZO + Pco) + ah,jch} Le} (14.66)

i=1j=1
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donde py,o ¥ Pco, son las presiones parciales del HyO y del CO; en los gases (atm),
C,, la concentracién del hollin (kg/m3), T la temperatura de la fuente emisora de la
radiacion, ag; y ap, j los coeficientes de absorci6n de los componentes grises de los gases
radiantes (CO, y H,O) y del hollin, respectivamente, y ; ; los coeficientes de peso que
dependen linealmente de la temperatura, segin f;; =by ;; + by ; ; T (T debe ir en K).

Asfi pues la dependencia de la temperatura queda, afortunadamente, concentrada en

el valor de los coeficientes de Bjj, y los coeficientes de absorcion dependen, como

se ve, de la concentracidn de las especies quimicas radiantes (CO,, H,O y hollin).

TABLA 14.2  Valores de los componentes de los cuatro coeficientes (b4, by ij, ag;
y @), en la formula de Truelove, ec. (14.66).

i | by | bpx10% (K™) | ag; (matm™) | a,; (m™ (kg m )

Productos de combustion de combustibles petroliferos (py,o/Pco, = 1)

1 1 0.717 -0.2964 0.0 350
1 2 | -0.231 0.3861 0.0 1780
2 1 0.459 -0.1787 2.5 350
2 | 2 | 0078 0.1391 2.5 1780
3 1 0.120 —-0.0499 109.0 350
312 0.013 —-0.0002 109.0 1780

Productos de combustion del gas natural (py,o/pco, =2)

1 1 0.632 -0.2619 0.0 350
1 2 | -0.195 0.3332 0.0 1780
2 1 0.488 —0.1896 1.88 350
2 1 2 | -0.098 0.1844 1.88 1780
3 1 0.176 -0.0735 68.8 350
3 2 | -0.003 0.0074 68.8 1780

Otra descomposicion en gases grises semejante a la de Truelove pero con sdlo tres
componentes se presenta en la referencia [18], mientras que en las referencias [19] y
[20] aparecen expresiones algo més sofisficadas.

Aparece ahora el concepto de area de flujo dirigido, al tener que ponderarse las areas
de intercambio directo por los coeficientes de peso correspondientes a la temperatura
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de cada zona emisora, y rompiéndose la simetria anteriormente existente. Esquemati-
camente la situacién es

Antes:  5,G, = G5, Gas gris

1
GySe= Y Bi(Ty)GySk (a:) (14.67)
Ahora: i:ID Gas real (= EB,-. Gases gﬁses}
S:Gy= Y Bi(Ty)S:Gy (a;) (14.68)
i=0
SkGy(aj)=G,Sx(a;) : G,S5¢ #5G,

Por sencillez se han omitido los dobles indices de Truelove y se ha utilizado s6lo uno,
como planteaba Hottel.

Intercambio neto de calor radiante entre zonas

Finalmente el calor neto que intercambia cada zona por radiacion viene dado por

| |
g = Zﬁ+zﬁ oT| - ZS?SiGT;'+ Z(Tsich (14.69)
j#i y=1 j#i y=1
N N
v a,=| Y68+ Y GG |oTi-| 35GoT + 3 GG 0T
j=1 vREY j=1 YREY

(14.70)

para las zonas de superficie y volumen respectivamente. Esta forma de las ecua-
ciones del intercambio radiativo entre zonas es la més clara y aparece formulada
en la referencia [21]; en el articulo inicial de Hottel y Cohen [11] y en otros que
se cifien a él, como las referencias [12], [16] y otras muchas se hace una formu-
lacion bastante mdas confusa de las mismas, particularmente de la ecuacién
(14.70) del calor que intercambia por radiacién cada zona de gas con el resto.
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Sintesis del capitulo

Cuando un medio es participativo, la diferencia que aparece con el caso de
medio no participativo estriba en que ahora la intensidad se modifica
(puede aumentar o disminuir) desde que abandona una superficie hasta que
alcanza otra.

Esta variacién es la que aparece en la ecuaciéon fundamental de la radiacion
volumétrica, la ecuacion del transporte radiativo (ec. (14.13) para un medio
no dispersivo; la de un medio dispersivo se complica al incluir los términos de
dispersién y se ha omitido). La forma en que se trata esta variacién da lugar a
los diferentes y diversos métodos de cdlculo, para manejar la radiacién
volumétrica.

El espesor optico de un medio da una idea de lo que modifica la radiacion
que lo atraviesa; a mayor espesor mayor interaccién radiacién—medio. Esta
magnitud suele depender fuertemente de la longitud de onda, sobre todo si el
medio es un gas, y viene dado como el producto de coeficiente de aten-
uacién por el espesor geométrico del medio que atraviesa la radiacién.

La forma mas simple de manejar un medio participativo es definiendo prop-
iedades similares a las de las superficies pero distintas: emitancia, absortan-
cia y transmitancia. El uso de estas propiedades exige masas radiantes
termodindmicamente homogéneas.

En la bibliografia se encuentra informacion para determinar el valor de estas
propiedades para ciertos medios. Son famosas las curvas de Hottel para el
CO,, H,O y otros gases.

Cuando los medios no son isotermos, hay que recurrir a métodos mas com-
plicados para calcular los intercambios radiativos. En el texto se presenta
uno de los mdas reconocidos por su sencillez, precisiéon y potencia: el
método de las zonas de Hottel.

El método zonal se basa, como el MDF visto en conduccion, en dividir el re-
cinto (medio y contorno que lo encierra) en trozos finitos llamados zonas, so-
bre las cuales se realizan balances finitos de energia.
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a) Definir matematicamente el espesor optico f3 ; de una capa de un medio
participativo de coeficiente de atenuacion espectral k; y espesor S.

b) (A qué se reduce esta expresion cuando kj es constante, en términos
de la distancia de penetracion media?

¢) En este ultimo caso décir como se llama el medio cuando 3 toma uno
de los dos valores extremos (muy pequerio y muy grande).

2.  Enun medio cuyo espesor optimo es muy grande, los intercambios radia-
tivos serdn ;superficiales o volumétricos?, ;por qué?

3.  En el dngulo sdlido diferencial de
la figura, correspondiente a un
medio gaseoso uniforme, absorb-
ente de la radiacion con coefi-
ciente de absorcion espectral a)
Jcudl es la expresion que da la ab-
sortancia y la transmitancia espec-
tral para el camino de longitud S?

do, dV

4.  Justificar por qué en las curvas de Hottel que dan la emitancia total de ciertos
gases (COy, HyO y otros), & depende de la temperatura del gas T, y del pro-
ducto de su presion parcial por la longitud equivalente o media de haz, pL,.

5.  Segiin Hottel, la formula que da la emitancia & de una mezcla de CO, y
H50 es

£=Cco, €co, + CH,0 &H,0 — V€

Explicar breve, pero rigurosamente, el significado de cada término.
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6.  La longitud media, o equivalente, de haz de un gas opticamente delgado
radiando a todo su contorno vale

|4 Vv

y

c) 3.6A d)

WIN

14
A
siendo V el volumen ocupado por el gas y A el drea de su contorno.

7.  Cuando se quiere determinar la longitud media (o equivalente) de haz de
un volumen V cualquiera de gas radiante confinado en una superficie de
drea A, puede emplearse la formula siguiente:

Vv \%
a) L, = a b) L, =4 n
c) L.=L_, d) Le=3.6\—]
’ A
8.  Calcular aproximadamente la longitud media de haz, L,, de un gas encer-
rado en un cilindro infinito de didmetro D.
9.  Enuna llama existe una concentracion C de gotas liquidas esféricas cuyos

tamarios estan en el rango 50 um d ¢ 0 200 um. Si no se hacen sombra
unas a otras, ;cudl es la expresion matemdtica que da el coeficiente de ab-
sorcion espectral del medio debido a estas particulas?

10. Rodear con un circulo la expresion que da correctamente el calor radiante
(en vatios) emitido en un ancho de banda diferencial dA por una masa iso-
terma de gas contenida en un volumen diferencial dV.

d) dq/l,e=4alEﬂ’ded/1 b) dql,e=4a/1E/Lbd/1

C) dq/qﬁe=a/1E}"dedﬂ, d) dq;te:aﬂE/Lde
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Cuestiones

11.

12.

13.

14.

15.

Calcular el calor emitido (en vatios) por una masa de gas gris de volumen
V=10 cm’ a una temperatura T = 1200°C y con un coeficiente de absor-
cion espectral a = 0.3 m.

En el centro de una esfera hueca de 1 m de didmetro se encuentra una es-
fera de gas caliente de 1 dm de diametro a 1200°C de temperatura. Si este
gas se puede considerar gris con un coeficiente de absorcion a = 0.1 m,
calcular el flujo de calor que llega a la superficie interior de la esfera
grande procedente de la pequeiia. Considerar a la pequeiia esfera de gas
como un medio opticamente delgado, o= 5.67 - 10~ 8 wim? K*.

¢ Cudl es la caracteristica radiativa que define un gas como gris?

En el método de las zonas de Hottel, indicar con claridad cudl es la difer-

.  —
encia existente entre las magnitudes GySk y GySk. En concreto, ;qué

nombre recibe y qué significa cada una de ellas?

Escribir el balance de energia en una zona de volumen segiin el método de
las zonas de Hottel, indicando los términos radiativos con sus formulas re-
spectivas y los demds términos de manera puramente cualitativa.
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Problemas

1. Lacédmara de combustién de una turbina puede aproximarse como un tubo
largo de 0.4 m de didmetro. Los gases de combustién se encuentran a una
presion de 1 atm y a una temperatura de 1000° C, mientras que la temper-
atura superficial de la camara son 500° C. Si los gases de combustién con-
tienen CO, y vapor de agua, ambos con una fraccién molar de 0.15 ;cudl
es el intercambio radiativo neto entre el gas y la superficie de la cAmara?
La superficie de la cdmara puede considerarse como un cuerpo negro.

2.  El calor residual de un gas de alto horno se recupera haciéndolo pasar por
un tubo metélico vertical que se refrigera introduciendo agua liquida satu-
rada por un conducto anular dispuesto a tal efecto.

p = Iatm

p=2,455bar -

Liquido

W

La longitud y didmetro del tubo son 7 y 1 m respectivamente. La superficie in-
terior es negra. El gas estd a presion atmosférica, con presiones parciales de
CO, y H,O vapor de 0.1 y 0.2 atm. respectivamente. Su temperatura media
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puede tomarse como 1400 K. El caudal de gas es m, =2 kg/s. Si la presion
del agua es de 2.455 bar, estimar el caudal necesario para producir la conver-
sién completa del liquido saturado a vapor saturado. Calcular la disminucién
de temperatura de los humos. Las propiedades del gas pueden aproximarse por
w= 530x1077 kg/ms; k=0.091 W/m K; Pr=0,7y ¢, = 1207 J/kg K.

Un gas compuesto de un 15% en volumen de vapor de agua y un 65% de
N, a una presion de 3 atmoésferas y temperatura 1273 K, se introduce entre
dos superficies negras paralelas separadas 0.7 m. La temperatura de esas
superficies es de 473 Ky 773 K. Calcular la trasferencia de calor por radi-
acion hacia dichas superficies.

Mediante un pirémetro 6ptico se han determinado las temperaturas roja y
verde de una llama luminosa, resultando Tz = 1750 K'y Ty, = 1770 K. De-
terminar:

a) La temperatura verdadera de la llama luminosa.
b) La emitancia de la llama luminosa debida al hollin.

c) El flujo neto y calor intercambiado entre una llama tres veces mayor,
de igual naturaleza, y las paredes que la rodean, que pueden conside-
rarse superficies negras a 1700 K.

Calcular las areas de intercambio radiante en un horno modelizado con una
zona de gas, una superficie fria (la carga) y el resto paredes refractarias. El
horno es un cubo de 2 m. de lado, siendo la pared fria una de sus caras de
emisividad 0.8 mientras que las paredes refractarias tienen una emisividad
de 0.9. Considerar que el gas es gris con un coeficiente de absorcién de
0.34m™.

Repetir el problema 1 considerando que las paredes de la cdmara tienen
una emisividad de 0.75.

Calcular la cantidad de calor transmitido por radiacién desde un gas a los
tubos de un precalentador, si el gas se encuentra a 950° C, mientras que los
tubos permanecen a 500° C, siendo su emisividad € = 0.8 Los tubos estan
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en disposicion triangular equilatera a distancia entre centros 2D, siendo el
didmetro externo de los tubos D = 4.63 cm. El gas contiene 12% de CO;, y
5% de H,O. La presion total de los gases es de 2 atm.

8.  Un horno rectangular de dimensiones 3.05 x 3.05 x 6.1 m, posee los que-
madores en una cara refractaria, en la primera mitad. En la primera mitad
de las cuatro paredes laterales se encuentra un conjunto de tubos de 0.1 m
de diametro, siendo la distancia entre sus centros de 0.2 m. y la segunda
mitad estd formada por superficies refractarias. Los gases de combustion
salen a través de un conjunto de tubos situados en la cara opuesta a los que-
madores.

El combustible empleado (CH,), se quema con un 20% de exceso de aire

produciendo 7270 kW.
6.1 m.
~
305m
~
O 3.05m ~ Gases

o 1 |®

Quemadores

|Refractarias
-

Conjuntos de tubos

El fluido que circula dentro de los tuboses un sumidero de calor que man-
tiene las superficies del tubo que se encuentran en el lado del gas (superior
exterior) a una temperatura de 922 K. El coeficiente de conveccién del gas
tanto para las superficies refractarias como para las paredes de los tubos es
de 11 W/m*K.

Se supone que tanto los tubos como las paredes refractarias son superficies
grises con emisividad 0.8 y 0.5 respectivamente.

Los productos de la combustién contienen un 11.03% de CO,, 11.03% de
H50, 3.3% de Oy y 74.6 de N, y fluyen a un velocidad de 379 kmol/h,
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siendo su calor especifico molar medio para un rango de temperaturas en-
tre 15°C y la temperatura a la que se encuentra el gas de:

Cpge = 25-18 +73x1072 T = 5.31x1070 T2 + 6.23x1071% T3 kJ/kmol K

PG

Obtener el calor cedido a los tubos de las paredes laterales y a los situados
en la zona de salida de los gases de combustion y las temperaturas de las
paredes refractarias y del gas.
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CAPITULO 15

Transferencia de calor
multimodo

Problemas

1.  Formular las pérdidas totales por radiacion y conveccién desde una tuberia
indefinidamente larga de diametro D que se encuentra a una temperatura
T, en su superficie exterior. Esta puede suponerse difusa y gris de emisivi-
dad ¢. El ambiente esta a una temperatura T, < T, y el coeficiente de con-
veccion es h. Para el caso T, = 27°C, T, = 67°C, £, =0.75y D = 0.5 m.
Estimar el orden de magnitud de la fuga de calor por radiacion frente a la
debida a la conveccion natural (h =5 W/mzK).

2.  Un calentador de aire consiste en un tubo semicircular en el que la superficie
plana se mantiene a 1000 K y la superficie semicilindrica estd bien aislada.
El radio es 20 mm y ambas superficies tienen una emisividad de 0.8. Si a
través del tubo fluyen 0.01 kg/s de aire atmosférico a una temperatura
T, =400 K, ;cuénta potencia por unidad de longitud debe suministrarse a la
superficie plana para mantener su temperatura? ?A qué temperatura esta la
superficie aislada?

3. La ventanilla trasera de un automdvil tiene un espesor L = 8 mm y una
altura H= 0.5 m y contiene una red tupida de conductores eléctricos cuyo
efecto es practicamente equivalente a un calentamiento volumétrico
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constante (q'"” (W/m3). En determinadas condiciones, la superficie
interior de la ventana estd en contacto con aire a 10°C, mientras que la
exterior estd expuesta al aire ambiental a —10°C y a un entorno térmico
muy frio de temperatura efectiva —33°C. El aire se mueve en flujo paralelo
sobre la superficie a una velocidad de 20 m/s. Determinar el calentamiento
volumétrico necesario para mantener la superficie interior a T ; = 15°C.

Se instala un termémetro en un conducto de gran didmetro para medir la
temperatura T, del aire que circula por el interior a velocidad V. El ter-
moémetro es un cilindrico de cristal de didmetro D y emisividad superficial
&, La temperatura de la superficie interior del conducto T es una cantidad
conocida inferior a T, Desarrollar una expresién que permita calcular T,
conociendo la temperatura T que mide el termdémetro. Aplicarla al caso en
que T=45°C, T;=35°C,p=1atm,V=5m/s, D=3 mmy €y = 0.95.

La distribucién espectral de la radiacién emitida por el filamento de una
bombilla de 60 W puede aproximarse por la de un cuerpo negro a 2900 K.
Si las propiedades radiativas del cristal de la bombilla son:

T =1; ap=0para 0 <A< lpm
Ty, =0; ay =1para A > Ipum

(Qué fraccion de la radiacion emitida se transmite al ambiente? Despre-
ciando las pérdidas por conduccion a través del casquillo, ;cudl serd la
temperatura del cristal (que puede aproximarse a una esfera de 50 mm de
diametro) si la bombilla estd en una habitacién cuyas paredes y el aire
tienen una temperatura de 20°C?

Para el disefio de sistemas de calefaccion en edificios es necesario realizar
una estimacién de las pérdidas de calor a través de paredes y techos. Con
este fin se desea estimar las pérdidas de calor a través del tejado de una vivi-
enda de 70 m” de planta (7 m x10 m) cuyo esquema se muestra en la figura,
y en las condiciones ambientales especificadas.

El tejado de la vivienda consta de una placa de yeso y un recubrimiento
externo, separados una distancia de 0.5 m. Entre ambas superficies se en-
cuentra una camara de aire estanca, utilizada como aislante. El recubrimien-
to externo es de un material opaco especial para zonas frias cuya
absortividad vale a; = 0.6{0 <A <4 pm} oy =0.2{4 pm <A}
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Tgyr=-10°C

sur —

Ty = 0°C
hy =25 W/m’K

v

v

v

Gg = 600 W/m?

Recubrimiento
externo

L=05 mI

Camara de aire

Interior vivienda, T; = 20°C

Placa de yeso

En el interior de la vivienda hay aire en reposo a 20°C. En el exterior se es-

tablecen las siguientes condiciones:

*Viento a 0°C, que produce un coeficiente de conveccién hg = 25 W/m? K.

*Temperatura del cielo, T,=-10 °C
eIrradiacién solar, G, = 600 W/m?.

Se pide:

a) Calcular las pérdidas de calor a través del tejado en estado estacion-

ario y en las condiciones ambientales especificadas.

b) Plantear las ecuaciones en caso de considerarse también intercambio

radiativo en la caAmara de aire.

Datos:

Propiedades del aire: v = 14.377-107% m%/s; a = 20.25-107% m?%/s
A =24.94-107 W/m'K; Pr=0.711; p = 0.004 K!

Ayuda: Para calcular Ra; utilizar AT = 5 K como primera aproximacion.
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Durante el proceso de soldadura por arco del aluminio se desprenden
pequefias gotas de metal fundido. Calcular la velocidad inicial de enfriami-
ento de una gota de 0.5 mm de didmetro a una temperatura inicial de 1700 K
y con una velocidad inicial de 1 m/s si el aire estd a 300 K. Para el aluminio
liquido a 1700 K se calcula que p =2100 kg/m3, ¢p = 1100 J/kg K, A =200
W/m K, & = 0.20. No desestimar el efecto radiativo en la gota.

Se considera el material compuesto mostrado en la figura con el fin de aislar
térmicamente un tejado. Las planchas exterior e interior son de conglome-
rado de baja densidad de espesores L; =L3;=12.5 mm y su conductividad
térmica A; = 0.078 W/m K y el relleno en forma de panal se construye con
conglomerado de alta densidad de conductividad térmica A, = 0.170 W/m K.
Las celdas son paralelepipedos de longitud L, = 50 mm, lado W = 10 mm y
espesor de pared e =2 mm. La emisividad de las dos planchas es aproximad-
amente € = 0.85 y las celdas estan llenas de aire a la presioén de 1 atm. Para
estimar su eficacia como material aislante, calculese la resistencia térmica
bajo condiciones de trabajo representativas dadas por unas temperaturas en
las caras interior y exterior de 25°C y —10°C respectivamente.

Plancha exterior, Ty

L

N

Espacio entre celdas
relleno de aire

Plancha interior, Ty ;
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APENDICE A

Dimensiones, unidades
y constantes fisicas

Dimensiones

Una buena mayoria de magnitudes fisicas tienen dimensiones y deben expresarse
siempre como el producto de un valor numérico por una unidad. Las operaciones
con magnitudes fisicas siguen las reglas del dlgebra, tanto en sus valores numéri-
cos como en sus unidades; por lo tanto cuando se hace una representacion grafica
o tabular de unas magnitudes fisicas frente a otras presentando un conjunto de
valores numéricos, la forma rigurosa de entenderlos y presentarlos es como el co-
ciente de las magnitudes fisicas por sus unidades correspondientes [1]. De la mis-
ma manera debe hacerse cuando los valores numéricos de la tabla o figura son
multiplos o submuiltiplos de las unidades utilizadas.

El criterio anterior es seguido en el texto alternativamente con el criterio ampliamente
difundido de indicar las unidades entre paréntesis o corchetes.

Unidades

Como sistema de unidades se utiliza en este texto el sistema internacional (SI).
Este sistema, cuyo nombre fue acordado en la 11* Conferencia General de Pesos
y Medidas (CGPM) celebrada en 1960, va siendo progresivamente adoptado por
todos los paises y se considera la base para la normalizacién universal de las uni-
dades de medida [2].
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El Sistema Internacional tiene tres clases de unidades: basicas, suplementarias y deri-
vadas.

Las bésicas son siete que, por convenio, se consideran dimensionalmente independi-
entes y sobre las cuales esta construido todo el SI. Se presentan en la tabla A.1.

TABLA A.1 Unidades basicas del SI.

Norore ol | Simeai ol
Longitud metro m

Masa kilogramo kg
Tiempo segundo S
Corriente eléctrica ampere A
Temperatura termodindmica kelvin K
Cantidad de sustancia mol mol
Intensidad luminosa candela cd

De estas siete magnitudes fundamentales sélo es innecesaria la intensidad luminosa
para la disciplina de transmisién de calor.

Las unidades suplementarias son las que figuran en la tabla A.2

TABLA A.2  Unidades suplementarias del Sl.

. Nombre de la Simbolo de la
Magnitud unidad unidad
Angulo plano radidn rad
Angulo sélido estereoradian st

Estas dos magnitudes fisicas se derivan de las basicas, ya que el angulo plano es el
cociente de dos longitudes y el angulo sélido el cociente entre un area y una longitud
al cuadrado. No obstante la CGPM ha dejado abierta la posibilidad de manejarlas
como unidades adimensionales derivadas o como unidades propias.

Las unidades derivadas se forman por combinacién de las unidades basicas y suple-
mentarias y de las otras unidades derivadas. La mayor parte de ellas se expresan
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Unidades

como una combinacién matemética de las otras mediante los operadores de multipli-
cacion, divisién y exponenciacion. Por ejemplo las unidades de la velocidad son m/s
oms™. Sin embargo hay un grupo especial que tiene nombres propios aprobados por
el CGPM que aparecen listados en la tabla A.3.

TABLA A.3 Unidades derivadas del SI con nombres propios.
Nombre Nombre
Magnitud internacional | espafol de | Simbolo | Definicidn
de la unidad la unidad
Frecuencia
hertz hercio Hz s
Fuerza )
newton newton N kg m/s
Presion, esfuerzo 5
) pascal pascal Pa N/m
Energfa, trabajo ) o
joule julio J Nm
Potencia
) watt vatio \ J/s
Carga eléctrica,
cantidad de electricidad
coulomb culombio C As
Potencial eléctrico,
fuerza electromotriz
o ) volt voltio \Y JiIC
Capacitancia eléctrica
farad faradio F C/V
Resistencia eléctrica
ohm ohmio Q V/A
Conductancia eléctrica |
siemens siemens S Q-
Flujo magnético
weber weber Wb Vs
Densidad de flujo mag- 5
) tesla tesla T Wb/m
nético
henry henrio H Wb/A
Inductancia
lumen lumen Im cd sr
Flujo luminoso 9
lux lux Ix Im/m
Iluminancia ) .
grado Celsius | grado Celsius °C I°C=1K?*

Temperatura Celsius (°C)

a. Temperatura Celsius T-T(, donde T se expresa en kelvins y Ty = 273.15 K. La unidad grado
Celsius es igual a la unidad kelvin.

Finalmente, cabe mencionar como otras unidades las de de la tabla A.4
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TABLA A.4 Otras unidades.

. Nombre de la p . .
Magnitud unidad Simbolo Equivalencia
Presion bar bar 10° Pa
Energia (calor) caloria cal 4.18 J2

a.  Un valor mas preciso de la calorfa no puede darse sin especificar de qué tipo de caloria se trata.
Existen, al menos cinco tipos y definiciones de caloria, cuyos valores oscilan entre los 4.182 J
para la calorfa a 20°C y los 4.190 J de la calorfa media. Los tipos mds habituales son la caloria
termoquimica, igual a 4.184 J, y la caloria internacional, igual a 4.187 J, adoptada esta ultima en
la 5* Conferencia Internacional sobre propiedades del vapor de agua celebrada en 1956.

Es evidente la necesidad de eliminar el uso de esta confusa unidad, pero se ha mencionado por
el profundo arraigo que tiene en la ingenierfa industrial espafiola.

Multiplos y submultiplos del Sistema Internacional

Dado que muy frecuentemente el valor de las magnitudes fisicas es un nimero
muy grande o muy pequefio de veces de las unidades del SI, es habitual uso de
multiplos o submiltiplos de estas unidades a los que se ha dado un nombre en
forma de prefijo y un simbolo. En la tabla A.5 aparecen los mas utilizados.

TABLA A5  Mltiplos de unidades del Sistema Internacional

Factor Prefijo Simbolo
108 exa E
105 peta P
1012 tera T
10° giga G
10° mega M
10° kilo k
102 hecto h
10 deca da
107! deci d
1072 centi c
1073 mili m
1076 micro u
1070 nano n
10712 pico p
10713 femto f
10718 ato a
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Constantes universales

Existe un conjunto de magnitudes fisicas de valor constante y cuyo uso es contin-
uado en las disciplinas cientificas y técnicas. En la tabla A.6 se listan aquéllas de

importancia en Transferencia de Calor.

TABLA A.6

Definiciéon

Valor

Constante universal de los gases ideales

R =8.314 kJ/kmol-K
=1.9872 cal/mol-‘K

Constante de Boltzmann

kK =1.38054 x 107233 J/K

Constante de Planck

h  =6.626x10%]s

Velocidad de la luz en el vacio

¢ =2998 x 108 m/s

Nimero de Avogadro

N  =6.022 x 10% moléculas/mol

Constante de Stefan—-Boltzman

G =5.669 x 108 W/m2-K*

Presion atmosférica

Pym = 0.101325 MPa

atm

=1.01325 bar

Punto de congelacién del agua a 1 atm

Tiee =0°C=273.15K

Aceleracion de la gravedad

g =9.807 m/s?

Mol

1 mol = muestra que contiene

6.022x10%3 entidades elementales
(por ejemplo moléculas)
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APENDICE B

Propiedades termofisicas

de la materia

TABLA B.1  Propiedades termofisicas de sélidos metalicos a 300 K [1]-[5].

C T p c by a
Metal (composicion en %)
K kg/m3 JkgK | WimK | 108 m?/s
Aceros al carbén
AISI 1010 (0.1 C, 0.4 Mn) 7830 | 434 63.9 18.8
AISI 1042 recocido 7840 | 460 50 13.9
(0.42 C, 0.64 Mn, 0.063 Ni, 0.13 Cu)
AISI 4130 endurecido y templado 7840 | 460 | 43 11.9
(0.3 C, 0.5Mn, 0.3 Si,0.95 Cr, 0.5 Mo)
Aceros inoxidables
AISI 302 (18-8) 8055 | 480 15.1 391
(0.15C, 2 Mn, 1 Si, 16-18 Cr, 6-8 Ni)
AISI 304 1670 7900 | 477 14.9 3.95
(0.08 C, 2 Mn, 1 Si, 18-20 Cr, 8-10 Ni)
AISI 316 8238 | 468 13.4 3.48
(0.08 C, 2 Mn, 1 Si, 16-18 Cr, 1014 Ni, 2-3 Mo)
AISI 410 7770 | 460 25 7.00
(0.15C, 1 Mn, 1 Si, 11.5-13 Cr)
Aluminio
Puro 933 2702 | 903 | 237 97.1
Duraluminio (4.4 Cu, 1.0 Mg, 0.75 Mn, 0.4 Si) 775 2770 | 875 | 174 71.8
Aleacion 195, fundida (4.5 Cu) 2790 | 883 | 168 68.2
Cadmio 594 8650 | 231 96.8 48.4
Circonio
Puro 2125 6570 | 278 22.7 12.4
Circaloy-4 (1.2-1.75 Sn, 0.18-0.24 Fe, 0.07-0.13 Cr) 6560 | 285 14.22 7.60
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TABLA B.1  Propiedades termofisicas de solidos metalicos a 300 K [1]-[5].
; aT, p c by a
Metal (composicién en %) P
K kg/m3 JkgK | WimK | 106 m%s

Cobre

Puro 1358 8933 | 385 | 401 117

Tenaz electrolitico (Cu + Ag 99.90 minimo) 8950 | 385 | 386 112

Bronce comercial (90 Cu, 10 Al) 1293 8800 | 420 | 52 14.1

Laton (70 Cu, 30 Zn) 1188 8530 | 380 | 111 34.2

Plata alemana (62 Cu, 15 Ni, 22 Zn) 8618 | 394 24.9 7.33

Constantan (60 Cu, 40 Ni) 8922 | 410 | 22.7 6.12

Constantan (55 Cu, 45 Ni) 1493 8920 | 384 | 23 6.71
Estafo 505 7310 | 227 66.6 40.1
Hierro

Puro 1808 7870 | 444 80.4 22.8

Armco (99.75 puro) 7870 | 447 | 727 | 20.7

FUNDIDO (5 C) 7272 | 420 | 52 17
Magnesio 923 1740 | 1020 | 156 87.9

Puro
Niquel

Puro 1726 8900 | 444 |90.9 23.0

Inconel-X-750 (73 Ni, 15.5 Cr, 1 Nb, 2.5Ti, 0.7 Al, 7 1665 8510 | 439 11.7 3.13
Fe) 1672 8400 | 444 13.4 3.40

Nicromo (80 Ni, 20 Cr) 9240 | 381 12.2 3.47

Hasteloy B (38 Mo, 5 Fe) 8500 19

Cromel (90 Ni, 10 Cr) 8600 31

Alumel (95 Ni, 2 Mn, 2 Al, 1 Si)
Oro 1337.5 ] 19300 | 129 | 318 127
Paladio 1827 12020 | 244 71.8 24.5
Plata 1235 10500 | 237 | 429 172.4
Platino

Puro 2045 | 21450 | 133 71.6 25.1

60 Pt-40 Rh 1800 16630 | 162 47 17.4
Plomo 601 11340 | 129 353 24.1
Silicio 1685 2330 | 712 | 148 89.2
Titanio

Puro 1933 4500 | 522 21.9 9.32

Ti-6 Al-4V 4420 | 610 5.8 2.15

Ti-2 Al-2 Mn 4510 | 466 8.4 4.0
Tungsteno 3660 19300 | 132 | 174 68.3
Zinc 693 7140 | 389 | 116 41.8

a: Temperatura de fusion.
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TABLA B.2  Metales solidos: variacion de la conductividad térmica A (W/m K) con
la temperatura (para la composicion de los metales véase la tabla B.1
(1], [2].
Temperatura/K
Metal P u
200 300 400 500 600 800 | 1000 | 1200 | 1500
Aceros al carbén
AISI 1010 64 59 54 49 39 31
AISI 1042 52 50 48 45 37 29 26 30
AIST 4130 43 42 41 40 37 31 27 31
Aceros inoxidables
AISI 302 15 17 19 20 23 25
AISI 304 13 15 17 18 20 23 25
AISI 316 13 15 17 18 21 24
AISI 410 25 25 26 27 27 29
Aluminio
Puro 237 237 240 236 231 218
Duraluminio 138 174 187 188
Aleacién 195 fundida 168 174 | 180 | 185
Circonio
Puro 2521 227 21.6| 21 207 | 21.6| 237 | 26 |2838
Circaloy—4 13.3 142 152 162 | 17.2| 19.2| 21.2| 232
Cobre
Puro 413 | 401 393 | 386 |[379 |366 |352 |339
Bronce comercial 42 52 52 55 59
Latén 95 111 137 143 146 | 150
Estaiio 73 67 62 60
Hierro
Armco 81 73 66 59 53 42 32 29 31
Moldeado 51 44 39 36 27 23
Magnesio
Puro 159 156 153 151 149 | 146
Niquel
Puro 107 91 80 72 66 68 72 76 83
Inconel-X-750 10.3 | 11.7| 135| 151 17 20.5| 24 27.6 | 33
Nicromo 13 14 16 17 21
Oro 323 | 317 |311 |304 |298 |284 |270 | 255
Plata 430 429 425 419 412 396 379 361
Platino 73 72 72 72 73 76 79 83 90
Plomo 37 35 34 33 31
Titanio
Puro 25 22 20 20 19 19 21 22 25
Ti—-6A1-4V 5.8
Tungsteno 185 174 159 146 137 125 118 112 106
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TABLA B.3  Metales solidos: variacion del calor especifico ¢ (J/kg K) con la
temperatura (para la composicion de los metales véase la tabla B.1)

[1], 2]

Temperatura/K
Metal
200 300 400 500 600 800 | 1000 | 1200 | 1500
Aceros al carbon
AISI 1010 434 | 487 | 520 | 559 | 685 | 1168
AISI 1042 500 | 530 | 570 | 700 | 1430
AISI 4130 500 | 530 | 570 | 690 | 840
Aceros inoxidables
AISI 302 480 | 512 | 531 559 | 585 606
AISI 304 402 477 | 515 | 539 | 557 | 582 | 611 | 640 | 682
AISI 316 468 | 504 | 528 | 550 | 576 | 602
AISI 410 460
Aluminio
Puro 798 903 949 | 996 | 1033 | 1146
Circonio
Puro 264 278 | 300 | 312 | 322 | 342 | 362 | 344 | 344
Circaloy—4 300 | 314 | 327 348 369
Cobre
Puro 356 385 397 | 412 | 417 | 433 451 | 480
Bronce comercial 785 420 460 500 545
Lat6n 360 380 | 395 | 410 | 425
Estafio 215 227 | 243
Hierro
Armco 384 447 | 490 | 530 | 574 | 680 | 975 | 609 | 634
Magnesio
Puro 934 | 1024 | 1074 | 1170 | 1170 | 1267
Niquel
Puro 383 444 | 485 500 | 512 | 530 | 562 | 594 | 616
Inconel-X-750 372 439 | 473 | 490 | 510 | 546 | 626
Nicromo 480 | 500 | 525 | 545
Oro 124 129 131 133 135 140 145 | 155
Plata 225 232 | 239 | 244 | 250 | 262 | 277 | 292
Platino 125 133 136 139 141 146 152 | 157 165
Plomo 125 129 132 136 142
Titanio
Puro 465 522 | 551 572 | 591 633 | 675 680 | 686
Ti-6A1-4V 610
Tungsteno 122 132 137 140 142 145 | 148 152 157
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TABLA B.4  Propiedades termofisicas de dieléctricos solidos [1], [2], [4].
o T P ¢ » a
Dieléctrico 3 ' Wik | 1n6 2,
K kg/m kg K WimK | 107° m%s
Agua sélida
Hielo 273 917 2040 225 1.20
Nieve 273 110 0.049
500 0.190
Escarcha 117-160 * (nota)
Algodén 300 80 1300 0.06 0.58
Baquelita 300 1270 1590 0.230 0.11
Carbono
Diamante (tipo IIb) 300 3250 510 1350 810
Grafito ATJ-S 300 1810 1300 98 42
1000 1926 55 16
2000 2139 38 9.8
3000 2180 33 8.4
Carburo de silicio 300 3160 675 490 230
400 880
600 1050
800 1135
1000 1195 87 23.0
1200 1243 58 14.8
1500 1310 30 7.25
Celulosa o pasta de papel 300 45 — 0.04 —
Dioéxido de silicio SiO,
Cristalino (cuarzo) 2650
A en la direccion paralela al eje ¢ 200 16.4
300 745 10.4 53
400 885 7.6 32
600 1075 5.0 1.7
A en la direccion perpendicular al eje ¢ 200 9.5
300 745 6.2 3.1
400 885 4.7 2.0
600 1075 34 1.2
Policristalino (vidrio de silice fundido) 300 2220 745 1.38 0.83
400 905 1.51 0.75
600 1040 1.75 0.75
800 1105 2.17 0.88
1000 1155 2.87 1.11
1200 1195 4.0 1.51
Diéxido de titano TiO, (rutilo) 300 4157 710 8.4 2.8
600 880 5.0 14
1200 945 33 0.84
Fibra epoxica grafitada (25% del volumen) 1400
A en la direccion paralela a las fibras 100 337 5.7 12.1
200 640 8.7 9.7
300 935 11.1 8.5
400 1220 13.0 7.6
A en la direccién perpendicular a las fibras 100 337 0.46 0.97
200 640 0.68 0.76
300 935 0.87 0.66
400 1220 1.1 0.64
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TABLA B.4  Propiedades termofisicas de dieléctricos sélidos [1], [2], [4].

Dieléctrico T i : i 2
K kgm® | (k| WMK | 109m2s
Grafito pirolitico 2210
A en la direccién paralela a las capas 300 709 1950 1240
600 1406 892 287
1000 1793 534 135
2000 2043 262 58
A en la direccién perpendicular a las capas 300 709 5.7 4.1
600 1406 2.68 2.1
1000 1793 1.60 1.67
2000 2043 0.81 1.51
Lana de oveja 300 100 1720 0.036 0.21
Oxido de aluminio Al,O4
Zafiro 300 3970 765 46 15.2
Alimina 300 3970 765 36 11.9
400 940 26.4 7.1
600 1110 15.8 3.6
1000 1225 7.85 1.6
1500 5.66
Oxido de uranio UO, 300 | 10890 240 79 3.0
500 265 6.0 2.1
1000 305 39 1.2
1500 325 2.6 0.79
2000 355 2.3 0.59
2500 405 2.5 0.57
Papel 300 930 | 1340 0.18 0.144
Piroceramica (Corning 9606) 300 2600 808 3.98 1.89
400 908 3.64 1.54
600 1038 3.28 1.22
800 1122 3.08 1.06
1000 1197 2.96 0.951
1200 1264 2.87 0.873
1500 1498 2.79 0.716
Plasticos
Acetato de celulosa 300 1300 | 1510 0.24 0.12
Neopreno 300 1250 | 1930 0.19 0.079
Fendlico, relleno 300 1760 1260 0.50 0.23
Poliamida (nylon) 300 1140 | 1670 0.24 0.13
Polietileno (alta densidad) 300 960 | 2090 0.33 0.16
Polipropileno 300 1170 | 1930 0.17 0.075
Cloruro de polivinilo 300 1714 | 1050 0.092 0.051
Teflon 300 2200 | 1050 0.35 0.15
400 0.45 0.19
# A~ _01038+9.114x107* L.
W/m k K
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TABLA B.5 Propiedades termofisicas de aislantes y materiales de construccion

[1], 2], [4], [5].

) T P [ A a
Material —_—
K kg/m3 | JkgK | WmK |10 m%s
Asfalto 300 | 2120 920 0.70 0.36
Caucho
Duro (ebonita) 300 1150 | 2010 0.16 0.069
Neopreno 300 1250 | 1930 0.19 0.079
Espuma rigida 260 0.028
280 0.030
300 70 0.032
320 0.034
Cemento mortero 300 1860 780 0.72 0.496
Corcho 300 160 | 1680 0.043 0.16
Fibra de vidrio, bloque de ldminas delgadas 300 16 835 0.046 34
300 40 0.035
260 0.029
280 0.033
300 28 0.038
320 0.043
340 0.048
360 0.054
380 0.060
400 0.066
Hormigén
Mezcla de piedra 1-2—4 300 | 2100 880 14 0.75
Ladrillo
B&W K-28 aislante 600 0.03
1300 0.04
Cromo 400 | 3110 835 23 0.92
800 2.5
1200 2.0
Arcilla refractaria 400 | 2645 960 0.9 0.35
800 14
1200 1.7
1600 1.8
Comiin 300 1920 835 0.72 0.45
De fachada 300 | 2083 1.3
Maderas
Roble en la direccién paralela al grano 300 820 | 2400 0.35 0.18
en la direccién perpendicular al grano 300 820 | 2400 0.21 0.11
Pino blanco en la direcc. paralela al grano 300 500 | 2800 0.24 0.17
en la direccién perpendicular al grano 300 500 | 2800 0.10 0.071
Tableros de madera dura (roble) 300 720 1255 0.16 0.18
Tableros de madera blanda (pino, abeto) 300 510 1380 0.12 0.17
Transferencia de Calor 559



Propiedades termofisicas de la materia

TABLA B.5 Propiedades termofisicas de aislantes y materiales de construccion

[1], 2], [4], [5].

; T p c Py a
Material A (P R
K kg/m3 JkgK| WmK |10%m?s
Magnesia 300 270 0.062
(85%) 350 0.068
400 0.073
450 0.078
500 0.082
Papel de asbesto laminado y corrugado 300 190 0.078
de cuatro hojas 320 0.085
340 0.091
360 0.097
380 0.101
de ocho hojas 300 300 0.068
320 0.073
340 0.077
360 0.080
380 0.083
Poliestireno rigido 240 0.023
260 0.024
280 0.026
300 | 30-60 1210 0.028
320 0.030
Poliuretano, espuma rigida 300 70 0.026
Tierra
Seca 300 1500 1900 1.0 0.35
Himeda 300 1900 | 2200 2.0 0.5
Vermiculita expandida 240 0.058
260 0.061
280 0.064
300 122 0.069
320 0.074
240 0.052
260 0.056
280 0.059
300 80 0.063
320 0.068
500 0.190
Vidrio
De ventana (promedio) 300 2700 840 0.78 0.344
Borosilicato (Pyrex) 300 2225 835 1.4 0.754
Vidrio celular 240 0.048
260 0.051
280 0.054
300 145 0.058
320 0.063
340 0.067
Yeso 300 800 — 0.17 —
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TABLA B.6  Propiedades termofisicas de gases a presion atmosférica [2].
Gas T —r —cp = . - : Pr
K kg/m® | kdkkgK | 107Pa's | 10°m?s | 1073W/m-K | 10%m?%/s
Aire 100 | 3.5562 | 1.032 71.1 2.00 9.34 254 | 0.786
150 | 23364 | 1.012 103.4 4.426 13.8 5.84 | 0.758
200 | 1.7458 1.007 132.5 7.590 18.1 103 | 0.737
250 | 1.3947 1.006 159.6 11.44 223 159 | 0.720
300 | 1.1614 | 1.007 184.6 15.89 26.3 225 | 0.707
350 | 0.9959 | 1.009 208.2 20.92 30.0 299 | 0.700
400 | 0.8711 1.014 230.1 26.41 33.8 383 | 0.690
450 | 0.7740 | 1.021 250.7 32.39 373 472 | 0.686
500 | 0.6964 | 1.030 270.1 38.79 40.7 567 | 0.684
550 | 0.6329 | 1.040 288.4 45.57 43.9 66.7 | 0.683
600 | 0.5804 | 1.051 305.8 52.69 46.9 769 | 0.685
650 | 0.5356 | 1.063 3225 60.21 49.7 873 | 0.690
700 | 0.4975 1.075 338.8 68.10 52.4 98.0 | 0.695
750 | 0.4643 1.087 354.6 76.37 54.9 109 0.702
800 | 0.4354 | 1.099 369.8 84.93 573 120 0.709
850 | 0.4097 1.110 384.3 93.80 59.6 131 0.716
900 | 0.3868 1.121 398.1 102.9 62.0 143 0.720
950 | 0.3666 | 1.131 4113 112.2 64.3 155 0.723
1000 | 0.3482 | 1.141 424.4 121.9 66.7 168 0.726
1100 | 0.3166 | 1.159 449 141.8 71.5 195 0.728
1200 | 02902 | 1.175 473 162.9 76.3 224 0.728
1300 | 0.2679 1.189 496 185.1 82 238 0.719
1400 | 0.2488 1.207 530 213 91 303 0.703
1500 | 0.2322 1.230 557 240 100 350 0.685
1600 | 0.2177 1.248 584 268 106 390 0.688
1700 | 0.2049 | 1.267 611 298 113 435 0.685
1800 | 0.1935 1.286 637 329 120 482 0.683
1900 | 0.1833 1.307 663 362 128 534 0.677
2000 | 0.1741 1.337 689 396 137 589 0.672
2100 | 0.1658 1.372 715 431 147 646 0.667
2200 | 0.1582 | 1.417 740 468 160 714 0.655
2300 | 0.1513 1.478 766 506 175 783 0.647
2400 | 0.1448 1.558 792 547 196 869 0.630
2500 | 0.1389 | 1.665 818 589 222 960 0.613
3000 | 0.1135 | 2.726 955 841 486 1570 0.536
Di6xido de 280 | 1.9022 | 0.830 140 7.36 15.20 9.63 | 0.765
carbono (CO,) 300 | 1.7730 | 0.851 149 8.40 16.55 11.0 | 0.766
320 | 1.6609 | 0.872 156 9.39 18.05 125 | 0.754
340 | 1.5618 | 0.891 165 10.6 19.70 142 | 0.746
360 | 1.4743 | 0.908 173 11.7 21.2 158 | 0.741
380 | 1.3961 | 0.926 181 13.0 22.75 17.6 | 0.737
400 | 1.3257 | 0.942 190 143 243 19.5 | 0.737
450 | 1.1782 | 0.981 210 17.8 28.3 245 | 0.728
500 | 1.0594 | 1.02 231 21.8 325 30.1 0.725
550 | 0.9625 1.05 251 26.1 36.6 362 | 0.721
600 | 0.8826 | 1.08 270 30.6 40.7 427 | 0717
650 | 0.8143 1.10 288 35.4 445 497 | 0712
700 | 0.7564 | 1.13 305 40.3 48.1 56.3 | 0.717
750 | 0.7057 1.15 321 455 51.7 637 | 0714
800 | 0.6614 | 1.17 337 51.0 55.1 712 | 0716
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TABLA B.6  Propiedades termofisicas de gases a presion atmosférica [2].

T p Cp M v A a
Gas —_— | — Pr
K kg/m® | kd/kgK | 107Pa-s | 10°m?%s | 10*W/m-K | 105m?/s
Monéxido de 200 | 1.6888 | 1.045 127 7.52 17.0 9.63 | 0.781
carbono (CO) 220 | 1.5341 | 1.044 137 8.93 19.0 1.9 | 0.753
240 | 1.4055 | 1.043 147 10.5 20.6 141 | 0744
260 | 1.2967 | 1.043 157 12.1 22.1 163 | 0.741
280 | 1.2038 | 1.042 166 13.8 236 188 | 0.733
300 | 11233 | 1.043 175 15.6 25.0 213 | 0.730
320 | 1.0529 | 1.043 184 17.5 263 239 | 0.730
340 | 09909 | 1.044 193 19.5 27.8 269 | 0.725
360 | 0.9357 | 1.045 202 21.6 29.1 298 | 0.725
380 | 0.8864 | 1.047 210 237 305 329 | 0729
400 | 0.8421 | 1.049 218 259 31.8 360 | 0.719
450 | 0.7483 | 1.055 237 317 35.0 443 | 0.714
500 | 0.67352 | 1.065 254 37.7 38.1 53.1 | 0.710
550 | 0.61226 | 1.076 271 443 41.1 624 | 0.710
600 | 0.56126 | 1.088 286 51.0 44.0 721 | 0.707
650 | 0.51806 | 1.101 301 58.1 47.0 824 | 0.705
700 | 0.48102 | 1.114 315 65.5 50.0 933 | 0.702
750 | 044899 | 1.127 329 733 52.8 104 0.702
800 | 0.42095 | 1.140 343 815 555 116 0.705
Helio (He) 100 | 04871 | 5.193 96.3 19.8 73.0 289 | 0.686
120 | 0.4060 | 5.193 107 264 81.9 388 | 0.679
140 | 0.3481 | 5.193 118 339 90.7 502 | 0.676
160 — 5.193 129 — 99.2 — —
180 | 02708 | 5.193 139 513 107.2 762 | 0.673
200 — 5.193 150 — 115.1 — —
220 | 0.2216 | 5.193 160 7222 123.1 107 0.675
240 — 5.193 170 — 130 — —
260 | 0.1875 | 5.193 180 96.0 137 141 0.682
280 — 5.193 190 — 145 — —
300 | 0.1625 | 5.193 199 122 152 180 0.680
350 — 5.193 221 — 170 — —
400 | 0.1219 | 5.193 243 199 187 295 0.675
450 — 5.193 263 — 204 — —
500 | 0.09754 | 5.193 283 290 220 434 0.668
550 — 5.193 — — — — —
600 — 5.193 320 — 252 — —
650 — 5.193 332 — 264 — —
700 | 0.06969 | 5.193 350 502 278 768 0.654
750 — 5.193 364 — 291 — —
800 — 5.193 382 — 304 — —
900 — 5.193 414 — 330 — —
1000 | 0.04879 | 5.193 446 914 354 1400 0.654
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TABLA B.6 Propiedades termofisicas de gases a presion atmosférica [2].

T p Cp H v A a
Gas — | — Pr
K kg/m® | kd/kgK | 107Pa's | 10°m?%s | 107°W/m-K | 10m?/s
Nitrégeno (Np) | 100 | 3.4388 | 1.070 68.8 2.00 9.58 2.60 | 0.768
150 | 22594 | 1.050 100.6 4.45 13.9 586 | 0.759
200 | 1.6883 | 1.043 129.2 7.65 183 104 | 0.736
250 | 1.3488 | 1.042 154.9 11.48 222 158 | 0.727
300 | 1.1233 | 1.041 178.2 15.86 259 221 | 0716
350 | 0.9625 | 1.042 200.0 20.78 293 292 | 0711
400 | 0.8425 | 1.045 2204 26.16 327 37.1 | 0.704
450 | 0.7485 | 1.050 239.6 32.01 358 456 | 0.703
500 | 0.6739 | 1.056 257.7 38.24 389 547 | 0.700
550 | 0.6124 | 1.065 274.7 44.86 417 639 | 0.702
600 | 0.5615 | 1.075 290.8 51.79 44.6 739 | 0.701
700 | 04812 | 1.098 321.0 66.71 49.9 944 | 0.706
800 | 04211 | 122 349.1 82.90 54.8 116 0.715
900 | 0.3743 | 1.146 3753 100.3 59.7 139 0.721
1000 | 0.3368 | 1.167 399.9 118.7 64.7 165 0.721
1100 | 03062 | 1.187 4232 138.2 70.0 193 0.718
1200 | 0.2807 | 1.204 4453 158.6 75.8 224 0.707
1300 | 0.2591 | 1.219 466.2 179.9 81.0 256 0.701
Oxigeno (O,) 100 | 3.945 0.962 76.4 1.94 9.25 244 | 0.796
150 | 2.585 0.921 114.8 4.44 13.8 580 | 0.766
200 | 1.930 0.915 147.5 7.64 18.3 104 | 0.737
250 | 1.542 0.915 178.6 11.58 226 160 | 0.723
300 | 1.284 0.920 2072 16.14 26.8 227 | 0711
350 | 1.100 0.929 2335 21.23 29.6 290 | 0733
400 | 0.9620 | 0.942 2582 26.84 33.0 364 | 0.737
450 | 0.8554 | 0.956 2814 32.90 363 444 | 0741
500 | 0.7698 | 0.972 3033 39.40 412 551 | 0.716
550 | 0.6998 | 0.988 324.0 46.30 44.1 638 | 0.726
600 | 0.6414 | 1.003 3437 53.59 473 735 | 0.729
700 | 0.5498 | 1.031 380.8 69.26 52.8 93.1 | 0.744
800 | 04810 | 1.054 4152 86.32 58.9 116 0.743
900 | 0.4275 | 1.074 4472 104.6 64.9 141 0.740
1000 | 03848 | 1.090 471.0 124.0 71.0 169 0.733
1100 | 0.3498 | 1.103 505.5 1445 75.8 196 0.736
1200 | 03206 | 1.115 5325 166.1 81.9 229 0.725
1300 | 0.2960 | 1.125 588.4 188.6 87.1 262 0.721
Vapordeagua | 380 | 0.5863 | 2.060 127.1 21.68 24.6 204 | 1.06
(sobrecalen- 400 | 05542 | 2.014 134.4 24.25 26.1 234 | 1.04
tado) 450 | 0.4902 | 1.980 1525 31.11 29.9 308 | 1.01
500 | 0.4405 | 1.985 170.4 38.68 339 388 | 0.998
550 | 0.4005 | 1.997 188.4 47.04 379 474 | 0993
600 | 0.3652 | 2.026 206.7 56.60 42.2 570 | 0.993
650 | 0.3380 | 2.056 2247 66.48 46.4 66.8 | 0.996
700 | 03140 | 2.085 2426 77.26 50.5 77.1 | 1.00
750 | 0.2931 | 2.119 260.4 88.84 54.9 884 | 1.00
800 | 02739 | 2.152 278.6 101.7 59.2 100 1.01
850 | 02579 | 2.186 296.9 115.1 63.7 113 1.02
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Propiedades termofisicas de la materia

TABLA B.8 Propiedades termofisicas del refrigerante 12 (diclorodifluorometano)
saturado [6].

Volumen Entalpia Calor especifico ol Conductividad | Tension
v

Temp. | Presion | Densidad especifico especifica apresion cte. ¢, Viscosidad térmica superficial Temp.
(C) | (Mpa) | (kg/m®) | (m°Kkg) (kJ/kg) [kdi(kg K)] (wPa's) [mW/(m K)] (mN/m) | (C)
Liquido Vapor | Liquido | Vapor | Liquido | Vapor | Vapor | Liquido | Vapor | Liquido | Vapor o
-90.00 | 0.00288 | 16524 | 4.3671 121.33 | 310.39 | 0.835 | 0470 | 1.176 — — — — 24.91 -90.00
-80.00 | 0.00623 | 1626.0 | 2.1227 129.72 | 31499 | 0.843 | 0487 | 1.171 — — - — 2335 -80.00
-70.00 | 0.01235 | 1599.2 | 1.1226 138.19 | 319.69 | 0.850 | 0.504 | 1.168 | 569.0 21.82 -70.00

-60.00 | 0.02272 | 15720 | 0.63710 | 146.72 | 324.44 | 0.856 | 0.521 | 1.166 | 508.9 878 | 99.8 5.50 20.30 -60.00

-50.00 | 0.03925 | 15443 | 0.38362 | 155.32 | 329.23 | 0.863 | 0537 | 1.165 | 453.8 9.39 | 959 6.02 18.81 -50.00
-45.00 | 0.05053 | 1530.3 | 0.30346 | 159.66 | 331.63 | 0.868 | 0.546 | 1.166 | 428.3 968 | 94.0 6.27 18.08 -45.00
-40.00 | 0.06426 | 1516.1 0.24281 | 164.01 | 334.03 | 0873 | 0.554 | 1.166 | 404.2 995 | 921 6.52 17.35 -40.00
-36.00 | 0.08077 | 1501.7 | 0.19633 | 168.40 | 336.42 | 0.878 | 0.563 | 1.167 | 381.5 | 1022 | 90.2 6.78 16.63 -35.00
-30.00 | 0.10044 | 14872 | 0.16029 | 172.81 | 338.81 | 0.884 | 0.572 | 1.169 | 3602 | 1048 | 88.3 7.08 15.91 -30.00

_29.802 | 0.10132 | 1486.6 | 0.15899 | 172.99 | 338.90 | 0.884 | 0.572 | 1.169 | 359.4 | 1049 | 88.2 7.04 15.88 -29.80
0880 | 0.10929 | 1481.4 | 0.14817 | 17458 | 339.76 | 0.886 | 0.575 | 1.170 | 352.1 1058 | 875 713 15.62 -28.80
_06.00 | 0.11872 | 14755 | 0.13716 | 176.35 | 340.70 | 0.888 | 0.579 | 1.171 | 344.1 1068 | 86.8 723 15.34 -26.00
_o400 | 012878 | 1469.6 | 0.12714 | 178.14 | 34165 | 0891 | 0.583 | 1.172 | 3364 | 1079 | 86.0 7.33 15.06 -24.00
0000 | 0.13949 | 14636 | 0.11800 | 179.93 | 34259 | 0.894 | 0.586 | 1.173 | 3288 | 10.89 | 85.3 743 14.78 -22.00

-20.00 | 0.15088 | 1457.6 | 0.10965 | 181.72 | 343.53 | 0.896 | 0.590 | 1.174 | 3215 | 10.99 | 845 753 14.50 -20.00
-18.00 | 0.16296 | 1451.6 | 0.10202 | 183.52 | 344.46 | 0899 | 0.594 | 1175 | 3143 | 11.09 | 83.8 7.63 14.22 -18.00
-16.00 | 0.17578 | 14455 | 0.09503 | 185.32 | 34539 | 0.902 | 0.598 | 1.177 | 307.3 | 11.18 | 83.0 773 13.94 -16.00

-14.00 | 0.18937 | 1439.4 | 0.08862 | 187.14 | 346.32 | 0.905 | 0.602 | 1.178 | 3005 | 11.28 | 823 7.84 — -14.00
-12.00 | 020374 | 14333 | 0.08273 | 188.95 | 347.25 | 0.908 | 0.606 | 1.180 | 293.9 | 11.38 | 815 7.94 — -12.00
-10.00 | 0.21893 | 14271 0.07731 190.78 | 34817 | 0911 | 0611 | 1.181 | 2875 | 1148 | 80.8 8.04 -10.00

-8.00 |0.23498 | 14209 | 0.07233 | 192.61 | 349.08 | 0.915 | 0.615 | 1.183 | 2812 | 1158 | 80.1 8.15 -8.00

-6.00 | 0.25190 | 14147 | 0.06773 | 194.45 | 349.99 | 0918 | 0619 | 1.185 | 2751 11.68 79.3 8.25 — -6.00

-4.00 |0.26974 | 1408.3 | 0.06348 | 196.29 | 350.89 | 0.921 | 0.624 | 1.187 | 2692 | 11.78 | 78.6 8.36 -4.00
-2.00 | 0.28851 | 1402.0 | 0.05956 | 198.14 | 351.79 | 0.925 | 0.628 | 1.189 | 2634 | 11.89 | 77.8 8.47 -2.00
0.00 | 030827 | 1395.6 | 0.05593 | 200.00 | 352.68 | 0.928 | 0.633 | 1.192 | 257.8 | 11.99 771 | 857 0.00
2.00 | 032902 | 1389.2 | 0.05256 | 201.87 | 35357 | 0.932 | 0.638 | 1.194 | 2523 | 12.09 764 | 8.68 2.00

4.00 | 035082 | 1382.7 | 0.04944 | 203.74 | 354.45 | 0936 | 0.643 | 1.197 | 2469 | 12.20 756 | 879 — 4.00

6.00 | 037368 | 1376.1 0.04654 | 205.62 | 355.32 | 0.940 | 0.648 | 1.200 | 241.7 | 12.30 749 | 890 6.00
8.00 | 0.39765 | 1369.5 | 0.04384 | 207.51 | 356.19 | 0.944 | 0653 | 1.203 | 236.7 | 12.41 742 | 9.02 8.00
10.00 | 0.42276 | 13628 | 0.04134 | 209.41 | 357.05 | 0.948 | 0.658 | 1.206 | 231.8 | 1252 | 735 9.13 .00
12.00 | 0.44903 | 1356.1 0.03900 | 211.31 | 357.90 | 0.953 | 0.664 | 1.209 | 2270 | 1262 | 72.7 9.24 12.00

14.00 | 0.47651 | 13493 | 0.03682 | 213.23 | 358.75 | 0.957 | 0.669 | 1.213 | 2223 | 12.74 | 720 9.36 — 14.00

16.00 | 050523 | 13425 | 003479 | 21515 | 35958 | 0.962 | 0675 | 1216 | 217.8 | 1285 | 713 9.48 16.00
18.00 | 0.53521 | 13355 | 0.03289 | 217.09 | 360.41 | 0.966 | 0.681 | 1.220 | 2133 | 12.96 | 70.6 9.60 18.00
20.00 | 0.56651 | 1328.6 | 0.03111 | 219.03 | 361.23 | 0971 | 0.687 | 1.224 | 209.0 | 13.08 | 69.8 9.72 20.00
2200 | 059914 | 13215 | 0.02945 | 220.98 | 362.04 | 0976 | 0.693 | 1.229 | 2048 | 1320 | 69.1 9.84 22.00

2400 | 063315 | 13144 | 002789 | 222.94 | 362.83 | 0981 | 0700 | 1233 | 2007 | 1332 | 684 9.96 - 24.00

26.00 | 0.66857 | 1307.2 | 0.02643 | 224.92 | 363.62 | 0.987 | 0707 | 1.238 | 1968 | 1344 | 67.7 | 10.09 26.00
28.00 | 0.70544 | 1299.9 | 0.02505 | 226.90 | 364.40 | 0.992 | 0.714 | 1.244 | 1929 | 1357 | 67.0 | 10.21 28.00
30.00 | 0.74379 | 12925 | 0.02376 | 228.89 | 365.16 | 0.998 | 0.721 | 1.249 | 189.1 1370 | 66.3 | 10.34 30.00
32.00 | 0.78366 | 1285.0 | 0.02255 | 230.90 | 365.92 | 1.004 | 0.728 | 1.255 | 1854 | 13.83 | 655 | 1047 32.00

34.00 | 0.82509 | 1277.4 | 0.02141 23291 | 366.66 | 1.010 | 0.736 | 1.262 | 181.9 | 13.96 64.8 | 10.60 — 34.00

3600 | 086811 | 12698 | 0.02034 | 234.94 | 367.39 | 1.017 | 0744 | 1.268 | 1784 | 1410 | 64.1 10.74 36.00
38.00 | 091277 | 1262.0 | 0.01932 | 236.98 | 368.10 | 1.023 | 0.753 | 1276 | 175.0 | 14.24 | 634 | 10.87 38.00
40.00 | 0.95909 | 1254.2 | 0.01837 | 239.03 | 368.81 | 1.030 | 0.762 | 1.283 | 171.6 | 1438 | 627 | 11.01 40.00
42.00 | 1.0071 12462 | 0.01747 | 24110 | 369.49 | 1.038 | 0.771 | 1.292 | 168.4 | 1453 | 620 | 11.15 42.00

44.00 | 1.0569 1238.1 0.01661 | 243.18 | 37016 | 1.045 | 0780 | 1.300 | 1653 | 1468 | 61.3 | 1129 — 44.00

46.00 | 1.1085 12298 | 0.01581 | 24527 | 370.82 | 1.053 | 0.791 | 1.310 | 1622 | 14.83 | 60.6 | 11.44 46.00
48.00 | 1.1618 12215 | 0.01505 | 247.38 | 371.45 | 1.062 | 0.801 | 1.320 | 159.2 | 14.99 | 59.9 | 11.58 48.00
50.00 | 1.2171 12130 | 0.01432 | 24951 | 372.07 | 1.071 | 0812 | 1.331 | 1563 | 1515 | 59.2 | 11.73 50.00
52.00 | 1.2742 12043 | 0.01364 | 251.65 | 372.67 | 1.080 | 0.824 | 1.342 | 1534 | 15.31 585 | 11.88 52.00

54.00 | 1.3333 11956 | 0.01299 | 253.80 | 373.25 | 1.090 | 0.837 | 1.355 | 150.7 | 1548 | 57.8 | 12.04 — 54.00

56.00 | 1.3944 1186.6 | 0.01237 | 25597 | 373.81 | 1.100 | 0.850 | 1.369 | 148.0 | 1565 | 57.1 | 1220 56.00
58.00 | 1.4575 11775 | 001179 | 258.16 | 374.35 | 1.111 | 0.865 | 1.383 | 1453 | 1583 | 56.4 | 12.35 58.00
60.00 | 1.5227 11682 | 0.01123 | 260.37 | 374.86 | 1.123 | 0.880 | 1.399 | 142.7 | 16.01 55.7 | 1252 60.00
62.00 | 1.5901 11587 | 0.01070 | 262.60 | 375.35 | 1.135 | 0.896 | 1.417 | 1402 | 1619 | 55.0 | 12.68 62.00

64.00 | 1.6595 1149.0 | 0.01020 | 264.85 | 375.81 | 1.148 | 0914 | 1436 | 137.8 | 16.38 | 544 | 12.85 - 64.00

66.00 | 1.7312 1139.0 | 0.00972 | 26712 | 376.24 | 1.163 | 0.933 | 1.456 | 1354 | 1658 | 53.7 | 13.02 66.00
68.00 | 1.8052 11289 | 0.00926 | 269.42 | 376.64 | 1.178 | 0.954 | 1.479 | 133.1 1678 | 53.0 | 13.19 68.00
70.00 | 1.8814 11185 | 0.00882 | 271.73 | 377.01 | 1.194 | 0977 | 1.505 — — — — 70.00
75.00 | 2.0825 1091.2 | 0.00781 | 277.65 | 377.77 | 1.242 | 1.043 | 1.581 - - - - - 75.00
80.00 | 2.2991 1061.8 | 0.00690 | 283.75 | 378.26 | 1.303 | 1.131 | 1.683 — — — — — 80.00
85.00 | 2.5322 1029.7 | 0.00607 | 290.09 | 378.40 | 1.384 | 1.251 | 1.825 — — — — — 85.00
90.00 | 2.7829 994.2 | 0.00532 | 296.73 | 378.10 | 1.496 | 1.427 | 2.037 — — — — — 90.00
95.00 | 3.0524 953.9 | 0.00462 | 303.76 | 377.16 | 1.669 | 1.712 | 2.383 — — — — — 95.00
100.00 | 3.3425 906.3 | 0.00395 | 311.38 | 375.26 | 1.977 | 2252 | 3.039 — — - — — 100.00
105.00 | 3.6555 8453 | 0.00328 | 320.04 | 371.60 | 2.741 | 3.643 | 4.716 — — - — — 105.00
110.00 | 3.9958 741.7 | 0.00248 | 331.90 | 362.83 — - — — — - — — 110.00
111.78° | 4.1249 564.6 | 0.00177 | 347.39 | 347.39 x x x — — x x 0.00 111.78

a: punto de ebullicién; b: punto critico.
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Apéndice B

TABLA B.9 Propiedades termofisicas del Refrigerante 134a (1,1,1,2—tetrafluoroetano)
saturado [6].

" ; Volumen ntalpia Calor especifico . Conductividad | Tension

Temp. | Presion | Densidad especifico especifica a presion cte. Cp cplcv Viscosidad térmica superficial Temp.

(°C) (Mpa) (kglms) (malkg) (kd/kg) [kJ/(kg K)] (uPas) [mW/(m K)] (mN/m) (°C)

Liquido Vapor | Liquido | Vapor | Liquido | Vapor | Vapor | Liquido | Vapor | Liquido | Vapor o
103,302 | 0.00039 | 15912 | 35.263 71.89 | 33507 | 1.147 | 0585 | 1.163 | 2186.6 | 6.63 - - 28.15 -103.30
~100.00 | 0.00056 | 1581.9 | 25.039 75.71 | 337.00 | 1.168 | 0592 | 1.161 | 1958.2 | 6.76 - - 27.56 -100.00
—90.00 | 0.00153 | 1553.9 | 9.7191 87.59 | 342.94 | 1.201 0.614 | 1.155 | 14456 | 7.16 - - 25.81 -90.00
-80.00 | 0.00369 | 15262 | 4.2504 99.65 | 349.03 | 1.211 0.637 | 1.151 | 1109.9 | 7.57 - - 2411 -80.00
—-70.00 | 0.00801 | 1498 .6 | 2.0528 111.78 | 35523 | 1215 | 0.660 | 1.148 | 879.6 797 | 1258 — 22.44 -70.00
—-60.00 | 0.01594 | 1471.0 | 1.0770 123.96 | 36151 | 1220 | 0.685 | 1.146 | 7154 8.38 | 121.1 — 20.81 -60.00
-50.00 | 0.02948 | 1443.1 0.60560 136.21 | 367.83 | 1229 | 0.712 | 1.146 | 594.3 8.79 | 1165 7.2 19.22 -50.00
—40.00 | 0.05122 | 1414.8 | 0.36095 148.57 | 374.16 | 1.243 | 0.740 | 1.148 | 502.2 920 | 1119 8.19 17.66 -40.00
-30.00 | 0.08436 | 1385.9 | 0.22596 161.10 | 38045 | 1.260 | 0.771 | 1.152 | 4304 | 9.62 107.3 | 9.16 16.13 -30.00
-28.00 | 0.09268 | 1380.0 | 0.20682 163.62 | 381.70 | 1.264 | 0.778 | 1.153 | 418.0 | 9.7 106.3 | 9.35 15.83 -28.00
-26.07° | 0.10132 13743 | 0.19016 166.07 | 382.90 | 1.268 0.784 | 1.154 | 406.4 9.79 105.4 9.52 15.54 -26.07
-26.00 | 0.10164 | 13741 0.18961 166.16 | 382.94 | 1.268 | 0.785 | 1.154 | 406.0 | 9.79 1054 | 953 15.53 -26.00
-24.00 | 0.11127 1368.2 | 0.17410 168.70 | 384.19 | 1.273 0.791 1.155 | 394.6 9.88 104.5 9.71 15.23 -24.00
—22.00 | 0.12160 1362.2 | 0.16010 17126 | 38543 | 1.277 0.798 | 1.156 | 383.6 9.96 103.6 9.89 14.93 -22.00
-20.00 | 0.13268 | 1356.2 | 0.14744 173.82 | 386.66 | 1.282 0.805 | 1.157 | 373.1 | 10.05 | 102.6 | 10.07 14.63 -20.00
-18.00 | 0.14454 | 13502 | 0.13597 176.39 | 387.89 | 1286 | 0.812 | 1.159 | 363.0 |10.14 | 101.7 | 10.24 14.33 -18.00
-16.00 | 0.15721 13441 0.12556 178.97 | 389.11 | 1.291 0.820 | 1.160 | 353.3 |10.22 | 100.8 | 10.42 14.04 -16.00
-14.00 | 0.17074 | 1338.0 | 0.11610 181.56 | 390.33 | 1.296 | 0.827 | 1.162 | 344.0 | 10.31 99.9 | 10.59 13.74 -14.00
-12.00 | 0.18516 | 1331.8 | 0.10749 184.16 | 391.55 | 1.301 0.835 | 1.164 | 335.0 | 10.40 99.0 | 10.76 13.45 -12.00
-10.00 | 0.20052 | 1325.6 | 0.09963 186.78 | 392.75 | 1.306 | 0.842 | 1.166 | 326.3 | 10.49 98.0 | 10.93 13.16 -10.00
-8.00 | 0.21684 | 1319.3 | 0.09246 189.40 | 393.95 | 1.312 0.850 | 1.168 | 318.0 | 10.58 971 | 11.10 12.87 -8.00
-6.00 | 0.23418 | 1313.0 | 0.08591 192.03 | 395.15 | 1.317 | 0.858 | 1.170 | 309.9 |10.67 962 | 11.28 12.58 -6.00
-4.00 | 0.25257 | 1306.6 | 0.07991 194.68 | 396.33 | 1.323 | 0.866 | 1.172 | 302.2 | 10.76 95.3 | 11.45 12.29 -4.00
-2.00 | 0.27206 1300.2 | 0.07440 197.33 | 397.51 1.329 0.875 | 1.175 | 294.7 | 10.85 943 | 11.62 12.00 -2.00
0.00 | 0.29269 | 1293.7 | 0.06935 200.00 | 398.68 | 1.335 | 0.883 | 1.178 | 287.4 | 10.94 934 | 11.79 1.7 0.00
2,00 | 0.31450 | 1287.1 0.06470 202.68 | 399.84 | 1.341 0.892 | 1.180 | 280.4 | 11.03 925 | 11.96 11.43 2.00
400 | 0.33755 | 1280.5 | 0.06042 205.37 | 401.00 | 1.347 | 0.901 | 1.183 | 2736 | 11.13 91.6 | 12.13 11.14 4.00
6.00 | 0.36186 | 1273.8 | 0.05648 208.08 | 402.14 | 1.353 | 0.910 | 1.187 | 267.0 | 11.22 90.7 | 12.31 10.86 6.00
8.00 | 0.38749 | 1267.0 | 0.05284 210.80 | 40327 | 1.360 | 0.920 | 1.190 | 260.6 | 11.32 89.7 | 1248 10.58 8.00
10.00 | 0.41449 1260.2 | 0.04948 213.53 | 404.40 | 1.367 0930 | 1.193 | 2543 | 11.42 88.8 | 12.66 10.30 10.00
12.00 | 0.44289 1253.3 | 0.04636 216.27 | 405.51 1.374 0939 | 1.197 | 2483 | 11.52 879 | 12.84 10.02 12.00
14.00 | 047276 1246.3 | 0.04348 219.03 | 406.61 1.381 0.950 | 1.201 | 2425 | 11.62 87.0 | 13.02 9.74 14.00
16.00 | 0.50413 | 1239.3 | 0.04081 221.80 | 407.70 | 1.388 | 0.960 | 1.206 | 236.8 | 11.72 86.0 | 13.20 9.47 16.00
18.00 | 0.53706 | 12321 0.03833 22459 | 408.78 | 1.396 | 0.971 | 1210 | 231.2 | 11.82 85.1 | 13.39 9.19 18.00
20.00 | 057159 | 12249 | 0.03603 227.40 | 409.84 | 1404 | 0982 | 1.215 | 225.8 | 11.92 842 | 1357 8.92 20.00
22.00 | 0.60777 | 1217.5 | 0.03388 230.21 | 410.89 | 1.412 0.994 | 1220 | 2205 |12.03 833 | 1376 8.65 22.00
24.00 | 0.64566 | 1210.1 0.03189 233.05 | 411.93 | 1.420 1.006 | 1.226 | 2154 |12.14 824 | 13.96 8.38 24.00
26.00 | 0.68531 1202.6 | 0.03003 23590 | 412.95 | 1.429 1.018 | 1231 | 2104 |12.25 814 | 14.15 8.11 26.00
28.00 | 0.72676 | 1194.9 | 0.02829 238.77 | 41395 | 1.438 1.031 | 1.238 | 2055 |12.36 805 | 14.35 7.84 28.00
30.00 | 0.77008 1187.2 | 0.02667 24165 | 414.94 | 1.447 1.044 | 1.244 | 200.7 | 12.48 796 | 14.56 7.57 30.00
32.00 | 0.81530 1179.3 | 0.02516 24455 | 41590 | 1.457 1.058 | 1.251 196.0 | 12.60 78.7 | 14.76 7.31 32.00
34.00 | 0.86250 1171.3 | 0.02374 24747 | 416.85 | 1.467 1.073 | 1.259 | 1914 |12.72 77.7 | 1497 7.05 34.00
36.00 | 0.91172 11632 | 0.02241 250.41 | 417.78 | 1.478 1.088 | 1.267 | 186.9 | 12.84 76.8 | 15.19 6.78 36.00
38.00 |0.96301 11549 | 0.02116 253.37 | 418.69 | 1.489 1104 | 1.276 | 1825 | 12.97 759 | 1541 6.52 38.00
40.00 | 1.0165 11465 | 0.01999 256.35 | 419.58 | 1.500 1120 | 1.285 | 1782 |13.10 75.0 | 1564 6.27 40.00
42,00 | 1.0721 1137.9 | 0.01890 259.35 | 42044 | 1513 1138 | 1295 | 174.0 |13.24 741 | 15.86 6.01 42.00
44.00 | 1.1300 1129.2 | 0.01786 262.38 | 42128 | 1.525 1.156 | 1.306 | 169.8 | 13.38 731 | 16.10 5.76 44.00
46.00 | 1.1901 1120.3 | 0.01689 265.42 | 422.09 | 1.539 1175 | 1.318 | 165.7 |13.52 722 | 16.34 5.51 46.00
48.00 | 1.2527 1111.3 | 0.01598 268.49 | 422.88 | 1.553 1196 | 1.331 | 161.7 | 13.67 713 | 16,59 52.6 48.00
50.00 | 1.3177 1102.0 | 0.01511 27159 | 423.63 | 1.569 1218 | 1.345 | 157.7 | 13.83 704 | 16.84 5.01 50.00
52.00 | 1.3852 1092.6 | 0.01430 27471 | 42435 | 1.585 1.241 1.360 | 153.8 | 13.99 69.5 | 17.10 4.76 52.00
54.00 | 1.4553 10829 | 0.01353 277.86 | 425.03 | 1.602 1266 | 1.377 | 149.9 | 14.16 68.5 | 17.36 4.52 54.00
56.00 | 1.5280 1073.0 | 0.01280 281.04 | 425.68 | 1.621 1293 | 1.395 | 146.1 | 14.33 676 | 17.63 4.28 56.00
58.00 | 1.6033 1062.8 | 0.01212 284.25 | 426.29 | 1.641 1322 | 1.416 | 1423 | 14.51 66.7 | 17.91 4.04 58.00
60.00 | 1.6815 10524 | 0.01146 287.49 | 426.86 | 1.663 1.354 | 1.438 | 1386 |14.71 65.8 | 18.19 3.81 60.00
62.00 | 1.7625 1041.7 | 0.01085 290.77 | 427.37 | 1.686 1.388 | 1.463 | 1349 |14.91 649 | 1848 3.57 62.00
64.00 | 1.8464 1030.7 | 0.01026 294.08 | 427.84 | 1.712 1426 | 1490 | 1312 [1512 639 |18.78 3.34 64.00
66.00 | 1.9334 1019.4 | 0.00970 297.44 | 42825 | 1.740 1468 | 1522 | 1275 |15.35 63.0 |19.09 3.12 66.00
68.00 | 2.0234 1007.7 | 0.00917 300.84 | 42861 | 1.772 1515 | 1.557 | 1239 |15.59 621 | 19.40 2.89 68.00
70.00 | 2.1165 9956 | 0.00867 304.29 | 428.89 | 1.806 1567 | 1.597 | 120.3 | 15.85 61.2 | 19.72 2.67 70.00
72.00 | 2.2130 983.1 0.00818 307.79 | 429.10 | 1.846 1626 | 1.642 | 116.7 | 16.12 60.3 | 20.05 2.46 72.00
74.00 | 2.3127 970.0 | 0.00772 311.34 | 429.23 | 1.890 1.693 | 1.695 | 113.1 | 16.41 59.3 |20.39 2.24 74.00
76.00 | 2.4159 956.5 | 0.00728 314.96 | 429.27 | 1.941 1770 | 1.757 | 109.4 | 16.73 584 | 20.74 2.03 76.00
78.00 | 2.5227 942.3 | 0.00686 318.65 | 429.20 | 2.000 1.861 | 1.830 | 105.8 | 17.08 575 | 21.09 1.83 78.00
80.00 | 2.6331 927.4 | 0.00646 322.41 | 429.02 | 2.069 1.967 | 1.917 | 1021 | 17.46 | 566 | 21.46 1.63 80.00
85.00 | 2.9259 886.2 | 0.00550 33227 | 42791 | 2313 | 2.348 | 2.231 92.7 1859 | 543 | 22.41 115 85.00
90.00 | 3.2445 836.9 | 0.00461 343.01 | 42548 | 2.766 | 3.064 | 2.832 | 826 | 20.15 — — 0.72 90.00
95.00 | 3.5916 7716 | 0.00374 355.43 | 420.60 | 3.961 4942 | 4424 | 709 | 22.59 — — 0.33 95.00
100.00 | 3.9721 646.7 | 0.00265 374.02 | 407.08 — — — 530 | 28.86 — — 0.03 100.00
101.03% | 4.0560 513.3 | 0.00195 389.79 | 389.79 x x x — — x x 0 101.03
a: punto triple; b: punto de ebullicién; c: punto critico.
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Propiedades termofisicas de la materia

TABLA B.10  Propiedades termofisicas del Refrigerante 717 (Amoniaco) saturado [6].

Temp. | Presion | Densidad e\g?)tlcni:?:o eE;LTi’I)‘ii:a :ﬂ::ers?:r?i?ef.li?, /oy Viscosidad Con:é::;tii;laidad SI:le‘ffii?:?al Temp.

(°C) (Mpa) | (kg/m®) | (m%kg) (kJ/kg) [kd(kg K)] (uPas) [mW/(m K)] (mN/m) (°C)
Liquido | Vapor | Liquido | Vapor |Liquido | Vapor | Vapor | Liquido | Vapor | Liquido | Vapor o

_77.66% | 0.00604 | 7339 | 15732  |-147.36 | 1342.85 1.988 | 1.335 | 5058 | 6.86 12.83 — —77.66

7000 | 001089 | 7253 |9.0520 |-111.74 | 1357.04
6000 | 002185 | 7139 | 4766 | -67.67 | 1375.00 2047 | 1341 | 3918 | 7.33 1468 | 4017 | -60.00
80000 | 004081 | 7020 | 26300 | 2417 | 139247 2102 | 1.346 | 3331 | 7.61 1572 | 3791 | -50.00

2,008 | 1.337 | 4604 | 7.06 13.65 42.44 -70.00

-40.00 | 0.07168 689.9 | 1.5535 19.60 | 1408.41 | 4396 | 2175 | 1.352 | 287.0 | 7.90 | 601.4 |16.79 35.65 -40.00

-38.00 | 0.07970 687.4 | 1.4068 2841 | 141154 | 4406 | 2192 | 1.353 | 279.1 7.96 | 597.3 |16.99 35.20 -38.00
-36.00 | 0.08844 684.9 | 1.2765 37.24 | 141462 | 4417 | 2210 | 1.355 | 2715 | 802 | 5932 |17.20 34.76 -36.00
-34.00 | 0.09795 6825 | 1.1603 46.09 | 141766 | 4427 | 2229 | 1356 | 2643 | 808 | 589.1 |17.41 34.31 -34.00
-33.33° | 0.10133 681.6 | 1.1241 49.08 | 141867 | 4430 | 2235 | 1.357 | 261.9 | 810 | 587.8 |17.48 34.16 -33.33
-32.00 | 0.10826 680.0 | 1.0566 54.97 | 142065 | 4437 | 2248 | 1.358 | 2574 | 813 | 585.1 |17.62 33.86 -32.00

-30.00 | 0.11944 677.5 | 0.96377 63.86 | 142360 | 4.448 | 2268 | 1.360 | 250.7 | 819 | 581.0 | 17.83 334 -30.00
-28.00 | 0.13153 675.0 | 0.88062 72.78 | 142651 | 4.458 | 2289 | 1.361 | 2444 | 825 | 5769 | 18.04 32.97 -28.00
—26.00 | 0.14459 6725 | 0.80595 81.72 | 1429.36 | 4.469 | 2310 | 1.363 | 238.3 | 831 | 5729 | 18.26 32.52 -26.00
—24.00 | 0.15866 670.0 | 0.73877 90.68 | 143217 | 4.479 | 2332 | 1.365 | 2324 | 837 | 568.8 | 18.49 32.07 -24.00
-22.00 | 0.17382 667.4 | 0.67822 99.66 | 1434.93| 4.490 | 2355 | 1.368 | 226.8 | 843 | 564.8 | 18.72 31.63 -22.00

-20.00 | 0.19011 664.9 | 0.62356 108.67 | 1437.64 | 4501 | 2.379 | 1.370 | 221.3 | 849 | 560.7 |18.96 31.18 -20.00
-18.00 | 0.20760 662.3 | 0.57413 117.69 | 144030 | 4.512 | 2404 | 1372 | 2161 | 855 | 556.7 |19.21 30.74 -18.00
-16.00 | 0.22634 659.8 | 0.52936 126.74 | 144291 | 4523 | 2429 | 1375 | 211.0 | 861 | 5526 |19.47 30.29 -16.00
-14.00 | 0.24640 657.2 | 0.48874 135.82 | 144547 | 4534 | 2455 | 1377 | 2061 | 867 | 5486 [19.74 29.85 -14.00

-12.00 | 0.26785 6546 | 045182 14491 | 144797 | 4545 | 2482 | 1.380 | 2014 | 873 | 5445 |20.01 29.41 -12.00
-10.00 | 0.29075 652.0 | 041823 154.03 | 145042 | 4.556 | 2.510 | 1.383 | 1968 | 879 | 5405 |20.29 28.97 -10.00
-8.00 | 0.31517 649.3 | 0.38761 163.18 | 145281 | 4.568 | 2.538 | 1.386 | 1923 | 885 | 536.5 |20.59 28.52 -8.00
-6.00 | 0.34117 646.7 | 0.35966 172.35 | 1455.15| 4.580 | 2.567 | 1.389 | 188.0 | 891 | 5324 |20.89 28.08 -6.00
-4.00 | 0.36882 644.0 | 0.33411 181.54 | 145743 | 4592 | 2597 | 1.393 | 1838 | 897 | 5283 [21.20 27.64 -4.00
-2.00 | 0.39821 641.3 | 0.31073 190.76 | 1450.65 | 4.604 | 2.628 | 1.396 | 179.7 | 9.03 | 5423 |21.51 27.20 -2.00
0.00 | 0.42941 638.6 | 0.28929 200.00 | 1461.81| 4.617 | 2.660 | 1.400 | 175.8 | 9.09 | 520.2 | 21.84 26.76 0.00
2.00 | 0.46248 635.9 | 0.26962 209.27 | 1463.91 | 4.630 | 2692 | 1.404 | 171.9 | 915 | 5162 | 22.17 26.32 2.00
4.00 | 0.49749 6332 | 0.25154 218.57 | 1465.94 | 4.643 | 2726 | 1.408 | 168.2 | 9.21 | 5121 | 22.50 25.88 4.00
6.00 | 0.53454 630.4 | 0.23491 227.89 | 1467.91| 4.656 | 2760 | 1.413 | 164.6 | 9.27 | 508.0 | 22.85 25.45 6.00
8.00 | 0.57370 627.6 | 0.21959 237.24 | 1469.82 | 4.670 | 2795 | 1.417 | 161.0 | 9.33 | 503.9 | 23.19 25.01 8.00
10.00 | 0.61504 624.8 | 020545 | 246.62 | 1471.66 | 4.683 | 2831 | 1.422 | 1576 | 9.40 | 4998 |23.55 24.57 10.00
12.00 | 0.65865 622.0 | 0.19240 | 256.03 | 147343 | 4698 | 2.868 | 1.427 | 1542 | 9.46 | 4957 |23.90 24.14 12.00
14.00 | 0.70461 619.1 | 0.18034 | 26546 | 147513 | 4712 | 2906 | 1.433 | 1509 | 9.52 | 4916 |24.27 23.70 14.00
16.00 | 0.75301 616.2 | 0.16917 | 274.93 | 1476.75| 4727 | 2945 | 1.439 | 1478 | 9.58 | 4875 |24.63 23.27 16.00
18.00 | 0.80392 613.3 | 0.15882 | 284.43 | 147830 | 4.742 | 2985 | 1.445 | 1446 | 9.64 | 4833 |25.00 22.83 18.00

20.00 | 0.85744 6104 | 0.14923 | 293.96 |1479.78 | 4758 | 3.027 | 1.451 | 1416 | 9.71 | 4792 |25.38 22.40 20.00
22.00 | 0.91364 607.5 | 0.14032 | 303.52 | 148118 | 4774 | 3.069 | 1.458 | 1387 | 9.77 | 4750 |25.75 21.96 22.00
24.00 | 0.97262 6045 | 0.13204 | 313.11 | 148249 | 4791 | 3.113 | 1.465 | 1358 | 9.83 | 4709 |26.13 21.53 24.00
26.00 | 1.0345 601.5 | 0.12434 | 322.73 | 148372 | 4.808 | 3.158 | 1.473 | 133.0 | 9.90 | 466.7 |26.52 21.10 26.00
28.00 | 1.0993 598.4 | 0.11717 | 332.39 | 1484.87 | 4.825 | 3.204 | 1.481 | 130.3 | 9.96 | 4625 |26.92 20.67 28.00

30.00 | 1.1671 5954 | 0.11048 | 342.08 | 148593 | 4.843 | 3.252 | 1.489 | 1276 |10.02 | 4583 |27.30 20.24 30.00
32.00 | 1.2381 5923 | 0.10424 | 351.81 | 1486.90 | 4.862 | 3.301 | 1.498 | 125.0 | 10.09
34.00 | 1.3123 589.1 | 0.09842 | 361.58 | 1487.78 | 4.881 | 3.352 | 1.507 | 1225 |10.15
36.00 | 1.3898 586.0 | 0.09297 | 371.38 | 1488.56 | 4.901 | 3.405 | 1.517 | 120.0 |10.22
38.00 | 1.4708 5828 | 0.08788 | 381.23 | 1489.24 | 4.922 | 3459 | 1527 | 1176 |10.29

40.00 | 1.5553 579.5 | 0.08311 391.11 | 1489.02 | 4.943 | 3516 | 1.538 | 1152 | 10.35
42.00 | 1-6434 576.3 | 0.07864 | 401.03 | 1490.30 | 4.966 | 3.574 | 1.549 | 1129 |10.42
44.00 | 1.7352 5730 | 0.07445 | 411.00 | 1490.67 | 4.989 | 3.635 | 1.562 | 110.7 | 10.49
46.00 | 1.8308 569.7 | 0.07051 421.01 | 149092 | 5013 | 3.698 | 1.574 | 1085 | 10.56
48.00 | 1.9303 566.3 | 0.06682 | 431.07 | 1491.07 | 5039 | 3.764 | 1.588 | 106.4 | 10.63

50.00 | 2.0339 562.9 | 0.06334 | 441.18 | 1491.09| 5066 | 3.832 | 1.602 | 104.3 | 10.70
52.00 | 2.1415 559.4 | 0.06007 | 451.33 | 1491.00 | 5.095 | 3.903 | 1.617 | 1022 | 10.78
54.00 | 2.2534 5659 | 0.05699 | 461.54 | 1490.78 | 5124 | 3977 | 1.633 | 1002 |10.85
56.00 | 2.3696 552.4 | 0.05409 | 471.80 | 149043 | 5156 | 4.055 | 1.650 | 98.3 |10.93

60.00 | 2.6154 5452 | 0.04878 | 49250 | 1489.32 | 5225 | 4.221 | 1.687 | 945 |11.08
62.00 | 2.7452 541.5 | 0.04634 | 502.94 | 1488.55| 5263 | 4.310 | 1.707 | 927 |11.16
64.00 | 2.8798 537.7 | 0.04404 | 51345 | 1487.63 | 5303 | 4.404 | 1.728 | 909 |11.24
66.00 | 3.0193 5340 | 0.04186 | 524.03 | 1486.56 | 5346 | 4.502 | 1.751 | 891 |11.32
68.00 | 3.1637 530.1 | 0.03980 | 534.68 | 1485.33 | 5392 | 4606 | 1.775 | 874 |11.41

70.00 | 3.3133 5262 | 0.03785 | 54541 |1483.94| 5441 | 4716 | 1.801 | 857 |11.50
75.00 | 3.7103 516.1 | 0.03340 | 572.62 | 1479.67 | 5581 | 5019 | 1.874 | 815 |11.73
80.00 | 4.1418 505.6 | 0.02949 | 600.44 | 147420 | 5749 | 5374 | 1960 | 776 |11.98
85.00 | 4.6099 4945 | 0.02605 | 628.97 | 1467.38 | 5.955 | 5794 | 2.064 | 73.7 |12.26
90.00 | 5.1167 482.8 | 0.02299 | 658.36 | 1450.01 | 6.211 | 6.302 | 2192 | 70.0 | 12.56
95.00 | 5.6643 470.3 | 0.02027 | 688.77 | 1448.84 | 6.535 | 6.933 | 2.353 | 66.4 | 1291

100.00 | 6.2553 456.9 | 0.01783 720.44 | 1436.53 | 6.959 | 7.739 | 2562 | 627 | 13.31
105.00 | 6.8922 4422 | 0.01563 753.69 | 142160 | 7.532 | 8.813 | 2.844 | 59.1 13.79
110.00 | 7.5782 426.0 | 0.01362 788.98 | 1403.31 | 8.349 | 10.331 | 3247 | 555 | 14.37
115.00 | 8.3166 4076 | 0.01177 827.07 | 1380.49 | 9.612 | 12.656 | 3.871 518 | 15.11
120.00 | 9.1115 386.1 | 0.01002 869.25 | 1351.08 | 11.832 | 16.702 | 4.964 | 479 | 16.11
125.00 | 9.9682 359.1 | 0.00832 918.38 | 1310.71 | 16.788 | 25.524 | 7.366 | 43.5 | 17.60
130.00 | 10.8948 319.8 | 0.00650 983.69 | 1246.92 — — — — —

454.1
4499
4456
4414
4371
43238
4285
4242
4199
4156
4112
4068
4024 |32, :
58.00 | 24903 | 5488 | 005136 | 48212 |1489.94| 5190 | 4136 | 1668 | 964 |11.00 | 3980 |3349 | 1430 58.00
3936
389.1
3846
380.1
3756
3710
359.4
3476
3356
323.1
3102
296.8
282.7
132.22° | 11333 | 2350 | 0.00426 |1105.47 | 110547 | x x x - - x

a: punto triple; b: punto de ebullicién; c: punto critico.
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Apéndice B

TABLA B.11  Propiedades termofisicas de fluidos organicos para intercambio de
calor [7].
Intervalo de
temperaturas de uso Propiedades del liquido a 315°C
(2C)
Fluido® Presion
Liquido Vapor de vaporP * b ;
(ba’:) W/mK | kg/m3 | JkgK | 1074 (Pas)
Dowtherm A 15/400 | 260/400 3.12 0.106 | 789.5 | 2422 | 1.9
(Dow Chemical)
Dowtherm J —75/315 | 180/315 12.03 0.108 | 568.0 | 3017 | 1.0
(Dow Chemical)
Syltherm 860 —40/400 4.46 0.090 | 672.8 | 2050 | 4.3
(Dow Corning)
Caloria HT 43 -10/315 8.60 | 0.0796 | 711.5 | 2929 | 4.0
(Exxon)
Texatherm -15/315 11.36 0.111 | 679.2 | 2929 | 5.4
(Texaco)
Mobiltherm 600 -15/315 15.49 0.104 | 757.7 | 2929 | 4.5
(Mobil Oil)
Marlotherm S -20/350 10.25 0.111 | 814.5 | 2544 | 3.8
(Chemische Werke Hiills)
Therm S 600 —40/375 1.79 | 0.0984 | 768.2 | 2615 | 3.22
(Nippon Steel Chemical)
Agua 106.20

a:  Los fluidos listados son marcas comerciales registradas.

b:  La principal cualidad de estos liquidos organicos como fluidos térmicos es su baja presién de vapor.

TABLA B.12  Propiedades termofisicas del fluido térmico Therminol 60 de la
compafiia Monsanto en estado de liquido saturado [1].
T A p Cp H v or
K WimK | kg/m® | JkgK | 10%Pas | 108 m%s
230 | 0.132 | 1040 | 1380 | 6210 597 6490
Punto de fusién 250 | 0.131 | 1030 | 1460 686 66.6 765
u oS K“ 300 | 0.129 | 995 | 1640 63.8 6.41 81.1
350 | 0.125 960 | 1820 21.5 2.24 31.3
Punto de ebullicién 400 | 0.120 924 | 1990 10.8 1.17 17.9
561 K al 10% 450 | 0.115 888 | 2160 6.62 | 0.745 12.4
500 | 0.108 849 | 2320 459 | 0.541 9.86
550 | 0.100 808 | 2470 3.47 | 0.429 8.57
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Propiedades termofisicas de la materia

TABLA B.13  Propiedades termofisicas de soluciones acuosas de etilenglicol a
diversas concentraciones [1], [6].

Porcentaje de glicol por masa (punto de congelacion)

T 20 30 40 50 60
K (263.7 K) (257.6 K) (248.7 K) (237.6 K) (213.2K)

Conductividad térmica A (W/m K)

250 — — 0.456 0.425 0.400
260 — 0.488 0.456 0.423 0.397
270 0.513 0.488 0.456 0.422 0.394
280 0.519 0.491 0.456 0.419 0.393
290 0.522 0.493 0.456 0.418 0.389
300 0.525 0.494 0.456 0.418 0.388
310 0.531 0.495 0.456 0.417 0.385
320 0.538 0.497 0.456 0.416 0.381

Densidad p (kg/m3)

250 — — 1069.0 1084.0 1098.5
260 — 1051.6 1066.0 1080.5 1094.0
270 1034.1 1048.1 1061.5 1076.0 1089.0
280 1031.1 1044.1 1057.0 1071.0 1085.0
290 1026.6 1039.1 1052.1 1066.0 1079.0
300 1022.6 1035.6 1047.1 1060.5 1073.0
310 1018.6 1031.1 1043.1 1054.1 1066.5
320 1014.1 1025.6 1037.1 1048.1 1060.0
Calor especifico ¢, (J/kg K)
250 — — — 3480 3260
260 — — 3710 3490 3300
270 4050 3930 3720 3510 3330
280 4030 3920 3740 3550 3360
290 4020 3930 3750 3570 3400
300 4010 3940 3760 3600 3430
310 4010 3950 3780 3620 3460
320 4020 3960 3800 3650 3500
Viscosidad dindmica p (10_3 Pas)
250 — — — 29.0 45.0
260 — — 11.2 16.2 20.0
270 3.6 5.0 7.0 9.5 14.1
280 24 34 4.9 6.2 8.8
290 1.8 2.3 3.1 4.1 5.6
300 1.4 1.8 23 3.0 4.0
310 1.1 1.4 1.8 23 3.0
320 0.9 1.1 1.5 1.8 24
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TABLA B.14 Propiedades termofisicas de liquidos dieléctricos saturados [1], [2], [5]. [6].

Liquido saturado T s P % " P
K W/mK | kg/m® | J/kgK | 10%Pas | 103K
280 0.147 895 1810 | 21900 0.70
290 0.146 889 1850 | 10900 0.70
300 0.1445 883 1900 5030 0.70
310 0.1435 877 1950 2500 0.70
320 0.1425 871 1990 1370 0.70
330 0.1415 865 2030 796 0.70
Aceite de motor SAE 50 sin usar 340 0.1405 859 2070 515 0.70
350 0.139 854 2120 350 0.70
360 0.138 848 2160 255 0.70
370 0.137 842 2200 189 0.70
380 0.136 837 2250 147 0.70
390 0.135 832 2290 112 0.70
400 0.134 826 2330 88.4 0.70
410 0.133 820 2380 71.3 0.70
420 0.132 815 2420 57.9 0.70
223 — 702 — 3.33
233 0.601 690 4396 2.87
240 0.588 682 4430 2.62
Amoniaco 250 | 0567 | 670 | 4490 2.29
Punto de fusién normal: 195 K 260 0.546 656 4540 2.04
Punto de ebullicion normal: 240 K 270 0.526 642 4598 1.82
Entalpia de vaporizacién en el punto de 280 0.506 629 4663 1.63
ebullicién normal: 1.37x10° J/kg 290 0.485 615 4734 1.45
300 0.464 600 4816 1.31
310 0.443 584 4912 1.19
320 0.422 568 5026 1.07
220 0.176 1165 1988 243
230 0.163 1128 1994 2.07
Diéxido de carbono 240 0.151 1088 2035 1.77
250 0.139 1045 2112 1.51
Temperatura de sublimacidn a presion 260 0126 1000 2938 1.30
atmosférica: 195 K 270 | 0.114 945 | 2447 L11
280 0.102 883 2826 0.922
290 0.091 803 3703 0.732
301 0.076 656 | 11413 0.050
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TABLA B.14 Propiedades termofisicas de liquidos dieléctricos saturados [1], [2], [5]. [6].

PO T A p [ 1] B
Liquido saturado P
K | WmK | kg/m® | JkgK | 10%Pas | 103K
273 0.242 1130 2294 651 0.65
280 0.244 1125 2323 420 0.65
290 0.248 1118 2368 247 0.65
300 0.252 1111 2415 157 0.65
310 0.255 1103 2460 107 0.65
320 0.258 1096 2505 75.7 0.65
Etilen-glicol, C,H, (OH),
330 0.260 1089 2549 56.1 0.65
340 0.261 1083 2592 43.1 0.65
350 0.261 1079 2637 342 0.65
360 0.261 1074 2682 27.8 0.65
370 0.262 1066 2728 22.8 0.65
373 0.263 1058 2742 21.5 0.65
273 0.282 1276 2261 | 106035 0.47
283 0.284 1270 2319 | 38100 0.47
293 0.286 1264 2386 | 14915 0.48
Glicerina, C3H5 (OH);
303 0.286 1258 2445 6290 0.48
313 0.286 1252 2512 2754 0.49
323 0.287 1244 2583 1866 0.50
70 0.151 841 2025 2.17
Nitrgeno 774 | 0137 | 809 | 2060 1.62
Punto de fusién normal: 63.3 K 80 0.132 796 2070 1.48
Punto de ebullicién normal: 77.4 K 90 0.114 746 2130 .10
. 100 0.097 689 2310 0.87
Entalpia de vaporizacién en el punto de
L 6 110 0.080 620 2710 0.71
ebullicién normal, 0.200x10° J/kg
120 0.063 525 4350 0.48
Oxigeno 60 0.19 1280 1660 5.89
1220 1666 3.78
Punto de fusién normal: 55 K 70 0.17
80 0.16 1190 1679 2.50
Punto de ebullicién normal: 90 K 9 015 1140 1694 1.60
Entalpia de vaporizacién en el punto de 100 0.14 1110 1717 1.22
ebullicién normal, 0.213x10° J/kg
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Propiedades radiativas

TABLA B.16  Absortividades espectrales a la temperatura ambiente y a un angulo de
incidencia de 25 °respecto a la normal (para los materiales no
conductores . (259 = o (hemisférica)) [1].

Longitud de onda, A (pm)

03 (035 |04 |045 | 05 | 06 | 0.7 0.8 1.0 15 2.0
Metales brillantes:
Aluminio 0.05 | 0.05 | 0.07| 0.07 | 0.08 | 0.11 | 0.12 | 0.14 |0.08 |0.04 0.035
Cromo 052 | 048 | 043 | 040 | 039 | 0.37 | 0.37 | 037 |040 |0.34 0.26
Cobre 0.53 | 023 | 0.14 | 0.10 |0.06 |0.032 |0.029
Oro 0.80 | 0.78 | 0.75| 0.74 | 060 | 0.17 | 0.11 | 0.08 |0.043 |0.034 |0.027
Acero inoxidable 0.61 | 057 | 054 | 053 | 049 | 046 | 044 |0.34 [0.28 0.25
Titanio 0.71 | 065 | 059 | 056 | 0.53 | 0.48 | 0.47 | 043 |0.44 |0.40 0.34
Pinturas y recubrimientos:
Terciopelo negro 3M 097 | » | » | —> > | > | > - - — [0.96
Aluminio anodizado duro | 0.95 | 0.94 | 093 | — — - - — 1092 |0.90 0.85
Titanio anodizado 053 | 048 | 048 | 048 |0.50 |0.50 0.52
Pintura epéxica blanca 0.60 | 0.12 | 0.10 | 0.15 | 0.21 | 0.09 |[0.08 |0.30 |0.43
Alimina flameada 0.60 | 048 | 034 | 029 | 027 | 024 | 023 | 023 |0.25 |0.32 0.51
Pintura de aluminio 025| 025 | 025|026 | 029 | 031 |028 |025 0.23

Longitud de onda, A (pm)
3 4 5 6 8 10 12 15 20 30 40

Metales brillantes:

Aluminio 0.029 |0.026 |0.023 | 0.021 | 0.019 | 0.018 | 0.017 | 0.015 | 0.014 | 0.013 | 0.012
Cromo 0.19 |0.145 | 0.110 | 0.088 | 0.078 | 0.065 | 0.059 | 0.05 |0.047 | 0.036 | 0.030
Cobre 0.029 |0.022 |0.021 | 0.020 | 0.020 | 0.018 | 0.018 | 0.018 | 0.018

Oro 0.025 | 0.023 | 0.023 | 0.022 | 0.022 | 0.020 | 0.020 | 0.020 | 0.020

Acero inoxidable 020 (017 [0.15 |0.14 |0.12 |0.11 [0.10 |0.09 |0.077 |0.062 | 0.053
Titanio 029 |024 |022 |020 (017 |0.15 |0.14 |0.13 |0.11 |0.09 |0.08

Pinturas y recubrimientos:
Terciopelo negro 3M 096 |096 |095 |09 [0.91 |095 |095 |094 |0.94 |0.97 |0.97
Aluminio anodizado duro |0.92 |0.74 |0.70 |[0.83 |0.96 |[098 |0.84 |0.83 |0.80 |0.80

Titanio anodizado 089 |0.76 |0.76 |0.82 |0.83 |090 |091 |0.88 |0.85
Pintura epdxica blanca 093 (090 (090 |091 093 |091 |[093 |0.90 |0.84 |0.81 |0.80
Alidmina flameada 073 |053 |062 |0.88 [0.98 098 |0.74 |0.79 |0.75
Pintura de aluminio 023 (023 (022 |022 |026 |022 |021 |020 |0.19

TABLA B.17 Propiedades espectrales de vidrios con incidencia de la radiacion entre 0%y 45°.

Longitud de onda, A (pm)

03035 0405|0607 |08|09|10|15]|20]|30) 40 50—~

Vidrio de ventana

(float)
Transmitancia 0.00|0.86|0.90|0.92|0.92 |0.90 | 0.87 | 0.85 | 0.84 | 0.87 | 0.89 | 0.40 | 0.42 | 0.00
(espesor de 1.9 mm) | 0.00 | 0.83 | 0.90 | 0.92 | 0.91 |0.88 |0.84 | 0.80 | 0.79 | 0.82 | 0.86 | 0.21 | 0.21 | 0.00
(espesor de 3.8 mm)

Reflectancia Se puede tomar aproximadamente 0.1 para todas las longitudes de onda

Vidrio termorreflectante
Transmitancia 0.00|0.20 | 0.60 | 0.68 | 0.73 | 0.78 | 0.66 | 0.65 | 0.65 | 0.30 | 0.12| 0.0 |0.00 | 0.00
Reflectancia 0.14]0.16|0.17 | 0.17 | 0.17 | 0.17 | 0.17 | 0.18 | 0.11 | 0.27 | 0.51 | 0.72 | 0.76 | 0.78
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TABLA B.18 Emisividad total, normal (n) o hemisférica (h), de metales sélidos a
diversas temperaturas y en diversas condiciones superficiales [1], [2], [5].

Metal

T (K)

100

200

300

400

600

800

1000

1200

1500

2000

2500

3600

Acero inoxidable
Pulido (n)
Limpio (n)
Ligeramente oxidado (n)
Fuertemente oxidado (n)
AISI 347 oxidado (n)

0.17
0.22

0.17
0.22

0.19
0.24

0.87

0.23
0.28
0.33
0.67
0.88

0.30
0.35
0.40
0.70
0.89

0.76
0.90

Aluminio
Muy pulido, pelicula (h)
Hoja, brillante (h)
Anodizado (h)

0.02
0.06

0.03
0.06

0.04
0.07
0.82

0.05

0.76

0.06

Cobre
Muy pulido (h)
Oxidado (h)

0.03

0.03

0.04
0.50

0.04
0.58

0.04
0.80

0.04

Cromo
Pulido (n)

0.05

0.07

0.10

0.12

0.14

Estafio
Pulido (n)

0.05

Hierro
Electrolitico, muy pulido (n)
Forjado y pulido (h)
Forjado y mate (h)
Fundido y torneado (n)
Galvanizado brillante (n)
Galvanizado gris (n)
Herrumbroso (h)
Oxidado (n)
Plancha de fundicién (n)

0.29
0.91
0.44
0.23
0.28
0.83

0.81

0.05

0.74

0.06

Niquel
Pulido (h)
Oxidado (h)

0.09
0.40

0.11
0.49

0.14
0.57

0.17

Latén
Muy pulido (n)
Oxidado (n)

0.60

0.03
0.60

0.60

Oro
Muy pulido o pelicula (h)
Hoja, brillante (h)

0.01
0.06

0.02
0.07

0.03
0.07

0.03

0.04

0.05

0.06

Plata
Pulida (h)

0.02

0.02

0.03

0.05

0.08

Platino
Pulido (h)

0.10

0.13

0.15

0.18

Plomo
Gris, oxidado (n)
Puro, pulido (n)

0.28

0.63

0.63
0.08

Tunsteno
Pulido (h)
Filamento (h)

0.10

0.13

0.18

0.25

0.29

0.39

Zinc
Oxidado (n)
Pulido (n)

0.05

0.11
0.06
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TABLA B.19  Emisividad total, normal (n) o hemisférica (h), de materiales no metalicos
(1], 2], [3]-
Temperatur -
Material a Em's'!'dad
(K)
Agua (h) 300 0.96
Arcilla cocida (n) 350 0.91
Arena (h) 300 0.90
Asfalto (h) 300 0.88
Barro
Esmaltado (h) 300 0.90
Mate (h) 300 0.93
Carbén (h) 300 0.78
Carbono
Filamento (n) 1325-1675 0.53
Negro de humo (h) 300 0.92
Carburo de silicio (n) 600 0.87
1000 0.87
1500 0.85
Caucho (h) 300 0.88
Ceramicas
Alfareria satinada (n) 300 0.90
Alfareria mate (n) 300 0.93
Porcelana (n) 300 0.92
Hielo
Liso (h) 300 0.97
Cristalizado (h) 300 0.96
Escarcha (h) 300 0.99
Hormigén (h) 300 0.93
Materiales de contruccion
Asbestos (h) 300 0.93-0.96
Ladrillo rojo (h) 300 0.93-0.96
Madera (h) 300 0.82-0.92
Yeso (h) 300 0.90-0.92
Mica (n) 300 0.75
Nieve recién caida (h) 273 0.82
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TABLA B.19  Emisividad total, normal (n) o hemisférica (h), de materiales no metalicos

[11, [2], [5]
Temperatur -
Material a Emlstdad
(K)
Oxido de aluminio (n) 600 0.69
1000 0.55
1500 0.41
Papel blanco (h) 300 0.86
Piel humana (h) 300 0.95
Pizarra (h) 300 0.85
Refractarios
Ladrillos aislantes de caolin (n) 800 0.70
1200 0.57
1400 0.47
1600 0.53
Ladrillos de altiimina (n) 800 0.40
1000 0.33
1400 0.28
1600 0.33
Ladrillos de magnesia (n) 800 0.45
1000 0.36
1400 0.31
1600 0.40
Ropa (h) 300 0.75-0.90
Teflon (h) 300 0.85
400 0.87
500 0.92
Tierra (h) 300 0.93-0.96
Rocas (h) 300 0.88-0.95
Vegetacién (h) 300 0.92-0.96
Vidrio Pyrex (n) 300 0.82
600 0.80
1000 0.71
1200 0.62
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TABLA B.20  Comportamiento radiante de algunos materiales respecto de la
radiacion solar [1], [2].

Material Og € (a 300 K) Ts
Chapa galvanizada
Nuevo 0.65 0.13
Oxidado, sometido a la intemperie 0.80 0.28
Metales revestidos de
Sulfuro negro 0.92 0.10
Oxido de cobalto negro 0.93 0.30
Oxido de niquel negro 0.92 0.08
Cromo negro 0.87 0.09
Pinturas
Negras
6ptica de Parson 0.97 0.95
silicona de alta temperatura 0.94 0.90
epoxica 0.95 0.87
esmalte calentado a 400°C 0.80
barniz oscuro 0.89
de aceite 0.92-0.96
Blancas
resina acrilica 0.26 0.90
oxido de zinc 0.16 0.92
epoxica 0.25 0.85
Vidrio
Float 0.1 0.84 0.80
de baja emisividad 0.21 0.14 0.56
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APENDICE C

Calculo de pérdidas
de carga

Pérdidas de carga en conductos

La pérdida de carga por unidad de longitud en un tubo o conducto se suele calcu-
lar a través del llamado factor de friccion de Darcy f con la expresion

donde V es la velocidad del fluido, p su densidad, Dy, el didmetro hidrdulico del
tubo, y ¢ un factor de correccidn para flujo no isotermo dado por las expresiones
0.91 (ps/p)o'25 para Re <2100 y 0.98 (ps/p)o'14 para Re > 2100. p se calcula a la
temperatura promedio del fluido en el tubo y g a la temperatura promedio de la
pared del tubo.

A continuacién se ofrecen expresiones para la determinacién de f en el caso de
fluido isotermo.

Régimen laminar Re < 2000

f= (C.1)
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VD
donde Re = —I y Dy, es el didmetro hidréulico definido como D, =
Y%

4A,
o

es la seccidn del conducto y P el perimetro himedo. C toma un valor numérico que
depende de la forma de la seccidn del tubo segtin se ve en la tabla C.1.

TABLA C.1 Valor de la constante C en la ecuacién (C.1) [1], [2].
Seccion C
Trla.n/gulo 532
equilatero / 5
Cuadrada 56.9
Hexagonal 60.22
2a
Rectangular 62.19
Circular O 64
4a
Rectangular 72.9
8a
Rectangular 82.34
Canal estrecho 96
D,/D,
0.1 89.4
. 0.2 92.35
Anillos 04 947
0.6 95.6
$0.8 96.0
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Régimen turbulento, Re > 4000

El nimero de Reynolds se define igual que en el régimen laminar

a)

b)

Tubos lisos
3000 < Re < 2x10% f=0316 Re (C.2)
10* < Re < 5x10° £=(0.790 In Re — 1.64)2 (C.3)
La ecuacion (C.2) es la famosa expresion de Blasius [3] y la (C.3) se conoce
como formula de Filonenko [4], [5].
Tubos rugosos

En el limite completamente rugoso

-2

£ = 0.87|n{%] +1.14 (C4)

llamada férmula de Prandtl y von Karman [6], [7]. k es la rugosidad de la
pared del tubo; valores tipicos de esta magnitud aparecen en la tabla C.2.

El caso general lo cubre la férmula de Colebrook [6]

2.51 @j )

2= —2.0Iog(—+
2 /2R 371

donde f se da de forma implicita. Una férmula explicita la da Techo [6], [8]

-2

(C.6)

f = |-0.8685In
Re 3.71

1.964InRe - 3.8215 k/DJ
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TABLA C.2 Rugosidades de los materiales utilizados habitualmente en conductos
[2], [6], [7].
Material k/mm
Vidrio liso (k = 0)
Plomo, cobre y latén 0.0015
Acero estirado
nuevo 0.04 (0.02-0.1)
usado (limpio) 0.15-0.20
ligeramente corroido hasta 0.4
severamente corroido hasta 3.0
Acero comercial, hierro forjado 0.05
Acero galvanizado 0.15
Fundicion
nuevo 0.26
corroido 1.0-1.5
con incrustaciones 1.5-4.0
Acero remachado 0.9 (0.5-10)
Madera
cepillada 0.2
serrada 0.7
Hormigén
acabado suave 0.3-0.8
basto 1.2-3.0

Fuerza de arrastre sobre objetos sumergidos en un fluido

Esta fuerza viene dada por la expresion Fp = Cpy A 172 p V2 donde Cpesel
coeficiente de arrastre, que es funcién del nimero de Reynolds como se ve en la
figura C.1 para los casos de un cilindro y una esfera de didmetro D; A es el 4drea
frontal que ofrece el cuerpo sumergido al fluido; V es la velocidad de avance del
fluido aguas arriba del objeto, p es la densidad del fluido, y el nimero de
Reynolds se define de la forma habitual (ver capitulo 7) como Re = VD/v.
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FIGURA C.1 Coeficiente de arrastre de un cilindro liso y una esfera [9], [10].

400

200 N
N\

100 N

60
40 PN\

20 \ \\

10 \\ \

N - S
) ~N Cilindro liso i

0.2 Esfera—~

0.1 v
0.06

107" 100 10! 102 103 10* 10° 108

Pérdida de carga en banco de tubos

Para el caso de bancos de tubos lisos, la pérdida de carga se puede calcular con la
férmula (C.7) propuesta por Grimison [11]

1 2
Ap = fNL[E VmaxJ (C. D

donde Nj es el niimero de columnas de tubos en la direccién de avance del flui-
do; V.« la velocidad méxima de paso del fluido por el banco (ver el capitulo de
conveccion forzada exterior) y p su densidad; f es el factor de pérdida de carga
dado por las expresiones (C.8) y (C.9) para tubos alineados y alternados respecti-
vamente [12]

0.32'S, /D .
f=10176+ L Re OB (C.8)
0.43+1.13D/S
(ST/D - 1)
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0.47 Refo.le
1.08
((ST/ D) - 1)

donde Sty Sy son las distancias entre los centros de los tubos en la direccion per-
pendicular y paralela al flujo respectivamente (ver figura 7.8), D es el didmetro
exterior de los tubos y el nimero de Reynolds se define segiin se vi6 en el capitu-
lo 7 para los bancos de tubos, o sea,

f=11+ (C.9)

Re = VmaxD

Pérdida de carga en intercambiadores de calor

Es imposible ofrecer féormulas sencillas para casos generales. La pérdida de carga
depende de cada geometria particular y debe buscarse la forma de calcularla en la
bibliografia especializada. Para el caso particular de intercambiadores compac-
tos, en el capitulo de conveccién forzada exterior se muestran unas figuras con el
valor del factor de pérdida de carga f, y muchos mas casos se encuentran en las
referencias [13] y [14].

Para intercambiadores de carcasa y tubos, la pérdida de carga del fluido que circula
por la carcasa puede evaluarse con las expresiones propuestas por Donohue [15]. Este
autor considera las pérdidas de carga al pasar el fluido por las ventanas de los deflec-
tores y las que experimenta el fluido al pasar entre los tubos. Las ventanas considera
que se comportan como orificios con coeficientes de descarga de valor aproximada-
mente 0.7 y comparando con datos experimentales obtiene la expresion [16]

Ap = 1.085p V2 (C.10)
para la pérdida de carga en cada ventana, donde V .. es la velocidad de paso del
fluido por el drea libre de la ventana, es decir, el 4rea de la ventana menos la de la

seccién de los tubos que la atraviesan.

En cuanto a los trechos entre dos deflectores contiguos, Donohue propone la ec-
uacioén (C.7) para cada uno de ellos con el factor de friccién f dado por las expre-
siones (C.11)
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Re=—"%-<100 f= ——— (C.11a)

500 <Re<30000  f= — S (C.11b)
(ST )0.2 02
—-1] Re
D

siendo V. la velocidad médxima de paso entre tubos en el centro de la carcasa segtin
se define en el capitulo 7 para los bancos de tubos.

Por tanto, la pérdida total de carga del fluido que circula por la carcasa se obtiene su-
mando las pérdidas de carga de cada ventana (ecuacién C.10) por el nimero de ven-
tanas existentes en el intercambiador y las pérdidas de carga entre deflectores
(ecuacién C.11) por el nimero de trechos existentes.

Variacion de la presion en intercambiadores de calor debido a
cambios apreciables de densidad del fluido

No hay que confundir la pérdida de carga con la variacién de presién de un fluido
al pasar por un equipo. La primera es una disminucion de presion irreversible, y
por tanto irrecuperable, debido a la friccién y otros fendmenos irreversibles que
experimenta el fluido al circular; pero ademas el fluido puede variar su presion,
aumentandola o disminuyéndola, debido a otras causas.

Una de esas causas es una variacion de la densidad del fluido que, por la ecuacién
de continuidad, modifica su velocidad, es decir, lo acelera o decelera. En ese caso
la contribucién a la variacién de la presion del fluido viene dada por la expresion

1 ( 2) 1 ( 2) 1.2 1 1
A = — = - Vv —_ = VvV = - _—

p Pe = Ps 2 s 2 p € 2 pSAS peAe
donde e y s indican respectivamente la entrada y salida; p la densidad del fluido,
V su velocidad y m su caudal mdsico; A es el area de paso del fluido.

Si, como es frecuente, las secciones de entrada y salida del fluido al intercambia-

dor de calor son iguales, resulta A;=A,= A

Ap = % G2 (_ _ —J , donde G es el flujo mésico, G = %1 .
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Este término de variacidn de presion es s6lo apreciable cuando la variacion de la
densidad es significativa.

De la misma manera se calcularia la variacién de presién debida a una variacién
de altura, Ap = g(pg z, — Pe Zo)-

Potencia de bombeo

Para que un fluido circule por un equipo con un cierto caudal m debe superar la
variacién de presién yp que experimenta el fluido al pasar por dicho equipo. Si el
fluido realiza un circuito cerrado después de pasar por todos los equipos de una
instalacién, caso habitual, el inico incremento de presién que debe proporcionar
el equipo de impulsion (compresor, bomba,...) es el debido a las pérdidas de car-
ga que sufre el fluido al pasar por todo el circuito.

Si el equipo de impulsién tiene un rendimiento isoentrépico 1, la potencia de la im-
pulsién en una bomba adiabética viene dada por

mAp
np

para un fluido incompresible (liquidos) y en un compresor adiabatico por

y-1

W = m‘—CpTe [&j ! -1
n Pe

para gases ideales, donde T, es la temperatura de entrada del gas al compresor o ven-
tilador, p, y p; las presiones de entrada y salida al mismo, y el cociente c/c, y tomén-

dose ¢, constante.
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APENDICE D

Dimensiones comerciales

de tubos para

Intercambiadores de calor

TABLA D.1

. Diametro exterior Espesor minimo
Medidas (mm) (mm)
5/8° BWG 18 15.87 1.25
16 1.65
14 2.11
12 2.77
3/4” BWG 18 19.05 1.25
16 1.65
14 2.11
12 2.77
17 BWG 18 25.40 1.25
16 1.65
14 2.11
12 2.77
11/4” BWG 16 31.75 1.65
14 2.11
12 2.77
11/2” BWG 14 38.10 2.11
12 2.77
2”7 BWG 12 50.80 2.77
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APENDICE E

Funciones matematicas de

uso en transmision de calor

Funciones de Bessel

TABLA E.1  Funcion de Bessel de primera especie y orden cero, Jg (X).

X 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
0. 1.0000 | 09975 | 09900 | 09776 | 0.9604 | 09385 | 09120 | 0.8812 | 08463 | 08075
1, 07652 | 07196 | 06711 | 06201 | 05669 | 05118 | 04554 | 03980 | 03400  0.2818
2 02239 | 0.1666 | 0.1104 | 0.0555 | 00025  -0.0484 | -0.0968 | -0.1424 | —0.1850 | —0.2243
3. | -0.2601 | -02921 | -0.3202 | -0.3443 | -0.3643 | -0.3801 | -0.3918 | -0.3992 | -0.4026 | -0.4018
4. | 03971 | -0.3887 | -0.3766 | —0.3610 | -0.3423 | -0.3205 | —0.2961 | —0.2693 | —0.2404 | —0.2097
5 | —0.1776 | -0.1443 | -0.1103 | -0.0758 | -0.0412 | -0.0068 | 0.0270 | 0.0599 | 0.0917 | 0.1220
6. 01506 | 0.1773 | 02017 | 02238 | 02433 | 0.2601 | 02740 | 02851 | 0.2931 | 0.2981
7. 0.3001 | 02991 | 02951 | 02882 | 02786 | 02663 | 02516 | 02346 02154 | 0.1944
8. 04717 | 01475 | 01222 | 00960 | 00692 | 00419 | 0.0146 | -0.0125 | -0.0392 | -0.0653
9. | -0.0903 | -0.1142 | -0.1367 | -0.1577 | -0.1768 | -0.1939 | -0.2090 | -0.2218 | -0.2323 | -0.2403

NOTA.— La presentacién de las tablas E.1 a E.8 es la utilizada en la referencia [1],
donde el argumento de la funcidn tiene su parte entera (de 0 a 9) escrita en la primera
columna y el primer decimal en la primera linea.

Ampliacién de esta informacién con un mayor rango del argumento se puede encontrar en
la referencia [2].
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TABLA E.2  Funcion de Bessel de primera especie y orden uno, Jy (x).

X 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
0. 0.0000 | 0.0499 | 0.0995| 0.1483 | 0.1960 | 0.2423 | 0.2867 | 0.3290 | 0.3688 | 0.4059
1. 0.4401 | 0.4709 | 04983 | 0.5220 | 0.5419 | 0.5579 | 05699 | 0.5778 | 0.5815 | 0.5812
2. 0.5767 | 0.5683 | 05560 | 0.5399 | 0.5202 | 0.4971 | 0.4708 | 0.4416 | 0.4097 | 0.3754
3. 0.3391 | 0.3009 | 0.2613 | 0.2207 | 0.1792 | 0.1374 | 0.0955 | 0.0538 | 0.0128 | -0.0272
4, -0.0660 | -0.1033 | -0.1386 | -0.1719 | -0.2028 | -0.2311 | -0.2566 | -0.2791 | -0.2985 | -0.3147
5. -0.3276 | -0.3371 | -0.3432 | -0.3460 | -0.3453 | -0.3414 | -0.3343 | -0.3241 | -0.3110 | -0.2951
6. -0.2767 | -0.2559 | -0.2329 | -0.2081 | -0.1816 | -0.1538 | -0.1250 | -0.0953 | -0.0652 | -0.0349
7. -0.0047 | 0.0252 | 0.0543 | 0.0826 | 0.1096 | 0.1352 | 0.1592 | 0.1813 | 0.2014 | 0.2192
8. 0.2346 | 0.2476 | 0.2580 | 0.2657 | 0.2708 | 0.2731| 02728 | 0.2697 | 0.2641 | 0.2559
9. 0.2453 | 0.2324 | 0.2174 | 0.2004 | 0.1816 | 0.1613 | 0.1395| 0.1166 | 0.0928 | 0.0684

TABLA E.3  Funcion de Bessel de segunda especie y orden cero, Yy (x).

X 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
0. -x | -1.5342 | -1.0811 | -0.8073 | -0.6060 | -0.4445 | -0.3085 | -0.1907 | -0.0868 | 0.0056
1. 0.0883 | 0.1622 | 0.2281 | 0.2865 | 0.3379 | 0.3824 | 0.4204 | 0.4520 | 0.4774 | 0.4968
2. 05104 | 05183 | 05208 | 0.5181 | 0.5104 | 04981 | 0.4813 | 0.4605 | 0.4359 | 0.4079
3. 0.3769 | 0.3431 | 0.3071 | 0.2691 | 0.2296 | 0.1890 | 0.1477 | 0.1061 | 0.0645 | 0.0234
4, -0.0169 | -0.0561 | -0.0938 | -0.1296 | -0.1633 | -0.1947 | -0.2235 | -0.2494 | -0.2723 | -0.2921
5. -0.3085 | -0.3216 | -0.3313 | -0.3374 | -0.3402 | -0.3395 | -0.3354 | -0.3282 | -0.3177 | -0.3044
6. -0.2882 | -0.2694 | -0.2483 | -0.2251 | -0.1999 | -0.1732 | -0.1452 | -0.1162 | -0.0864 | -0.0563
7. -0.0259 | 0.0042 | 0.0339 | 0.0628 | 0.0907 | 0.1173 | 0.1424 | 0.1658 | 0.1872 | 0.2065
8. 02235 | 02381 | 02501 | 0.2595 | 0.2662 | 02702 | 0.2715| 0.2700 | 0.2659 | 0.2592
9. 0.2499 | 0.2383 | 0.2245| 0.2086 | 0.1907 | 0.1712 | 0.1502 | 0.1279 | 0.1045 | 0.0804

TABLA E.4  Funcién de Bessel de segunda especie y orden uno, Y4 (x).

X 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
0. -x | —6.4590 | -3.3238 | -2.2931 | -1.7809 | -1.4715 | -1.2604 | -1.1032 | -0.9781 | -0.8731
1. -0.7812 | -0.6981 | -0.6211 | -0.5485 | -0.4791 | -0.4123 | -0.3476 | -0.2847 | -0.2237 | -0.1644
2. -0.1070 | -0.0517 | 0.0015 | 0.0523 | 0.1005 | 0.1459 | 0.1884 | 0.2276 | 0.2635 | 0.2959
3. 0.3247 | 0.3496 | 0.3707 | 0.3879 | 0.4010 | 0.4102 | 0.4154 | 04167 | 0.4141 | 0.4078
4, 0.3979 | 0.3846 | 0.3680 | 0.3484 | 0.3260 | 0.3010 | 0.2737 | 0.2445| 0.2136 | 0.1812
5. 0.1479 | 0.1137 | 0.0792 | 0.0445 | 0.0101 | -0.0238 | -0.0568 | -0.0887 | -0.1192 | -0.1481
6. -0.1750 | -0.1998 | -0.2223 | -0.2422 | -0.2596 | -0.2741 | -0.2857 | -0.2945 | -0.3002 | -0.3029
7. -0.3027 | -0.2995 | -0.2934 | -0.2846 | -0.2731 | -0.2591 | -0.2428 | -0.2243 | -0.2039 | -0.1817
8. -0.1581 | -0.1331 | -0.1072 | -0.0806 | -0.0535 | -0.0262 | 0.0011 | 0.0280 | 0.0544 | 0.0799
9. 0.1043 | 0.1275| 0.1491 | 0.1691 | 0.1871 | 0.2032 | 0.2171 | 0.2287 | 0.2379 | 0.2447
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TABLA E.5 Funcion modificada de Bessel de primera especie y orden cero, | (x).
X (] 1 2 3 4 5 6 7 8 9
0. 1000 | 1.003 | 1010 | 1023 | 1040 | 1063 | 1092 | 1126 @ 1.167 | 1213
1. 1266 | 1.326 | 1394 | 1469 | 1553 | 1647 | 1750 | 1864 | 1990 | 2128
2. 2.280 2.446 2.629 2.830 3.049 3.290 3.553 3.842 4.157 4.503
3. 4881 | 5294 | 5747 | 6243 | 6785 | 7378 | 8028 | 8739 | 9517 | 1037
4. | 1130 | 1232 | 1344 | 1467 | 1601 | 1748 | 1909 | 2086 | 2279 | 24.91
5. 27.24 29.79 32.58 35.65 39.01 42.69 46.74 51.17 56.04 61.38
6. | 6723 | 7366 | 8072 | 8846 | 9696 |1063 | 1165 [127.8 | 1401 |1537
7. | 1686 | 1850 |2029 | 2227 |2443 |2682 |2943 |3231 |3547 |389.4
8. |4276 |4695 |5156 |5663 |6219 |6832 |7505 |8244 | 9058 | 9952
9. 1094 1202 1321 1451 1595 1753 1927 2119 2329 2561

TABLA E.6 Funcion modificada de Bessel de primera especie y orden uno, |y (x).
X 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
0. 0.0 0.0501| 01005 0.1517| 02040 02579| 03137 03719 04329| 04971
1. 0.5652| 06375 0.7147| 07973| 08861 09817| 1.085 | 1.196 | 1317 | 1.448
2. 1591 | 1745 | 1914 | 2098 | 2298 | 2517 | 2755 | 3016 | 3301 | 3613
3. 3953 | 432 | 4734 | 5181 | 5670 | 6206 | 6793 | 7.436 | 8140 | 8913
4. 9.759 10.69 11.71 12.82 14.05 15.39 16.86 18.48 20.25 22.20
5. | 2434 | 2668 | 2025 | 3208 | 3518 | 3859 | 4233 | 4644 | 5095 | 5590
6. 61.34 67.32 73.89 81.10 89.03 97.74 107.3 117.8 129.4 1421
7. 156.0 171.4 188.3 206.8 227.2 249.6 274.2 301.3 331.1 363.9
8. |3999 |4395 [4830 |531.0 |5837 |641.6 |7054 |7755 |8527 | 9375
9. |1031  [1134  |1247 1371  |1508  [1658  |1824  |2006  |2207  |2428

TABLA E.7 Funcion modificada de Bessel de segunda especie y orden cero, K (x).2

0

»

1

2

3

4

5

6

7

8

9

X

0.4210
0.1139
0.03474
0.01116
0.0%3691
0.0%1244
0.0%4248
0.0%1465
0.0%5088

© © N o ok~ w2 o

2.4271
0.3656
0.1008
0.03095
0.0%9980
0.023308
0.0%1117
0.0%3817
0.0%1317
0.0%4579

1.7527
0.3185
0.08927
0.02759
0.0%8927
0.0%2966
0.01003
0.0%3431
0.0%1185
0.0%4121

1.3725
0.2782
0.07914
0.02461
0.0%7988
0.0%2659
0.0%9001
0.0%3084
0.0%1066
0.0%3710

1.1145
0.2437
0.07022
0.02196
0.0°7149
0.0%2385
0.0%8083
0.0%2772
0.0%9588
0.03339

0.9244
0.2138
0.06235
0.01960
0.0%6400
0.0%2139
0.0%7259
0.0%2492
0.0%8626
0.0%3006

0.7775
0.1880
0.05540
0.01750
0.0%5730
0.0%1918
0.0%520
0.0%2240
0.0%7761
0.0%2706

0.6605
0.1655
0.04926
0.01563
0.0%5132
0.0%1721
0.0%5857
0.0%2014
0.0%6983
0.0%2436

0.5653
0.1459
0.04382
0.01397
0.0%4597
0.0%1544
0.0%5262
0.0%1811
0.0%6283
0.0%2193

0.4867
0.1288
0.03901
0.01248
0.0%4119
0.0%1386
0.0%4728
0.0%1629
0.0%5654
0.041975

a: Los exponentes 2, 3 6 4 que aparecen en algunos valores de la funcién es una manera abreviada
de indicar el nimero de ceros existente a la izquierda de la parte decimal.
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TABLA E.8 Funcién modificada de Bessel de segunda especie y orden uno, Ky (x).

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

x | 98538 | 47760 |3.0560 |2.1844 |1.6564 |1.3028 | 1.0503 | 0.8618 | 0.7165
0.6019 | 05098 | 04346 | 03725 |0.3208 | 02774 |0.2406 |0.2094 |0.1826 | 0.1597
0.1399 | 0.1227 | 0.1079 | 0.09498 | 0.08372 | 0.07389 | 0.06528 | 0.05774 | 0.05111 | 0.04529
0.04016 | 0.03563 | 0.03164 | 0.02812 | 0.02500 | 0.02224 | 0.01979 | 0.01763 | 0.01571 | 0.01400
0.01248 | 0.01114 | 0.0%0938 | 0.0%8872 | 0.0°7923 | 0.027078 | 0.0%6325 | 0.0%5654 | 0.0%5055 | 0.0%4521
0.0%4045 | 0.023619 | 0.023239 | 0.0%2900 | 0.0%2597 | 0.0%2326 | 0.0%2083 | 0.021866 | 0.0%1673 | 0.021499
0.0%1344 | 0.0%1205 | 0.01081 | 0.0%9691 | 0.0%8693 | 0.037799 | 0.0%6998 | 0.0%6280 | 0.0%5636 | 0.0%5059
0.0%4542 | 0.0%4078 | 0.0%3662 | 0.0%3288 | 0.0%2953 | 0.032653 | 0.0%2383 | 0.0%2141 | 0.0%1924 | 0.0%1729
0.0%1554 | 0.0%1396 | 0.0%1255 | 0.031128 | 0.0%1014 | 0.0*9120 | 0.0%8200 | 0.0*7374 | 0.0%6631 | 0.0*5964
0.0%5364 | 0.0*4825 | 0.0%4340 | 0.0*3904 | 0.03512 | 0.0*3160 | 0.0*2843 | 0.0%2559 | 0.0*2302 | 0.0%2072

x

© ® N o ok b= o

Funcion error de Gauss

TABLA E.9 Funcion error de Gauss.

w erfw w erf w w erfw
0.00 0.00000 0.36 0.38933 1.04 0.85865
0.02 0.02256 0.38 0.40901 1.08 0.87333
0.04 0.04511 0.40 0.42839 1.12 0.88679
0.06 0.06762 0.44 0.46622 1.16 0.89910
0.08 0.09008 0.48 0.50275 1.20 0.91031
0.10 0.11246 0.52 0.53790 1.30 0.93401
0.12 0.13476 0.56 0.57162 1.40 0.95228
0.14 0.15695 0.60 0.60386 1.50 0.96611
0.16 0.17901 0.64 0.63459 1.60 0.97635
0.18 0.20094 0.68 0.66378 1.70 0.98379
0.20 0.22270 0.72 0.69143 1.80 0.98909
0.22 0.24430 0.76 0.71754 1.90 0.99279
0.24 0.26570 0.80 0.74210 2.00 0.99532
0.26 0.28690 0.84 0.76514 2.20 0.99814
0.28 0.30788 0.88 0.78669 2.40 0.99931
0.30 0.32863 0.92 0.80677 2.60 0.99976
0.32 0.34913 0.96 0.82542 2.80 0.99992
0.34 0.36936 1.00 0.84270 3.00 0.99998
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La funcién error de Gauss se define como

2 " 2
erfw=— e dw
T Y0

y la funcién error complementaria es

erfcw=1—-erfw

Transformadas de Laplace

TABLA E.10 Propiedades principales de la transformada de Laplace.

Funcion original, f (t) Funcion transformada, F(s) = j e St f(t) dt
0
arfi (O +ay (v ap Fy (s) +ay F (s)
af (at) F (s/a)
0 t<a _as
f (t-a) t>a e F(s)
df
at sF (s) — £ (0)
t F(s)
j f(u)du =)
0 S
t
frg = j f(u)g(t—u)du F (s) G (s)
0
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TABLA E.11

Tabla de algunas transformadas de Laplace.

c: constante c/s
"n=1,2,3,.. n!/s"*!

et 1/(s — a)

e (s — a)>

sin wt w/(s2 + w?)

cos wt s/(s2 + W2)

sinh kt K/(s2 - k?)

cosh kt s/(s2 — k3)

1/t a2

Wt Jn/ s

e sin wt w/(s — a)% + w2
e cos wt (s — a)/[(s — 2)% + w?]
erf (aJt) a/s«/s2 + a2

erfc (a/2.4/t) e_aﬁ/s
k>0 T (ks

Jo (at) 1//\/S2 + 32

Iy (at) 1/4s? - a?

(sin wt)/t arc tan (w/s)

t sinh kt 2ks/(32 _ k2)2

t cosh kt (2 + KO)/(s2 - K2)?
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Soluciones de algunos
problemas propuestos

Capitulo 3: Conduccion unidimensional y estacionaria
1. b)q =28333 W/m?

2. b)q=3745.13W
T, =173.8°C
T,=151.1°C

3. b)q=4213.86 W

c) 0.46 %
d) Q=63316 kWh =227.93 MJ

4. T;=7.7°C;T,=49°C

5. a) T(x) = 600 — 124.2080 In (x/25x107)
b) q=5.78 kW

6. t=15.07x10"m

qmrz 2
1 r
T(r):—(l——]+T- 0<r<r

47\41 ri i 1

20In(r,/1) 1
T =q" ( + +T <r<
(r) = q"zry 2nh, hnD) f 12120

b) T, =150.8 °C; T, = 130 °C
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Soluciones de algunos problemas propuestos

8. ,=0.062W/mK

9. 1416 %

10. a)q,=12.8W
b) q'=2913.42 W/m

11. b)P=1.63W

12. a) qpax=6.108 W
b) Qaletas/Amax = 75-36 %

13. a)T=127.1°C
b) T;=115.6°C
¢) Ty= 105.1°C

00 2h

14. Laed.o. ——

0+q"y=0en0<x<m
axz re

con las siguientes condiciones de contorno:

2h
= 22o(wy)
=w;

do
dx
X

do

:0 y E

=0

X

15. AT, =0.725°C

16. ) Tyae= 63.6 °C

b) q' =160 W/m

Capitulo 4: Conduccion multidimensional y estacionaria

" inh nmny
2 (_1)n+l+1 . nmX Sin T T—Tl
L a6(x,y) = ;EZ#S'”TW T,
- smh(—L )

b) T(1,0.5) =94.5 °C. Error < 1% con sélo 3 términos.
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Solucién de problemas propuestos

2. error =-0.076 %
3. T;=100.96°C
4. q=88.63W

T,-T,

T

5. ¢ =Ar

6. a) Tm—l,n+Tm,n—l+|:T:|Tf_|:2+Tj|Tm,n:O
0

b) Tm—l,n + Tm,n—l - 2Tm,n =
7. Ti+T3+129T,+235T;-5.64T;=0

T+ 1.65Ts +8.87 Ty~ 11.52 T, =0

8 aT +Tp no1 + /2BiTy— (2 + /2B)T,, , = 0

m+1,n

D) Ty g0 €05 + 42BIT;~ (1+ /2B, , = 0

T,—(2-Ty) = 0

11. T,=118.75°C
T, = 156.25 °C
Ty = 168.75 °C
T, = 206.25 °C

12. T, =101.5°C (EES)
T,=959°C
Ty =75.4°C
T,=124.9°C
Ts=117.1°C
T =89.4°C
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Soluciones de algunos problemas propuestos

13.

14.

Capitulo 5: Conduccion Transitoria

1.

T, =489.30°C
T, =485.15°C
T5=472.07°C
T, =462.01°C
T5=436.95°C
Te=418.74°C
T;=356.99 °C
Tg =339.05°C
q' =883 W/m

Opcidn (2)

b) T =64.189 °C

q” =340 kW/m?

a)t=641.8 s (tabla 5.1, al igual que el resto de problemas de este capitulo)

b) T=709.7K
c)t=2024.6s
T=7564K

t=423.5s (7 min 4 s)

a)t=11.92s
b) T=-0.88°C
©)Q=-3.4057J

Q =497.77 KJ/m?
X, =1.29m

T (0,0,180) = 404.7 K
T (rp, 0, 180) = 364.9 K
T (0, L, 180) = 346.8 K

604
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Solucién de problemas propuestos

10. a)t=0.9917s
b)t=5.12s

11. ayT=257°C

12. a)t=97.12s
b) T (t,) =335°C, T (t,) =36°C
c)Q=564.16J

13. a)Ty=43°C

b) q' =-7.35kW/m?
¢) Q=-27.6 MJ/m

14. a)Ty=4.63°C;Q=33kJ
b) Tf=20.4°C;Q=24.7k]

15. Q=6.464kJ

16. a) T (0, t=50 min) = 168.7 °C
b) T (L;, Ly, L3, t=50 min) = 50 °C

4
17 P+t P = By(TP = TP, )+ (1= 2F) T’ —S(T?) +C

m+1

2
161 p At
aAt S = 4doeAt C = S-T4- + Pe

NG pCD o pCTC2D4

18. Ty=59°C
T, =56.3°C
T,=48.1°C
Ty=35.6°C

19. T3 (3 min; p=6) = 121.6 °C

20. Tq (3 min; p=9) =123.9°C

con

Transferencia de Calor

605



Soluciones de algunos problemas propuestos

Capitulo 6: Fundamentos de Conveccion del Calor

1. h=40Wm2K

Capitulo 7: Conveccion forzada exterior
2. h=124.17 Wim?> K

3. h =3945Wm?*K (Hilpert); 354.1 W/m? K (Zuckauskas); 333.2 W/m? K (Churchill
& Bernstein) (EES)

4. hexp = 102 W/m? K, hyo = 102.9 W/m? K (Zuckauskas); 86.75 W/m? K (Hilpert) o
94.61 W/m? K (Churchill & Bernstein) (EES)

5. T, = 452K

6. q=1028W

7. a)q=5423kW
b) Ap = 561 Pa

8. a)h =1352 W/m? K (Zuckauskas); 144.3 W/m? K (Grimison) (EES)
b) q” = 19.03 kW/m (Zuckauskas)
c) Ap =254.1 Pa

10. L=344m
11. q=656kW

12. Tp=54.7°C

13. a) h =8795.44 W/m* K

m Q = s58363KL
\V/ 3
m

14. T (0,0,15 mm, 3 min) = 348.6 K
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Solucién de problemas propuestos

Capitulo 8: Conveccion forzada interior

1. a)h =366 w/m? K (Hausen)
b) Ty = 689 °C
¢) Tpy.s (30 m) = 87.7°C

3. a)
In(D+2t) In( 4z
-L 1 D D+2
T =T.+(T —Tex(— R" = + +
m, s s+ (T, e = To)EXp R' onD 21k, 2mA

b) Ty = 110.9 °C; q = 9.09 MW

4. a)T,,=87.8°C
b)q=245W

5. aL=25m
b) Tg;=388.1°C

6. a)q=131kW;h =387 W/m’K
b)h (6 m)=11.6 W/m?> K, q" (6 m) = 304.3 W/m?; T, (6 m) = 50.7 °C

8. Ty = 54443 °C; Ty = 243.35 °C (Dittus-Boelter) (EES)

9. a)L=6.655m (EES)
b) Tg=121.94°C

10. a) L =4.869 m (EES)
b) L =9.098 m

11. a)L=89m
b) T(rg, L) =52°C

12. a) T,, =704.5 K (EES)
b) Ty, = 1084.1 K
T, =679.8K
T.,=7045K
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Soluciones de algunos problemas propuestos

13. t=9.794 mm (EES)

14. a) m =0.0687 kg/s (EES)
b) L=6.782m
¢) S=6.948 cm

15. q' =2.69kW/m

Capitulo 9: Conveccion natural

2. T,=421K

3. a)h =645 W/m*K
b) h =4.37 Wm? K

¢) h =322 Wm?K

4. a)q' =100.5W/m (Xef); 105.5 W/m (tablas)

b)q' =111.3 W/m

5. Sept=74mm

8. a)T,=29.8°C

b) 9" =39 W/m
c) AT"=0.11 K/m

9. a)L=339m
b) m =0.0275 kg/s

13. Nu =436

Capitulo 10: Conveccion bifasica

1. m' =1.1332x10"2 kg/s m
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Solucién de problemas propuestos

10.

12.

13.

a) m =25.3kg/h
b) q=16.0 kW

T,=78.6°C

a) m’' =0.0164 kg/s m
b) ' =39.9 kW/m

m’ =0.00111 kg/s m
m’ =0.154 kg/s m

a) h = 38564.4 W/m? K
b) Cgp = 0.005

a)q=29W
b) T, = 67.81 °C (AT =20 °C)

a) Ts = 199.6 °C
b) hgr = 6894 W/m? K

q=3083 W

I=217A

Capitulo 11: Intercambiadores de calor

2.

a)L=130m
b) h =2193 W/m? K (Gnielinsky)

¢) q=692.5kW; T =87.3°C; Ty =85.1°C
d) 25%

a) U = 1996 W/m? K
b) Ty =33.9°C
c¢) m =0.56 kg/s
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Soluciones de algunos problemas propuestos

4.

10

11.

12.

15.

20.

L =54.4 m (13.6 m/paso)

a)A=11.111 m?
b) m = 1994 kg/s

a) A = 53.30 m® (EES)
b) A = 57.30 m?

a) Tgs = 36 °C
b) L =4.186 m

a) n° tubos = 36 (EES)
b) n® pasos = 2; ;e = 1.521 m

NO (T yin = 107.55 °C < 110 °C) (EES)
a) U, = 97.4 W/m?> K

b) V=0.0375m>

a) U= 7ST (despreciando resistencias no dominantes)
m K

b) Tgs =375 K; T¢ s = 500 K (con la aprox. anterior)

Los ingenieros de planta (R ¢ op/Re ¢ gis) = 4-41

Capitulo 12: Radiacion. Fundamentos

1.

a) I, =13 =114=1,=7000 W/m? sr
b) Wy = 3.46x1073 sr; Wy = 4.00x1073 sr; Wy = 4.00x1073 sr

©) qup = 12.1x107 w; q53 = 28.0x107 w; qp4 = 19.8x107° W

a) Ty < T,

1 1 A
b= = —+—=—In
‘1.7,

S

610
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Solucién de problemas propuestos

10.

¢)T=9953K

T, T,
d €y = — T = —
) & T, y ST e,

a)R=19.29 cm
b) Gyge = 939.7 W/m?

a) q=1.76x10* W
b) g =3.85x10° W

a)T,=412K
b)q=3.5W

a)A=293 W/mK
b) AT = 3.3 °C (razonable)

b) T, = 31°C

a) opcion ¢
b) Ty, =298.96 K; q = 776.25 W (EES)

a)L=0.129 m
b)n =39.1%

Capitulo 13: Intercambio radiativo entre superficies

1.

a)F,=1;F, =4/3n

b) F12 = 1/2, F21 =1/4
C) F12 = 1, F21 =2/n
d)Fjp=1/2;Fy = f2/2
e) F12 = 1/2, le =0

f) F12= 1, F21 =1/8

g) F12 = 1/2, F21 =2/n
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Soluciones de algunos problemas propuestos

2. q=149W

3. T.=8012K

4. a)T,=3382K

b) q" =25.4 W/m?
5. Ty=733K

6. a)q=1833.47 W (EES)
b) Aq = 5.13% entre gris y negro

8. a)q=-0.4988 W/m (EES)
b) 50% ganancia

10. g, =-30.44 kW

11. 82.2%

16. T,=438.0K;T,=341.8K

Capitulo 14: Radiacién Volumétrica

1. q" =17536 W/m? (Hottel); = 19.43 kW/m? (Truelove)
3. q;" =50.0kW/m?; q," =70.25 kW/m>

6. q" =16785 W/m? (Hottel); = 17980 W/m? (Truelove)
Capitulo 15: Transferencia de calor multimodo
4. T, =45.54°C (0.54 °C superior a la T medida)

5. a)t =025

b) T, =513K

612 Transferencia de Calor



	001.Tapa int.pdf
	002.Dedicatoria.pdf
	003.Prólogo.pdf
	004.Indice.pdf
	005.Nomenclatura.pdf
	01. Cap. 1.pdf
	02. Cap. 2.pdf
	03. Cap. 3.pdf
	04. Cap. 4.pdf
	05. Cap. 5.pdf
	06. Cap. 6.pdf
	07. Cap. 7.pdf
	08. Cap. 8.pdf
	09. Cap. 9.pdf
	10. Cap. 10.pdf
	11. Cap. 11.pdf
	12. Cap. 12.pdf
	13. Cap. 13.pdf
	14. Cap. 14.pdf
	15. Cap. 15.pdf
	16. Apendice A.pdf
	17. Apendice B.pdf
	18. Apendice C.pdf
	19. Apendice D.pdf
	20. Apendice E.pdf
	21. Soluc prob.pdf



