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Prefacio

Este libro presenta un tratado elemental de los principios de transferencia de calor.
Como texto contiene material suficiente para un curso de un semestre que puede pre-
sentarse al nivel del pendltimo afio de universidad o superior, dependiendo de los ob-
jetivos particulares del curso. Para el aprovechamiento adecuado del material son con-
venientes antecedentes en ecuaciones diferenciales ordinarias. Aunque algunas
nociones de mecanica de fluidos facilitarfan los estudios de conveccion, no son esen-
ciales. Los conceptos de balances termodinamicos de energia también son Utiles en los
diversos  desarrollos  analiticos.

La presentacion de los temas sigue las lineas clasicas de tratamientos separados pa-
ra conduccién, conveccion y radiacion, aunque se subraya que el mecanismo fisico de
la transferencia de calor por conveccion es el de conduccion a través de la capa esta-
cionaria de fluido cerca de la superficie de transferencia de calor. A todo lo largo del
libro se enfatiza la comprension fisica mientras que, al mismo tiempo, se descansa en
datos experimentales significativos en aquellas circunstancias que no permiten una So-
lucion  analitica  simple.

La conduccion se trata tanto desde el punto de vista analitico como numeérico, de
modo que el lector se beneficia con el aspecto obtenido de las soluciones analiticas, asi
como del de las herramientas importantes de analisis numérico que deben usarse en la
practica con frecuencia. Se sigue un procedimiento similar en la presentacion de
la transferencia de calor por conveccion. Se utiliza un andlisis integral de las capas
limite en conveccion tanto libre como forzada para presentar una imagen fisica del
proceso de conveccion. A partir de esta descripcidn fisica, se pueden deducir las conse-
cuencias que conducen en formanatural a la presentacion de relaciones empiricas y
practicas para el calculo de -coeficientes de transferencia de calor por conveccion. El
método de la red de radiacion se usa ampliamente en la introducciéon al analisis de sis-
temas de radiacion, debido a que proporciona un medio de instruccion mas simple
que otros métodos.
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En el analisis de cambiadores de calor se presentan las aproximaciones de diferen-
cia de temperatura logaritmica media y de eficacia, ya que ambas se utilizan amplia-
mente y cada una de ellas ofrece sus propias ventajas al diseflador. Se presenta una
breve introduccion a difusién y transferencia de masa con objeto de familiarizar al lec-
tor con estos procesos, y establecer con méas validez las analogias importantes entre
transferencias de calor, masa y momento.

En el Cap. 12 se estudian diversos temas especiales que dan mayor interés al mate-
rial basico de los capitulos precedentes.

Al final de cada capitulo se incluyen problemas. Algunos de ellos son de naturaleza
rutinaria, para familiarizar al estudiante con las manipulaciones numéricas y 6rdenes
de magnitud de diversos parametros que se presentan en el tema de’ transferencia de
calor. Otros problemas amplian el material del tema solicitando al estudiante la apli-
cacion de los principios basicos a situaciones nuevas y el desarrollo de sus propias
ecuaciones. Los dos tipos de problemas son importantes.

El tema de la transferencia de calor no es estatico. Con bastante regularidad,
ocurren nuevos desarrollos y los profesionales en este campo disponen continuamente
de mejores soluciones analiticas y datos empiricos. Debido a la enorme cantidad de in-
formacion de que se dispone en la literatura de investigacion, el estudiante que se ini-
cia podria ser abrumado facilmente si se presentan y amplian demasiados detalles del
tema. El libro esta disefiado para servir como un texto elemental, por lo que el autor
ha adoptado un papel de intérprete de la literatura cuyos descubrimientos y
ecuaciones pueden tener una utilidad inmediata para el lector. Se espera que la aten-
cion del estudiante sea atraida hacia trabajos méas extensos en un nimero suficiente de
casos, para subrayar la mayor profundidad de que se dispone en la mayor parte de los
temas de transferencia de calor. Asi, para el estudiante formal, las referencias al final
de cada capitulo ofrecen una puerta abierta a la literatura de transferencia de calor,
sobre la cual puede construirse para investigacion ulterior.

Un libro de texto en su quinta edicion refleja obviamente muchos compromisos y
procesos evolutivos sobre los afios. Este libro no es la excepcion. Aunque los mecanis-
mos fisicos basicos de transferencia de calor no han cambiado, las técnicas analiticas y
los datos experimentales se revisan y mejoran constantemente. Un objetivo de esta
nueva edicion es mantener la exposicion al dia con informacion reciente, conservando
al mismo tiempo un enfoque sencillo que pueda ser comprendido por el estudiante que
se inicia.

Las computadoras se utilizan ahora por todos los estudiantes e ingenieros practicos
para la solucion de problemas de transferencia de calor. El rapido desarrollo de los
dispositivos de estado sélido para memorias desafia la imaginacion y podemos predecir
la disponibilidad en el escritorio del poder de computacion a gran escala en el futuro
inmediato. A pesar de mayor disponibilidad de este poder de computacién, el autor
resistio a la tentacion de incluir programas de computo especificos por dos razones: (1)
cada instalacion de computo es un poco diferente en su alimentacion, salida y capaci-
dad de subrutinas; (2) parece que muchos problemas en el futuro se resolveran con mi-
nicomputadoras de escritorio, las cuales son més individuales en su programacion y sus
caracteristicas de alimentacion y salida. Por estas razones en las secciones de solucién
numérica se ha hecho énfasis en el planteamiento y formulacién del problema, que
después podra adaptarse por la persona a su propia instalacion de computo.
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El cambio al SI (Systéeme Internationale, métric), se esta llevando a cabo con gran
rapidez en la comunidad ingenieril profesional. Para aquellos de nosotros que creci-
mos con el sistema Btu y la libra masa, el proceso de transicion sera molesto, pero para
el estudiante que se inicia en transferencia de calor, encontrard las unidades SI mucho
mas faciles de manejar que para estudiantes anteriores lo fue el sistema inglés hace al-
gunos afios. Debido al rapido cambio al sistema métrico en los E.U.A,, el SI se ha
adoptado como el conjunto de unidades basico en este texto. A pesar de mi entusiasmo
personal para el cambio, se debe reconocer la necesidad de relacionar las unidades
métricas con el sistema Btu-pie-libra masa, que aun se utiliza ampliamente en la in
dustria. El estudiante de transferencia de calor en este periodo de cambio debe po-
seer una habilidad “bilingiie” en el tema, por lo que se presentan pasos intermedios y
respuestas a los ejemplos en unidades inglesas.

Para esta edicion las secciones sobre soluciones numéricas a problemas de conduc-
cion se han ampliado en los Caps. 3 y 4. Se han agregado varios ejemplos nuevos que
ilustran condiciones de radiacion y conveccion no lineales, propiedades variables, es-
pacios nodales no uniformes, materiales compuestos y técnicas iterativas d¢ solucidn
para conjuntos de ecuaciones no lineales. Los Caps. 5, 6 y 7 sobre conveccién libre y
forzada se han puesto por completo al dia en lo que respecta a correlaciones empiricas.
También se han incluido nuevos ejemplos en estos capitulos. EI Cap. 8 sobre transfe-
rencia de calor por radiacién tiene varios ejemplos nuevos utilizando tanto la técnica
de solucién por matrices como por redes. Algunos ejemplos que ilustran soluciones ite-
rativas para problemas no lineales que involucran tanto conveccion como radiacion
son de mucho interés, como en el caso de un colector solar. Se han hecho algunas adi-
ciones al Cap. 9 sobre ebullicién y condensacién, y se proporcionan expresiones
analiticas adicionales para parametros de rendimiento de cambiadores de calor en el
Cap. 10, asi como una seccién sobre cambiadores de calor compactos. Para ilustrar
sistemas de almacenamiento de energia y analisis de propiedades variables en un cam-
biador de calor simple, se han agregado nuevos ejemplos. La seccién sobre tubos cale-
factores en el Cap. 12 se ha puesto al dia. Mas de 100 problemas nuevos se han adi-
cionado al final de los capitulos.

Con un libro en esta etapa de revision, la lista de gente que ha sido generosa con
sus comentarios y sugerencias ha crecido mucho en verdad. Para evitar el riesgo de
omitir un solo nombre, espero que un agradecido reconocimiento general expresara
mi gratitud sincera por la ayuda y el estimulo de estas personas.

J. P. Holman
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A una posicion radial es-
pecificada

Evaluado en condiciones
de los alrededores

Denota alguna posicion lo-
cal con respecto a la coor-
denada x

Evaluado en condiciones
de pared

(Indice  superior) Propie-
dades evaluadas a la tem-
peratura de referencia,
expresada por la Ec.
5-123

Evaluacién en condicio-
nes de corriente libre
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Introduccion

La transferencia de calor es aquella ciencia que busca predecir la transferencia de
energia que puede ocurrir entre cuerpos materiales, como resultado de wuna diferencia
de temperatura. La termodinamica ensefia que esta transferencia de energia se define
como calor. La ciencia de la transferencia de calor no sélo trata de explicar cémo
puede ser transferida la energia calorifica, sino también trata de predecir la rapidez a
la que se realizard este intercambio bajo ciertas condiciones especificadas. El hecho de
que un régimen de transferencia de calor sea el objetivo deseado de un anélisis, sefiala
la diferencia entre la transferencia de calor y la termodindamica. La termodinamica se
ocupa de sistemas en equilibrio; se puede utilizar para predecir la cantidad de energia
requerida para pasar un sistema de un estado de equilibrio a otro; no puede usarse pa-
ra predecir qué tan rapido se realizara un cambio, ya que el sistema no se encuentra en
equilibrio durante el proceso. La transferencia de calor completa al primér y segundo
principios de la termodindmica, al proporcionar reglas experimentales adicionales
que se pueden utilizar para establecer rapideces de transferencia de energia. Tal como
en la ciencia de la termodindmica, las reglas experimentales utilizadas como base del
tema de la transferencia de energia son muy simples y se les puede ampliar con facili-
dad para que abarquen -diversas situaciones précticas.

Como un ejemplo de los diferentes tipos de problemas que son tratados por la ter-
modindmica y la transferencia de calor, considérese el enfriamiento de una barra de
acero caliente que se coloca en un recipiente con agua. La termodinamica puede usar-
se para predecir la temperatura de equilibrio final de la combinacion de la barra de
acero y agua. La termodindmica no nos dird cudnto tardard en alcanzar esta condi-
cion de equilibrio o cudl sera la temperatura de la barra después de pasado un cierto
tiempo antes que se alcance la condicion de equilibrio. La transferencia de calor
puede usarse para predecir la temperatura tanto de la barra como del agua, en fun-
cion del tiempo.

La mayor parte de los lectores conocerdn los términos utilizados para indicar los
tres modos de transferencia de calor: conduccion, conveccién y radiacion. En este
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capitulo tratamos de explicar en forma cualitativa los mecanismos de estos modos, de
manera que cada uno pueda ser considerado en su perspectiva adecuada. Los
capitulos subsecuentes tratan en detalle los tres tipos de transferencia de calor.

I-1  Transferencia de calor por conduccién

La experiencia ha demostrado que cuando existe un gradiente de temperatura en un
cuerpo, hay una transferencia de energia de la region de alta temperatura a la de baja
temperatura. Decimos que la energia es transferida por conduccion y que la rapidez
de transferencia de energia por unidad de area es proporcional al gradiente normal de
temperatura:

g 9T
A JIx

Cuando se inserta la constante de proporcionalidad,

oT
q = —kA - (I-1)

en donde q es la rapidez de transferencia de calor y 8 T/dx es el gradiente de tempera-
tura en la direccion del flujo de calor. A la constante positiva k se le llama la conducti-
vidad térmica del material, y el signo menos se inserta para que se satisfaga el segundo
principio de la termodinamica, es decir, el calor deberd fluir hacia abajo en la escala
de temperatura, como se encuentra indicado en el sistema de coordenadas de la Fig.
I-1. A la Ec. I-1 se le llama la ley de conduccion de calor de Fourier en honor al fisico
matematico francés Joseph Fourier, quien realizé importantes contribuciones en el
tratamiento analitico de la transferencia de calor por conduccién. Es importante ob-
servar que la Ec. I-l es la igualdad que define la conductividad térmica y que en un
sistema de unidades tipico en el que el flujo de calor es expresado en watts, k tiene las
unidades de watts por metro por grado Celsius.

Ahora nos planteamos el problema de determinar la ecuacién basica que gobierna
la transferencia de calor en un solido, utilizando la Ec. |-l como punto de partida.

Considérese el sistema unidimensional que aparece en la Fig. 1-2. Si el sistema se
encuentra en un estado estacionario, es decir, si la temperatura no cambia con el tiem-
po, entonces el problema es simple y s6lo necesitamos integrar la Ec. I-1 y sustituir los
valores adecuados para resolverla para la cantidad deseada. No obstante, si la tempe-
ratura del sélido estd cambiando con el tiempo, o si hay fuentes de calor o sumideros
dentro del sélido, la situacion es mas compleja. Consideramos el caso general en el que
la temperatura puede estar cambiando con el tiempo y dentro del cuerpo pueden ha-
ber fuentes de calor. Para el elemento de espesor dx se puede realizar el siguiente ba-
lance de energia:

Energia conducida en la cara izquierda + calor generado dentro del elemento
= cambio en la energia interna + energia conducida fuera de la cara derecha
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Perfil de
temperatura

Fig. I-1 Esquema que muestra la direc-
cion del flujo de calor.

Estas cantidades de energia estdn dadas de la siguiente manera:

Energia en la cara izquierda =q, = —kA %

Energia generada dentro del elemento = gA dx

Cambio en la energia interna = pcA %dx

aT
Energia hacia fuera de la cara derecha = Qg +ar = - a ]na;
_ oT 8 (,9T ]
=4 [k x| ox (k ax)dx

donde q = energia generada por unidad de volumen

¢ = calor especifico del material
p densidad

La combinacién de los elementos expresados antes nos da

OT . ., _ 9T aT i( gg) ]
—kAa+qux—pcA—a—;dx—A[k~5;+fax kax dx

Fig. -2 Volumen elemental para el analisis de la

conduccion de calor unidimensional.
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8 (, T . aT
—a;(kg>+q=pc5; (1-2)

o

Esta es la ecuacién de conduccién de calor unidimensional. Para tratar mas de un flu-
jo de calor unidimensional, sélo necesitamos considerar el calor conducido hacia
adentro y hacia afuera de un volumen unitario en las tres direcciones coordenadas, co-

mo se muestra en la Fig. 1-3a. El balance de energia da

dE
9r + Qu+ 492+ YGgen= YGr+dr + Qu+dy + Gr+dz + 37—_

y las cantidades de energia estan expresadas por

- oT
qr= —kdyd:z O

qr+dxr =

oT 0 aT
- I:ka'-*—gx'(k‘a?)dx]dydz

- aT
q,= ~hdxdz 5

_ oT 8 \T
Quidy = — [k E ayv<k )‘;Cﬂr_dx dz

_ oT
g, = -k dx dy e
_ aT . 8 (, T
Qevaz = [k 9z + 2 (k —62 ) dZ] dx dy

4gen — qu dy dz

dE _ aT
-a-;—pcdxdydz o7

de manera que la ecuacion general de conduccién de calor tridimensional es

0 ( 3T> 0 ( 6T) 0 oT oT
kot (o )+ (L) 4G = pe 28
x\"ox) Ty \Fay) el (k az)+q i (1-3)
Para la conductividad térmica constante la Ec. 1-3 se escribe
T 0T 0T q 10T
—_— 4+ L=
0x?  oy? * &zt k aor (1-30)
donde la cantidad & = k/p¢ se llama difusividad térmica del material. Cuanto mayor
sera el valor de &, tanto mas rapida sera la difusién de calor a través del material. Esto

puede observarse examinando las cantidades que conforman ¢ . Un valor elevado de ¢
puede ser el resultado de un alto valor de conductividad térmica, que indicara una ele-
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vada rapidez de transferencia de energia o de un valor bajo de la capacidad calorifica
p¢. Un valor bajo de la capacidad calorifica significard que se absorbera dentro del
material una cantidad menor a la de la energia en movimiento y sera utilizada pa-
ra aumentar la temperatura del material; por tanto, habra méas energia disponible
para transferencias ulteriores.

En las derivaciones anteriores, la expresion para la derivada en x + dx se ha escri-
to en la forma de una expansion en serie de Taylor empleando para el desarrollo sélo
los dos primeros términos de la serie.

La Ec. 1-3a se puede transformar ya sea, en coordenadas cilindricas o bien, en
coordenadas esféricas por medio de técnicas de calculo estandar. Logresultados son los
siguientes:

Ay + ay

Gx +dx

Tgen =q¢dxdydz

x (b}

{c)

Fig. -3 Volumen elemental para andlisis de conduccién de calor tridimensional: (&) coorde-
nadas cartesianas; {p) coordenadas cilindricas; (¢) coordenadas esféricas.
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coordenadas cilindricas:

T 18T ,  10°T 0T 19T
e RaE T et T ad (1-3)

coordenadas esféricas:

107

1 82 1 9 T 1 &T g
( 8 ) +I€ a Ot (1-3¢)

rort (rT) + rZsen 6 96 06 risen? 6 d¢*

Los sistemas coordenados para utilizarse con las Ecs. 1-3b y 1-3¢ se encuentran in-
dicados en las Figs. 1-3b y c, respectivamente.

Muchos de los problemas practicos sélo implican casos especiales de las ecuaciones
generales ya mencionadas. Como una guia para los desarrollos que apareceran en los
capitulos siguientes, es Gtil mostrar la forma reducida de las ecuaciones generales para
algunos de los casos de interés practico.

flujo de calor unidimensional en estado estacionario (sin generacion de calor):

‘f;f =0 (1-9)

Obsérvese que esta ecuacion es la misma que la Ec. I-l cuando ¢ = constante.

flujo de calor unidimensional en estado estacionario en coordenadas cilindricas (sin
generacion decalor):

4T | 1dT

atrar =0 (1-5)

flujo de calor unidimensional en estado estacionario con fuentes de calor:
TEti=o0 (1-6)
conduccion bidimensional en estado estacionario sin fuentes de calor:

T | 0T
a—x7 + W =0 (1'7)

1-2 Conductividad térmica

La Ec. I-I es la igualdad que define la conductividad térmica. Basandose en esta defi-
nicion, se pueden realizar mediciones experimentales para determinar la conductivi-
dad térmica de diferentes materiales. Para gases a temperaturas moderadamente
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bajas, se pueden usar tratamientos analiticos en la teoria cinética de los gases para pre-

decir de manera exacta los valores observados experimentalmente. En algunos casos,
hay teorias utiles para la prediccion de la conductividad térmica en sélidos y liquidos,
pero en general, todavia hay muchas preguntas abiertas y conceptos que necesitan ser
clasificados.

El mecanismo de la conductividad térmica en un gas es simple. Identificamos la
energia cinética de una molécula con su temperatura; asi, en una region de alta tem-
peratura, las moléculas tienen velocidades mas altas que en una regidén de temperatu-
ra baja. Las moléculas se encuentran en continuo movimiento aleatorio, chocando
unas contra otras e intercambiando energia y momento. Las moléculas tienen este mo-
vimiento aleatorio exista o no un gradiente de temperatura en el gas. Si una molecula
se mueve de una region de alta temperatura a una de baja temperatura, transporta
energia cinética a la parte del sistema de baja temperatura y transfiere esta energia a
través de colisiones con moléculas de temperatura mas baja.

La Tabla 1- 1 contiene una lista de los valores de conductividad térmica para diver-
sos materiales para indicar las 6rdenes de magnitud relativos que se han de esperar en
la practica. En el Apéndice A se proporciona una tabla informativa mas completa. En
general, la conductividad térmica depende mucho de la temperatura.

Observamos que la conductividad térmica tiene las unidades de watts por metro
por grado Celsius cuando el flujo de calor esta expresado en watts. Obsérvese que se
incluye una rapidez de calor, y que el valor numérico de la conductividad térmica in-
dica qué tan rapido fluira en un material dado. ¢Cémo se toma en consideracion la ra-
pidez de transferencia de energia en el modelo molecular que acabamos de discutir? Es
claro que cuanto mas rapido se muevan las moléculas, mas rapidamente transporta-
rén energia. Por consiguiente, la conductividad térmica de un gas debera depender de
la temperatura. Un tratamiento analitico simplificado muestra que la conductividad
térmica de un gas varia con la raiz cuadrada de la temperatura absoluta. (Se puede re-
cordar que la velocidad del sonido en un gas varia con la raiz cuadrada de la tempera-
tura absoluta; esta velocidad es aproximadamente la velocidad media de las molécu-
las.) En la Fig. I-4 se muestra la conductividad térmica de algunos gases tipicos. Para
la mayor parte de los gases a presiones moderadas, la conductividad térmica es una
funcion de la sola temperatura. Esto quiere decir que los datos de gases para 1 atm (at-
mosfera), como estan dados en el Apéndice A, pueden utilizarse para un amplio inter-
valo de presiones. Cuando la presion del gas se torna del orden de su presion critica o,
con mayor generalidad, cuando se encuentra un comportamiento no ideal del gas, se
deberan consultar otras fuentes para los datos sobre conductividad térmica.

El mecanismo fisico de la conduccidn de energia térmica en liquidos es cualitativa-
mente el mismo que en los gases; sin embargo, la situacién es mucho méas compleja ya
que las moléculas se encuentran mas cerca unas de otras y los campos de fuerza molecu-
lar ejercen una fuerte influencia sobre el intercambio de energia en el proceso de co-
lisién. En la Fig. I-5 se muestra la conductividad térmica de algunos liquidos tipicos.

La energia térmica puede ser conducida en los s6lidos de dos modos: vibracion de
red y transporte por medio de electrones libres. En los buenos conductores eléctricos
un gran nimero de electrones libres se mueven en la estructura de la red del material.
De la misma manera que estos electrones pueden transportar carga eléctrica, también
pueden llevar energia térmica de una region de alta temperatura a una de baja tempe-
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Tabla |-l  Conductividad térmica de diversos materiales en 0 °C

Conductividad  térmica
k

Material W/m °C Btu/h-pie- °F
Metales:

Plata (pura) 420 237

Cobre (puro) 385 223

Aluminio (puro) 202 117

Niquel (puro) 93 54

Hierro (puro) 73 42

Acero al carbén, 1% C 43 25

Plomo (puro) 35 20.3

Acero cromo-niquel 16.3 9.4

(18% Cr, 8% Ni)

Sélidos no metalicos:

Cuarzo, paralelo al eje 41.6 24
Magnesita 4.15 2.4
Marmol 2.08-2.94 1.2-1.7
Arena 1.83 1.06
Vidrio de ventana 0.78 0.45
Arce g roble 0.17 0.096
Aserrin 0.059 0.034
Fibra de vidrio 0.038 0.022
Liquidos:
Mercurio 8.21 4.74
Agua 0.556 0.327
Amoniaco 0.540 0.312
Aceite lubricante, SAE 50 0.147 0.085
Freén 12, CCLF, 0.073 0.042
Gases:
Hidrégeno 0.175 0.101
Helio 0.141 0.081
Aire 0.024 0.0139
Vapor de agua (saturado) 0.0206 0.0119
Bioxido de carbono 0.0146 0.00844

ratura, como ocurre en los gases. De hecho, con frecuencia nos referimos a estos
electrones como gas de electrones. La energia también se puede transmitir como
energia vibracional en la estructura de red del material. No obstante, en general, este
ultimo modo de transferencia de energia no es tan grande como el transporte por
electrones y por esta razén los buenos conductores eléctricos son casi siempre buenos
conductores de calor, a saber cobre, aluminio y plata, y los aislantes eléctricos son casi
siempre buenos aislantes del calor. En la Fig. 1-6 se muestra la conductividad térmica
de algunos solidos tipicos. En el Apéndice A se dan mas datos.

La conductividad térmica de algunos materiales aislantes también se proporciona
en el Apéndice A. Algunos de los valores tipicos son 0.038 W/m-°C para la fibra de
vidrio y 0.78 W/m-°C para el vidrio de ventana. A altas temperaturas, la transferen-
cia de energia a través de materiales aislantes puede involucrar varios modos: conduc-
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Fig. 1-5 Conductividad térmica de algunos liquidos tipicos.
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Fig. 1-6 Conductividad térmica en algunos sélidos
tipicos.

clon a través de material sélido fibroso o poroso; conduccion a través del aire atrapado
en los espacios huecos; y radiacién a temperaturas suficientemente altas.

Un problema técnico importante es el almacenamiento y transporte de liquidos
criogénicos como el hidrégeno durante periodos prolongados de tiempo. Estas aplica-
ciones han conducido al desarrollo de superasslantes para su uso en temperaturas muy
bajas (tan bajas como cerca de — 250 °C). EI mas eficiente de estos superaislantes con-
siste en multiples capas de materiales muy reflejantes separados por separadores
aislantes. Se hace vacio en el sistema completo para minimizar la conductividad por
aire, y es posible obtener conductividades térmicas tan bajas como 0.3 mW/m- °C. En
la Fig. 1-7 se proporciona un Gtil compendio de las conductividades térmicas de mate-
riales aislantes a temperaturas criogénicas. Se proporciona informacion adicional
sobre aislamiento por multicapas en las Refs. 3 y 2.

1-3 Transferencia de calor por conveccion

Sabemos muy bien que una placa de metal caliente se enfria con mayor rapidez cuan-
do se le coloca frente a un ventilador, que cuando se le expone a un aire en reposo. De-
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Fig. 1-7 Conductividad térmica aparente de un material aislante criogénico tipico: (&) aislan-
tes multicapas; (b} polvos opacados; (¢} fibras de vidrio; {d) polvos; (g) espumas, polvos y
fibras de acuerdo con la Ref. 1. [1Btu. plg/h-pie?-°F = 144 mW/m.°C.

cimos que el calor se disip6 por conveccién y llamamos al proceso transferencia de ca-
lor por conveccion. El término conveccion proporciona al lector una nocién intuitiva
sobre el proceso de transferencia de calor; no obstante, esta nocién intuitiva deberé ser
ampliada para que nos permita llegar a un tratamiento analitico adecuado del proble-
ma. Por ejemplo, sabemos que la velocidad a la que sopla el aire sobre la placa calien-
te obviamente influye en la rapidez de transferencia de calor. ¢Pero influye el
enfriamiento de una manera lineal; es decir, si se duplica la velocidad, se duplicaré la
rapidez de transferencia de calor? Deberiamos sospechar que la rapidez de transferen-
cia de calor podria ser diferente si enfriamos la placa con agua en vez de aire, pero,
una vez mas, ¢qué tanta diferencia habria? Estas preguntas se pueden contestar con la
ayuda de algunos analisis bastante basicos que presentamos en capitulos posteriores.
Por el momento, bosquejamos el mecanismo fisico de la transferencia de calor por
conveccién y mostramos su relacién con el proceso de conduccién...

Considérese la placa caliente que se muestra en la Fig. 1-8. La\t\éﬁrperatura de
la placa es T,, y la temperatura de fluido es T_. La velocidad de flujo aparecer&
como se muestra, siendo reducida a cero en la placa como resultado de la accién de
viscosidad. Ya que la velocidad de la capa de fluido sobre la pared sera cero, el calor
deberé transferirse en aquel punto sé6lo por conduccion. De este modo podriamos calcu-
lar la transferencia de calor, utilizando la Ec. I-I con la conductividad térmica y el
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Fig. 1-8 Transferencia de calor por convecciéon en una placa.

gradiente de temperatura del fluido sobre la pared. ¢Por qué, entonces, si en esta capa
el calor fluye por conduccién, hablamos de transferencia de calor por conveccidn y ne-
cesitamos considerar la velocidad del fluido? La respuesta es que el gradiente de tem-
peratura depende de la rapidez a la que el fluido conduce el calor; una velocidad alta
produce un gradiente de temperatura mas grande, y asi sucesivamente. Por tanto, el
gradiente de temperatura sobre la pared depende del campo de flujo, y en nuestro ul-
timo andlisis debemos desarrollar una expresion que relacione las dos cantidades. Sin
embargo, debe recordarse que el mecanismo fisico de la transferencia de calor sobre la
pared es un proceso de conduccion.

Para expresar el efecto total de la conveccidn, utilizamos la ley de enfriamiento de
Newton:

qg= hA(T, =T (1-8)

Aqui la rapidez de transferencia de calor esta relacionada con la diferencia de tempe-
ratura total entre la pared y el fluido, y el area de la superficie 4. A la cantidad 4 se le
llama el coeficiente de transferencia de calor por conveccion, y la Ec. 1-8 es la
ecuacion que lo define. Para algunos sistemas se puede realizar un calculo analitico de
h. Para situaciones complejas se debera determinar experimentalmente. En algunas
ocasiones se llama conductancia de pelicula al coeficiente de transferencia de calor de-
bido a su relacién con el proceso de conduccion en la delgada capa estacionaria de
fluido sobre la superficie de la pared. En la Ec. I-8 observamos que las unidades de &
son watts por metro cuadrado por grado Celsius cuando el flujo de calor se expresa en
watts. Este es el conjunto de unidades mas utilizado.

Tomando en cuenta el estudio precedente, podemos anticipar que la transferencia
de calor por conveccion, ademas de su dependencia de las propiedades térmicas del
fluido (conductividad térmica, calor especifico, densidad), tendra cierta dependen-
cia de la viscosidad del fluido. Esto era de esperarse porque la viscosidad influye el per-
fil de velocidad y, de manera correspondiente, la rapidez de transferencia de energia
en la region cercana a la pared.

Si se expusiera una placa caliente al aire ambiente de una habitacién sin una fuen-
te de movimiento externa, se experimentaria un movimiento del aire como resultado
de los gradientes de densidad cerca de la placa. A esto le llamamos conveccion natural
o libre, en oposicién a la conveccion forzada, que ocurre en el caso en que el ventilador
sopla aire sobre la placa. Los fenémenos de ebullicion y condensacion también se
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Tabla I-2 Valores aproximados de los coeficientes de transferencia de calor por
conveccion

h
Modo Wim? °C Btu/h . pie?. °F
Conveccion libre, AT = 30 °C
Placa vertical 0.9 m 4.5 0.79
[1 pie] de altura en el aire
Cilindro horizontal, 5 cm de diametro. 6.5 1.14
en el aire
Cilindro horizontal, 2 cm de diametro. 890 157,
en agua
Conveccion forzada
Flujo de aire a 2 m/s sobre placa 12 2.1
cuadrada de 0.2 m
Flujo de aire a 35 m/s sobre placa 75 13.2
cuadrada a 0.75 n
Aire a 2 atm soplando en tubo de 2.5 65 [1.4
cm de diametro a 10 m/s
Agua a 0.5 kg/s fluyendo en tubo 3500 616
de 2.5 cm de didmetro
Flujo de aire g través de un cilindro 180 32
de 5 cm de didametro con velocidad
de 50 m/s
Agua hirviendo
En una piscina 0 recipiente 2500-35 000 440-6200
Fluyendo en un tubé 5000- 100000 880- 17600
Condensacion de vapor de agua, 1 atin
Superficies verticales 4000- 11300 700- 2000
Tubos horizontales al exterior 9500-25 000 1700-4400

agrupan bajo el tema general de transferencia de calor por conveccion. En la Tabla
1-2 se encuentran indicados los intervalos aproximados de los coeficientes de transfe-
rencia de calor por conveccion.

-4 Transferencia de calor por radiacion

En contraste con los mecanismos de conduccién y conveccidn, en donde estad invo-
lucrada la transferencia de energia a través de un medio material, el calor también se
puede transferir a regiones donde existe el vacio perfecto. En este caso, el mecanismo es
la radiacidon electromagnética. Limitaremos nuestro estudio a la radiacion electro-
magnética que es propagada como resultado de una diferencia de temperaturas; a esto
se le llama radiacion térmica.

Consideraciones termodindmicas muestran* que un radiador ideal, o cuerpo
negro, emitird energia a una rapidez proporcional a la cuarta potencia de la tempera-

* Véase, por ejemplo. J. P. Holman, “Termodinamica’. $a. Ed.. Pag. 350, McGraw-Hill Book Company, New York.
1980.
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tura absoluta del cuerpo. Cuando dos cuerpos intercambian calor por radiacién, el in-
tercambio de calor neto es entonces proporcional a las diferencias en 7%, Asi.

= cA(T¢#=-T,Y (1-9

donde ¢ es la constante de proporcionalidad y se le llama constante de Stefan-
Boltzmann con el valor de 5.669 X10°® W/m?-K*%. A la Ec. 1-9 se le llama la ley de ra-
diacién térmica de Stefan-Boltzmann, y se aplica s6lo a los cuerpos negros. Es impor-
tante observar que esta ecuacion Unicamente es vilida para la radiacion térmica; otros
tipos de radiacion electromagnética no pueden ser tratados de una manera tan simple.

Hemos mencionado que un cuerpo negro irradia energia de acuerdo con la ley T4,
A tales cuerpos les llamamos negros porque las superficies negras, tales como un peda-
zo de metal cubierto con carbon negro, se aproximan a este tipo de comportamiento.
Otros tipos de superficies, como una brillante superficie pintada o una placa de metal
pulida, no irradian tanta energia como un cuerpo negro; sin embargo, la radiacion to-
tal emitida por estos cuerpos, por lo general, sigue la proporcionalidad de T#. Para
tomar en cuenta la naturaleza “gris” de estas superficies introducimos otro factor en la
Ec. 1-9, llamado la emisividad e, que relaciona la radiacion de la superficie “gris” con
la de una superficie negra ideal. Ademas, debemos tomar en cuenta el hecho de que
no todas las radiaciones que dejan una superficie alcanzaran la otra superficie, ya
que la radiacién electromagnética viaja en linea recta y algunas se perderan en los
alrededores. Por consiguiente, para tomar en cuenta ambas situaciones, introducimos
dos nuevos factores en la Ec. 1-9

q = FngO'A (1‘14 T24) (1-10)

donde F, es la funcion de emisividad y F; es la funcion geométrica de “factor de vista”.

La determinacién de la forma de estas funciones para configuraciones especificas es el
tema de un capitulo subsecuente. Sin embargo, en este momento es importante alertar
al lector, sobre el hecho que estas funciones generalmente no son independientes unas
de otras como se indica en la Ec. I-10.

Los fenomenos de transferencia de calor por radiacién pueden ser excesivamente
complejos, y los calculos son raras veces tan simples como lo sugiere la Ec. I-10. Por el
momento, deseamos enfatizar la diferencia en el mecanismo fisico entre sistemas de
transferencia de calor por radiacién y de conduccion y conveccién. En el Cap. 8 exa-
minaremos en detalle la radiacion.

1-5 Dimensiones y unidades

En esta seccién esbozamos los sistemas de unidades que se usan en todo el libro. Debe-
mos cuidarnos de no confundir el significado de los términos unidades y dimensiones.
Una dimensién es una variable fisica utilizada para especificar el comportamiento o
naturaleza de un sistema particular. Por ejemplo, la longitud de una barra es una di-
mensién de la misma. De manera similar, la temperatura de un gas puede ser conside-
rada una de las dimensiones termodinamicas del gas. Cuando decimos que la barra
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tiene tantos metros de largo, o que el gas tiene una temperatura de tantos grados Cel-
sius, hemos dado las unidades con las que escogimos medir la dimensién. En nuestro
desarrollo de la transferencia de calor usamos las dimensiones

L = longitud

M = masa

F = fuerza

T = tiempo

T = temperatura

Todas las cantidades fisicas utilizadas en la transferencia de calor pueden expresarse
en términos de estas dimensiones fundamentales. Las unidades que se usan para cier-
tas dimensiones estan seleccionadas por medio de definiciones un poco arbitrarias que
casi siempre se relacionan con un fenémeno o ley fisica. Por ejemplo, la segunda ley de

movimiento de Newton puede ser escrita

Fuerza ~ rapidez de cambio de momento

_,d{mv)
F=k=g

donde k es la constante de proporcionalidad. Si la masa es constante,

F=kma (1-11D
donde la aceleracion es a = dv/dr. La Ec. I-1l generalmente se escribe
1
F="—-ma (1-12
8ec

con 1/g. = k. La Ec. 1-12 se utiliza para definir nuestro sistema de unidades para la
masa, fuerza, longitud y tiempo. Algunos sistemas tipicos de unidades son

1 Iby acelerara 32.16 pies/s? a 1 Ib,
1 by acelerara 1 pie/s* a 1 slug,.

1 dyny acelerara 1 cm/s? a 1 gn.

1 N, acelerard 1 m/s* a 1 kgn.

1 kg acelerara 9.806 m/s? a 1 kg,.

o R w e

Como la Ec. 1-12 debe ser homogénea en dimensiones, tendremos un valor dife-

rente de la constante g. para cada uno de los sistemas de unidades en los puntos ante-
riores de 1 a 5. Estos valores son:

1. g =3216 Ib, pie/lbs-s?
2. g =1 slug-pie/lb;-s?

3. g =1 g-em/dyn-s?

4 g =1 kg'm/N-s?

5. g = 9.806 kg, -m/kg- s?
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No importa qué sistema de unidades se utilice, siempre y cuando sea consistente con
las definiciones antes mencionadas.

El trabajo tiene las dimensiones de un producto de duracién de fuerza por una dis-
tancia. La energia tiene las mismas dimensiones. Las unidades de trabajo y energia se
pueden escoger de cualquiera de los sistemas utilizados antes. Por consiguiente las uni-
dades de trabajo y energia para cada uno de los sistemas anteriores son:

1by -pie
Iby-pie
dyn-em = 1 erg
N':m = 1](joule)
kg'm = 9806 J

GOl N W N

Ademas, podemos utilizar unidades de energia que estén basadas en fendmenos térmi-
cos:

I Btu elevara 1 b, de agua 1 °F en 68 °F.
1 cal elevardg 1 adeia 1l °C en 20 °C.
1 kcal elevarda 1 kg de agua 1 °C en 20 °C.

Estos factores de conversion para las diversas unidades de trabajo y energia son

-+
c
1

1 778.16 lbs-pie
| Btu= 1055 J

| kcal = 4182 J

I 1b,-pie = 1356 J

| Btu= 252 cal

El peso de un cuerpo esta definido como la fuerza ejercida en él, como resultado de la
aceleracion de la gravedad. Asi

W= ;—m (1-13)

donde W es el peso y g es la aceleracion de la gravedad. Obsérvese que el peso de un
cuerpo tiene las dimensiones de una fuerza. Ahora vemos por qué se idearon los siste-
mas 1 y 5 mencionados con anterioridad; 1 Ib, pesard 1 Ib, a nivel del mar, y 1 kg, pe-
sara lkg.

Las conversiones de temperatura se realizan con las férmulas de costumbre

°F = 2°C + 32
°R = °F + 459.69
K =°C + 273.16
“R=2K

Por desgracia, todos los sistemas de unidades antes mencionados son utilizados en
diversos lugares del mundo. Mientras que el sistema pie-libra fuerza, libra masa, se-
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gundo, grado, fahrenheit, Btu todavia sigue siendo ampliamente usado en los EUA.,
aqui existe un impetu cada vez mas grande por instituir las unidades del Sl (Systeme
International d'Unités) como estandar mundial. En este sistema, las unidades funda-
mentales son metro, newton, kilogramo, masa, segundos y'grados Celsius; una unidad
de energia “térmica” no es utilizada; es decir, el joule (newton-metro) se convierte en
la unidad de energia utilizada por todos. El watt (joules por segundo) es la unidad de
potencia en este sistema. En el Sl, las unidades estandar para la conductividad térmica
serian

ken Wim-°C
y el coeficiente de transferencia de calor por conveccion estara expresado como

h en W/m?2-°C

Debido al rdpido cambio de las unidades Sl las utilizaremos en este texto como estan-
dar, dando también entre paréntesis pasos intermedios y respuestas a problemas en el
sistema Btu-libra masa. Un trabajador en transferencia de calor debe alcanzar cierta
sensibilidad en ambos sistemas en el orden de las magnitudes. En el sistema Sl el con-
cepto g. no se utiliza normalmente, y el newton esta definido como

1 N=1kg m/s (1-14)

Aun asi, debemos tener en cuenta la relacion fisica entre fuerza y masa como se expre-
sa en la segunda ley de movimiento de Newton.

El sistema SI también especifica los multiplos estandar que han de usarse para con-
servar espacio cuando estdn expresados valores numéricos. Estos multiplos se en-
cuentran resumidos en la Tabla I-3. Los simbolos estandar para cantidades que se en-
cuentran normalmente en la transferencia de calor estdn resumidos en la Tabla 1-4.
Los factores de conversion se encuentran en el Apéndice A.

Tabla 1-3 Factores de multiplicacion para

unidades SI

Multiplicador Prefijo A breviacion
10" tera T
10° giga G
108 mega M
10° kilo k
10? hecto h
10 deca da
107! deci d
1072 centi c
1073 mili m
10°¢ micro ©
107° nano n
10-2 pico p
10718 ato a
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Tabla I-4 Cantidades Sl utilizadas en transfe-
rencia de calor

Cantidad Abreviacion de la unidad
Fuerza N (newton)

Masa kg (kilogramo masa)
Tiempo s (segundo)

Longitud m (metro)
Temperatura °C g K

Energia J (joule)

Potencia w (watt)
Conductividad térmica W/m-°C
Coeficiente de transferencia de

calor W/m?°C

Calor especifico J/kg-°C

Flujo de calor W/m?

Ejemplo |-l

Una cara de una placa de cobre de 3§ cm de espesor se mantiene a 400 °Cy la otra cara a 100 “C. gCuénto
calor se transfiere a través de la placa?

Solucién

De acuerdo con el Apéndice A la conductividad térmica para el cobre es 370 W/m-°C a ‘250 °C. De acuerdo
con la ley de Fourier:

por integracion da

AT _ —(370X100 ~ 400)

9=
A Ax 3 x 1072

=37 MW/m? Cl172 x 10” Btu/h.pie2]
Ejemplo I-2

Se sopla aire a 20 °C sobre una placa caliente de 50 X 75 cm que se mantiene 3 250 “C. El coeficiente de
transferencia de calor por conveccién es 25 W/m?-°C. Calcule la transferencia de calor.

Solucién

De acuerdo ¢gn la ley de enfriamiento de Newton

q= hA(T, ~Tx)
(25)0.50)(0.75)250 = 20)
2.156 kW [7356 Btwh]

Ejemplo 1-3

Suponiendo que la placa del Ej. I-2 estd hecha con acero al carbén (1 %) de 2 cm de espesor y que se pierden
300 W de la superficie de la placa por radiacién, calcule la temperatura interior de la placa.
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Solucion
El calor conducido a través de la placa debe ser igual a la suma de las pérdidas de calor por conveccién y ra-

diacion:

chnd = Qeonv + ql'ad

-kA %Z‘— = 2156 + 0.3 = 2.456 kW
AT - SOOI - ~305°C [~5.49°F]
donde el valor de k esta tomado de la Tabla I-l. Por consiguiente, la temperatura interna de la placa es
T, =250 + 3.05 = 253.05 °C

Ejemplo I-4
Se hace pasar una corriente eléctrica a través de un alambre de 1 mm de diametro y 10 cm de largo. Se su-
merge el alambre en agua liquida a presion atmosférica, y se incrementa la corriente hasta que el agua hier-

ve. Para esta situacion h =5000 W/m? °C, y la temperatura del agua sera 100 °C. ¢Cuanta energia eléctri-
ca se necesitara enviar al alambre para mantener su superficie a 114 °C?

Solucién

La pérdida total por conveccion estd expresada por la Ec. 1-8:

q= hA(T, - T
Para este problema, el area de la superficie del alambre es
A = odLl = (1 x 1073)(10 x 1072?) = 3.142 x 10™* m?
Por tanto, la transferencia de calor es
g = (5000 W/m?-°C)3.142 x 107 m*(114 = 100) = 21.99 w  [75.03 Btw/h]

y esto es igual a la potencia eléctrica que debe suministrarse.

Ejemplo I-5

Dos placas negras infinitas g 800 y 300 °C intercambia” calor por radiacién. Calcule la transferencia de ca-
lor por unidad de érea.

Solucién

Para este problema se puede emplear la Ec. 1-9; por tanto, encontramos de inmediato

gA= o(T4 Ty
= (5.669 x 107%(1073* -~ 573%)
69.03 kW/m? 121,884 Btu/h-pie?]
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1-6 Resumen

Podemos resumir nuestros comentarios introductorios de manera muy simple. La
transferencia de calor puede llevarse a cabo por medio de uno o mas de los tres modos:
conduccion, conveccién y radiacion. Se ha observado que el mecanismo fisico de la
conveccioén esta relacionado con la conduccién de calor a través de una capa delgada
de fluido adyacente a la superficie de transferencia de calor. Tanto en la conduccién
como en la conveccion se puede aplicar la ley de Fourier, aunque en el problema de
conveccién se tienen que poner en juego la mecanica de fluidos a fin de establecer el
gradiente de temperatura.

La transferencia de calor por radiacién involucra un mecanismo fisico diferente; el
de propagacion de la energia electromagnética. Para estudiar este tipo de transferen-
cia de energia introducimos el concepto de un radiador ideal o cuerpo negro, el cual
irradia energia a una rapidez proporcional a su.temperatura absoluta a la cuarta po-
tencia.

Es facil prever casos en los que estén presentes los tres tipos de transferencia de ca-
lor, como en la Fig. 1-9. En este caso, el calor conducido a través de la placa es
extraido de la superficie por medio de una combinacién de conveccion y radiacion. Un
balance de energia dara

dT

_kA dy pared

=hA(Ty~T.) + FF;cA(T,'~ T

donde T, = temperatura de los alrededores
T, = temperatura de la superficie
T, = temperatura del fluido

Para aplicar la ciencia de la transferencia de calor a situaciones practicas, se nece-
sitara un conocimiento profundo de los tres tipos de transferencia de calor.

Problemas
I-1 Defina la conductividad térmica.

1-2 Defina el coeficiente de transferencia de calor por conveccion.
1-3 Discuta el mecanismo de la conductividad térmica en gases y solidos.
-4 Discuta el mecanismo de la conveccion de calor.

I-5 Si se conducen 3 kW a través de una seccion de material aislante de 10 m? en seccion
transversal y 25 c¢cm de grueso y se puede tomar la conductividad térmica como 02 W/m-°C,
calcule la diferencia de temperatura a través del material.

1-6  Utilizando las definiciones basicas dadas en la Sec. 1-5 sobre las unidades y dimensiones,
llegue a las expresiones para (a) convertir joules a unidades térmicas inglesas, (b) convertir dinas-
centimetros a joules, (£) convertir unidades térmicas inglesas a calorias.
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Energia radiante

Alrededores en T,
=hA (T, T

Flujo, Teo

qconv

Calor  conducido
a través de la pared

Fig. 1-9 Combinacién de transferencia de calor por con-
duccién, conveccion Y radiacion.

1-7  Se produce una diferencia de temperatura de 85 °C a través de una capa de fibra de vidrio
de 13 cm de grueso. La conductividad térmica de la fibra de vidrio es de 0.035 W/m-°C. Calcu-
le la transferencia de calor a través del material por hora, por unidad de area.

1-8 Se expone una pared plana a una temperatura ambiente de 38 “C. La pared estd cubierta
con una capa de aislante de 2.5 cm de grueso cuya cottductividad térmica es de 1.4 W/m-°C, y
la temperatura de la pared en el interior del aislante e; de 315 °C. La pared pierde calor en el
ambiente por conveccion. Calcule el valor del coeficiente de la transferencia de calor por con-
veccion que debe ser mantenido en la superficie exterior del aislante para asegurar que la tempe-
ratura de la superficie exterior no excede 41 “C.

1-9 Dos superficies perfectamente negras estan construidas de tal manera que toda la energia
irradiada que deja una de las superficies a 800 °C llega hasta la otra superficie. La temperatura
de esta otra superficie se mantiene a 250 °C. Calcule la transferencia de calor entre las superfi-
cies por hora y por unidad de éarea de la superficie mantenida a 800 “C.

1-10 Dos planos paralelos muy grandes que tienen condiciones de superficie que se aproximan
bastante a las de un cuerpo negro son mantenidas a 1100 a 425 °C, respectivamente. Calcule la
transferencia de calor por radiaciéon entre los planos por unidades de tiempo y éarea de la superfi-
cie.

I-11  Una placa de acero de -:— plg que tiene una conductividad térmica de Btu/h-pie-”F es ex-
puesta a un flujo de calor radiante de 1500 Btu/h-pie2 en un espacio vacio donde la transferen-
cia de calor por conveccion es despreciable. Suponiendo que la temperatura de la superficie del
acero expuesta a la energia irradiada es mantenida a 100 °F, gCuél serd la otra temperatura de
la superficie si toda la energia que llega a la placa es transferida por conduccién a través de ella?

1-12 Comenzando por la ecuacion de conduccién de calor tridimensional en coordenadas car-
tesianas (Ec. 1-3a), obtenga la ecuacion general de conduccién de calor en coordenadas
cilindricas (Ec. 1-3b).

1-13 Considérese una pared calentada por conveccién por un lado, y enfriada por conveccién
por el otro. Demuestre que la rapidez de transferencia de calor a través de la pared es

T, - T,
9 - Th,A+ Ax/kA + 1/h,A

donde Ty y T, son las temperaturas de los fluidos a cada lado de la pared y hyy fz son los coefi:
cientes de transferencia de calor correspondientes.
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1-14  Un cono truncado de 30 cm de alto esta hecho de aluminio. El diametro de la parte supe-
rior es 7.5 cm y el diametro de la base es 12.5 cm. La superficie inferior se mantiene a 93 °C y la
superficie superior a 540 °C. La otra superficie esta aislada. Suponiendo un flujo de calor unidi-
mensional, gcuil es la rapidez de transferencia de calor en watts?

1-15  Las temperaturas en las caras de una pared plana de 15 cm de espesor son de 370 y 93 °C.
La pared esta construida de un vidrio especial que tiene las siguientes propiedades: k = 0.78
W/m-°C, p = 2700 kg/m?, ¢, = 0.84 kJ/kg-°C. yCuil es la transferencia de calor a través de la
pared en condiciones de estado estacionario?

1-16 Una sefiora informa a un ingeniero que con frecuencia se siente mas fresca durante el ve-
rano cuando se para frente a un refrigerador abierto. El ingeniero le contesta que s6lo se esta
“imaginando cosas” ya que no existe un ventilador en el refrigerador que empuje el aire frio ha-
cia ella. Se desencadena una animada discusién. ¢Qué partido tomaria usted y por qué?

1-17 Una sefiora informa a su esposo quien es ingeniero que “el agua caliente se congela con
mayor rapidez que el agua fria”. El considera que este argumento no tiene sentido. Ella contesta
que ha tomado el tiempo del proceso de congelamiento de los cubos de hielo en el refrigerador
de la casa y que de hecho ha encontrado que el agua caliente se congela mas rapido. Como ami-
go, se le pide a usted que determine quién tiene razén. {Existe alguna explicacion légica para la
observacion de la sefiora?

1-18 En Texas, un salon de clase con aire acondicionado se mantiene a 72 °F en el verano. Los

estudiantes asisten a clase en pantalones cortos, sandalias y camisas delgadas y se encuentran
muy cémodos. En el mismo salén de clase durante el invierno, los mismos estudiantes, utilizan
pantalones de lana, camisas de manga larga y suéteres y siguen sintiéndose igualmente cdmodos
y el salén es mantenido a 75 °F de temperatura. Suponiendo que la humedad no es el factor,

explique esta aparente anomalia en la “temperatura de confort”.

1-19  Un material superaislante que tiene una conductividad térmica de 2 X 10 W/m-°C se
usa para aislar un tanque de nitrégeno liquido que es mantenido a = 320 °F; se requieren 85.8

Btu para vaporizar cada libra de masa de nitrégeno a esta temperatura. Suponiendo que el tan-

que es una esfera que tiene un didmetro interior (DI) de 2 pies, estimese la cantidad de nitrégeno
vaporizado por dia con un aislante de 1 .O plg de grueso y a una temperatura ambiente de 70 °F,
Supoéngase que la temperatura exterior del aislante es de 70 °F,

1-20  Calculese el intercambio de calor por radiacion en un dia, entre dos planos negros que
tienen un area igual a la de la superficie de una esfera de 2 pies de diametro, cuando los planos
se mantienen a 320 y 70 °F. En relacion con el Prob. 1-19, qué indica este calculo?

1-21  Suponiendo que en el Prob. 1-19 la transferencia de calor hacia la esfera ocurre por con-
veccion libre con un coeficiente de transferencia de calor de 2.7 W/mz-"C, calcule la diferencia
de temperatura entre la superficie exterior de la esfera y el medio entorno.

1-22  Ordene los siguientes materiales de acuerdo con (a) la respuesta transiente y (b) la con-
duccién de estado estacionario. Tomando el material de mayor orden, ‘ordene los demés mate-
riales en porcentajes del méaximo: aluminio, cobre, plata, hierro, plomo, acero cromado (18%
Cr, 8% Ni), magnesio. gQué conclusiéon saca de este orden?

1-23  En el Artico un conducto de 50 cm de diametro lleva petroleo caliente a una temperatura
de 30 °Cy esta expuesto a una temperatura exterior de -20 °C. El conducto esta rodeado de un
aislante en polvo de 5 cm de grueso y tiene una conductividad térmica de 7 mW/m:-°C. El coefi-
ciente de transferencia de calor por conveccién en el exterior del conducto es de 12 W/m?2e°C,
Estimese la pérdida de calor del conducto por metro de longitud.
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1-24  Un flujo de calor por radiaciéon solar de 700 W/m? es absorbido por una placa de metal
que se encuentra perfectamente aislada en su parte posterior. El coeficiente de transferencia de
calor por conveccién en la placa es de Il W/m?-°C, y la temperatura del aire ambiente es de 30
°C. Calculese la temperatura de la placa en condiciones de equilibrio.

1-25 Se coloca una capa de 5 cm de asbesto de baja densidad entre dos placas a 100 y 200 °C.
Calculese la transferencia de calor a través de la capa.

1-26  Escriba la ecuacion simplificada para la conduccion de calor para (a) flujo de calor unidi-
mensional de estado estacionario en coordenadas cilindricas en la direccién acimutal (¢) y (b)
flujo de calor unidimensional de estado estacionario en coordenadas esféricas en la direccion ().

1-27 Dos placas negras grandes estan separadas por un vacio. En el exterior de una de ellas hay
un ambiente de conveccion de T =80 °Cy k = 100 W/m?-°C, mientras que el exterior de la
otra placa esta expuesto a 20 °Cy h = 15 W/m?* °C. Héagase un balance de energia en el sistema
y determine la temperatura de las placas. Para este problema Fg = F, = 1.0.

1-28 Uno de los lados de una pared es mantenido a 100 °C, mientras el otro lado es expuesto a
un medio de convecciéon que tiene T =10 °Cy A =10 W/m?°C. La pared tiene k = 1.6
W/m-°C y 40 cm de grueso. Calcule la rapidez de transferencia de calor a través de la pared.

1-29 Dos placas negras infinitas a 500 y 100 °C intercambian calor por radiacion. Calcule la
rapidez de transferencia de calor por unidad de &rea. Si se coloca otra placa perfectamente
negra entre las placas a 500 y 100 °C, sen cuanto se reduce el calor transferido? gCu:’il es la tem-
peratura de la placa que se colocd en el centro?
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Conduccion en Estado
Estacionario

-una Dimension

2-1 Introduccién

Ahora deseamos examinar las aplicaciones de la ley de Fourier sobre conduccion de
calor, en calculos de flujo de calor en algunos sistemas unidimensionales sencillos. Va-
rias formas fisicas diferentes pueden entrar en la categoria de sistemas unidimensiona-
les: los sistemas cilindricos y esféricos son unidimensionales cuando la temperatura en

el cuerpo es sélo una funcién de la distancia radial y es independiente del angulo aci-
mutal o de la distancia axil. En algunos problemas bidimensionales el efecto de una se-
gunda coordenada espacial puede ser tan pequefio que justifique su desprecio, y el

problema de flujo de calor multidimensional puede aproximarse por medio de un ana-
lisis unidimensional. En estos casos se simplifican las ecuaciones diferenciales, y como
resultado de esta simplificacion se nos conduce a resoluciones mucho mas sencillas.

2-2 La pared plana

Considérese primero la pared plana en donde se puede llevar a cabo una aplicacion di-
recta de la ley de Fourier (Ec. I-I). Integrando se obtiene

g=-22r,-1) @1

cuando la conductividad térmica se considera constante. El espesor de la pared es AX,
y Ty y T; son las temperaturas de la cara de la pared. Si la conductividad térmica varia
con la temperatura de acuerdo con alguna relacion lineal & = k(1 + 8T), la ecuacion

resultante para el flujo de calor es

g=- k°A[(T2 T)+B(T2 ) (2-2)
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Si se encuentra presente mas de un material, como ocurre en la pared multicapas que
se muestra en la Fig. 2- 1, el andlisis procedera de la siguiente manera: se muestran los
gradientes de temperatura en los tres materiales, y el flujo de calor puede escribirse
como

T, T,
Ax,

e

qa= kA Xg Axc

Obsérvese que el flujo de calor debe ser el mismo a través de todas las secciones.
Resolviendo  simultdneamente las tres ecuaciones, el flujo de calor se escribe

Tl - T4
q = AxA/kAA + AxB/kBA + AxC/kCA (2-3)

En este punto retrocederemos un poco en nuestro desarrollo para introducir un
punto de vista conceptual diferente para la ley de Fourier. La rapidez de transferencia
de calor puede considerarse como un flujo y a la combinacion de conductividad térmi-
ca, espesor del material y é&rea, como una resistencia a este flujo. La temperatura es la
funcion de potencial o motriz para el flujo de calor, y la ecuacion de Fourier puede
escribirse  como

diferencia de potencial térmico (2-4)

Flujo de calor = - - ——
resistencia  térmica

una relacion igual a la ley de Ohm en la teoria de circuitos eléctricos. En la Ec. 2-1 la
resistencia térmica es Ax/kA,y enla Ec. 2-3 es la suma de los tres términos en el deno-
minador. Esperaﬁamos esta situacion en la Ec. 2-3 ya que las tres paredes en contacto
actian como tres resistencias térmicas en serie. En la Fig. 2-15 se muestra el circuito
eléctrico equivalente.

A
Perfil de q
temperatura
q q RA R 8 R
AN AN AN
T, a P Axg T, Ax, A
kyA kA kA
{b)

Fig. 21 Transferencia de calor unidimensional a través de una pared compues-
ta Y analogo eléctrico.
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(a)
Ry R.
q ——AMWW— e AAN
g R. Re
o— MW\ AN~ AN o
T1 RA RD HG
AN
T2 MA' T3 T4 T5
(o)

Fig. 2-2 Transferencia de calor unidimensional en serie o en pa-
ralelo a -través de una pared compuesta Y analogo eléctrico.

La analogia eléctrica puede usarse para resolver problemas mas complejos que in-
volucran las resistencias térmicas en serie y en paralelo. En la Fig. 2-2 se muestra un
problema tipico y su circuito eléctrico analogo. La ecuacién de flujo de calor unidi-
mensional para este tipo de problemas puede escribirse como

ATlataI
q T (2-5)
en donde las R, son las resistencias térmicas de los diferentes materiales.

Es deseable mencionar que en algunos sistemas como los de la Fig. 2-2 puede
ocurrir un flujo de calor bidimensional si la conductividad-térmica de los materiales B,
C y D difiere de manera apreciable. En estos casos, para efectuar la resolucion se debe-
rdn emplear otras técnicas.

2-3 Aislamiento y valores R

En el Cap. 1 dijimos que en el Apéndice A se daba la conductividad térmica de algu-
nos de los materiales aislantes. En la clasificacidon del rendimiento de los aislantes, es
una practica comun en la industria de la construccién utilizar un término llamado va-
lor R, que se define como

- AT

R g/A

(2-6)
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Obsérvese que éste difiere del concepto de resistencia térmica tratado anteriormente,
en que aqui se utiliza un flujo de calor por unidad de area.

En este punto es Util clasificar los materiales aislantes en términos de su aplicacion
y los intervalos de temperatura permitida. La Tabla 2-1 nos proporciona esta informa-
cion y podra utilizarse como guia para la seleccion de materiales aislantes.

2-4 Sistemas radiales-cilindros

Considérese un cilindro largo con un radio interno 7, un radio externo 7, y una longi-
tud L, tal como el que se muestra en la Fig. 2-3. Exponemos este cilindro a una dife-

Tabla 2-1 Tipos de aislantes y aplicaciones

Conductividad

Intervalo de térmica Densidad,
Tipo Temperatura, °C ~ mW/m-°C kg/m? Aplicacion
1 Superaislante —-240-1100 0.0015-0.72  Variable  Muchas
linde evacuado
2 Espuma de poliuretano = 180-150 16-20 25-48 Tuberia caliente y fria
3 Espuma de poliuretano -170-110 16-20 32 Tanques
4 Bloques de vidrio celular -200-200 29-108 110-150 Tanques y tuberia
5 Hojas de fibra de vidrio -80-290 22-78 10-50 Tuberia y accesorios
para emvolver
6 Hojas de fibras de vidrio -170-230 25-86 10-50 Tanques
y equipo
7 Fibra de vidrio -50-230 32-55 10-50 Tuberia
premoldeada
8 Hojas elastornéricas .-40-100 3639 70-100 Tanques
9 Panales de fibra de vidrio 60-370 30-55 10-50 Tuberia y accesorios
10 Elastémero -40-100 36-39 70-100  Tuberia y accesorios
premoldeado
Il Fibra de vidrio con reves- -5-70 29-45 10-32 Lineas de refrigeracion
timiento de barrera
de vapor
12 Fibra de vidrio sin cha- a 250 29-45 24-48 Tuberias calientes
queta de barrera de vapor
18 Tablero de fibra de vidrio 20-450 33-52 25-100  Calderas, tanques,
cambiadores de calor
14 Bloques y tableros de 20-500 29-108 110-150 Tuberia caliente
vidrio celular
15 Bloques ¥ tableros de 100-150 16-20 24-65 Tuberia
espuma de poliuretano
16 Fibra mineral a 650 35-91 125-160 Tuberia caliente
premoldeada
17 Hojas de fibra mineral a 750 37-81 125 Tuberia caliente
18 Bloques de lana mineral 450~ 1000 52-130 175-290  Tuberia caliente
19 Bloques, tableros de 230- 1000 32-85 100- 160 Tuberia caliente, calde
silicato de calcio ras, revestitnientos de
chimeneas

‘20 Bloques de fibra mineral 21100 52-130 210 Calderas y tanques
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rencia de temperaturas T; = T, y preguntamos cudl sera el flujo de calor. Se puede su-
poner que el calor fluye en una direccion radial, de manera que r es la Unica coorde-
nada espacial necesaria para especificar el sistema. Una vez mas se utiliza la ley de

Fourier introduciendo la relacién de area adecuada. El area para el flujo de calor en el
sistema cilindrico es

A,=2nrL
asi la ley de Fourier se escribe
gr= k4, 2L
0 qr= —2mkrL ((ii—f 2-7
con condiciones de frontera
T=T,; enr =r;

T=1T, enr = r,

La solucién a la Ec. 2-7 es

_2mLT,-T, (2-8)
In (ro/r)
y en este caso la resistencia térmica es

_ In (ro/r,-)
R = =01

El concepto de resistencia térmica puede usarse para paredes cilindricas multicapas tal

como se usO para paredes planas. Para el sistema de tres capas que se muestra en la
Fig. 2-4 la solucion es

Fig. 2-3 Flujo de calor unidimensional a

través de un cilindro hueco y su anélogo
eléctrico.

S — AN
_ln {r, /)
™7 T 2wkl
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q Fig. 2-4 Flujo de calor unidimensional a
través de secciones cilindricas multiples y
su analogo eléctrico.

s —z
T, o, R, 7, Ry T, AR T,
O AN AN ANA—C
n(r,/r) in/r,} n dryfry)
2nk, L 277/(5 L 21rkc L
(a) (b}
_ 2eL(T, T, 9
1= I ofrolk, + In Grofrolkg - In Gyrallke (2-9)

En la Fig. 2-46 se muestra el circuito térmico.
Los sistemas esféricos también pueden tratarse como unidimensionales, cuando la
temperatura es Unicamente una funcion del radio. Entonces el flujo de calor es

_4nk(T; - T,
T - Ur, (2-10)

Se deja como ejercicio la derivacion de la Ec. 2-10.

Ejemplo 2

Una pared exterior de una casa puede aproximarse por medio de una capa de 4 plg de ladrillo comin [k =
0.7 W/m-°C] seguida de una capa de yeso [k = 0.48 W/m-°C]. ;Q ué espesor de aislante de lana mineral de
baja densidad [k = 0.065 W/m-°C] debera afiadirse para reducir la pérdida de calor (o ganarlo) 3 través de
la pared en un 809?

Solucién

La pérdida de calor total se expresa por

- AT
q R!

Como en el aislante de lana mineral la pérdida de calor sélo sera el 209 (80% de reduccion), de la que
habia antes del uso del aislante

q con aislante TR, sin aislante

g sin aislante = = = LR, con aislante

Tenemos para el ladrillo y el yeso, por unidad de éarea,
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R, 5% (4X0.0254) _ 145 m2 /W

k 0.7
R, -—-Akx—- (—1‘5)(()0"12254) = 0.079 m® °C/'W

de manera que la resistencia térmica sin aislante es
R = 0.145 + 0.079 = 0.224 m* °C/W

Asi: R con aislante = 0'0254 = 1.122 m?°C/W

y esto representa la suma de nuestros valores previos y la resistencia de la lana minera

1.122 = 0.224 + R,

. _Ax _ Ax
Rpp = 0898 === 055%
de modo que: Ax,, = 0.0584 m = 2.30 plg

Ejemplo 2-2

Un tubo de acero inoxidable de pared gruesa [18% Cr, 8% Ni, k = 19 W/m-°C] con 2 cm de didmetro in-
terno y 4 cm de didmetro externo, estd cubierto con una capa aislante de asbesto de 3 cm [k = 02
W/m-°C]. Si la temperatura de la pared interna del tubo se mantiene a 600 °C y el exterior del aislante de
100 °C. calcule la pérdida de calor por metro de longitud.

Solucién

La figura a continuacién muestra el sistema térmico para este problema. El flujo de calor se expresa por:

q _ 2a(Ty = Ty) . 2mx(600 - 100) _
L= ook + Tntgrk,n 2yi9 + (a Doz - 000 Wim

T, = 600 °c Acero inoxidable E]‘emp|0 2-2

Asbesto T2 =100°C
T, 7,
O AAA——O——AAA
Intr,/ry) Infry/ry)

2k gL 2nk, L
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Condiciones de frontera de conveccion
En el Cap. 1 vimos que la transferencia de calor puede calcularse a partir de

qconv = hA(Tw - Tm)

también podemos formular una analogia eléctrica para el proceso de conveccion re-
escribiendo la ecuacién como

Tw — Tw
4o = “TRA (2-11)

en donde ahora el término 1/hA se convierte en la resistencia de conveccién.

2-5 EI coeficiente de transferencia de calor total

Considérese que la pared plana que se mostré en la Fig. 2-5 se encuentra expuesta a un
fluido caliente 4 de un lado y un fluido B maés frio en el otro. La transferencia de calor
se expresa por

kA
q = hlA(TA - Tl) = A—x (T] - T2) = hZA(TZ = TB)

El proceso de transferencia de calor puede expresarse por la red de resistencias de la
Fig. 2-56, y la transferencia de calor total se calcula como la razén de la diferencia de
temperatura total a la suma de las resistencias térmicas

TA - TB
9= Th,A + Ax/kA + 1h,A

(2-12)

—_—q
T, 7, T, T,
o I\M — .Q“W...A/W,__F_(}M. . va. e
e 1 bx 1
T h A kA h,A
5 2
i
oy
{a) (b)

Fig. 2-5 Transferencia de calor total a través de una pared plana.



Conduccién en Estado Estacionario -Una Dimension 49

Obsérvese que se usa el valor 1/44 para representar la resistencia de conveccién. La

transferencia de calor total por conduccion y conveccién combinadas, con frecuencia
se expresa en términos de un coeficiente de transferencia de calor total U, definido por

la relacion

q = UA AT(mal (2'13)

en donde A es cierta area adecuada para el flujo de calor. De acuerdo con la Ec. 2-12,
el coeficiente de transferencia total seria

1

U= 1/h, + Axlk + 1/h,

Para un cilindro hueco expuesto a un medio de conveccion en sus superficies inte-
rior y exterior, la analogia de resistencia eléctrica aparzceria tal como en la Fig. 2-6,
en donde, una vez mas, T, y Ty son las temperaturas de los dos fluidos.

Obsérvese que en este caso, el area para conveccion no es la misma para ambos
fluidos; estas areas dependen del diametro interno del tubo y del espesor de la pared.
En este caso la transferencia de calor total se expresaria por

T4-TB
1 (rry)
hA, *‘ﬂL‘*W

de acuerdo con la red térmica que se muestra en la Fig. 2-6. Los términos 4:Yy A,
representan las areas de superficie interna y externa del tubo interior. El coeficiente de
transferencia de calor total puede basarse en el area interior o exterior del tubo. En,
consecuencia,

q= (2-14)

_ 1
U -_1_+ Aln(r,/ro+ A, 1 (2-15)
h., ~ 2=kl A, h,
U, = l

A, 1 Aoln (rofry + 1 (2-16)
Z—h- 2mkL h,

Los célculos para los coeficientes de transferencia de calor por conveccidn para ser
usados en el coeficiente de transferencia de calor total, se realizan de acuerdo con los
métodos descritos en capitulos posteriores. En la Tabla 10-1 se dan algunos valores
tipicos del coeficiente de transferencia de calor total.

——
T, T, T T,
o— NN ANV AN—O

! In e, /1)) L Fig. 2-6 Analogia de resistencia para un Ci-
hA; 2nkL h,A, lindro hueco con fronteras de conveccion.
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2-6 Espesor critico del aislante

Consideremos una capa de aislante que podria instalarse alrededor de una tuberia
circular, como se muestra en la Fig. 2-7. La temperatura interior del aislante se fija en
T;, y la superficie exterior esti expuesta a un medio de conveccion en T _. A causa de
la red térmica, la transferencia de calor es

_2al(T;, -T,) i
7T T )] (17
=%

Ahora transformemos esta expresion para determinar el radio externo del aislante 7,
que hara maxima la transferencia de calor. La condicion de maximo es

—27L(T; — T(,.,)(i —-1—)

dq _ 0= kr, hr?
dr, [ln (roir) R 1 :r
k r.h
que da como resultado
ro= % (2-18)

La Ec. 2-18 expresa el concepto de radio critico de aislamiento. Si el radio externo es
menor al valor expresado por esta ecuacion, entonces la transferencia de calor se
incrementara adicionando mas aislante. Para radios externos mayores al valor critico,
un incremento en el espesor del aislante provocara una reduccion en la transferencia
de calor. El concepto central es que para valores de h suficientemente pequefios, la
pérdida de calor por conveccion puede en realidad incrementarse con la adicion de
aislante debido al incremento en area de superficie.

Ejemplo 2-3

Calcule el radio critico de aislamiento para asbesto {k = 0.17 W/m-°C] que rodea a una tuberia y que esta
expuesto al aire de un cuarto a 20 °Ccon h = 5.0 W/m?°C, Calcule la pérdida de calor de una tuberia de
5.0 cm de didmetro a 200 °C, cuando se encuentra cubierta con el radio critico de aislamiento y sin el

aislante.

7 T
O A ——O——AAN—0

Inlro/r;) 1 . . )
SnkL 2ar,L h Fig. 2-7 Espesor critico del aislante.
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Solucién

De la Ec. 2-18 caculamos 7, como

[

17
3.

|

r, = % = = 0.0567 m = 5.67 am

<

El radio interno del aidante es 5.0/2 = 2.5 cm, de manera que la transferencia de cador se cadcula de la Fc.
2-17 como

q _ 27(200 ~ 20)
L T In(567/2.5) 1
0.17 + (0.0567X3.0)

= 105.7 W/m

Sin aidante, la convecciéon de la superficie externa de la tuberia es

L= ph@er(T, T,)= (3.0X27(0.025)200 20)= 848 Wim

Por tanto, la adicion de 3.17 cm (5.67 = 2.5) de aidante relmente #ncrementa la transferencia de calor en
un 25%.

2-7 Sistemas con fuentes de calor

Algunas aplicaciones interesantes de los principios de la transferencia de calor se en-
cuentran relacionadas con sistemas en los que el calor puede generarse en su interior.
Los reactores nucleares son un ejemplo: los conductores eléctricos y sistemas de reac-
cion quimica son otros. En este momento nos limitaremos a los sistemas unidimen-
sionales, 0 mas especificamente, a sistemas en los que la temperatura es una funcion
de s6lo una coordenada espacial.

Pared plana con fuentes de calor

Considérese la pared plana con fuentes de calor distribuidas en forma uniforme, que se
muestra en la Fig. 2-8. El espesor de la pared en la direccion x es 2L,y se supone que
las dimensiones en las otras direcciones son lo bastante grandes como para que el flujo
de calor pueda considerarse unidimensional. El calor generado por unidad de volu-
men es ¢, y suponemos que la conductividad térmica no varia con la temperatura. Es-
tas condiciones pueden producirse en una situacién practica haciendo pasar una
corriente a través de un material conductor eléctrico. A partir del Cap. 1, la ecuacion
diferencial que gobierna el flujo de calor es

d*T
dx2

q._ ]
+k 0 (2-19)

Para las condiciones de frontera especificamos las temperaturas en ambas caras de la
pared, es decir,

T=T, enx = *L (2-20)
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Fig. 2-8 Dibujo que ilustra el problema
de conduccién unidimensional con gene-
raciéon de calor.

La solucion general a la Ec. 2-19 es

T=- ng;xz + Cix + C, (2-21)

Como la temperatura debe ser la misma en ambas caras de la pared, C; debe ser cero.
La temperatura en la mitad del plano se indica por T,y a partir de la Ec. 2-21 tene-
mos

T0=C2

La distribucion de la temperatura es por consiguiente

T ~-Ty=— g‘lzxz (2-22a)
_ 2
7? __T%r c%\ (2-22 b)

una distribucion parabdlica. A través de un balance de energia puede obtenerse una
expresion para la temperatura 7T, en la mitad del plano. En condiciones de estado es-
tacionario el calor total generado debera ser igual a la pérdida de calor en las caras.
Asi
2 (—kA ‘E] ) — A 2L
dx re=l

en donde A4 es el area de la seccién transversal de la placa. El gradiente de temperatu-
ra en la pared se obtiene diferenciando la Ec. 2-226:

T = @e-1a(B)] | =m0}
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Entonces —k(T, - TO)IQ_I =qL
1o
y To=%,+T, (2-23)

La ecuacion para la distribucion de la temperatura también podria escribirse en la
forma

=1 (2-22¢)

2-8 Cilindro con fuentes de calor

Considérese un cilindro de radio R con fuentes de calor distribuidas uniformemente y
con conductividad térmica constante. Si el cilindro es lo bastante largo como para que
la temperatura pueda considerarse una funcion Unicamente del radio, la ecuacion di-
ferencial adecuada puede obtenerse despreciando los términos axil, acimutal y tempo-

ral en la Ec.1-8b.

d:T  1dT

drt ' rdr

+9-9 (2:24)
k
Las condiciones de frontera son
T=T, enr =R
y el calor generado es igual al calor perdido en la superficie:

. a7
2 —_
gmwR*L = —k2wRL ar

Como la funcién de temperatura debe ser continua en el centro del cilindro, podria-
mos especificar que

dT _
Hr“o err =0

Sin embargo, no sera necesario utilizar esta condicion ya que sera satisfecha automati-
camente cuando las dos condiciones de frontera sean satisfechas.
Reescribimos la Ec. 2-24

d’T  al™ —qr
i I
y observamos que

AT AT ar)
drz " dr dr\"dr
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Entonces la integracion produce

dl' _ —gr?
rF =R tO

—ar?
T:—%+Cllnr+cl

De la segunda condicion de frontera expresada arriba,
— _dR ___dB +Cl

2kR

d_T] - 9k _
dr r=R 2k
Asi C,=0
De la primera condiciéon de frontera,
_ _—gR* 4 _
T=1T, 4k Cg. ] atr =R
de modo que C2=Tw+%
La solucion final para la distribucion de temperatura es entonces
T-T,=-L(R-r? (2-250)
4k
o, en forma adimensional,
& =1 (J%)z 2.25h
To =T, (2-256)
donde T, es la temperatura en r = 0 y Se expresa por
. R?
e (2-26)

T ="

Se deja como ejercicio demostrar que el gradiente de temperatura en r = 0 es cero.
Para un cilindro hueco con fuentes de calor distribuidas uniformemente, las condi-

ciones de frontera adecuadas serian
7. (superficie interna)

1y (superficie externa)

Il
o'
)
=}
<
|

La solucion general sigue siendo

Y2
T=—%+Cllnr+C2
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La aplicacién de las nuevas condiciones de frontera da

I A S r
T-To=gpr—r+C In . (2-27)
en donde la constante C; se expresa por
Ti=To+ qlr2-r2)4k
C, = ot glr?-r (2-28)

h’l (ri/ro)

Ejemplo 2-4

Se hace pasar una corriente de 200 A a través de un alambre de acero inoxidable [k =19 W/m-“CJ de 3
mm de didmetro. La resistencia del acero se puede tomar como de 70 uf-cm, y la longitud del alambre es de
1 m. El cable esta sumergido en un liquido a 110 °Cy opera con un coeficiente de transferencia de calor
por conveccién de 4 W/m2 °C. Calcule la temperatura del centro del alambre.

Solucién

Toda la temperatura generada en el alambre debera disiparse por conveccion hacia el liquido:

P=rR=q=rA(T, -T.) {a)
”»
La resistencia del alambre se calcula a partir de

_ L (70X 1079(100) _
R=pg=""mmr 0099

en donde P es la resistividad del alambre. El area de superficie del alambre es 7 dL; por tanto de la Ec. (a):

(200)%(0.099) = 40007(3 x 1073)(1X(T,, — 110) = 3960 W
Y T, = 215°C [419°F]

El calor generado por unidad de volumen g se calcula a partir de
P =gV =guril
de modo que

3960

0 OB X 10D = %002 MWim® (5,41 x 10° Bru/h-pie’

Finalmente, la temperatura del centro del alambre se calcula de la Ec. 2-26:

gré  p_ (5602 x 109(15 x 1077
F I

To= @19

+ 215 = 231.6 °C  [449 °F]

2-9 Sistemas de conduccién-conveccion

Con frecuencia el calor conducido a través de un cuerpo se debe eliminar (o transfe-
rirse) por medio de algun proceso de conveccion. Por ejemplo, el calor que se pierde
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por conduccion a través de la pared de un horno, debera disiparse hacia el ambiente
por medio de conveccion. En aplicaciones de cambiadores de calor se podria utilizar
un arreglo de aletas para eliminar calor de un liquido caliente. La transferencia de ca-
lor hacia el tubo con aletas se realiza a través del material y finalmente se disipa en el

ambiente por conveccion. Es evidente, que desde un punto de vista practico es muy
importante un analisis combinado de conduccién-conveccién.

Diferimos al Cap. 10 parte de nuestro andlisis de los sistemas de conduccién-
conveccion en cambiadores de calor. Por el momento nos gustaria examinar algunos
problemas sencillos sobre superficies extendidas. Considérese una aleta unidimen-
sional expuesta a un liquido circundante a una temperatura T _ tal como se ve en la
Fig. 2-9. La temperatura de la base de la aleta es T,. Abordamos el problema realizan-
do un balance de energia en un elemento de la aleta cuyo espesor es dx como lo
muestra la figura. Asi

Energia que entra por la cara izquierda = energia que sale de la cara derecha +
energia perdida por conveccion

Recuérdese que la ecuacion de definicién para el coeficiente de transferencia de calor
por conveccion es

q = hAT, - Tx) (2-29)

en donde el area en esta ecuacion es el area de la superficie para conveccion. Ya sea A
el &rea de seccion transversal de la aleta y P el perimetro. Entonces las cantidades de
energia son

Energia que entra = 1A dT
a la cara izquierda ™ 9x = dr
Energia que sale de _ _ dT _ dT 4T
la cara derecha ~ 9zrdx= —kA X redr -kA (‘d? + 'd_x?dx>

(dqcé"v =hP dx (T-T,))

e\

Base

Fig. 2-9 Dibujo que ejemplifica conducciéon Y con-
veccion unidimensionales a través de una aleta rec- '
~ tangular.
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Energia perdida por conveccion = AP dx(T - T.)
Aqui se observa que el area de la superficie diferencial por conveccién es el producto

del perimetro de la aleta por la longitud diferencial dx. Cuando combinamos las can-
tidades, el balance de energia produce

2
‘éxf P a-To=0 (2-30a)

Sea = T w T _. Asila Ec. 2-30a se convierte en

d%6 _ kP, i
o =0 (2-308)
Una condicién de frontera es
0:00:T0"'Tx x:0

La otra condicion de frontera depende de la situacion fisica. Se pueden considerar va-
rios casos:

cAso1 La aleta es muy larga y la temperatura en el extremo de la aleta es esencial-
mente la del liquido que la rodea.

CcAsO g La aleta tiene una longitud finita y pierde calor por conveccidn por su extremo.

cAso 3 El extremo de la aleta se encuentra aislado de manera que d7T/dx = 0.
Si hacemos m? = hP/kA, la solucién general para la Ec.2-30b puede escribirse

e = Cre ™+ Chomx (2-31)

Para el Caso 1 las condiciones de frontera son

6= 06, enx =0

6=0 enx =
y la solucion seréa
L TT:—T;: e-ms (2-32)
Q 0 %

Para el Caso 3 las condiciones de frontera son

=20, enx =0
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de _
I = 0 enx =L
AS|, 00 = Cl + C2
0= m(-C,e™ + Cye™) %

Resolviendo para las constantes C; y C,, obtenemos

0 e—m.r em-l‘

0—0 =g . T gt (2-33a)
_ cosh [m(L - x)] .
- cosh mL (2-336)

Las funciones hiperbdlicas se definen como

T et e*+e
senhx = e-€e- coshx = ———
2 2
senhx ef —e™”
coshx " e* + e~

tanh x =

La solucion para el Caso 2 es algebraicamente mas complicada, y se la dejamos al
lector como ejercicio.

Utilizando las ecuaciones para las distribuciones de la temperatura, se podra
calcular con bastante facilidad el calor perdido por la aleta ya que

dTl
_ —kAZL
7= dx | z=0

Para integrar el calor perdido por conveccién se podria utilizar un método alternativo:
L L
q :f hP(T = T,) dx = f hP# dx
0 0

Sin embargo, en la mayor parte de los casos es mas facil aplicar la primera ecuacion.
Para el Caso 1.

q = ~kA(—m@ye ™) = VhPEA 6, (2-34)

Para el Caso 3,

1 1
q= —kAbym ('*—eqﬁr'l_+e+2mL'>

= VhPkA g, tanh mL (2-35)
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En el desarrollo precedente supusimos que los gradientes de temperatura impor-
tantes s6lo ocurren en la direccion x. Esta suposicion quedara satisfecha si la aleta es lo
bastante delgada. Para la mayor parte de las aletas que presentan un interés practico,
el error que se introduce con esta suposicion es menor al 1%. La exactitud global de
los célculos en aletas de interés practico esta casi siempre limitada por ambigliedades
en los valores del coeficiente de conveccion h. Vale la pena observar que el coeficiente
de conveccion pocas veces es uniforme en toda la superficie, como se supuso anterior-
mente. Si se observa un comportamiento muy irregular deben emplearse técnicas nu-
méricas de diferencia finita para resolver el problema. En el Cap. 3 se presentan estas
técnicas.

2-10 Aletas

En el desarrollo precedente derivamos relaciones para la transferencia de calor en una
barra o aleta con area de seccion transversal uniforme, que sobresale de una pared
plana. En aplicaciones précticas, el area de la seccion transversal de las aletas puede
variar y tal vez se encuentre unida a superficies circulares. En cualquiera de los casos,
en la derivacion deberd considerarse el &rea como una variable, y tanto la resolucion
de la ecuacion diferencial basica como las técnicas mateméticas seran mas tediosas.
Solo presentaremos los resultados de las situaciones mas complejas. Para informacion
sobre los métodos matematicos utilizados en la obtencion de la solucion remitimos al
lector a la Ref 1.

A fin de mostrar la eficacia de una aleta en la transferencia de una cantidad de ca-
lor dada, se define un nuevo pardmetro llamado eficiencia de aleta

calor real transferido
calor que seria transferido si toda el
area de la aleta se encontrara a tempe-
ratura de base

Eficiencia de aleta = =1

Para el Caso 3 antes mencionado, la eficiencia de la aleta sera

VhPRA @, tanh mL tanh mL

M = hPLOo — mL (2-36)

Se supuso que las aletas del estudio precedente, eran lo bastante profundas como
para que el flujo de calor pudiera considerarse unidimensional. La expresion para ml.
puede escribirse

hP h(2z + 2D

PN TP TP ]
ml =yiat wat L

en donde z es la profundidad de la aleta y ¢t el espesor. Ahora bien, si la aleta tiene una

profundidad suficiente, el término 2x sera grande comparado con 2t Por consiguiente,

2hz . [2h

mL = —k;T
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Multiplicando numerador y denominador por L'/2 da

mL _ \ e Lo

Lt es el area de perfil de la aleta, la cual definimos como

A, =Lt

de modo que mL = \/kih,,, L3z (2-37)

En consecuencia, podemos usar la expresion en la Ec. 2-37 para calcular la eficiencia
de una aleta con punta aislada tal como se da en la Ec. Z-36.

Harper y Brown [2] han mostrado que la solucién del Caso 2 antes mencionado
puede expresarse de la misma manera que la Ec. 2-36, cuando la longitud de la aleta
se extiende por la mitad del espesor de la aleta. Se utiliza entonces una longitud corre-
gida L. en todas las ecuaciones que se utilicen para el caso de una aleta con punta
aislada. Asi

L.=L + (2-38)

DO| =~

El error que resulta de esta aproximacion sera menor del 8%, cuando

le) (n (g} ) (0

Fig. 2-10 Diversos tipos de superficies como aletas, segun Kern y Kraus [8]. (a) Aleta longi-
tudinal con perfil rectangular; (b) tubo cilindrico equipado con aletas de perfil rectangular; {¢)
aleta longitudinal con perfil trapezoidal; {¢} aleta longitudinal con perfil parabélico; (e) tubo
cilindrico equipado con aleta radial de perfil rectangular; {f) tubo cilindrico equipado con aleta

radial de perfil €8nico truncado; (g) espina cilindrica; {h) espina cénica truncada; (/) espina hi- }
perbélica.
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(2%)”2 =1 (2-39)

En la Fig. 2-10 se muestran ejemplos de otros tipos de aletas, de acuerdo con la
Ref. 8. La Fig. 2-11 presenta una comparacion de la eficiencia entre una aleta trian-
gular y una rectangular que corresponden al Caso 2. La Fig. 2-12 muestra la eficiencia
de las aletas circunferenciales con area de seccion transversal rectangular. Obsérvese
que en las Figs. 2-11 y 2-12 se han usado longitudes L. y areas de perfil 4. de la aleta
corregidas. Podemos observar que como r,,/1; — 1.0, la eficiencia de la aleta circunfe-
rencial se vuelve idéntica a la de una aleta recta con perfil rectangular.

Es interesante observar que la eficiencia de la aleta alcanza su valor maximo en el
caso trivial de L =0, o sin aleta. Por tanto, no deberiamos esperar poder hacer maxi-
mo el rendimiento de la aleta en relacién con su longitud. No obstante, es posible ha-
cer maxima la eficiencia en relacién con la cantidad de material de la aleta (masa,
volumen o costo), y este proceso de maximizacién tiene una importancia econémica
significativa. No hemos tratado el tema sobre la transferencia de calor por radiacion

L+ L aleta rectangular
Le = 2

L aleta triangular

tL, aleta rectangular
Am = t-L aleta triangular

Porcentaje de eficiencia de aleta 7,

0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5
372 1/2
L, 372 (hlkA, )

Fig. 2-11 Eficiencia de aletas rectangulares Y triangulares.
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ree =ry + 1L,

Porcentaje de eficiencia de aleta 7,

0.0 05 1.0 1.6 2.0 25 3.0
LC 3/2 (h/kAm ) 1/2

Fig. 2-12 Eficiencia de aletas circunferenciales con
perfil rectangular, segin la Ref. 3.

de una aleta. La transferencia por radiacion es de gran importancia en un nudmero de
aplicaciones, y para obtener informacion sobre este tema el lector interesado deberd

consultar a Siegel y Howell {9].
En algunos casos, un método valido para la evaluacion del rendimiento de las ale-

tas, es comparar la transferencia de calor con la aleta, con la que obtendria sin ella.
La razon de estas cantidades es

g con aleta _  wAh 6,
q sin aleta ~ hA, 6,

en donde A, es el area de la superficie total de la aleta y A, es el area de base. Para la
aleta con punta aislada descrita por la Ec. Z-36, h

A,=PL
A,=A
y la razon de calor, seria
¢ con aleta _ tanh mL

q sin aleta hA/kP

Aqui haremos notar que la instalacion de aletas sobre una superficie de transferencia
de calor, no incrementara necesariamente la rapidez de transferencia de calor. Si el
valor de h. el coeficiente de conveccion, es grande, como ocurre con liquidos de alta
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velocidad o la ebullicidn, la aleta puede producir una reduccién en la transferencia de
calor debido a que la resistencia de conduccion representa entonces, un impedimento
mayor para el flujo de calor que la resistencia de conveccion. Para ejemplificar este
punto, considérese una aleta cilindrica de acero inoxidable que tiene & = 16
W/m-°C,L=10cm,d =1 cmy la cual se expone a una situacién de convecciéon por
agua hirviendo en donde h =5000 W/m?%°C. De la Ec. 2-85 podemos calcular

g con aleta tanh mlL

q sin aleta VhA/kRP

0007(1 -2)(4) (112 _
tanh {[ 0TS0 (10 x 109

[500077(1 x 1072 (2
@{A6)m(1 X 10—2)1

113

Asi, este cilindro bastante grande produce un incremento en la transferencia de calor
de s6lo 13%.

En el Prob. 2-25 se da otro método mas para la evaluacion del rendimiento de las
aletas. Kern y Kraus [8] proporcionan un estudio muy completo sobre la transferencia
de calor en superficies extendidas. En la Fig. 2- 13 se muestran algunas fotografias de
las diversas formas de aletas que se usan en aplicaciones de enfriamiento en electré-
nica.

Ejemplo 2-5

Compare las distribuciones de la temperatura en una barra con aletas que tiene 2 cm de diametro y 10 cm
de longitud y que se encuentra expuesta a un medio de conveccién con h = 25 W/m?°C, para tres mate-
riales de las aletas: cobre {k =385 W/m-°C], acero inoxidable [k = 17/m-°C] y vidrio [k = 0.8 W/m-°C].
Compare también los flujos de calor relativos y la eficiencia de las aletas.

Solucién

Tenemos

hP (25)m(0.02)5 0 0 0
kA~ Em(0.01? T K

Por tanto. los términos de interés son

hP
Material kA m mL
Cobre 12.99 3.604 0.3604
Acero inoxidable 294.1 17.15 1.715

Vidrio 6250 79.06 7.906
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Fig. 2-13 Algunos arreglos que se utilizan en aplicaciones de enfriamiento
electrénico. (Cortesia de Wakefield Engineering Inc., Wakefield, Mass.)

Estos valores pueden insertarse en la Ec.2-33a para calcular la temperatura en diferentes lugares x a lo lar-
go de la barra: en la figura a continuacién se muestran los resultados. Observamos que el vidrio se comporta
como una barra “muy larga” y su comportamiento puede calcularse a partir de la Ec. 2-32. Las eficiencias
de las aletas se calculan a partir de la Ec. 2-36 utilizando la aproximaciéon de longitud corregida de la Ec.

2-38. Tenemos

2
Li=L+5=10+5=1lem [433 plg)

N~

Los parametros de interés para el flujo de calor y las comparaciones de eficiencia se tabulan ahora como
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Figura Ejemplo 2-5

Material hPRA mL,
Cobre 0.190 0.3964
Acero inoxidable 0.0084 1.8865
Vidrio 3.9 x 107* 8.697

Para comparar los flujos de calor podemos calcular los valores a partir de la Ec. 2-35 para una unidad de va-
lor de 00, o bien notar que la eficiencia de la aleta produce una comparacion relativa de flujo de calor, debi-
do a que la transferencia de calor méxima es la misma en los tres casos; es decir, estamos tratando con el
mismo valor de h, tamafio y forma de aleta. Por tanto, calculamos los valores de 7 a partir de la Ec. 2-36 y
de los valores de ml, antes mencionados.

q relativa a

Material ny cobre, %
Cobre 0.951 100
Acero ingxidable 0.506 53.6
Vidrio 0.115 12.1

Los perfiles de la temperatura en la figura pueden ser un poco engafiosos. El vidrio tiene el gradiente de
temperatura mas acentuado en la base. pero su valor de k muy inferior produce una rapidez dr transferen-
cia dr calor mengr.
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Ejemplo 2-6

Una aleta de aluminio [k = 200 W/m-°C}] de 3.0 mm de espesor y 7.5 mm de longitud sobresale de una pa-
red, como se muestra en la Fig. 2-9. La base se mantiene a 300 °C y la temperatura ambiente es 50 °C, con
h =10 W/m?-°C. Calcule la pérdida de calor de la aleta por unidad de profundidad de material.

Solucion

Podemos usar el método aproximado de resoluciéon proporcionando a la aleta una longitud ficticia ¢/2y
calculando en seguida la transferencia de calor de una aleta con punta aislada como se da en la Ec. 2-35 Te-
nemos

L.=L+-=75+0.15=7.65cm [3.01 plg)

_ _[RP _ [h@z + 20))12 ~\/ﬁ
m= kA“[_htz ] TN

cuando la profundidad de la aleta z » {. De este modo

|~

m_ [ (@X(10)

112
mz;—xm-a)'l = >

De la Eec. 2-35, para una aleta con punta aislada

m = (tanh mL ) \VhPkA 8, = mkA 6, tanh mL

Para una profundidad de 1 m

A= (1B x10%=3x 10°m* [4.65 pig?]

g = (5.774)(200)(3 x 107300 - 50) tanh [(5.774)(0.0765)]
= 359 Wim [373.5 Btu/h-pie?]

Ejemplo 2-7
Se colocan aletas de aluminio de 1.5 cm de ancho y 10 mm de espesor sobre un tubo de 2.5 cm de didmetro

para disipar el calor. La temperatura de la superficie del tubo es de 170 ®C, y la del ambiente de 25 °C. Calou-
le el calor perdido por aleta para ji = 130 W/m2-°C, Suponga que k= 200 W/m-°C para el aluminio.

Solucion

Para este ejemplo podemos calcular la transferencia de calor utilizando las curvas de eficiencia de la aleta de
la Fig. 2-12. Los pardmetros necesarios son

LC=L+%=1.5+0.05= 1.55 cm
ry= %: 1.25¢cm

ry,=r+ L.=1.25+ 155 =2.80 cm

r
T2 280 504
r 135
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Ap= try ~r1y) = (0.001)2.8 = 1.25)(107) = 1.55 x 107 m?

h 112 130 12
a2 - are | "9V =0.
L. (kA,,,) (0.0155) (200X1.55 x 107%) 0.396

De la Fig. 2-12, 7y = 82%. El calor que seria transferido si toda la aleta estuviera a la temperatura de base
es (con ambos lados de la aleta intercambiando calor)

2m(ry 2 = r AT, = Tx)
2m7(2.82 - 1.255(104}(130X170 25)
74.35 W [253.7 Btu/h]

qmu’x =

sl

La transferencia real de calor es entonces el producto del flujo de calor y la eficiencia de la aleta

Grewr = (0.82)(74.35) = 60.97 W [208 Btu/h]

2-11 Resistencia térmica de contacto

Imagine dos barras sélidas en contacto como se indica en la Fig. 2-14, con sus lados
aislados de manera que el calor sé6lo fluye en la direccion axil. Los materiales pueden
tener conductividad térmica diferente, pero si los lados se encuentran aislados, el flujo
de calor debe ser el mismo a través de los dos materiales bajo condiciones de estado es-
tacionario. La experiencia demuestra que el perfil de temperatura real a través de los

G —— * —_—G

1 2 3

(5)

Fig.2-14 llustraciones del efecto de la resistencia tér-
mica de contacto: {a} situacion fisica; (b} perfil de tem-
peratura.
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dos materiales varia aproximadamente como se muestra en la Fig. 2-144. Se dice que
la caida de temperatura en el plano 2, el plano de contacto entre los dos materiales, es
el resultado de una redstencia térmica de contacto. Realizando un balance de energia
sobre los dos materiales obtenemos

— Tl — TzA _ TZA - Tzza _ TzB - T:;
9=hA—55 A~ kA TEg
Tl - T3

(2-40)

9 = Ax kA + Uh.A T DxplkoA

en donde a la cantidad 1/h. A4 se le llama resistencia térmica de contacto y a k. se le lla-
ma coeficiente de contacto. Este factor puede ser muy importante en numerosas apli-
caciones, debido a la cantidad de situaciones de transferencia de calor que involucran
la unién mecanica de dos materiales.

El mecanismo fisico de la resistencia de contacto se puede entender mejor exami-
nando con mayor detalle una unién, tal como se muestra en la Fig. 2-15. Para llevar a
cabo el estudio se ha exagerado la rugosidad real de la superficie. Ninguna superficie
real es completamente lisa, y se cree que la rugosidad real de una superficie desempe-
fia un papel fundamental en la determinacion de la resistencia de contacto. Existen
dos contribuciones importantes a la transferencia de calor en la unién:

1 La conduccion de solido a sélido en los puntos de contacto.
2 La conduccioén a través de gases at/rapados en los espacios vacios creados por el
contacto.

Se cree que el segundo factor representa la mayor resistencia al flujo de calor, ya que
la conductividad térmica del gas es bastante pequefia en comparacion con la de los s6-
lidos.

Designando con A, el area de contacto y con 4, el area vacia, podemos escribir pa-
ra el flujo de calor a través de la unién

TZA = T2B

T2A - TZB - Ty — ng
9= [ PkA.+ L2k A, +

L, — 1hA

en donde L, es el espesor del espacio vacio y & la conductividad térmica del fluido que
ocupa el espacio hueco. El area de seccion transversal total de las barras es A. Resol-
viendo para k., el coeficiente de contacto, obtenemos

kA,

Fig. 2-15 Modelo de unién rugosa
para el analisis de resistencia térmi-
ca de contacto.
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YT _
hc—Lg(AkA+kB+Ak, (2-41)

En la mayor parte de los casos, el fluido que llena los espacios vacios es aire y & es pe-
quefia comparada con k, Y kg. Si el area de contacto es pequefia, la mayor resistencia
térmica resulta de los espacios vacios. El principal problema en esta teoria simple esta
en que la determinacion de los valores efectivos de 4., 4,y L, para las superficies en
contacto es extremadamente dificil.

Del modelo precedente, podemos sacar como conclusiones tentativas:

| La resistencia de contacto deberia aumentar con una reduccion en la presion del
gas ambiente, cuando la presion disminuye por debajo del valor en el que la tra-
yectoria libre media es granc 2, comparada con una dimension caracteristica del
espacio vacio, ya que en =sta condicion la conductancia del gas atrapado dismi-
nuira .

2 La resistencia de contacto deberia reducirse con un incremento en la presién de
la union, ya que esto da por resultado una deformacién de los puntos importan-
tes de las superficies en contacto, creandc asi un area de contacto mayor entre
los s6lidos.

En las Refs. 4, 6 y 7 se presenta un es udio muy completo sobre los problemas de
resistencia de contacto. Por desgracia, nc existe una teorfa satisfactoria que pueda
predecir la resistencia térmica de contacto p.ra cualquier tipo de material de ingenie-
ria, ni los estudios experimentales han proporcionado correlaciones empiricas total-
mente confiables. Esto es comprensible debido a la gran cantidad de condiciones
complejas de superficie que se pueden encontrar en la practica.

También puede ser importante la transferencia de calor por radiacion a través de
la unién cuando se tienen altas temperaturas. Esta transferencia de energia puede cal-
cularse por medio de los métodos que se presentan en el Cap. 8.

Para propdsitos de disefio y en ausencia de informacion mas especifica, se pueden
utilizar los valores de conductancia de contacto que se dan en la Tabla 2-2. La resis-
tencia térmica de contacto se puede reducir notablemente, tal vez del orden de 75%,
utilizando una “grasa térmica” como la Dow 340.

Ejemplo 2-8

Dos barras de acero 304 de 3.0 cm de didmetro y 10 cm de largo tienen superficies esmeriladas y se en-
cuentran expuestas al aire con una rugosidad de superficie de cerca de 1 pm. Si se unen las superficies con
una presion de 50 atm y se expone la combinacién de las dos barras g una diferencia de temperatura prome-
dio de 100 °C, calcule €l flujo de calor axil y la caida de temperatura 3 través de la superficie de contacto.

Solucién

El flujo de calor total esta sujeto g tres resistencias téermicas, una resistencia de conduccién por cada barra y
la resistencia de contacto. Para las barras

Ax (0.1(4)
= st = 8.67 YC/W
R kA 1(16.3)w(3 x 107D ¢/
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Tabla 2-2 Conductancia de contacto en superficies tipicas

ITh,
Rugosidad Tempera- m?-°C/
_— tura Presion h pie* °F/ W
Tipo de superficie uplg pm °C atm Btu x10*
Acero inoxidable 416 estneri- 100 2.54 90-200 3-25 0.0015 2.64
lado, aire
Acero inoxidable 304 estneri- 45 1.14 20 40-70 0.003 5.28
lado, aire
Acero inoxidable 416, estne- 160 2.54 30-200 7 0.002 352
rilado con 0.001 plg de
calza de latén
Aluminio esmerilado, aire 100 2.54 150 12-25 0.0005 0.88
10 0.25 150 12-25 0.0001 0.18
Con calza de laton de 100 2.54 150 12-200 0.0007 1.23
0.001 plg, aire
Cobre, esmerilado, aire 50 1.27 20 12-200 0.00004 0.07
Acordonado, aire 150 3.81 20 10-50 0.0001 0.18
Vacio 10 0.25 30 7-70 0.0005 0.88

De la Tabla 2-2 tenernos que la resistencia por contacto es
A 5.28 X 107*)(4)
R =—~=(—n—.. =0 747°
¢t hA (3 x 1079 ‘ CwW
La resistencia térmica total es en consecuencia

ZR, = (2)(8.679) + 0.747 = 18.105
y el flujo de calor total es

AT 100
9_5m° T05° 552 W U8.83 Btuwh]

La caida de temperatura a través del contacto se encuentra tomando la razén de la resistencia de contacto a
la resistencia térmica total:

Re yp o Q740000 _ 4 16 139 43 oy

AT =57, 18.105

Preguntas de repaso

1. ¢Qué se entiende por el térming uUnidimensional cuando se aplica a problemas de conduc-
cién?

2. JQué se entiende por resistencia térmica?

3. gPor qué es importante la suposicion de flujo de calor unidimensional en el analisis de aletas?

4. Defina la eficiencia de aleta.
5. ¢Por qué es importante la solucion de la punta aislada para los problemas de aletas?
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6. gQ_ué se entiende por resistencia térmica de contacto? ¢De qué pardmetros depende esta resis-
tencia?

Problemas

2-1 Se va a construir una pared de 2 cm de espesor con un material que tiene una conductivi-
dad térmica promedio de 1.3 W/m-°C. Se aislard la pared con un material que tiene una con-
ductividad térmica de 0.35 W/m-°C, de manera que la pérdida de calor por metro cuadrado no
excederd 1830 W. Suponiendo que las temperaturas de las superficies interior y exterior de la
pared aislada son de 1300 y 30 °C, calcule el espesor de aislante requerido.

2-2  Un cierto material tiene 2.5 cm de espesor y un area de seccion transversal de 0.1 mz, uno
de sus lados se mantiene a 38 °C y el otro a 94 °C. La temperatura en el plano central del mate-
rial es de 60 °C, y el flujo de calor a través de él es 1 kW. Obtenga una expresion para la conduc-
tividad térmica del material en funcion de la temperatura.

2-3 Una pared compuesta estd formada por una lamina de cobre de 2.5 cm, una capa de as-
besto de 3.2 mm y una capa de fibra de vidrio de 5 cm. La pared se encuentra sujeta a una dife-
rencia de temperatura total de 560 °C. Calcule el flujo de calor por unidad de area a través de la
estructura  compuesta.

24 Determine la transferencia de calor por unidad de 4rea a través de la pared compuesta que
se esquematiza. Suponga un flujo de calor unidimensional.

K = 175 W/m+°C

K, =35

K =60

K, =80 q

K,:AD —
T=370°C

2.5 cm"( P—7,5 cm-——m«5.0 cm»{
Figura Problema 24

2-5 Un lado de un blogue de cobre de 5 cm de espesor se mantiene a 260 °C. El otro lado esta
cubierto con una capa de fibra de vidrio de 2.5 cm de espesor. Se mantiene el exterior de la fibra
de vidrio a 38 °C, y el flujo de calor total a través de la combinacion de cobre y fibra de vidrio es
de 44 kW. ¢Cudl es el area de la placa?

2-6 Una tuberia de acero con un diametro externo de 5 cm se encuentra cubierta por aislante
de asbesto de 6.4 mm [k = 0.096 Btu/h-pie-°F] seguido de una capa aislante de fibra de vidrio

[k =0.028 Btu/h-pie-°F]. La temperatura de la pared de la tuberia es de 315 °C, y la tempera-
tura exterior del aislante es de 38 “C. Calcule la temperatura interfacial entre el asbesto y la
fibra de vidrio.
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2-7 Deduzca una expresion para la resistencia térmica a través de una esfera vacia con radio in-
terno ¢, y radio externo 7, y que tiene una conductividad térmica k.

2-8 Derive una expresion para la distribucién de temperatura en una pered plana que tiene
fuentes de calor distribuidas uniformemente y una cara mantenida a una temperatura Tj,
mientras la otra cara se mantiene a Tz. El espesor de la pared puede tomarse como 2L.

2-9 Deduzca una expresion para la distribucion de temperatura en una pared plana en la que
las fuentes de calor distribuidas varian de acuerdo a la relacion lineal

g = qull + BT ~T,)]

donde cjw es una constante e igual al calor generado por unidad de volumen, a la temperatura de
pared T,. Se mantienen ambas caras de la placa.a una temperatura 7, y su espesor es 2L.

2-10 Un alambre de acero inoxidable de 3.2 mm de diametro y 30 cm de largo estd sometido a
voltaje de 10 V. La temperatura de superficie exterior se mantiene a 93 °C. Calcule la tempera-
tura en el centro del alambre. Tome la resistencia del alambre como 70 pu{l-cm y la conductivi-
dad térmica como 225 W/m?-°C,

Z-11  El alambre calefactor del Ej. 2-4 se sumerge en un fluido que se mantiene a 93 °C. El co-
eficiente de transferencia de calor por conveccién es de 57 kW/m2 °C. Calcule la temperatura
del centro del alambre.

2-12  Una pared plana de 7.5 cm de espesor genera calor en su interior a la rapidez de 0.35
MW/m3, Un lado de la pared esta aislado y el otro se expone a un ambiente a 93 “C. El coefi-

ciente de transferencia de calor por conveccién entre la pared y el ambiente es de 570 W/m?-°C.
La conductividad térmica de la pared es de 21 W/m-°C. Calcule la temperatura maxima en la
pared.

2-13 Considere una pared de blindaje de un reactor nuclear. La pared recibe un flujo de rayos
gamma tal que se genera calor en ella de acuerdo a la relacion

q =qee™

donde q'o es la generacion de calor en la pared interna de la pared expuesta al flujo y ¢ es una
constante. Utilizando esta relacion para la generacién de calor, derive una expresion para la
distribucion de temperatura en una pared de espesor L, en donde las temperaturas interior y ex-
terior se mantienen a T;y T, respectivamente. Obtenga también una expresién para la tempera-
tura méxima en la pared.

2-14 Repita el Prob. 2-13% suponiendo que la superficie externa es adiabatica, mientras que la
temperatura de la superficie interna se mantiene a T;.

2-15 Demuestre que la distribucién de la temperatura para el Caso 2 de la Sec. 2-9 es

T ~T, _cosh m(L x)+ (k/imk)senhm(L x)
T, -T. cosh mL + BimkE) senh mL

=

Subsecuentemente demuestre que la transferencia de calor es

- \/TPLA senh mL + (h/mk) cosh mL
9 = VhPRA (To = T) cosh mL + (W/mk) senh mL
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2-16 Una barra delgada de longitud L tiene ambos extremos conectados a dos paredes que se
mantienen a las temperaturas 7y y T3, respectivamente. La barra pierde calor por conveccién al
ambiente en Tw. Derive una expresion (a) para la distribucion de la temperatura en la barra y
(6) para el calor total perdido por la barra.

2-17  Una barra de longitud L tiene un extremo que se mantiene a la temperatura Ty y se en-
cuentra expuesta a una temperatura ambiente Tm. Se coloca en la barra un elemento calefactor
eléctrico de manera que se genera calor en forma uniforme a todo lo largo de la barra, a una ra-
pidez q Derive una expresion para: (a) la distribucion de temperatura en la barra y (b) el calor
total transferido hacia el ambiente. Obtenga una expresion para el valor q que hara que la
transferencia de calor sea nula en el extremo de la barra que se mantiene a temperatura T0~

2-18 Una barra de aluminio de 2.5 cm de didmetro y 15 cm de largo sobresale de una pared, la
cual se mantiene a 260 °C. La barra est4d expuesta a un ambiente de 16 °C. El coeficiente de
transferencia de calor es de 15 W/m?.°C. Calcule el calor perdido por la barra.

2-19  Derive la Ec. 2-34 integrando la pérdida de calor por conveccion de la barra en el Caso 1
de la Sec. 2-9.

2-20 Derive la Ec. 2-35 integrando la pérdida de calor por conveccién para el Caso 3 en la Sec.
2-9.

2-21  Uno de los extremos de una barra de cobre de 30 cm de longitud se encuentra firmemente
conectada a una pared que se mantiene a 200 °C. El otro extremo se encuentra conectado firme-
mente a una pared mantenida a 93 °C. Se sopla aire sobre la barra de manera que se mantiene
un coeficiente de transferencia de calor de 17 W/m? °C. EI diametro de la barra es 12.5 mm y la
temperatura del aire es 38 °C. ¢Cuil es el calor neto perdido hacia el aire, en watts?

2-22  Una barra larga y delgada de cobre de 6.4 mm de didmetro se expone a un medio am-
biente a 20 °C. La temperatura de la base de la barra es 150 °C. El coeficiente de transferencia
de calor entre la barra y el ambiente es 24 W/m?3 °C. Calcule el calor que disipa.

2-23  Una barra de cobre muy larga [k = 372 W/m-°C] tiene 2.5 cm de didmetro; uno de sus
extremos se mantiene a 93 °C. Se expone a un fluido cuya temperatura es 38 °C. El coeficiente
de transferencia de calor es 3.5 W/m?2 °C. gCué.nto calor pierde la barra?

2-24 Una aleta de aluminio de 1.6 mm de espesor se coloca sobre un tubo circular con un
diametro externo de 2.5 cm. La aleta tiene 6.4 mm de largo. La pared del tubo se mantiene a
150 °C, la temperatura ambiente es 15 °C y el coeficiente de transferencia de calor es de 23
W/m?2.°C, Calcule el calor perdido por la aleta.

2-25 La eficiencia total de una superficie con aletas puede definirse como la razén entre la
transferencia de calor total del area combinada de superficie y aletas, y el calor que seria transfe-
rido si esta area total se mantuviera a la temperatura de base T,. Demuestre que esta eficiencia
puede calcularse a partir de

A,

A a-= 7’[)

N =1
ddnde %, = eficiencia total
A; = area de superficie de todas las aletas
A = é&rea total de transferencia, incluyendo aletas y tubos expuestos n otras superficies
7 = eficiencia de aletas

2-26 Una aleta triangular de acero inoxidable (18% Cr, 8% Ni) se encuentra adherida a una
pared plana, la cual se mantiene a 460 °C. El espesor de la aleta es 6.4 mm y su longitud es 2.5
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cm. El ambiente se encuentra a 93 °C, y el coeficiente de transferencia de calor por conveccion
es 28 W/m?2-°C. Calcule el calor perdido por la aleta.

2-27  Un tubo de 2.5 cm de diametro tiene aletas circunferenciales con perfil rectangular, colo-
cadas a lo largo de su longitud con intervalos de 9.5 mm. Las aletas son de aluminio, tienen 0.8
mm de espesor y 12.5 mm de largo. La temperatura de la pared del tubo se mantiene a 200 °C,y
la temperatura ambiente es de 93 °C. El coeficiente de transferencia de calor es 110 W/m?2-°C.

Calcule la pérdida de calor del tubo por metro de longitud.

2-28 Una aleta circunferencial con seccién transversal rectangular rodea un tubo de 2.5 cm de
didmetro. Su longitud es 6.4 mm y su espesor es 3.2 mm. La aleta estd hecha de acero. Si sobre la
aleta sopla aire de manera que opere un coeficiente de transferencia de calor de 28 W/m?-°Cy
las temperaturas de la base y del aire son 260 y 93 °C, respectivamente, calcule la transferencia
de calor a partir de la aleta.

2-29  Una aleta rectangular recta de 2.5 cm de espesor y 15 cm de largo, estd hecha de acero y
se le coloca en el exterior de una pared que se mantiene a 200 “C. La temperatura ambiente es
de 15 °Cy el coeficiente de transferencia de calor por conveccion es de 17 W/m?-°C, Calcule el
calor perdido por la aleta por unidad de profundidad.

2-30 Una aleta de aluminio de 1.6 mm de espesor rodea a un tubo de 2.5 cm de diametro. La
longitud de la aleta es 12.5 mm. La temperatura de la pared del tubo es de 200 ¢C y la del am-
biente es de 20 °C. El coeficiente de transferencia de calor es de 60 W/m?2-°C, ¢Cuinto calor
pierde la aleta?

2-31 Realice de nuevo el Prob. 2-9 suponiendo que ambas caras de la placa se encuentran ex-
puestas a un medio de conveccion a una temperatura T, con un coeficiente de transferencia de
calor k.T, es ahora una cierta temperatura de referencia, no necesariamente igual a la tempe-
ratura de superficie.

2-32 Se utiliza una corriente eléctrica para calentar un tubo a través del cual fluye un fluido de
enfriamiento adecuado. El exterior del tubo esta cubierto con aislante para minimizar la pérdi-

da de calor hacia el ambiente. A la superficie exterior del tubo se le han adherido termopares

para medir la temperatura. Suponiendo una generacién de calor uniforme en el tubo, derive
una expresion para el coeficiente de transferencia de calor en el interior del tubo, en términos de
las variables medidas: voltaje E, corriente I, temperatura exterior del tubo T,, radios interior y
exterior %,y 71,, longitud de tubo L y temperatura del fluido T;.

2-3%3 Obtenga una expresion para el espesor 6ptimo de una aleta rectangular recta para un
area de perfil dada. Utilice la solucion simplificada para puntas aisladas.

2-34 Derive una ecuacion diferencial (no la resuelva) para la distribucion de la temperatura en
una aleta triangular recta. Por conveniencia utilice los ejes coordenados como se muestra, y su-
ponga un flujo de calor unidimensional.

-

x=0 Figura Problema 2-34
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2-35 La pared exterior de un edificio estd compuesta de una capa de 10 cm de ladrillo comin y
una capa de 25 cm de fibra de vidrio [k = 0.05 W/m-°C]. Calcule el flujo de calor a través de la
pared para una diferencia de la temperatura de 45 °C.

2-36 En una barra cuadrada de cobre de 25 cm se genera calor a la velocidad de 35.3
MW/m?. La barra se encuentra expuesta a un medio de conveccién a 20 °C, y el coeficiente de
transferencia de calor es 4000 W/m?2-°C. Calcule la temperatura de la superficie de la barra.

2-37 Una pared plana de 2L de espesor tiene una generaciéon de calor interno que varia de
acuerdo con (j= (jo cos @X, en donde q'o es el calor generado por unidad de volumen en el centro
de la pared (x = 0) ya es una constante. Si se mantienen ambos lados de la pared a una tempe-
ratura constante T,,, derive una expresién para la pérdida de calor total de la pared por unidad
de érea de la superficie.

2-38  Uno de los lados de un bloque de cobre de 4 cm de espesor se mantiene a 200 °C. El otro
lado se encuentra cubierto con una capa de fibra de vidrio de 2.5 cm de espesor. El exterior de la
fibra de vidrio se mantiene a 90 °C y el flujo de calor total a través de la placa compuesta es 200
W. sCual es el area de la placa?

2-89  Una barra larga de acero inoxidable [K = 16 W/m-°C] tiene una seccion transversal
cuadrada de 12.5 por 125 mm. Uno de sus extremos se mantiene a 250 °C. El coeficiente de
transferencia de calor es de 40 W/m?°C y la temperatura ambiente de 90 °C. Calcule el calor
perdido por la barra.

2-40 Dos barras de acero inoxidable [k =17 W/m-"C] de 1 plg de didmetro se ponen en con-

tacto por sus extremos, de manera que sélo 0.1 97 del area de la seccién transversal se encuentra

en contacto en la uni()n._Las barras tienen 7.5 cm de largo y estan sujetas a una diferencia de
temperatura axil de 300 °C, Se estima que la profundidad de rugosidad de cada barra (L,/2) es

1.3 uwm. El fluido que las rodea es aire cuya conductividad térmica para este problema se puede

tomar como 0.035 W/m-°C. Estime el valor de la resistencia de contacto y el flujo de calor axil.

gCuél serd el flujo de calor para una barra continua de acero inoxidable de 15 cm?

2-41 Cuando se incrementa la “presion de uniéon” de dos superficies en contacto, los puntos im-
portantes de las superficies se deforman, de manera que se incrementa el area de contacto A. y
disminuye la profundidad de rugosidad L, . Trate este efecto segin el enfoque dado en la Sec.
2-11. (Trabajos experimentales demuestran que la conductancia de unién varia con la presion
en forma casi directa.)

2-42  Una aleta recta de perfil rectangular estd hecha de duraluminio (94% Al, 3% Cu), con

un espesor de 2.4 mm. La alera tiene 19 mm de largo y se encuentra sometida a un ambiente de
conveccion con k= 85 W/m?°C, Si la temperatura de base es 90 °C y el ambiente se encuentra

a 25 °C, calcule la transferencia de calor por unidad de longitud de aleta.

2-43  Cierto material semiconductor tiene una conductividad térmica de 0.0124 W/cm-°C.
Una barra rectangular de este material tiene una longitud de 3 cm y un area de seccién transver-
sal de 1 cm?. Uno de sus extremos se mantiene a 300 °C y el otro a 100 °C, y la barra conduce
una corriente de 50 A. Suponiendo que la superficie longitudinal estd aislada, calcule la tempe-
ratura en el punto medio de la barra. Considere la resistividad como 1.5 X 1073 §.cm.

2-44  Se construye una pared plana con un material que tiene una conductividad térmica que
varia como el cuadrado de la temperatura de acuerdo con la relacion k = ky(1 + BT?. Derive
una expresion para la transferencia de calor en esta pared.

2-45 La distribucion de la temperatura en cierta pared plana es
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- 2 3
W—C,+sz + Cyx

en donde Tyy T, son las temperaturas en cada lado de la pared. Si la conductividad térmica de
la pared es constante y su espesor es L, derive una expresion para la generacion de calor por uni-
dad de volumen, como una funcién de x, la distancia desde la pared en la que T = Tl Sea gg la
rapidez de generacién de calor en x = 0.

2-46 Cierto motor de combustiéon interna enfriado por aire tiene un cilindro de hierro fundido
[k = 35 Btu/h-pie-°F]. Las aletas en el cilindro tienen una longitud de 7:'— y un espesor de sl
plg. El coeficiente de conveccién es 12 Btu/h-pie*°F. EI diametro del cilindro es de 4 plg.
Calcule la pérdida de calor por aleta para una temperatura de base de 450 °F y una temperatura

ambiente de 100 °F.

2-47  Derive una expresion para la distribucion de la temperatura en una esfera de radio ¢ con
generacion de calor uniforme q y temperatura de superficie constante T,,.

2-48 Una barra de acero inoxidable [k + 22 W/m-°C] de 1.6 mm de didmetro sobresale de
una pared que se mantiene a 49 “C. La barra tiene 12.5 mm de longitud y el coeficiente de con-
veccion es 570 'W/m?2 °C. La temperatura ambiente es de 25 °C, Calcule la temperatura de la
punta de la barra. Repita el calculo para A = 200 y 1200 W/m2-°C.

2-49 En el interior de una tuberia de acero de 2.5 cm de didmetro interno fluye agua. El espe-
sor de pared es 2 mm y el coeficiente de convecciéon en el interior es de 500 W/m2-°C, y 12
W/m?-°C en el exterior. Calcule el coeficiente de transferencia de calor total. ¢Cudl es el factor
principal que determina U?

2-50 La tuberia del Prob. 2-49 se cubre con una capa de asbesto [k = 0.18 W/m-OC],
mientras continda en un ambiente de conveccién con h =12 W/m2-°C. Calcule el radio critico
de aislamiento. {Aumentard o disminuird la transferencia de calor si se agrega un espesor de
aislante de (a) 0.5 mm, (b) 10 mm?

2-51 Dos placas de aluminio de 5 mm de espesor con una rugosidad de 100 uplg, se unen con
una presion de contacto de 20 atm. La diferencia de la temperatura total a través de las placas es
de 80 °C. Calcule la caida de la temperatura a través de la union de contacto.

2-52  Las aletas se instalan sobre tubos con frecuencia por un proceso de moldeo a presion.
Considere una aleta circunferencial de aluminio que tiene un espesor de 1 .O mm para instalarse
en un tubo de aluminio de 2.5 cm de didmetro. La longitud de la aleta es 1.25 cm y la conduc-
ci6on de contacto puede tomarse de la Tabla 2-2 para una superficie esmerilada de 100 ;Lplg. El
ambiente de conveccién estd a 20 °C y con h = 125 W/m?.°C. Calcule la tranferencia de calor
para cada aleta, para una temperatura de pared del tubo de 200 °C sQué porcentaje de reduc-
cion en transferencia de calor ocasiona la conductancia de contacto?

2-53  La pared de una casa puede aproximarse como dos capas de panel de fibra aislante de 1.2
cm, una capa de 8.0 cm de asbesto de baja densidad y una capa de 10 cm de ladrillo comun. Su-
poniendo coeficientes de transferencia de calor por conveccion de 15 W/m?°C en ambos lados
de la pared, calcule el coeficiente de transferencia de calor total para este arreglo.

2-54 Un alambre de 1.0 mm de didmetro se mantiene a una temperatura de 400 °C y se expo-
ne a un ambiente de conveccion a 40 °C con h = 150 W/m?-°C, Calcule la conductividad tér-
mica que haria que un espesor de aislamiento de 0.2 mm produzca el “radio critico”. {Cuanto de
este aislamiento debe agregarse para reducir en 759 la transferencia de calor que produciria el
alambre desnudo?
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2-55 Una barra de vidrio de 2 cm de didmetro y 6 cm de largo [£ = 0.8 W/m-°C] tiene una tem-
peratura de base de 100 °C y se expone a un ambiente de conveccion de aire a 20 °C, La tempe-
ratura en la punta de la barra se mide y es 35 “C. 4Cuél es el coeficiente de transferencia de calor
por conveccién? ¢Cudnto calor pierde la barra?

2-56 Cierto material tiene un espesor de 30 cm y una conductividad térmica de 0.04 W/m:-°C.

En un instante particular en el tiempo, la distribucion de la temperatura con X, la distancia a
partir de la cara izquierda, es T = 150x% = 30x, con x en metros. Calcule las velocidades de flu-
jo de calor en x = 0y x =30 cm. .Se esta calentando o enfriando este solido?

2-57 Una pared se construye de 2.0 cm de cobre, 30 m de hoja de asbesto [k = 0.166
W/m-°C] y 6.0 cm de fibra de vidrio. Calcule el flujo de calor por unidad de &rea para una dife-
rencia de temperatura total de.500 °(C.

2-58 Una tuberia de acero de 2.0 plg cédula 40 (véase el Apéndice A) tiene k = 27
Btu/h-pie-°F. El fluido en su interior tiene /= 30 Btu/h-pie°F y la superficie externa de la
tuberia estd cubierta con 0.5 plg de aislamiento de fibra de vidrio con k = 0.023 Btu/h-pie2-°F,

El coeficiente de conveccién en la superficie externa del aislante es de 2.0 Btu/h-piez-"F La

temperatura del fluido en el interior es de 320 °F y la temperatura ambiente de 70 °F, Calcule la
pérdida de calor por pie de longitud.

2-59  Cierta pared de un edificio consiste en 6.0 plg de concreto [k = 1.2 W/m~°C], 2.0 plg de

aislamiento de fibra de vidrio y sl plg de panel de yeso [k = 0.05 W/m-°C]. Los coeficientes de

conveccion interno y externo son de 2.0 y 7.0 Btu/h piez~°F, respectivamente. La temperatura
del aire exterior es de 20 °F y la temperatura interior es de 72 “F. Calcule el coeficiente de trans-
ferencia de calor total, el valor de R y la pérdida de calor por unidad de area.

2-60 Derive una relacion para el radio critico de aislamiento para una esfera.

2-61 Una pared se construye con una seccion de acero inoxidable [k = 16 W/m-"C] de 4.0
mm de espesor, con capas de plastico idénticas en ambos lados del acero. El coeficiente de trans-
ferencia de calor total, considerando conveccion en ambos lados del plastico, es de 200
W/m?-°C. Si la diferencia de la temperatura total a través del arreglo es de 100 °C, calcule la di-
ferencia de la temperatura a través del acero inoxidable.

2-62 Una esfera de acero inoxidable [k = 16 W/m~°C] con un diametro de 8 cm se expone a
un ambiente de conveccién a 20 °C, k = 15 W/m?2-°C. El calor se genera uniformemente en la
esfera, a la velocidad de 1.0 kW/m3. Calcule la temperatura de estado estacionario para el
centro de la esfera.

2-63  Un tanque cilindrico de 80 cm de didmetro y 2.0 m de alto contiene agua a 8¢ “C. El tan

que esta lleno al 90% y se debe agregar aislante para que la temperatura del agua nd descienda a
mas de 2 °C/hL. Utilizando la informacion proporcionada en este capitulo, especifique un mate-
rial aislante y calcule el espesor necesario para la velocidad de enfriamiento enunciada

2-64 Una aleta rectangular recta tiene una longitud de 2.0 cm y un espesor de 1.5 mm. La con-
ductividad térmica es 55 W/m-°C y se expone a un ambiente de conveccion a 20 °Cy k = 500
W/m?-°C. Calcule la pérdida de calor maxima posible para una temperatura de base de 200 °C.
¢Cual es la pérdida de calor real?

2-65 Calcule el valor de R para los aislantes siguientes: (a) espuma de po]iuretano, (b) de fibra
de vidrio, (c) bloques de lana mineral, (d) bloques de silicato de calcio.

2-66 Una tuberia para vapor caliente tiene una temperatura de superficie interna de 300 °C,
un diametro interno de 8 cm y un espesor de pared de 55 mm. Estd cubierto con una capa
aislante de 9 cm que tiene k = 50 W/m-°C, seguida de una capa de aislante de 4 cm con k =
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0.35 W/m-°C. La temperatura exterior al aislante es 30 °C. Calcule la pérdida de calor por
metro de longitud. Suponga k = 47 W/m-°C para la tuberia.

2-67 Un cable eléctrico de aleacién de aluminio tiene & = 190 W/m-°C, 30 mm de diametro y
lleva una corriente eléctrica de 230 A. La resistividad del cable es 2.9 ,,;Q-cm y su temperatura de
superficie exterior es 180 °C. Calcule la temperatura maxima en el cable cuando la temperatura
del aire ambiente es 15 °C.

2-68 Una aleta de aluminio se encuentra adherida a un transistor que genera calor a una velo-
cidad de 300 mW. La aleta tiene un area de superficie total de 9.0 cm? y estd expuesta al aire a
27 °C. La conductancia de contacto entre el transistor y la aleta es 0.9 X 10 m?-°C/W y el
area de contacto es 0.5 ¢m?, Evalie la temperatura del transistor suponiendo que la aleta tiene
una temperatura uniforme.

2-69 Calcule el coeficiente de transferencia de calor total del Prob. 2-4.
2-70  Calcule el coeficiente de calor total del Prob. 2-5.

2-71 Un depdsito para hielo hecho de espuma de poliestireno [k = 0.033 W/m-°C] tiene como
dimensiones interiores 25 X 40 X 100 cm. El espesor de las paredes es de 5.0 cm. El exterior del
deposito se encuentra expuesto al aire a 25 °C con h =10 W/m?-°C. Si el depésito se encuentra
totalmente lleno de hielo, calcule el tiempo que se necesitard para que se derrita completamen-
te. Enuncie sus suposiciones. El calor de fusion para el agua es 330 ki/kg.
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3

Conduccidon en Estado
Estacionario — Dimensiones
Multiples

3-1 Introduccién

En el Cap. 2 se calcul6 la transferencia de calor en estado estacionario en sistemas en
que los gradientes de temperatura y area podian expresarse en términos de una coor-
denada espacial. Ahora deseamos analizar el caso més general del flujo de calor bidi-
mensional. Para el estado estacionario, se aplica la ecuacién de Laplace:

T 9*T
a2t oyt 0 (3-1)

suponiendo una conductividad térmica constante. La solucion a esta ecuacion puede
obtenerse por técnicas analiticas, numeéricas o gréficas.

El objetivo de cualquier andlisis de transferencia de calor es casi siempre predecir
el flujo de calor, o la temperatura que resulte de un cierto flujo de calor. La solucién a
la Ec. 3-1 dara la temperatura de un cuerpo bidimensional, en funcién de las dos coor-
denadas espaciales independientes x y y. Entonces el flujo de calor en las direcciones x
y y puede calcularse de las ecuaciones de Fourier

, oT

9: = —hA, 5 (3-2)
aT

9y = kA, G (3-3)

Estas cantidades de flujo de calor estan dirigidas ya sea en la direcciéon x o bien en la
direccion y. El flujo de calor total en cualquier punto en el material es el resultante de

las ¢. y ¢, en ese punto. Asi, el vector de flujo total estd dirigido de manera que sea
perpendicular a las lineas de temperatura constante en el material, como se muestra
en la Fig. 3-1. De este modo, si la distribucién de temperatura en el material se cono-
ce, podemos establecer el flujo de calor con facilidad.
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3-2 Analisis matematico de la conduccion de calor

bidimensional

Primero consideramos un enfoque analitico de un problema bidimensional y en se-
guida indicamos los métodos numérico y grafico que pueden usarse para provecho en
muchos otros problemas. Aqui es conveniente mencionar que no siempre es posible
obtener soluciones analiticas; de hecho, en muchas ocasiones son muy engorrosas y
dificiles de manejar. En estos casos con frecuencia es méas ventajoso utilizar técnicas
numéricas. Para un tratamiento mas extenso de los métodos analiticos utilizados en
problemas de conduccién, referimos al lector a los libros de Carslaw y Jaeger [1], Sch-
neider [2], Arpaci [18] y Ozisik [12].

Considérese la placa rectangular que se muestra en la Fig. 3-2. Los tres lados de la
placa son mantenidos a la temperatura constante 7; y al lado superior se le ha impues-
to una distribucién de temperatura. Esta distribucion podria ser simplemente una
temperatura constante o algo mas complejo, como una distribucién de onda sinu-
soidal. Consideraremos ambos casos.

Para resolver la Ec, 3-1, se utiliza el metodo de separaciéon de variables. El punto
esencial de este método es que se supone que la solucién a la ecuacion diferencial toma
una forma de producto

T=XY donde x = X(x)
Y = Y(y) (3-4)

Las condiciones de frontera se aplican entonces para determinar la forma de las fun-
ciones X y Y. La suposicion bésica, como esta expresada por la Ec. 3-4, puede ser justi-
ficada so6lo si es posible encontrar una solucién a esta forma que satisfaga las condji-
clones de frontera.

Primero considérense las condiciones de frontera con una distribucién sinusoidal
de temperaturas aplicada al borde superior de la placa. Entonces:

T=T, eny =0
T=T enx =0 (3-5)
T=T, enx =W

T =Tp,sen (%)-?—Tl eny =H

Fig. 3-1 Esquema que muestra el flujo
de calor en dos dimensiones.
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y
T=Ffix)
T=T, . = ‘ ‘ , : X . g H
- -
- > x
L T=T,
I w

Fig. 3-2 Lineas isotérmicas Y de flujo de calor en
una placa rectangular.

donde T,, es la amplitud de la funcién sinusoidal. Sustituyendo la Ec. 3-4 dentro de la
Ec. 3-1 da:

14X 1dY
X &Y dyt (3-6)

Obsérvese que cada lado de la Ec. 3-6 es independiente del otro ya que x y y son va-

riables independientes. Esto requiere que cada lado sea igual a alguna constante. En-

tonces podemos obtener dos ecuaciones diferenciales ordinarias en términos de esta
constante,

2
%x)% + X =0 (3-7)
Z;Z “AY =0 (3-8)

en donde )2 es llamada la constante de separacion. Su valor debe ser determinado a
partir de las condiciones de frontera. Ndtese que la forma de la solucioén a las Ecs. 3-7
y 3-8, dependeré del signo de A?; también resultaria una forma diferente si A2 fuera ce-
ro. La Gnica manera en que se puede determinar una forma C(‘)rrecta es a través de la

aplicacion de las condiciones de frontera del problema. Por tal razén primero escribi-

remos todas las soluciones posibles y en seguida veremos cual conviene al problema en
consideracion.

Para A2 = 0 x= Cy+ Cyx
Y =Cs+Cyy (3-9)
T- (Cl + sz)(c;; + C4y)



82 Transferencia de Calor

Esta funcidn no se puede adaptar a la condicion de frontera de la funcién sinusoidal,
por tal razén la solucién A2 = 0 puede excluirse.

Para A% < 0O: X = Cze ™% 4 Cyge?*
Y =C; cos Ay + Cs sen Ay (3-10)
T= (Cse™™* + Cge™)(C, cos Ay + Cg sen Ay)

Una vez més, la condicion de frontera de la funcién sinusoidal no puede ser satisfecha;
por tanto, también se excluye esta solucién.

Para A? > 0: X = C4cos Ax + Cyp 5N Xx
Y =Cype™™ + C e (3-11)
T = (Cy cos XX + Cyo sen Ax)(Crie ™ + CpetY)

Ahora es posible satisfacer la condicién de frontera de la funcién sinusoidal; asi trata-

remos de satisfacer las deméas condiciones. Es mas facil manejar el algebra cuando se
realiza la siguiente sustitucion

0=T_‘T1

La ecuacion diferencial y la solucién guardan entonces la misma forma en la nueva va-
riable 8, y sélo necesitamos transformar las condiciones de frontera. Asi

e=o0 eny =0
e=o enx =0
e=o enx =W (3-12)
B:T,,,sen% eny =H
Aplicando estas condiciones, tenemos
0=1{(Cg cos Ax + C,o sen Ax)Cyy + Cyp) (@)
0= Co(Crre™¥ + Cppe™v) (b)
0 = (C, cos AW + C,4 sen AW)C e + Cpe*?) (c)
Tm Sel’lwwx‘ = (CQ oS Ax + CIO sen M)(Cue_}‘ﬁ + C[zeAH) (d)
Consecuentemente, Cy=-Cp
Cg =0

Y de (C),
0= CCye sen AW(e?? - e~H¥)
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Esto requiere que
sen \W =10 (3-13)

Recuérdese que A\ era una constante de separacién indeterminada. La Ec. 3-13 se
podré satisfacer con varios valores, y éstos pueden escribirse

nw .
A= W (3-14)

donde 7 es un entero. La solucion a la ecuacion diferencial podra entonces escribirse
como una suma de las soluciones para cada valor de n. Esto es una suma infinita de
manera que la solucion final es la serie infinita

0=T-T,= S C, sen 22X senh 27X (3-15)
! ?::I w W

donde las constantes han sido combinadas y los términos exponenciales convertidos a
la funcién hiperbodlica. Ahora, la condicién de frontera final puede aplicarse:

T _ nmx nmH
W ZC sen -W—se nh W

n=1

T Sen ==

lo que requiere que G, = 0 para n > 1. Por tanto, la solucion final es

W
T-T, senh (my/W) (‘nx) LT, (3-16)

senh (HW) " \W

El campo de temperatura para este problema se muestra en la Fig. 3-2. Obsérvese que
las lineas de flujo de calor son perpendiculares a las isotermas.
Ahora consideramos el conjunto de condiciones de frontera:

T=T, eny =0
T=T, enx=0
T=T, enx=W
T=T, eny=H

Utilizando las tres primeras condiciones de frontera, obtenemos la solucién en la for-
ma de la Ec. 3-15.

zcn sen "~ senh " (3-17)

La aplicacion de la cuarta condicién de frontera da

T,~T,= i C, sen n—a;’f senh ’i%—H (3-18)

n=]
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Esta es una serie sinusoidal de Fourier y los valores de C, pueden ser determinados ex-

pandiendo la diferencia de temperatura constante T, = 7; en una serie de Fourier
sobre un intervalo 0 < x < W. Esta serie es

TZ‘TIZ(TZ—‘TI)

2& (D™ +1
=) ( ——sen "v"’," (3-19)

n=1

Al comparar la Ec. 3-18 con la Ec. 3-19, encontramos que:

_ 2 . L 1 (__1)n+1 + 1
Co=g T2=T) oo WY

y la solucioén final se expresa como

T-T, _ %g—l)"“ + 1  nmx senh (nmy/W)
7T D\-n

T, -T, n W senh (nwHIW) (3-20)

n=1

Un estudio extenso de las técnicas analiticas utilizadas en la transferencia de calor
por conduccién requiere de un conocimiento de base en la teoria de funciones ortogo-
nales. Las series de Fourier son un ejemplo de las funciones ortogonales, como lo son
las funciones de Bessel y otras funciones especiales aplicables a diferentes geometrias y
condiciones de frontera. Para mayor informacion sobre el tema, el lector interesado
puede consultar uno o varios de los textos sobre transferencia de calor por conduccion
mencionados en las referencias.

3-3 Analisis gréfico

Considérese el sistema bidimensional que se muestra en la Fig. 3-3. La superficie inte-
rior es mantenida a una temperatura 7Ty, y la superficie exterior es mantenida a T7,.
Deseamos calcular la transferencia de calor. Las lineas isotérmicas y de flujo de calor
han sido bosquejadas como ayuda en este calculo. Las lineas isotérmicas y de flujo de
calor forman grupos de figuras curvilineas como las que se ven en la Fig. 3-85. El flujo
de calor a través de la seccion curvilinea esta dado por la ley de Fourier, suponiendo
un espesor unitario de material:

- AT
g = —kAx(1) Ay (3-21)

Este flujo de calor sera el mismo a través de cada seccion dentro de esta franja de flujo
de calor, y el flujo de calor total sera la suma de los flujos de calor de todas las franjas.
Si se traza el esquema de manera que AX = Ay, el flujo de calor es proporcional a AT
a través del elemento, y como este flujo de calor es constante, el AT a través de cada
elemento deberé ser el mismo dentro de la misma franja de flujo de calor. Asi, el AT a
través de un elemento esta dado por

AY‘Iclal
N

AT =
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Fig. 3-3 Esquema que muestra un elemento utilizado para el
anélisis de cuadrados curvilineos de flujo de calor bidimen-
sional.

donde N es el nUmero de incrementos de temperatura entre la superficie interior y ex-
terior. Ademas, el flujo de calor a través de cada franja es el mismo ya que es indepen-
diente de las dimensiones Ax y Ay cuando éstas estdn constuidas iguales. En conse-
cuencia escribimos para el total de la transferencia de calor

M M
I=§ kol =gxk(T,-T) (3-22)

donde M es el niumero de franjas de flujo de calor. Por tanto, para calcular la transfe-
rencia de calor s6lo necesitamos construir estas graficas de cuadrados curvilineos y
contar el nimero de incrementos de temperatura y franjas de flujo de calor. Debera
cuidarse al construir el espacio de tal manera que Ax = Ay Yy las lineas sean perpendicu-
lares.

La exactitud de este método, depende completamente de la habilidad de la perso-
na que dibuje los cuadrados curvilineos. Sin embargo, aun un esquema burdo con fre-
cuencia puede ayudar a proporcionar estimaciones buenas de las temperaturas que
ocurriran en un cuerpo: y estas estimaciones podran entonces refinarse por medio de
las técnicas numéricas discutidas en la Sec. 3-5. Para bosquejar los cuadrados
curvilineos se puede utilizar una analogia eléctrica, como se discutio en la Sec. 3-8.
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3-4 EI factor de forma de conduccién

En un sistema bidimensional donde sélo se encuentran involucrados-dos limites de
temperatura, podriamos definir un factor de forma $ tal que:

g = kS AT,,, (3-23)

Los valores de § han sido obtenidos para diversas geometrias y se encuentran resumi-
dos en la Tabla 3- 1 Hahne y Grigull [23] han elaborado un resumen muy completo de
factores de forma para una amplia variedad de geometrias. Obsérvese que el coseno
hiperbdlico inverso puede ser calculado a partir de

cosh ix=In(x = VxZ-1)

Para una pared tridimensional, como la de un horno, se utilizan diversos factores
de forma para calcular el flujo de calor a través de las secciones de los bordes y vérti-
ces. Cuando todas las dimensiones interiores son mayores que un quinto del espesor de
la pared,

A

—_— S

N pared = L vista

= 0.540 S = 0.15L

vértice

donde A = éarea de la pared
L = espesor de la pared
D = longitud del vértice

Estas dimensiones se encuentran ilustradas en la Fig. 3-4. Obsérvese que el factor de
forma por unidad de profundidad esta dado por laraz6n M/N cuando se utiliza el mé-
todo de cuadrados curvilineos para los calculos. El uso del factor de forma para hacer
calculos se ilustra en los Ejs. 3-1 y 38-2.

Ejemplo 3-1

Un tubo horizontal de 15 cm de didmetro y 4 m de largo se encuentra enterrado a 20 cm de profundidad. La
temperatura de la pared del tubo es 75 °C y la temperatura de la superficie de la Tierra es de 5 °C, Supo-
niendo que la conductividad térmica de la Tierra es de 0.8 W/m-°C, calcule el calor perdido por el tubo.

Solucién

En esta solucion podemos calcular el factor de forma utilizando la ecuacién dada en la Tabla 3-1. Como D
< 3r,

_ 2nwL 277(4)

57 R DIN = cosh @0 B = 00 M

El flujo de calor se calcula a partir de

g = kS PT = (0.8%15.35)75 - 5) = 859.6 W [2933 Btu/h]



Tabla 3-1 Factores de forma de conduccion, resumidos de las Refs. 6 y 7

Sistema ~ fisico Esquemdtico Factor de forma Restricciones
Cilindro isotérmico de radio r sumergido Isotérmico 27L
. . . . T A YAY L >r
en un medio semiinfinito que tiene cosh (D/")
superficie isotérmica
" ol _ L
In (2D/r) D >3r
2nL
wL [ _in [L(2D) D>r
r TIn @A L>»D
Esfera isotérmica de radio r sumergida 4nr
en un medio infinito
Esfera isotérmica de radio r sumergida en 4nr
un medio semiinfinito que tiene 1-r/2D
superficie isotérmica
Conduccién entre dos cilindros isotérmicos 2nL Ls
sumergidos en un medio infinito L (DE=ri-rf r
cosh L>D
2rry




Tabla 3-1 (Continuacién)

Cilindro isotérmico de radio r colocado en 2aL
un medio semiinfinito como se muestra In (2L/r) L>2r
Paralelepipedo rectangular isotérmico b\ ] 7O p T )
sumergido en un medio semiinfinito que 1.685L flog (@ + a c Véase Ref. 7
tiene superficie isotérmica
Pared plana A Flujo de calor
L unidimensional
Cilindro hueco longitud L 2nL L
In (ryfry) . >r
Esfera hueca 4mrori

To =T




Sistema  fisico Esquemético Factor de forma Restricciones

Disco delgado horizontal sumergido en un Isotérmico 4r D=0
medio sumiinfinito con superficie 8r Ds»2r
isotérmica

Hemisferio sumergido en un medio owr
semiinfinito

Esfera isotérmica sumergida en un medio 4mr
semiinfinito con superficie aislada 1+ ri2D

Dos esferas isotérmicas sumergidas en un 47
medio infinito ra [1 D} _ 2r, D > 5r

r 1 = (reD D

Placa restangular delgada de longitud L, W
sumergida en un medio semiinfinito In GW/L) D=0
que tiene superficie isotérmica

2nW D>W

In 4WIL)




Tabla 3-| (Continuacion)

Discos paralelos sumergidos en un medio
infinito

4

2 [g ~ tan™ D) D > 5r
Cilindros excéntricos de longitud L 2nL
o (b DY)
cosh ( T L>r
Cilindro centrado en un cuadrado de 2nwL
longitud L T (0.54W/) L>w
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Rg. 3-4 Esquema que ilustra dimensiones que se utilizan en el
calculo de factores de forma tridimensionales.

Ejemplo 3-2

Un horno cubico pequefio de 50 X 50 x 50 cm est4 construido en su interior can ladrillo refractario {(k =
1.04 W/m-°C) con un espesor de pared de 10 cm. El interior del horno se mantiene a 500°C, y el exterior a
50 “C. Calcule el calor perdido a través de las paredes.

Solucion

Calculamos el factor de forma total sumando los factores de forma de las paredes. bordes y esquinas:

A (0.5%0.5

Paredes: S = T="%6r = 2.5 m
Bordes: S =0.540 = (0.54}0.5 =027 m
Vértices: S = 0.151, =(0.15)0.1) = 0.015 M

Hay seis secciones de paredes, doce bordes y ocho esquinas. de manera que el factor de forma total es

8 = (6X2.5) + (122(0.27) + (8)(0.015) = 18.36 m

y el flujo de calor se calcula como

g = kS AZ' = (1.04)(18.36%500 50) = 8.592 kW 129,320 Btu/h]

3-5 Método numérico de analisis

Durante los ultimos 100 afios se ha acumulado un inmenso numero de soluciones
analiticas para los problemas de transferencia de calor. Aun asi, en numerosas si-
tuaciones précticas, la geometria o condiciones de frontera son tales que no se ha podi-

do obtener una solucién analitica, o si se ha desarrollado una solucién, ésta involucra
una solucién en serie tan compleja que la evaluacion namerica se vuelve en extremo
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dificil. Para tales situaciones el enfoque mas fructifero es el que se basa en técnicas de
diferencia finita, cuyos principios basicos presentaremos brevemente en esta seccion.
Claro esta que el rapido desarrollo de las computadoras de alta velocidad ha permitido
al especialista practico en transferencia de calor, obtener soluciones numéricas a
muchos problemas que hasta el momento se pensaban imposibles.

Considérese un cuerpo bidimensional que se ha de dividir en incrementos iguales
tanto en la direccion x como en lay, tal como se muestra en la Fig. 3-5. Los puntos no-
dales estan designados como se muestran; las posiciones m indican el incremento x y
las n indican el incremento y. Deseamos establecer las temperaturas en cualquiera de
estos puntos nodales dentro del cuerpo, utilizando la Ec. 3-1 como una condicién do-
minante. Se usan diferencias finitas para aproximar incrementos diferenciales en las
coordenadas de temperatura y espacio; y entre mas pequefios escojamos estos incre-
mentos finitos, méas exacta sera la aproximacion de la verdadera distribucion de tem-
peratura.

Los gradientes de temperatura se pueden escribir de la manera siguiente:

2@1 ~ Tm+l,n - Tm,n
ax m+1{2.n AX
aT ~ Tmn =~ Tm—l,n
Ox 1 m-1 2. Ax

671 me‘IH'I - Tm.n
Iay m.n+1(2 A v

611 ,\_Tﬂhn Tm.nfl
'5.}' m.an—112 A v

ﬂ.] =of
ﬂ ~ Ox m+1/2.0 0% bn-12.n Tosim + Toein — 2Tm,,,
ox* m.n Ax (Ax)?

HT] ]
Q—ZZ] S '537 m.ant1/2 -.81 mu—12 _ T mnts +Tm.n—1—2Tm_,.
ayz m.n A v (Ay)"’

De este modo, la aproximaciéon de diferencias finitas para la Ec. 3-1 se convierte en:

TmHJI + Troi 2Tm.n + Tm.nH + Tt = 2T -0

(Ax)? (Ay)?

Si Ax = Ay, entonces:
Tm+l<n + Tm~l.n + Tm.n+l + Tm.n~| 4Tm.n =0 (3-24)

Como estamos considerando el caso de conductividad térmica constante, todos los flu-
jos de calor pueden ser expresados en términos de diferenciales de temperatura. La
Ec. 3-24 establece de manera muy simple que el flujo de calor neto dentro de cual-
quier nodo es cero en condiciones de estado estacionario. En efecto, el enfoque numéri-
co de diferencias finitas reemplaza la distribucién de temperatura continua por medio
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Fig. 3-5 Esquema que ilustra la nomenclatura utiliza-
da en el andlisis numérico bidimensional de conduc-
cion de calor.

de barras de conduccion de calor ficticias conectadas entre puntos nodales pequefios
que no generan calor.

También podemos disefiar un esquema de diferencias finitas para tomar en cuenta
la generacion de calor. Simplemente afiadimos el término ¢l K dentro de la ecuacién
general y obtenemos:

Tm+1,n + Tm—l,n 2Tmn+ Tm n+t + Tmn -1 = 2T

m,n
@Br Y @y +E=0
Entonces para una rejilla cuadrada en la que Ax = Ay,
g(Ax?

Tostn ¥ T + Topsy + Tt + i 4T, =0 (3-24a)

Para utilizar el método numeérico, se debera escribir la E¢. 3-24 para cada nodo
dentro del material y resolver el sistema de ecuaciones resultante para las temperatu-
ras en los diversos nodos. En la Fig. 3-6 se muestra un ejemplo muy simple, y las cuatro
encuaciones para los nodos 1, 2, 3y 4 seran

100 +500+ Ty + Ty = =0
T + 500 + 100+ T4 - 4T2 0
100 + T, + T, + 10047, = 0
T, + T, + 100+100-4T, = 0

Estas ecuaciones tienen la solucién

T, =T, =250°C T,=T,

I

150°C

Una vez que las temperaturas estan determinadas, el flujo de calor puede ser calcu-
lado de:

q~2kAxAT
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en donde el AT es tomado en las fronteras. En el ejemplo, el flujo de calor puede ser
calculado ya sea, en la cara de 500 °C o en las tres caras de 100 °C. Si se utiliza una re-
jilla  suficientemente fina, los dos valores deberdn ser muy parecidos. En general, para
los célculos es casi siempre mejor tomar el promedio aritmético de los dos valores. En
el ejemplo los dos célculos dan como resultado:

Cara a 500 °C:

q =k % (250 500) + (250 500)] = 500k
Cara a 100 °C:

q = —k % [(250 - 100) + (150 — 100) + (150 - 100) + (150 100)
+ (150 - 100) + (250 ~ 100)] = -500k

y en este caso los dos valores concuerdan. El calculo del flujo de calor en casos que in-
volucran fronteras curvas o formas complicadas es tratado por Dusinberre [3], Sch-
neider [2] y Myers [ 15].

Cuando el sdlido es expuesto a alguna condicion de frontera de conveccion, las
temperaturas en la superficie deberan calcularse de un modo diferente al expuesto.
Considérese la frontera que se muestra en la Fig. 3-7. El balance de energia en el nodo

(m, n) es

. Tm.n N Tm—l,n _ Ax Tm.n _" Tm,n-H Ax Tm,n _ Tm,n—l
k Ay Ax k 2 Ay —k 2 Ay
= hAy(T 0 — To)

Si Ax = Ay, la temperatura de frontera esta expresada en la ecuacion

Th., (h ’ilx + 2) -—hTAxTw %(2Tm_,,,l +Toss + Tyut) =0 (3-25)

T = 500°C
o .
° o
8 e
I '
~ N
Figura 39 Fig. 37 Nomenclatura para una ecuacion

nodal con condicion de frontera de convec-
cion.
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Se debera escribir una ecuacion de este tipo para cada nodo a lo largo de la superficie
que se muestra en la Fig. 3-7. En consecuencia, cuando esta presente una condicion de
frontera de conveccioén, se utiliza una igualdad como la Ec. 3-25 en la frontera y una
como la Ec. 3-24 para los puntos interiores.

La Ec. 3-25 se aplica a superficies planas expuestas a condiciones de frontera de
conveccion. No se podra aplicar en otras situaciones, tales como una pared aislada o
una esquina expuesta a condiciones de frontera de conveccion. Considérese la seccion
de la esquina que se muestra en la Fig. 3-8. El balance de energia para la seccion de la
esquina es

—k Ay T’”-" Tm—l no_ ézﬁh - Tm,n—l

v AX Ay
—h ézf (Tpn=Ta)+h ATy (Tpy = Ta)

S i Ax = Ay,

h A h A
2Tm.n( kx + 1) 2 kxTw - (Tm—l.n + Tm.n—l) =0 (3'26)

Se pueden tratar de manera similar otras condiciones de frontera y la Tabla 3-2
(Pag. 97) da un resumen adecuado sobre las ecuaciones nodales para diversas si-
tuaciones geométricas y de frontera. Las situaciones f y g son de particular interés ya
que proporcionan las ecuaciones de calculo que pueden utilizarse con fronteras curvas
y continuar usando incrementos uniformes en Ax y Ay.

Ejemplo 3-3
Considérese el cuadrado de la Fig. 3-6. La cara izquierda s¢ mantiene 3 100 °C y la rara superior a 500 “C.
mientras que las otras dos caras estan expuestas a un medio a 100 “C:

h =10 Wm?-°C Y k=10 Wm-°C

El bloque es 1 m2. Calcule las temperaturas de los diversos nodos romo se indico en la Fig. 3.9, y loe flujos de

calor en las fronteras.

Fig. 3-8 Nomenclatura para ecuacién nodal
con conveccién en una secci6n de @squina.
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Solucién

La ecuaciéon nodal para los nodos, 1, 2,4 y5es
Tmttn * Tooin * Tmntr + Tono = 4T = 0

La ecuacién para los nodos 3, 6, ‘7 y 8 esta dada por la Ec. 3-25, y la ecuacién para el nodo 9 esta dada por la

Ec. 8.26:

las ecuaciones para los nodos 3 ¥ 6 se escriben entonces

2T, + Tg + 567 - 4.67T; = 0
2Ts + T3+ Ty + 67 —4.67T = 0

Las ecuaciones para los nodos 7 y 8 estan dadas por

2T, + Ty + 167 = 4.67T;, = O
2T + T, + To+ 67 = 4.67T3= 0
¥ la ecuacion para el nodo 9 es

Te+Ts+67=267Ty=0

Entonces tenemos nueve ecuaciones y nueve temperaturas nodales desconocidas. Pronto discutiremos las
técnicas de resoluciéon pero por el momento sélo daremos las respuestas:

Nodo Temperatura, °C

280.67
330.30
309.38
192.38
231.15
217.19
157.70
184.71
175.62

WO -1 O RWN

Los flujos de calor en las fronteras se calculan de dos maneras: como flujos de conduccién para las caras de
100 y 500 °C y como flujos de convecci6n para las otras dos. Para la cara a 500 9C, el flujo de calor hacia el
interior de la cara es:

q = 2k Ax AKyT: = (10)[500 ~ 280.67 + 500 = 330.30 + (500 = 309.38)(})]

4843.4 W/m
El flujo de calor hacia afuera de la cara de 100 °C es

g = 3k Ay % = (10X280.67 = 100 + 192.38 = 100 + (157.70 - 100)})]

= 3019 Wm

El flujo de calor hacia afuera de la cara derecha esta dado por la relacién de conveccion



Tabla 3-2 Resumen de férmuias nodales para calculos de diferencia finita
(Las lineas achuradas indican elemento de volumen).

Situacién fisica Ecuacién nodal para incrementos iguales en x y y

(@) Nodo interior 0=Topstn+ Tmmer + Tpotn + Topoy = 4T s

(&) Nodo de frontera de

conveccién 0= h :x T.+ % @T oy + Trnsr + Tpn—r)
— Eﬂ + 2 Tm’n
k
fe-ox ]
(r) Vértice exterior con h Ax
frontera de conveccion 0=2 T T. + (Tm-l.n + Toiny)
h, T _gf(hlx )T _—
k »
(d) Vértice interior con h Ax
frontera de conveccion 0=2 k Tet 2T st 2T mnss * Trnstn
+ Tm,n—l - 2 3 + Ilﬁ Tm,n

k
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Tabla 3-2 Resumen de férmulas nodales para célculos de diferencia finita fcontinuacion}
(Las lineas achuradas indican elemento de volumen).

Situacion  fisica Ecuacion nodal para incrementos iguales en x y y

(e) Frontera aislada 0= Thast + Tomnos + 2T yn — 4T

F——Ax—»‘

(/) Nodo interior cerca de 2 T 2
una frontera curva 0_ BE+T) *ta+i

2 2 ‘ 1.1
torilme g T ‘2<—+—) Tun

Yalar D!

TmH,n

fe— X —rhe— ax—>}
g) Noc.10 frontera con con- 0= b T, + b T,
veccién a lo largo de una Va? + b2 Ve2+ 1
frontera curva-nodo 2 a+ 1 hAx
para {f) arriba Ty T + E Ve + 1 ++/a? + 53T,
b b a+ 1
ot
[\/a’ +b2 Ver+l
+ Ve + 1+ Va® + b*)hfx] T,
q=2h AY(T = Tx)
= (10)3)(309.38 100 + 217.19 — 100 + (175.62 = 100)3)]
= 12146 W/m

Finalmente, el flujo de calor hacia afuera de la cara del fondo es

q=3h &x(T - T,)
= (10YH[(100 = 100XH) +157.70 = 100 + 184.71 = 100 + (175.62 = 100)D]
= 600.7 W/m

El flujo total hacia afuera es
0 sal = 3019 + 1214.6 + 600.7 = 4834.3 W/m

Esto se compara en forma favorable con los 4843.4 W/m conducidos hacia la cara superior.
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100 °C

T

Fig. 3-9 Nomenclatura para el Ej.
I m | 33.

Técnicas de resoluciéon

Por la discusidn precedente hemos visto que el método numérico es simplemente un
medio de aproximar una distribucidn continua de temperatura con los elementos no-
dales finitos. A mayor nimero de nodos tomados, més exacta serd la aproximacion;
pero claro esta, méas ecuaciones significa soluciones mas engorrosas. Afortunadamen-
te, las computadoras y aun las calculadoras programables son capaces de obtener estas
soluciones con mucha rapidez.

En problemas précticos la seleccion de un elevado nimero de nodos puede ser su-
perflua debido a las incertidumbres en las condiciones de frontera. Por ejemplo, no es
excepcional tener incertidumbres de == 15 a 20% en el coeficiente de conveccion h.

Las ecuaciones nodales pueden ser escritas como

a”Tl + a12T2 +...+ alnTn = Cl
alel + angg + ... = C2
a3,T, + - = C3 (3'27)
aanl + an2T2 + + annTu - Cn
donde Ty, T,, . . ., T, son las temperaturas nodales desconocidas. Utilizando la nota-
cion matricial
Qqy aqs e am Cl T|
Az Gy C, T,
[A] = Jay, [C] = [T] =
Qpr Quz "' Qmn C, T,
La Ec. 3-27 se puede expresar como
[ANT] = [C] (3-28)

y el problema es encontrar la inversa de [A] de manera que
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[T] = [AI-[CI (3-29)
Designando [4]™! por
bn b]z bln
Ay =
bnl bn2 bnn

las soluciones finales para las temperaturas desconocidas estan escritas en su forma de-
sarrollada como

T, = buC1 + b1202 + . + blncn
Ty = b,,Ci+ -

Ty=buCi4+b,C+.+Db n C,

(3-30)

Es evidente que entre mayor sea el nimero de nodos, mas compleja sera la solucién y
tomard mas tiempo, aun con una computadora de alta velocidad. Para la mayor parte
de los problemas de conduccidn, la matriz contiene un gran namero de elementos ce-
ro, de manera que se puede realizar cierta simplificaciéon en el procedimiento. Por

ejemplo, la notacién matriz para el sistema del Ej. 3-3 sera

4 1 0 1 0 0 0 0 0 T, [—-600
-4 1 0 1 0 0 0 0 T, -500
0 2 -467 0 0 1 0 0 0 T, -567
1 0 0 -4 1 0 1 0 0 T, - 100
0 1 0 I-4 1 0 1 0 Ts| = 0
0 0 1 0 2 -467 0 0 1 T, -67
0 0 0 2 0 0 -4.67 1 0 T, -167
0 0 0 0 2 0 1 -4.67 1 T, -67
0 0 0 0 0 1 0 1 26 ||Tol | -67

Vemos que debido a la estructura de las ecuaciones la matriz de coeficiente es muy dis-
persa. Por tal razén, pueden ser muy eficaces los métodos iterativos de resolucion. El
método Gauss-Seidel es uno de los que trataremos mas adelante. El llamado método
de relajacion es un viejo método adecuado para calculos a mano con un pequefio nd-
mero de nodos. En esta técnica se hace que la ecuacion nodal sea igual a algun resi-
dual g . Y Se sigue el siguiente procedimiento para el calculo:

1. Se suponen valores para las temperaturas nodales.

2. Secalcula el valor del residual para cada nodo a partir de la ecuacion respecti-
va y las temperaturas supuestas.

3. Se “relajan” a cero los residuales cambiando las suposiciones de las temperatu-
ras nodales. Casi siempre se relajan primero los residuales mas altos.

4. Como se ha cambiado cada temperatura nodal se debera calcular un nuevo re-
sidual para los nodos conectivos.
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5. Se continula el procedimiento hasta que los residuales sean lo suficientemente
cercanos a cero.

En las Tablas 3-3 y 3-4 se muestran las soluciones de relajamiento para los dos
ejemplos previos. En su mayor parte, el método de relajamiento se empleara como un
medio apropiado s6lo cuando no se tiene a mano una computadora.

Otros métodos de resolucion comprenden un andlisis transiente llevado hasta un
estado estacionario (véase el Cap. 4), eliminacion directa (eliminacion de Gauss [9]) o
técnicas iterativas mas sofisticadas [14]. Existe un gran namero de programas de com-
putacion para la solucion de problemas de transferencia de calor. Kern y Kraus [19]
presentan tanto programas de estado estacionario como transientes que pueden mane-
jar hasta 300 nodos. En la Ref. 17 hay un programa general de analisis de circuito
aplicable a problemas de transferencia de calor, y la mayor parte de los centros de
computo tienen algdn tipo de } rogr. ma propio para calculos de transferencia de ca-
lor. En las Refs. Il y 19 se da m.ayor informacion sobre técnicas numeéricas.

3-6 Formulacién numérica en términos de elementos
de resistencia

Hasta ahora hemos mostrado como se pueden resolver los problemas de conduccion

por medio de aproximaciones de diferencia ; finitas para las ecuaciones diferenciales.

Para cada nodo se formula una ecuacién no«lal y se resuelve el conjunto de ecuaciones
para las temperaturas a través del cuerpc. Del mismo modo, al formular las

ecuaciones prodriamos haber utilizado un concepto de resistencia para describir la
transferencia de calor entre los nodos. Designando nuestro nodo de interés con el
subindice i y los nodos adyacentes con el subindice j, tenemos la situacion general de

nodo de conduccion que se muestra en la Fig. 3-10. En estado estacionario la entrada

neta de calor hacia el nodo i debe ser cero o

g+ Sp=0 (331)

Tabla 3-3 Tabla de relajacion para el sistema de la Fig. 3-6

T, 4 T, g T, qs T, qs
300 -100 300 - 100 200 -100 200 -100
275 0 -125 -125
-30 270 -5 - 130
-45 -- 165 160 30
-70 160 -5 -10
255 10 -65 -25
0 260 -25 -20
-5 155 -5 -25
-15 250 15 -35
5 -15 150 5
-20 150 5 0

250 0 0 0




Tabla 34 Método de relajacion para la frontera de conveccién de la Fig. 3-8

T q T2 2 T, g T4 G4 Ts gs T, qs T, q7 Ts ds To ‘0]
300 =100 300 0 200 383 200 -50 200 0 150 117 150 17 150 67 150 -33
100 300 -84 217
-34 50 200 -16 17
275 0 75 75
25 325 -25 16 75
85 27 160 20 27
5 180 5 65 -13
-5 25 220 -15 24 60
44 80 170 -27
15 190 -15 -5 li
26 5 210 -3 -17
15 17 170 33 -7
5 310 -21 I
9 -11 224 -1 15 41
-6 155 -6 46
4 305 2 10
279 -1 8 -2
1 327 0 6 1
8 3 212 1 -5
2 307 -1 3
-3 154 =1 45
13 9 180 -2 5
5 0 227 1 9 4
i 2 156 0 6
| 3 214 0 7
3 9 173 -1
5 2 182 0 1
Valores
finales 279 1 327 5 307 1 190 2227 5 214 3 156 2 182 0 173 1
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" @ Fig. 3-10 Nodo general de con-

0! duccion,

en donde ¢ es el calor enviado al nodo i por generacion de calor, radiacion, etc. Los
R, pueden tomar la forma de fronteras de conveccion, conduccion interna, etc., y se
puede fijar la Ec. 3-31 como igual a algun residual para una solucién de relajacién o
igual a cero para ser tratada por métodos matriciales.

No se obtiene ninguna informacién nueva al usar una formulacién de resistencia,
pero algunas personas pueden encontrar conveniente trabajar con estos términos.
Cuando se pretende realizar una resolucién numérica que tenga en cuenta variaciones
de propiedades, la formulacion de resistencia es muy util.

Para conveniencia del lector la Tabla 3-5 enumera los elementos de resistencia que
corresponden a los nodos de la Tabla 3-2. Obsérvese que todos los elementos de resis-
tencia son para espesor unitario del material y Ax = Ay. La nomenclatura para la
tabla es que R,,. se refiere a la resistencia en el lado x positivo del nodo (m, n), R.- se
refiere a la resistencia en el lado negativo y del nodo (m, n) y asi sucesivamente.

La formulacién de resistencia también es Gtil para soluciones numéricas de formas
tridimensionales complicadas. Los elementos de volumen para los tres sistemas comu-
nes de coordenadas se muestran en la Fig. 3-1 1, y las resistencias nodales internas para
cada sistema aparecen en la Tabla 3-6. La nomenclatura para los subindices (m, n, K)
esta dada en la parte superior de la tabla y los signos mas o menos en los subindices de
resistencia designan las resistencias en la direccion positiva o0 negativa a partir del nodo
central (m, n, k). También se encuentra indicado para cada sistema coordenado el vo-
lumen elemental AV. Observamos desde luego, que en un problema practico los incre-
mentos de las coordenadas se escogen con frecuencia de manera que Ax = Ay = Az,
etc. y las resistencias se simplifican.

3-7 lteracién Gauss-Seidel

Cuando el namero de nodos es muy elevado, una técnica iterativa proporcionara con
frecuencia una solucién a la ecuacion nodal mas eficaz que la proporcionada por una
inversion directa de la matriz. Uno de estos métodos es el llamado iteracion de Gauss-
Seidel y se aplica de la siguiente manera. A partir de la Ec. 3-31 podemos resolver para
la temperatura T; en términos de las resistencias y temperaturas de los nédulos adya-
centes T; como:



Tabla3-5 Resistencias para los nodos de la tabla 3-2

Ax = Ay, &L =1

Situacién fisica R+ R, Ry R, AV
e L L 1 1 ,
(a) Nodo interior B 3 A i (Ax)
» 1 1 2 2 (Ax)?
(b) Frontera de conveccion hAx z % i 3
r) Vértice exterior, conveccion 2 —2- L Z (Ax)?
) ‘ RBx k hAx k 4
(d) Vértice interior. conveccion* 2 1 1 2 3(Ax)?
E k k 4
2
(e) Frontera aislada 0 ki }2; ’2; (A';)
() Nodo interior cerca de una 2 2a b 2 (Ax)?
frontera curva &+ Lk @+ 1k @+ Ok @+ Dk [2ab+ 1) +b+c+1] 5
al nodo al nodo 1 al nodo 2 al nodo
m+1,n) (m,n «~ 1)
(g) Nodo de frontera con el nodo 2Ve? + 1
2 de frontera curva anterior (f) Ry = bk
Ro = 2Va? + b
n =T
- 2
T RAX(VET T 1+ Vi + by
2b
R, _ mal nodo (m, n)

« También R, = 1/hAx para conveccion 3 T .



o
/ §Rm
!

Rk+

(a)

Ry

{b)

<

Fig. 3-11 Elementos de volumen y resistencia: Sistemas coordenados {a) cartesiano, (b)

cilindrico y {¢} esférico.

Tabla 3-6 Resistencias nodales internas para diferentes sistemas coordenados

Cartesiano Cilindrico Esférico
Nomenclatura x, m r,m r,m
para incrementos y,n ) b n d), n
z, k z, k 0k
Elemento de volumen AV Ax Ay Az rm Ar A¢ Az r.t sen @ Ar A A6
R Ax, Ar Ar
" Ay Az k ra+ Ari2) Ap Az k (r.,, + Ar/2)*sen 8A¢p AGK
R Ax Ar Ar
"= Ay Az k (rm Ar/2) Ad Bz k (r + Ar/2) sen § A he k
R Av rm B¢ A sen §
nt Ax Az k Ar Az k Ar Aek
R, 4y Inldd Ad sen @
Ax Az k Ar Az k Ar Aek
R Az Az Af
ke Ax Ay k rmAdArk sen (§+ A8/2) Ar Ad k
R AZ AZ Ad
k- Ax Ay K rmAGArk sen (§ ~ A@/2) Pr Ag k
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0 + S TR y)
ri= —"W—— (3-32)

S (R
J

La iteracion de Gauss-Seidel hace uso de las ecuaciones de diferencias expresadas
en la forma de la Ec. 3-32 a través del siguiente procedimiento.

1. Se supone un conjunto inicial de valores para T;. Esta suposicion inicial se
puede obtener a través de cualquier método apropiado. Para la resolucién por
computadora de un alto nimero de nodos, con frecuencia se les asigna a las T;
un valor cero al comenzar el calculo.

2. En seguida se calculan los nuevos valores de las temperaturas nodales T; de
acuerdo a la Ec. 3-32, usando sempre los valores mas recientes del T;.

3. Se repite el proceso hasta que los calculos sucesivos difieren por una cantidad
suficientemente pequefia. En términos de un programa de computacién esto
significa que se insertard una prueba para parar los célculos en el momento
que

T, =Tl <8 para todo T;

donde 6 es alguna constante seleccionada y n es el ndmero de iteraciones. En

forma alternativa, se puede seleccionar una prueba no dimensional de manera

que

in

Es obvio que a menor valor de 6, mayor sera el tiempo de célculo requerido
para obtener el resultado deseado. Sin embargo, el lector deberd observar que
la exactitud de la solucion al problema fisico no depende Unicamente del valor
de 6. Esta constante gobierna la exactitud de la solucidon del conjunto de
ecuaciones de diferencias. La solucion al problema fisico también depende
de la seleccion del incremento Ax.

Exactitud de las soluciones

Ya hemos observado que la aproximacion de diferencias finitas a un problema fisico
mejora a medida que se utilizan incrementos de Ax y Ay cada vez mas pequefios. Pero
no hemos dicho como estimar la exactitud de esta aproximacion. Existen dos enfoques
bésicos.

1. Comparese la solucion numérica con una solucion analitica, si ésta existe, O
con una solucion analitica para un problema similar.

2. Escdjanse valores de Ax progresivamente menores y obsérvese el comporta-
miento de la solucion. Si el problema ha sido formulado y resuelto de un modo
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correcto, las temperaturas nodales deberan converger a medida que Ax dismi-
nuye. Se debe observar que los errores de redondeo de la computadora aumen-
tan con el aumento en el nimero de nodos debido al aumento en el nimero de
célculos de la maquina. Es por esto que es necesario observar la convergencia
de la solucién.

Se puede demostrar que el error de la aproximacion de diferencias finitas para dT/dx
es del orden de (Ax/L)? en donde L es alguna dimensién caracteristica del cuerpo.

Las soluciones analiticas son de utilidad limitada en el control de la exactitud de
un modelo numérico, porque la mayor parte de los problemas que necesitaran resolu-
cion por métodos numéricos, o bien no tienen ninguna solucion analitica, o si existe
una, su célculo puede resultar demasiado engorroso.

Al estudiar las técnicas de resolucidn para las ecuaciones nodales, indicamos que
una solucién exacta para estas ecuaciones no asegura una solucidn exacta al problema
fisico. En muchos casos la solucién final es un gran error, porque de veras, al comienzo
no se plante6 correctamente el problema. Ninguna computadora o criterio de conver-
gencia puede corregir esta clase de error. Una manera de controlar los errores de plan-
teamiento es realizar alguna clase de balance de energia utilizando la solucién final.
La naturaleza del balance varia de problema a problema, pero para el estado esta-
cionario siempre toma la forma de energia de entrada igual a energia de salida. Si el
balance de energia no concuerda dentro de los limites razonables, es muy posible que
el problema no haya sido formulado en forma correcta. Tal vez haya por aqui o por
ahi alguna constante incorrecta, o algun dato de entrada erréneo o se hizo uso defec-
tuoso de alguna orden de computacion, o una o méas ecuaciones nodales estan escritas
en forma equivocada. Suponiendo que el balance de energia concuerda, podremos
emprender la direccion de utilizar valores de Ax menores a fin de mejorar la exactitud.

En los ejemplos presentamos los balances de energia como una verificacion al plan-
teamiento de los problemas.

Exactitud en las propiedades y condiciones de frontera

De vez en cuando hemos mencionado que las conductividades térmicas de los mate-
riales varian con la temperatura; sin embargo, sobre un intervalo de temperatura de
100 a 200 °C la variacién no es grande (del orden de 5 a 10%) y esta justificado el su-
poner valores constantes para simplificar soluciones a los problemas. Las condiciones
de frontera por conveccion y radiacion son particularmente notorias por su comporta-
miento variable. Mucho mas grave es el hecho de que para muchos problemas practi-
cos, la incertidumbre béasica en nuestro conocimiento sobre coeficientes de transferen-
cia de calor puede no ser mucho mejor que = 20%,. Las incertidumbres de + 109, en
las propiedades de radiacion en superficie no son nada extrafias. Por ejemplo, si a una
placa de aluminio muy pulida se le deja oxidar exageradamente, absorberd 300 9%,
mas radiacion que cuando estaba pulida.

Los comentarios anteriores no fueron hechos para alarmar al lector, sino para
mostrar que la seleccion de un alto nimero de nodos para el planteamiento numérico
no proporciona necesariamente una solucién exacta al problema fisico; también debe-
mos examinar las incertidumbres en las condiciones de frontera. En este punto el lec-
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tor no estd preparado para estimar estas incertidumbres. Los capitulos posteriores
sobre conveccién y radiacion clarificaran el asunto.

Ejemplo 3-4

Apliquense las técnicas de Gauss-Seidel para obtener las temperaturas nodales para los cuatro nodos en la
Fig. 3-6.

Solucién

Para este problema es Util pensar en términos de un plateamiento de resitencia ya que todas las resigtencias
conectivas entre Jos nodos de la Fig. 3-6 son iguales, es decir,

KAV K Ay Kk (a)

Por consiguiente, cuando aplicamos la Ec. 3-32 a cada nodo, obtenemos (g; = 0)

Sk,
T, = b
i S (5
i
Porque cada nodo tiene conectados cuatro resitencias y suponemos que % es constante,
2 k; =4k
J
' T,=1y7
i=32T @©

Ahora establecemos una tabla de iteracion como la que se muestra y sSuponemos como antes temperaturas
iniciales de 300 y 200 °C. Se gplica entonces la Ec. r repetidamente hasta obtener una convergencia satisfac-
toria En la Tabla, cinco iteraciones proporcionan convergencia con 0.13'. Para ilustrar € cdculo podemos
indicar los dos casos especificos a continuacion:

(To)uey = 4500 + 100 + T, + T,) = $(500 + 100 + 200 + 275) = 268.75
(Tg)pee = 3100 + T, + T, + 100) = (100 + 250.52 + 150.52 + 100) = 150.26

Obsérvese que d cacular ( 73).=4 hemos usado la informacion mas reciente que poseemos sobre Ty y T,

Numeros de
iteracciones

n T, T, T, T,

0 300 300 200 200

1 275 268.75 168.75 159.38
2 259.38 254.69 154.69 152.35
3 251.76 251.03 151.03 150.52
4 250.52 250.26 150.26 150.13
5 250.13 250.07 150.07 150.03
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( Jage

Fig. Ej. 3-5 Ejemplo esquematico.

Ejemplo 3-5: Planteamiento numérico con generacién de calor

llustramos el planteamiento de resistencia en coordenadas cilindricas considerando un alambre de 4.0 mm
de diametro con una generacién de calor uniforme de 500 mW/m?. La temperatura exterior en la superficie
del alambre es.de 200 °C, y la conductividad térmica es 19 W/m-°C. Deseamos calcular la distribucién de
temperatura en el alambre. Con tal propésito seleccionamos cuatro nodos, tal como se muestra en la figura
anterior. Haremos los célculos por unidad de longitud, por tanto permitimos que Az = 1 .0. Como el siste-
ma es unidimensional, tomamos A¢ = 2. Para todos los elementos A7 se escoge igual a 0.5 mm. En seguida
calculamos las resistencias y elementos de volumen utilizando las relaciones de la Tabla 3-6 y proporciona-
mos los valores aqui abajo. El célculo de R.. para el nodo 4 es diferente de los demas ya que la trayectoria
del flujo de calor es menor. Para el nodo 4r, es 1.75 mm., por tanto, la resistencia positiva que llega a la

temperatura de la superficie que conocemos es

R. = Ar/2 __ 1
= (rm + Arf&) Ab Az E 157k

Numeérica

Fig. Ej. 3-5 Comparacién de solu-

r, mm ciones analitica y numérica.
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La temperatura para € nodo 4 se escribe como

T = 2749 + 6wkT; + 15mwk(200)
1= 217k

donde & 200 es la temperatura exterior de la superficie que conocemos.

T'my R m+y Rm—r AV = 'm AT A¢ AZ, 9= q AV’
Nodo mm °C/W °C/W pm? w
1 0.25 1
ok [ 0.785 392.5
1

2 0.75 oy Sk 2.356 1178
3 125 L 3.927 1964

) 6k 47k )
4 1.75 -1—5%’FE ﬁ 5.498 2749

En seguida se da un resumen de los valores de L(1/R,) ¥y T. de acuerdo con la Ec. 3-32 para ser utilizado en
un esquema de jteracidn de Gauss-Seidel.

B _ 4+ MTyRy)
Nodo 2y Wre T =50k,
1 27wk = 119.38 T, =3.288+ 7T,
2 6wk = 358.14 T, = 3.289 + 4T, + 4T,
3 10wk = 596.90 T; = 3.290 + 0.4T, + 0.6T,
4 21nk = 125350 T, = 2193 +4#T, + 142.857

Ahora se tabulardn trece iteracciones:

Temperatura de nodo, °C

Iteracion n T, T, T, T,
0 240 230 220 210
1 233.29 227.72 220.38 208.02
2 231.01 227.21 218.99 207.62
3 230.50 226:12 218.31 207.42
4 229.41 225.30 217.86 207.30
5 228.59 224.73 217.56 207.21
6 228.02 224.34 217.35 207.15
7 227.63 224.07 217.21 207.11
8 227.36 223.88 217.11 207.08
9 227.17 223.75 217.04 207.06
10 227.04 223.66 216.99 207.04
I 226.95 223.60 216.95 207.04
12 226.89 223.55 216.93 207.03
13 226.84 223.52 216.92 207.03
Anditica 225.904 222.615 216.036 206.168
Control de
Gauss-Seidel 225.903 222.614 216.037 206.775

Solucién  exacta
de ecuaciones
nodales 226.75 223.462 216.884 207.017
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"
Podemos comparar la solucién iterativa con un calculo exacto que hace uso de la Ec. Z-250:
T-T,=2L (R -1
4k

donde T, es la temperatura de superficie de 200 °C, R = 2.00 mm y r es el valor de r,, para cada nodo. Los
valores analiticos aparecen en la parte inferior de la Gltima iteracién y entonces se hace un control de Gauss-
Seidel en los valores analiticos. Hay una excelente concordancia en los tres primeros nodos y una un poco
menor en el nodo 4. Finalmente, se muestran las soluciones exactas para las ecuaciones nodales como com-
paracion. Estos son los valores @ los que convergeria el esquema iterativo si se continda lo suficiente. En este
Iimite los célculos analitico y numérico difieren por un factor constante de cerca de 0.85 ©°(C,y esta diferen-
cia es principalmente el resultado de la manera en la que se manejaron la resistencia de superficie y las con-
diciones de frontera. Un valor menor de Ar cerca de la superficie producird una mejor concordancia. En la
figura que lo acompafia (Pag, 109) se muestra una comparacion grafica de las selecciones analitica y nu-
mérica.

La pérdida total de calor del alambre se puede calcular como conduccion a través de R,. en el nodo 4.
Entonces

q= TJE"—T-E = 157k(207.03 = 200) = 6.294 kW/m [6548 Btu/h- pie 1
mn+

Esto debe ser igual al calor total generado en el alambre, 0 sea

g = ¢V = (500 x 109m(2 x 1073 = 6.283 kW/m [6536 Btwh- pie]

La diferencia entre los dos valores resulta de la inexactitud en la determinacién de T,. La utilizacién del va-
lor de la solucion exacta de 207.017 °C daria unapérdida de calor de 6.2827 kW. Para este problema el

valor exacto de flujo de calor es 6.283 kW porque el calculo de la generacion de calor es independiente del
planteamiento de diferencia finita.

Ejemplo 3-6: Generacién de calor con elementos nodales no uniformes

Una capa de vidrio [k = 0.8 W/m-°C]jde 3 mm de espesor tiene adheridas a la superficie superior franjas
conductoras de electricidad de 1 mm de grueso, tal como se muestra en la figura. La superficie inferior del
vidrio esta aislada y la superior expuesta a un medio de conveccion g 30 °C con h = 100 W/m?-°C. Las
franjas generan calor a la rapidez de 40 a 20 W/m de longitud. Determine la distribuciéon de temperatura
en estado estacionario en una seccion tipica del vidrio, utilizando el método numérico para ambas rapideces
de generacion de calor.

Solucion

En la figura se muestra la red nodal para una seccion tipica del vidrio. En este ejemplo ro hemos escogido
Ax = Ay. Debido ala simetria, Ty = Ty, T; = T, etc. y sélo necesitamos resolver para las temperaturas de
16 nodos. Empleamos el planteamiento de resistencia. Como se muestra, hemos escogido Ax =5 mm y Ay
=1 mm. Ahora podemos calcular las diversas resistencias:

Nodos 1, 2, 3, 4.

(1 _ 1 _ kQy/2) _ 0.8)0.001/2)

R R, —BAx 0005 = 0.08

- hA = (100)(0.005) = 0.5

L kA _ (0.810.005) _,
R~ "avy 0001 7



112 Transferencia de Calor

T.=30°C
fe—3.0 cm —lr 3.0 cm
Calentador 3mm
—->| |<—‘I mm vidrio &
Aislante*
(@)
_ Q
T.=307°C |‘—5 mm-‘l
Calentador 1 mm
o 2 3 4 5 5 o7 _i_
8 9 10 ' 12 13
. . . ° . e 14
15 .16 .;Z‘ 118 .19 .20 .21 f

Fig. Ej. 3-6 {a) Sistema fisico, (b) arreglo nodal.

Nodos 8, 9, 10, II, 15, 16, 17, 18:

11 kA (0800001 _
R,.. R, Ax ~ 0005 =0.16

Nodos 22, 23, 24, 25:

L1 kAR _

R ——a—= 008
1 kAx

Rn+ B Ay B 40

1
= fici islad
R 0 (superficie aislada)

n—

Las ecuaciones nodales se obtienen de la Ec. 3-31 en la forma general

E(T)/Ru) + g™ T,- 2(1/RU) =0

Sélo el nodo 4tieneun término de generacién de calor. y g, = 0 para todos los deméas nodos. De las resisten
cias antes mencionadas podemos calcular el Y(1/R;)

Nodo I(U/Ry)
1,2,3 4 4.66
8 , .18 8.32

22, 23, 24, 25 4.16
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Para el nodo 4 la ecuacién es
(2X0.08)T5 + 49T + (0.5(30) + g4 — 4.667, = 0

El factor de ‘2 en Tj aparece porque 73 = Tg debido a la simetria. Cuando todas las ecuaciones han sido
evaluadas y la matriz esta resuelta, se obtienen las siguientes temperaturas:

g/L, Wim
Temperatura
de nodo °C 20 40
1 31.90309 33.80617
2 32.78716 35.57433
3 36.35496 42.70993
4 49.81266 69.62532
8 32.10561 34.21122
9 33.08189 36.16377
10 36.95154 43.90307
Il 47.82755 65.65510
15 32.23003 34.46006
16 33.26087 36.52174
17 37.26785 44.53571
18 46.71252 63.42504
22 32.27198 34.54397
23 33.32081 36.64162
24 37.36667 44.73333
25 46.35306 62.70613

Los resultados del modelo y de los calculos pueden verificarse calculando la pérdida de calor por convec-
cién por la superficie superior. Como toda la energia generada en la pequefia franja de calentamiento debe
perderse eventualmente por conveccion (la superficie inferior del vidrio esta-aislada y por tanto, no pierde
calor), sabemos el valor numérico que debera tener la conveccién. La pérdida de calor en la superficie supe-
rior se expresa por

ge = 2RALT; ~ T

= (2)(100) [92"— (T, ~ Tw) + Ax(T, + T, — 2T) + %(T,. - T,)]

El factor de 2 tiene en cuenta los dos lados de esta seccién. Con T, = 30 °C este célculo da

Qe =19.999995 para ¢/L =20 W/m
9. = 40.000005 para ¢/L =40 W/m

Obviamente, el acuerdo es excelente

Ejemplo 3-7: Material compuesto con elementos nodales no uniformes

Un material compuesto se encuentra embebido en un material de alta conductividad térmica mantenido a
400 °C, tal como se muestra. La superficie superior estd expuesta a un medio de conveccién a 30 “C con h

= 25 W/m?-°C. Determine la distribucién de temperatura y pérdida de calor por la superficie superior pa-
ra el estado estacionario.
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T,=30°C

W/m#°C

W/m-°C
2000 kg/m?3
kd/kg+°C

® St

.0 W/m-°C
800 kg/m3
.9 kd/kg-°C

T=400°C
(a)
| 2 I3 2 !
i ' i i
——t e e — —_
I 106 s 4
I i H !
-t ———— .
Tl e r 1o |s 7
P ] I
BHS R R 10
I T
—— L -—
3, |14 51 |14 13
M 1
TS N S A
(b)

Fig. Ej. 3-7 (al Sistema fisico, {p) fronteras de nodos.

Solucién

Como se muestra, para este ejemplo escogimos nodos no cuadrados. Obsérvese también que los nodos ], 4,
‘7, 10, 13, 14 y 15 consisten de dos materiales. Una vez mas empleamos el planteamiento de resistencia.

Para el nodo 1:

1 kA (2.0)(0.005)

& oos 0.6667
_L . _ kA _ (0.3)0.005)
R, "E~" on =015

—— = hA = (25)(0.005 + 0.0075) = 0.3125
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L (k) (4) - 0310008

Ay Ay 0.0

n—

Para losnodos 4, 7, 10:

Para el nodo 13:

RL. . QOO _ o000

(2.0)(0.005) + (0.3)(0.005)
0.015

_ (0.3%0.01) _
- 001 T

1

m+

ps)

L

0.3

e

|

L _ (0.3)(0.0075) + (0.3)(0.005)
B 0.01

n—

165

=

brd

Ll

Para losnodos 5, 6, 8, 9, I, 12:

Para los nodos 2, 3.

Para los nodos 14, 15:

(2.0(0.01)
0.015

R (2.0@“33015) =30

= 1.3333

| | (2.0)0.005)

= hA = (25X0.015) = 0.375

R, - 0

1 _ (2.0)(0.005) + (0.3)(0.005)

B 0.015

-

Ry
s

+

3.0

I

|~ &
1

_ (0.3X0015) _

1

=

n—

+ (2.0)(0.0075) _
(1 B

1.65

= ( 76667

= 0 375

= 0.76667

Para plantear las ecuaciones nodales usaremos 1a Fc. 8-32. Para elnodo I, X( | R;) 2.7792 y obtenemos

T, = ;[(400)(0.15) + (30)(0.3125) + T»(0.6667) + 1.65T]

2.7792
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Para el nodo 3. L(1/R,) = 4.7083 y la ecuacién nodal es

T [T,(0.6667)(2) + 3.0T + (0.375)(30)]

1
T 4.7083

El factor de 2 en T, aparece debido al reflejo de T3 a la derecha de Tj.

Para los otros nodos seguimos un procedimiento similar a fin de obtener 15 ecuaciones nodales con las 15
temperaturas desconocidas. En seguida se podréan resolver estas ecuaciones por el método de calculo que sea
mas conveniente. Las temperaturas resultantes son:

244.454

T, = 254.956 T, = 247.637 T,
T,=287.334 Ts = 273.921 T = 269.844
T, = 310.067 Tg = 296.057 Ty = 291.610
T = 327.770 Ty = 313.941 Ty = 309.423

Ty = 343516 Ty =327.688 T, = 323.220

El calor que se escapa por la cara superior se obtiene sumando la pérdida por conveccion de los nodos:

Geonv = EhA.(T, - Tan)
= (2)(25)[(0.0125)(254.96 — 30) + (0.015)(247.64 = 30) + (0.0075)(244.45 = 30)]
384.24 W/m de profundidad

Como un control 3 este valor, podemos calcular el calor conducido desde la superficie a 400 °C hacia el inte-
rior de los nodos 1, 4, 7, 10, 13, 14 y 15:

AT
Geona = TkA; Kx_

Geond = 2 013— {(0.005)(400 = 254.96) + (0.01)(400 - 287.33) + (0.01)(400 310.07)

01, (0.01)(400 327.77) + (0.0225)(400 = 343.52) + (0.015)(400 = 327.69)
+ (0.0075)(400 ~ 323.22)]
= 364.29 W/m de profundidad

La concordancia es excelente

Ejemplo 3-8: Condiciones de frontera de radiacién

Una franja cerdmica'de 1 por 2 cm [£ = 3.0 W/m*°C, p = 1600 kg/m? y ¢ = 0.8 kJ/kg:°C] esta embebida

en un material de alta conductividad térmica, tal como se muestra, de manera que los lados se mantienen 3
una temperatura constante de 900 °C. La superficie inferior de la cerdmica se encuentra aislada, y la super-
ficie superior esta expuesta a un medio de conveccion vy radiacion a T, = 50 °C; h =50 W/m?°C, y la
pérdida de calor por radiacion se calcula a partir de

q= cAe(T = T-H

donde A es el area de la superficie y g = 5.669 x 10" W/m?-9K* y ¢ = 0.7. Resuelva para la distribucion
de temperatura de estado estacionario de los nodos que se muestran y para la rapidez de pérdida de calor.

Solucion

Emplearemos el planteamiento de resistencia y observamos que la radiacion puede escribirse, como
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Figura Ejemplo 3-8

g=geA(T*-T.,H = II—{'L (a)
rad'
L = GeA(T? + TANT + Ty (b)

R

De la simetria tenemos que 71 = T3, Ty = T, T; = Ty, de manera que solo tenemos seis nodos desconoci-
dos. Ahora calculamos las resistencias:

Nodos 1. 2:
11 _kA_ G00@25) _ . R, _ (3.0)0005)
RIJH' Rm— Ax - - T = 3'0
1

= hA =(50)(0.005) = 0. 25

n+.conv A )

= oeA(T* + T T +T,) ()

Rn+,rad

El término de radiacién introduce no linealidades y nos forzara a emplear una solucion iterativa.

Nodos 4, 5:
1 kA (3.0%0.005) 3
Toda p= ax = o005 .°
Nodos 7, 8:
! -T—l 15 — =30
RIIH- m— ’ Rﬁ '
Como la superficie inferior esta aislada, 1/R,. = 0. Ahora utilizamos la Ec. 3-32
TRy
— S -32
T = SRy (3-32
y tabulamos:
Nodo (R
1 6.25 4+ 1/R 54
2 6.25 + YR
4 12
5 12
1 6
8 6
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Nuestras ecuaciones nodales se expresan asi en grados Kelvin debido al término de radiacién y se convierten en

ij
0€(0.005)(T12 + 323 )(1 1t 323)(323)]

T, = {1.5T,(2) + 3T, + (323)0.25) + oe(0.005)(T? + 323*)(T, + 323)(323)}

2(1/R B)
={(1173)8.0) + 3T, + 3T, + 3T,] T, = H2743.0) + 3T, + 3T,]
T:= §(1173X1.5) + 8T, + 1.5Tg] Ty = A2T«1.5) + 3T}

T,

Los términos de radiacion crean un conjunto de ecuaciones muy lejos de la linealidad. El algoritmo de célcu-
lo que usaremos se eshoza de la siguiente manera:

1. Suponga que Ty = T, = 1173 K.

2. Basandose en esta suposicion calcule I/Rrad y L(1/Ry) para los nodos 1 y 2.
3. Resuelva este conjunto de ecuaciones para T a Ty.

4. Utilizando valores nuevos para Ty y T, calcule de nuevo los valores 1/R
5. Utilizando nuevos valores resuelva otra vez las ecuaciones.

6 Repita el procedimiento hasta que las respuestas den una convergencia adecuada

rad’

En la tabla inferior se muestran los resultados de seis iteraciones. Como se puede observar la convergencia es
bastante rapida. Las temperaturas se encuentran en grados Kelvin.

Iteracion T, T, T, T, T, Ty
1 990.840 944.929 1076.181 1041.934 1098.951 1070.442
2 1026.263 991.446 1095.279 1068.233 1113.622 1090.927
3 1019.879 982.979 1091.827 1063.462 1110.967 1087.215
4 1021.056 984.548 1092.464 1064.344 1111.457 1087.901
5 1020.840 984.260 1092.347 1064.182 1111.367 1087.775
6 1020.879 984.313 1092.369 1064.212 1111.384 1087.798

En este punto podemos observar que en los problemas préacticos el valor de ¢ sglp sera conocido dentro de
una tolerancia de varios porcentajes y por consiguiente, nada se ganara con continuar la resolucién hasta
una exactitud exagerada.
La pérdida de calor se determina calculando la radiacion y conveccion de la superficie superior (nodos
1,2, 3):
Graq = 20€A{T* = 323)
= (5.669 X 107%)(0.7)(0.005)[(2)(1020.88* = 323%) + 984.313* = 3234} = 610.8 W/m de pro-

Geony = ZhA,(T, - 323) fundidad
= (50)(0.005){(2)(1020.88  323) + 984.313 ~ 323] = 514.27 W

Guotal = 610.8 + 514.27 = 1125.07 W/m de profundidad
Esto se puede verificar calculando la conduccién de entrada a partir de las superficies a 900 “C:

Qeong = ZkA AT

_(2X3.00

0,005 [(0.0025)(1173 - 1020.879) + (0.005)(1173 = 1092.369)

+ (0.0025)(1173 =~ 1111.384)]
=1124.99 W/m de profundidad

La concordancia es excelente.
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3-8 Analogia eléctrica para conduccién bidimensional

La conduccion eléctrica en estado estacionario en un material homogéneo de resisten-
cia constante es andlogo a la conduccién de calor en estado estacionario en un cuerpo
de forma geométrica semejante. Para la conduccion eléctrica bidimensional se aplica
la ecuacién de Laplace:

0’E  3°E
L T

donde E es el potencial eléctrico. Una forma muy simple de resolver un problema de
conduccién de calor bidimensional es construir un analogo eléctrico y determinar en
forma experimental los factores de forma geométricos para ser usados en la Ec. 3-23.
Una manera de realizar esto es utilizar un papel comercial disponible que esté recu-
bierto con una capa delgada de material conductor. Se puede cortar este papel en la
forma exacta de un modelo geométrico de un sistema de conduccion de calor bidimen-
sional. Se adhieren en los bordes correctos buenos conductores eléctricos, para simular
las condiciones de frontera de temperatura en el problema. Se impone entonces una
diferencia de potencial eléctrico en el modelo. Se puede observar que en comparacion
con los conductores adheridos a los bordes el papel tiene una alta resistencia, de mane-
ra que se puede mantener una condicion de potencial constante en la regién de con-
tacto.

Una vez que se ha impuesto en el papel el potencial eléctrico, se podra utilizar un
voltimetro ordinario para trazar lineas de potencial eléctrico constante. Teniendo es-
tas lineas de potencial constante, se podran construir facilmente lineas de flujo, ya que
son ortogonales a las lineas de potencial. Estas lineas equipotenciales y de flujo tienen
exactamente el mismo arreglo que las lineas isotérmicas y de flujo de calor de los
problemas de conduccion de calor semejantes. El factor de forma se calcula de inme-
diato utilizando el método que se aplicé a los cuadrados curvilineos.

Se debe observar que la analogia de la placa conductora no se puede aplicar a los
problemas en los que existe una generacién de calor; sin embargo, afiadiendo las resis-
tencias apropiadas, se podran manejar sin mucho trabajo las condiciones de frontera
de conveccion. Schneider [2] y Ozisik [12] tratan el método de la placa conductora, asi
como otras analogias para el tratamiento de problemas de transferencia de calor por
conduccion, y Kayan [4, 5] da un tratado detallado del método de la placa conductora.

Preguntas de repaso

1. ¢Cual es la principal suposicion en el método de separacion de variables para la resolucion
de la ecuacion de Laplace?

2. Defina el factor de forma de conduccidn.

3. ¢Cuil es el procedimiento basico en el planteamiento de una solucién numérica para un
problema de conduccion bidimensional?

4. Una vez que se han obtenido ecuaciones de diferencia finita para un problema de conduc-
cion, ¢qué métodos estan disponibles para efectuar la resolucion? {Cuales son las ventajas y
desventajas de cada método, y cudndo se aplica cada técnica?



120 Transferencia de Calor

5. Investigue las rutinas de computadora que tienen en su centro de cémputo para la resolu-
ci6n de problemas de transferencia de calor por conduccién.

Problemas

3-1 Comenzando con las soluciones de separacién de variables para X2 =0y A2 < 0 (Ecs. Y-9 y
3-10), demuestre que con cualquiera de estas dos formas de solucién, no es posible satisfacer las
condiciones de frontera para la temperatura constante en y = H. Es decir, demuestre que, en
orden para satisfacer las condiciones de frontera

T=T, eny=0
T=T, enx =0
T=T, enx =W
T=T, eny = H

resultard o una solucién trivial o fisicamente ilogica cuando se utiliza la Ec. 3-9 o la Ec. 3-10.

3-2 Escriba los tres primeros términos diferentes de cero de la serie de soluciones dada en la Ec.
3-20. dQ,Ué porcentaje de error resulta cuando sélo se utilizan estos tres primeros términos en y =
H yx = W/2?

3-3 Un tubo de 7.5 cm de diametro cuya temperatura de superficie se mantiene a 210 °C, pasa
a través del centro de una lamina de concreto de 45 cm de espesor. La superficie exterior de la
lamina es mantenida a 15 °C. Utilizando la grafica de flujo, estime la pérdida de calor del tubo
por unidad de longitud.

3-4 Un horno cuyas dimensiones interiores son 1 x 2 x 3 pies estd hecho de un material que
posee una conductividad térmica de ().bBtu/h pies-°F. El espesor de la pared es 6 plg. Las tem-
peraturas de las superficies interior y exterior son 1000 y 200 °F, respectivamente. Calcule la pér-
dida de calor a través de la pared del horno.

3-5 Un cubo de 35 cm de lado exterior esta construido en ladrillo refractario. El espesor de la
pared es de 5.0 cm. La temperatura de la superficie interior es 540 °C, y la temperatura de la su-
perficie exterior es 90 °C. Calcule el flujo de calor en watts.

3-6 Un tubo de Monel de pared gruesa, de 2.5 cm de didmetro interno y 5 cm de didametro ex-
temo, esta cubierto con una capa de fibra de vidrio de 25 cm. La temperatura dentro del tubo

Figura Problema 3-7
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es de 260 °C y la temperatura en el exterior del aislante es de 38 °C, ¢Cuanto calor se pierde por
pie de longitud? Para el Monel K =1l Btu/h-pie-°F.

8-7 Una pared simétrica de horno tiene las dimensiones que se muestran. Utilizando la gréfica
de flujo obtenga el factor de forma para esta pared.

3-8 Derive una ecuacién equivalente a la Ec¢, 3-24 para un nodo interior en un problema de
flujo de calor tridimensional.

3-9 Derive una ecuacién equivalente a la Ec. 3-24 para un nodo interior en un problema de
flujo de calor unidimensional.

3-10 Derive una ecuacién equivalente a la Ec. 3-25 para una condicién de frontera unidimen-
sional de conveccion.

3-11 Considerando los problemas de aleta unidimensional del Cap. 2, demuestre que una
ecuacion nodal para nodos a lo largo de la aleta que se muestra en la figura a continuacion
puede expresarse como

hP(Ax? . hP(Ax)
T'"[ A T2 T A

T, - Tp 1 +Tpp=0

T—Ax—-i Teo

T
i
mo

Base

1——AX—’]

Figura Problema 3-11

3-12 Una varilla de aluminio de 2.5 cm de didmetro y 15 cm de largo sobresale de una pared
que es mantenida a 300 °C. La temperatura ambiente es de 38 °C. El coeficiente de transferen-
cia de calor es de 17 W/m?2-°C, Utilizando una técnica numérica de acuerdo con el resultado del
Prob. 3-11, obtenga valores para las temperaturas a lo largo de la varilla. Subsecuentemente,
obtenga el flujo de calor de la pared en X = 0. Sugestion: La condicion de frontera en la punta
de la varilla puede expresarse por

2 2
T, [h Ax + hP(Ax) + 1] _T. [h Ax  hP(Ax) T, ,=0

- —
3 kA E 2EA |
donde M denota el nodo que se encuentra en la punta de la aleta. El flujo de calor en la base es

qr=0 = _—Akf'“ (Tm-H - Tm)

donde T, es la temperatura de base y Tms1 es la temperatura en el primer incremento.

3-13 Repita el Prob. 3-7 utilizando una variacion lineal del coeficiente de transferencia de ca-
lor entre la temperatura de base y la punta de la aleta. Supéngase que f = 28 W/m?.°C en Ila
base y £ = Il W/m?°C en la punta.
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3-14 Para la pared en el Prob. 3-7 se usa un material con K = 1.4 W/m?2-°C. Las temperaturas
de las paredes interior y exterior son de 650 y 150 °C, respectivamente. Utilizando una técnica
numérica, calcule el flujo de calor a través de la pared.

3-15 Repita el Prob. 3-14, suponiendo que la pared exterior esta expuesta a un entorno de
38 °C y que el coeficiente de transferencia de calor por conveccion es de 17 W/m?.°C. Suponga
que la temperatura de la superficie interior se mantiene a 650 “C.

3-16 Repita el Prob. 3-3, utilizando la técnica numérica.

3-17 Demuestre que la ecuaciéon nodal que corresponde a una pared aislada que se muestra a
la figura a continuacién es

Tm,n+1 + Tm,n-l + 2Tm—l.n - 4Tm‘n =0

m,n+1
Superficie
aislada
m,n Ay

b 2] Figura Problema 3-17

8-18 En la seccion ilustrada, la superficie 1-4-7 se encuentra aislada. El coeficiente de transfe-
rencia de calor por conveccién en la superficie 1-2-3 es de 28 W/m?°C. La conductividad térmi-
ca del material sé6lido es de 3.5 W/mz-"C, Utilizando la técnica numérica, calcule la temperatu-
ra en los nodos 1, 2, 4 y 5.

Aislado
0 4 7
7.~ 0°C
3 5 8 30cm
h= 28 W/m2*°C—
3 6 9
p~—30cm—‘>
= = = 30°C .
Ti=Tg=T, Figura Problema 318

T3=T,=10°C

3-19 Una placa de vidrio de 3 X 12 plg [k = 0.7 W/m:°C] se encuentra orientada con la cara
de 12 X 12 plg en posicion vertical. Una de las caras pierde calor por conveccién hacia los con-
tomos que se encuentran a 70 °F, La otra pared vertical se encuentra en contacto con un bloque
que tiene una temperatura constante de 400 °F. Las otras cuatro caras se encuentran aisladas.
El coeficiente de transferencia de calor por conveccion varia aproximadamente como:
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h,= 02T, = T.)¥ '  Btu/h-pie?-°F

donde 7‘,mi estan en grados Fahrenheit, T, es la temperatura local de la superficie, y x es la
distancia vertical en pies, desde el borde inferior de la placa. Determine la pérdida de calor por
conveccién utilizando un an4lisis numérico adecuado.

3-20 Calcule las temperaturas en los puntos 1, 2, 3 y 4 utilizando el método numérico.

700°C

100°C

500 °C Figura Problema 3-20

3-21  Derive una expresion para la ecuacién nodal del nodo (m, n) bajo condiciones de estado
estacionario para la seccién de vértice aislado que se muestra.

Superficies
aisladas

Figura Problema 3-21

8-22 Dos cilindros largos de 7.5y 2.5 cm de didmetro se encuentran completamente rodeados
por un medio con k = 1.4 W/m-°C. La distancia entre los centros es de 10 cm y los cilindros se
mantienen a 200 y 35 2(, Calcule la rapidez de transferencia de calor por unidad de longitud.

3-23 Una esfera de 1 m de diametro se mantiene a una temperatura de 35 °Cy se encuentra
enterrada en un lugar donde k = 1.7 W/m-°C. La profundidad de la linea del centro es de 2.4
m y la temperatura de la superficie de la Tierra es de 4 °C, Calcule el calor perdido por la esfera.

3-24 Para el bloque que se muestra, calcule la distribucién de temperatura en estado esta-
cionario en los lugares donde se encuentran los nodos adecuados, utilizando el método numéri-
co. Si es posible, empléese una computadora digital para la solucién y aproveche las subrutinas
que se encuentren en su centro de computo: k = 2.0 Btu/h-pie-“F.

3-25 Derive la ecuacion que se da en la Tabla 3-2f.

3-26 Derive una expresion para la ecuacion de un nodo de frontera sujeto al flujo de calor
constante del entorno. Utilice la nomenclatura de la Fig. 3-7.

3-27 Una esfera de 20 cm de diametro esta totalmente rodeada por una gran masa de lana de
vidrio. Un calentador en el interior de la esfera mantiene su superficie exterior a 170 °C mientras
que la temperatura en el borde exterior de la lana de vidrio es de 20 °C. sCuénta potencia se ne-
cesita enviar al calentador para que mantenga las condiciones de equilibrio?
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T o= 200 °F

h =10 Btu/hr- pie2-°F

400 °F

aislado

'<——1— 3.50 plg

100 °F
t«—2pl Figura Problema 3-24

3-28  Repita el Ej. 3-3 utilizando el método de iteracion de Gauss-Seidel.
3-29 Repita el Prob. 3-18, utilizando el método de iteracion de Gauss-Seidel.

3-30 Se ha disefiado un esquema para medir la conductividad térmica de la tierra hundiendo
en el suelo en posicién vertical, una varilla larga calentada por medio de electricidad. Por razo-
nes de disefio se supone que la varilla mide 2.5 cm de didmetro y 1 m de longitud. Para evitar al-
teraciones inadecuadas de la tierra, la temperatura méaxima en la superficie de la varilla es de 55
°C mientras que la de la tierra es de 10°C. Suponiendo una conductividad de 1.7 W/m-°C,
¢Cuinta potencia en watts necesita el calentador eléctrico?

3-31  Un gran tanque esférico de almacenamiento de 2 m de didmetro se encuentra enterrado
en un lugar en el que la conductividad térmica es de 1.5 W/m-°C. Se utiliza el tanque para al-
macenar una mezcla de hielo a 0 “C, y la temperatura ambiente de la Tierra es 20 °C. Calcule el
calor perdido por el tanque.

3-32 Establezca las ecuaciones nodales para una modificacion del Ej. 3-5, de manera que la
mitad izquierda del alambre esté aislada y la mitad derecha se encuentre expuesta a un medio de
conveccién con k = 200 W/m2°Cy T =20 °C.

3-33  En una aplicacién de energia solar propuesta, el flujo splar esta concentrado sobre un tu-
bo de acero inoxidable de 5 cm de didmetro externo [k = 16 W/m-°G] 2 m de longitud. El flujo

de energia sobre la superficie del tubo es 20 000 W/m? y el espesor de pared del tubo es de 2

mm. Dentro del tubo fluye agua hirviendo con un coeficiente de conveccién de 5000 W/mt.°C y

a una temperatura de 250 “C. Ambos lados del tubo se encuentran montados en soportes ade-

cuados que los mantienen a 100 °C. Para consideraciones de tipo de esfuerzo térmico, el gra-
diente de temperatura cerca de los soportes es importante. Suponiendo un sistema unidimen-
sional, establezca una solucion numérica para obtener el gradiente de temperatura cerca de los
soportes:

3-34  La superficie superior del sélido que se muestra en la figura es mantenida a 100 °C, inclu-
yendo la parte del medio cilindro. En una amplia profundidad en el so6lido de temperatura es de
25 °C; k=1 W/m-°C. ¢Cuil es la transferencia de calor en la superficie para la regién en don-
de L=30cmy D = 10 cm?

Figura Problema 3-34
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3-35 La franja compuesta en la figura a continuacién estd expuesta a un medio de conveccién
a300 °Cy h =40 W/m?°C. Las propiedades del material son & = 20 W/m-°C, k; = 1.2

W/m-°Cy k& =05 W/m-°C. La franja se encuentra montada sobre una placa mantenida a la
temperatura constante de 50 “C. Calcule la transferencia de calor de la franja hacia la placa por
unidad de longitud. Suponga un flujo de calor bidimensional.

Too=300°C

"

=

Figura Problema 3-35

3-36 En ciertas localidades, la transmisién de energia se hace por cables subterraneos. En un
ejemplo, un cable de 8.0 cm de didmetro se encuentra enterrado a 1.3 m de profundidad y la re-
sistencia del cable es 1.1 X 10™* }/m. La temperatura de la superficie del suelo es de 25 °C y pa-
ra la Tierra k& = 1.2 'W/m-°C. Calcule la corriente maxima permitida si la temperatura exterior
del cable no puede exceder 110 °C.

3-37 Una esfera de cobre de 4.0 cm de didametro se mantiene a 70 °C y estd sumergida en una
region grande de la Tierra en donde k& = 1.3 W/m-°C. La temperatura a gran distancia de la
esfera es 12 °C. Calcule el calor perdido por la esfera.

3-38 Dos cilindros largos excéntricos de 15 y 4 cm de didmetro, respectivamente; son manteni-
dos a 100 y 20 °C y estan separados por un material con k2 = 3.0 W/m-°(C. La distancia entre los
centros de 45 cm. Calcule la transferencia de calor entre los cilindros por unidad de longitud.

3-39 Dos tubos se encuentran enterrados y se mantienen a temperaturas de 300 y 125 °C. Los
diametros son 8 y 16 cm y la distancia entre los centros es 40 cm. Calcule la rapidez de transfe-
rencia de calor por unidad de longitud, si la conductividad térmica de la Tierra en esta localidad

es de 0.7 W/-°C.

340 Una esfera caliente de 1.5 m de diametro se mantiene a 300 °C y esta enterrada en un ma-
terial con £ = 1.2 W/m-°C; la temperatura de la superficie exterior es de 30 °C, La profundi-
dad al centro de la esfera es 3.75 m. Calcule la pérdida de calor.

3-41 La base de la aleta que mostramos se mantiene a 300 °C y esta expuesta al medio de con-
veccion indicado. Calcule las temperaturas de estado estacionario de los nodos que se muestran y
la pérdida de calor si £ = 1.0 W/m-°C.

h=40W/m2:°C T, =20°C
1 2 3 4

1.0cm

1T.0cm

T

Figura Problema 3-41
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3-42

El medio cilindro tiene & = 20 W/m-°C y se encuentra expuesto a un medio de convec-

cion a 20 °C. La superficie inferior es mantenida a 300 °C. Calcule las temperaturas para los no-
dos que se muestran y la pérdida de calor para el estado estacionario.

figura Problema 842
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Conduccion en Estado
Transitorio

4-] Introduccidén

Si un cuerpo solido se somete a un cambio repentino en el medio ambiente, debe

transcurrir cierto tiempo antes que se establezca en él una condicion de temperatura
en equilibrio. Nos referimos a la condicidn de equilibrio como el estado estacionario y
calculamos la distribucion de temperatura y la transferencia de calor por los métodos
descritos en los Caps. 2 y 3. En el proceso de calentamiento o enfriamiento transitorio
que tiene lugar en el periodo intermedio antes que establezca el equilibrio, el analisis
debe modificarse para tomar en cuenta el cambio de la energia interna del cuerpo con
el tiempo, y se deben ajustar las condiciones de frontera para que correspondan a la si-

tuacion fisica que aparece en el problema de transferencia de calor en éstado transito-
rio. El analisis de transferencia de calor en estado transitorio es obviamente de gran in-

terés préactico, debido al gran nimero de procesos de calentamiento y enfriamiento
que deben calcularse en aplicaciones industriales.

Para analizar un problema de transferencia de calor transitoria, podriamos proceder
resolviendo la ecuacién general de conduccién de calor por el método de separacion de
variables, el cual es semejante al tratamiento analitico utilizado para el problema bidi-
mensional en estado estacionario que se estudié en la Sec. 3-2. Proporcionamos una
ilustracion de este método para un caso de geometria simple y en seguida remitimos al
lector a las referencias sobre andlisis de casos mas complicados.

Considérese la placa infinita de espesor 2L que se muestra en la Fig. 4-1. Inicialmente
la placa se encuentra en una temperatura uniforme T:, y en el tiempo cero de las su-
perficies se reducen bruscamente a T = Ty. La ecuacion diferencial es:

0T 1 oT
= aar @1
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~

Fig. 4-1 Placa infinita sujeta a enfriamiento brus-

Y —_—
l-—z 1__.‘ co de superficies.

T

La ecuacién puede ordenarse de manera mas conveniente introduciendo la variable 8
=T = T,. Entonces:

0’0 106
3 " adr “2
con las condiciones iniciales y de frontera
06=¢=T,-T, ent=0,0<x < 2L (a)
6=0 enx =0,7>0 (b)
6=20 enx =2L, 7>0 (¢)

Suponiendo una solucion de producto 6(x, 7) = X(x) 7 (7) se obtienen las dos
ecuaciones diferenciales ordinarias

2
%x—)g+vX:o
((ii—i(+a)\2%20

en donde A? es la constante de separacion. A fin de satisfacer las condiciones de fronte-
ra es necesario que A2 > 0, de manera que la forma de la solucién se convierte en:

8 = (C,cos Ax + C, sen Ax)e ™M

Por la condicién de frontera (b), C; =0 para 7> 0. Como (, no puede ser tambien
cero, encontramos por la condicion de frontera (¢) quesen 2L\ = 0, o:

n=1,223,.

NS
SH
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Por tanto, la forma de la serie final de la solucién es:

nmwx

2L

o
6 = E C”e—[nﬂ‘/2L]2m' sen
n=1

Esta ecuacidn puede reconocerse como una expansion sinusoidal de Fourier, con las
constantes C, determinadas a partir de la condicion inicial (a) y la siguiente ecuacion:

RTX =26 n=13 5

1 2L
C, = I—,fo 8, sen ST e

La serie final de la solucion es, por consiguiente:

ﬂ_= =T _ %2 %e-lnmwﬂf sen ”_272’6 n=1235 ... (43)

En la Sec. 4-4 se presentara esta solucion en su forma gréafica a fin de resolverla. Por el

momento, nuestro propésito ha sido mostrar cdmo se puede resolver la ecuacion de
conduccién de calor en estado transitorio por medio del método de separacion de va-
riables, por lo menos para un caso. En las referencias se proporciona informacion adi-
cional sobre métodos analiticos en problemas de estado transitorio.

4-2 Sistema de capacidad calorifica global

Continuamos nuestro estudio de conduccion de calor transiente, analizando sistemas
que se pueden considerar como uniformes en temperatura. Este tipo de analisis se lla-
ma método de capacidad calorifica global. Estos sistemas estan obviamente idealiza-
dos ya que, si se conduce calor hacia el exterior o interior de un material, debe existir
en él un gradiente de temperatura. En general, mientras menor sea el tamafio fisico
del cuerpo, mas realista sera la suposicién de una temperatura uniforme a través de él;

en el limite, se podria emplear un volumen diferencial como en la derivacion de la
ecuacién general de conduccion de calor.

Si se sumergiera una bola de acero caliente en un recipiente con agua fria, se
podria utilizar el método de analisis de capacidad calorifica global, si fuera posible
justificar la suposicion de temperatura uniforme en la bola durante el proceso de
enfriamiento. Es evidente que la distribuciéon de temperatura en la bola dependeria
de la conductividad térmica del material de ésta y de las condiciones de transferen-
cia de calor desde la superficie de la bola hacia el liquido que la rodea; es decir, el co-
eficiente de transferencia de calor por conveccion en la superficie. Deberiamos obte-
ner una distribuciéon de temperatura razonablemente uniforme en la bola si la resis-
tencia a la transferencia de calor por conduccion fuera pequefia comparada con la re-
sistencia a la conveccion en la superficie, de manera que el gradiente de temperatura
mas alto ocurriera a través de la capa de fluido en la superficie. El analisis de capaci-
dad calorifica global es entonces aquel en el que se supone que la resistencia interna
del cuerpo es despreciable en comparacion con la resistencia externa.



132 Transferencia de Calor

ar
a=hA (T -Tee) =-coVdr

= Cm:pch A
o I
=
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Fig.4-2 Nomenclatura para analisis de capacidad calori-
fica global.

La pérdida de calor por conveccion del cuerpo se manifiesta como una disminu-
cion en su energia interna tal como se muestra en la Fig. 4-2. Entonces

q = hA(T = T) = —cpV j—f (4-4)

donde A es el area de la superficie para conveccion y V es el volumen. La condicién
inicial se escribe:

T= To enrtT = 0
de manera que la solucién el la Ec. 4-4 es

T—Uﬂlzl’]r_ (4_5)
(i

©

La red térmica para un sistema de capacidad Gnica se muestra en Ea Fig. 4.25. Obser-
vamos que en esta red de “carga” inicialmente la capacidad térmica del sistema al po-

tencial T, cerrando el interruptor S. En seguida, cuando se abre el interruptor, la
energia almacenada en la capacitancia térmica se disipa a través de la resistencia
1/hA. La analogia entre este sistema térmico y un sistema eléctrico es evidente, y
podriamos construir con facilidad un sistema eléctrico que se comportara exactamente
igual que el sistema térmico, a condicion de que convirtiéramos la razén

KA _ 1 1
e T R.C. Re=5Zz Gu=pV

igual a1 /R, C,,donde R. y C, son la resistencia eléctrica y la capacitancia. En el siste-
ma térmico almacenamos energia, mientras que en el eléctrico almacenamos carga
eléctrica. Al flujo de energia en el sistema térmico se le llama calor y al flujo de carga
se le llama corriente eléctrica. A la cantidad cp ¥/ hA se le llama constante de tiempo
del sistema porque tiene las dimensiones de tiempo. Cuando
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14
TThHA

se observa que la diferencia de temperatura T =T _ tiene un valor de 36.8% de la di-
ferencia inicial Ty = T.

Los sistemas de capacidad global multiple pueden tratarse de manera similar al
que acabamos de anali.ar. Se pueden encontrar estos sistemas cuando se someten ma-
teriales compuestos a cambios en el medio ambiente. Si se conoce el tipo y tamafio del
material, es facil determinar la capacidad térmica de cada “parte” del sistema; pero
para sistemas multiples también serd necesario determinar la resistencia térmica que
conecta las partes. Si estuviéramos considerando un sistema de dos partes constituido
por dos materiales s6lidos unidos, la resistencia conectora seria una resistencia de con-
duccién determinada a partir del tipo y conductividad de cada material. Por otra par-
te, si el sistema de dos part :s consistiera en una cantidad de agua en un recipiente
metéalico de pared gruesa, la resistencia conectora seria la que corresponde a la con-
veccion entre el agua y el recipiente. Para cada problema especifico serd necesario un
método diferente para determinar las resistencias conectoras entre las partes. Con pro-
pésitos ilustrativos, se analizara un sistema de dos partes como el recipiente de agua,
para mostrar el método de ataque.

Supdngase que tenemos un recipiente con agua (o algin otro liquido), como se
muestra en la fig. 4-3. El coeficiente de transferencia de calor entre el agua y el reci-
piente es hy,y aquel entre el recipiente y el medio ambiente es h,. El agua y el recipien-
te se encuentran inicialmente a una temperatura T, y se les deja enfriar en presencia
de una temperatura ambiente T,. Se realiza un balance de energia en cada una de las
partes:

Cuerpo 1: hA(T, =T, = —-plclVld’a"'—;L (4-6)
T
Cuerpo 2: hA(T, =Ty + hoAT, = T.) = —pac, Vs %1'—2 4-7)

Por tanto, tenemos dos ecuaciones diferenciales lineales simultaneas que pueden resol-
verse para dar la historia de la temperatura en cada cuerpo. Las condiciones de fron-
tera que se usan con estas ecuaciones son

T,:TZZTO en7=0

lo que implica d7Ty/dr =0 en 7 = 0 de la Ec. 4-6.
Las Ecs. 4-6 y 4-1 pueden reescribirse en forma de operador como

h,A h,A
D +—=1 ) T, ~-—LT,=0 (4-6
( eV, piciVy z a)
h A, ( hA + thz) h,A,
- —T,+ (D + T, = T, 4-Ta
p2CaVy ! pacaVy z picyVy ( )

donde el simbolo D indica diferenciacion con respecto al tiempo. Por conveniencia ha-
cemos
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1/h,A,

* X ’

(b)

Fig. 43 Nomenclatura para andlisis de capacidad calo-
rifica en dos partes.

_hA _hA _ heAy
! pic,V, 2 p2c2 Vs, 3 p2c2V,
Entonces D+K)T,-K,T,=0

KT+ (D+ K, + K)T>= K;T

Resolviendo las ecuaciones de manera simultanea obtenemos para la ecuacion diferen-
cial que sélo involucra Ty

[D*+ (K,+ K,+ K,)D + K,K;IT,= K,K,K., (4-8)
cuya solucién general es
Ty=T,+ Me™ + Ne™ (4-9
donde my y my Se expresa por

m —(K;+ K,+ K;)+ [(K,+ K, + Kp*=4K K, ]'"?

= (4-10)
2
my = —(Ki+ K, + Ky = [(K12+ K.+ Kj)? ~ 4K, K,]'? (4-1D

Las constantes arbitrarias M y N se pueden obtener aplicando las condiciones ini-
ciales:

T|:T0 enT=0
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ar, _ _
y dr = 0 ent=10
de modo que Ty=T.+M+N
0= mlM +- mzN
La solucién final es
Tl - Too ms mir m, ma?
T() - Tx T My~ My - ms — mle (4-12)

La solucion para T, se puede obtener sustituyendo la relacion para T, de la Ec, 4-12
en la Ec. 4-6.

Cuando hay un sistema de tres partes, se deberan escribir tres ecuaciones diferen-
ciales simultaneas; cuatro ecuaciones seran necesarias para el sistema de cuatro partes;
y asi sucesivamente. Ademas, se pueden aplicar condiciones de frontera variables en el
tiempo. En estos casos mas complicados, con frecuencia es ventajoso utilizar el método
de transformada de Laplace para obtener las soluciones a las ecuaciones diferenciales.

En la Fig. 4-36 se muestra la red analoga para el sistema de dos partes. Cuando el
interruptor § esta cerrado, las dos capacitancias térmicas se cargan hasta el potencial
Ty. En el tiempo cero el interruptor se abre y las capacitancias se descargan a través de
las resistencias térmicas que se muestran.

Para indicar la aplicacion del analisis de capacidad global a sélidos, considérese el
sistema que se muestra en la Fig. 4-4. Para mostrar cdmo se analiza el sistema sélo es-
tamos utilizando dos nodos para indicar las resistencias conectoras. En un problema
practico podrian haber nodos conectores adicionales y resistencias adicionales. Como
en los ejemplos anteriores, se escribe una ecuacion diferencial para cada nodo y el con-
junto de ecuaciones resultantes se resuelve para obtener la respuesta de temperatura
transiente. Si el ndmero de nodos es muy alto, casi siempre es mejor recurrir a una so-
lucién numérica, como se indicard en secciones posteriores de este capitulo.

Fig. 4-4 Capacidades globales para sdlidos
en contacto.
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Campo de aplicacion del anélisis de capacidad global

Ya hemos observado que el tipo de analisis de capacidad global supone una distribucion
uniforme de temperatura a través del cuerpo sélido, y que la suposicion es equivalente a
decir que la resistencia de conveccion en la superficie es grande en comparacién con la
resistencia de conduccién interna. Se puede esperar que este analisis proporcione esti-
maciones razonables cuando se tiene la siguiente condicién:

h(VIA) _

A 0.1 (4-12a)

donde k es la conductividad térmica del s6lido. En las secciones que siguen examinare-

mos aquellas situaciones para las que no se aplican tales condiciones. Veremos que el
analisis de capacidad global tiene relacion directa con los métodos numéricos tratados
en la Sec. 4-7.

Si consideramos la razén ¥/A4 = s como una dimensién caracteristica del sélido el gru-
po adimensional es llamado el nimero de Biot:

}Li = ndmero de = Bi

El lector deberia reconocer que existen muchos casos practicos en los que el méto-
do de capacidad global puede proporcionar buenos resultados. En la Tabla 4-1 damos
algunos ejemplos que ilustran la validez relativa de tales casos.

Ejemplo 4-1

Una bola de acero [~ = 0.46 kJ/K,-°C, k = 35 W/m-°C] de 5.0 cm de diametro. e inicialmente a una tem-
peratura uniforme de 450 °C, se coloca de manera brusca en un medio controlado en el que la temperatura
se mantiene a 100 “C. El coeficiente de transferencia de calor es 10 W/m?2-°C. Calcule el tiempo requerido
por la bola para alcanzar una temperatura de 150 “C.

Solucién

Debemos anticipar que el método de capacidad global se aplica a este-caso debido al bajo valar de h y el alto
valor de k. Podemos verificar utilizando la Ec. 4-12a:

Tabla 4-1  Ejemplos de sistemas de capacidad global

Valor aproximado

k, de &, h(VIA)
Situacion fisica W/m °C Wim? °C - x
Cubo de acero de 3.0 cm enfriandgse en 40 1.0 8.75 x1074
aire ambiente
2 Cilindro de vidrio de 5.0 cm enfriado por 0.8 180 2.81
una corriente de aire a 50 m/s
3 Misma situacigde la 2peton cilindro 380 180 0.006
de cobre
4 Cubo caliente de cobre de § cm sumergido 380 10,000 0.132

en agua de modo que ocurre ebullicion
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R(VIA) _ (10)[(4/3)m(0.025)%) _
K 47(0.025)%(35) 0.0023 < 0.1

de modo que podemos usar la Ec. 4-5. Tenemos

T = 150°C  p = 7800 kg/m? {486 Ib,/pie’]
T, =20°C h = 10 W/m*-°C [1.76 Btu/h-pie*-°F]

Ty=450°C ¢ =460 J/kg-°C[0.11 Btwlb, °F]
hA _ (10)47(0.025)2 L
5oV~ (T800)(460)(4m/3)0.025) = 344 ¥ 107 s

T—_& = e-[hAlpcV]T

To -T,
150 = 100 _ g auaxi0
750 100 ¢

7=5819s=1.62h

4-3  Flujo de calor transiente en un soélido semiinfinito

Considérese que el s6lido semiinfinito que se muestra en la Fig. 4-5 se mantiene a una
temperatura inicial T;. Se reduce bruscamente la temperatura de la superficie y se le
mantiene a una temperatura Ty; queremos una expresion para la distribucion de tem-
peratura en la placa, como una funcién del tiempo. Esta distribuciéon de temperatura
se puede utilizar en forma subsecuente para calcular el flujo de calor en cualquier po-
sicion x en el s6lido como una funcidn del tiempo. Suponiendo propiedades constan-
tes, la ecuacion diferencial para la distribucion de temperatura T(x, 7) €5

T 1 oT
9 " aor (#13)
Las condiciones de frontera e iniciales son

T(x,0)=T;
TO,n=7T, parat>0

Fig. 4-5 Nomenclatura para flujo de calor
transiente en un sdlido semiinfinito.
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Este es un problema que puede resolverse por la técnica de transformada de Laplace.
En la Ref. 1 la solucién se da como

T(x; T) TO f X
X, T/ L0 . fer 4-14
T, -T, 2 Q aT ( )
donde la funcién de error de Gauss se define como
x 2 rxievar
fer —~ — = S e ™d (4-15)
i 2vVar Vw fo K

Se debera observar que en esta definicion 5 es una variable falsa y la integral es una
funciéon de su limite superior. Cuando se inserta en la Ec. 4-14 la definicion de la fun-
cion de error, la expresién para la distribucion de temperatura se vuelve

Tx, ) =Ty 2 rxevar _,
-7, T f e dn (4-16)

0
El flujo de calor en cualquier posicion x se puede obtener de

aT

qr = _kAb_x_

Al realizar la diferenciacion parcial de la Ec. 4-16 se obtiene

oT 2 d x
= (T' — T ) e‘1‘2/4a1 i < )
0x "N 9x \2 Var
e Ti=To \sesen (4-17)
maT

El flujo de calor en la superficie es

kAT - T)

0 — 4'18)
1 ;WQT (

El flujo de calor en la superficie se determina evaluando el gradiente de temperatura
en x =0, a partir de la Ec. 4-17. En la Fig. 4-6 se proporciona una gréafica de la distri-

bucién de temperatura para el sélido semiinfinito. En la Ref. 3 se han tabulado los va-
lores de la funcion de error, y en el Apéndice A se proporciona una tabulacion abre-

viada.

Flujo constante de calor
Para la misma distribucion de temperatura inicial uniforme podriamos exponer brus-

camente la superficie a un flujo de calor superficial constante g4/A4. Las condiciones
iniciales y de frontera en la Ec. 4-13 se volverian entonces:
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Tix. 1)y -Ty

0 0.4 0.8 12 16 2.0
X Fig. 4-6 Distribucion de temperatu-
Var ra en el s6lido semiinfinito.
Tx, 0)= T,
do_ _, aTl
= -k arar >0
A 0x | g P

La solucion para este caso es

= 290 Var/m (:ﬁ)_gfﬁ(_ __’i__) .
T-Ti==r——exp (o) — 32 \1 ferZ\/E (4-19)

Ejemplo 4-2

Un gran bloque de acero [k = 45 W/m- °C, ¢ = 1.4 x 1078 mz/s] se encuentra inicialmente a una tempera-
tura uniforme de 35 °C. Se expone la superficie a un flujo de calor, (aj aumentando de manera brusca la
temperatura de superficie a 250 °C, y(b) a través de un flujo de calor constante de 3.2 X 10s W/m?, Calcu-
le para ambos casos la temperatura a una profundidad de 2.5 cm después de pasados 0.5 min.

Solucién

Podemos hacer uso de las soluciones para el sglido semiinfinito, expresadas en las Ecs. 4-14 ¥ 4-19. para el
caso a,

0.0%

== = 061
I vVar @114 x 10930

Se determina la funcién de error de acuerdo con el Apéndice A como

fer X

= fer 0.61 = 0.61164
2Var

Tenemos T, = 35 °C y Ty = 250 °C, de manera que la temperatura en x = 2.5 cm se determina a partir de
la Ec. 4-14 como

T(x, = Ty+ (T,=T, fer X

T
= 250 +(35—~250)0.61164) = 118.5°C
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Para el casp b de flujo de calor constante, hacemos uso de la Ec. 4-19. Como go/4 se da como 3.2 x 10?
W/m?, podemos insertar los valores numéricos para obtener

_ g5+ (B2 X 109114 X 107 9BOV/A” _ygp  (0025X32 X100 (1 16
45 45
=793% zx=25cm,7=308

T(x 7)

Para el caso de flujo de calor constante, la temperatura de superficie después de 30 s se evaluaria en la Ec.
4-19 con x = 0. Asi

Tx = 0)= 35" (2)(3.2 % 10“)[(1.;15x 1079@B0/m™ _ 1994 °C

Ejemplo 4-3

Una lamina grande de aluminio tiene una temperatura uniforme de 200 °C; se disminuye bruscamente su
temperatura superficial a 70 “C. ¢Cuénto es el calor total por unidad de superficie que se elimina de la lami-
na, cuando la temperatura a una profundidad de 4.0 cm ha bajado a 120 “C?

Solucioén
Primero encontramos el tiempo requerido para alcanzar la temperatura de 120 °C yen seguida integramos

la Ec. 4-18 a fin de obtener el calor total extraido durante este intervalo. Para el aluminio,

a=84X10"%m¥s k=215 Whn-°C 1124 Btu/h -pie-°F)
También tenemos

T,=200°C T,=70°C T(x, 7= 120°C

Utilizando la Ec. 4-14 obtenemos

120 =70 X
= fer = 0.3847
200 70 2Var
De la Fig. 4-6 o el Apéndice A,
2
= 0.3553
2Var
(0.04)2
— — 37.72
' "= @(03553@4 x 109 - ’

El calor total extraido a la superficie se obtiene integrando la Ec. 4-18:

Q_ (Qy _ [(RT =T, _opop _ \/Z
A foAdT—fo 2v/7mar dr = 2k(T, = T') T«

= (2(215)(70 = 200) [ 31,72

12
7o 3 — Th_ = - . 2 _1 1 ]
84 X 10—5)1 21.13 x 10°J/m*  [-1861 Btu/pie’]

4-4 Condiciones de frontera de conveccidon

En muchas situaciones practicas el problema de conduccién de calor transiente se en-
cuentra ligado a una condicion de frontera de conveccion en la superficie del sélido.
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Obviamente, las condiciones de frontera para una ecuacién diferencial deben modifi-
carse para tomar en cuenta esta transferencia de calar por conveccién en la superficie.
Para el problema del solido semiinfinito anterior, esto se expresaria por

= 44 9T
RA(To = T),p = ~kA ax]m (4-20)

La solucion para este problema es bastante complicada, y Schneider [1] la ha trabaja-
do en detalle. El resultado es

O S o) L SO

donde X = x/(2var)
T: = temperatura inicial del sélido
T _ = temperatura ambiente

Esta solucion se presenta en forma grafica en la Fig. 4-7.

Se han obtenido soluciones para otras geometrias. Los casos mas importantes son
aquellos que se ocupan de (1) placas cuyo espesor es pequefio en relacion con otras di-
mensiones, (2) cilindros en donde el diametro es pequefio comparado con la longitud y
(3) esferas. Los resultados de andlisis para estas geometrias se han presentado en forma
gréfica por Heisler [2], y la Fig. 4-8 ilustran la nomenclatura para los tres casos. En to-
dos los casos la temperatura ambiente para conveccion es T _y la temperatura central
parax =00 7=0es Tp. En un tiempo cero se supone que cada sélido tiene una tem-
peratura inicial uniforme T;. En las Figs. 4-9 a 4-15 se dan las temperaturas en los s6li-
dos, como funciones del tiempo y la posicién espacial. En estas graficas observamos las
definiciones:

=Tk, 1~-Ts 0 T(r,7)~Tm
0i= Tl""‘Tm
60 = TO "_Tm

Si se desea una linea central de temperatura sélo se necesitard una grafica para obte-

ner el valor para 6,y en seguida T,. Para determinar una temperatura fuera del
centro se necesitan dos gréaficas para calcular el producto

>|®

)
S

Por ejemplo, las Figs. 4-9 y 4-12 se emplearan para calcular una temperatura fuera de
centro, para una placa infinita.

Las pérdidas de calor para una placa infinita, un cilindro infinito y una esfera se
proporcionan en las Figs. 4-16 a 4-18, endonde Q, representa el contenido inicial de
energia interna del cuerpo en relacion a la temperatura ambiente
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Fig. 4-7 Distribucion de temperatura en el sélido semiinfinito
con condicion de frontera de conveccion.
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- temperatura - dé fa )
0= linea central To = temperatura de la linea central To = temperatura central

(a) (b) (c)
Fig. 4-§ Solidos unidimensionales sujetos bruscamente a ambiente de conveccién en Teo*
(a) placa infinita de espesor 2L: {b} cilindro infinito de radio r,; {c) esfera de radio r,.
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en un cilindro infinito de radio 7,
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Fig.4-16 Pérdida adimensional de calor Q/Q, con el tiempo de una placa infinita de espesor
2{,de la Ref. 6.

Qo= pcV(T; - Tx) = pcV0, (4.22)

En estas figuras Q es el calor real perdido por el cuerpo en un tiempo 7,

Es evidente, que existen muchos otros problemas practicos de calentamiento y
enfriamiento de interés. Las soluciones para un gran namero de casos se presentan en
forma gréfica por Schneider [7], y los lectores interesados en estos calculos encontra-

ran de gran utilidad esta referencia,
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Fig. 4-17 Pérdida adimensional de calor Q/q, con el tiempo de un cilindro infinito de radio
ry, de la Ref. 6.
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Fig. 4-18 Pérdida adimensional de calor @Q/Qy con el tiempo de una esfera de ra-
dio ry de la Ref. 6.

Los modulos de Biot y Fourier

Una inspeccion rapida de las Figs. 4-7 a 4-18 indica que todos los perfiles de tempera-
tura adimensionales y los flujos de calor, se pueden expresar en términos de los para-
metros adimensionales llamados moédulos de Biot y Fourier:

Moédulo de Biot = Bi = ’%
, L ar _ k1
Modulo de Fourier = Fo = — = =
S pes

En estos parametros s designa alguna dimension caracteristica del cuerpo; para la pla-
ca es la mitad del espesor mientras que para el cilindro y la esfera representa el radio.
El moédulo de Biot compara las magnitudes relativas de las resistencias de conveccion
superficial y conduccion interna a la transferencia de calor. EI médulo de Fourier
compara una dimensién caracteristica del cuerpo con una profundidad de penetra-
cidn aproximada de la onda de temperatura, para Un tiempo dado 7.

Un valor muy bajo del médulo de Biot significa que la resistencia a la conduccion
interna es despreciable en comparacién con la resistencia a la conveccién en superfi-
cie. Esto a su vez indica que la temperatura sera casi uniforme a travées de todo el séli-
do, y que su comportamiento podréa ser aproximado por el método de andlisis de capa-
cidad global. Es de interés observar que el exponente de la Ec. 4-5 puede expresarse en

términos de los modulos de Biot y Fourier si tomamos el radio ¥/4 como la dimension
caracteristica s. Entonces,

hA __ ht _hs kr _ q.
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Campo de aplicacion de las graficas de Heisler

Las graficas de Heisler estan restringidas a los valores del médulo de Fourier (ar/s?)
mayores de 0.2. Para valores menores de este parametro, el lector debera consultar las
soluciones y gréaficas que se proporcionan en las diversas referencias al final del
capitulo.

Ejemplo 4-4

La lamina del Ej. 4-3S€ €Xpone de manera bruscaa UN medio de conveccion en superficie a 70°C con un
coeficiente de transferencia de calor de 525 W/m2.°C. Calcule el tiempo requerido para que la temperatura
alcance 120 °C 3 una profundidad de 4.0 cm para esta circunstancia.

Solucion

Para la resolucion de este problema podemos utilizar ya sea la Ec. 4-21 ¢ bien la Fig. 4-7, pero es mas facil
aplicar la figura ya que el tiempo aparece en dos términos. Aun cuando se utilice la figura, se requerird un
procedimiento iterativo debido a que el tiempo aparece tanto en la variable h ~/a7/k como en x/2 \/E}.
Buscamos el valor de 7 de manera que

200 _ 615 @

-

T-T7, 120
T

® ’

Por consiguiente, ensayamos valores de 7 y obtenemos lecturas de la razén de temperaturas a partir de la
Fig. 4-7 hasta lograr concordancia con la Ec. g, La lista de interaciones se encuentra a continuacion. Los va-
lores para K y o se obtienen del Ej. 4-3.

1,8 hVar x T-T en rig 47
’ k Ve T, T, ¢

1000 0.708 0.069 0.41

3000 1. 226 0.040 0.61

4000 1.416 0.035 0.68

Por tanto, el tiempo requerido es aproximadamente de 3000 s

Ejemplo 4-5

Una gran placa de aluminio de 5.0 cm de espesor auna temperatura inicial de 200 °C se expone bruscamen-
te al medio de conveccién del Ej. 4-4. Calcule la temperatura a una profundidad de 1.25 cm de una de sus
caras, un minuto después que se expuso la placa al medio. ¢Cuinta energia por unidad de area se elimin6 de
la placa en este tiempo?

Solucion
Para la resolucién de este problema, se pueden utilizar las gréficas de Heisler de las Figs. 4-9 y 4-12. Primero

calculamos la temperatura del centro de la placa utilizando la Fig. 4-9, y en seguida utilizamos la Fig. 4-12
para calcular la temperatura en la posicion x especificada. De las condiciones del problema tenemos

6,=T, T.=200-70=130 o«=8.4 x10-sm¥s [3.26 pie?/h]
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2L = 5.0 cm L =25cm 7=1min=60s

a
1

215 Wim-°C [124 Btu/h-pie-°F]
= 525 W/m?-°C 192.5 Btu/h-pie?-°F]
x =2.5=125 =125 cm

>
|

) ar (8.4 x 1075%(60) ko215
Asi, F~ omr oM L i5m00m - 0%
x 125
L2508
De la Fig. 4-9
6 _
5 = 061

6,=T,~ T, =(0.61)(130) = 79.3
De la Fig. 4-12en x/[, = 0.5,

(4
i 0.98

Y 6=T=T,=(0.98)79.3) = 77.7
T=T71.7+70 =147.7°C

Calculamos la energia perdida por la ldamina utilizando la Fig. 4-16. Para este calculo necesitamos las si-
guientes propiedades del aluminio:

p=2700 kgm* ¢=0.9 kd/kg -°C

De la Fig. 4-16 necesitamos

hlar (625084 X 10°)(60) _ oo AL _ (525)(0.025)

R (2157 B k TR
De la Fig. 4-16
Q =0.41
@
Por unidad de éarea
% = 92? = pe(2L)6,;

= (2700)(900)(0.05)130)
= 15.8 x 10% J/m?

de manera que el calor extraido por unidad de area es

ﬁ_z (15.8 X 10°%0.41) = 6.48 x 10° J/m? 1571 Btu/pie?]

Ejemplo 4-6

Un cilindro largo de aluminio de 5.0 cm de didmetro y a una temperatura inicial de 200 °C se expone brus-
camente a un medio de convecciéon a 70 °Cy h = 525 W/m?-°C, Calcule la temperatura en un radio de
1.25 cm y el calor perdido por unidad de area, un minuto después que se expuso el cilindro al medio.
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Solucién

Este problema es similar al Ej. 4-5 exceptuando que para su resolucién utilizaremos las Figs. 4-10y 4-18. Te
nemos:

6;=T7,-T, =200 70 =130 a = 8.4 x10°m?/s
re =25 ¢Cm 7=1min= 60 g
k=215Wm~=°C h=525Wm2°C r=125¢cm
p = 2700 kgm® ¢ = 0.9 kd/kg-°C

Calculamos
ar (8.4 x 107%(60) _ k 215
I I TR ) v R
r_L12._
re 25 0.5
De la Fig. 4-10
Oy
5 0.38
y de la Fig. 4-13 en r/r, = 0.5
9 -
5-0 = 0.98
de modo que (s) =4 @ # =(0.38)(0.98)=0. 372
i i Yo
¥ 9 =T T.=(0.372)(130) = 48.4

T =70 +48.4 = 118.4 °C

Para calcular el calor perdido determinamos

hlar  (525)%(8.4 x 1073%(60) _ hry _ (525)(0.025) _
- 2157 =003 = STE = 0.061

Entonces de la Fig. 4-17

Q .
o = 065
Por unidad de longitud
Ve
% B2 = penrgs, = (2700(900)m(0.025)%(130) = 6. 203 X10° J/m

y el calor real perdido por unidad de longitud es:

%z (6.203 x 10°(0.65) = 4.032 x 10° J/m  [116.5 Btu/pie

4-5 Sistemas multidimensionales

Las graficas de Heisler que acabamos de estudiar se pueden utilizar para obtener la
distribucion de temperatura en placas infinitas de espesor 2L, en cilindros largos o en

Wi
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esferas. Cuando se encuentra una pared cuyas dimensiones de altura y profundidad no
sean grandes en comparacion con el espesor, o un cilindro cuya longitud no sea grande
comparada con su didmetro, se necesitan coordenadas espaciales adicionales para es-
pecificar su temperatura; las graficas anteriores ya no pueden aplicarse, y nos vemos
forzados a buscar otro método de resolucion. Por fortuna es posible combinar solu-
ciones para los sistemas unidimensionales de una manera muy directa para obtener so-
luciones para problemas multidimensionales.

Es evidente que la barra rectangular infinita de la Fig. 4-19 puede estar formada
por dos placas infinitas de espesor 21, y 21, respectivamente. La ecuacion diferencial
que prevalece en esta situacion seria:

1
St (4-23)

y para utilizar el método de separacion de variables para realizar la resolucién,
deberiamos suponer una solucion de producto de la forma:

T@, 2, 7= X(x)Z(2)0(7)
Se puede demostrar que la distribucion adimensional de temperatura puede expresar-

se como un producto de las soluciones para problemas de dos placas de espesores 2L, y
21, respectivamente:

T-T« (T—Tw> (T—Tm) 424
_— = =2 P -24)
(Ti - Tw)barra Ti ~Ts Placa de 2L, Ti —-Ts Placa de 21., (

en donde T: es la temperatura inicial de la barray T _ es la temperatura del medio.
Para dos placas infinitas las ecuaciones diferenciales respectivas serian

OT, _gTd, 1 _
axz T a or 927 " a

T, _
S (4-25)

y las soluciones de producto supuestas seran

Fig. 4-19 Barra rectangular
infinita.
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T,=Tyx, 7 T, = TQ(Z, 7) (4-26)

Ahora demostraremos que la solucién de producto para la Ec. 4-23 puede construirse
a partir de un producto simple de las funciones (T;, Tz), es decir:

T(x, z,7) = Tilx, DTz, 7) (4-27)

Las derivadas adecuadas para sustituirse en la Ec, 4-23 se obtienen de la Ec. 4-27
como

2 2 2 32!
OT _p #T,  &T _ 5 &

9~ dx? 92 ! 922
8T _ . 8Ty , ,, Ty
o -l Ty
utilizando las Ecs. 4-25 tenemos
oT _ 0T,
= hgp el e

Sustituyendo estas relaciones en la Ec. 4-23 nos da

&T PT, 1/ 9T
TZ ale + Tl -6-2_22 - a(aTl 32;22_ aT, 9x2 )

es decir, que la solucién de producto supuesta de la Ec. 4-27 satisface realmente la di-
ferencial original (Ec. 4-23). Esto significa que la distribucién adimensional de tempe-
ratura para una barra rectangular infinita puede expresarse como un producto de las
soluciones para problemas de dos placas de espesores 21, y 21, respectivamente, como

lo indica la Ec. 4-24.

De manera semejante a la que acabamos de describir, la resolucién para un bloque
tridimensional puede expresarse como un producto de tres soluciones para placa infi-
nita, para placas que tienen el espesor de los tres lados del bloque. De igual modo, la
solucion para un cilindro de longitud finita podria expresarse como el producto de las
soluciones del cilindro infinito y una placa infinita que tenga un espesor igual a la lon-
gitud del cilindro. También se pueden realizar combinaciones con las soluciones para
cilindro y placa infinitas a fin de obtener distribuciones de temperatura en barras y ci-
lindros semiinfinitos. Algunas de las combinaciones se encuentran resumidas en la Fig.
4-20 donde

C(©) = solucién para un cilindro infinito
P(X) = solucion para una placa infinita
S(X) = solucién para un solido semiinfinito

Los ejemplos siguientes ilustran el uso de las diferentes graficas para el calculo de tem-
peraturas en sistemas multidimensionales.
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Ejemplo 4-7

Un cilindro de aluminio semiinfinito de 5 c¢cm de didmetro se encuentra inicialmente a una temperatura uni-
forme de 200 °C. Se le somete bruscamente a una condicién de frontera de conveccion a 70 °Ccon h = 525
W/m?-9C. Calcule las temperaturas en el eje v la superficie del cilindro a 10 cm de su extremo después de I

min de exposiciéon al medio.

Solucién

Este problema requiere una combinacién de las soluciones para el cilindro infinito ¥ la lamina semiinfinita,
de acuerdo con la Fig. 4-20e, Para la lamina tenemos

¥=10cm a=8.4 X10°m¥s k=215 Wm-°C

de manera que los parametros que se usan con la Fig. 4-7 son

35 12
h Var _ (625)(8.4 x 1075)(60)] = 0.173
K 215
x 0.1
2 \Jar = DNEAx 107°X60]7” = 0704
De la Fig. 4-7
(/]
(3) =1 0.036=00964= §X)
/lamina semiinfinita

Para el cilindro infinito buscamos las razones de temperaturas del eje y de la superficie. Los parame:.ros
que usamos con la Fig. 4-10 son

k ar ¢
ry=25cm ;—=1638 — =8064  -0_(3g
o hro rtz) H;

Esta es la razén de temperaturas del eje. Para encontrar la razén de temperaturas de la superficie. introdu-
cimos la Fig. 4-13, utilizando

r [’}
—=1.0 — = 0.97
Ty ()
Asi il
=0
@) - (2) _ {0.38 enr =
8.5 .~ 0.38X0.97) = 0.369  enr=ro

Combinando las soluciones para una lamina semiinfinita y un cilindro infinito. tenemos:

(B)
f; cilindro semiinfinite

=C(®)S(x)

= (0.38)(0.964) = 0.366 enr=0
= (0.369X0.964) = 0.356  enr =ry
Las temperaturas correspondientes $on:

T =70 + (0.366)200 ~ 70)
T =70 + (0.356%200 = 70) = 116.3 enr =r,

117.6 enr = ()
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PIX) S IX,)

P (X,) P X,)

o

{a) (b)

S X) P (X,) P (X,)

C {®) S {X)

Fig. 420 Soluciones de producto para
temperaturas en sistemas multidimensiona-
les: {a) placa semiinfinita; (b) barra rectagu-
lar infinita; (¢) barra rectangular semiinfini-
ta; (d) paralelepipedo rectangular; (e ci-
lindro  semiinfinito; {f} cilindro corto.

(e) {n

Ejemplo 4-8

Un cilindro corto de aluminio de 5.0 cm de didmetro y 10.0 cm de largo se encuentra inicialmente a una
temperatura de 200 °C. Se le somete de manera brusca a un medio de conveccion a 70 °Cy A = 525
W/m?-°C, Calcule la temperatura en una posicion radial de 1.25 cm ya 0.625 cm de distancia del extremo
del cilindro, después de 1 min de exposicion al medio.

Solucién
Para resolver este problema combinamos las soluciones para un cilindro infinito y una placa infinita a partir

de las graficas de Heisler, de acuerdo con las combinaciones que se muestran en la Fig. 4-20f. Para el
problema de placa infinita

L=5cm

R X 8¢ mide a partir del centro de la placa de manera que
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X .
=5 0625 =4.375CM -~ = ——=0.875
¥ L 5
Para aluminio

a=8.4x10°m¥s k=215 W/m-°C

k 215 8.1 ar__ (8.4 X107)60) _ 2.016

de modo que: WL T BZB0.05) = 9 L? (0.05)2

De las Figs. 4-9 y 4-12, respectivamente.

9, i}
— = 0.7 — = 0.
) 0.75 9. 0.95

de modo que (?;i) ’ = (0.75)(0.95) = 0.7125
1/ placa

Para el cilindro r, = 25 cm

- — 16.38
. TE =05 hr,  GZBW00H = 0
¢

a1 _ (8.4 X 107°)(60)

T (000zr - S08d

=3
y de las Figs. 4-10 y 4-13, respectivamente.

% _.038 ¢ . o098
a. . 0

de modo que 099 = (0.38)(0.98) = 0.3724
La combinacién de las soluciones para la placa y €l cilindro nos da

(g) - (0.7125)(0.3724) = 0.265
i/ ciindro corto

Asi T=T,+ (0.265XT; = T.) = 70 + (0.265X200 = 70) = 1045 °C

4-6 Método numérico transiente

157

Las gréaficas antes descritas son muy Utiles para calcular temperaturas en ciertos séli-
dos de forma regular bajo condiciones de flujo de calor transiente. Por desgracia,
muchas figuras geométricas de interés practico quedan fuera de estas categorias; ade-
maés, con frecuencia nos enfrentamos con problemas en los que las condiciones de
frontera varian con el tiempo. Estas condiciones transientes de frontera al igual que las
de la figura geométrica del cuerpo pueden ser tales que una solucién matematica del
problema resulte imposible. En estos casos, se manejan mejor los problemas con una
técnica numérica, con calculadoras manuales o computadoras, segun la exactitud re-
querida y los medios econémicos de que se dispongan. El planteamiento del problema
es el mismo, independientemente de que se calcule a mano o se utilice una computa-
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dora. Es este planteamiento que deseamos describir ahora. Para facilitar la exposi-
cion, por el momento limitamos el analisis a sistemas bidimensionales. Se puede hacer
con facilidad una extensién a tres dimensiones.

Considérese un cuerpo bidimensional dividido en incrementos, tal como se
muestra en la Fig. 4-21. El subindice m indica la posicién x y el subindice n indica la
posicion y. La ecuacién diferencial que controla el flujo de calor dentro del cuerpo s6-
lido es

(2T . 2T) _ o2 -28)
dx dy? or

suponiendo propiedades constantes. Del Cap. $ recordamos que las segundas deriva-
das parciales pueden aproximarse por

?';T (Ax)2 (Toiim + T N 2Tm,,,) (4-29)
T _ 1
352~ ayp Tmast + Tonct = 2T m) (4-30)

La derivada temporal en la Ec. 4-28 se aproxima por

oT o~ T:‘:r: _ T::t,n

5 = (4-31)

En esta relacion los indices superiores indican el incremento en el tiempo. La combi-
nacién de las dos relaciones anteriores nos da la ecuacion de diferencias equivalente a
la Ec. 4-28

p 14 14 p p+1
Tm+ln +Twm 1.n 2Tmn+T n+l +Tmn 1-2Tm.n :I_Tm_n-T:’nm (4 32)
(Ax)? (Ay)? o Ar
Asi, si se conoce la temperatura en los diversos nodos en cualquier tiempo, se pueden
calcular las temperaturas después de un incremento de tiempo AT, escribiendo una

m, n+1

>
<

m+1,n

L

>
<

Fig. 4-21 Nomenclatura para resolucién

numérica del problema de conduccién de
b x A x> calor bidimensional en estado estacionario.
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ecuacion como la Ec. 4-32 para cada nodo y obteniendo los valores de T"” El proce-
dimiento puede repetirse para obtener la distribucion después de cualqwer numero
deseado de incrementos de tiempo. Silos incrementos de coordenadas espaciales se es-
cogen de modo que

AX = Ay
la ecuacion resultante para T%:1 se convierte en

1 QAT

P
ma < (K wr

m, n+l

(T m+1,n + T,

m-Ln

4aAT D
e + (1 T T

(4-33)

Si los incrementos de tiempo y distancia se escogen de modo adecuado de tal manera
que
(Ax)®

a At

4 (4-34)

se puede ver que la temperatura del nodo (m, n) después de un incremento de tiempo,
es sencillamente el promedio aritmético de las cuatro temperaturas nodales que lo ro-
dean al comienzo del incremento en el tiempo.

Cuando se trata de un sistema unidimensional, la ecuacién se convierte en

1 alAr 2a AT
T:)n ~ (Ax)? (Ter + Tm D1+ (Ax )z] Ty (4-35)

y si se escogen incrementos de tiempo y distancia de manera que

(Ax)?
W- 2 (4- 36)
la temperatura del nodo m después del incremento de tiempo se expresa como el pro-
medio aritmético de las dos temperaturas nodales adyacentes al comienzo del incre-
mento del tiempo.

En este punto son necesarias algunas observaciones generales sobre el uso de los
métodos numéricos de resolucién para problemas de conduccion transiente. Ya hemos
observado que la seleccién del valor del pardmetro

(AxY
alr

M:

determina la facilidad con la que podemos proceder a obtener la solucién numérica;
la eleccion de un valor 4 para un sistema bidimensional o un valor 2 para un sistema
unidimensional hace los calculos particularmente faciles.

Una vez que se han establecido los incrementos de distancia y el valor de M, el
incremento en el tiempo queda fijo; y no podemos alterarlo sin cambiar el valor de Ax
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0 M, 0 ambos. Es claro que cuanto mayor sea el valor de Ax y AT, con mayor rapidez se
obtendra la resolucién. Por otra parte, entre menor sea el valor de estos incrementos
en las variables independientes, mayor sera la exactitud que se obtenga. A primera vis-

ta se podria suponer que podrian usarse pequefios incrementos de distancia para ma-

yor exactitud, en combinacién con incrementos de tiempo grandes para acelerar la so

luciéon. Sin embargo, esto no ocurre porque las ecuaciones de diferencia finita limitan
los valores de A7 que pueden usarse una vez que se ha escogido Ax. Obsérvese que si en
la Ec.4-35. M < 2, el coeficiente de T?,, sevuelve negativoy producimos una condi-
cion que viola la segunda luz de la termodinamica. Por ejemplo, supéngase que los no-
dos adjuntos son iguales en temperatura pero menores que T, . Después de un incre-
mento Ar, 77, puede no ser menor que estas temperaturas adjuntas; de otra manera

el calor tendria que fluir hacia arriba en la escala de temperatura, y esto es imposible.
Un valor de M < 2 produciria exactamente este efecto; por consiguiente debemos
restringir los valores de M a

(Ax)* _ M =2 sistemas  unidimensionales
aldr  M=14 sistemas  bidimensionales

Esta restriccién limita automaticamente nuestra eleccion de AT, una vez que se es-
tablecié Ax.

Ocurre que las restricciones antes mencionadas, las cuales se imponen por una ba-
se fisica, también pueden deducirse matematicamente. Se puede demostrar que las
soluciones de diferencia finita no convergeran a menos que se cumplan estas condi-
ciones. En las Refs. 7, 13, 15 se tratan en detalle los problemas de estabilidad y conver-
gencia de soluciones numeéricas.

Las ecuaciones de diferencia que acabamos de dar son utiles en la determinacion
de la temperatura interna de un cuerpo, como una funcion de espacio y tiempo. En la
frontera del sélido casi siempre se encuentra una resistencia de conveccioén al flujo de
calor, de manera que las relaciones anteriores dejan de aplicarse. En general, cada
condicién de frontera de conveccién debe manejarse por separado, dependiendo de la
figura geométrica que se estad considerando. Se considerara como un ejemplo el caso
de la pared plana.

Para el sistema unidimensional que se muestra en la Fig. 4-22 podemos realizar un
balance de energia en la frontera de conveccién de manera que

LA ‘;—T = hA(T, - T.) (4-37)
x pared

La aproximacion de diferencia finita se expresaria por

A
.y KyY(T’"“ = Tw) = h Ay(Tss = T

Ty + (h AT

Tt = = Ak
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Ambiente
Too

Superficie. 7, =T ,;  Fig. 4-22 Nomenclatura para la solucion nu-
mérica del problema de conduccidon en estado
transitorio, con condiciones de frontera de

L—Ax-’l‘ﬂr’l conveccion.

Para aplicar esta condicion, debemos calcular la temperatura de superficie T.+; €n ca-
da incremento de tiempo, y en seguida utilizar esta temperatura en las ecuaciones no-
dales para los puntos interiores del solido. Esto es s6lo una aproximaciéon porque he-
mos ignorado la capacidad calorifica del elemento de la pared en la frontera.

Esta aproximacién funcionara bastante bien cuando se utiliza un gran numero de
incrementos en X, ya que la porcién de capacidad calorifica que se ignora es pequefia
en comparacién con el total. De un modo general, podemos tomar en cuenta la ca-
pacidad calorifica considerando la pared bidimensional de la Fig. 3-7, expuesta a una
condicion de frontera de conveccién. Realizamos un balance de energia transiente en
el nodo (m, n), haciendo que la suma de la energia de conduccién y conveccion hacia el
nodo sea igual al incremento en la energia interna del nodo. Asi

Thoin— Thon+ 8% Than —TL
k Ay Ax k 2 Ay
Ax Ten n—1 = Tlr;c n
F 5 : ® T T‘r;z n
+ k > Ay + h Ay(T n
_ o Ax Tya — Thn
=P Ay At

Si Ax = Ay, la relacion para T2}, se convierte en:

hA
Tlr::r: = Z%? {2_76_5 Tw + ZT::l—l,n + T:In.n+l
+ T + [ &{Qx)z 2h—i€i‘x - 41 Tfn,n} (4-38a)

La relacion unidimensional correspondiente es

p+1 alr h Ax » Ax)?
T =(-5x—)7{2—k——Tw+2Tm_,+ [( X zf’—;‘i - 21,':.} (4-38b)

alk
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Obsérvese ahora que la seleccion del parametro (Ax)z/aAT no es tan simple como la de

los puntos nodales interiores, ya que el coeficiente de transferencia de calor influye en
la seleccion. Casi siempre es mejor seleccionar el valor de este pardmetro de manera

que el coeficiente de T4 o T7 , sea cero. Entonces estos valores seran:

(Ax)? Z(h kAx + 1) para el caso unidimensional

a A7 2(h kAx + 2) para el caso bidimensional

Para asegurar la convergencia de la solucién numérica, se deberan restringir todas es-
tas selecciones de parametros (Ax)?/aA7 de acuerdo con

h Ax - .
I
(Ax)? _ 2( r T 1) para el caso unidimensiona
a Az 2<h kAx + 2) para el caso bidimensional

Diferencias progresivas y regresivas

Las ecuaciones que acabamos de mencionar han sido desarrolladas en base de una téc-
nica de dzferencz’a progresiva, ya que la temperatura del nodo en un incremento de
tiempo futuro se expresa en términos de las temperaturas nodales que lo rodean al co-
mienzo del incremento en el tiempo. Las expresiones se llaman formulaciones
explicitas, porque es posible escribir explicitamente las temperaturas nodales T’,’n’i en
términos de las temperaturas nodales previas T%, ,. En esta formulacion, el calculo
procede directamente de un incremento en el tiempo al siguiente, hasta que se calcula
la distribucion de temperatura en el estado final deseado.

La ecuacion de diferencia también puede formularse calculando las derivadas es-
paciales en términos de las temperaturas en el incremento de tiempo p+ 1At
arreglo se le llama una formulacién de diferencia regresiva porque las derivadas tem-
porales se mueven hacia atras, desde los tiempos para conduccién de calor hacia el no-
do. Entonces la ecuacién equivalente a la Ec. 4-32 seria

m+1,n m—1,n m,n+1 mn—1

(Ax)? (Ay)*?

™ o+ To  — T . T, T - 2T

D+l »
Tmn _ Tmn

Ar

-1
a

(4-39)
La equivalencia a la Ec. (4-33) es

T::!,n = _(—Aax?ZT (Tzzt—lln + T::ttll.n + Tp+l + TI"H )

m.n+1 m,n—1

4o At o+t p
ZxaT7 4-39a)
+ [1 + (Ax)z] Tm.n (
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Ahora podemos observar que esta formulacion de diferencia regresiva no permite el
calculo explicito de T**len términos de T». Antes bien se tendra que escribir todo un
conjunto de ecuaciones para el sistema nodal completo, y resolverlo en forma simulta-
nea para determinar las temperaturas Tr*l. Por tanto, decimos que el método de dife-
rencia regresiva produce una formulacién implicita para las temperaturas futuras en
el anélisis transiente. La solucion para el conjunto de ecuaciones puede obtenerse por
medio de los métodos estudiados en el Cap. 3.

El ndmero de Biot y los mddulos de Fourier también pueden definirse de la siguien-
te manera para problemas en el formato numeérico:

Bi =" kAx (4-40)
Fo = (_—‘Z ?)72 (4-41)

Se han construido las Tablas 4-2 y 4-3 utilizando esta notacion para resumir algunas
ecuaciones nodales tipicas, tanto de formulacion explicita como implicita.

La ventaja de un procedimiento explicito de diferencia progresiva es el célculo di-
recto de las futuras temperaturas nodales; sin embargo, la estabilidad de este calculo

Tabla 4-2 Ecuaciones nodales explicitas
(Las lineas punteadas indican elemento de volumen)

Situacion fisica Ecuacion nodal Ax = Ay Requerimiento de estabrlidad
(@ Nodo interior o = Fo(To_yn+ Than + Fo =}
i Tgxﬂ,n + T%,n—l) + [1
4(Fo)lT%,
(b) Nodo de frontera de conveccion Tglt}\ = FO[ZT‘,'},AI,,, + Tf’mn“ Fo(2 + Bi) <}

+ Thay + 2BDTP+ [1 =
4(Fo) — 2(Fo)(BDIT%, .

m,n+1

h,Tc.,
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Tabla 4-2 (Continuacion)

Situacion fisica Ecuacion nodal Ax = Ay Regquerimiento de estabilidad
(c) Vértice exterior con T = AFo)TE 10 + Thaa Fo(1 + Bi) =1
frontera de conveccién + 2(B1)T " + [1 - 4(Fo)
a7 = AFO(BITA,

m—1,n

(d) Vértice interior con o4 = HFo)(2T%, 114 Fo(3 + Bi) =<}
frontera de conveccion + 2T + Thoyn + TBay
+ 2BOT."1+ [1-4(Fo)
- 4(Fo)(B)ITS,»

b

(e) Frontera aislada TeH = FO[ZT‘,’},_I_,‘ + T2 Fo <1
+ Thaal + [1 = 4Fo)lT%,,

aislada

D~

esta controlada por la seleccion de los valores de Ax y Ar. Una seleccion de un valor Ax
pequefio fuerza autométicamente la solucion de un valor maximo para A. Por otra
parte, no existe tal restriccion en la resolucion de las ecuaciones que se obtienen por
medio de la formulacion implicita. Esto significa que se pueden seleccionar incremen-
tos de tiempo més grandes a fin de acelerar el calculo. La desventaja obvia del método
implicito es el ndmero de calculos cada vez mayor en cada paso. No obstante, para
problemas que involucran un gran ndmero de nodos, el método implicito puede dar
como resultado un tiempo de computacion menor para la solucion final, ya que debi-
do a los requerimientos de estabilidad en el método explicito se impondran incremen-
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tos de tiempo muy pequefios. En el método implicito se pueden utilizar incrementos en
A7 mucho mayores para acelerar la solucion.

Referimos al lector las Refs. 4, 8, 13, 14 y 15 para el estudio de muchas aplica-
ciones del anélisis numérico para problemas de conduccién de calor transiente.

En este punto debe ser obvio para el lector que las técnicas de diferencia finita
pueden aplicarse a casi cualquier situacion con s6lo un poco de paciencia y cuidado.
Cuando se dispone de una computadora digital grande, los problemas muy complica-
dos se vuelven faciles de resolver. Schenck [8]y en las Refs. 17, 19, 21 del Cap. 3 nos
proporcionan programas de computacion para diversos problemas de transferencia de
calor de interés. En las Refs. 9 a 13 se tratan los métodos de elemento finito que se
usan en problemas de transferencia de calor por conduccién.

4-7 Formulacion de capacidad y resistencia térmicas

Como en el Cap. 3, podemos ver cada elemento de volumen como un nodo conectado
a sus vecinos adyacentes por medio de resistencias térmicas. Para condiciones de esta-
do estacionario de transferencia de energia neta al interior del nodo es cero, mientras
que para los problemas de estado estacionario que nos interesan en este capitulo, la

Tabla 4-3 Ecuaciones nodales implicitas

Situacion fisica Ecuacion nodal para Ax = Ay

(@) Nodo interior [1 + 4Fo)IT5  FolTh\. + Ththe + TEEL, +
i Tha-) = Tha=0

(b) Nodo de frontera de conveccién 1 + 2(Fo)2 + BDIT%: — FolT5a, + Thti, +
2T5 . + 2BI)T Y] — Tha=0

m,n+1

h, T

m,n—1




166 Transferencia de Calor

Tabla 4-3 (Continuacién)

Situacion fisica Ecuacion nodal para Ax = Ay
(¢) Vertice exterior con (1 + 4Fo)1+ BiITHE ~ 2Fo)lTRMN . + THA, +
frontera de conveccion 2Bi)TP*] = T5, =0
h, T,
m—1,n

m,n—1

Vérti i i i
(d) rtice interior con frontera [1 + 4(F0)(1 + _I;_l)] Tos 2(50) %

de  conveccién

(T80 + T, + 2TEY + 2TB4L . + 2BOT.* =
Tgu,n =0
(e) Frontera aislada [1+ 4Fo)ITe: = FO(ZT?:_][ P T',:,-’}H + T?n‘trll-l) - Tz,
o =0

-

transferencia de energia neta hacia el interior del nodo debe manifestarse como un

incremento en la energia interna del elemento. Cada elemento de volumen se compor-

ta como una pequefia “capacidad global”, y las interacciones de todos los elementos
determinan el comportamiento del sélido durante un proceso transiente. Si la energfa
interna de un nodo ¢ puede expresarse en términos de calor especifico y temperatura,

entonces su rapidez de cambio con el tiempo se aproxima por

E _ Tp+ - Tip
Ar = AV g
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donde AV es el elemento de volumen. Si definimos la capacidad térmica como

Ci = pic; AV, (4-42)

entonces la formulacién general de resistencia y capacidad para el balance de energia
en el nodo es

Ty -Tp _, T8 - T
0+ S Z - o (4-43)

donde todos los términos de la izquierda son iguales a los de la Ec. 3-31. En las Tablas
3-5y 8-6 se dan los elementos de volumen y las resistencias para diversas geometrias y
condiciones de frontera. En la formulacién anterior también podemos adaptar siste-
mas fisicos donde la energia interna E involucra cambios de fase, pero estan fuera del
alcance de nuestro estudio. El punto central es que el uso de conceptos de resistencia y
capacidad térmicas nos permiten escribir la ecuacién de diferencia progresiva para to-
dos los nodos y condiciones de frontera en una sola forma compacta, la Ec. 4-43. Asi el
planteamiento para una solucién numérica se vuelve un proceso mucho mas organiza-
do que puede adaptarse con rapidez a los métodos de cémputo disponibles.

La Ec. 4-43 se desarrolla utilizando el concepto de diferencia progresiva para pro-
ducir una relacion explicita para cada 77*!. Como en el estudio previo, también
podriamos escribir el balance de energia utilizando la diferencia regresiva con las
transferencias de calor en cada nodo 7, calculadas en términos de las temperaturas en
los incrementos de tiempo p + 1. Asi

P+l o T?+1 T?+1 — T?
+ 3 L (4-44)
i if

At

Ahora, tal como antes, el conjunto de ecuaciones produce un conjunto implicito que
debe resolverse en forma simultanea para T¢*!, etc. Como se dijo en el Cap. 3, la reso-
lucion puede llevarse a cabo por medio de métodos numeéricos. Si se va a realizar una
resolucion con la técnica de iteraciéon de Gauss-Seidel, entonces la Ec. 4-44 debera re-
solverse para T?*! y expresarse como

qi + Z (Tf+l/Rij) + (C,/AT)TP

= S (IRy) + CJAt
i

(4-45)

Es interesante observar que en el limite de estado estacionario de Ar— 0 esta ecuacion
se vuelve idéntica a la Ec. 3-32, el planteamiento que utilizamos en el Cap. 3 para la
solucidn iterativa.

Los requerimientos de estabilidad en la formulacién implicita pueden examinarse
resolviendo la Ec. 4-43 para T

wlg

(o S (- A s b aa5)
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El valor de ¢, puede tener influencia en la estabilidad, pero podemos escoger un limite
seguro observando el comportamiento de la ecuacion para ¢, = 0. Utilizando el mis-
mo argumento de termodinadmica que con la Ec. 4-35, encontramos que el coeficiente
T% no puede ser negativo. Por tanto, nuestro requerimiento de estabilidad minimo es

At 1
1 C_i 12 R_u =0 (4-47)

Supodngase que tenemos que resolver un problema numérico complicado, en diversas
condiciones de frontera, tal vez, con valores no uniformes de incrementos en el espa-
cio, etc. Una vez que tenemos formuladas todas las resistencias y capacidades nodales,
tenemos la tarea de escoger el incremento de tiempo A7 para usarse en el cilculo. A fin
de asegurar la estabilidad debemos mantener A7 igual o menor que un valor obtenido
de la relacion nodal maés estricta, como la Ec. 4-47. Resolviendo para A7 obtenemos

AT < [ygﬁ—)] para estabilidad (4-48)
ij/ dmin
3

Debemos observar que el planteamiento de capacidad y resistencia se puede adap-
tar con facilidad para tomar en cuenta las variaciones de propiedades térmicas con la
temperatura. So6lo necesitamos calcular los valores adecuados de g, ¢ y & para
incluirlos en Gy R, Dependiendo de la naturaleza del problema y de la exactitud re-
querida, podra ser necesario calcular para cada iteracion nuevos valores de C;y R;;.

Ejemplo 4-9: Enfriamiento brusco de una barra

Una barra de acero [k =50 W/m-°C] de 3 mm de didmetro y 10 cm de largo se encuentra inicialmente a
una temperatura uniforme de 200 °C. En un tiempo cero, se le sumerge de repente en un fluido que tiene h
= 50 W/m?°CyT_ = 40 °C, mientras que uno de sus extremos se mantiene a 200 °C. Determine la
distribucién de temperatura en la barra después de 100 s, Las propiedades de acero son ¢ = 7800 kg/m’ yc¢
= 0.47 KJ/kg-°C.

Solucién

La seleccién de incrementos en la varilla es tal como se muestra en la figura. El area de seccién transversal
de la barraes 4= 7r(1.5)z = 7.069 mm?. El elemento de volumen para los nodos 1, 2y $ es

AV = A Ax = (7.069)25) = 176.725.mm?

El nodo 4 tiene un AV con la mitad de este valor, 88.36 3, Ahora podemos tabular las diversas resistencias
y capacidades para usarse en una formulacién explicita. Para los nodos 1, 2 y 3 tenemos:

A 0.025 i .
Rue = Bn = b7 <st07069 X 1079 - /073 OW

1 1
~ hGrd 8x) ~ (50)#r(3 x 1079%0.025)

C = pc AV = (7800%470)(1.7673 x 1070 = 0.6479 J/°C

R, = 84.883 °C/W
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Ax
2
To=200°
ol 02 03 I o4 T°=423°,c°
Ax—vL——Ax——ﬂ—Ax——F—Ax——l
Ax =25cm
Figura Ejemplo 4-g
Para el nwo 4 tenemes
_ 1 o _ Ax _ o
Rme = g = 2829 CW R, = WA 70.731 °C/W
c =PAV om0 spc BT B - 16077 oW

2

Para determinar los requerimientos de estabilidad realizamos la siguiente tabla:

Ci
Nodo C; =8
3Ry ; Sy
1 0.04006 0.6479 16.173
2 0.04006 0.6479 16.173
3 0.04006 0.6479 16.173
4 0.02038 0.3240 15.897

Asi el nodo 4 es el mas restrictivo, y debemos seleccionar A7 < 15.9 s. Como deseamos encontrar la distribu-
cion de temperatura a los 100 s, utilizamos At = 10 s y realizarnos el calculo para 10 incrementos de tiempo
utilizando la Ec, 4-46. Desde luego observamos que g: = 0 debido a4 que no hay generacion de calor. En la
siguiente tabla se muestran los calculos.

Temperatura nodal

Incremento

de tiempo T, T, T, T,
0 200 200 200 200
1 170.87 170.87 170.87 169.19
2 153.40 147.04 146.68 145.05
3 141.54 128.86 126.98 125.54
4 133.04 115.04 111.24 109.70
5 126.79 104.48 98.76 96.96
6 122.10 96.36 88.92 86.78
7 118.53 90.09 81.17 78.71
8 115.80 85.23 75.08 72.34
9 113.70 81.45 70.31 67.31

10 112.08 78.51 66.57 63.37

Calculamos la rapidez de transferencia de calor al final de los 100 s sumando las pérdidas de calor por
conveccién er la superficie de la barra. Asi
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R
27R.
M
200 — 40  112.08 + 78.51 + 66.57 — (3)(40) 1
9 - oxBasEy + 84,883 (169 T 2829) (63.37 - 40) = 2,704 W
Ejemplo 4-10

Podemos ilustrar el esquema de calculo para la formulacién implicita realizando de nuevo el Ej. 4-9 utili-
zando sélo dos incrementos de tiempo, es decir, A7 = 50 s.

Par a este problema empleamos el planteamiento indicado por la Ec. 4-45, con A7 =50 s. Se necesitaran
las siguientes cantidades:

¢,

Nodo -A—; ,ER—- —;
1 0.01296 0. 05302
2 0.01296 0. 05302
3 0. 01296 0. 05302
4 0. 00648 0. 02686

En el Ej. 4-9 determinamos los R;; por consiguiente, podemos insertarlos en la Ec. 4-45, para escribir las
ecuaciones nodales para el final del primer incremento de tiempo, tomando todos 72 = 200 °C. Utilizamos
la virgulilla para designar las temperaturas al final del incremento de tiempo. Para el nodo 1,

_ 200 T, 40
0.053027T; = 70 731 T 731 +84 833 + (0.01296)(200)

Para el nodo 2,

, T T3 40
0.05302T; _ 70731 T 70731 T 84833’ (0.01296)(200)
Para los nodos 3 y 4,
i Té T4
0.05302T; = 70 731 g4_83— + (0.01296)(200)
0.02686T; = _75' ot 30 Moy + (0.006481200)

Estas ecuaciones pueden reducirse a

0.053027'; = 0.01414T, 5.8911
—0.01414T; + 0.05302T; — 0.01414T}; 3.0635

- 0.01414T'; + 0.05302T'; - 0.01414T; = 3. 0635
~0.01414T" + 0.02686T'; = 1. 5457

cuyas soluciones son

e
1

145.81% T; = 130.12°C
125.43% T4 =123.56°C

3
1



Conducciéon en Estado Transitorio 171

Ahora podernos utilizar por segunda yez una formulacion de diferencia regresiva utilizando la virgulilla
doble para designar las temperaturas al final del segundo incremento de tiempo:

. 200 T 40
0.05302T7 = et T Yarea (0.01296)(145.81)
. T T4 40
0.053027"; = ==lom + meSiom 4 e (0.01296)(130.12)
0.05302T5 = T + T4 + c LU (0.01296)(125.43)

T 70.731 70.731° 84.833

0.02686T; = Ta721 + 2829 + 189, (0.00648)(123.56)

y este conjunto de ecuaciones tiene la siguiente solucion:

T, = msa °C Ty=97.27°C

Tj = 88.32 °C T7 = 8559 °C

Encontramos que existe un desacuerdo sustancial entre estos céalculos y los resultados del Ej. 4-9. Se lograria
un mejor acuerdo con un namero mayor de incrementos de tiempo. En un problema que involucra un gran
numero de nodos, la formulacién implicita puede significar menos tiempo de la computadora que el méto-
do explicito, y el objetivo de este ejemplo ha sido mostrar como se realiza el célculo.

Ejemplo 4-11: Enfriamiento de una cerémica

Una franja de ceramica de 1 X 2 cm [k = 3.0 W/m-°C] se encuentra embebida en un material de alta con-
ductividad térmica, corno se muestra, de manera que los lados se mantienen a una temperatura constante
de 300 °C. La superficie inferior de la ceramica esta aislada y la superior esta expuesta a un medio de con-

veccion con h = 200 W/m?-°Cy T, = 50 °C. En un tiempo cero la ceramica se encuentra auna tempera-
tura uniforme de 300 “C. Calcule la temperatura en los nodos 1 y 9 después de 12 s. Para la ceramica, p =

1600 kg/m3 y =08 kj/kg-"C. Calcule también la pérdida de calor total durante este tiempo.
Solucion

Tratamos este problemas como un problema bidiiensional con Ax = Ay = 0.5 cm. A partir de la simetria,
Ty =T3, Ty =T5 y T; = Ty, de manera que tenernos seis temperaturas nodales desconocidas. Ahora tabu-
lamos las diversas resistencias y capacidades nodales. Para los nodos 4 y 5

- - _ p Ax 0005 _
Rit = Rn- = Rue = Ro-® g o008 - °°%

Para los nodos 1 y 2

_p  _Ar _ (0.005)2) _ . - o
Rps =R = P2 = oo ooogy = 0.6667°CW  Ra_ = 0.3333°C/W

Para los nodos 7 y 8

Rp+ = Ry = 0.6667 °C/W  Rp=0.3333 °C/'W R, =

Para los nodos 1, 2, 7 y 8 las capacidades son

=16 JrC

C = pc(8x) _ (1600)(800)(0.005)*
-2 T 2
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2cm
h, T, = 50°C

vz

Aislada

Figura Ejemplo 4-11

Para los nodss 4 y 5

C = pe(Ax)* = 32 JI°C

El requerimiento de estabilidad para una solucién explicita se determina ahora tabulando las siguientes
cantidades:

1 Ci
Nodo Re G SRy ®

1 7 16 2.286
2 1 16 2.286
4 12 32 2.667
5 12 32 2.667
1 6 16 2.667
8 6 16 2.667

Asi los dos nodos de conveccién controlan el requerimiento de estabilidad, y ahora debemos escoger AT <
2.286 s. Escojamos A7 = 2.0 s y realicemos los célculos para seis incrementos con la Ec. 4-46. Una vez maés
observamos las consideraciones de simetria al calcular las temperaturas de los nodos 2, 5 vy 8; es decir, Ty =
T3, etc. En la tabla a continuacién mostramos los calculos.

Temperatura  nodal

Incremento

de tiempo T, T, T, T, T, Ty
0 300 300 300 300 300 300
1 268.75 268.75 300 300 300 300
2 258.98 253.13 294.14 294.14 300 300
3 252.64 245.31 289.75 287.55 297.80 297.80
4 248.73 239.48 285.81 282.38 295.19 293.96
5 246.67 235.35 282.63 277.79 292.34 290.08
6 243.32 231.97 279.87 273.95 289.71 286.32

La pérdida de calor total durante el intervalo de tiempo de 12 s se calcula sumando la pérdida de calor de
cada nodo con respecto a la temperatura inicial de 300 °C. Asi

g=3C(300 =T
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donde ¢ es la pérdida de calor. Para esta suma se pueden ignorar los nodos de frontera de temperatura cons-
tante ya que no sufren cambio alguno en la temperatura. Recordando que Ty = Ty, Ty= Ts y T3 = Ty, te-
nemos que

3C{300 = T) = nodos (1, 2, 3, 7, 8, 9) + nodos (4, 5, 6)
= 16[(6)(300) - (2)(243.32) ~ 231.97 ~ (2)(289.71)
286.321 + 32[(3X300) ~ (2)(279.87) = 273.951
= 5572.3 J/m longitud de la franja

La rapidez promedio de pérdida de calor para intervalo de tiempo de 12 s €§

g _55723

= P 464.4 W [1585 Btu/h]

Ejemplo 4-12: Enfriamiento de una barra de acero, con h no uniforme

Tenemos una barra de acero de 2.0 cm de diametro, 10 cm de largo ya una temperatura inicial de 200 °C.
Se le expone rapidamente al aire atmosférico a 30 °C mientras que uno de los extremos de la barra se man-
tiene a 200 °C. Puede calcularse el coeficiente de transferencia de calor por conveccién a partir de

h =9.0 AT*"™ W/m?-°C

donde AT es la diferencia en temperatura entre la barra y el aire que la rodea. Pueden tomarse las pro-
piedades de acero al niquel como k = 12 W/m-°C, ¢ = 048 k]J/kg-°C, y ¢ = 7800 kg/m3. Utilizando el
método numérico (a) determine la distribucién de temperatura en la barra después de 250, 500, 750, 1000,
1250 s y para un estado estacionario; (6) determine la distribucién de temperatura en estado estacionario
para una h constante e igual a 22.11 W/m?-°C, y comparese con una solucion analitica.

Solucién

Se han seleccionado cinco nodos con Ax = 2.0 cm como se muestra en la figura siguiente. Entonces las ca-
pacidades son

(7800)480)m(0.02%0.02) _ gq 504 gro:

01202‘—‘032042

4
Ci=3C,=11.762 JrC
Las resistencias para los nodos 1, 2, 3 y 4 son
1 1 kA _(12)m(0.02° _
Bor = R = Ax = (D002 - 0188496
;;: = kP Ax = (9.0)(0.02)(0.02)(T ~ 3017 = (1.131 x 1072)(T — 30)*17

Para el nodo 5

1 _
B = 018849
1 0.02)*
7 =ha =9.0TC02 @ _ggum (2897 x 10T - 30ym
11 10-3(T 175
R "3R." (5.655 x (T = 30
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donde T, =30 °C para todos los nodos. Podemos calcular la siguiente tabla para las condiciones del peor
caso en las que T =200 °C 3 través de toda la barra. Una vez que se ha establecido de esta manera el re-
querimiento de estabilidad servird para todas las demas temperaturas.

C,
Nodo (LR ij)(min m—), s
1 0.4048 58.11
2 0.4048 58.11
3 0.4048 58.11
4 0.4048 58.11
5 0.2093 56.197

Por tanto, los intervalos de tiempo menores a 56 s aseguraran la estabilidad. El procedimiento de calculo se
ve complicado por el hecho de que los elementos de resistencia de conveccién deberdn calcularse de nuevo
para cada paso de tiempo.

Escogiendo At = 50 s, tenemos:

Nodo A7/C,

2.1255
2.1255
2.1256
2.1255
4.251
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Figura Ejemplo 4-12
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En seguida utilizamos la formulacion explicita de la Ec. 4-45 sin generacion de calor. El algoritmo de calcu-
lo es entonces:

1. Calcule los valores R, para las condiciones iniciales.

2. Calcule las temperaturas en el siguiente incremento de tiempo utilizando la Ec. 4-45.

3. Calcule de nuevo los valores R basandose en las nuevas temperaturas.

4. Repita los célculos de temperatura hasta obtener las distribuciones de temperatura en los tiempos de-
seados.

En la figura anterior se muestran los resultados de estos calculos.

Para determinar la distribucién en estado estacionario podriamos llevar a cabo el método transitorio
hasta un gran namero de incrementos de tiempo, o utilizar el método para estado estacionario y un enfoque
iterativo. Se necesita el enfoque iterativo porque las ecuaciones son no lineales, como resultado de las va-
riaciones en el coeficiente de conveccion.

Seguimos utilizando el planteamiento de resistencia, que ahora se expresa como la Ec. 3-31:
T,~T
2 J i_p
Ry

El procedimiento de célculo es:

1. Calcule los valores R » Para todos los nodos suponiendo que todos los T; = 200 “C.

2. Formule las ecuaciones nodales para los 7:.

3. Resuelva las ecuaciones por medio de un método adecuado.

4. Calcule de nuevo los valores R ® basandose en los valores de T, obtenidos en el Paso 3
5. Repita el procedimiento hasta que salo queden pequefios cambios en los T

Los resultados de esta iteracion se muestran en la tabla siguiente:

lteraccion Ty, °C T, °C Ty, °C T, °C Ts,°C
1 148.462 114.381 92.726 80.310 75.302
2 151.381 119.557 99.409 87.853 83.188
3 151.105 119.038 98.702 87.024 82.306
4 151.132 119.090 98.774 87.108 82.396

Esta distribucién de temperatura en estado estacionario también esta trazada con los perfiles transientes.
El valor de & para T, = 200 °C es 22. 1l W/m?°C, por tanto, los resultados de la primera iteracién

corresponden a una solucién para una k constante con este valor. La solucion analitica exacta se da en el
Prob. 2-5 como

® T -~T, _cosh m(L —x)+ [h/km] senh m(L = x)
B To—-Tau cosh mL + [R/km] senh mL
Las cantidades requeridas son
_ (hP\ (22.11)1:(0.02)]”2 _
=) - |[Cmmnomr] - 191964

mL = (19.1964X0.1) = 1.91964

22.11
hkm = {3y19.1964) - 00959

Entonces se pueden calcular las temperaturas en los puntos nodales y compararlas con los resultados numé-
ricos de la tabla siguiente. Como se puede observar, la concordancia es excelente.
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Porcentaje
Nodo x, m (6/6p)nam (6/0y)ana de desviacion
1 0.02 0.6968 0.6949 0.27
2 0.04 0.4964 0.4935 0.59
3 0.06 0.3690 0.3657 0.9
4 0.08 0.2959 0.2925 1.16
5 0.1 0.2665 0.2630 1.33

También podemos verificar la pérdida de calor con la que se predice por la relacién analitica en el Prob.
2-15. Cuando se insertan valores numéricos obtenemos

Qanat = 11.874 W

La pérdida de calor para el modelo numérico se calcula sumando la pérdida por conveccion de los seis nodos
(incluyendo el nodo de base @ 200 “C). Utilizando las temperaturas para la primera iteracién que correspon-
de a h=22.11 W/m?°C.

Ke]

= (22.11)7(0.02)(0.02)[(200  30)3) + (148.462  30)
+(114.381 - 30) + (92.726 —.30) + (80.31 = 30)
+(75.302 - 30)d)] + (22.11)7(0.01)*(75.302 30)

=12.082 W

Podemos hacer una verificacién mas calculando la energia conducida en la base. Esto debe ser la energia
conducida al nodo uno mas la conveccién perdida por el nodo base ¢

q= (12)m0.01y 200 = 528'462) + (22.11)m(0.02)(0.01(200  30)

= 12.076 W

Esto concuerda muy bien con los calculos por conveccion y ambos se encuentran dentro del 1.89 del valor
analitico.

Los resultados de este ejemplo ilustran el poder del método numérico en la resolucién de problemas que
no podrian resolverse de ninguna otra manera. Es mas, se requiere sdlo de un nimero modesto de nodos, y
por consiguiente, s6lo de una pequefia computadora, para obtener una solucién con suficiente exactitud.
Por ejemplo, la exactitud tipica a la que se conocera h sera + 10 3 15%. Esto restara importancia 3 cual-
quier inexactitud introducida por el uso de nodos relativamente grandes, como se hizo aqui,

Ejemplo 4-13: Calentamiento y enfriamiento por radiacion

La pared ceramica que mostramos esta inicialmente g una temperatura uniforme de 20 °C'y tiene un espe-
sor de 3.0 cm. Se expone bruscamente su lado derecho g una fuente de radiacién 3 1000 “C. El lado izquier-
do se expone al aire ambiente @ 20 °C con una temperatura ambiente de radiaciéon de 20 °(C. Las propieda-

des de la ceramica son k = 3.0 W/m-°C, ¢ = 1600 kg/m3 y ¢ = 0.8 kJ/kg-°C. La transferencia de calor
por radiacidn con el medio ambiente en T, puede calcularse a partir de

q, = ogeAT* TH W (a)

donde 0 = 5.669 x 108 ¢=10.8 y T esta en grados K. El coeficiente de transferencia de calor del lado iz-
quierdo se expresa por

h = 1.924T"  Wm?.°C (b)
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La conveccién en el lado derecho es insignificante. Determine la distribucién de temperatura en la placa
después de 15, 30, 45, 60, 90, 120 y 150 s. Determine también las distribuciones de temperatura en estado

estacionario. Calcule el calor total ganado por la placa para estos tiempos.

Solucién

Dividimos la pared en cinco nodos, tal corno se muestra Y debemos expresar las temperaturas en grados K,
debido a las condiciones de frontera por radiaciéon. Para el nodo 1, la ecuacién de energia transiente es

AT — T3

k
4 - 5/4 F Dy — e
ce(293' = TY)  192TF = 203)% + £ (T% TP = pe 5 -

De manera semejante para el nodo 5

0e12131 = TP + Ko rg = T = po BXTEZTE
En seguida podremos escribir las Ecs. (<) y (d)
T = %: [0¢(293t + 741293 + T1)293) ~ 1L92(T% ~ 293)"4299) + 2T
+ {1 - AC—TI [(re(2932 + THY293 + TD) - 1.92(T%  293)¥4 + Aix” T

T = é; [oe(12732 + TEH(1273 + TE(1273) + %Tﬁl
5

L

At
+ {1 -, [06(12732 + TEY1273 + T + Al

en donde €y = (; = p, Ax/2. Para los otros tres nodos las expresiones son mas simples:

AT k 2k AT
41 _ BT kR _
TE+ = T, Ax T?+ T + (1 c, Ax) T:
AT k 2k A
T8 = —;—-—Ax T2 +T% + (1 C3A;) T2

A
T3 = C—:{—X—(Tg +1p + (1- CSAx> T

T

Fd
5

{c)

)

(e)

03

&)

(h)

2]

endonde G =Cy= Gy = g, AX. De manera que para determinar la respuesta transiente, sencillamente se-
leccionamos un valor adecuado de Ar y seguimos con los célculos. El criterio de estabilidad es tal, que los
coeficientes del Gltimo término en cada ecuacién no pueden ser negativos. Para las Ecs. (g) (h) e (z) el maxi-

mo incremento de tiempo permitido es

A CiAx _(1600)(800)X0.00757 _
Tmdx Z(d (2)(3) - 8§

Para la Ec. {f) el peor caso se encuentra al cornienzo cuando T3 = 20 °C = 293 K. Tenernos

_ (1600)(800)(0.0075)

Cs 7

= 4800

de modo que

_ 4800
Amay = (5. 669 x 10-{0.81273" + 293%)(1273 + 293) + 3.0/0.0075
=9.435
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Para el podo 1 [Ec. (e)] la condicién mas restrictiva ocurre cuando Tf = 293. Tenernos

c, = Cy = 4800
de modo que

4800

(5.669 X 1078)(0.8)(293% + 2932)(293 + 293) ~ 0 = 3.0/0.0075
= 11.86 8

ATmax =

Por tanto, por los calculos vemos que el nodo 5 es el més restrictivo y debemos seleccionar Ar < 9.43 s.
Estos calculos fueron realizados con AT = 3.0 s, y los resultados se encuentran en las figuras. Para calcu-
lar el calor adicionado en cualquier instante de tiempo, realizamos Ja suma:

Q(1) = 3C(T, - 293) 6

y trazamos los resultados en la Fig. Ej. 4-13 (r).

4-8 Analisis grafico -La gréfica de Schmidt

Para establecer distribuciones de temperatura transiente cuando el problema es unidi-
mensional se puede utilizar una técnica grafica muy util. EI método se basa en la selec-
cion del parametro

(A _ g (4-49)

alAr
de manera que la temperatura en cualquier nodo después de un incremento de tiempo
Ares el promedio aritmético de las temperaturas de los nodos adyacentes al comienzo
del incremento de tiempo. Como se ve en la Fig. 4-23, es muy facil construir gréafica-
mente este promedio aritmético. El valor de 7%*! se obtiene trazando una linea entre
T%-1 y They. Por consiguiente, para encontrar la distribucion de temperatura en un soé-
lido después de un tiempo determinado, se divide el s6lido en incrementos de Ax. En
seguida se obtiene el valor de AT, utilizando la Ec. 4-49. Cuando se divide este valor de
AT en el tiempo total, nos da el nimero de incrementos de tiempo necesarios para es-
tablecer la distribucion de temperatura deseada. Se repite la construccion grafica has-
ta obtener la distribucién de temperatura final. Casi siempre se necesita un nimero no
entero de incremento de tiempo y es muy probable que resulte necesario interpolar
entre los dos Gltimos incrementos, a fin de obtener la distribucién de temperatura
final.

En la Fig. 4-24 se muestra un ejemplo de este método, en el que se da una distribu-
cion de temperatura y se realiza la construccién para cuatro incrementos de tiempo.
Las temperaturas de frontera se mantienen a valores constantes a través del proceso de
enfriamiento que se indico en este ejemplo. Obsérvese que la construccion se aproxima
a la linea recta de la distribucion de temperatura en estado estacionario cuando se
incrementa el tiempo.

Cuando se encuentra involucrada una condicién de frontera por conveccién, la
construccion deberda modificarse en la frontera. Al reescribir la Ec. 4-37, tenemos
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T m +1

Fig. 423 Construccion gréafica para pro-

=L blemas unidimensionales de conduccién
l(—Ax——»ld—-Ax—pi en estado transitorio.
aT T,-T
o L= 4-50
9% | puea= _ KID (4-50)

y el gradiente de temperatura en la superficie se aproxima por la construccion que se
muestra en la Fig. 4-25. Se traza una linea entre la temperatura T+ Yy la temperatura

ambiente T . La interseccion de esta linea con la superficie determina la tempera-
tura de superficie en el tiempo particular.

Temperatura después
de cuatro incrementos

Superficie
Superficie

SR

Fig. 424 Construccion de la gréfica de Schmidt para cua-
tro incrementos de tiempo.
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Superficie

Fig. 425 Técnica gréfica para representar
m - m+l mi2 la condiccion de frontera de convecciéon con

k/,,—-——»l-Ax»I la gréfica de Schmidt.

Se utiliza este tipo de construccién en cada incremento de tiempo para establecer la
temperatura de la superficie. Una vez que se ha establecido esta temperatura, la cons-
truccién para determinar las temperaturas internan del solido procede como se descri-
bié anteriormente.

En la Fig. 4-26 se muestra un ejemplo de la construccion para el problema de condi-
cion de frontera por conveccion con cuatro incrementos de tiempo. En este ejemplo se

emperaturas despu

de cuatro incrementos
de tiempo
8
5 e
2 €
Q
3
77}
tr,

AP PPV P

Fig. 426 Grafica de Schmidt para cuatro incrementos
de tiempo, incluyendo condicién de frontera de convec-
cion.
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mantienen constantes las temperaturas de la cara derecha y la del ambiente T _. Si la
temperatura ambiente cambia con el tiempo de acuerdo con cierta variacién conoci-
da, este cambio se podra incorporar con facilidad en la construccion por movimiento
el punto T _ hacia arriba o hacia abajo segin se requiera. De manera semejante, se
podria considerar un coeficiente variable de transferencia de calor cambiando el valor
de k/h, de acuerdo a cierta variacion especifica, y moviendo el punto del medio am-
biente hacia adentro o fuera de una distancia correspondiente.

Jakob [5] presenta refinamientos al método gréafico de Schmidt, en particular las
técnicas para mejorar la exactitud en la frontera por conveccién o en otras condiciones
de frontera. La exactitud del método mejora cuando se toman incrementos meno-
res de AXx, pero esto requiere un nudmero mayor de incrementos de tiempo para obte-
ner una distribucion de temperatura después de un tiempo dado.

Preguntas de Repaso

1. 4Qué quiere decir una capacidad global? ¢Cuiles son las suposiciones fisicas necesarias para
aplicar un anélisis de capacidad global en estado transitorio?

2. éQ_ué significa un solido semiinfinito?

3. gCué]es son las condiciones iniciales impuestas a las soluciones transientes que se presentan en
forma grafica en este capitulo?

4. ¢Cuiles son las condiciones de frontera que se aplican a los problemas de este capitulo?

5. Defina la funcién de error.

6. Defina los nimeros de Biot y Fourier.

7. Describa como pueden usarse las soluciones transientes unidimensionales para la resoluciéon
de problemas bi y tridimensionales.

8. ¢Cuiles son las ventajas y desventajas de las formulaciones progresiva y regresiva en el método
numérico en estado transitorio? gBajo qué condiciones preferiria usted un método al otro?

Problemas

4-1 Un cuerpo solido a una temperatura inicial Ty se coloca repentinamente en una habitacién

en donde la temperatura del aire es T@ y las paredes de la habitacion son muy grandes. El coefi-
ciente de transferencia de calor para la pérdida de calor por conveccion es } y podemos suponer
que la superficie del solido es negra. Suponiendo que la temperatura de superficie del solido es
uniforme en cualquier instante, escriba la ecuacion diferencial para la variacion de la tempera-
tura con el tiempo, tomando en cuenta tanto radiacién como conveccion.

4-2 A una lamina de cobre de 80 por 30 cm, con 5 cm de espesor y a una temperatura uniforme
de 260 °C, se le reduce bruscamente su temperatura de superficie a 35 °C, Utilizando los con-
ceptos de resistencia y capacitancia térmicas y el analisis de capacidad global, determine el tiem-
po en que la temperatura del centro es 90 °C, P = 8900 kg/m?, ¢, = 0.38 kJ/kg-°C,y k =370
W/m-°C.

4-3 Un pedazo de aluminio con un peso de 5.5 kg y una temperatura inicial de 290 °C, se sumer-
ge bruscamente en un fluido a 15 °C. El coeficiente de transferencia de calor por conveccién es
58 W/m?%°C. Tomando el aluminio como una esfera que tenga el mismo peso que la lamina, es-
time el tiempo requerido para enfriar el aluminio a 90 °C, utilizando el método de andlisis de ca-
pacidad global.
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4-4 Una esfera de cobre inicialmente a una tmperatura uniforme Ty se sumerge en un fluido. Se
colocan calentadores eléctricos en el fluido y se controlan de manera que la temperatura de éste
sigue una variacion periédica dada por

Tew=T,=A sen 07

en donde T, = temperatura media del fluido promediada sobre el tiempo
A = amplitud de la onda de temperatura
w = frecuencia

Derive una expresion para la temperatura de la esfera en funcion del tiempo y del coeficiente de
transferencia de calor del fluido a la esfera. Suponga que las temperaturas de la esfera y del
fluido son uniformes en cualquier momento, de manera que se pueda utilizar el método de ané-
lisis de capacidad global.

4-5 Dos cubos de cobre idénticos de 7.5 cm y a 425 y 90 °C se ponen en contacto. Suponiendo

que los cubos s6lo intercambian calor entre si y que no existe resistencia al flujo de calor como re-

sultado del contacto entre los cubos, trace la temperatura de cada cubo como una funcién del

tiempo, utilizando el método de andlisis de capacidad global. Es decir, suponga que la resisten-
cia a la transferencia de calor es la resistencia de conduccion de los dos cubos. Suponga que a ex-
cepcién de las superficies en contacto, todas las deméas estan aisladas.

4-6 Repita el Prob. 4-5 para un cubo de cobre de 7.5 cm a 425 °C en contacto con un cubo de
acero de 7.5 cm a 90 “C. Bosqueje el circuito térmico.

4-7 Cuando se ejerce una distribucion de temperatura de onda sinusoidal sobre la superficie de
un solido semiinfinito, la distribucion de temperatura se expresa por

T —Twm=Aexp (—x \/ﬂ> sen (27rn-r —-x \/ﬁ)
a a

en donde Tx , = temperatura a la profundidad X y el tiempo 7 después del comienzo de la onda
de temperatura en la superficie

T, = temperatura media en la superficie
n = frecuencia de la onda, ciclos por unidad de tiempo
A = amplitud de la onda de temperatura en la superficie

Si se imprime una distribucién de temperatura de onda sinusoidal sobre la superficie de una la-
mina grande de concreto, de manera que la temperatura varie de 35 a 90 °C y se realice un ciclo
completo en 15 min, encuentre el flujo de calor a través de un plano a 5 cm de la superficie, des-
pués de 2 h del comienzo de la onda inicial.

4-g Utilizando la distribucion de temperatura del Prob. 4-7 demuestre que el intervalo de tiem-
po entre los dos puntos méaximos en la onda de temperatura en la superficie, y a una profundi-
dad X se expresa por

49 un pedazo de 5 b de carne asada a una temperatura inicial de 70 °F se coloca en un horno a
350 °F. Suponiendo que el coeficiente de calor es 2.5 Btu/h- pie2-°F y que las propiedades tér-
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micas del asado pueden aproximarse por medio de las del agua, estime el tiempo requerido para
que el centro del asado alcance una temperatura de 200 °F.

4-10 Una pared gruesa de concreto que tiene una temperatura uniforme de 54 °C se somete
bruscamente a una corriente de aire a 10°C. El coeficiente de transferencia de calor es 2.6
W/m?2 °C. Calcule la temperatura en la ldmina de concreto a una profundidad de 7 cm después
de 30 min.

4-11 Una esfera de acero de 10 cm de diametro se sumerge bruscamente en un tanque de aceite
a 10 “C. La temperatura inicial de la esfera es de 250 °C; h = 280 W/m?%°C. ;Cuénto tiempo
tomara al centro de la esfera enfriarse a 150 °C?

4-12 Una lamina de cobre muy grande se encuentra inicialmente a una temperatura de 300 °C.
Se reduce de manera brusca la temperatura de superficie a 35 °C. ¢Cudl es la temperatura a una
profundidad de 7.5 cm, 4 min después que cambié la temperatura?

4-13 En un dia caluroso de verano, un camino para coches hecho de concreto puede alcanzar
una temperatura de 55 °C. Suponga que se le aplica un chorro de agua de manera que la tempe-
ratura de la superficie baje bruscamente a 15 °C. ;Cuinto tiempo tomara enfriar el concreto a
25 °C a 5 cm de profundidad de la superficie?

4-14 Una barra larga de acero de 5 por 10 cm se mantiene inicialmente a una temperatura uni-
forme de 250 °C. Se le somete de repente a un cambio de manera que la temperatura ambiente
baja a 35 °C. Suponiendo un coeficiente de transferencia de calor de 23 W/m?°C, utilice un
método numérico para estimar el tiempo que se requiere para que la temperatura del centro al-
cance 90 °C. Verifique este resultado por medio de un célculo utilizando las graficas de Heisler.

4-15 Un cilindro de acero de 10 cm de diametro y 10 cm de largo se encuentra inicialmente a
250 °C. Se le sumerge de rondén en un bafio de aceite que se mantiene a 30 °C,con kA = 280
W/m?-°C. Encuentre (a) la temperatura en el centro del sélido después de pasados 2 min y (b) la
temperatura en el centro de una de las caras circulares después de 2 min.

4-16 Una barra de acero de 25 ¢m? y 7.5 cm de longitud se encuentra a una temperatura inicial
de 250 °C. Se le sumerge en un tanque de aceite que se mantiene a 30 °C. El coeficiente de
transferencia de calor es 570 W/m?-°C. Calcule la temperatura en el centro de la barra después
de 2 min.

4-17 Un cubo de aluminio de 10 cm de cada lado se encuentra inicialmente a una temperatura
de 350 °C y se sumerge en un fluido de 90 °C. El coeficiente de transferencia de calor es de 1200
W/m? °C. Calcule la temperatura en el centro de una de las caras después de 1 min.

4-18 Un cilindro corto de concreto cuyas dimensiones son 15 cm de diametro y 30 cm de largo se
encuentra inicialmente a 25 “C. Se le deja enfriar en un ambiente atmosférico en el que la tem-
peratura es 0 °C. Calcule el tiempo requerido para que la temperatura del centro alcance 6 °C,
si el coeficiente de transferencia de calor es 17 W/m2°C.

4-19 Resuelva el Prob. 4-13, utilizando el método numérico.

4-20 Resuelva el Prob. 4-10, utilizando el método numérico.

4-21 Una varilla de acero de 125 mm de diametro y 20 cm de longitud, tiene conectado uno de
susextremos a un depdésito de calor a 250 °C. Inicialmente se mantiene toda la varilla a esta tem-
peratura. En seguida se le somete de manera brusca a una corriente de aire a 30 °C de manera
que el coeficiente de transferencia de calor es 35 W/m?-°C. Estime el tiempo necesario para que
la temperatura alcance un valor de 190 °C a la mitad de la longitud de la varilla.
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4-22 Una lamina semiinfinita de cobre se expone a un flujo constante de calor de 0.32 MW/m?

en su superficie. Suponga que la ldmina se encuentra en el vacio, de manera que no existe con-

veccién en la superficie. dCUil es la temperatura de la superficie después de 5 min, si la tempera-
tura inicial de la lamina es de %0 °C? gCu:il es la temperatura a 15 cm de la superficie después de
5 min?

4-23 Resuelva el Prob. 4-13, utilizando la grafica de Schmidt.
424 Resuelva el Prob. 4-10, utilizando la grafica de Schmidt.

4-25 Una lamina de concreto de 15 cm de espesor tiene una conductividad térmica de 0.87

W/m~°C; una de sus caras se encuentra aislada y la otra se expone al medio ambiente. La lami-
na tiene una temperatura inicial uniforme de 300 °C y la temperatura ambiente disminuye brus-

camente a 90 °C. El coeficiente de transferencia de calor es proporcional a la raiz cuarta de la
diferencia de temperaturas entre la superficie y el medio y tiene un valor de I W/m? °Cen el

tiempo cero. La temperatura ambiente aumenta en forma lineal con el tiempo y tiene un valor
de 200 °C después de 20 min. Utilizando la grafica de Schmidt y el método numérico, obtenga la
distribucion de temperatura en la lamina después de 5, 10, 15 y 20 min.

426 Una placa infinita con un espesor de 2L se expone bruscamente a una fuente o sumidero de
calor por radiacion a temperatura constante 7,, La placa tiene una temperatura inicial unifor-
me de T;. La pérdida de calor por radiacién de cada lado de la placa se expresa por ¢ = oed (T4
- Tsﬁ en donde ¢y € son constantes y A es el area de la superficie. Suponiendo que la placa se
comporta como una capacidad global, es decir k- o, derive una expresion para la temperatura
de la placa como una funcién del tiempo.

427 Una varilla de acero inoxidable (18% Cr, 8% Ni) de 6.4 mm de didmetro se encuentra ini-
cialmente a una temperatura uniforme de 30 °C, y se sumerge de repente en un liquido a 150 °C
con h = 140 W/m?.°C. Utilizando el método de analisis de capacidad global, calcule el tiempo
necesario para que la temperatura de la varilla alcance 120 °(C,

428 Una lamina grande de cobre se encuentra inicialmente a una temperatura uniforme de 90
°C. Se disminuye de rondén su temperatura de superficie a 30 °C. Calcule la rapidez de transfe-
rencia de calor a través de un plano de 7.5 cm de la superficie, 5 s después que se disminuy6 la
temperatura.

4-29 Una esfera de cobre de 5 cm de didmetro esta inicialmente a una temperatura uniforme de
250 °C. Se le expone de manera brusca a un medio a 30 °C que tiene un coeficiente de transfe-
rencia de calor p =28 W/m?-°C. Utilizando el método de analisis de capacidad global, calcule
el tiempo que se necesita para que la esfera alcance 90 °C,

4-30 La placa de acero inoxidable que se muestra se encuentra en primer lugar a una tempera-
tura uniforme de 150 °C y se expone bruscamente a un medio de conveccién a 30 ®Ccon h = 17
W/m?.°C. Utilizando técnicas numéricas, calcule el tiempo necesario para que la temperatura
alcance 65 °C a 6.4 mm de profundidad.

Figura Problema 4-30
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4-31 A una placa infinita de 2.5 cm de espesor que se encuentra inicialmente a una temperatura
de 150 °C, se le reduce de manera brusca su temperatura de superficie a 30 “C. La difusividad
térmica del material es 1.8 x 107 m?/s. Calcule la temperatura del centro de la placa después
de 1 min, sumando los cuatro primeros términos diferentes de cero de la Ec. 4-3. Verifique la
respuesta utilizando las graficas de Heisler.

4-32 ;Qué error resultaria del uso de los primeros cuatro términos de la Ec. 4-3 para calcular la
temperatura en T =0y x = L?

4-33 Una lamina grande de aluminio que se encuentra a una temperatura uniforme de 30 °C se
expone de manera brusca a un flujo de calor superficial constante de 15 kW/m?, ¢Cuil es la
temperatura a una profundidad de 2.5 cm después de 2 min?

4-34 ;Cuanto tiempo tardaria la temperatura en alcanzar 150 °C a una profundidad de 2.5 cm
en la lamina del Prob. 4-33?

4-35 El cuerpo bidimensional de la Fig. 3-6 tiene las temperaturas inicial y de superficie tal co-
mo se calcularon y muestran en la Tabla 3-3. En un tiempo cero se reduce el calor de la cara de
250 °C a 30 °C. Tomando Ax = Ay = 15cm y a = 1.29 x 1075 m?/s, calcule las temperaturas
en los nodos 1, 2, 3, 4 después de 30 minutos. Realice los calculos utilizando tanto el método de
diferencia progresiva como el de diferencia regresiva. Para el método de diferencia regresiva uti-
lice s6lo dos incrementos de tiempo.

4-36 Desarrolle una formulacién de diferencia regresiva para un nodo de frontera sujeto a un
medio por conveccion. Verifique con la Tabla 4-3.

4-37 Una esfera de vidrio de cuarzo tiene una difusividad térmica de 9.5 X 107 m2/s, un
diametro de 2.5 cm y una conductividad térmica de 1.52 W/m-°C. La esfera estd inicialmente a
una temperatura de 25 °C y se somete de repente a un medio por conveccién a 200 °C. El coefi-
ciente de transferencia de calor por conveccion es de 110 W/m2-°C. Calcule las temperaturas en
el centro y en un radio de 64 mm después de 4 min.

4-38 La franja de material que se muestra tiene una conductividad térmica de 20 W/m-:°C y se
le coloca firmemente sobre la superficie isotérmica que se mantiene a 50 °C. En un tiempo cero,
la franja se expone de repente a una corriente de aire con TO° =300 °Cy h =40 W/m?°C. Uti-
lizando una técnica numérica, calcule las temperaturas en los nodos 1 a 8 después de 1's, 10 §, 1
min, y en estado estacionario; g = 7000 kg/m’, y ¢ =05 kJ/kg-°C

Figura Problema 4-38

4-39 Como se muestra en la figura, la placa de acero inoxidable estd rodeada por un bloque
aislante e inicialmente a una temperatura uniforme de 50 °C con un medio por conveccién a 50
°C. La placa se expone bruscamente a un flujo de calor radiante de 20 kW/m?. Calcule las tem-
peraturas en los nodos indicados después de 10 s, 1 min Y 10 min Tome las propiedades del ace-
ro inoxidable como k =16 W/m-°C, g = 7800 l(g/m3 y ¢ = 046 kJ/kg-°C.

4-40 La placa compuesta que se muestra en la figura del problema 4-40 tiene una cara aislada y
estd inicialmente a una temperatura uniforme de 100 “C. En un tiempo cero la cara se expone
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Figura Problema 4-39

de manera brusca a un medio por conveccién a 10 ®C y b = 70 W/m2-°C. Determine las tempe-
raturas en los nodos que se indican después de 1 8,10 s, 1 min y 10 min.

k: P C,
Material Wim-°C kg/m? kd/’kg-°C
A 20 7800 0. 46
B 1.2 1600 0.85
c 0.5 2500 0.8

Figura Problema 4-40

4-41 El alambre de acero inoxidable de 4.0 mm de didmetro gue mostramos, estd inicialmente a
20 °C y se expone a un medio por conveccion a 20 °C, en donde h puede tomarse como 200
W/m?°C, Se aplica una corriente eléctrica al alambre de manera que hay una generaciéon de
calor interna uniforme de 500 MW/m3. Tal como se muestra, el lado izquierdo del alambre estd
aislado. Establezca las ecuaciones nodales y el requerimiento de estabilidad para calcular la tem-
peratura en el alambre como una funcién del tiempo, utilizando incrementos de Ay = 0.5 mmy
Ad = x/4. Témense las propiedades del acero inoxidable como K = 16 W/m-°C, g = 7800
kg/m*yc = 0.46 kJ/kg-°C.

Figura Problema #-41
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4-42 Se pueden fabricar municiones de plomo dejando caer gotas de plomo fundido en agua.
Suponiendo que las gotas de plomo tienen las propiedades del plomo sdlido a 300 °C, calcule el
tiempo necesario para que la temperatura del centro alcance 120 °(C cuando el agua se en-
cuentra 100 °C, con h = 5000 W/m?.°C, d = 1.5 mm.

4-43 Una pila de ladrillos comunes para la construcciéon de 1 m de alto, 3 m de largo y 0.5 m de

espesor deja el horno en donde se le ha horneado a una temperatura uniforme de 300 °C. Se deja
enfriar la pila en una habitacion a 35 °C con un coeficiente de conveccion de aire de 15
W/m?2-°C. La superficie inferior del ladrillo estd sobre una base aislada. (Cuanto calor se habra
perdido cuando los ladrillos alcanzan la temperatura de la habitacion? (Cuanto tiempo tardaran
en perder la mitad de esta cantidad y cudl serd la temperatura en el centro geométrico de la pila

al llegar a ese momento?

4-44 Un pedazo de material ceramico [k = 0.8 W/m-°C, g = 2700 kg/m?, ¢ = 0.8 kJ/kg-°C] es
muy grueso y esta inicialmente a una temperatura uniforme de 30 °C. La superficie del material
se expone de manera brusca a un flujo de calor constante de 650 W/m? °C, Trace la temperatu-
ra como una funciéon del tiempo, a un centimetro de profundidad.

4-45 Un cubo de aluminio de 4.0 cm esta inicialmente a 450 °C y se le expone de rondén a un
medio por conveccién a 100 °C con h = 120 W/m?-°C. (Cuanto tiempo tardard el cubo en
enfriarse hasta 200 °C?

4-46 Una lamina de cobre de 3.0 cm de espesor estd inicialmente a una temperatura de 250 °C.
Su superficie superior se expone bruscamente a un medio por conveccion de 100 °C mientras la
superficie inferior esta aislada. La temperatura de la superficie disminuye en 6 min a 150 °C,
Calcule el valor del coeficiente de transferencia de calor por conveccion.

4-47 Una ldmina grande de aluminio de 10 cm de espesor y estd a una temperatura inicial uni-
forme de 400 °C. Se le expone bruscamente a un medio por conveccion a 90 °C con h = 1400
W/m?°C. (Cuénto tiempo tardard la linea central de temperatura en disminuir a 180 °C?

4-48 Una capa de hielo grande y gruesa esta inicialmente a una temperatura uniforme de = 20
°C. Si la temperatura se eleva de repente a = 1 °C, calcule el tiempo necesario para que la tem-
peratura alcance Il °C a una profundidad de 1.5 cm. Las propiedades del hielo son g = 57

1b,./pie?, C, = 0.46 Btu/lb,, k = 1.28 Btu/h-pie-°F, o = 0.048 piet/h.

4-49 Una lata de aluminio con un volumen aproximado de 350 cm? contiene cerveza a 1 °C.
Utilizando el anélisis de capacidad global, estime el tiempo requerido para que el contenido se
caliente a 15 °C cuando se coloca la lata en una habitacion a 22 °C, con un coeficiente de €On-
veccidn de 15 W/m? °C. Supdngase que la cerveza tiene las mismas propiedades que el agua.

4-50 El medio cilindro del Prob. 3-42 tiene inicialmente una temperatura uniforme de 300 °C y
se le expone de manera brusca a una frontera por conveccion, mientras que su lado inferior se
mantiene a 300 °C. Calcule las temperaturas nodales para varios incrementos de tiempo y calcu-
le la pérdida de calor en cada periodo. Tome @« = 0.5 X 1075 m?/s.

4-51 Una placa grande de ladrillo [k = 1.07 W/m-°C, ¢ = 54 x 10~7 m?%/s] se encuentra ini-
cialmente a una temperatura uniforme de 20 °C. Una de sus superficies se expone de rondon a
un flujo uniforme de calor de 4500 W/m?2. Calcule y haga una gréfica de la temperatura superfi-
cial en funcion del tiempo. Calcule también el flujo de calor a través del plano a 2 cm de profun-
didad cuando la temperatura superficial alcanza 150 °C.

4-52 Una esfera de cobre de 3.0 cm de didmetro esta inicialmente a una temperatura uniforme
de 50 °C. Se le expone de repente a una corriente de aire a 10 °C con h = 15 W/m? °C. {Cuan-
to tiempo tardara en disminuir a 25 °C la temperatura de la esfera?
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4-53 Una esfera de aluminio de 5.0 cm de didmetro se encuentra al principio a una temperatura
uniforme de 40 °C. Se le expone bruscamente a un medio de radiacion en el espacio exterior a 0
K (no hay conveccion). Suponiendo que la superficie del aluminio esta ennegrecida y que puede
aplicarse el andlisis de capacidad global, calcule el tiempo requerido por la temperatura de la es-
fera para disminuir a -240 °C.

454 Una esfera cerdmica ennegrecida de 10 cm de didmetro tiene al principio una temperatu-
ra uniforme de 1000 K y se le coloca bruscamente en el espacio exterior, en donde pierde calor
por radiacion (no hay conveccion) de acuerdo con

brag = 6AT* T en grados K
0 = 5669 % 107% W/im? K#

Calcule las temperaturas en los nodos que se muestran para varios incrementos de tiempo, y las
pérdidas de calor correspondientes. Tome k& = 2 W/m-K, o = 1.4 X 107 /g,

e

455 Una caja fuerte a prueba de incendio esta construida de asbesto de baja densidad ente ho-
jas delgadas de acero inoxidable. La caja tiene la forma de un cubo con dimensiones interior y
exterior de 0.5 m y 1 .0 m. Si la caja estd inicialmente a una temperatura uniforme de 30 °C y el
exterior se expone de manera brusca a un ambiente de conveccién a 600 “C, h = 100 W/m?3-°C,
calcule el tiempo necesario para que la temperatura en el interior alcance 150 “C. Suponga que
la superficie interna estd aislada y desprecie la resistencia y la capacitancia del acero inoxidable.
Tome las propiedades del asbesto como k2 = 0.16 W/m-°C, ¢ = 3.5 X 107 m?%/s.

4-56 La aleta que se muestra en el Prob. 3-41 estd inicialmente a la temperatura uniforme de
300 °C y se expone de repente al medio de conveccion que se muestra. Calcule las temperaturas

de los nodos para varios incrementos de tiempo, suponiendo que la base permanece a 300 °C.

Tome ¢¢ = 3 X 1077 m?%/s.

457 Una esfera hueca de concreto [k = 1.3 W/m:-°C, o = 7 X 1077 m?/s] tiene diametro inte-

rior y exterior de 0.5 y 1.0 m y tiene inicialmente una temperatura uniforme de 200 “C. Se baja

la temperatura de la superficie exterior a 20 °C, Calcule las temperaturas nodales que se
muestran para diversos incrementos de tiempo. Suponga que la superficie interior actia como si

estuviera aislada.

N
1\2\3\4\

Figura Problema 4-57
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4-58 Repita el Prob. 4-30 con la superficie superior que también pierde calor por radiacion de
acuerdo con:

Graa = cAe(T - T Ten grados K

5.669 x 10~® W/m?-K*

aT

e = 07

4-59 Repita el Prob. 4-50, con la superficie superior que también pierde calor por radiacion de
acuerdo con

gAeT -TLH Ten grados K

Grag =
o = 5669 Xx10™% W/m? -K*
€ = 0.7

4-60 La esquina que mostramos se encuentra inicialmente a una temperatura uniforme de 200
°C y se le expone entonces de rondén a una conveccién alrededor del borde con h = 50
W/m?.°C y T =30 “C. Suponga que el sdlido tiene las propiedades del ladrillo refractario. Exa-
mine los nodos 1, 2, 3, 4 y determine el incremento de tiempo maximo que puede utilizarse para
realizar un célculo numérico transiente.

el

3 al

Figura Problema 4-60
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5

Principios de Conveccidn

5-1 Introduccién

En los capitulos precedentes se consideraron el mecanismo y el calculo de la transfe-

rencia de calor por conduccién. La conveccién sélo se traté en la medida en que se
referia a las condiciones de frontera impuestas a un problema de conducciéon. Ahora
deseamos examinar los métodos para el calculo de la transferencia de calor por con-

veccion y en especial, los modos para predecir el valor del coeficiente de transferencia
de calor por conveccidon h. El tema de transferencia de calor por conveccion requiere

un balance de energia, ademas de un analisis de la dinamica de fluidos de los proble-
mas de interés. En este capitulo nuestro tratamiento versard primero sobre algunas de
las relaciones sencillas de dindmica de fluidos y analisis de capa limite, los cuales son
importantes en la comprension béasica de la transferencia de calor por conveccion. En

seguida impondremos un balance de energia en el sistema de flujo y determinaremos
la influencia del flujo sobre los gradientes de temperatura en el fluido. Finalmente,
después de conocer la distribucién de temperatura, se podra determinar la rapidez de

transferencia de calor de una superficie caliente hacia el fluido que se hace pasar sobre

ella.

En este capitulo nuestro desarrollo es fundamentalmente de caracter analitico y
versa solo sobre sistemas de flujo con conveccidn forzada. En capitulos subsecuentes se
presentaran las relaciones empiricas para el célculo de transferencia de calor por con-
veccion forzada, asi como la transferencia de calor por conveccion natural, ebullicion
y condensacion.

5-2 Flujo viscoso

Considérese el flujo sobre la placa plana que se muestra en las Figs. 5-1 y 5-2. Desde el
comienzo del borde principal de la placa se desarrolla una region en donde se siente la
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Fig. 51

limite en una placa plana.

T

Esquema que muestra diferentes regimenes de flujo de capa

influencia de fuerzas viscosas. Estas fuenas viscosas se describen en términos de es-
fuerzos cortantes 7 entre las capas de fluido. Si suponemos este esfuerzo como propor-
al gradiente de velocidad normal, tenemos la ecuacién para definir la  viscosi-

cional
dad.

=p- (5-1)

A la constante de proporcionalidad p se le llama la viscosidad dinamica. Un conjunto

de unidades tipico es el

newton-segundo por metro cuadrado; sin embargo, se utilizan

muchos conjuntos de unidades para la viscosidad, y deberd tenerse cuidado a fin de se-
leccionar el conjunto apropiado que sea consistente con la formulacion que se tiene.

A la region de flujo que se desarrolla a partir del borde Principal de la placa en el
que se observan los efectos de viscosidad se le llama la capa limite. Se utiliza un punto
arbitrario para designar la posicion y, en donde termina la capa; este punto se selec-
ciona casi siempre como la coordenada y en donde la velocidad adquiere el 999, del

valor

de corriente

libre.

Inicialmente, el desarrollo de la capa limite es laminar, pero a una distancia
critica del borde principal, dependiendo del campo de flujo y las propiedades del
fluido, comienzan a amplificarse pequefias perturbaciones en el fluido y tiene lugar un
proceso de transicion hasta que el flujo se vuelve turbulento. Podemos pensar en la re-
gion de flujo turbulento como en una agitacion aleatoria en la que partes del fluido se

Fig. 52 Perfil de velocidad laminar en una
placa plana.
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mueven de aqui para alla, en todas direcciones. La transicion de flujo turbulento a la-
minar ocurre cuando

U=X _ PUSX | 5y 105
v

donde u_ = velocidad de corriente libre
x = distancia desde el borde principal
v = u/e = viscosidad cinética

A esta agrupacion particular de términos se le Ilama nimero de Reynolds y es adimen-
sional cuando se utiliza un conjunto de unidades consistente para todas las propieda-

des:

Re.r = (5-2)

A pesar de que para la mayor parte de los propdsitos analiticos el nimero de Rey-
nolds critico se toma generalmente como 5 X 105 para transicién en una placa plana,
el valor critico en una situacion préactica depende en gran parte de las condiciones de
rugosidad de la superficie y del “nivel de turbulencia” de la corriente libre. El interva-
lo normal para el comienzo de la transicion se encuentra entre 5 X 103y 108, Cuando
existen perturbaciones muy grandes en el flujo, la transicion puede comenzar en nd-
meros tan bajos como 103 y para flujos casi libres de fluctuaciones, ésta no comenzara
hasta Re = 2 X 10% 0 mas. En realidad el proceso de transicién es uno que cubre un
intervalo de nimeros de Reynolds en el que tenemos transiciones completas y de-
sarrollo de flujo turbulento en nimeros de Reynolds del doble del valor en que comen-
z6 la transicion.

Las formas relativas para los perfiles de velocidad en flujos laminar y turbulento se
muestran en la Fig. 5-1. El perfil laminar es aproximadamente parabdlico, mientras
que el perfil turbulento tiene una porcién cerca a la pared que es casi lineal. Se dice
que esta porcion lineal se debe a una subcapa laminar que se adhiere con fuerza a la
superficie. Fuera de esta subcapa, el perfil de velocidad es relativamente plano compa-
rado con el perfil laminar.

El mecanismo fisico de la viscosidad es de intercambio de momento. Considérese la
situacion de flujo laminar. Las moléculas se pueden mover de una lamina a otra, lle-
vando consigo un momento que corresponde a la velocidad del flujo. Existe un mo-
mento de transporte neto desde las regiones de alta velocidad hacia aquellas de baja
velocidad, creando asi una fuerza en la direccién del flujo. Esta fuerza es el esfuerzo
cortante viscoso que se calcula con la Ec. 5-1.

La rapidez a la que toma lugar la tranferencia de momento depende de la rapidez
a la que se muevan las moléculas a través de las capas del fluido. En un gas, las mo-
léculas se moveran a una cierta velocidad promedio proporcional a la raiz cuadrada de
la temperatura absoluta, ya que en la teoria cinética de los gases identificamos la tem-
peratura con la enegia cinética media de una molécula. A mayor rapidez de las mo
léculas, mayor serd el momento que transportaran. Por tanto deberemos esperar que el



196 Transferencia de Calor

momento de un gas sea aproximadamente proporcional a la raiz cuadrada de la tem-
peratura, y los experimentos corroboran bastante bien esta expectativa. En el Apéndi-
ce A se proporcionan las viscosidades de algunos fluidos tipicos.

En la region de flujo turbulento ya no se observan capas precisas de fluido y nos ve-
mgps forzados a buscar un concepto un poco diferente para la accion viscosa. Se puede
obtener una idea cualitativa del proceso de flujo turbulento imaginando porciones
macroscopicas de fluido que transportan energia y momento, en lugar del transporte
microscopico en base de moléculas individuales. Es evidente que deberemos esperar
que estas masas mas grandes de elementos macroscopicos de fluido transportaran mas
energia y momento que las moléculas individuales, y también deberemos esperar en
flujo turbulento una fuerza cortante viscosa mayor que en flujo laminar (asi como
también una mayor conductividad térmica). Esta expectativa se verifica por medio de
experimentos y es esta accion viscosa mas elevada en el flujo turbulento la causa del
perfil de velocidad plano que se muestra en la Fig. 5-1.

Considérese el flujo en un tubo, tal como se muestra en la Fig. 5-3. Como se
muestra, se forma una capa limite en la entrada. Tal vez la capa limite llena la totali-
dad del tubo, y se dice que el flujo se encuentra totalmente desarrollado. Si el flujo es
laminar, se observa un perfil de velocidad parabélico, tal como se muestra en la Fig.
5-3a. Cuando el flujo es turbulento se observa un perfil un poco mas obtuso, como el
de la Fig. 5-3b. Para un tubo, se utiliza nuevamente el nimero de Reynolds como &ri-
terio para el flujo laminar y turbulento. Para

Re, = E'y”—d > 2300 (6-3)
Capa limite

Flujo
uniforme
de entrada

Flujo deaarrollado
por completo

T

longitud d ¢ i n i ¢ i o - ~
@)

Subcapa Iaminar—l

Nucleo
turbulento

Fig. 5-3 Perfil de velocidad para flujo (a) laminar (b) turbulento en un tubo.
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se observa casi siempre que el flujo es turbulento.

Una vez més se puede observar un intervalo de nimeros de Reynolds para la transi-
cion, de acuerdo con la rugosidad del tubo y la uniformidad del flujo. El intervalo pa-
ra la transicion aceptado en genera! es

2000 < Req < 4000

a pesar de que en condiciones de laboratorio cuidadosamente controladas se ha man-
tenido flujo laminar hasta nimeros de Reynolds de 25 000.
La relacién de continuidad para flujo unidimensional en un tubo es

m= pu mA (5-4)

donde m = rapidez de masa de flujo
u. = velocidad media
A = area de seccién transversal

Definimos la masa velocidad como
. m
Masa velocidad = G = T° pu,,, (5-5)

de manera que los niimeros de Reynolds pueden escribirse

Rea = 7 (5-6)

En ocasiones es mas conveniente usar la Ec. 5-6 en lugar de la Ec. 5-3.

5-3 Flujo no viscoso

Aunque no existe un fluido real no viscoso, en algunas circunstancias se puede consi-
derar el fluido como tal y es conveniente presentar algunas ecuaciones que se aplican
en estas circunstancias. Por ejemplo, en el problema de la placa plana precedente, a
una distancia de la placa suficientemente amplia el flujo se comportard como un siste-
ma de flujo no viscoso. La razén de este comportamiento es que los gradientes de velo-
cidad normales para la direccidon de flujo son muy pequefios y por consiguiente, las
fuerzas cortantes viscosas son pequenias.

Si se realiza un equilibrio de fuerzas sobre un elemento de fluido incompresible y
estas fuerzas se hacen iguales al cambio en momento del elemento, la ecuacién de Ber-
noulli para flujo a lo largo de una linea de corriente resulta:

= constante (5-7a)

DO =t
RIS

i
+



198 Transferencia de Calor
o en forma diferencial

dp  VdV _

p 2 0 (5-7b)

donde p = densidad del fluido
P = presion en un punto particular del fluido
V = velocidad del flujo en ese punto

La ecuacion de Bernoulli se considera algunas veces una ecuacion de energia debido a
que el término V2/2g, representa energia cinética y la presion representa energia po-
tencial; sin embargo, debe recordarse que estos términos se derivan en base a un anali-
sis dindmico, de modo que la ecuacidon es fundamentalmente una ecuacion dinamica.
De hecho, el concepto de energia cinética estd basado en un andlisis dinamico.

Cuando el fluido es compresible, debe escribirse una ecuacién de energia que tome
en cuenta cambios en energia térmica interna del sistema y los cambios correspondien-
tes en temperatura. Para un sistema de flujo unidimensional esta ecuaciéon es la
ecuacion de energia de flujo estacionario para un volumen de control,

. 1 . 1
1, + 8. Vi+@Q =i+ 5. V.2 + Wk (5-8)
donde ¢ es la entalpia definida por
i=e+pv (5-9)

y donde e = energia interna
Q = calor agregado al volumen de control
Wk= trabajo externo neto efectuado en el proceso
v = volumen especifico del fluido

(El simbolo ¢ se usa para designar la entalpia en lugar de la acostumbrada h para evi-
tar confusion con el coeficiente de transferencia de calor.) Los sufijos 1y 2 se refieren a
las condiciones de entrada y salida del volumen de control. Para calcular la caida de
presion en flujo compresible, es necesario especificar la ecuacion de estado del fluido,
esto es, para un gas ideal,

p=pRT Ae=c¢,AT Ai = ¢, AT

La constante de los gases para un gas particular se da en términos de la constante uni-
versal 42 como

R
R=w

donde M es el peso molecular y R = 8314.5 J/kg-mol-K. Para aire, las propiedades de
gas-ideal adecuadas son
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rR,, =287 J/kg-K Cpaie = 1.005 kd/kg-°C Coare = 0.718 kd/kg-°C

Para resolver un problema particular, también debemos especificar el proceso. Por
ejemplo, el flujo adiabatico reversible a través de una boquilla da las siguientes expre-
siones conocidas que relacionan las propiedades en algun punto en el flujo con el nu-
mero Mach y las propiedades de estancamiento, es decir, las propiedades donde la ve-
locidad es cer o0:

:1+L;—1M2

!

(1 N ],; 1M2)7l(7—1)

_ (1 + ], ; 1 Mz)l/(y—l)

=2 wp =3

propiedades de estancamiento
razon de calores especificos ¢, /¢
numero de Mach

l

donde Ty, fy, Qo

Y
M

1l

M:

SERS

donde g es la velocidad local del sonido, que puede calcularse a partir de

a = Vyg.RT (5-10)

para un gas ideal. * Para aire que se comporta como un gas ideal, esta ecuacion se re-
duce a

a=20045VT s (5-11)

donde T esta en grados K.

Ejemplo 5-
Fluye agua a 20 °Cy 8 kg/s a través del arreglo difusor que se muestra en la figura adjunta. El didmetro en

Ia Sec. 1 es 3.0 cm yen la Sec. 2 es 7.0 cm. Determine el aumento en presion estatica entre las Secs. 1 y 2. Su-
ponga el flujo sin friccién.

Solucién

Las areas de seccion transversal de flujo son

o Lasformulas de flujo isoentrépico se derivan en la Ref. 7. Pag. 629.
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Flujo

Figura Ejemplo 51

wd,* _ 7(0.03)

4= T =7.069 X 10~ m
2 2
A, =% - @ = 3.848 x 10~ m?

La densidad del agua a 20 °Ces 1000 kg/m’, por lo que podemos calcular las velocidades @ partir de la rela-
cién de continuidad de masa

_ 8.0 .
U = [1000)(7.069 x 107 - 1132 ms [37.1piess]

_ 8.0
%2 = (1000)(3.848 x 10~

O 2.079 m/s [6.82 pies/s]
La diferencia de presién se obtiene de la Ec. 5-7a Bernoulli

— P - L
P 2gc
100 11132 - 2079

61.91 kN/m? [8.98 1b/plg? abs]

(ulz - u22)

Py — P

Ejemplo 5-2

Se expande isotropicamente aire a 300 °C y una presién de 0.7 MN/m? de un tanque, hasta que la velocidad
es 300 m/s. Determine la temperatura y presion estaticas, asi corno el nimero de Mach del aire 3 la condi-
cién de alta velocidad. ¥ = 1.4 para el aire.

Solucion
Podemos escribir la ecuacién de energia de flujo estacionario como

12

2g.

Iy =1 +

debido a que la velocidad inicial es pequefia y el proceso es adiabatico. En términos de temperatura,
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e

cp(Ty - Ty = 2gc
2
(1005)(300 - T) = ((23)?T0)0)

T, = 2552°C = 528.2 K ({4914 °F]

Podemos calcular la presion a partir de la relacion isoentrépica

Ds _( T, )7/(7—1)
Pl A\ Ty

3.5
pr= ©OD) (5527832) = 0.526 MN/m? [76.3 Ib/plg?abs]

La velocidad del sonido en 14 condicién 2 es:

ay = (20.045)(528.2)'2 = 460.7 m/s [1511 pies/s]

de modo que el nimero de Mach es

54 Capa limite laminar en una placa plana

Considérese el volumen de control elemental que se muestra en la Fig. 5-4. Derivamos
la ecuacién de movimiento para la capa limite haciendo un balance de fuerzas y mo-
mentos en este elemento. Para simplificar el analisis suponemos:

1. El fluido es incompresible y el flujo es estacionario.

2. No hay variaciones de presion en la direccidon perpendicular a la placa.
3. La viscosidad es constante.

4. Las fuerzas cortantes viscosas en la direccion y son despreciables.

Aplicamos la segunda ley de movimiento de Newton,

d(mV)I

MF.=

Esta forma de la segunda ley de movimiento de Newton se aplica a un sistema de
masa constante. En dindmica de fluidos no es conveniente, en general, trabajar con
elementos de masa; mas bien, trataremos con voliimenes de control elementales tales
como el que se muestra en la Fig. 5-4, en donde la masa puede fluir hacia dentro o ha-
cia fuera de los diferentes lados del volumen, que esta fijo en el espacio. Para este siste-
ma el balance de fuerzas se escribe entonces

LF, = aumento en flujo de momento en la direccion x

El flujo de momento en la direccién x es el producto del flujo de masa a través de un
lado particular del volumen de control y el componente x de la velocidad en ese punto.
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o, d su\
dx| = + = (& g
Hax -y ay(ay/

ou
u g;dx

dy
(p+ p dx) dy
ax

v

Fig.5-4 Volumen de control elemental para el balance de fuerzas en capa limite laminar.

La masa que entra por la cara izquierda del elemento, por unidad de tiempo es
pu dy

si suponemos profundidad unitaria en la direccion z. Asi, el momento que entra a la
cara izquierda por unidad de tiempo es

pudy u = pu?dy
El flujo de masa que sale de la cara derecha es
Ju
+ =
p (u Ep dx) dy
y el momento que sale de la cara derecha es
du )2
+ — d
P (u 0x dx y
El flujo de masa que entra por la cara inferior es

pU dx

y el flujo de masa que sale por la cara superior es
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dv
p (v + b—;dy) dx
Un balance de masa en el elemento da
_ du ov )
pudy + pv dx —p(u +33—C—dx>dy +p(v + Bydy dx

du  dv
Py 3 0 (5-12)

Esta es la ecuacion de continuidad de masa para la capa limite.
Regresando al analisis de momentos y fuerzas, el momento en la direccién x que
entra por la cara inferior es

pou dx

y el momento en la direccién x que sale por la cara superior es

dv du
p(v +wdy) (u +6—y—dy>dx

Nos interesa s6lo el momento en la direccion x debido a que las fuerzas que se conside-
ran en el analisis son aquellas en la direccion x. Estas fuerzas son las originadas por las
fuerzas cortantes viscosas y fuerzas de presion en el elemento. La fuerza de presién en
la cara izquierda es p dy y aquella en la derecha es = [p + (dp/dx)dx]dy, de modo
que la fuerza de presion neta en la direccién del movimiento es

dp
- a‘dx dy

La fuerza de corte viscosa en la cara inferior es

- 'U'de

y la fuerza cortante en la superior es

ou 0 (du
dx [55 *5;(5;) dy]

La fuerza cortante viscosa neta en la direccion de movimiento es la suma de lo ante-
rior:

. %u
Fuerza cortante viscosa neta = p P dx dy
Y
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lgualando la suma de las fuerzas cortante viscosa y de presion a la transferencia de mo-
mento neta en la direccién x, tenemos

u 9 9 2
;L-(,}—y-fdxd —%dxdy=p(u+£dx) dy — pu?dy
+ p(v +g—;—dy) <u+ g—;dy)dx - pvudx

Clarificando términos, hacemos wuso de la relacion de continuidad (5-12) y despre-
ciamos diferenciales de segundo orden, para obtener

an @ o°
P(u 2 ”)— u_9p (5-13)

3 V) T e ax
Esta es la ecuacion de momento de capa limite laminar con propiedades constantes.
La ecuacion puede resolverse exactamente para muchas condiciones de frontera, y el
lector debera dirigirse al tratado de Schlichting [1] para detalles sobre los diversos mé-
todos empleados en las soluciones. En el Apéndice B hemos incluido el método clésico
para obtener una solucion exacta de la Ec. 5-13 para flujo laminar sobre una placa
plana. Para el desarrollo en este capitulo, nos damos por satisfechos con un analisis
aproximado que proporciona una solucion mas sencilla, sin pérdida en la compren-
sion fisica de los procesos involucrados. El método aproximado se debe a von Karmén
[2].

Considérese el sistema de flujo de capa limite que se muestra en la Fig. 5-5. La ve-
locidad de corriente libre fuera de la capa limite es u,, y el espesor de la capa limite es
6. Deseamos hacer un balance de fuerzas y momentos en el volumen de control acota-
do por los planos 1, 2, A-A y la pared solida. Los componentes de velocidad normales
a la pared se desprecian y solo se consideran aquellos en la direccion x. Suponemos que

1 2

Fig. 55 Volumen de control elemental para el anéli-
sis integral de momento de la capa limite laminar.
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el volumen de control es lo bastante alto para que siempre incluya la capa limite; es
decir, H > §.
El flujo de masa a través del plano 1 es

| o dy @

y el flujo de momento a través del plano 1 es
H
L pu? dy ®)
El flujo de momento a través del plano 2 es
H d H
fn putdy + 4 (fo pu2dy)dx ©
y el flujo de masa a través del plano 2 es

LHpudy +%(Lﬂpudy)dx (d)

Considerando la conservacion de masa y el hecho de que no puede entrar masa al volu-
men de control a través de la pared sélida, el flujo de masa adicional en la expresion
(d) sobre aquella en (a) debe entrar a través del plano A-A. Este flujo de masa trans-
porta con ella un momento en la direccion x igual a

d
umax—(fo”pu dy)dx

El flujo neto de momento que sale del volumen de control es por tanto

([ purdy) e = e 3 ([ ) e

Esta expresién puede ponerse en una forma un poco mas util recordando la férmula
de producto del célculo diferencial:

d(nd) = ndd + $dn
ndeé = d(nd) — ddn

En la expresion de momento expresada antes, la integral

J, oy
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es la funcion ¢y u, es la funcion 5. As

d ((n _d H due
u”dx(fo PUdy)dx—E(umfoPudy)dx— (f pudy)dx

=(%g(f Puwmdy)dx————(f pudy) dx  (5-14)

La u, puede colocarse en el interior de la integral ya que no es una funcion de y y
puede entonces tratarse como una constante de aqui en adelante, por lo que concierne
a una integral con respecto a y.

Regresando al analisis, la fuerza en el plano 1 es la fuerza de presion pH y la del
plano 2 es [p + (dp/dx)dx]H. La fuerza cortante en la pared es

~Tpdx = —pdx 5 (')u

No hay fuerza cortante en el plano A-A ya que el gradiente de velocidad es cero fuera
de la capa limite. Haciendo las fuerzas en el elemento iguales al aumento neto en mo-
mento y agrupando términos tenemos

dp du
dxH _pdxf (us — uwu dy +Wja pu dy (5-15)

Esta es la ecuacidn integral de momento de la capa limite. Si la presion es constante a
través del flujo,

du,

dp _ o _ . Qe
=0 = -pu« o (5-16)

dx

ya que la presion y la velocidad de corriente libre estan relacionadas por la ecuacién de
Bernoulli. Para la condiciéon de presion constante la ecuacion integral de capa limite
se convierte en

_ o _
~F oy &17

pdxf Wwe —wudy =
El limite superior en la integral se ha cambiado a § debido a que el integrando es cero
paray > dyaqueu = u_paray > 6.

Si se conociese el perfil de velocidad, se podria insertar la funcién apropiada en la
Ec. 5-17 para obtener una expresion para el espesor de capa limite. Para nuestro ana-
lisis aproximado, primero escribimos algunas condiciones que la funcién de velocidad
debe satisfacer:

1}
[a)

u=20 eny (a)

1}
=]

(&)

S
Il

Ux eny
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— =0 eny — 8 (C)
Para una condicion de presion constante, la Ec. (5-13) da:

o0*u

W:O eny =0 d)

ya que las velocidades u»y v son cero en y = 0. Suponemos que los perfiles de velocidad
en diversas posiciones x son similares; es decir, tienen la misma dependencia funcional
con la coordenada y. Hay que satisfacer cuatro condiciones. La funcion mas sencilla
que podemos seleccionar para satisfacer estas condiciones es un polinomio con cuatro
constantes  arbitrarias.  Asi

u=Ci+Cyy+ Coy? + Cpy? (5-18)

Aplicando las cuatro condiciones (a) a (d),

——

Insertando la expresion para la velocidad dentro de la Ec. 5-17 da

e D2 [ - 25 a) o) -nie] - 3ue
dx{p““f:[zs 5\ J1 725135 |¥ _“Ey]yzo"z‘ 5

Efectuando la integracion se llega a

4(39 )_3l‘u°°
dx(280pu°°8 =37

Como 2 y u, son constantes, se pueden separar las variables para obtener

140 w 140 v
8dd = — =
13 puxdx 13 uxdx
5 140 1
Y D) —ﬁa—;ﬁrconst

En x= 0, § =0, de modo que

Esto puede escribirse en términos del ndmero de Reynolds como

X
i
e O
o D

(5-21)
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donde Re, =

La solucién exacta de las ecuaciones de capa limite tal como se da en el Apéndice B da

6
x ~ Rel® (5-21a)

Ejemplo 5-3

Sobre una placa plana, fluye aire a 27 °C, 1 atm y a la velocidad de 2 m/s. Calcule el espesor de la capa
limite a de distancias de 20 y 40 cm del borde principal de la placa. Calcule el flujo de masa que entra en la
capa limite entre x =20 cmy x = 40 cm. La viscosidad del aire a 27 °C es 1.98 X 107% kg/m"s. Suponga
profundidad unitaria en la direcciéon z.

Solucién

La densidad del aire se calcula de

_ p _10132 x 1@ 3 -
P= mp = 08DGE00) 1.177 kg/m?® L0.073 b,/ pies”]

El nGmero de Reynolds se calcula como

_(L.177(2.0(0.2)

E =20 cm: Re = = 23 770
nx 1.98 x 107°
0y
Enx = 40cm: Re = d. - )(2.16_(2"&: 47 540
El espesor de la capa limite se calcula a partir de la Ec. 5-21:
(4.64X0.2)
= : 8 = ————2=0.00602 m |
En x = 20 cm: @3 TTON™ [0.24 plg]

Enx = 40 cm: 5:%: 0.00851 m [0.34 plg]

Para calcular el flujo de masa que entra a la capa limite de la corriente libre entre ¥ =20 cmy Xx = 40 cm,
simplemente tomamos la diferencia entre el flujo de masa en la capa limite entre esas dos posiciones x, En
cualquier posicion x el flujo de masa en la capa limite estd expresado por la integral

o

donde la velocidad se da por la Ec. 5-19,

Evaluando la integral con esta distribucién de velocidad, tenemos

® él_l(l)“] -
J:)/)u,r,[28 55 dy =3pu.d
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Por tanto, e flujo de masa que entra a la rapa limite es

Am =%pu(dy = 8y)
= @)1.177)(2.0)(0.00851 - 0.00602)
=3.663 X 10-® kg/s [8.08 X 1073 Ib,/s]

5-5 Ecuacién de energia de la capa limite

El anélisis anterior consideraba la dindmica de fluidos de un sistema de flujo de capa
limite laminar. Desarrollaremos ahora la ecuacion de energia para este sistema y pro-
cederemos asi a un método integral de solucion.

Considérese el volumen de control elemental que se muestra en la Fig. 5-6. Para
simplificar el andlisis  suponemos

1. Flujo estacionario incompresible.
2. Viscosidad, conductividad térmica y calor especifico constantes.
3. Conduccion de calor despreciable en la direccion del flujo (direccion x).

Asi, para el elemento mostrado, el balance de energia puede escribirse

Energia de conveccion que entra por la cara izquierda + energia de conveccibn que
entra por la cara inferior + calor por conduccién que entra en la cara inferior + tra-

ar 9 (of
kX Ly t oy By)d”]

v ar
pe v+ ay \T+73, dy) dx
Trabajo viscoso neto e ( o )( b

au\’
ua (&) o

pe, (u+ g—z dx)(T+%;7(‘- dx)dy

Fig.56 Volumen elemental para andlisis de energia de capa limite laminar.
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bajo viscoso neto hecho en el elemento = energia por conveccibn que sale por la cara
derecha + energia por conveccion que sale por la cara superior + calor por conduc-
cion que sale por la cara superior.

Las cantidades de energia por conveccion y conduccion se indican en la Fig. 5-6, y
el término de energia para el trabajo viscoso puede derivarse como sigue; el trabajo
viscoso puede calcularse como un producto de la fuerza de corte viscosa neta y la dis-
tancia que se mueve esta fuerza en la unidad de tiempo. La fuerza cortante viscosa es

el producto del esfuerzo cortante y el éarea dx,

ou

M'é'}jdx

y la distancia a través de la cual se mueve por unidad de tiempo con respecto al volu-
men de control elemental dx dy es

de modo que la energia viscosa neta proporcionada al elemento es
¢'9u)2
—) dx d
1 (ay y

Escribiendo el balance de energia correspondiente a las cantidades mostradas en la
Fig. 5-6, suponiendo profundidad unitaria en la direccion z y despreciando diferen-
ciales de segundo orden se obtiene

oT oT ou T ou
pcp[u$+vW+T(ax )]dd =k grdudy + ,L( )dxdy

Usando la relacion de continuidad

du  dv
= 5-12
P 3y 0 ( )
y dividiendo entre p¢, da
T o 6T u (au)2
== = Qe+ — 5-22
Lar U ay ezt o0 3y (5-22)

Esta es la ecuacion de energia de la capa limite laminar. El lado izquierdo representa
el transporte neto de energia hacia el volumen de control, y el lado derecho represen-
ta la suma del calor neto conducido hacia afuera del volumen de control y el trabajo
viscoso neto hecho sobre el elemento. El término de trabajo viscoso es importante sélo
a altas velocidades, ya que su magnitud sera pequefia comparada con los otros térmi-
nos cuando se estudia flujp a baja velocidad. Esto puede mostrarse con un analisis de
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orden de magnitud de los dos términos en el lado derecho de la Ec. 5-22. Para este
analisis podemos considerar la velocidad como si tuviese el orden de magnitud de la
velocidad de corriente libre u,, y la dimension y del orden de 6. Entonces

U ~Us Y y~8
T
de modo que a%;T—z"’a§
_E_(Q_’i)2~i‘£
pcp \Oy pe, o°

Si la relacion de estas cantidades es pequefia, esto es,

moulo i
oca T <1 (5-23)

entonces la disipacion viscosa es pequefia en comparacion con el término de conduc-
cién. Rearreglemos la Ec. 5-23 introduciendo

Pr: =

Cott
k

Rlw

donde Pr se llama el namero de Prandtl, del cual trataremos mas adelante. La Ec.
5-23 se convierte en

ul

Pr o.T

<1 (5-24)

Como un ejemplo, considérese el flujo de aire en
u,=70m/sT = 20 °C = 293 K p=1atm
Para estas condiciones, ¢, = 1005 J/kg-°Cy Pr = 0.7, de modo que

w2 (0.T(701% <
Pr T = (005299 0012 <10

indicando que la disipacion viscosa es pequefia. Asi, para flujo incompresible a baja
velocidad, tenemos

arT aT 82T
Ue—+tVg—=a5> -25
ox dy ay? (5-25)
En realidad, nuestra derivacion de la ecuacion de energia es una simplificada, y varios
términos se han dejado fuera del andlisis debido a que son pequefios en comparacion
con otros. De esta manera llegamos de inmediato a la aproximacion de la capa limite,
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sin recurrir a un engorroso proceso de eliminacion para obtener la relacion simplifica-
da final. La derivacion general de la ecuacion de energia de capa limite es muy labo-
riosa y por encima del alcance de nuestro estudio. EI lector interesado deberia consul-
tar los libros de Schlichting [1] y White [5] para mayor informacion.

Hay una similitud sorprendente entre la Ec. 5-25 y la ecuacion de momento para
presién constante,

_ag
ox

ou _ 0%

Ve T Vet

u

(5-26)

La solucion de las dos ecuaciones tendra exactamente la misma forma cuando o = v.
Deberiamos entonces esperar que las magnitudes relativas de la difusividad térmica y
la viscosidad cinematica tuviesen una influencia importante en la transferencia de ca-
lor por conveccién, ya que estas magnitudes relacionan la distribucion de velocidad
con la distribucidon de temperatura. Este es exactamente el caso, y veremos el papel
que juegan estos parametros en el tratamiento subsecuente.

56 La capa limite térmica

Precisamente como la capa limite hidrodinamica se defini6 como la region del flujp en
donde se sienten las fuerzas viscosas, una capa limite térmica puede definirse como
aquella region en donde los gradientes de temperatura estan presentes en el flujp. Es-
tos gradientes de temperatura serian el resultado de un proceso de intercambio de ca-
lor entre el fluido y la pared.

Considérese el sistema que se muestra en la Fig. 57. La temperatura de la pared es
T,, la temperatura del fluido fuera de la capa limite térmica es Tm y el espesor de la
capa limite térmica se designa con &. En la pared, la velocidad es cero, y la transferen-
cia de calor hacia el fluido tiene lugar por conduccion. Asi, el flujo local de calor por
unidad de area, q”es

"o _ _ a_T_
¢ = k%5 ]W (5-27)

De la ley de Newton de enfriamiento Ec. 1-8
q" = MTp~ Ty (5-28)

donde h es el coeficiente de transferencia de calor por conveccién. Combinando estas
ecuaciones tenemos

_ ‘-k(aT/ay)parcd

de tal modo que sdlo necesitamos encontrar el gradiente de temperatura en la pared
para evaluar el coeficiente de transferencia de calor. Esto significa que debemos obte-
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Fig. 57 Perfil de temperatura en la ca-
pa limite térmica.

ner una expresién para la distribucién de temperatura. Para hacerlo, se sigue un enfo-
que similar al que se us6 en el analisis de momento de la capa limite.
Las condiciones que la distribucion de temperatura debe satisfacer son

T=T, eny=0 (a)
T _ _
By - eny =9 (b)
T=T, eny=3¥§ (e)

y escribiendo la Ec, 5-25 en y = 0 sin calentamiento viscoso,

=—5=0 eny=0 (d)

ya que las velocidades deben ser cero en la pared.

Las condiciones (Q) a (d) pueden satisfacerse con un polinomio clbico como en el
caso del perfil de velocidad, de modo que

1_T_T—T_w _3y Uy °®
Gm - m - w - Eat 20 8: (5-30)

donde8 = T — T, Ahora subsiste el problema de encontrar una expresién para ¢, el
espesor de la capa limite térmica. Esta puede obtenerse por medio de un analisis in-
tegral de la ecuacion de energia para la capa limite.

Considérese el volumen de control acotado por los planos 1, 2, A-A y la pared, co-
mo se muestra en la Fig. 5-8. Se supone que la capa limite térmica es mas delgada que
la capa limite hidrodinamica, tal como se muestra. La temperatura de la pared es T.,
la temperatura de corriente libre es T _ y el calor suministrado al fluido a lo largo de
dx es dg,. Deseamos hacer un balance de energia

Energia que entra por conveccion + trabajo viscoso dentro del elemento + transfe-
rencia de calor en la pared = energia que sale por conveccion (5-31)
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dq,,,:-kdx%r .

Fig. 58 Volumen de control para andlisis integral
de energia de la capa limite laminar.

La energia que entra por conveccion a través del plano 1 es

pCy fo" uT dy

y la energia que sale por conveccion a través del plano 2 es

([0 ) s o 7 )

El flup de masa a través del plano A-A es

d
d—x(-‘;”pudy)dx

y transporta con ella una energia igual a

2 () o)
ol w5 f
oL\ ), PU dy )dx
El trabajo viscoso neto hecho dentro del elemento es
# (du\*
w[l/ @) o]
y la transferencia de calor en la pared es

_ aT]
dgo= —kds 3|
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Combinando estas cantidades de energia de acuerdo con la Ec. 5-81 y agrupando tér-
minos da

= [f(," (T~ Tu dy] . £ [ [ (‘;—;‘)2 dy] —a %Jw (5-32)

Esta es la ecuacion integral de energia de la capa limite para propiedades constantes y
temperatura de corriente libre constante T, .

Para calcular la transferencia de calor en la pared, necesitamos derivar una expre-
sion para el espesor de la capa limite térmica que debe usarse en combinacion con las
Ecs. 5-29 y 5-30 para determinar el coeficiente de transferencia de calor. Por el mo-
mento, despreciamos el término de disipacion viscosa; este término es muy pequefio a
menos que la velocidad del campo de flujo sea muy grande, y trataremos mas adelante
el célculo de la transferencia de calor a alta velocidad.

La placa que estamos considerando no necesita calentarse sobre toda su longitud.
La situacion que analizaremos se presenta en la Fig. 5-9, donde la capa limite hidrodi-
namica se desarrolla a partir del borde principal de la placa, mientras que el calenta-
miento no comienza sino hasta que x = xy.

Insertando la distribucién de temperatura, Ec.5-30 Yy la distribucion de velocidad,
Ec. 5-19 dentro de la Ec. 5-32 y despreciando el término de disipacién viscosa tenemos

;_x[L”(T, —T)udy] =%[L"(ow - 0u dyl

e (0352 G165 26) ]}

- aﬂl — 3ab.,
Oy ly=0— 28

Supongamos que la capa limite térmica es mas delgada que la capa limite hidrodina-
mica. Asi s6lo necesitamos llevar a cabo la integracion a 'y = §, ya que el integrando
es cero para y > §,. Efectuando el manejo algebraico necesario, llevando a cabo la in-
tegracion y haciendo la sustitucion ¢ = §,/6 obtenemos

Fig. 5-9 Capas limite hidrodindmica y térmica en una pla-
ca plana. El calentamiento se inicia cuando x = x.
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d [s(3 3 _ 3 b, 5-33
Butheo 7 [8 (2—0 e- 580 C‘)] 2 8L (5-33)

domo 8 < 48, <1,y el término que involucra a ¢4 es pequefio comparado con el tér-
. - z - - -
mino ¢2, despreciamos el término §* y escribimos

3 a _3ab. 5-34

Efectuando la diferenciacién se obtiene

1 dt 2 )_ o
Toue (80 + 0P - 5
0 e (28’(’ £y o8 —) —a
_140 v
Pero 8dé = 3 umdx
280 vx
2 — ——
Y ¥ =13 u.
de modo que tenemos
o+ axpst 223 (5-35)
Observando que
d{ _1d
P& ~3&®

vemos que la Ec. 5-35 es una ecuacion diferencial lineal de primer orden en §'3, y la so-
lucion es

13 a
= Oy +2° €
Cx 4v

Cuando la condicién de frontera

B 8t _ 1 " 3 %o 314]1/3 (5'36)
g—s-— - Pr /3[1 (—)

donde pr=2 (5-37)
o
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se ha introducido. La relacion v/« se llama el nimero de Prandtl segin Ludwig
Prandtl, el cientifico alem4n que introdujo los conceptos de la teoria de capa limite.
Cuando la placa se caliente en toda su longitud, xy =0y

5

doy= L ppws (5-38)

1.026

En el anélisis anterior se supone que { < 1. Esta suposicion es satisfactoria para
fluidos que poseen nimeros de Prandtl mayores que aproximadamente 0.7. Por fortu-
na, la mayor parte de los gases y los liquidos caen dentro de esta categoria. Los metales
liquidos son una excepcién notable, ya que tienen nimeros de Prandtl del orden de
0.01.

Se ha encontrado que el numero de Prandtl v/a es un parametro que relaciona los
espesores relativos de las capas limite hidrodinamicas y térmicas. La viscosidad cine-
matica de un fluido transporta informacion acerca de la rapidez a la que el momento
puede difundir a través del fluido debido a movimiento molecular. La difusividad tér-
mica nos dice la misma cosa en lo que concierne a la difusién de momento y calor en el
fluido. Pero estas rapideces de difusion son precisamente las cantidades que determi-
nan cuan gruesas seran las capas limite para un campo de flujo externo dado; difusivi-
dades grandes significan que la influencia viscosa o de la temperatura se sienten a gran
distancia en el campo de flujo. EI nimero de Prandtl es asi el lazo de unién entre el
campo de velocidad y el campo de temperatura.

El numero de Prandtl es adimensional cuando se utiliza un conjunto de unidades
consistente:

Pr=%-= Mo _cop (5-39)

En el SI, un conjunto tipico de unidades para los parametros seria p en kilogramos por
segundo por metro, ¢, en kilojoules por kilogramo por grado Celsius, y kK en kilowatts
por metro por grado Celsius. En el sistema inglés, un conjunto tipico seria g en libras
masa por hora por pie, ¢, en Btu por libra masa por grado Fahrenheit, y k en Btu por
hora por pie por grado Fahrenheit.

Regresando ahora al analisis, tenemos

Tw-T. 25 208 (5-40)

Sustituyendo para el espesor de capa limite hidrodindmica de la Ec. 5-21 y utilizando
la Ec. 5-36 se obtiene

u 1/2 ' 3/471-1/3
h, = 0.332k Pri® (—i) [1 - (—°) ] (5-41)
v X

La ecuacion puede hacerse adimensional multiplicando ambos lados por x/k, produ -
ciendo el grupo adimensional en el lado izquierdo
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Nu, = h,:x (5-42)

llamado el nimero de Nusselt en honor de Wilhelm Nusselt, quien hizo contribu-
ciones significativas a la teoria de transferencia de calor por conveccion. Finalmente,

3/417 —~1/3
Nu, = 0.332 Pri#Re!? [ 1= (";") ] (5-43)

o para la placa calentada en toda su longitud, xy = 0 y

Nu, = 0.332 Pr'#Re® (5-44)

Las Ecs. 5-41, 5-43 y 5-44 expresan los valores locales del coeficiente de transferencia
de calor en términos de distancia a partir del borde principal de la placa y las pro-
piedades del fluido. Para el caso en el que xy= 0, el coeficiente de transferencia de ca-
lor promedio y el nimero de Nusselt pueden obtenerse integrando sobre la longitud de
la placa:

. f “h,dx
ho=do " _op, (5-45)
f dx
(1]
Nu, = ’%L— = 2 Nus— (5-46)

El lector deberia llevar a cabo las integraciones para verificar estos resultados.

El andlisis precedente se baso en la suposicién de que las propiedades del fluido
eran constantes a través del flujo. Cuando hay una variacion apreciable entre las con-
diciones de pared y de corriente libre, se recomienda que las propiedades del fluido se
evallen a la llamada temperatura de pelicula T;, definida como la media aritmética
entre la temperatura de pared y la de corriente libre,

7,z Lus T (5-47)

Se da una solucién exacta a la ecuacion de energia en el Apéndice B. Los resulta-
dos del analisis exacto son los mismos que los del analisis aproximado anterior.

Flujo de calor constante

El andlisis precedente consider6 la transferencia de calor laminar a partir de una -
perficie isotérmica. En muchos problemas précticos el flujo de calor de la superficie es
esencialmente constante, y el objetivo es encontrar la distribucién de temperatura de
la superficie de la placa para condiciones especificadas de flujo del fluido. Para el caso
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de flujo de calor constante puede mostrarse que el nUmero local de Nusselt se expresa
por

Nu, = % = 0.453 ReY? Pr'» (5-48)

lo cual puede ponerse en términos del flujo de calor de la pared y la diferencia de tem-
peratura como

Nu ,= -ku%qq—m——) (5-49)

La diferencia promedio de temperatura a lo largo de la placa puede obtenerse efec-
tuando la integracion

1

_ L _ _ 1 qx
To=Tu=p [, @~ Todx = [" A0 dx
q.L/k

~ 0.6795 Re!” Pr'®

(5-50)

La Ec. 544 se aplica a fluidos que poseen nUmeros de Prandtl entre 0.6 y 50. No se
aplicaria a fluidos con numero de Prandtl muy bajo, tales como metales liquidos o con
ndmero de Prandtl elevado, tales como aceites pesados o silicones. Churchill y Ozoe
[9] han correlacionado una amplia cantidad de datos para un intervalo muy grande de
nuameros de Prandtl, para proporcionar la siguiente relacion en el caso de flujo lami-
nar en una placa plana isotérmica:

0.3387 Re}? Pr'?
0.468 2[371/3
[1 * ( Pr ) ]

Para el caso de flujo de calor constante, 0.3387 se cambia por 0.4637 y 0.468 se cam-
bia por 0.02052. Las propiedades también se evallan a la temperatura de la pelicula.

Nu, = para Re, Pr > 100 (5-51)

Ejemplo 5-4

Para el sistema de flujo en el Ej. 5-3 suponga que la placa se calienta sobre toda su longitud a una tempera-
tura de 60 °C. Calcule el valor transferido en (a) los primeros 20 cm de la placa, y(b) los primeros 40 cm de
la placa.

Solucién

Se desea la transferencia de calor total sobre una cierta longitud de la placa; asi, deseamos calcular los coefi-
cientes promedio de transferencia de calor. Para ello usamos las Ecs. 5-44 y 5-45, evaluando las propiedades
a la temperatura de la pelicula:

_27+60

T, 5

=43.5°C = 316.5 K [110.3 °F)
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Del Apéndice A las propiedades son

v =17.36 x 10% m#s [1.87 X 107* Pies’]
k = 002749 W/m-°C [0.0159 Btu/h-pie?-°F]
Pr =07
¢, = 1.006 kJ/kg-°C [0.24 Btu/lb,°F]
Enx = 20 cm

Nu, = i% = 0.332 Re}? Py
= (0.332)(23 041)!'2 (0.7)'* = 44.74
. 0274
h, = Nu.= ’i - (44 74)(()(.)2027 9)
= 6.15 W/m?-°C (1.083 Btu/h-pies?°F]

El valor promedio del coeficiente de transferencia de calor es el doble de este valor, g sea

k= (2)X6.15) = 123 Wim?-°C [2.17 Btu/h-pies?-°F]
El flujo de calor es _
q9=hAT,-T,)

Si suponemos profundidad unitaria en la direccion gz,

g = (12.3X0.2X60 — 27) = 81.18 W [277 Btwh]

En x = 40 cm
_Uex  (2X04)
Rer = *Trsex 100~ ° %
Nu, = (0.332)(46 082)'* (0.7)' = 63.28
h, = (63.28)894:02749)= 4349 Wim? -°C
k= (2¢4.349) = 8698 W/m?-°C (1.53 Btu/h-pies?°F]
q = (8.698)(0.4)(60 - 27) = 114.8 W [392 Btu/h]
Ejemplo 55

Un calentador de 1 .0 kW se construye con una placa de vidrio que tiene una pelicula conductora eléctrica
que produce un flujo de calor constante. La placa tiene 60 por 60 cm y esté colocada en una corriente de

aire a27°C,latmycon u, = 5 m/s. Calcult la diferencia promedio de temperatura a lo largo de la placa
y la diferencia de temperatura en el borde de salida.

Solucion

Las propiedades deberfan evaluarse a la temperatura de la pelicula, pero no conocemos la temperatura
de |a placa. asf que para un calculo inicial tomamos las propiedades en las condiciones de corriente libre de

T.=27°C=300K
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y = 16.84 x 10~ m¥/s Pr = 0.708 k =0.02624 W/m-°C
(0.6)(5)

Re, - Te8i x 10° =1.78 x 108

De la Ec. 5-50 la diferencia promedio de temperatura es

77— _11000/0.611(0.6)/0.02624 _ .
o~ To_ 567950178 x 1097%0.708% 2:06°C

Ahora regresamos y evaluamos las propiedades en

248.6 + 27
Ty=~—=————=137.8 °C = 410.8 K

y obtenemos
p=27.18 x 108 m¥s Pr = 0.687 k=0.0344 Wm-°C
(0.6)5)

= = 1.10 x 107
Rer 55 « 10

T -T.= [1000/(0.6)71(0.6)/0.0344 o
v~ T= = 5.6795(1.1 x 10°7%0.687" - 243.6 C

Al final de la placa (x = L = 0.6 m), se obtiene la diferencia de temperatura de las Ecs. 5-48 y5-50 con la
constante 0.455 para dar

_ (243.6)(0.6795) _ .
Typ=To)rer = T B 365.4 °C

Una solucién alternativa seria basar el nimero de Nusselt en la Ec. 5-51.

57 La relacién entre friccion del fluido y transferencia de
calor

Acabamos de ver que los campos de temperatura y de flujo estan relacionados. Ahora
buscamos una expresion por medio de la cual pueda relacionarse directamente la re-
sistencia de friccion a la transferencia de calor.

El esfuerzo cortante en la pared puede expresarse en términos de un coeficiente de
friccion G

2
Tw = c,”‘f,; (5-52)

La Ec. 5-52 es la ecuacion de definicion para el coeficiente de friccion. El esfuerzo cor-
tante también puede calcularse de la relacién

ou
el
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Usando la distribucion de velocidad expresada por la Ec. 5-19, tenemos

U

]

kS

Tw =

No| o

y haciendo uso de la relacién para el espesor de capa limite da

_ 3pu. (b)“’ i
= 9464 \vx (5-53)

Combinando las Ecs. 5-52 y 5-53 se llega a

12
Crr _ 3 pux (%) p,}z = 0.323 Re;" (5-54)

La Ec. 5-44 puede reescribirse en la forma siguiente:

Nu,

h
I — -
Re. 5 - Opc,,u3§2 . Pr2a Rej'?

El grupo del lado izquierdo se llama el nUmero de Stanton,

St, = D=
PColle
de modo que St; Pr?# = 0332 Rep!® (5-55)

Por comparacion entre las Ecs. 5-54 y 5-55 observamos que los miembros del lado de-
recho son semejantes excepto por la diferencia de alrededor de 3% en la constante,
que es el resultado de la naturaleza aproximada del analisis integral de capa limite.
Reconocemos esta aproximacién y escribimos

St, Pr¥t= 92& (5-56)

La Ec. 5-56 se llama la analogia de Reynolds-Colburn y expresa la relacién entre la
friccion del fluido y la transferencia de calor para flujo laminar sobre una placa plana.
El coeficiente de transferencia de calor puede asi determinarse haciendo mediciones
del arrastre por friccion sobre una placa bajo condiciones, en las cuales no se involucra
transferencia de calor,

Resulta que la Ec, 5-56 también puede aplicarse a flujo turbulento sobre una placa
plana y en una forma modificada, a flujo turbulento en un tubo. Esto no se aplica a
flujo laminar en tubos. En general, es necesario un tratamiento mas riguroso de las
ecuaciones que controlan cuando se emprenden nuevas aplicaciones de la analogia
entre transferencia de calor y flujo de fluidos, y los resultados no siempre toman la for-
ma sencilla de la Ec, 5-56. El lector interesado puede consultar el libro de Knudsen y
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Katz [6] para mayor informacion en este tema importante. En este punto, la analogia
sencilla desarrollada antes ha servido para ampliar nuestra comprensién de los proce-
sos fisicos en conveccion y para reforzar la nocion de que los procesos de transferencia
de calor y transporte viscoso estan relacionados tanto en el nivel microscépico como en
el macroscépico.

Ejemplo 5-5

Para el sistema de flujo en el Ej. 5-4 calcule la fuerza de arrastre que se ejerce en los primeros 40 cm de la
placa, usando la analogia entre friccion de fluidos y transferencia de calor.

Solucion

Usamos la Ec. 5-56 para calcular el coeficiente de friccion y después calcularmos la fuerza de arrastre. Se de-
sea un coeficiente de friccibn promedio; asf

St prze =%’ @
La densidad a 316.5 K es
P 1.0132 x 10> _ 4
P - RT = (287x316.5) 1.115 kg/m
Para 40 cm de longitud
ac h .
St- 5098 3.88 x 10~

peyti.  (TIIBYI006YD) =
Entonces, de la Ec. g

1™

"= (3.88 x 1073)(0.7)2 x 3.06 x 107®

no

El esfuerzo cortante promedio en la pared se calcula de la Ec. 5-52

N u,’
T = C/P 7

= (3.06 x 1073(1.115%(2)?
=0.0136 N/m®

La fuerza de arrastre es el producto de este esfuerzo cortante y el area.

D = (0.0136X0.4)=546mN 11.23 x 107 |b,!

58 Transferencia de calor en capa limite turbulenta

Considérese una porcion de una capa limite turbulenta como se muestra en la Fig.
5-10. Una region muy delgada cerca de la superficie de la placa tiene un caracter la-
minar, y la accion viscosa y la transferencia de calor tienen lugar bajo circunstancias
como las que existen en flujo laminar. Més lejos, a distancias y mayores de la placa, se
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X

Vb

Turbulento

Capade [_transicién
~«— Subcapa

= ? " laminar

Fig. 510 Perfil de velocidad en capa limite turbulenta en
una placa plana.

observa alguna accidn turbulenta, pero la accién viscosa molecular y la eenduccién de
calor son aun importantes. Esta region se llama la capa de transicion. AUn mas lejos,
el flujo es por completo turbulento, y el mecanismo principal de intercambio de mo-
mento -y calor, es uno que involucra porciones macroscopicas de fluido moviéndose
alrededor en el flujo. En esta region por completo turbulenta hablamos de uiscosidad
turbulenta y conductividad térmica turbulenta. Estas propiedades turbulentas pueden
ser 10 veces mayores que los valores moleculares.

El mecanismo tipico de transferencia de calor en flujo turbulento es bastante simi-
lar al de flujo laminar; la diferencia basica es que uno debe tratar con propiedades
turbulentas en lugar de la viscosidad y la conductividad térmicas ordinarias. La difi-
cultad principal en el tratamiento analitico es que estas propiedades turbulentas
varian a través de la capa limite, y la variacion especifica sélo puede determinarse a
partir de datos experimentales. Este es un punto importante. Todos los analisis de flu-
jo turbulento deben basarse eventualmente en datos experimentales, debido a que no
hay una teoria adecuada por completo para predecir el comportamiento de flujo tur-
bulento.

Si uno observa la velocidad macroscopica instantanea en un sistema de flujo turbu-
lento, como se mide con un anemoémetro de cable caliente u otro dispositivo sensi-
ble, se observan fluctuaciones significativas alrededor de la velocidad media de flujo,
como se indica en la Fig. 5-11, en donde % es la velocidad media y u’ es la fluctuacion
a partir de la media. La velocidad instantinea €s por tanto

u=u-+tu' (5-57)
El valor medio de la fluctuacion, »’, debe ser cero sobre un periodo largo para condi-

ciones de flujo estacionario. También hay fluctuaciones en el componente y de la velo-
cidad, asi que escribiriamos

v=0+v (5-58)
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=L

Tiempo 7

Fig. 511 Fluctuaciones turbulentas en
el tiempo.

Las fluctuaciones dan lugar a un esfuerzo de corte turbulento que puede analizarse re-
firiéndose a la Fig. 5-12.

Para un area unitaria del plano P-P, la rapidez instantanea en el transporte de ma-
sa a través del plano es @v’. Con este transporte de masa, esta asociado un cambio en
el componente x de la velocidad %' . El flujo neto de momento por unidad de arFa’en
la direccion x representa el esfuerzo de corte turbulento en el plano P-P, 0 @V % |
Cuando una porcién turbulenta se mueve hacia arriba (v’ > 0), entra en una region
de u superior y por tanto, debe efectuar una fluctuacion de disminucién en % | esto es,
u’ < 0. Se puede manejar un argumento similar para v’ < 0, de modo que el esfuer-
zo cortante turbulento promedio se expresara por

Tt = __pv’u’ (5'59)

Velocidad
media

~ |

[T

l-‘-——‘-——

Trozo  turbulento

Pared

Fig. 512 Esfuerzo cortante turbulento y longi-
tud de mezclado.
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Debemos observar que aun cuando v’ = u’ =0, el promedio del producto de fluc-
tuacién «' v’ no es cero.

Viscosidad turbulenta y la longitud de mezclado

Definamos una viscosidad turbulenta o difusividad turbulenta para el momento e tal
que

T =—pv'u = pey—— (5-60)

Acabamos de comparar el transporte macroscépico de calor y momento en flujo tur-
bulento a sus contrapartes moleculares en flujo laminar, de modo que la definicion en
la Ec. 5-60 es una consecuencia natural de esta analogia. Para analizar problemas de
transporte molecular, normalmente se introduce el concepto de trayectoria libre me-
dia o la distancia promedio que viaja una particula entre colisiones. Prandtl introdujo
un concepto similar para describir fendmenos de flujo turbulento. Lu longitud de
mezclado de Prandtl es la distancia recorrida, en promedio, por las porciones turbu-
lentas de fluido en una direccion normal al flujo medio.

Imaginemos una porcidn turbulenta que se encuentra a una distancia Ppor encima
0 por abajo del plano P-P, como aparece en la Fig. 5-12. Estas porciones de fluido se
mueven hacia delante y hacia atras a través del plano y originan el efecto de esfuerzo
cortante turbulento o de contracorriente. En y + f la velocidad seria, aproximada-
mente

ou
u(y + €) =uly) + € —

y ) Yy dy
mientras que en 'y = {,

uly = €) =uly) = € +—

Prandtl postulé que la fluctuacion u’ es proporcional a la media de las dos cantidades
anteriores, 0

ou

u'=¢ 3y (5-61)

La distancia f se llama la longitud de mezclado de Prandtl. Este también postulo que
v’ seria del mismo orden de magnitud que u’, de modo que el esfuerzo cortante tur-
bulento de la Ec. 5-60 podria escribirse

2
r = —puv’ = ptt (%;—) - peu S (5-62)
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La viscosidad turbulenta &y se corvierte asi en
ey =5 (5-63)

Ya hemos observado que las propiedades turbulentas, y por tanto, la longitud de
mezclado, varian notablemente a través de la capa limite. Durante muchos afios, se
han aplicado un gran numero de técnicas de analisis para tomar en cuenta esta va-
riacion. La hipdtesis de Prandtl fue que la longitud de mezclado es proporcional a la
distancia de la pared, o sea

¢ =Ky (5-64)

donde K es la constante de proporcionalidad. Se hizo la suposicién adicional de que en
la region cercana a la pared, el esfuerzo cortante es aproximadamente constante de
modo que 7, = 7,. Cuando se usa esta suposicion junto con la Ec. 5-64, la Ec. 5-62
conduce a

du\?
= 22 |27
T = pK3y (ay)

Tomando la raiz cuadrada e integrando con respecto a y, se obtiene

u=R1~ %lny+C (5-65)
donde C es la constante de integracion. La Ec. 5-65 coincide muy bien con datos expe-
rimentales excepto en la region muy cercana a la pared, donde la subcapa laminar es-
td presente. En la subcapa, la distribucién de velocidad es esencialmente lineal.

Cuantifiquemos ahora nuestra descripcion cualitativa anterior de una capa limite
turbulenta expresando el esfuerzo cortante como la suma de una parte molecular y
una turbulenta:

T du
—=W+ € 5 5-66)
p M. ay (
El llamado perfil universal de velocidad se obtiene introduciendo dos coordenadas adi-
mensionales

u

ut = (5-67)

Tw

4]

y*t = XTulPY (5-68)

14

Usando estos parametros y suponiendo 7= constante, podemos reescribir la Ec. 5-66
como
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dut = dy”

Ty (5-69)

En términos de nuestro tratamiento cualitativo anterior, la subcapa laminar es la re-
gion en donde &, ~ 0O, la capa de transicion tiene ¢, ~ v y la capa turbulenta tiene
&y ® v. Por tanto, tomando ¢, = 0 en la E¢, 5-69 e integrando produce

u+=y++c¢
En la pared y* =0 para y* =0 de modo que c =0 y

es la relacién de velocidad (una lineal) para la subcapa laminar. En la region turbu-
lenta por completo e,/v » 1. De la Ec. 5-65

ﬂziﬁfi
dy KNoy

Sustituyendo esta relacion junto con la Ec. 5-64 en la Ec. 5-63 se obtiene

€M=K J%y

0 ‘7'" = Ky* (5-71)
Sustituyendo esta relacion en la Ec. 5-69 para e /v » 1 e integrando da
Ut = Llny*t + ¢ (5-72)
K

Se obtendra la misma forma de la ecuacion para la regién de transicién. Los limites de
cada region se obtienen comparando las ecuaciones anteriores con mediciones experi-
mentales de velocidad, con las siguientes constantes, comUnmente aceptadas:

Subcapa laminar: 0 <y + <5 ut=y*
Capa de transicién: 5 < y* < 30 ut=50lny+ =3.05 (5-73
Capa turbulenta: 30 < y* <400 u*=25Iny*+55

El conjunto de las Eco. 5-73 se llama el perfil universal de velocidad y concuerda muy
bieh con daim experimentales; sin embargo, deberiamos observar de nuevo que las
constantes en tas ecuaciones deben determinarse a partir de mediciones experimenta-
les de velocidad. El punto de satisfaccién es que el modelo sencillo de longitud de
mezclado de Prandtl proporcione una forma de ecuacion que concuerde tan bien con
los datos.
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La transferencia de calor turbulenta es analoga a la transferencia de momento tur-
bulenta. El flujo turbulento de momento postulado por la Ec. 5-59 implica con él una
fluctuacion turbulenta de energia proporcional al gradiente de temperatura. Tene-
mos entonces, en analogia con la Ec. 5-62,

q) __ oT )
<Zf)mrb = TPCsEn g (5-74)

o bien, para regiones en las que tanto el transporte de energia molecular como el tur-
bulento son importantes,

oT
g_ = —pcp(a + GH) g (5-75)

Se han efectuado diversos analisis similares al de perfil universal de velocidad anterior,
para predecir la transferencia de calor en la capa limite turbulenta. Estos andlisis han
sido exitosos, pero para nuestros propositos, la analogia de Colbum entre friccion del
fluido y transferencia de calor es mas facil de aplicar, y proporciona resultados que es-
tan en acuerdo con el experimento y de forma mas sencilla.

En la region de flujo turbulento, en donde €y ¥ vy es ¥ a, definimos el nimero
turbulento de Prandtl como

pr,= M (5-76)

Si podemos esperar que el transporte turbulento de momento y energia aumenten en
la misma proporcion comparados con sus valores moleculares, podemos anticipar que
los coeficientes de transferencia de calor se pueden calcular por medio de la Ec. 5-56
con el namero de Prandtl molecular ordinario que se usa en la computacién. Resulta
que la suposicion de que Pr, = Pr es buena debido a que célculos de transferencia de
calor basados en la analogia de friccion de fluido concuerda muy bien con datos expe-
rimentales. Para este cilculo, necesitamos valores experimentales de G, para flujo tur-
bulento.

Schlichting [1] ha examinado mediciones experimentales de coeficientes de fric-
cion para flujo turbulento en placas planas. Presentamos los resultados de este examen
para que puedan emplearse en el cdlculo de la transferencia de calor turbulenta con la
analogia de friccion del fluido y transferencia de calor. El coeficiente de friccion su-
perficial local se expresa por

C,, = 0.0592 Re, 15 (5-77)

para nimeros de Reynolds entre 5 X 10s y 107, Para nameros de Reynolds superiores
de 10" a 10%, se recomienda la formula de Schultz-Grunow [8]:

Cs = 0.370 (logRe,)2-584 (5-78)
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El coeficiente de friccion promedio para una placa plana con una capa limite laminar
hasta Re_, y turbulenta después, se puede calcular a partir de:
0.455 . AL

5 TPV s PRV Recrt 9 -
C, 0@ Rep”™" Re, « <Re, <10 (5-79)
donde la constante A depende de Re_,, de acuerdo con la Tabla 5-1. Puede obtenerse

una formula un poco mas sencilla para nimeros de Reynolds inferiores como

0.074 A
= - - . < Re;, <107 -
o =Reps Re, Few L <10 (5-80)
Las Ecs. 5-79 y 5-80 estan en buen acuerdo dentro de su intervalo comdn de aplica-
cion, y cual se usard en la practica depender& de la comodidad de computacion.

Tabla 5-1

Recrh A

3 x 108 1050

5 x 10% 1700
10° 3300

3 X 108 8700

Aplicando la analogia de friccion del fluido (Ec. 5-56) obtenemos el coeficiente lor‘
cal de transferencia de calor como

St, Pr2® = 0.0296 Re;' 5 x 10° < Re, < 107 (5-81)
o st, PP = 0.185(log Re,)** 10" < Re, < 10° (5-82)

La transferencia de calor promedio sobre la capa limite laminar-turbulenta completa
es

2]

St Pri# = 2! (5-83)

x|

Para Re_, = 5 x 105y Re, < 107, puede usarse la Ec. 5-80 para obtener

St Pr2 = 0.037 Re, !5 = 850 Re,™! (5-84)

Recordando que St = Nu/(Re; Pr), podemos reescribir la Ec. 5-84 como

Nu, = ’_'ké = Pr'%0.037 Re,%* — 850) (5-85)

Para nimeros de Reynolds superiores a 107, la Ec. 5-83 puede usarse en combinacion
con & obtenido de la Ec. 5-79. El lector deberia observar que si se escoge un ndmero
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de Reynolds de transicion diferente de 500 000, entonces las Ecs. 5-84 y 5-85 deben
cambiar en conformidad. Whitaker [10] sugiere una ecuacién alterna que puede dar
mejores resultados con algunos liquidos debido al término de razén de viscosidad:

1/4
Nu, = 0.036Pr® (Re, — 9200) (,T) (5-86)

Cuando la ecuacién se utiliza para gases, se elimina el término de razén de viscosidad.
Todas las propiedades excepto u, y e Se evalGan a la temperatura de la pelicula.

Churchill [ll] ha dado algunos métodos mas completos para correlacionar la
transferencia de calor de la capa limite turbulenta.

Ejemplo 57

El aire a 20 °Cy 1 atm fluye sobre una placa plana a 35 m/s. La placa tiene 75 cm de largo y se mantiene 2
60 °C. Suponiendo profundidad unitaria en la direcciéon gz, calcule la transferencia de calor a partir de la
placa.

Solucion
Evaluamos las propiedades a la temperatura de [a pelicula:

20 + 60

T, =40°C = 313 K

P=RT - @an@m 128 kem’
= 2.007 x10™ kg/m's
Pr=07 k =0.02723 Wm-°C ¢, = 1.007 kd/kg-°C

El ndmero de Reynolds es

1 75
Re, = PueL _ (1128)35X0.75)

- 8
M 2.007 x 10-s 1.475 x 10

Y la Capa limite es turbulenta debido a que el nimero de Reynolds es mayor que 5 X 105. Por tanto, usamos
la Ec. 5-85 para calcular la transferencia de calor promedio sobre la placa:

N, = h/TL = Pr'#(0.037 Red® - 850)
= (0.1'3[(0.087)(1.475 x 1058 = 8501 = 2074

k _ (2074)(0.02723)

h = Nu, = =753 W/m?-°C  [13.27 Btu/h- piest -°F]

g = RA(T, - T.) = (75.3)(0.75)(60 - 20) = 2259 W [7708 Btwh]

5-9 Espesor de la capa limite turbulenta

Una cantidad de investigaciones experimentales han mostrado que el perfil de veloci-
dad en una capa limite turbulenta, fuera de la subcapa laminar puede describirse por
una relacion a la potencia de un séptimo
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L (%)"7 (5-87)

donde § es el espesor de la capa limite como antes. Para propdsitos de un analisis in-
tegral, la integral de momento puede evaluarse con la Ec. 5-87 debido a que la subca-
pa laminar es tan delgada. Sin embargo, el esfuerzo cortante de la pared no puede
calcularse de la Ec. 5-87 porque da un valor infinito a 9 = 0.

Para determinar el espesor de la capa limite turbulenta empleamos la Ec. 5-17 pa-
ra la relacion integral de momento y evaluamos el esfuerzo cortante en la pared a par-
tir de las relaciones empiricas para friccion superficial que presentamos anterior-
mente.

De acuerdo con la Ec. 5-52,

_Cepusl
Ty =

y asi para Re, < 107 obtenemos de la Ec. 5-77
v 1/5
ro = 0,026 () pu? (5-88)

Ahora, usando la ecuacion integral de momento para gradiente de presion cero {Ec.
5-17) junto con el perfil de velocidad y el esfuerzo cortante en la pared, obtenemos

L0 o)

Integrando y eliminando términos da

dé

1/5
ds _ %0.0296) (-”—) s (5-89)

Ue
Integraremos esta ecuacion para dos situaciones fisicas
1. La capa limite es turbulenta por completo a partir del borde principal de la
placa.
2. La capa limite sigue un patrén de crecimiento laminar hasta Re_, = 5 X 105 y

un crecimiento turbulento en seguida.

Para el primer caso integramos la Ec. 5-89 con la condicién que § =0en x =0,
para obtener

X§ — 0381 Re, ' (5-90)

Para el caso 2 tenemos la condicion
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v
— = 5
8=38um enx_ =5Xx10 0

Ahora, 6lam se calcula de la relacion exacta de la Ec.5-21a:

8jam = 5.0% (5 x 109)712

Integrando la Ec. 5-89 da

1/5
8 — Ojam = Z72‘ (0.0296) (ui) %(x4/5 - xmt‘zils)

Combinando las diversas relaciones precedentes se obtiene

5 _ 0.381 Re,-® ~10,256 Re,™!
X
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(5-91)

(5-92)

(5-93)

(5-94)

Esta relacion se aplica solamente para la region 5 x 10% ¢ Re, c 107

Ejemplo 58

Calcule el espesor de capa limite turbulenta al final de la placa del Ej. 5-7, suponiendo que se desarrolla (a)
a partir del borde principal de la placa y (b) a partir del punto de transicién en Recﬁt =5 x 105,

Solucién

Como ya calculamos el nimero de Reynolds como Re; = 1475 x 108, es f4cil insertar este valor en las Ecs.

5-90 y 594 junto con % = L = 0.75 para dar

(@) 8= (0.75)(0.381)(1.475 x 10%7°2 = 00167 m = 167 mm  L0.657 Pig]
(b) 3= (0.75)[(0.381)(1.475 x 10%~°% = 10,256(1.475 x 107"}
= 00115 m = 1.5 mm [0.453 plg]

Los dos valores difieren por 31%.

510 Transferencia de calor de flujo laminar en tubos

Considérese el sistema de flujo en un tubo de la Fig. 5-13. Deseamos calcular la trans-
ferencia de calor bajo condiciones de flujo desarrolladas cuando el flujo permanece la-
minar. La temperatura de la pared es T,, el radio del tubo es 7y y la velocidad en el
centro del tubo es ug. Se supone que la presion es uniforme en cualquier seccion trans-
versal. La distribucion de velocidad puede determinarse considerando el elemento de
fluido mostrado en la Fig. 5-14. Las fuerzas de presion estan balanceadas por las fuer-

zas viscosas de corte de modo que

ar?dp = 727r dx = 27wrp dx %j
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<
<«

1
d(\uc [ 9r v ar
q A \'l“[

Fig. 5-13 Volumen de control para analisis de energia en flujo en tubos.

Y ! ap r?+ constante (5-95)
u=——— -
4u dx
Con la condicién de frontera
u=0 enr =r,

_ldp

la velocidad en el centro del tubo esta expresada por

__Trsdp
o=~ Iy (5-96)
de modo que la distribucion de velocidad puede escribirse
2
L (5-97)

que es la conocida distribucién parabolica para flujo laminar en tubos. Ahora consi-
dérese el proceso de transferencia de calor para este sistema de flujo. Para simplificar
el analisis, suponemos que hay un flujo de calor constante en la pared del tubo; esto es,

% constante
dx

——— T {27rdx)

p(nr?) \ : (p +dp) (xr?)

-

dx

1

Fig. 514 Balance de fuerzas en un elemento de fluido en flujo en tubos.
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El flujo de calor conducido hacia el elemento anular es

_ oT
dqg, = —k2nr dx Fr

y el calor conducido hacia el exterior es

er+dr = "‘k27T(I' + dr)dx ( gzd )

El calor neto que sale del elemento por conveccién es

aT
2mr dr pcyu adx

El balance de energia es
Energ{a neta que sale por conveccion = calor neto que entra por-conduccion

o despreciando diferenciales de segundo orden

rpcyu %%dx dr =k (?,’T 6r2) dx dr

lo cual puede reescribirse

19 ( 8T\ 10T
ur or (’ 5) = 2 ox (5-98)

Suponemos que el flujo de calor en la pared es constante, de tal modo que la tempera-
tura promedio del fluido debe aumentar linealmente con X, o sea

= constante

oT _
0

Esto significa que los perfiles de temperatura seran similares a diversas distancias x a lo
largo del tubo. Las condiciones de frontera en la Ec. 5-98 son

oT _ 3

ar 0 enr = 0
6—7—‘ =gy = constante
ar ].rzr(7 e

Para obtener la solucion a la Ec. 5-98, debe insertarse la distribucién de velocidad
expresada por la Ec. 5-97. Se supone que los campos de temperatura y velocidad son
independientes; es decir, un gradiente de temperatura no afecta el calculo del perfil
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de velocidad. Esto es equivalente a especificar que las propiedades del fluido permane-

cen constantes en el flujo. Con la sustitucion del perfil de velocidad, la Ec. 5-98 se con-
vierte en

La integracién produce

oT 1 T r2 rt
U Tl L (E‘ Irz‘) +C

y una segunda integracion da

18T (r*
T—Ea—x—uo (Z_W) +Cllnr+Cz

Aplicando la primera condicion de frontera, encontramos que
C,=0
La segunda condicion de frontera se ha satisfecho observando que el gradiente de tem-

peratura axil dT/dx es constante. Finalmente, la distribucion de temperatura puede
escribirse en términos de la temperatura en el centro del tubo:

T=T, enr=0 demodoque C,=T,
_p 10T ur} (1)2 _1 (L)]
T-T.= adx 4 [ 'o 4 \r (5-99)

La temperatura global

El coeficiente de transferencia de calor por conveccién de flujo en tubos se define por
lo general como

Flujo de calor local = g” = h(T, - T) (5-100)

donde T, es la temperatura de pared y T, es la llamada temperatura global o tempe-
ratura de energia promedio del fluido a través del tubo, la cual puede calcularse a par-
tir de

_ fro p2wr dr uc,T
= = 40
LT fro 27r dr uc

o P P

(5-101)

La razén para usar la temperatura global en la definicién de coeficientes de transfe-
rencia de calor puede explicarse de la siguiente manera. En flujo en tubos, no hay una
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condicion de corriente libre facilmente perceptible como esta presente en flujo sobre
una placa plana. Aun la temperatura de la linea central T. no puede expresarse con
facilidad en términos de las variables de flujo en la entrada y la transferencia de calor.
Para la mayor parte de problemas de transferencia de calor para flujo en canales o tu-
bos, el tema de interés central es la energia total transferida al fluido, ya sea, en una

longitud elemental del tubo o bien, sobre la longitud total del canal. En cualquier po-
sicion x, la temperatura que es indicativa de la energia total del flujo es una tempera-
tura promedio de masa-energia integrada sobre el area total del flujo. El numerador
de la Ec. 5-101 representa el flujo total de energia a través del tubo, y el denominador

representa el producto de flujo de masay el calor especifico integrado sobre el area de

flujo. La temperatura global es asi representativa de la energia total del flujo en el lu-
gar particular. Por esta razon, a veces se hace referencia a la temperatura global como
la temperatura de “taza mezcladora”, ya que es la temperatura que adquiriria el
fluido si se le colocara en una cadmara de mezclado y se le permitiese llegar al

equilibrio. Para la distribucion de temperatura expresada en laEc. 5-99, la tempera-

tura global es una funcion lineal de x ya que el flujo de calor en la pared del tubo es
constante. Calculando la temperatura global a partir de la Ec. 5-101, tenemos

_ N uory 0T
To=Tc+ g5, o (5-102)
y para la temperatura de pared
_ 3 uor% BT
Tw = Tc + 1—6—a~—$ (5'103)

El coeficiente de transferencia de calor se calcula de

q=hAT,-T)=ha (57)

E@TI0r)or,

El gradiente de temperatura esta expresado por

oT _u06T<r_ r") _ugro 8T
a_r:lr=ro B Edéd.‘x. § F r=rq - 4a ax (5'105)

Sustituyendo las Ecs. 5-102, 5-103 y 5-105 en la Ec. 5-104 se obtiene

o0 expresando el resultado en términos del nimero de Nusselt,

Nu, = hg“ = 4.364 (5-106)
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en acuerdo con un calculo exacto por Sellars, Tribus y Klein [3], los cuales consideran
el perfil de temperatura a medida que se desarrolla. En el Cap. 6 se presentaran algu-
nas relaciones empiricas para calcular transferencia de calor en flujo laminar en
tubos.

Podemos notar en este momento que cuando se establece que un fluido entra a un
tubo a cierta temperatura, nos referimos a la temperatura global. Esta se usa para ba-
lances globales de energia en sistemas.

511 Flujo turbulento en un tubo

El perfil de velocidad desarrollado para flujo turbulento en un tubo aparecerd como se
muestra en la Fig. 5-15. Una subcapa laminar o “pelicula”, ocupa el espacio cerca de
la superficie, mientras el nucleo central del flujo es turbulento. Para determinar
analiticamente la transferencia de calor para esta situacidn, necesitamos, como
siempre, conocer la distribucion de temperatura en el flujo. Para obtener esta distri-
bucidon de temperatura, el andlisis debe tomar en consideracion el efecto de contra-
corrientes turbulentas en la transferencia de calor y momento. Usaremos un analisis
aproximado que relaciona la conduccion y el transporte de calor al transporte de mo-
mento en el flujo, es decir, efectos viscosos.

El flujo de calor a través de un elemento de fluido en flujo laminar puede expresar-

se por

Dividiendo ambos miembros de la ecuacién entre Ac,,

q 4T

pcpA dy

Debera recordarse que a es la difusividad molecular del calor. En flujo turbulento,
uno debe suponer que el transporte de calor podria representarse por

g _ dT i
porA = (e s (5-107)

donde €& es una difusividad turbulenta de calor.

l Subcapa
laminar

Nucleo
turbulento

Rg. 815 Perfil de velocidad en flujo turbulento en tubos.
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La Ec. 5-107 expresa la conduccion total de calor como una suma de la conduc-
cion molecular y la conduccién turbulenta macroscépica. De manera similar, el es-
fuerzo cortante en flujo turbulento podria escribirse

T_ (» du _ du
- (; + EM) S=re)g (5-108)

donde e es la difusividad turbulenta para momento. Ahora suponemos que el calor y
el momento se transportan a la misma rapidez; esto es, €y = ey v = @, 0 Pr = 1.
Dividiendo la Ec. 5-107 entre la Ec. 5-108 da

q = .
A 'rdu dr

Una suposicién adicional es que la razén de la transferencia de calor por unidad de
areay el esfuerzo cortante es constante a través del campo de flujo. Esto es congruente
con la suposicion de que el calor y el momento se transportan a la misma rapidez. Asi

Quw
ATy

4 _ constante = (5-109)
AT

Integrando en seguida la Ec. 5-109 entre condiciones de pared y condiciones promedio da

&_f“”""du = [P _dT

A ,TuCp Ju=0 T
Qulm _ _ .

Pero la transferencia de calor en la pared puede expresarse por
Qo= hA,(T, - Ty
y el esfuerzo de corte puede calcularse de

_Ap(md}) _Apd,
= "4nd,lL 4 L

La caida de presion puede expresarse en términos de un factor de friccion i por

2
Ap =fla:p”_én. (5-111)
de modo que Ty = %Pufn (5-112)

Sustituyendo las expresiones para 7w y gw €n la Ec.5-110 produce
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_ h _ Nud _f
St=———= m— '8‘ (5-113)

PCHU

La Ec. 5-1 13 se llama la analogia de Reynolds para flujo en tubos, Relaciona la rapi-
dez de transferencia de calor a las pérdidas por friccion en flujo en tubos y esta en
buen acuerdo con experimentos cuando se usa con gases cuyos numeros de Prandtl es-
tan cerca de la unidad. (Recuérdese que Pr = 1 fue una de las suposiciones del anali-
sis.)

Una férmula empirica para el factor de friccion turbulento hasta nimeros de Rey-
nolds de alrededor de 2 X 10° para flujo en tubos lisos es

- Lo o1 1

Insertando esta expresion en la Ec. 5-113 se obtiene

Nud _ —1/4
Red Pr 0.0395 Rey
0 Nu, = 0.0395 Rej'* (5-115)

ya que supusimos que el nimero de Prandtl era la unidad. La derivacion de esta rela-
cion para transferencia de calor turbulenta en tubos lisos es muy restrictiva debido a la
suposicion de Pr ~ 1 .0. La analogia entre friccion de fluido y transferencia de calor
de la Sec. 5-7 indicaba una dependencia con el nimero de Prandtl de Pr2?/3 para el

problema de placa plana y resulta que esta dependencia funciona bastante bien para
flujo turbulento en tubos. Las Ecs. 5-1 13 y 5-115 pueden modificarse por este factor
para producir

St Pr?3 =

W™

(5-113a)

Nu, - 0.0395 Rej* Pr'A (5-115a)

Como veremos en el Cap. 6, la Ec. 5-115a predice coeficientes de transferencia de
calor que son un poco superiores a los que se observan en los experimentos. El propési-
to del estudio en este punto ha sido mostrar que uno puede llegar a una relacién para
transferencia de calor turbulenta de una manera analitica bastante sencilla. Como lo
indicamos antes, un desarrollo riguroso de la analogia de Reynolds entre transferencia
de calor y friccion del fluido involucra consideraciones que desbordan el alcance de
nuestro tratamiento, y la trayectoria de razonamiento simple que escogimos aqui se
proporciona con el propoésito de indicar la naturaleza general de los procesos fisicos.

Para propésitos de cdlculo, la relacién correcta que debe usarse para flujo turbu-
lento en un tubo liso es la Er. 6-4, la cual escribimos aqui para comparacion:

Nu, = 0.023 Re®8 Pro+ (6-4)

Todas las propiedades en la Ec. 6-4 se evalGan a la temperatura promedio.
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512 Transferencia de calor en flujo a alta velocidad

Nuestro andlisis anterior de la transferencia de calor en la capa limite (Sec. 5-6)
desprecio los efectos de la disipacion viscosa dentro de la capa limite. Cuando la velo-
cidad de corriente libre es muy alta, como en los aviones de alta velocidad, deben con-
siderarse estos efectos disipativos. Iniciamos nuestro anélisis considerando el caso
adiabético, es decir, una pared con aislante perfecto. En este caso la temperatura de
pared puede ser considerablemente superior que la temperatura de corriente libre aun
cuando no tenga lugar la transferencia de calor. Esta alta temperatura resulta de dos
situaciones: (1) el aumento en temperatura del fluido cuando se lleva al reposo en la
superficie plana mientras la energia cinética del flujo se convierte en energia térmica
interna, y (2) el efecto de calentamiento debido a la disipacion viscosa. Considérese la
primera situacion. La energia cinética del gas se convierte en energia térmica cuando
se lleva el gas al reposo, y este proceso se describe por la ecuacién de energia en flujo
estacionario para un proceso adiabatico:

1
2g.

lg =i+ u% (5-116)

donde 7 es la entalpia de estancamiento del gas. Esta ecuacion puede escribirse en tér-
minos de temperatura como

1
2g.

u?

cp(T() - Tm) =

donde Ty es la temperatura de estancamiento y T es la temperatura estatica de
corriente libre. Expresado en términos del nimero de Mach de corriente libre esto es

T,
T.

=147 5 Ly (5-117)

donde M _ esel ndmero de Mach, que se definecomoM_ =u_/a,y aes la velocidad
acustica, la cual puede calcularse para un gas perfecto con

a = \yg.RT (5-118)

donde R es la constante de los gases.

En el caso real de un problema de flujo de capa limite, el fluido no se lleva al repo-
so en forma reversible ya que la accidon viscosa es fundamentalmente un proceso irre-
versible en el sentido termodinamico. Ademas, no toda la energia cinética de corriente
libre se convierte en energia térmica -en parte se pierde como calor y en parte se disi-
pa en forma de trabajo viscoso-. Para tomar en cuenta las irreversibilidades en el sis-
tema de flujo de capa limite, se define un factor de recuperacion como

Taw — Too

Ty-Ts (5-119)

r =
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donde T, €s la temperatura adiabética real y T _ es la temperatura estatica de la
corriente libre. El factor de recuperacion puede determinarse experimentalmente, o
para algunos sistemas de flujo, pueden hacerse calculos analiticos.

La ecuacion de energia de capa limite

2
OT = T _ 0T (au) (5.22)

“ax TV oy a6y2+pc,, oy
se ha resuelto para la situacion de flujo a alta velocidad tomando en cuenta el término
de calentamiento viscoso. Aunque la soluciéon completa es un poco tediosa, los resulta-
dos finales son notablemente sencillos. Para nuestros propésitos presentamos sélo los
resultados e indicamos cémo pueden aplicarse. Se remite al lector al Apéndice B para
una solucion exacta a la Ec. 5-22. En un informe de Eckert [4] se proporciona un resu-
men excelente del problema de transferencia de calor a alta velocidad. En la Fig. B-3
se dan algunos perfiles tipicos de temperatura de capa limite para una pared adiabati-
ca en flujo a alta velocidad.

El resultado esencial del andlisis de la transferencia de calor a alta velocidad, es
que las rapideces de transferencia de calor pueden calcularse, en general, con las mis-
mas relaciones que se usan para flujo incompresible a baja velocidad, cuando el coefi-
ciente promedio de transferencia de calor se redefine con la relaciéon

q= hA(T, = Tow) (5-120)

Obsérvese que la diferencia entre la temperatura de pared adiabética y la temperatura
de pared real se usa en la definicidn, de modo que la expresién dara un valor de flujo
de calor cero cuando la pared estd a la temperatura de pared adiabatica. Para gases
con numeros de Prandtl cerca de la unidad, se han derivado las siguientes relaciones
para el factor de recuperacion:

Sflujo  laminar: r = Pri2 (5-121)

jlujo turbulento: r = Pris (5-122)

Estos factores de recuperacion pueden usarse en conjucién con la Ec. 5-119 para obte-
ner la temperatura de pared adiabatica.

En capas limite a alta velocidad pueden ocurrir gradientes de temperatura consi-
derables y habra variaciones correspondientes grandes a través de la capa limite. Las
ecuaciones de transferencia de calor de propiedades constantes pueden usarse adn si se
introducen las propiedades a la temperatura de referencia T* como lo recomienda Ec-
kert:

T*=T.,+ 05T, -T,) + 0.22(T,, — T.) (5-123)

La analogia entre transferencia de calor y friccion de fluido (Ec. 5-56) también puede
usarse cuando se conoce el coeficiente de friccion. Resumiendo las relaciones usadas
para calculos de transferencia de calor a alta velocidad:
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Capa limite laminar (Re, <5 x 10%):

St Pr*#3 = 0.332 Re%~'2 (5-124)
Capa limite turbulenta (5 x 10% < Re, < 107):

Stt Pr*?d = 0.0296 ReX~Vs (5-125)
Capa limite turbulenta (107 < Re, < 10%:

St¥ Pr+2/3 = 0.185 (log Re¥)~2-58 (5-126)

El indice superior* en las ecuaciones anteriores indica que las propiedades se evaliian a
la temperatura de referencia expresada por la Ec. 5-123.

Para obtener un coeficiente promedio de transferencia de calor, las expresiones
anteriores deben integrarse sobre la longitud de la placa. Si el nimero de Reynolds cae
en un intervalo tal que la Ec. 5-126 deba usarse, la integracidn no se puede expresar en
forma cerrada y debe usarse una integracion numeérica. Debe tenerse cuidado al efec-
tuar la integracion para el problema de transferencia de calor a alta velocidad, ya que
la temperatura de referencia es diferente para porciones laminar y turbulenta de la ca-
pa limite. Esto resulta del valor diferente del factor de recuperaciéon usado para flujo
laminar y turbulento, como lo expresan las Ecs. 5-121 y 5-122.

Cuando se encuentran velocidades de flujo muy elevadas, la temperatura de pared
adiabatica puede ser tan alta que tenga lugar la disociacion del gas y habrd una va-
riacion muy amplia en las propiedades en la capa limite. Eckert [4] recomienda que
estos problemas se traten en base a un coeficiente de transferencia de calor definido en
términos de diferencia de entalpia

g= hiA Gy = iy (5-127)

El factor de recuperacion de entalpia se define entonces como

Low “ !
r;= = (5-128)
l() -l
donde 1, es la entalpia en las condiciones de la pared adiabatica. Se usan las mismas
relaciones que antes para calcular el factor de recuperacion y la transferencia de calor,

excepto que todas las propiedades se evalGan a la entalpia de referencia i* expresada
por

=i, + O5(zw =i + 0.22(i 0 = la) (5-129)

El ndmero de Stanton se redefine como

st, = i (5-130)

Py

Este nimero de Stanton se usa en seguida en la Ec. 5-124, 5-125 o 5-126 para calcular
el coeficiente de transferencia de calor. Cuando se calculan las entalpias que se usan
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en las relaciones anteriores, debe usarse la entalpia total; es decir, debe incluirse la
energia quimica de disociacion asi como la energia interna térmica. El método de
la entalpia de referencia ha resultado exitosa para calcular la transferencia de energia
a alta velocidad con una exactitud superior al 49%.

Ejemplo 5-9

Una placa plana de 70 cm de largo yl_O m de ancho se coloca en un tanel de viento en el que las condiciones
de flujo son M =3, p = zlo amy T = =40°C eQUé enfriamiento debe usarse pal-a mantener la placa
a 35 °C?

Solucién

Debemos considerar separadamente las porciones laminar y turbulenta de la capa limite, debido a que los
factores de recuperacion, y por tanto, jas temperaturas de pared adiabatica usadas para establecer el flujo
de calor, serdn diferentes para cada régimen de flujo. Resulta que la diferencia es bastante pequefia en este
problema, pero seguiremos el procedimiento que se usarfa si la diferencia fuera apreciable, de modo que
pueda indicarse el método general de solucién. La velocidad acUstica de corriente libre se calcula a partir de

a= Vyg RT. = [(1.4X1.0M(287X233)}'2 = 306 m/s EI003 pies/s]

de modo que la velocidad de corriente libre es
Ua = (3X306) =918 m/s [3012 pies/s]

El nimero maximo de Reynolds se estima haciendo un céalculo basado en las propiedades evaluadas en con-
diciones de corriente libre

@8n@33) - 0 07°8 kem® [4.73 x 107 Iby/pic’]

4

Pa

Be = 1.434 X 10 kg/m-s [0.0347 b, /h-pies]

_ (0.0758)(918)(0.70)

Rene = = o ax 105 - 3398 x 10

Concluimos asi que la transferencia de calor en la capa limite tanto laminar como turbulenta debe conside-
rarse. Primero determinamos las temperaturas de referencia para los dos regimenes y en seguida evaluamos
las propiedades a esas temperaturas.

PORCION LAMINAR

T,=T. (1 + %IMJ) = (23901 + (0.2)3)%] = 652 K

Suponiendo un numero de Prandtl alrededor de 0.7, tenemos

r= Pr2= (0.2 = 0.837

Tow =T _ Tow— 233

“T,-T. B®I-7%

r
y T,. = 584 K =311 °C[592 °F]. Entonces la temperatura de referencia de la Ec. 5-123 es

¥ =233 +(0.5)(35 + 40) + (0.22)(584 — 233) = 347.8 «
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Verificando el nimero de Prandtl a esta temperatura tenernos

Pr’ = 0.697

de modo que el calculo es valido. Si hubiese una diferencia apreciable entre el valor de Pr* y el valor usado
para determinar el factor de recuperacion, el célculo tendria que repetirse hasta llegar a un acuerdo.
Las otras propiedades que se usan en el andlisis de transferencia de calor laminar son

(10132 X 10%(1/20) _ 3
P = (287X347.8) = 00508 kg/m

=207 x 107 kg/m's
B* = 003 W/m-°C L0.0173 Btwh-pic °F]
¢t = 1.009 kd/kg-°C

PORCION TURBULENTA

Suponiendo Pr = 0.7,

Too—To Touw— 233
— Pt = ~taw=le lgp= 299
r=Pri®=0888 ~ 7 = 550 =933

Too = 605 K = 332C
T* = 233 + (0.5%(35 + 40) + (0.22)(605 = 233) = 352.3 K
Pr* = 0695

El acuerdo entre Pr= y g] valor supuesto es lo suficientemente cercano. Las otras propiedades que se usan en
el andlisis de transferencia de calor turbulenta son

_ (1.0132 X 10%(1/20) _ 3
po= (287X352.3) = 00501 kg/m

p* = 209 x 10~ kg/m's
*=0.0302 Wm-°C ¢t = 1009 kd/kg°C
TRANSFERENCIA DE CALOR LAMINAR
Suponemos

- k
et = 5 X 10° =p———-ll::x°

- B x10%(2.07 x 107
¢ =T (0.0508(918) - 0222 m

Tk _ BT
Nu* - ?;C =0 664 (Re#érn)llz Pr* 13

= (0.664)(5 x 10%)V%(0.697)'* = 416.3

3 =-ﬂ(%(23'-°1 = 5626 W/m?-°C  [9.91 Btuh -pic? -°F]

Este es el coeficiente de transferencia de calor promedio para la porcion laminar de la capa limite, y la
transferencia de calor se calcula a partir de

g=hA(T, - Te
= (56.26)(0.222)35 - 311)
= -3445 W [-11,750 Btu/h}
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de modo que se requieren 3445 W de enfriamiento en la region laminar de la placa, por metro de profundi-
dad en la direccién z,

TRANSFERENCIA DE CALOR TURBULENTA

Para determinar la transferencia de calor turbulenta debemos obtener una expresion para el coeficiente lo-
cal de transferencia de calor a partir de

Stt Pr*?3 = 0.0296 Rel '
y en seguida integrar de x = 0.222 m a x = 0.7 m para determinar la transferencia de calor total

p*u»x -1/3
T )

h, = Pr—28p*y_c,(0.0296) (
Insertando los valores numéricos para las propiedades se obtiene
h, = 94.34x1s
El coeficiente promedio de transferencia de calor en la regién turbulenta se determina a partir de

0.7
i ummPedt 1) 4 Wi og 1196 Bruh: piet <R

] 0:!22 dx

Usando este valor podemos calcular la transferencia de calor en la regién turbulenta de la placa plana

q= EA(Tw - Taw)
= (111.46)(0.7 - 0.222)(35 - 332)
= -15,823 w [-54,006 Btuh]

La cantidad total de enfriamiento que se requiere es la suma de las transferencias de calor para las porciones
laminar y turbulenta

Enfriamiento total = 3445 + 15 823 = 19 268 W [65 761 Btu/h]

Estos céalculos suponen profundidad unitaria de 1 m en la direccion 1z,

Preguntas de Repaso

1. ¢Qué significa una capa limite hidrodindmica?

2. Defina el nimero de Reynolds. ¢Por qué es importante?

3. ¢Cual es el mecanismo fisico de la accién viscosa?

4. Haga la distincién entre flujo laminar y turbulento en un sentido fisico.

5. ¢Cudl es la ecuacion de momento para la capa limite laminar en una placa plana?

6. ¢Cémo se define el espesor de capa limite?

‘7. ¢Cual es la ecuaciéon de energia para la capa limite laminar en una placa plana?
¢Qué suposiciones estan involucradas en la derivacion de esta ecuacion?

8. ¢Qué significa capa limite térmica?

9. Defina el ndmero de Prandtl. ¢jPor qué es importante?

10. Describa el mecanismo fisico de la conveccion. ¢Cémo se relaciona el coeficiente
de transferencia de calor por conveccién con este mecanismo?
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11, Describa la relacion entre friccion del fluido y transferencia de calor.

12. Defina la temperatura global. gCémo se usa?

13. ¢Cémo se define el coeficiente de transferencia de calor para célculos de transfe-
rencia de calor a alta velocidad?

Problemas

5-1 Se disefia una boquilla para expander aire a partir de condiciones de estancamiento de 1.38
MN/m? y 200 °C a 0.138 MN/m?. La rapidez de flujo de masa se disefia a 4.5 kg/s. Suponga que
la boquilla se usa en conjunto con una instalacién de t(nel de viento de expansién, de modo
que la boquilla puede descargar bruscamente en un tanque evacuado por completo. gQ_ué tem-
peratura tendra el aire en el tanque cuando la presién en el tanque es igual a 0.138 MN/m?? Su-
ponga que el tanque tiene un aislante perfecto y que el aire se comporta como un gas ideal.
Suponga que la expansién en la boquilla es isoentrépica.

5-2 Sobre una placa plana, fluye agua a 15 °Cy 3 m/s; calcule el flujo de masa a través de la ca-
pa limite a una distancia de 5 cm del borde principal de la placa.

5-3 Sobre una placa plana, fluye aire a 90 °C, 1 atm y con una velocidad de 30 m/s. ¢Qué espe-
sor tiene la capa limite a una distancia de 2.5 cm del borde principal de la placa?

5-4 Usando un perfil de velocidad lineal

N
I
>R

para un flujo sobre una placa plana, obtenga una expresion para el espesor de la capa limite en
funcién de x.

5-5 Usando la relacion de continuidad

du dv_,
dx ay
junto con la distribucion de velocidad
L_3_y. 1p¥
U, 28 2 08

derive una expresion para la componente y de la velocidad y en funcion de x y y, Calcule el valor
de v en el borde externo de la capa limite a distancias de 6 y 12 plg del borde principal para las
condiciones del Ej. 5-3,

5-6 Repita el Prob. 5-5 para el perfil de velocidad lineal del Prob. 5-4.

B-7 Sobre una placa plana fluye aire a una velocidad constante de 30 m/s y las condiciones am-
bientales de 20 kN/m? y 20 °C. La placa se calienta a una temperatura constante de 65 °C, co-
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menzando a una distancia de 7.5 cm del borde principal. ¢Cudl es la transferencia de calor total
a partir del borde principal hasta un punto de 30 cm del borde?

b-8 Usando el perfil de velocidad lineal en el Prob. 5-4 y una distribucién de temperatura de pa-
rabola cubica [(Ec 5-30)] obtenga una expresion para el coeficiente de transferencia de calor en
funcién del nimero de Reynolds, para una capa limite laminar en una placa plana.

5-9 Entra aire a 20 kN/m?y 5 °C a un tubo de 2.5 cm de diametro, a una velocidad de 1.5 m/s.
Usando el analisis de placa plana, estime la distancia a partir de la entrada a la cual el flujo se
desarrolla por completo.

5-10 Un fluido fluye entre dos placas grandes paralelas. Desarrolle una expresion para la distri-
bucion de velocidad, en funcién de la distancia de la linea central entre las dos placas bajo con-
diciones de flujo desarrolladas.

5-11 Fluye agua a 15 °C entre dos placas planas grandes a una velocidad de 1.5 m/s. Las placas
estan separadas por una distancia de 15 mm. Estime la distancia del borde principal hasta donde
el flujo se desarrolla por completo.

5-12 Sobre una placa plana, fluye aire en condiciones estindar de 1 atm y 20 °C, a una veloci-
dad de 30 m/s. La placa tiene 60 cm por lado y se mantiene a 90 °C. Calcule la transferencia de

calor de la placa.

5-13 El aire a 20 °Cy 14 kN/m?, fluye a una velocidad de 150 m/s sobre una placa plana de 1 m
de largo, la cual se mantiene a una temperatura constante de 150 °C. gCuél es la rapidez prome-
dio de transferencia de calor por unidad de area de la placa?

5-14 El aire a 7 kN/m?y 35 °C fluye a través de una placa plana de 30 cm por lado a 7.5 m/s.
La placa se mantiene a 65 °C. Estime la pérdida de calor de la placa.

5-15 El aire a 90 °C y presién atmosférica fluye sobre una placa plana horizontal a 60 m/s. La
placa tiene 60 cm por lado y se mantiene a una temperatura uniforme de 10 °C. gCuél es la
transferencia de calor total?

5-16 Bosqueje el coeficiente de transferencia de calor contra la longitud para flujo sobre una

placa plana de 1 m de largo, bajo las siguientes condiciones: (a) helio a 1 lb/plg2 abs, 80 °F, U,

= 10 pie/s [8.048 m/s], (b) hidrégeno a 1 Ib/plg? abs, 80 °F, u_ = 10 pies/s; (c) aire a 1
lb/plgz abs, 80 °Fy u_ = 10 pies/s; (d) agua a 80 °F,u_ = 10 pies/s; (¢) helio a 20 lb/plg2 abs,
80 °F, u_ = 10 pies/s.

5-17 Calcule la fuerza de arrastre que ejerce sobre la placa cada uno de los sistemas en el Prob.

5-16.

518 Sobre una placa plana de 30 cm por lado, fluye glicerina a 30 °C y una velocidad de 1.5

m/s. La fuerza de arrastre se determina y resulta 8.9 N (en ambos lados de la placa). Calcule el
coeficiente de transferencia de calor para este sistema de flujo.

5-19 Usando la distribucién de velocidad para flujo laminar desarrollado en un tubo, derive una
expresion para el factor de friccion tal como se define en la Ec. 5-111.

5-20 EI flujo “lento” en un tubo puede describirse como el flujo en el que la velocidad es cons-
tante a través de toda el area de flujo del tubo. Obtenga una expresion para el coeficiente de

transferencia de calor en este tipo de flujo, con una condicién de flujo de calor constante mante-
nido en la pared. Compare los resultados con los de la Sec. 5-10. Explique la razén para la dife-

rencia en respuetas sobre una base fisica.

5-21 Suponga que la distribucién de velocidad en el nicleo turbulento para flujo en tubos
puede representarse por
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_ (1_1)”7
ry

donde % es la velocidad en el centro del tubo y 7 es el radio del tubo. Puede suponerse que la
velocidad en la subcapa laminar varia linealmente con el radio. Usando el factor de friccion
expresado por la Ec. 5-114, derive una ecuacion para el espesor de la subcapa laminar. Para este

&=

problema, la velocidad promedio de flujo puede calcularse usando solamente la distribucién de
velocidad turbulenta.

5-22 Usando el perfil de velocidad en el Prob. 5-21, obtenga una expresion para la difusividad
turbulenta de momento en funcién del radio.

5-28 En aplicaciones a cambiadores de calor, con frecuencia es importante llenar requisitos de
transferencia de calor con limitaciones en caida de presion. Suponiendo un requerimiento
de transferencia de calor total fija y una diferencia de temperatura fija entre las condiciones de
pared y globales, asi como una caida de presion fija a través del tubo, derive expresiones para la

longitud y el didametro del tubo, suponiendo flujo turbulento de un gas con el nimero de Prandtl
cercano a la unidad.

5-24 El aire a 50 °C 'y 70 kN/m? fluye a través de una tuberia de 5 cm de didmetro a una veloci-
dad de 3.6 m/s. Estime el coeficiente de transferencia de calor para este sistema de flujo. Su-
ponga flujo desarrollado por completo y use la Ec. 6-4.

5-25 El aire a Mach 4y 3 lb/plgz abs, 0 °F, fluye sobre una placa plana. La placa se mantiene a
temperatura constante de 200 °F. Si la placa tiene 18 plg de largo, {cuanto enfriamiento se re-
querira para mantener esta temperatura?

5-26 El aire fluye sobre una placa plana isotérmica que se mantiene a la temperatura constante
de 65 °C. La velocidad del aire es 600 m/s a las propiedades estaticas de 15 °Cy 7 kN/m?2. Calcu-
le el coeficiente promedio de transferencia de calor para una placa de 1 m de largo.

5-27 Calcule la transferencia de calor de una placa de 30 cm por lado sobre la cual fluye aire a
35 “C-y 14 kN/m?. La temperatura de la placa es de 250 °C, y la velocidad de corriente libre es 6
m/s.

5-28 Calcule la fuerza de arrastre (friccion viscosa) sobre la placa del Prob. 5-27 bajo condi-
ciones sin transferencia de calor. No use la analogia entre friccion del fluido y transferencia de
calor para este calculo, es decir, calcule el arrastre directamente evaluando el esfuerzo cortante
viscoso en la pared.

629 EIl agua fluye en una tuberia de 2.5 cm de diametro, de modo que el nimero de Reynolds
basado en el didametro es 1500 (se supone flujo laminar). La temperatura global promedio es de
35 “C. Calcule la velocidad méxima del agua en el tubo. (Recuerde que # = 0.5 ty) JCuil seria
el coeficiente de transferencia de calor para tal sistema si la pared del tubo estuviera sujeta a un

flujo de calor constante, y los perfiles de velocidad y temperatura estuvieran desarrollados por
completo? EvalUe las propiedades a la temperatura global.

5-30 Se encuentra un flujo lento en un sistema de flujo anular, que esta sujeto a un flujo de calor

constante tanto en la superficie interna como la externa. La temperatura es la misma tanto en la

superficie interna como externa en localidades idénticas x, Derive una expresion para la dis-
tribucién de temperatura en este sistema de flujo, suponiendo propiedades constantes y flujo

laminar.

531 Usando la ecuacion de energia expresada por la Ec. 5-32. determine una expresion para el
coeficiente de transferencia de calor bajo las condiciones
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T-T y
U= u, = constante m——t— = 5
§ 't

donde §, es el espesor de capa limite térmica.

5-32 El aire a 7 kN/m?y = 40 °C fluye sobre una placa plana a Mach 4. La temperatura de la
placa es 35 °C y su longitud es 60 cm. Calcule la temperatura de pared adiabéatica para la por-
cion laminar de la capa limite.

5-33 Derive una expresion para la transferencia de calor en una capa limite laminar en una pla-
ca plana bajo la condicion y = u, = constante. Suponga que la distribucién de temperatura es-
t4 expresada por la relacion de pardbola clbica en la Ec. 5-30. Esta solucién aproxima la condi-
cion observada en el flujo de un metal liquido sobre una placa plana.

5-34 El aire a 20 kN/m? y 20 °C fluye a través de una placa plana de 60 cm de largo. La veloci-
dad de corriente libre es 30 m/s, y la placa se calienta sobre su longitud total a una temperatura
de 56 °C. Para x = 30 cm calcule el valor de y para el que u serd igual a 225 /s.

5-35 Para el sistema de flujo en el Prob. 5-34 calcule el valor del coeficiente de friccion a una
distancia de 15 cm del borde principal.

5-36 El aire a5 °Cy 70 kN/m? fluye sobre una placa plana a 6 m/s. Se coloca una franja cale-
factora de 2.5 cm de largo sobre la placa, a una distancia de 15 cm del borde principal. Calcule

el calor perdido por la franja por unidad de profundidad de la placa, para una temperatura de
superficie de calefactor de 65 °C.

5-37 Demuestre que 63u/6y3 =0 en y = 0 para una capa limite laminar incompresible en una
placa plana con gradiente de presion cero.

5-38 Revise los desarrollos analiticos de este capitulo y enliste las restricciones que se aplican a
las siguientes Ecs. 5-25, 5-26, 5-44, 5-46, 5-85 y 5-106.

5-39 Derive ecuaciones equivalentes a la Ec. 5-85 para numeros de Reynolds criticos de 3 X 105,
108 y 3 x 108,

5-40 El helio a 1 atm y 30 °C se usa para enfriar una placa de 1 m por lado que se mantiene a
250 °C. La velocidad de flujo es 50 m/s, Calcule la pérdida de calor total de la placa. ¢Cual es el
espesor de capa limite cuando el flujo deja la placa?

5-41 Para el sistema de flujo del Prob. 5-4( calcule la posicidon y en la capa limite en el borde de
salida en donde # = 25 m/s.

5-42 Se disefiard un tanel de aire a baja velocidad para estudiar las capas limite hasta Re, = 10’
con aire a 1 atm y 25 “C. La velocidad de flujo maxima que se puede esperar de un sistema de
ventilador existente es de 100 pies/s. éQ_ué longitud debera tener la seccion de prueba de placa
plana para obtener los nimeros de Reynolds requeridos? dCUﬂ serd el espesor maximo de capa
limite bajo estas condiciones? éCuél sera el espesor maximo de capa limite para velocidades de
flujo de 25 y 50 pies/s?

5-43 Durante el verano sopla una brisa ligera a 10 mij/h sobre una construccién metélica. La al-
tura de la pared de la construccion es 12 pies, y su ancho es 20 pies. Un flujo neto de energia so-
lar de 100 Btu/h'piez se absorbe por la pared y subsecuentemente se disipa hacia el aire que la
rodea, por conveccion. Suponiendo que el aire se encuentra a 80 °F, a 1 atm y que sopla sobre

la pared como ocurriria sobre una placa plana, estime la temperatura promedio que alcanzara la
pared en condiciones de equilibrio.
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5-44 El fondo de una freidora de papas es de 10 pies de largo por 3 pies de ancho y se le man-
tiene a 420 °F de temperatura. El aceite fluye en esta superficie a una velocidad de 1 pie/s y
tiene una temperatura de corriente libre de 400 °F, Calcule la transferencia de calor hacia el
aceite y estime el espesor méximo de capa limite. Las propiedades del aceite pueden tomarse co-
mo y =2 X 10°% m?/s, k = 012 W/m-°C y Pr = 40.

5-45 Utilizando el coeficiente de friccion promedio expresado por la Ec. 5-79 y un andlisis nu-
mérico adecuado, obtenga una relacion equivalente a las Ecs. 5-84 y 5-85 para los nUmeros de
Reynolds hasta 10,

5-46 Suponiendo que el coeficiente de transferencia de calor local para el flujo sobre una placa
plana puede representarse por la Ec. 5-81 y que la capa frontera comienza en el borde principal
de la placa, determine una expresion para el coeficiente de transferencia de calor promedio.

5-47 Se hace soplar nitrégeno a 1 atm y 20 °C sobre una placa plana de 130 cm por lado y a una
velocidad de 3.0 m/s. La placa se mantiene a una temperatura constante de 100 °C. Calcule el
coeficiente de friccion promedio y la transferencia de calor de la placa.

5-48 Sobre una placa plana de 4.0 m por lado, sopla aire a 27 °C, 1 atm y a una velocidad de 40
m/s. La temperatura de la placa es de 70 °C. Calcule la transferencia de calor total.

5-49 Sobre una placa de 15 cm por lado sobre la que se impone un flujo constante de 10 kW/m?,
fluye aceite automotriz a 20 °C. Determine (a) la diferencia de temperatura promedio, (b) la di-
ferencia de temperatura en el borde de salida, y (c) el coeficiente de transferencia de calor pro-
medio. Utilice la relacion de Churchill Ec. 5-51.

5-50 Resuelva el Prob. 5-49 para una placa con temperatura de superficie constante igual a la
del borde de salida y determine la transferencia de calor total.

5-51 El techo de un edificio tiene 30 por 60 m y debido al calor que recibe del Sol alcanza una
temperatura de 20 °C, cuando la temperatura del aire es de 0 °C. Calcule el calor perdido por el
techo cuando sopla sobre él un viento ligero a 5 mi/h. (L = 30 m).

5-52 Sobre una amplia superficie de concreto de 15 m de ancho y que se mantiene a 55 °C,
sopla amre a 1 atm y a 27 °C. La velocidad de flujo es 4.5 m/s. Calcule el calor perdido por con-
veccion en esta superficie.
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Relaciones Empiricas
y Practicas
para Transferencia

de Calor por Conveccion
Forzada

6-1 Introduccidén

La exposicion y los andlisis del Cap. 5 han mostrado cdmo se puede calcular la transfe-
rencia de calor por conveccion forzada para diversos casos de interés practico; sin em-
bargo, los problemas considerados fueron aquellos que podian resolverse de manera
analitica. De este modo, se demostraron los principios del proceso de conveccion y su
relacion con la dindmica de fluidos, haciendo énfasis en la comprension clara del me-
canismo fisico. Por desgracia, no siempre es posible obtener soluciones analiticas para
problemas de conveccidn, y la persona se ve forzada a recurrir a métodos experimenta-
les para obtener informacion para el disefio, asi como para garantizar los datos mas
evasivos que aumenten la comprension fisica de los procesos de transferencia de calor.

Los resultados de datos experimentales se expresan casi siempre en forma de for-
mulas empiricas o gréficas, de manera que puedan utilizarse con un méximo de carac-
ter general. ES en este proceso que se intentan generalizar los resultados de nuestros
propios experimentos en la forma de alguna correlacién empirica, donde se en-
cuentran las dificultades. Si existe una solucion analitica para un problema similar, la
correlacion de datos es mucho mas facil, ya que podemos suponer la forma funcional
de los resultados, y en consecuencia, utilizar los datos experimentales para obtener va-
lores de constantes o0 exponentes de algunos parametros significativos, tales como los
nimeros de Reynolds o de Prandtl. Si no existe una solucién analitica para un proble-
ma similar, la persona deberd recurrir a la intuicién, basandose en la comprension
fisica del problema o a deducciones perspicaces, que tal vez pueda inferir de las
ecuaciones diferenciales de los procesos de ﬂujo basadas en estimadas dimensionales o
de orden de magnitud. De cualquier modo, para la comprensién y el discernimiento
fisico del problema no hay sustituto.

A fin de mostrar como podemos proceder en el andlisis de un nuevo problema para
obtener una relacion funcional importante de las ecuaciones diferenciales, considérese
el problema de la determinacion del espesor de la capa limite hidrodinamica para flu-
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jo sobre una placa plana. En el Cap. 5 resolvimos este problema, pero ahora deseamos
realizar un analisis de orden de magnitud de las ecuaciones diferenciales, para obtener
la forma funcional de la solucién. La ecuacién de momento

du u A2u

UW'FUW:VW

debe resolverse conjuntamente con la ecuacion de continuidad

du  dv
—_—— — =
0x dy 0
Dentro de la capa limite podemos decir que la velocidad % es del orden de la velocidad

de corriente libre u_. De manera semejante, la dimension y es del orden del espesor
§ de la capa limite. Asi

U- L,
Y ~&

y podriamos escribir la ecuacidon de continuidad en una forma aproximada como

ox  dy
Us U _
> 570
0 vNu,S
x

En seguida, utilizando este orden de magnitud para v, el andlisis de la ecuacion de mo-

mento dara:
LOu B _ O
ax dy dy?
Uo | UablUo | U
Uo7y x & &2
vx
2 YX
0 o .
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%~ Vu.
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Esta variacion funcional del espesor de la capa limite con el nimero de Reynolds y la
posicién x es exactamente la que se obtuvo en la Sec. 5-4. Aunque este anélisis es bas-
tante directo y de hecho nos proporciona resultados correctos, el andlisis de orden de
magnitud no siempre proporciona tan buenos resultados cuando se le aplica a proble-
mas mas complejos, en especial aquellos que involucran regiones turbulentas o de flujo
separado. No obstante, con frecuencia podremos obtener informacion valiosa y cono-
cimiento fisico examinando el orden de magnitud de diversos términos en una
ecuacion diferencial predominante para el problema particular a resolver.

Una técnica convencional que se usa en la correlacion de datos experimentales es el
analisis dimensional, en el que se deducen grupos adimensionales adecuados, tales co-
mo los nimeros de Reynolds y Prandtl, a partir de consideraciones exclusivamente di-
mensionales y funcionales. Por supuesto, existe la suposicidn de similitud de campo de
flujo y perfil de temperatura, para superficies de calentamiento geométricamente si-
milares. En general, la aplicacion del analisis dimensional a cualquier problema
nuevo es dificil en extremo cuando no existe algan otro tipo de solucién analitica pre-
via. Casi siempre es mejor ensayar un analisis de orden de magnitud tal como el que
acabamos de ver, si se conocen las ecuaciones diferenciales predominantes. De esta
manera, puede ser posible determinar las variables adimensionales significativas para
correlacionar datos experimentales. En algunos problemas complejos de flujo y trans-
ferencia de calor tal vez no se disponga de un modelo fisico claro de los procesos, y el
ingeniero debe tratar de establecer este modelo, antes que puedan correlacionarse los
datos experimentales.

Schlichting [6], Giedt [7]y Kline [22] tratan consideraciones semejantes y su uso en
problemas de capa limite y transferencia de calor.

El objetivo del estudio anterior no ha sido enfatizar o siquiera indicar un nuevo
método para resolver problemas, sino mas bien sefialar la necesidad de aplicar un ra-
zonamiento fisico intuitivo a un problema dificil y hacer notar la ventaja obvia que
representa utilizar cualquier y toda informacion que exista. Cuando se presenta el
problema de correlacion de datos experimentales para una situacién sin resolucion
previa, con frecuencia se deben adoptar métodos tortuosos para realizar la tarea.

6-2 Relaciones empiricas para flujo en tuberiay conductos

El anélisis de la Sec. 5-10 ha mostrado cémo podriamos atacar analiticamente el
problema de transferencia de calor en un tubo con flujo laminar por completo de-
sarrollado. Los casos de flujo laminar no desarrollado, sistemas de flujo en donde las
propiedades del flujo varian ampliamente con la temperatura y sistemas de flujo tur-
bulento son mucho mas complicados, pero son de un gran interés practico en el disefio
de cambiadores de calor y equipo similar de transferencia de calor. Estos problemas
maéas complicados pueden resolverse algunas veces en forma analitica, pero las solu-
ciones, cuando son posibles, son muy fastidiosas. Para propdsitos de disefio e ingenie-
ria las correlaciones empiricas son casi siempre de enorme utilidad préctica. En esta
seccion presentamos algunas de las relaciones y mostramos sus limitaciones.

Primero consideremos un poco mas el concepto de temperatura global, importante
en todos los problemas de transferencia de calor que involucran flujo en el interior de



266 Transferencia de Calor

q

- ()
S
R ]

!

Fig. 6-1 Transferencia de calor total en términos de
diferencia global de temperatura.

canales cerrados. En el Cap. 5 observamos que la temperatura global representa pro-
medio de energia o condiciones de “taza mezcladora”. Por tanto, para el flujo en tubo
que se muestra en la Fig. 6-1, la energia total adicionada puede expresarse en términos
de la diferencia global de temperatura por

q = mc,(Ty, =~ Ts) (6-1)

siempre y cuando ¢, sea razonablemente constante a través de la longitud. En cierta
longitud diferencial dx el calor adicionado dq puede expresarse ya sea en términos de
una diferencia global de temperatura o en términos del coeficiente de transferencia
de calor.

dq = mc,dT, = h(2mr)dx (T, = T) (6-2)

en donde 7. y T, son las temperaturas de pared y global en el lugar particular x. Las
transferencia de calor total también puede expresarse como

g = hRA(T, =~ T)),, (6-3)

en donde A es el area total de superficie para transferencia de calor. Debido a que tan-
to T, como T, pueden variar a lo largo de la longitud del tubo, se debera adoptar un
proceso de promedio adecuado para utilizarse con la Ec. 6-3. En este capitulo enfoca-
remos nuestra atencién sobre todo en los métodos para determinar k, el coeficiente de
transferencia de calor por conveccion. El Cap. 10 versara sobre los diferentes métodos
para tomar en cuenta, en forma adecugda, las variaciones de temperatura en los cam-
biadores de calor.

Para tubos pulidos con flujo turbulento completamente desarrollado, Dittus y Bo-
elter [1] recomiendan la siguiente relacion:

Nu, = 0.023 ReY® Pr” (6-4)

En esta ecuacion las propiedades se evallan a la temperatura global del fluido y el ex-
ponente n tiene los siguientes valores:
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n 0.4 para calentamiento
= 0.3 para enfriamiento

Podriamos preguntar la razon para la forma funcional de la Ec. 6-4. La experien-
cia fisica, basada en la experiencia adquirida con los analisis del Cap. 5, nos
indicarian sin lugar a dudas una dependencia del proceso de transferencia de calor
con el campo de flujo y por consiguiente, con el nimero de Reynolds. Las rapideces
relativas de difusidn de calor y momento estan relacionadas por el namero de Prandtl,
de manera que se espera que este niUmero sea un parametro significativo en la solucién
final. Podemos confiar bastante de la dependencia de la transferencia de calor con los
numeros de Reynolds y Prandtl. Pero surge la pregunta sobre la forma funcional
correcta de la relacion; es decir, ¢hay que esperar necesariamente un producto de dos
funciones exponenciales de los nimeros de Reynolds y de Prandtl? La respuesta es que
podriamos esperar esta forma funcional ya que aparece en las soluciones analiticas pa-
ra la placa plana del Cap. 5, asi como en la analogia de Reynolds para flujo turbulen-
to. Ademas, es conveniente el uso de este tipo de relacion funcional en la correlacion
de datos experimentales, tal como se describe mas adelante.

Supdngase que se realizan algunos experimentos en los que las mediciones han sido
tomadas de rapideces de transferencia de calor para diversos fluidos en flujo turbulen-
to en el interior de tubos lisos, bajo diferentes condiciones de temperatura. Para hacer
variar el intervalo de los nimeros de Reynolds se pueden utilizar tubos de diferentes
diametros, ademas de las variaciones en la rapidez de flujo de masa. Deseamos genera-
lizar los resultados de estos experimentos para llegar a una ecuacidon empirica que
represente todos los datos. Como lo describimos antes, podemos anticipar que los da-
tos sobre transferencia de calor dependeran de los nimeros de Reynolds y Prandtl. Tal
vez la relacion més simple q.uc,podemos usar sea una funciéon exponencial para cada
uno de estos pardmetros, de modo que suponemos

Nuy = C Ref Pr*

en donde C, m y n son constantes que habran de determinarse a partir de datos experi-
mentales.

Se hace primero una gréfica log-log de Nu, contra Re; para un fluido, para esti-
mar la dependencia de la transferencia de calor sobre el nUmero de Reynolds, es decir,
para encontrar un valor aproximado del exponente m. Esta gréfica se hace para un
fluido a temperatura constante, de manera que la influencia del nimero de Prandtl
sea pequefia, ya que el nimero de Prandtl serd aproximadamente constante para este
fluido. Utilizando este primer estimado para el exponente m, se grafican los datos pa-
ra todos los fluidos como log (Nu;/Re) contra log Pr y se determina un valor para el
exponente N. En seguida, utilizando este valor de n, se grafican de nuevo todos los da-
tos como log (Nu,,/Pr") contra log Re,,, y se determina un valor final para el exponente
m asi como también un valor para la constante C. En la Fig. 6-2 mostramos un
ejemplo de este tipo final de grafica de datos. La ecuacién final de correlacién casi
siempre representa los datos dentro de un margen de + 25%,.

La Ec. 6-4 es valida para el flujo turbulento completamente desarrollado dentro de
tubos lisos, para fluidos con niumeros de Prandtl comprendidos entre 0.6 y 100, y dife-
rencias moderadas de temperatura entre la pared y las condiciones del fluido.
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Fig. 6-2 Correlacion tipica de datos para conveccion forzada en tubos lisos,
con flujo turbulento.

Si en el flujo se encuentran presentes diferencias grandes de temperatura, puede
haber un cambio apreciable en las propiedades del fluido que se encuentra entre la
pared del tubo y el flujo central. Estas variaciones en las propiedades pueden manifes-
tarse por un cambio en el perfil de velocidad, como se indica en la Fig. 6-3. Las des-
viaciones del perfil de velocidad para el flujo isotérmico, como el que se muestra en es-
ta figura, con un resultado del hecho de que la viscosidad de los gases aumenta con un
aumento en la temperatura, mientras que la viscosidad de los liquidos disminuye con
un incremento en temperatura.

Para tomar en cuenta las variaciones en las propiedades, Sieder y Tate [2] reco-
miendan la siguiente relacién:

Nuy; = 0027 Rey® Pri3 (i‘—)o'm (6-5)

w

Todas las propiedades se evallan en condiciones de temperatura global, a excepcion
de i, que se evaltian a la temperatura de la pared.
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Calentamiento de liquido enfriamiento de gases

Flujo isotérmico

iICalentamiento (i€ gases,
enfriamiento de liquidos

Fig. 6-3 Influencia del calentamiento sobre el perfil de
velocidad en un tubo con flujo laminar.

Las Ecs. 6-4 y 6-5 se aplican a flujos turbulentos completamente desarrollados en
tubos. En la region de entrada el flujo no esta-por completo desarrollado y Nusselt [3]
recomienda la siguiente ecuacion:

d 0.055 L
Nu, = 0. 036 Rey®Prts ( E) para 10 <= < 400 (6-6)

en donde L es la longitud del tuboy d su diametro. Las propiedades en la Ec. 6-6 se
evaltian a la temperatura global media. Hartnett [24] ha proporcionado datos experi-
mentales en la region térmica de entrada para agua y aceites. Alleny Eckert [25] nos
presentan estudios definitivos de transferencia turbulenta con agua en tubos lisos y con
un flujo de calor uniforme.

Las ecuaciones anteriores ofrecen un calculo sencillo, pero no son excepcionales
errores de + 259% . Petukhov [42] ha desarrollado una expresién mas exacta aunque
mas complicada, para el flujo turbulento completamente desarrollado en tubos lisos:

~ (f/8) Req Pr o ) i
Nu, = 1.07 + 12.7(f/8)"2(Pr?® = 1) \uy D

endonden = 0.11para T, > T,,n = 0.25para T, < T, yn = 0 para flujo de calor
constante o para gases. Todas las propiedades se evaltan en T; = (T, + 7,)/2 a ex-

cepcion de w4 y .. El factor de friccion puede obtenerse de la Fig. 6-4, o bien, para tu-
bos lisos de lo siguiente:

f = (182 logy,, Res — 1.64)2 (6-8)
La Ec. 6-7 se puede aplicar en los siguientes intervalos:
0.5 <Pr<200 para 6% de precisién
200 <Pr<2000 para 109 de precision
10* < Rey; < 5 x 10¢

0 < up/p, < 40
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Hausen {4] presenta la siguiente relacion empirica para flujo laminar completa-
mente desarrollada en tubos con temperatura de pared constante:

0.0668(d/L) RegqPr
1+ 0.04[(d/L) Req Pr]??

Nud - 3.66 + (6'9)

El coeficiente de transferencia de calor que se calcula de esta relacion, es el valor pro-
medio sobre la longitud total de tubo. Obsérvese que el nimero de Nusselt se acerca a
un valor constante de 3.66 cuando el tubo tiene la longitud suficiente. Esta situacion es
similar a la que se encuentra en el problema de flujo de calor constante que se analiz6
en el Cap. 5 (Ec. 5-106), con la excepcion de que en este caso tenemos una temperatu-
ra de pared constante, en lugar de una variacién lineal con la longitud. El perfil de la
temperatura se encuentra totalmente desarrollado cuando el niumero de Nusselt se
cerca a un valor constante.

Sieder y Tate [2] propusieron una relacién empirica un poco mas sencilla para

transferencia de calor laminar en tubos:

1/3 0.14
Nu, = 1. 86 (Re, Pr)' (%) (ﬂi) (6-10)

En esta formula el coeficiente promedio de transferencia de calor esta basado en el
promedio aritmético de las diferencias de temperatura de entrada y salida, y se eva-

IGan todas las propiedades del fluido a su temperatura global media con excepcion de
t, que se evalGan a la temperatura de la pared. Es obvio que no puede usarse la Ec.

6-10 para tubos extremadamente largos, ya que nos daria un coeficiente de transferen-

cia de calor cero. Una comparaciéon de la Ec. 6-10 con otras relaciones hecha por

Knudsen y Katz [9, Pag. 377], nos indica que la ecuacion es valida para

d 8
E>10

Red Pr
Al producto de los nimeros de Reynolds y Prandtl que ocurren en las correlaciones de
flujo laminar se le llama nimero de Peclet:

Pe = d“l’(‘"’l’ =~ Re, Pr (6-11)

El calculo de los coeficientes de transferencia de calor laminar con frecuencia se ve
complicado por la presencia de efectos de conveccion natural que se sobreponen a los
efectos de conveccién forzada. En el Cap. 7 se tratan los problemas de conveccion for-
zada y libre combinadas.

Las correlaciones que acabamos de presentar, exceptuando la Ec. 6-7, se aplican a
tubos lisos. En general, las correlaciones en las que se tienen tubos rugosos son bastan-
te escasas y para efectuar una solucidn bajo estas circunstancias, algunas veces es ade-
cuado utilizar la analogia de Reynolds entre friccion y transferencia de calor. Expresa-
do en términos del nimero de Stanton:
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St,, Prf2/3 = ~f8 (6-12)

El coeficiente de friccion f se define por:

L u,?
Ap =5 P35 (6-13)
en donde u,, es la velocidad media del flujo. En la Fig. 6-4 se muestran valores del co-
eficiente de friccion para diferentes condiciones de rugosidad.

Obsérvese que la relacién en la Ec. 6-12 es igual a la de la Ec. 5-113 con la excep-
cién de que el nimero de Stanton ha sido multiplicado por Pr?3, para tomar en cuen-
ta la variacion de las propiedades térmicas de diferentes fluidos. Esta correccion sigue
las recomendaciones de Colburn [ 15], y est4 basada en el razonamiento de que la fric-
cion del fluido y la transferencia de calor del flujo en el tubo estan relacionadas con el
numero de Prandtl de la misma manera en que estan relacionadas en el flujo en placas
planas (Ec. 5-56). En la Ec. 6-12 el nimero de Stanton esta basado en la temperatura
global, mientras que el niamero de Prandtl y el factor de friccién estan basados en pro-
piedades evaluadas a la temperatura de la pelicula. En las Refs. 27, 29, 30, 31 se da
mas informacién sobre los efectos de la rugosidad del tubo sobre la transferencia de
calor.

Si el canal a través del cual fluye el fluido no tiene una seccién transversal circular,
se recomienda que las correlaciones de transferencia de calor se basen en el diametro
hidraulico Dy, definido por

Dy=F (6-14)

en donde A es el area de seccion transversal del flujo y P el perimetro mojado. Se utili-
za esta agrupacion particular de términos porque cuando se le aplica a una seccion
transversal circular nos da el valor del diametro fisico. Se debera utilizar el didmetro
hidraulico para calcular los nimeros de Nusselt y Reynolds, y para establecer el coefi-
ciente de friccion para su uso con la analogia de Reynolds.

A pesar de que el concepto de didmetro hidraulico con frecuencia nos proporciona
relaciones satisfactorias para la friccion del fluido y transferencia de calor en muchos
problemas précticos, existen algunas excepciones notables en las que el método no
funciona. Algunos de los problemas que involucran transferencia de calor en canales
no circulares han sido resumidos por Irvine [20], y Knudsen y Katz [9]. Para obtener
informacion adicional, el lector interesado debera consultar estos tratamientos.

Shah y London [40] han recopilado la informacion sobre transferencia de calor y
friccion de fluidos para flujo laminar completamente desarrollado en conductos con
secciones transversales diferentes, tal como se muestra en la Tabla 6-1. En esta tabla se
aplica la siguiente nomenclatura:

Nuy; = ndmero de Nusselt promedio para flujo de calor uniforme en direccion del
flujo y temperatura de pared uniforme en una seccion transversal particular.
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Tabla §-1 Transferencia de calor y friccion de fluidos para flujo
laminar desarrollado en conductos con diversas secciones trans-
versales

Geometria
(L/D, > 100) Nug, Nug, Nuy f Re

3.111 1.892 2.47 13.333

3.608 3.001 2.976 14.227

4.002 3. 862 3.34 15. 054

4.123 3.017 3.301 15.548

4.364 4.364 3.657 16. 000

5.099 4.35 3.66 18.700

5.331 2.930 4.439 18.233

6.490 2.904 5.597 20. 585

8.235 8.235 7.541 24.000

20 5. 385 — 4. 861 24.000
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Nu; = nimero de Nusselt promedio para flujo de calor uniforme tanto en direccion
del flujo como hacia la periferia.

Nur = numero de Nusselt promedio para temperatura de pared uniforme.
fr = producto del factor de friccion y el nimero de Reynolds.

Kays [36] y Sellars, Tribus y Klein (Ref. 3, Cap. 5) han calculado los nimeros de
Nusselt locales y promedios, para regiones de entrada laminares en tubos circulares,
para el caso de un perfil de velocidad totalmente desarrollada. En la Fig. 6-5 se

muestran los resultados de estos analisis, en términos del namero inverso de Graetz, en
donde

Namero de Graetz = Gz = Re Pr ;—i (6-15)

Los efectos de entrada para flujo turbulento en tubos, son mas complicados que
para flujo laminar y no pueden expresarse en términos de una funcion sencilla del na-
mero de Graetz. Kays [36] ha calculado la influencia para diversos valores de Re y Pr

SR e LonE
s

i
i
i
i
i
i
i
i
g

W SRR Y e

Namero de Nusselt local o promedio . Nug ¢ Nuy

N

3X 104 103 10-2 10~ 03
Gz~'= x/Re, Prd Inverso del nimero de Graetz

Fig. 6-5 Numeros de Nusselt local y promedio para regiones de

entrada térmica en tubo circular, con flujo laminar totalmente desarro-
llado.
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con los resultados condensados en la Fig. 6-6. La ordenada es la razén del nimero de
Nusselt local al nimero de Nusselt muy lejos de la entrada, o para condiciones térmi-
cas totalmente desarrolladas. En general, cuanto mayor sea el nimero de Prandtl,
mas corta serd la longitud de entrada. Podemos ver que las longitudes de entrada tér-
mica son mas cortas para el flujo turbulento que para su contraparte laminar.

Ejemplo 6-1

Aire a 2 atm y 200 °C se calienta a medida que fluye a través de un tubo de 1 plg (2.54 cm) de diametro a
una velocidad de 10 m/s. Calcule la transferencia de calor por unidad de longitud del tubo si se mantiene
una condicién de flujo de calor constante en la pared, y la temperatura de la pared es 20 °C mayor que la
temperatura del aire a todo lo largo del tubo. (Cuanto aumentara la temperatura global en una longitud de
3 m del tubo?

Solucion

Primero calculamos el namero de Reynolds para determinar si el flujo es laminar ¢ turbulento, y seleccionar
entonces la correlacion empirica adecuada para el calculo de la transferencia de calor. Las propiedades del
aire a una temperatura global de 200 °C son

(2)(1.0132 x 10°)

=P _lolsz x 10°) _ i
P=fr= O8TATD) = 1.493 kg/m® L0.0932 Iby/pie?]

=

3

Nu,
N

30 40

10

oix NE

Fig.6-6 Numeros de Nusselt de entrada térmica turbulenta para
tubos circulares en g, = constante.
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Pr = 0.681
p =257 x10° kg/m-s L0.0622 lby/h- pie]
k = 0.0386 W/m-°C C00223 Btu/h-pie °F]
¢, = 1.025 kJ/kg-°C

pund _ (1.493)(10)(0.0254)

= 14 756
m 257x 107

Re,

de manera que el flujo es turbulento. Por consiguiente, utilizamos la Ec. §-4 para calcular el coeficiente de
transferencia de calor.

Nug = 52 = 0.023 Ref® Pri = (0.023)14,756)°40.681)% = 42.67
h= % Nu, = (%z 64.85 W/m#-°C [11.42 Btu/h-pie?-°F)

Entonces el flujo de calor por unidad de longitud es

% - hrd @, ~T,) = (64.85)7(0.0254)(20) = 103.5 W/m  [107.7 Btwpic]

o

Ahora podemos realizar un balance de energia para calcular el incremento en la temperatura en 3.0 m de
longitud de tubo:

q =mc, AT, =L (

e

También tenemos:

2
m = Plm % ~ (1.493)(10)7
=7.565x 1073 kg/s [0.01867 1b,,/s]

002547
4

de manera que insertamos los valores numéricos en el balance de energia para ob;ener

(7.565 x 107%(1025) AT, = (3.0)(103.5)
Y AT, = 40.04°C [104.07 °F]

Ejemplo 6-2
En un tubo de 1 plg (2.54 cm) de diametro, entra agua 3 60 °Cy una velocidad media de flujo de 2 cm/s.

Calcule la temperatura de salida del agua si el tubo es de 3.0 m de largo y la pared tiene una temperatura
constante de 80 °C.

Solucién

Primero evaluamos el nimero de Reynolds a la temperatura global de entrada para determinar el régimen
de flujo. Las propiedades del agua a 60 °C son
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p = 985 kg/m? ¢, = 4.18 kd/kg-°C
p=471 x107kg/m's [1.139 lb,/h- pie]
k = 0651 W/m-°C Pr = 3.02

_ pund  (985)0.02)(0.0254)
T T a71x 1077

Rey = 1062

por consiguiente, el flujo es laminar. Calculando el pardmetro adicional, tenemos

d _ (1062)(3.02)(0.0254)

RedPrL—— 3 = 27.15 > 10

de este modo, podemos aplicar la Ec. 6-10. Todavia no conocemos la temperatura global media necesaria
para evaluar las propiedades, de manera que primero hacemos el célculo en base a 60 °C, determinamos
una temperatura global de salida y en seguida realizamos una segunda iteracion para obtener un valor mas
exacto. Cuando se designan las condiciones de entrada y salida con los subindices 1 y 2 respectivamente, el
balance de energia resulta.

T
g —hmdl (Tw ) i, Ty (@)

A la temperatura de pared de 80 °C tenemos
Myp = 355 x 107 kg/m-s

De la Ec. 6-10

Nuy = (1.86) [

(1062)(3.02)(0.0254) I (4.71
3 3.55

0.14
) ~ 5816

0.6 816)
h k By _ O-653158) = 1491 W/im?-°C  [26.26 Bru/h-piel-°F]
La rapidez de flujo en masa es

2 2
ni=p 1:1_ u, = (985)17(0.04254) (0.02) _ 9.982 x 10 ke/s

Insertando el valor para k dentro de la Ec. (a) juntocon m ¥ Ty =60 °Cy T, =80 °C nos da

T, + 60

(149.1)7(0.0254)(3.0) (80 - ——) = (9.982 x 107)(4180)(T, - 60) ®)

2
Se puede resolver esta ecuacion para que nos dé
Ty, = 71.98 °C

Por tanto, debemos regresar y evaluar las propiedades a

71.98 + 60

—— = 66°C

T, medio =
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Obtenemos:

p =982 kg/m* ¢, = 4185 J/kg-°C  w=436x 10~ kgm's
k = 0.656 W/m-°C Pr =2.78

_ (1062)(4.71) _
Re; = — == 1147
Re Pr El' - (1147)(2.738)(0.0254) 9700

0.
Nu, = (1.86)(27.00)'8 (%g_g) " 5743
(0.656)(5.743)

h = 00552 = 148.3 W/m?-°C

Volvemos 3 insertar en la Ec. (a) este valor de % para obtener
T), = 71.88°C [161.4 “FI

En este problema la iteracion produce una diferencia muy pequefia. Si hubiéramos encontrado una diferen-
cia de temperatura global, grande el cambio en las propiedades habria tenido un efecto mayor.

Ejemplo 6-3

En un tubo liso de 5 mm de diametro entra aire a 1 agm y 27 °C, con una velocidad de 3.0 m/s. La longitud
del tubo es 10 cm. Se impone a la pared del tubo un flujo de calor constante. Calcule la transferencia de ca-

lor si la temperatura global de salida es 77 “C. Calcule también la temperatura de salida en las paredes y el
valor de h a la salida.

Solucién

Primero debemos evaluar el régimen de flujo y hacerlo tomando propiedades a la temperatura global pro-
medio

Ty = = 52°C = 325 K

20471
2

p=188x 10" m¥s  Pr=0.703 k=0.02814 W/m-°C

ud _ (3)0.005)

Reo = 2~ =Tgg x 107 /%0 @

de manera que el flujo es laminar. La longitud del tubo es bastante pequefia, por consiguiente. esperamos
un efecto térmico de entrada y debernos consultar la Fig. 6-5. EI nimero inverso de Graetz se calcula como

1 x 0.1

Re Prd d - (79807030005~ 037

Gz

Por tanto, para ¢, = constante, de la Fig. 6-5 obtenemos el nimero de Nusselt como

hd

_hd _ . qd (b)
Nu_l‘(—"4'7'('T,U_-LTb)k'
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La transferencia de calor total se obtiene en términos del balance general de energia:

q= mcD(Tb2 Tbx)

En la entrada # = 1.1774 kg/m? de modo que el flujo de masa es

3
1}

(1.1774)7(0.0025)%3.0) = 6.94 x 107% kg/s

g = (6.94 x 107°01006)77 — 27) = 3.49 W

269

Por consiguiente, podemos encontrar la transferencia de calor sin realmente determinar temperaturas de
pared ¢ valores de h. Sin embargo, para determinar T, debemos calcular ¢. para su insercién en la Ec. (6).

Tenemos
q=¢q.FdL =349 W
Y
Qu = 2222 W/m?
Ahora de la Ec. (b)
_ (22290.005) _ .
(T =Tt = 7002818~ o4

Asi la temperatura de pared a la salida es
Tleey = 84 +77 = 161°C
y el coeficiente de transferencia de calor es

qu 2222

hn.:L - (Tw - Th),r:L 8

= 26.45 W/m?°C

Ejemplo 6-4

Repita el Ej. 6-3 para el caso de temperatura de pared constante.

Solucién

Evaluamos las propiedades como en el ejemplo anterior y ahora introducimos la Fig. 6-5 para determinar

Nu, para T, = Constante. Para Gz™' = 0.0357 leemos
Nu, = 5.15
Asi calculamos el coeficiente de transferencia de calor promedio como

I =1(5.15) (s) - (515)0.02814) _ g o4 W/m?-°C

0.005

Basamos la transferencia de calor en la temperatura global promedio de 52 “C. de manera que
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q=hadL(T, -T,) =349 W

v T, = 76.67 + 52 = 128.67 °C

Ejemplo 6-5

Un tubo de 2.0 cm de didmetro y una rugosidad relativa de 0.001 se mantiene a una temperatura de pared
constante de 90 °C. En el tubo entra agua de 40 °Cy sale 3 60 °C, Si la velocidad de entrada es de 3 m/s,
calcule la longitud de tubo necesaria para realizar el calentamiento.

Solucién

Primero calculamos la transferencia de calor a partir de

q =mc, AT,, = (989)(3.0)m(0.01)2(4174X60 40) =77 812 W

Para la condiciéon de rugosidad del tubo, podemos emplear la relacion de Petukhov, Ec. 6-7. L.a temperatu-
ra media de la pelicula es

_90+ 50

T, 5

=70°C
y las propiedades del fluido son
p = 978 kg/m® g = 4.0 x10kg/m-s
k = 0.664 W/m-°C Pr = 2.54
También,

ty = 5.55 x107*kg/m-s

ty = 2.81 x 10~ kg/m-

<>

w

El nimero de Reynolds es entonces

Re, = NI 146 700

Consultando la Fig. 6-4, obtenemos el factor de friccion como
f=0.0218 fi8 = 0.002725

Como T, > T,, tomamos n = 0.11 y obtenemos

Nu, = (0.002725)146,700)(2.54) /5.55)""‘
o7+ (12.7%0.002725)/7(2 5423 1) \2.81
= 666.8
p o (666.800.664) o ooy o

0.02



Relaciones Empiricas y Practicas para Transferencia de Calor por Conveccién Forzada 271
Obtenemos entonces la longitud del tubo a partir del balance de energia

¢= hndL(T,=Tp)="T1812 w
L=140m

6-3 Flujo a través de cilindros y esferas

Mientras que el ingeniero se interesa con frecuencia en las caracteristicas de la transfe-
rencia de calor de sistemas de flujo en el interior de tubos o sobre placas planas, se de-
bera conceder igual importancia a la transferencia de calor que puede lograrse por
medio de un cilindro en flujo transversal, como se muestra en la Fig. 6-7. Como era de
esperarse, el desarrollo de capa limite en el cilindro determina las caracteristicas de la
transferencia de calor. Mientras que la capa limite permanezca laminar y se comporte
en la forma adecuada, sera posible calcular la"transferencia de calor por medio de un
método similar al andlisis de capa limite del Cap. 5. No obstante, es necesario incluir
en el analisis el gradiente de presién ya que influye en forma apreciable sobre el perfil
de velocidad de la capa limite. De hecho, es este gradiente de presién el que origina el
desarrollo de una region de flujo separado en la parte posterior del cilindro cuando la
velocidad de corriente libre es lo suficientemente grande.

El fenémeno de la separacion de la capa limite se indica en la Fig. 6-8. El razona-
miento fisico que explica el fenédmeno en una forma cualitativa es el siguiente. De
acuerdo con la teoria de capa limite, la presion a través de la capa limite es esencial-
mente constante en cualquier posicion x en el cuerpo. En el caso del cilindro,
podriamos medir una distancia x a partir del punto de estancamiento del frente del ci-
lindro. Asi, la presién en la capa limite deberia seguir la de la corriente libre para el
flujo potencial alrededor de un cilindro, siempre y cuando este comportamiento no
contradiga algun principio basico que deba aplicarse en la capa limite. A medida que
el flujo progresa a lo largo del frente del cilindro, la presién disminuiria y en seguida
aumentaria a lo largo de la parte posterior del cilindro, dando como resultado un
incremento en la velocidad de corriente libre en el frente del cilindro y una disminu-
cién en la parte posterior. La velocidad transversal (aquella velocidad paralela a la su-
perficie) disminuiria a partir de un valor de u _ en el borde exterior de la capa limite,
hasta cero en la superficie. A medida que el flujo continGia hacia la parte posterior del
cilindro, el incremento de presion causa una reduccion en la velocidad en la corriente
libre y a través de la capa limite. El aumento de presién y la reduccién en velocidad se
relacionan a través de la ecuacién de Bernoulli que se escribe a lo largo de una linea de
corriente:

Flujo Poo, Ugg

Fig. 6-7 Cilindro en flujo trans-
versal.
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Punto de} o
separacion

Fig. 6-6 Distribuciones de velocidad indicando separacién
de flujo en un cilindro en flujo transversal.

(g
p

Como suponemos que la presion es constante a través de la capa limite, observamos
que puede comenzar un flujo inverso en la capa limite cerca de la superficie; es decir,
el momento de las capas de fluido cercanas a la superficie no es lo suficientemente ele-
vado como para vencer el incremento en presién.

Cuando el gradiente de velocidad en la superficie se vaelve cero, se dice que el flujo ha
alcanzado un punto de separacion:

n

Punto de separacién en du =0
3y Ly=o0

Este punto de separacién se indica en la Fig. 6-8. A medida que el flujo contindia y pa-
sa el punto de separacidn, pueden ocurrir fenémenos de flujo inverso, como también
se muestra en la Fig. 6-8. Eventualmente, la region de flujo separado en la parte poste-
rior del cilindro se vuelve turbulenta y de movimiento aleatorio.

El coeficiente de arrastre para cuerpos asperos se define como

2
Fuerza de arrastre = F,, = C,A p;; {6-16)

en donde Cj, es el coeficiente de arrastre y A es el area frontal del cuerpo expuesto al
flujo, la cual para un cilindro es el producto del diametro y la longitud. Los valores del
coeficiente de arrastre para cilindros y esferas se proporcionan como una funcién
del namero de Reynolds en las Figs. 6-9 y 6-10.

La fuerza de arrastre sobre el cilindro es el resultado de una combinacién de resis-
tencia de friccion y el llamado arrastre de forma g arrastre por presion, que resulta de
una region de baja presién en la parte posterior del cilindro, creada por el proceso
de separacién de flujo. Para nimeros de Reynolds pequefios del orden de la unidad no
hay separacién de flujo, y todo el arrastre proviene de la friccion viscosa. Para nime-
ros de Reynolds del orden de 10, la friccién y el arrastre de forma son del mismo 01-



Relaciones Empiricas y Practicas para Transferencia de Calor POr Conveccién Forzada 273

100 Bgaen s v 1 0 e 4502 0 34 5000 S0 10 6
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Re = Uy dlv

Fig. 6-9 Coeficiente de arrastre para cilindros circulares en funcién del nidmero de
Reynolds, de acuerdo con la Ref. 6.

den, mientras que el arrastre de forma que resulta de la regién turbulenta de flujo
separado predomina en nimeros de Reynolds mayores que 1000. Para numeros de
Reynolds de aproximadamente 10% basados en el diametro, el flujo de capa limite
puede volverse turbulento dando por resultado un perfil de velocidad mas agudo y una
separacion de flujo sumamente tardia. En consecuencia, el arrastre de forma de redu-

“Ili-
¢ | RN lllllllllllliuulﬁllﬁ
Elllllllll llllll!li.ﬁli!lﬂ@%

2 48 2 46 245 2 46 246 246 2 46
10! 10° 10! 10?2 10° 104 10° 108

Re = ug dfy

Fig. 8-10 Coeficiente de arrastre para esferas como una funcidr del nimero de
Reynolds, a partir de la Ref. 6.
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ce y esto se representa por la ruptura en la curva del coeficiente de arrastre alrededor
de Re = 3 x 105, El mismo razonamiento se aplica a la esfera asi como al cilindro circu-
lar. Se observa un comportamiento semejante con otros cuerpos romos tales como
los cilindros elipticos y planos aerodindmicos.

Es obvio que los procesos de flujo que acabamos de estudiar influyen en la transfe-
rencia de calor de un cilindro caliente a una corriente de fluido. El comportamiento
en detalle de la transferencia de calor desde un cilindro caliente hacia el aire ha sido
investigado por Giedt [7] y los resultados se encuentran resumidos en la Fig. 6-11. En
los ndmeros de Reynolds menores (70 800 y 101 300) el punto minimo en el coeficiente
de transferencia de calor ocurre aproximadamente en el punto de separacion. Hay un
incremento subsecuente en el coeficiente de transferencia de calor en la parte posterior
del cilindro, como resultado de un movimiento turbulento a contracorriente en el flujo
separado. A nUmeros de Reynolds mas elevados se observan dos puntos minimos. El
primero ocurre en el punto de transicion de la capa limite laminar a turbulenta, y el
segundo punto minimo ocurre cuando la capa limite turbulenta se separa. Hay un
incremento rapido en la transferencia de calor cuando la capa limite se vuelve turbu-
lenta y otra cuando se encuentra el incremento en el movimiento a contracorriente en
la  separacion.

Debido a la naturaleza compleja de los procesos de separacion de flujo, no es po-
sible calcular en forma analitica los coeficientes de transferencia de calor en el flujo

800

600

500

NUe

400
300
200

100

Fig. 6-11< Numero local de Nusselt para

0 40 80 120 160 transferencia de calor a partir de un
6° a partir del punto de estancamiento cilindro en flujo transversal, de la Ref. 7.
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transversal; sin embargo, las correlaciones de datos experimentales de Hilpert [8] para
gases, Knudsen y Katz [9] para liquidos, indican que los coeficientes promedio de
transferencia de calor se pueden calcular con

}E _C (uwd
Vs

" 1/3
! ) Pr (6-17)

en donde las constantes C y n se encuentran en la Tabla 6-2. Los datos de transferen-
cia de calor para aire se encuentran en la Fig. 6-12. Las propiedades que se utilizan en
la Ec. 6-17 se evaluan a la temperatura de la pelicula tal como se indica por medio del
subindice .

La Fig. 6-13 muestra el campo de temperatura alrededor de los cilindros calientes
colocados en una corriente transversal de aire. Las lineas oscuras son lineas de tempe-
ratura constante, que se han hecho visibles por medis del uso de un interferometro.
Obsérvese la region de flujo separado que se desarrolla en la parte posterior del ci-
lindro en los nimeros de Reynolds mas altos, y el campo turbulento que se encuentra
presente en esta region.

Podemos observar que la correlacién original para gases omite el término del nu-
mero de Prandtl en la Ec. 6-17 con muy poco error debido a que la mayor parte de los
gases diatdmicos tienen Pr ~ 0.7. La introduccién del factor Pr!’? esta de acuerdo con
el razonamiento que se realizdé previamente en el Cap. 5.

Fand [21] ha demostrado que los coeficientes de transferencia de calor de liquidos
a cilindros en flujo transversal se representan mejor por la relacion

Nu, = (0.35 + 0.56 Rep*®?) Prp3 (6-18)

Esta relacion es valida para 107! < Re, < 105 siempre y cuando no se encuentre excesi-
va turbulencia de corriente libre.

En algunas ocasiones, en particular aquellas que involucran calculos en una com-
putadora, puede ser mas conveniente utilizar una expresion mas complicada que la
Ec. 6-17 si se le puede aplicar a un intervalo de nimeros de Reynolds mucho mas
amplio. Eckert y Drake [34] recomiendan las siguientes relaciones para la transferen-
cia de calor a partir de tubos en flujo transversal, basadas en el estudio exhaustivo de
las Refs. 33 y 39:

Tabla 6-2 Constantes basadas en
las Refs. 8 y 9, para ser usadas con la

Ec. 6-17
Red, C n
0.4-4 0.989 0.330
4-40 0.911 0.385
40-4000 0. 683 0. 466
4000- 40000 0.193 0.618

40000- 400000 0. 0266 0. 805
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RE = 23 0.5 plg de diametro RE = 120 1 .0 plg de didmetro RE = 597 1.5 plg de diametro

RE = 85 0.5 plg de diametro RE = 218 1 .0 plg de diametro RE = 1600 1.5 plg de diametro

Fig. 6-13 Fotografia de interferometria mostrando isotermas alrededor de cilindros  horizon-
tales calientes, colocados en una corriente transversal de aire {fotografias por cortesia de E.
Soehngen).
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0.25
Nu = (0.43 + 0.50 Re’?) Pr®% <I%&) paral <Re <10° (6-19)
0.2
Nu = 0 25 Re%¢ Py0-38 (IE)_:L) ’ para 103 < Re <2 x 10% (6-20)

Para los gases se puede omitir la-razén del nimero de Prandtl y se evalGan las pro-
piedades del fluido a la temperatura de la pelicula. Para los liquidos se retiene la razén
y se evaltan las propiedades del fluido a la temperatura de corriente libre. Las Ecs.
6-13 y 6-20 concuerdan dentro de un 5 a 10% con los resultados obtenidos utilizando
la Ec. 6-17.

Churchill y Bernstein [37] nos dan una relacion aun mas completa, aplicable a to-
do el intervalo de datos que se tiene:

0.62 Rel2 Pr'/3 Re 5/814/5
Nu; =0.3 + [1 A (0.4)2/3]3725 [1 + (282 000) ]
Pr

Esta relacion predice datos ligeramente inferiores en el intervalo de valores medios de
numeros de Reynolds entre 20 000 y 400 000, y se sugiere utilizar la siguiente, para es-
te intervalo:

para 10? < Re; < 10'; Pe; > 0.2 (6-21)

1/2 1/3 1/2
Nu, = 0.3 + 0.62 Re,'? Pr [ ( Re, ) ]

0.4\*"1" 282,000
[+ (5) ]
para 20 000 < Re, < 400 000; Pe; > 0.2 (6-22)

Los datos de transferencia de calor que se utilizaron para llevar a las Ecs. 6-21 y 6-22
incluyen fluidos de aire, agua y sodio liquido.
Por debajo de Pes = 0.2 Nakai y Okazaki [38] presentan la relacion siguiente:

Nu, = [0.8237 - In(Pe}/»)]™! para Peq <0.2 (6-23)

Las propiedades en las Ecs. 6-21, 6-22 y 6-23 se evalUan a la temperatura de la
pelicula.

La eleccion de la ecuacion que se ha de utilizar para flujo transversal sobre ci-
lindros estéa sujeta a cierta suposicion. Es claro que desde el punto de vista del célculo,
la Ec. 6-17 es la més facil de usar y la Ec. 6-21 la mas completa. Las relaciones mas
completas son preferibles para planteamientos con computadoras debido a la amplia
gama de fluidos y nimeros de Reynolds que cubren. Por ejemplo, la Ec. 6-21 ha teni-
do mucho éxito en la correlacion de datos para fluidos que van desde el aire hasta el
sélido liquido. La Ec. 6-17 no puede usarse para metales liquidos. Si estuviéramos rea-
lizando célculos para el aire, cualquiera de las dos relaciones seria satisfactoria.

Jakob [22] ha resumido los resultados de experimentos con transferencia de calor
de cilindros no circulares. Se utiliza la Ec. 6-17 a fin de obtener una correlacion
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empirica para gases, y en la Tabla 6-3 se encuentran resumidas las constantes que han
de ser usadas con esta ecuacion.

McAdams [10] recomienda la siguiente relacion para transferencia de calor de es-
feras hacia un gas que fluye:

hd _ 0.37 (“‘”d
Ve

0.6
3 ) para 17 < Reg < 70 000 (6-24)
f

Achenbach [43] ha obtenido relaciones aplicables a una gama alin mucho mas amplia
de numeros de Reynolds para aire con Pr = 0.71:

Nu=2+(025+ 3 x 10 Re!®)'> para100 <Re <3 x 10 (6.24a)

Nu =430 + aRe + bRe? + cRe® para 3 x 10° <Re <5 x 10°  (6-24b)

con
a=5 x10 b=025x 10"* ¢c= -3.1 x1077

Para el flujo de liquidos a través de esferas, se pueden utilizar los datos de Kramers
[1 1] para obtener la correlacion

hd

f

Pr,~%3 = 0.97 + 0.68 (““’d
Vs

0.5
) para 1 < Rey < 2000 (6-25)

Tabla 6-3 Constantes para transferencia de calor a partir de
cilindros no circulares de acuerdo con la Ref. 22

Geometria Reys C n

5 x 10® - 10° 0. 246 0. 588
5 x 10° - 10° 0.102 0.675
5x10° 1.9 x 104 0. 160 0.638
1.95 x 10* = 10° 0. 0385 0.782
5 x 10% — 10° 0. 153 0.638

4 x 10° - 1.5 x 104 0.228 0.731
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Vliet y Leppert [ 19] recomendaron la siguiente expresion para transferencia de ca-
lor de esferas hacia aceite y agua, en un intervalo mucho més amplio de nimeros de
Reynolds, desde 1 a 200 000:

0.25
Nu Pr02 (%) = 1.2 + 0.53 Rey (6-26)

en donde todas las propiedades se evallan en condiciones de corriente libre, con ex-
cepcion de g, el cual se evalua a la temperatura de superficie de la esfera. La Ec, 6-26
representa tanto los datos de la Ref. Il, como los de la Ref. 19, mucho mas reciente.
Todos los datos antes mencionados han sido recopilados por Whitaker [35] a fin de
desarrollar una sola ecuacion para gases y liquidos que fluyen a través de esferas:

Nu =2 + (0.4 Rel? + 0.06 ReZ?) Pro* (po/puy)" (6-27)

la cual es vélida para el intervalo 3.5 < Re, < 8 x 10*y 0.7 < Pr < 380. Las pro-
piedades en la Ec. 6-27 se evaluan a la temperatura de corriente libre.

Ejemplo 6-6

Aire al atm y 35 °C fluye a través de un cilindro de 5.0 ¢ de didmetro, 3 una velocidad de 50 m/s. Se
mantiene la superficie del.cilindro a una temperatura de 150 °C_ Calcule la pérdida de calor por unidad de
longitud del cilindro.

Solucion

Primero determinamos los nimeros de Reynolds y en seguida buscamos en la Tabla §.9 las constantes ade-
cuadas que pueden usarse con la Ec. 6-17. Las propiedades del aire se evaltan g la temperatura de la

pelicula:

T, - Tw2+ To_ 1502+ 35 _ 99.5°C = 3655 K

p  1.0132 x 10°

Pr _ RT = (287)(365.5) = 0.966 kg/m? LO.0603 lby,/pie?]

pr =2.01 X10™ kg/m-s L0.0486 lb,,/h-pie]
k;=0.0312 W/m-°C [0.018 Btu/h - pie-°F]

Pr, = 0.695
_ pusd _ (0.966)(50)(0.05) .
Re, = P42 = e = 1201 X 10

De la Tabla 6-2

C = 0.0266 n = 0.805

de manera que, de la Ec. 6-17

hd
.- (0.0266)(1.201 x 10%)*%5(0.695)3 = 289.2
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p = E8R2X0.0312) - 1505 Wimt°C  [31.8 Btwh- piet °F]

Por consiguiente, la transferencia de calor por unidad de longitud es:

q._ .
7= huwd (T, - T.)

= (180.5)m(0.05)(150  35)
= 3260 W/m [3391 Btu/pie]

Ejemplo 6-7

Un alambre delgado de 0.001 plg de diametro (3.94 X 10" m) se coloca en una corriente de aire 3 | atm y
25 °C, con una velocidad de flujo perpendicular al alambre de 50 /s, Se hace pasar g través del alambre
una corriente eléctrica elevando su temperatura de superficie a 50 °C. Calcule la pérdida de calor por uni-
dad de longitud.

Solucion
Primero obtenemos las propiedades a la temperatura de la pelicula:
T,= (25 +50)2=375°C = 310 K
vy =17.66 x10% m¥s  k = 0.02704 W/m-°C
Pr, = 0.706

El ndmero de Reynolds es

_Uod  (50X3.94 X 10-Y
v 17.66 x 10°°

Re, =111.6

El nimero de Peclet es Pe = Re Pr = 78.79, y encontramos que se aplican las Ecs. 6-17, 6-21 ¢ 6-19. Reali-
cemos el célculo tanto con la expresion mas simple, la Ec. 6-17, asi como con la méas compleja, la Ec. 6-21 y
comparemos resultados.

Utilizando la Ec. 6-17 con C = 0.683 y n = 0.466, tenemos

Nu, = (0.683)(111.6)°4%%(0.705)'3 = 5.471

y el valor de los coeficientes de transferencia de calor es

_ kY _ 0.02704  _ 2.0
h = Nu, (J) =5.471 oo = 3755 Wim*-°C

Entonces la transferencia de calor por unidad de longitud es

g/L = ndh(T, = T.) = m(3.94 x 107}3755)(50 = 25
=11.02 W/m

Utilizando la Ec. 6-21, calculamos el nimero de Nusselt como

(0.62)(111.6)"/%(0.705)*

Nu, =03 + == =6.4/0.705/77

=4.265

1+ (111 6/287 000)>/8]*»
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_ (4.265)(0.02704) _ .
h = W_ 2927 W/Iﬂ2 C
Y g¢/L = (2927)7(3.94 x 107°}50 = 25) = 9.06 W/m

Agui encontramos que si tomarnos como correcto el valor de la Ec. 6-21, existe una diferencia del 289 entre
las dos correlaciones, o de 14% del valor medio. Al examinar la Fig. 6-12 nos damos cuenta que no es extra-
ordinario encontrar dispersién en datos de =+ 159%.

6-4 Flujo através de bancos de tubos

Debido a que muchos arreglos en cambiadores de calor involucran hileras multiples de
tubos, las caracteristicas de transferencia de calor para bancos de tubos son de gran in-
terés préactico. Grimson [ 12] estudio las caracteristicas de hileras de tubos alternadas y
alineadas, y en base a una correlacion de los resultados obtenidos por otros investiga-
dores, pudo presentar los datos en la forma de la Ec. 6-17. En la Tabla 6-4 se dan los
valores de la constante C y el exponente %, en términos de los parametros geométricos
utilizados para describir el arreglo del conjunto de tubos. EI nimero de Reynolds esta
basado en la velocidad maxima que ocurre en el banco de tubos; es decir, la velocidad
a través del area minima de flujo. Esta area dependera del arreglo geométrico de tu-
bos. En la Fig. 6-14 se da la nomenclatura que se utiliza con la Tabla 6-4. Los datos de
la Tabla 6-4 corresponden a bancos de tubos que tengan 10 o mas hileras en la direc-
cion del flujo. Para menos tubos, en la Tabla 6-5 se da la razén entre h para N hileras
de profundidad y la de 10 hileras.

La caida de presion para flujo de gases sobre una hilera de tubos puede calcularse
por medio de la Ec. 628, expresado en N/mz[Pa];

Ap - 2 Gou N (ﬂ)w (6-28)
p Mo

en donde G_, = masa velocidad en el area de flujo minimo, kg/mz's
4 = densidad evaluada en condiciones de corriente libre, kg/m’
N = ndmero de hileras transversales

Jakob [ 18] expresa el factor de friccion empirico f’ como

- 0.118 —0.
f = {025 + W} Rem(:xls (6-29)
para arreglos de tubos alternados vy,
v 0.08S,/d -0,
f - {0044 + [(S" — d)/d]:)).43+l.l3dl5‘,} Remgxls (6-30)

para arreglos de tubos alineados.
Zukauskas [39] ha presentado informacién adicional para conjuntos de tubos en la
que se toma en consideracion una amplia gama de nimeros de Reynolds y variaciones
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Tabla 6-4 Correlacion de Grimson para transferencia de calor para bancos de
tubos de 10 hileras 0 mas, segin la Ref. 12

S,
d
1.25 1.5 2.0 3.0
S,
d C n C n C n C n
Alineados

1.25 0. 386 0.592 0. 305 0. 608 0.111 0:704 0.0703 0.752
L5 0. 407 0. 586 0.278 0. 620 0.112 0. 702 0.0753 0.744
2.0 0. 464 0.570 0.332 0. 602 0. 254 0. 632 0.220 0. 648
3.0 0.322 0.601 0. 396 0.584 0. 415 0.581 0.317 0. 608

Alternados

— - 0. 236 0. 636
- —_ 0. 495 0.571 0. 445 0.581
— 0. 552 0. 558 -~ - -
-— 0.531 0. 565 0.575 0. 560
0.575 0. 556 0. 561 0. 554 0.576 0. 556 0.579 0. 562
0.501 0. 568 0.511 0. 562 0. 502 0.568 0.542 0. 568
0. 448 0.572 0. 462 0. 568 0.535 0. 556 0. 498 0.570
0.344 0.592 0. 395 0. 580 0. 488 0. 562 0. 467 0.574

cCo9To s @ oo
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Fig. 6-14 Nomenclatura que se utiliza con la Tabla 6-4: {a)
() hileras alineadas; (b) hileras de tubos alternadas.
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Tabla 55 Razon entre la h para N hileras de profundidad y la de 10 hileras de profundidad, a
partir de la Ref. 17

N 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Razén para tubos

alternados 0.68 0.75 0.83 0.89 0.92 0.95 0.97 0.98 0.99 1.0
Razén para tubos
alineados 0.64 0.80 0.87 0.90 0.92 0.94 0.96 0.98 0.99 1.0

de propiedades. El lector interesado puede consultar esta referencia para mayor infor-
macién.

Ejemplo 6-8

Aire a1 atmy 10 °C fluye a través de un banco de tubos que tiene 15 hileras de alto por 5 de profundidad, y
a una velocidad de 7 m/s medidos kn un punto en el flujo anterior ala entrada de aire en el banco de tubos.

Las superficies de los tubos se mantienen a 65 “C. El diametro de los tubos es de 1 plg [2.54 cm]; los tubos es-
tan arreglados en linea, de manera que el espaciamiento tanto en la direccién normal al flujo como en la pa-

ralela es 1.5 plg [3.81 cm]. Calcule la transferencia de calor total por unidad de longitud para el banco de
tubos y la temperatura de salida del aire.

Solucion

Las constantes que deben usarse con la Ec. 6-17 pueden obtenerse de la Tabla 6-4, utilizando

S, 381 S, _ 381 _
4 254 1% g Tgm 18
de modo que C =0.278 n = 0.620

Las propiedades del aire se evaldan a la temperatura de pelicula, que en la entrada al banco de tubos es

. +
T,:T“ T._65+10

, : — =375°C = 3105 K [558.9°R]

p  1.0132 x 10°

= -_— = 3
Entonces P = RT = (287x310.5) 1.137 kg/m

My =2.002 x 107 kg/m-s

k; = 0.027 Wm-°C [0.0156 Btu/h- pies-°F]
¢, = 1007 J/kg-°C  10.24 Btw/lb,,-°F]

Pr =0.706

Para calcular la velocidad méaxima debemos determinar el #rea de flujo minima. En la Fig. 6-14 encontra-
mos que la razén del drea de flujo minima al area frontal total es (S, - d)/$.. Asf la velocidad total es:

o= S, (7X3.81)
mix © "5 "wd 3.81~254

=21 m/s [68.9 pies/s) (a)

en donde u , es la velocidad de llegada antes de entrar al banco de tubos. EI nimero de Reynolds se calcula
utilizando la velocidad maxima:
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Plmid  (1.137(21)(0.0254)
Re = = —
I 2.002 X 107°

= 30293 ()]

El coeficiente de transferencia de calor se calcula entonces con la Ec. 6-17:

1~ (0278130 298)(0.706)" = 148.6 ()
h — (1486)(0027) =158 w/mg ‘oc [278 Btu/h 'pi852 .oF] (d)

0.0254

Este es el coeficiente de transferencia de calor que se obtendria si hubiera 10 filas de tubos en la direccion
del flujo. Como sglg hay 5, este valor debera multiplicarse por el factor 0.92, tal como se determina en la
Tabla 6-5.

El area total de superficie para la transferencia de calor, considerando longitud unitaria de tubo. es

A = Nzd(1) = (15)5)m(0.0254) = 5.985 m%m

en donde N es el namero total de tubos.
Antes de calcular la transferencia de calor debemos reconocer que la temperatura del aire aumenta a
medida que fluye a través del banco de tubos. Por tanto, deberemos tomarlo en cuenta cuando utilicemos

a=hA(T, ~T,) (e)

Como una buena aproximacién, podemos utilizar un promedio aritmético de 7' y escribir para el balance
de energia

M) = e Ty ~T.) T2

q=hA (Tu, ;

en donde ahora los subindices 1 y 2 designan la entrada y salida al banco de tubos. El flujo de masa en la
entrada de los 15 tubos es
m= p,u(15)8,

1.0132 x 10°
Pe = RT. — (2870283

m = (1.24T(7H15X0.0381) = 2.99 kg/s [11.0 lb,/s]

= 1.246 kg/m® &

de manera que la Ec. (f) se convierte en

10 + Tw2

(0.92)(158)(5.985) (\65 s

) = (4.99(1006% T, 10
que puede resolverse para dar
Ta2=1877°C
Se obtiene entonces la transferencia de calor del lado derecho de la Ec. (f):
g = (4.99X1005X18.77 - 10) = 44.03 kW/m

Esta respuesta puede mejorarse un poco calculando de nuevo las propiedades del aire basadas en un valor

medio de T, pero la mejoria sera pequefia y sin duda dentro de la exactitud de la correlacion de transfe-
rencia de calor empirica de la Ec. 6- 17.
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6-5 Transferencia de calor en metales liquidos

En los ultimos afios se ha concentrado el interés en la transferencia de calor en metales
liquidos debido a la alta rapidez de transferencia de calor que se puede alcanzar con
estos medios. Esta alta rapidez de transferencia de calor es el resultado de la elevada
conductividad térmica de los metales liquidos, en comparacién con otros fluidos; en
consecuencia, son en lo particular adecuados en situaciones en donde se deben extraer
cantidades grandes de energia a partir de un espacio relativamente pequefio, como en
un reactor nuclear. Ademas, los metales liquidos permanecen en estado liquido a tem-
peraturas mayores que los fluidos convencionales, como el agua y otros enfriadores or-
géanicos. Esto también hace posible disefios de cambiadores de calor mas compactos.
Los metales liquidos son de dificil manejo debido a su naturaleza corrosiva y la violen-
ta reaccion que puede provocarse cuando entran en contacto con el agua o aire; aun
asi, sus ventajas en ciertas aplicaciones de transferencia de calor han dominado sobre
sus desventajas, y se han desarrollado técnicas adecuadas para su manejo.

Consideremos primero la sencilla placa plana con un flujo de metal liquido a tra-
vés de ella. El nimero de Prandtl para metales liquidos es muy bajo, del orden de
0.01, de manera que el espesor de capa limite térmica debera ser considerablemente
superior al espesor de capa limite hidrodinamica. Esta situacion es el resultado de los
elevados valores de conductividad térmica para metales liquidos y se encuentra repre-
sentado en la Fig. 6-15. Como la razén de §/8, es pequefia, el perfil de velocidad tiene
una forma muy obtusa sobre la mayor parte de la capa limite térmica. Como una pri-
mera aproximacion podemos entonces suponer un modelo de flujo viscoso para el calcu-
lo de la transferencia de calor; es decir, tomamos

U= U (6-31)

a traveés de la capa limite térmica, con el propésito de calcular el término de transporte
de energia en la ecuacion integral (Sec. 5-6):

‘—Tm—Tw—-i

Fig. 615 Regimenes de capa limite para el andlisis de
transferencia de calor de metales liquidos.
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d [ p _ fiT_] )
E[()(T,,,—T)udy}—ady ., (6-32)

Las condiciones en el perfii de temperatura son las mismas de las de la Se€. 5-6, de ma-
nera que utilizamos la parabola cibica como antes:

(6-33)

Insertando las Ecs. 6-31 y 6-33 en la Ec. 6-32 nos da

S DITE
Outin 7 {fo [1 55 T2 \5, dyt = %, (6-34)

que puede integrarse para obtener

Wrdd = % dx (6-35)
La solucion a esta ecuacion diferencial es

b =\ (6-36)

para una placa calentada en toda su longitud.
El coeficiente de transferencia de calor puede expresarse por

—k(OT/3y)w _ 3k _3V2, |us (6-37)
h, = Tw - Tao 28[ 8 ax

Esta relacion puede ponerse en forma adimensional como

Nu, = ’LE& = 0.530(Re, Pr)'? = 0530 Pe'? (6-38)

Utilizando la Ec. 5-21 para el espesor de capa limite hidrodinamica,

& }
o _ 6-39
%~ Rel® (6-39)
Podemos calcular la razén 8/6,:
§.= 4_‘% \/Pr = 164 \/Pr (6-40)
t

Utilizando Pr ~ 0.01, obtenemos
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2
5 0.16

el cual se encuentra en razonable concordancia con nuestro modelo de flujo viscoso.

El modelo de flujo que acabamos de estudiar ilustra la naturaleza general de la
transferencia de calor en metales liquidos, y es importante observar que la transferen-
cia de calor depende del nimero de Peclet . Las correlaciones empiricas casi siempre se
expresan en términos de este parametro, cuatro de las cuales presentamos en seguida.

En la.Ref. 13, se dan amplios datos sobre los metales liquidos, y las caracteristicas
de la transferencia de calor estan resumidas en la Ref. 23. Lubarsky y Kaufman [14]
recomiendan la siguiente relacion para el calculo de flujo turbulento completamente
desarrollado de metales liquidos, en tubos lisos, con flujo de calor uniforme en la pa-
red:

Nu, = 24 = 0,625 (Re,Pry+ (6-41)

Todas las propiedades que deben usarse en la Ec. 6-41 se evallan a la temperatura
global. La Ec. 6-41 es vélida para 102 < Pe < 10*y para L/d > 60. Seban y Shimaza-
ki [16] proponen la siguiente relacion para el calculo de la transferencia de calor hacia
metales liquidos, en tubos con temperatura de pared constante:

Nu,=5.0 + 0.025 (Re,Pr)*8 (6-42)

en donde todas las propiedades se evalUan a la temperatura global. La Ec. 6-42 es vali-
da para Pe > 102y L/d > 60.

Datos mas recientes, obtenidos por Skupinshi, Tortel y Vautrey [26] con mezclas
de sodio y potasio, indican que la relacién siguiente puede ser preferible a la de la Ec.
6-41 para condiciones de flujo de calor constante:

Nu = 4.82 + 0. 0185 Pe®-827 (6-43)

Esta relacion es valida para 3.6 X 103 < Re < 9.05 x 105y 10% < Pe < 10.
Witte [32] ha medido la transferencia de calor de una esfera hacia sodio liquido
durante conveccion forzada, correlacionando los datos por medio de

Nu =2 + 0.386 (RePr)®s (6-44)

para intervalo del nimero de Reynolds de 3.56 X 10° < Re < 1525 x 10°.
Kalish y Dwyer [41] han presentado informacién sobre transferencia de calor en
metales liquidos en paquetes de tubos.
En general, en lo que concierne la transferencia de calor en metales liquidos exis-
ten muchas preguntas abiertas, y para mayor informacion referimos al lector a las
Refs. 13 y 23.
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Ejemplo 6-9

Bismuto liquido fluye a una rapidez de 4.5 kg/s a través de un tubo de acero inoxidable de 5.0 cm de
diametro. El bismuto entra a 415 "Cy se calienta g3 440 °C 3 medida que pasa por el tubo. Si se mantiene un
flujo constante a lo largo del tubo y la pared de éste tiene una temperatura 20 °C mas alta que la temperatu-
ra global del bismuto, calcule la longitud de tubo requerida para efectuar la transferencia de calor.

Solucién

Como se mantiene un flujo de calor constante, podemos utilizar la Ec. 6-43 para calcular el coeficiente de
transferencia de calor. Las propiedades del bismuto se evallan a una temperatura global promedio de (415
+ 440)/2 = 427.5 °C,

#=1.34 X107 kg/m-s {3.242 Ib,/h - pie]
¢, = 0.149 kd/kg-°C L0.0356 Btwlb,, -°F]
k = 156 W/m -°C 9.014 Btwh pie -°F]
Pr =0.013

La transferencia de calor total se calcula con
q = me, AT, = (4.5)(149)(440 = 415) = 16.76 kw  [57 186 Btu/h] (@)
Calculamos los nimeros de Reynclds y Peclet como

dG (0.05)(4.5)

Re, = 85 520 ®)

& " Tm(0.05741(1.34 x 109 =
Pe = Re Pr = (85 520)(0.013) = 11.11
En seguida se calcula el coeficiente de transferencia de calor 3 partir de la F¢. 6-43.

Nu,; = 4.82 + (0.0185)(1111)°%7 = 10.93 (¢

h = (—10'9(?)(%;5'6) =3410 Wim?-°C  [600 Btu/h:pie? -°F)

Ahora podemos calcular el area de superficie total de tubo requerida, 3 partir de

q=hAT, ~T) d)
en donde utilizamos la diferencia de temperatura de 20 °(:
16 760 2 -
A= 3410120y - 0246 m® 1265 pie?]

Esta area puede, a su vez, expresarse en términos de la longitud del tubo

A = mdlL y L %%355 =157 m [5.15 pie]

6-6 Comentariqs breves

En contraste con el Cap. 5, este capitulo ha tratado, casi por completo, sobre correla-
ciones empiricas que pueden utilizarse para calcular transferencia de calor por con-
veccion. El procedimiento general para el célculo es el siguiente:
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1. Establezca la geometria de la situacion.

2. Realice una determinacion preliminar de las propiedades adecuadas del fluido.

3. Establezca el régimen de flujo por medio del calculo del nimero de Reynolds o
de Peclet.

4. Seleccione una ecuacidn adecuada a la geometria y al régimen de flujo, y si es
necesario, evalle de nuevo las propiedades de acuerdo con las condiciones de la
ecuacion.

5. Proceda a realizar el calculo del valor de & y/o la rapidez de transferencia de
calor.

Debemos observar que los datos sobre los que se basan las ecuaciones empiricas se
toman casi siempre bajo las condiciones de laboratorio, en donde es posible ejercer un
control cuidadoso sobre las variables de temperatura y de flujo. En una aplicacion
practica puede no existir un control tan cuidadoso y pueden haber desviaciones de las
rapideces de transferencia de calor calculadas de las ecuaciones que se dan aqui.
Nuestro objetivo al hacer esta observacion, no es desanimar al lector, sino indicar que
en algunas ocasiones sera bastante adecuado utilizar una correlacién simple en lugar
de una expresion mas elaborada, aun si la relacién sencilla tiene una dispersién am-
plia en su representacion de datos. Nuestro objetivo ha sido presentar una variedad de
expresiones (cuando existen) de manera que se pueda realizar cierta eleccién.

Preguntas de repaso

1. ¢Qué es la ecuacion de Dittus-Boelter? ¢Cuando se aplica?

2. ¢Cémo se pueden calcular los coeficientes de transferencia de calor para el flujo en
tubos rugosos?

3. ¢Qué es el diametro hidraulico? ¢Cuéndo se utiliza?

4. ¢Cudl es la forma de ecuacion utilizada para calcular la transferencia de calor para
flujo sobre cilindros y cuerpos romos?

5. ¢Por qué el modelo de flujo viscoso nos proporciona resultados razonables cuando
se le aplica a transferencia de calor de metales liquidos?

6. ¢Qué es el nimero de Peclet?

Problemas

61 El agua de 35 °C y que pasa a una rapidez de 08 kg/s se calienta a 40 °C en un tubo de 25
cm de diametro, cuya superficie se encuentra a 90 °C. ¢Qué longitud debera tener el tubo para
poder realizar este calentamiento?

6-2 Se fuerza el paso de agua a una rapidez de 05 kg/s, a través de un tubo liso de 25 cm de
didametro interno de 15 m de largo. La temperatura de la pared en toda la longitud del tubo es
15 °C mas alta que la del agua. gCuél es la temperatura de salida del agua?

6-3 En un tubo de 2.5 cm de diametro y 6 m de largo fluye agua a una temperatura promedio de
20 °C a 0.7 kg/s. La caida de presion se mide como 2 kN/m?, Se impone un flujo de calor cons-
tante y la temperatura promedio de la pared es de 55 °C. Estime la temperatura de salida del
agua.
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6-4 Se calienta agua de 5 a 15 °C haciéndola pasar por un tubo de cobre de 5 cm de diametro
interno a 3 kg/s_ La pared del tubo se mantiene a 90 °C. yCudl es la longitud del tubo?

6-5 El aire a 1400 kN/m? entra en un conducto de 7.5 cm de diametro y 6 cm de largo, a una ra-
pidez de 0.5 kg/s. La pared del conducto se mantiene a una temperatura promedio de 200 °C.
La temperatura promedio del aire en el tubo es de 250 °C. Estime el descenso en la temperatura
del aire a medida que pasa a través del conducto.

6-6 El agua a una temperatura de 10 °C fluye auna rapidez de 0.4 kg/s en un tubo de 2.5 cm de
didmetro y 6 m de largo. La caida de presion es de 3 kN/m?2, Se impone un flujo de calor cons-
tante, y la temperatura promedio de pared es 50 °C. Estime la temperatura de salida del agua.

6-7 En una tuberia de 2.5 cm de didmetro interno y 1.5 m de longitud fluye agua a una rapidez
de 1.0 kg/s‘ La caida de presion es de 7 kN/m? a través del 1.5 m de longitud. La temperatura
de la pared de la tuberia se mantiene a una temperatura constante de 50 °C por medio de la
condensacion de un vapor, y la temperatura de entrada del agua es de 20 °C. Estime la tempera-
tura de salida del agua.

68 Tenemos agua a la rapidez de 0.5 kg/s es necesario enfriarla hasta alcanzar de 65 a 26 °C,
¢Por cual de los siguientes métodos se obtiene una caida de presion menor; pasando el agua a
través de una tuberia de 125 mm de diametro y a una temperatura constante de 4 °C, o a través
de una tuberia de 25 mm de didmetro a temperatura constante de 20 °Cp

6-9 Forzamos el paso del agua a una rapidez de 1 kg/s, a través de un tubo con 2.5 cm de
diametro interno. La temperatura de entrada del agua es 15 °C, y la de salida es de 50 °C. La
temperatura de la pared en toda la longitud del tubo es 14 °C mas elevada que la del agua.
¢Cudl es la longitud del tubo?

6-10 El aire a 1 atm y 15 °C fluye a través de un conducto rectangular de 7.5 por 15 cm. Una
seccion de 1.8 m del conducto se mantiene a 120 °C, y la temperatura promedio del aire a la sali-
da de esta seccion es de 65 °C. Calcule la rapidez de flujo del aire y la transferencia de calor to-
tal

6-11 En una tuberia de 5 cm de didmetro interno y rugosidad relativa de 0.002, entra agua a 38
°C y con una rapidez de 6 kg/s. Si la tuberia tiene 9 m de largo y se mantiene a 65 °(C, calcule la
temperatura de salida del agua y la transferencia de calor total.

612 Se construye un cambiador de calor de manera que los gases calientes de una chimenea a
425 °C fluyen dentro de un tubo de cobre de 2.5 cm de didmetro interno y un espesor de pared
de 1.6 mm. Se coloca un tubo de 5.0 cm alrededor del tubo de 2.5 cm de diametro y se hace fluir
agua a alta presion y a 150 °C en el espacio anular entre los tubos. Si la del flujo del agua es 1.5
kg/s y la transferencia de calor total es 17.5 kW, estime la longitud del cambiador para un flujo
de masa de gas de 0.8 kg/s. Suponga que las propiedades del gas de chimenea son iguales a las
del aire a 425 °C y presion atmosférica.

613 Aceite de motor entra a un tubo de 1.25 cm de diametro y 8 m de largo a una temperatura
de 38 °C. Se mantiene la temperatura de la pared a 65 °C, y la velocidad de flujo es de 30 cm/s.
Estime la transferencia total de calor hacia el aceite y su temperatura de salida.

614 Utilizando los valores del numero local de Nusselt que se dan en la Fig. 6-12, obtenga los
valores para el nimero de Nusselt promedio como una funciéon del nimero de Reynolds. Grafi-
que los resultados como log Nu versus log Re, y obtenga una ecuacién que represente todos los
datos. Compare esta correlacion con la expresada por la Ec. 6-17 y la Tabla 6-2.

615 A través de un cilindro de 5 cm de didametro fluye aire a 70 kN/m2 y 20 °C, con una veloci-
dad de 20 m/s. Calcule la fuerza de arrastre ejercida sobre el cilindro.
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616 Se fuerza agua a 93 °C y a la rapidez de 0.8 kg/s a través de un tubo de cobre de 5 cm de
didametro interno, a una velocidad adecuada. El espesor de la pared es 0.8 mm. Por fuera del tu-
bo, se hace fluir aire a 15 °C y presién atmosférica a una velocidad de 15 m/s en una direccién
normal al eje del tubo. ¢Cudl es la pérdida de calor por metro de longitud del tubo?

617 Un cilindro calentado a 150 °C y de 2.5 cm de didametro se coloca en una corriente de aire
atmosférico a 1 atm de 38 °C. La velocidad del aire es 30 m/s. Calcule la pérdida de calor por
metro de longitud para el cilindro.

6-18 Suponiendo que un hombre puede aproximarse por medio de un cilindro de 1 pie de
diametro y 6 pies de alto v con una temperatura de superficie de 75 °F, calcule el calor que
perderia la persona mientras se encuentra de pie en medio de un viento de 30 mi/h y cuya tem-
peratura es 30 °F,

6-19 El coeficiente de arrastre para una esfera con numeros de Reynolds menores a 100 puede
aproximarse por Cp = b Re-l, en donde b es una constante. Suponiendo que la analogia de Col-
bum entre la transferencia de calor y la friccién fluida es pertinente, derive una expresion para
la pérdida de calor de una esfera de diametro d y temperatura Ty, liberada del reposo y a la que
se le deja caer en un fluido de temperatura T _. (Obtenga una expresion para la pérdida de calor
entre el tiempo en que se libera la esfera y el tiempo en que alcanza la velocidad ¥, Suponga que
el nimero de Reynolds es menor a 100 durante este tiempo y que la esfera se mantiene a una
temperatura  constante.)

6-20 El aire a 35 MN/m? y 38 °C fluye a través de un banco de tubos que consta de 400 tubos
de'l.25 cm de didmetro externo colocados en una forma alternada de 20 hileras de tubos de alto;
S, =375 cmy S =25 cm. La velocidad del flujo entrante es de 9 m/s, y las temperaturas de
pared de los tubos se mantienen constantes a 200 °C por medio de la condensacién de un vapor
en el interior de éstos. La longitud de los tubos es 1.5 m. Estime la temperatura de salida del aire
a medida que deja las hileras de tubos.

621 El bismuto liquido entra en una tuberia de acero inoxidable de 2.5 cm de didmetro a una
rapidez de 1 kg/s y 400 °C, La temperatura de la pared se mantiene constante a 450 °C. Calcule
la temperatura de salida del bismuto si el tubo tiene 60 cm de longitud.

622 Necesitamos pasar sodio liquido de 120 a 149 °C a una rapidez de 2.3 kg/s. Se dispone de
un tubo de 25 cm de diametro que se calienta eléctricamente (flujo de calor constante). Si la
temperatura de pared del tubo no debe exceder 200 °(C, calcule la longitud minima requerida.

623 Suponga que la mitad de la transferencia de calor de un cilindro en flujo transversal ocurre
en la mitad frontal del cilindro. Basandose en esto, compare la transferencia de calor de un ci-
lindro en flujo transversal con la de una placa plana que tenga una longitud igual a la distancia
desde el punto de estancamiento del cilindro. Comente esta comparacion.

624 Utilizando el modelo de flujo viscoso, demuestre que la ecuacién de energia de la capa
limite se reduce a la misma forma que la ecuacién de conduccién transiente para el sélido Se-
miinfinito de la Sec, 4-3. Resuelva esta ecuacion y compare la soluciéon con el analisis integral de
la Sec. 6-5.

625 Un aceite que tiene Pr = 1960, g = 860 kg/m?, v = 1.6 X 10*m?%/s,y k =0.14 W/m-°C
entra a un tubo de 2.5 mm de didmetro y 60 cm de longitud. La temperatura de entrada del
aceite es de 20 °C, la velocidad media de flujo es 30 de cm/s, y la temperatura de pared es de 120
°C. cCalcule la rapidez de transferencia de calor.

626 El amonfaco liquido fluye a través de un tubo liso de 2.5 cm de diimetro y 2.5 m de largo,
a una rapidez de 1 lba/s. El amonifaco entra a 10 °C y sale a 38 °C; y se impone a la pared del tu-



Relaciones Empiricas Yy Practicas para Transferencia de Calor por Convecciéon Forzada 293

bo un ﬂujo de calor constante. Calcule la temperatura promedio de la pared necesaria para efec-
tuar la transferencia de calor indicada.

627 Sobre una esfera de 3 mm de diametro fluye agua a 6 m/s. La temperatura de corriente
libre es 38 °C y la esfera se mantiene a 93 °C. Calcule la rapidez de transferencia de calor.

628 Demuestre que el diametro hidraulico para un espacio de corona circular se expresa por Dk
= d, = di

629 Un alambre de 0.13 mm de didmetro se expone a una corriente de aire a -30 °C y 54
kN/m?. La velocidad de flujo es 230 m/s. El alambre mide 12.5 mm de largo y se calienta
eléctricamente. Calcule la energia necesaria para mantener la temperatura de superficie del
alambre a 175 °C.

6-30 Se deja caer una gota esférica de agua de 1.3 mm de diametro, en reposo, en un medio de
aire atmosférico a 1 atm y 20 °C. Estime las velocidades que alcanzara la gota después de haber
caido 30, 60 y 300 m.

6-31 El aire a 90 °C y a 1 atm pasa a través de alambre calentado de il; plg de didmetro, a una
velocidad de 6 m/s, El alambre se calienta a una temperatura de 150 °C. Calcule la transferen-
cia de calor por unidad de longitud de alambre

632 Un banco de tubos de 6.33 mm de diametro tiene un arreglo alineado con $:» = §, = 1.9
cm. Seis hileras de tubos se utilizan con una pila de 50 tubos de altura. La temperatura de la su-
perficie de los tubos es constante e igual a 90 °C, y se hace pasar aire atmosférico a 20 °C a través
de ellos, a una velocidad de entrada de 4.5 m/s antes que el flujo penetre en el banco de tubos.
Calcule la transferencia de calor total por unidad de longitud del banco de tubos. Estime la
cafda de presion para este arreglo.

6-33 Repita el Prob. 6-32 para un arreglo alternado con los mismos valores de S,y S..

634 Podemos obtener una versién mas compacta del banco de tubos del Prob. 6-32 reduciendo
S, vy 8., conservando el mismo el nimero de tubos. Investigue el efecto que dara reducir a la mi-
tad §y &, es decir § = § = 0.95 cm. Calcule la transferencia de calor y la cafda de presién pa-
ra este nuevo arreglo.

635 El aire atmosférico a 20 °C fluye transversalmente a una barra cuadrada de 5 cm a una ve-
locidad de 15 m/s. La velocidad es normal a una de las caras de la barra. Calcule la transferen-
cia de calor por unidad de longitud para una temperatura de superficie de 90 °C.

636 Un tubo corto tiene 6.4 mm de diametro y 15 cm de largo. Al tubo le entra agua a 1.5 m/s
y 38 °C y se mantiene una condicién de ﬂujo de calor constante, de manera que la temperatura
de la pared permanece 28 °C maés elevada que la temperatura global. Calcule la rapidez de
transferencia de calor y la temperatura de salida del agua.

637 El helio a 1 atm y a 38 °C fluye transversalmente a un cilindro de 3 mm de diametro, el
cual se calienta a 150 °C. La velocidad de flujo es 9 m/s. Calcule la transferencia de calor por
unidad de longitud del alambre. eC()mo se compara esto con la transferencia de calor para el
aire bajo las mismas condiciones?

638 Calcule la rapidez de transferencia de calor por unidad de longitud para flujo sobre un ci-
lindro de 0.025 mm de diametro, mantenido a 65 °C. Realice el calculo para (a) el aire a 20 °C y
a 1 atm, y(b) el agua a 20 °C; 4, = 6 m/s.

639 Compare los resultados de transferencia de calor de las Ecs. 6-17 y 6-18 para agua con nu-
meros de Reynolds de 103, 104, 103 y una temperatura de pelicula de 90 °C.
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6-40 En el interior de un tubo de 1.25 cm de didmetro fluye Freén 12 (CCLF,) liquido a una ve-
locidad de 8 m/s. Calcule el coeficiente de transferencia de calor para una temperatura global
de 10 °C. gCémo se compara esto con agua en las mismas condiciones?

6-41 En un calefactor eléctrico doméstico se utilizan cintas delgadas de metal para disipar el ca-
lor. Las cintas tienen 6 mm de ancho y se encuentran orientadas normales a la corriente de aire

que produce un pequefio ventilador. La velocidad del aire es de 2 m/s y se emplean 7 cintas de
35 cm. Si las cintas se calientan a 870 °C, estime la transferencia de calor total por conveccion
hacia el aire de la habitacion que se encuentra a 20 °C. (Obsérvese que en un calefactor tal, gran
parte de la transferencia de calor total sera por radiacion térmica.)

6-42 Compare las Ecs. 6-19, 6-20 y 6-21 con la Fc. 6-17 para un gas con Pr = 0.7, a los nameros
de Reynolds siguientes: (a) 500, (6) 1000, (c) 2000, (d) 10 000, (e) 100 000.

6-43 Un conducto en el Artico lleva aceite caliente a 50 °C. Un fuerte viento polar sopla sobre el
conducto de 50 cm de didmetro, auna velocidad de 13 m/s y a una temperatura de = 35 °C. Es-
time la pérdida de calor por metro de tuberia.

6-44 Para calentar una corriente transversal de CO, que entra a 3 atm, 35 °Cy 5 m/s, se utiliza
la condensacion de vapor a 150 °C por el interior de un banco de tubos. El banco consiste en 100
tubos de 1.25 cm de diametro externo en un arreglo cuadrado con $» = §, = 1.875 ¢cm. Los tu-
bos tienen 60 cm de longitud. Suponiendo que la temperatura de la pared externa de los tubos es
constante e igual a 150 °GC, calcule la transferencia de calor total hacia el CO,; y su temperatura
de salida.

6-45 Un alambre fino de 0.025 mm de diametro y 15 cm de largo, se utiliza para detectar la ve-
locidad de flujo midiendo el calor que puede disipar el alambre cuando se le coloca en una
corriente de aire. La resistividad del alambre es 70 p{)- cm. La temperatura del alambre se de-
termina midiendo su resistencia eléctrica con respecto a una temperatura de referencia T, de
manera que

R = Ryl + a(T - Ty

Para este alambre en particular, el valor del coeficiente de temperatura a es 0.006 °C1. La resis-
tencia puede determinarse por medio de mediciones de la corriente y el voltaje aplicados sobre el
alambre y

R=EI

Suponga que se realizan mediciones para el aire a 20 °C con una velocidad de flujo de 10 m/s y
la temperatura del alambre es 40 °C, gQ_ué valores de voltaje y corriente se obtendran para estas
condiciones suponiendo que R, se evaltia en T, = 20 °C 4Qué valores de voltaje y corriente se ob-
tendran para el mismo alambre, pero con velocidades de flujo de 15 y 20 m/s?

6-46 Un conducto cuadrado de 30 por 30 cm se mantiene a una temperatura constante de 30
°C. Se hace pasar a través de él una corriente de aire a 50 °C y 1 atm y con una velocidad de 6
m/s. Calcule el calor ganado por el conducto. gQué tanto se reducira el flujo de calor si se redu-
ciese la velocidad de flujo a la mitad?

6-47 Un banco de tubos alineados estd construido con tubos de 2.5 cm de didmetro, y tiene 15
tilas de alto y 7 de profundidad. Los tubos se mantienen a 90 °C y se envia a través de ellos aire
atmosférico a 20 °Cy u_ = 12 m/s. El arreglo tiene §, =375y §, = 50 cm. Calcule la transfe-
rencia de calor del banco de tubos por metro de longitud. Calcule también la caida de presion.
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6-48 En un tubo de 5 mm de didmetro entra aceite de motor a 120 °C. La pared del tubo se
mantiene a 50 °C, y el ndmero de Reynolds de entrada es 1000. Calcule la transferencia de ca-
lor, el coeficiente de transferencia de calor promedio y la temperatura de salida del aceite, para
tubos de 10, 20 y 50 cm de longitud.

6-49 El amoniaco liquido fluye en un conducto que tiene una seccion transversal de un tridngulo
equilatero de 1.0 cm de lado. La temperatura global promedio es de 20 °C, y la temperatura de
pared del conducto es de 50 °C. Se observa un flujo laminar bien desarrollado con un namero

de Reynolds de 1000. Calcule la transferencia de calor por unidad de longitud del conducto.

6-50 En un conducto que tiene una seccion transversal de 5 X 10 mm fluye agua con una tem-
peratura global promedio de 20 °C. Si la temperatura de la pared del conducto es contante e
igual a 60 °C y se observa un flujo laminar completamente desarrollado, calcule la transferencia
de calor por unidad de longitud.

6-51 Se tiene que enfriar etilenglicol de 60 a 40 °C en un tubo de 3.0 cm de diametro. La tem-
peratura de la pared del tubo se mantiene constante a 20 °C. El glicol entra al tubo con una ve-
locidad de 10 m/s. Calcule la longitud de tubo necesaria para realizar este enfriamiento.

652 Un tanque esférico de 4.0 m de diametro se mantiene a una temperatura de superficie de
40 °C. Sobre el tanque sopla aire a 1 atm y 20 °C en 6 m/s. Calcule la pérdida de calor.

6-53 En el interior de un tubo liso con una temperatura de pared de 180 °F, fluye agua con una
temperatura global promedio de 80 °F. La longitud del tubo es 6.0 pies y el diametro es 0.125
plg. La velocidad de flujo es 0.125 pie/s. Calcule la rapidez de transferencia de calor.

654 Se dispone de dos tubos, uno de 4.0 cm de didmetro y otro cuadrado de 4.0 cm. Se hace pa-
sar aire a 1 atm y 27 °C a través de los tubos con una velocidad de 20 m/s. Calcule la transferen-
cia de calor en cada caso, si la temperatura de la pared de los tubos se mantiene a 50 °C.

655 Determine una expresion para el numero de Nusselt promedio para metales liquidos flu-
yendo sobre una placa plana. Utilice la Ec. 6-38 como punto de partida.
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7

Sistemas de Conveccion
Natural

7-1 Introduccién

Nuestros tratamientos precedentes de transferencia de calor por conveccion sélo invo-
lucran el calculo de sistemas de conveccion forzada, en los que el fluido se fuerzaen o a
través de la superficie de transferencia de calor. La conveccion natural o libre, se ob-
serva como el resultado del movimiento del fluido debido a cambios de densidad que
provienen del proceso de calentamiento. Un radiador que se utiliza para calentar
una habitacion es un ejemplo de un dispositivo practico que transfiere calor por con-
veccion libre. EI movimiento del fluido en conveccion libre, ya sea se trate de un gas o
un liquido, es el resultado de las fuerzas de flotacién impuestas sobre el fluido cuan-
do su densidad cerca de la superficie de transferencia de calor disminuye debido al
proceso de calentamiento. Las fuerzas de flotacion no estarfan presentes si el fluido
no sufriera la accién de alguna fuerza externa como la gravedad, aunque la grave-
dad no es el Unico tipo de campo de fuerza que puede producir corrientes de convec-
cion libre; un fluido encerrado en una maquina rotatoria sufre la accién de un campo
de fuerza centrifuga y puede asi experimentar corrientes de conveccion libre, si una o
mas de las superficies en contacto con el fluido se calentasen. Las fuerzas de flotacion
que dan lugar a las corrientes de conveccion libre se llaman fuerzas de cuerpo.

7-2 Transferencia de calor por conveccidon libre en una placa

plana vertical

Considérese la placa plana vertical de la Fig. 7-1. Cuando se calienta la placa, se tor-
ma una capa limite de conveccidn libre, tal como se muestra. El perfil de velocidad en
esta capalimite es bastante diferente del perfil de velocidad en una capa limite de con-
veccion forzada. En la pared la velocidad es cero debido a la condicién de adherencia;
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Turbulento—

Tw

Laminar

Fig. 7-1 Capa limite en una placa plana
vertical.

aumenta hasta cierto valor maximo y después disminuye a cero en el borde de la capa
limite, ya que las condiciones de “corriente libre” son en reposo en el sistema de con-
veccion libre. El desarrollo inicial de la capa limite es laminar; pero a cierta distancia
del borde principal, que depende de las propiedades del fluido y de la diferencia de
temperatura entre la pared y el medio, se forman corrientes turbulentas y comienza
una transicion a una capa limite turbulenta. Méas lejos en la placa, la capa limite

puede volverse turbulenta por completo.

Para analizar el problema de transferencia de calor, primero debemos obtener la
ecuacion diferencial de movimiento para la capa limite. Para ello, tomamos la coorde-
nada x a lo largo de la placa y la coordenada y perpendicular a la placa, como en los
analisis del Cap. 5. La unica fuerza nueva que debe considerarse en la derivacion es el
peso del elemento del fluido. Como antes, igualamos la suma de las fuerzas externas en
la direccion x al cambio en el flujo de momento a través del volumen de control dx dy.
Resulta

2

ou du\ __dp _ ou -
p(u?');ql'v@) . pg+/~"6y2 (7-1)

donde el término — g representa la fuerza del peso que se ejerce sobre el elemento. El
gradiente de presion en la direccion # resulta del cambio en elevacion de la placa. Asi
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P _ g (7-2)

En otras palabras, el cambio en la presion sobre una altura dx es igual al peso por area
unitaria del elemento de fluido. Sustituyendo la Ec. 7-2 en la Ec. 7-1 se obtiene

du A\ _ _ u :
p<u’3 +v37)—g(pgc p)+p.W (1-3)

La diferencia de densidades g , — @ puede expresarse en términos del coeficiente
de expansion volumétrica 87 definido por

<6V) 1 V-Va_ _pa=p
B=v\aT) “V.T=T. p(T -To

de modo que p ( gl; +v Q-Ii) gpB(T ~T.) + [Lg u2 (7-4)

Esta es la ecuacién de movimiento para la capa limite de conveccién libre. Obsérvese
que la solucion para el perfil de velocidad exige un conocimiento de la distribucién de
temperatura. La ecuacion de energia para el sistema de conveccion libre es el mismo
que el de un sistema de conveccién forzado a baja velocidad:

oT  oT\ _, &°T
o, (ua—+ 8y> At (7-5)

El coeficiente de expansion en volumen 3 puede determinarse a partir de las tablas
de propiedades para el fluido especifico. Para gases ideales puede calcularse a partir
de (véase el Prob. 7-15)

donde T es la temperatura absoluta del gas.

Aun cuando el movimiento’del fluido es el resultado de variaciones de densidad,
éstas son bastante pequefias y puede obtenerse una solucién satisfactoria al problema
suponiendo flujo -incompresible; esto es, g = constante. Para obtener una solucién de
la ecuacion de movimiento usamos el método integral de analisis similar al utilizado en
el problema de conveccion forzada del Cap. 5. En las Refs. 13, 27 y 32 se han presenta-
do anélisis detallados de capa limite.

Para el sistema de conveccién libre, la ecuacion integral de momento se vuelve

d
ax (f pu? dy) =T+ I:pg/a’(T ~T.dy

ou ] .
- "3;]1,20 + [0 ogBT - T dy (7-6)
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y observamos que la forma funcional de las distribuciones, tanto de velocidad como de
temperatura, debe conocerse para llegar a la solucidn. Para obtener estas funciones,
procedemos en forma muy parecida a la del Cap. 5. Las condiciones siguientes se apli-
can a la distribucion de temperatura:

T=T, eny =0
T=T, eny = §
oT _ _

6y_0 eny = §

de modo que para la distribucion de temperatura obtenemos

T-T, y 2
Tw - Toc - (1 S) (7-7)
Tres condiciones para el perfil de velocidad son

u=o eny = 0

u=o eny = §
g—z=0 eny = §

Puede obtenerse una condicion adicional a partir de la Ec. 7-4 observando que

uo_ e

32
3;3«- _gV— eny = 0

Como en el andlisis integral para problemas de conveccién forzada, suponemos
que los perfiles de velocidad tienen formas geométricamente similares a diferentes dis-
tancias x a lo largo de la placa. Para el problema de conveccién libre, ahora supone-
mos que la velocidad puede representarse como una funcion polinomial dey multipli-
cada por alguna funcién arbitraria de Xx. Asi,

Zoca+by+ cyt+ dy’
Uy

donde u, es una velocidad ficticia la cual es una funcion de x. La forma de polinomio
cubico se escoge porque hay cuatro condiciones que satisfacer y éste es el tipo de fun-
cion mas simple que puede usarse. Aplicando las cuatro condiciones al perfil de veloci-
dd que se listaron antes, tenemos

u PB8g(T, = ch)l( _3:)2
u, du v ) 5

El término que involucra la diferencia de temperatura, §2,y u, pueden incorporarse a
la funcién u, de modo que la relacion final que se supone para el perfil de velocidad es
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ul«:XS ( —%)2 78

En la Fig. 7-2 se da una gréfica de la Ec. 7-8. Sustituyendo las Ecs. 7-7 y 7-8 en la Ec.
7-6 y efectuando las integraciones y diferenciaciones se obtiene

1 d
105 dx

w2 8) = %g/o’(Tw -T.)8é - u%f (7-9)

La forma integral de la ecuacion de energia para el sistema de conveccién libre es

< [jj WT - T.) dy] - —a%] (7-10)
y=0

y cuando se insertan en esta ecuacion las distribuciones supuestas de velocidad y tem-
peratura, y se llevan a cabo las operaciones, se obtiene

1

d _ Tw“ T:ac
‘3‘6(Tw - Tm)d~x—(u18) =2a——s—— (7-11)

8
Es claro que a partir del razonamiento que condujo a la Ec. 7-8 que
u,~& (7-12)
Insertando este tipo de Velacién en la Ec. 7-9 se obtiene como resultado que
&~ (7-13)

Por tanto, suponemos las variaciones funcionales exponenciales siguientes para % y 6:

U, = Cx'? (7-14)
§ = Coxtht (1-15)
0.15 |
0.12
. 0.09
g
3

0.06

0.03

Fig. 7-2  Perfil de velocidad de con-
y/8 veccién libre expresado por la Ec. 7-8.
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Introduciendo estas relaciones en las Ecs. 7-9 y 7-11 se obtiene

%cscﬂw — gB(T, - T.) %—me - g—; px (7-16)
1 C s 2y,
Y E lch - C_2x (7'17)

Estas dos ecuaciones pueden resolverse para las constantes C;y C, para dar

—1/2 1/2
C,=517v (2—0 * 3) [‘5—/&-@] (7-18)
21 « V2
. 20 v 1/4 gﬁ(Tw _ Too) —-1/4 v —1/2

La expresion resultante para el espesor de la capa limite es

8 =303 Pri2 (0952 + Pr)ti Grott (7-20)

X

donde el numero de Prandtl Pr = v/« se ha introducido paralelamente con un nuevo
grupo adimensional llamado el nimero de Grashof Gr,:

3
Gr, = BT, To)x* (7-21)

V2
El coeficiente de transferencia de calor puede evaluarse a partir de
dT

w = KA =—| = hA(T, - T.
q dy |, ( )

Usando la distribucion de temperatura de la Ec. 7-7, se obtiene

h=2—ki o }EzNqu:Z

X
k )

de modo que la ecuacion adimensional para el coeficiente de transferencia de calor se
vuelve

Nu, = 0508 Pr'2 (0.952 + Pr)-"* Grl# (7-22)

La Ec. 7-22 da la variacion del coeficiente de transferencia de calor local a lo largo
de la placa vertical. El coeficiente de transferencia de calor promedio puede entonces
obtenerse llevando a cabo la integracion

- 1 L
h=z fo h,dx (7-23)



Sistemas de Conveccion Natural 305

Para la variacion expresada por la Ec. 7-22, el coeficiente promedio es

h=3h,-, (7-24)

El nimero de Grashof puede interpretarse fisicamente como un grupo adimensional
gue representa la razén de las fuerzas de flotacion a las fuerzas viscosasen el sistema de
flujo de conveccion libre. Tiene un papel similar al que jug6 el nUmero de Reynolds en
sistemas de conveccién forzada y es la variable fundamental usada coma un criterio
para transicion de flujo de capa limite de laminar a turbulenta. Para aire en convec-
cion libre sobre una placa plana vertical, Eckert y Soehngen [1] han observado que el
numero de Grashof critico es aproximadamente 4 X 108. Se pueden observar valo-
res en el. intervalo entre 108 y 10° para diferentes fluidos y “niveles de turbulencia” del
medio.

Gebhart y cols.[13-15] han proporcionado una revision muy completa de la estabi-
lidad y la transicién de capas limite de conveccién libre.

El analisis anterior de transferencia de calor por conveccion libre en una placa pla-
na vertical es el caso méas simple que se puede tratar matematicamente, y ha servido
para introducir la nueva variable adimensional, el nimero de Grashof,* el cual es im-
portante en todos los problemas de conveccion libre. Pero como en algunos problemas
de conveccidn forzada, debe contarse con mediciones experimentales para obtener re-
laciones para transferencia de calor en otras condiciones. Estas condiciones son usual-
mente aquellas en las que es dificil predecir de un modo analitico los perfiles de tem-
peratura y velocidad. La conveccion libre turbulenta es un ejemplo importante, justo
como es la conveccion forzada turbulenta, de un area de problemas en la que son ne-
cesarios datos experimentales; sin embargo, el problema es més agudo con sistemas de
flujo de conveccion libre que con sistemas de conveccion. forzada, debido a que las
velocidades son en general tan pequefias que son muy dificiles de medir. A pesar de
las dificultades experimentales, se han realizado mediciones de velocidad usando téc-
nicas de burbuja de hidrégeno [26], anemometria de alambre caliente [28] y anemo-
metros de fibra de cuarzo. Se han obtenido mediciones de campo de temperatura por
medio del uso del interferometro de Zehnder-Mach. El anemémetro de l4ser [29] pro-
porciona una promesa inusitada para mediciones ulteriores de conveccién libre debido
a que no perturba el campo de flujo.

Un interferémetro indica lineas de densidad constante en un campo de flujo de un
fluido. Para un gas en conveccioén libre a baja presion, estas lineas de densidad cons-
tante son equivalentes a lineas de temperatura constante. Una vez que se obtiene el
campo de temperatura, puede calcularse la transferencia de calor a partir de una su-
perficie en conveccidn libre usando el gradiente de temperatura en la superficie y la
conductividad térmica del gas. Se han hecho varios estudios interferométricos de con-
veccion libre [I-S], y en las Figs. 7-3 a 7 -6 se muestran fotografias tipicas de los campos
de flujo. La Fig. 7-3 muestra las lineas de temperatura constante alrededor de una

* La historia no es muy clara en este punto, pero parece que el ntmero de Grashof fue asf llamado por Franz Grashof, un
profesor de mecénica aplicada en Karlsruhe alrededor de 1863 y uno de los directores fundadores de Verein deutscher Inge~
nieure en 1855. Desarroll6 algunas de las primeras férmulas para flujo de vapor, pero no hizo contribuciones significativas 3
la conveccién libre [36].
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Fig. 7-3 Fotografia de interferometro mostrando li-
neas de temperatura constante alrededor de una placa
plana vertical caliente en conveccién libre. (Fotografia
cortesia de £. Soehngen.)

placa plana vertical caliente. Obsérvese que las lineas estan mas préximas cerca de la
superficie de la placa, indicando un gradiente de temperatura mayor en esa region.

La Fig. 7-4 muestra las lineas de temperatura constante alrededor de un cilindro hori-
zontal caliente en conveccion libre, y la Fig. 7-5 muestra la interaccién de la capa
limite entre un grupo de cuatro cilindros horizontales. Se observaria un fenémeno si-
milar para flujo de conveccion forzada a través de un banco de tubos calientes. Se han
efectuado estudios interferométricos para determinar el punto en el que se forman

corrientes reversibles en la capa limite de conveccion libre [1], y estos estudios se han
usado para predecir el inicio de la transicion a flujo turbulento en sistemas de convec-
cion libre.

Se menciond antes que las velocidades en conveccion libre son tan pequefias que
para la mayor parte de los sistemas son dificiles de medir sin afectar el campo de flujo
por la insercién de un dispositivo de medicion. Se da una indicacion visual burda de la
velocidad de conveccidn libre en la Fig. 7-6, en donde se presenta una onda de la capa
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Fig. 7-4 Fotografia de interfer6metro
mostrando lineas de temperatura constante
alrededor de un cilindro horizontal caliente
en conveccion libre. (Fotograf/a cortesia de
E. Soehngen. )

limite de conveccion libre que resulta de un pulso calorifico cerca del borde principal
de la placa. Puede observarse que los puntos méaximos en las isotermas sufren un retar-
do de fase y que una linea trazada a través de estos puntos maximos tiene la forma
aproximada del perfil de velocidad de conveccion libre.

Una cantidad de referencias tratan los diversos aspectos tedricos y empiricos de
problemas de conveccioén libre. Uno de los tratamientos mas extensos es el de Gebhart
[18], y el lector interesado puede consultar esta referencia para informacion adicional.

Fig. 7-5 Fotografia de interferometro mostrando
la interaccion de capa limite entre cuatro cilindros
horizontales calientes en conveccion libre. (Foto-
grafia cortesia de E. Soehngen. |
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7-3 Relaciones empiricas para conveccion libre

A través de los afos se ha encontrado que los coeficientes de transfe-
rencia de calor por conveccién libre promedio pueden representar-
se en la forma funcional siguiente para diversas circunstancias:

J m! = C(Grf Prf)”’ (7'25)

donde el subfndice f indica que las propiedades en los grupos adi-
mensionales se evallian a la temperatura de la pel[cula

El producto de los ntimeros de Grashof y Prandtl se llama el nime-
ro de Rayleigh:

Ra = GrPr (7-26)

La dimensidn caracterfstica que debe usarse en los nGmeros de Nus-
selt y Grashof depende de la geometrla del problema. Para una pla-

ca vertical es la altura de la placa L; para un cilindro horizontal es
el didmetro d; y asf sucesivamente. En una cantidad de referencias
aparecen datos experimentales para problemas de conveccion libre,
con algunos resultados contradictorios. El propésito de las secciones
que siguen es dar estos resultados en forma de un resumen que
puede usarse con facilidad para propésitos de calculo. Se usa la for-
G ma funcional de la Ec. 7-25 para muchas de estas presentaciones,

con los valores de las constantes C y m especificados para cada caso.

7-4 Conveccién libre en planos
y cilindros verticales

F Superficies isotérmicas

Para superficies verticales, los nGmeros de Nusselt y Grashof se for-
man con L, la altura de la superficie como la dimension caracte-
ristica. Si el espesor de la capa llmite no es grande comparado con
el diametro del cilindro, la transferencia de calor puede calcular-

Fig. 7-6  Fotografia de interferdmetro mostrando isotermas en una
placa plana vertical caliente que resultan de una perturbacion perio-
dica de la capa limite. Obsérvense corrimientos de fase en puntos
méximos de isotermas. (De Holman, Gartrell y Soehngen [3].)



Sistemas de Ccnveccion Natural 309

se con las mismas relaciones que se usaron para placas verticales. El criterio general es
que un cilindro vertical puede tratarse como una placa plana vertical [13] cuando

D 35
L= Grj” (7-27)

donde D es el diametro del cilindro. Para superficies isotérmicas, los valores de las
constantes estan en la Tabla 7-1 con las referencias apropiadas anotadas para consulta
ulterior. Se dirige la atencidn del lector a los dos conjuntos de constantes que se dan
para el caso turbulento (Gry Pr; > 10%). Aunque puede parecer que haya una diferen-
cia decidida en estas constantes, Warner y Arpaci [22] compararon las dos relaciones
con datos experimentales indicando que ambos conjuntos de constantes se ajustan a
los datos disponibles. Hay algunas indicaciones a partir del trabajo analitico de Bayley
[16], asi como de mediciones de flujo de calor de la Ref. 22, de que la relacion

Nu; = 0.10(Gr, Pry'?

puede ser preferible.
Churchill y Chu [71] han proporcionado relaciones mas complicadas y se aplican
sobre intervalos mayores del nimero de Rayleigh:

o= 0.670 Ra'"
Nu — 068 + [1 + (0'492/Pr)9/13]4/9

para Ra,, < 10° (7-28)

— 0.387 Rals
Nu'2 = 0.82
u'™ = 0.825 + 9o Py

para 107! < Ra, < 10 (7-29)

La Ec. 7-28 es también una representacion satisfactoria para flujo de calor constante.
Las propiedades para estas ecuaciones se evalUan a la temperatura de la pelicula.

Flujo de calor constante

En las Refs. 25, 26 y 39 se han comunicado experimentos extensos para conveccion
libre a partir de superficies verticales e inclinadas en agua, bajo condiciones de flujo
de calor constante. En estos experimentos, los resultados se presentan en términos de
un nimero de Grashof modificado, Gr*:

4
Gt = Gr, Nu, = £5045 (7-30)
donde ¢, es el flujo de calor de la pared. Los coeficientes de transferencia de calor lo-
cales fueron correlacionados por la relacion siguiente para el intervalo laminar:

Nu,, = }—k% = 0.60(Gr¥ Prp'® 10° < Gr* < 10"; g, = constante (7-31)
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Tabla 7-1 Constantes para usarse con la Ec. 7-25 para superficies isotérmicas

Geometria Gr; Pr, c m Refs).
Planos y cilindros verticales 10t-10¢ la Fig. 7-7 la: Fig. 7-7 4
10-10° 0.59 4
10°-10% 0.021 & 30
10°-10® 0.10 3 22, 16t
Cilindros horizontales 0-10-5 0.4 0 4
10-5-10¢ la Fig. 7-8 la Fig. 7-8 4
10*-10° 0.53 4
10°-10*% 0.13 4
Superficie superior de placas ca- 2 x 10*-8 x 10° 0.54 3 44, 52
lientes ¢ superficie inferior de
placas frias
Superficie superior de placas ca- 8 x 10%-10" 0.15 3 44,52
lientes ¢ superficie inferior de
placas frias
Superficie inferior de placas 10%-10" 0.58 3 44, 64

calientes g superficie
superior de placas frias

+Preferido

log (Nu,)

-1 + 3 5 7 9 1
log {Gr, Pr,)

Fig. 7-7 Correlacion de transferencia de calor por conyeccién libre para
transferencia de calor a partir de placas verticales calientes, de acuerdo a la
Ref. 4.
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Debe observarse que el criterio para flujo laminar expresado en términos de Gr * no es
el mismo que el que se expresa en terminos de Gr Se observo que la transicion de la ca-
pa Ifmite comienza entre Gr * Pr =3 x 10% y 4 x 10, y termina entre 2 x 108 y
1034, Para Gr * Pr = 10! estaba presente flujo turbulento desarrollado por completo
y los experimentos se extendieron hasta Gr * Pr = 108, Para la regién turbulenta, los
coeficientes de transferencia de calor locales se correlacionaron con

Nu, = 0.17(Gr¥ Pr)4 2 x 10" < Gri Pr < 10%; g, = constante (7-32)

Todas las propiedades en las Ecs. 7-31 y 7-32 se evallan a la temperatura local de
pelicula. Aunque estos experimentos se llevaron a cabo para agua, se ha mostrado que
las correlaciones resultantes funcionan también para el aire. El coeficiente de transfe-

22 1y

18

1.4

log {Nug)

06

+0.2

tog (GryPrg)

Fig. 7-8 Correlacién de transferencia de calor por conveccién libre para transferencia
calor a partir de cilindros horizontales calientes, de acuerdo con la Ref. 4.
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rencia de calor promedio para el caso de flujo de calor constante no puede evaluarse
de la Ec. 7-24 sino que debe obtenerse a través de una aplicacidn separada de la Ec.
7-23. Asi, para la region laminar, usando la Ec. 7-31 para evaluar h,,

h=j3%h, g, = constante

En este punto podemos observar la relacion entre las correlaciones en la forma de
la Ec. 7-25 y aquellas que acabamos de presentar en términos de Gr* = Gr, Nu,.
Escribiendo la Ec¢. 7-25 como una forma de transferencia de calor local se obtiene

Nu, = C(Gr, Pr)* (7-33)
Insertando Gr, = Gr.* /Nu, da
Nu'*" = C(Gr* Py)"

0 Nu, = CVa+m(Gr¥ Pryma+m (7-34)

Asi, cuando los valores “caracteristicos” de m para flujo laminar y turbulento se com-
paran con los exponentes en Gr,*, obtenemos

laminar, m = %: _m _1
' ' l+m~™5

m 1

turbulento, m = §: TTm=17

Mientras que la formulacion en Gr* es mas facil de emplear para el caso de flujo de ca-
lor constante, vemos que los exponentes caracteristicos se ajustan muy bien dentro del
esquema que se presenta para las correlaciones de superficie isotérmica.

También es interesante observar la variacion de h, con x en los dos regimenes
caracteristicos. Para el intervalo laminar m = —} y de la Ec. 7-25

1 -1/4
hy ~ (x¥V4 = x~V
En el régimen turbulento m = 31 y obtenemos

h,~ 1 (x3)13 = constante con x
x

De modo que cuando se encuentra conveccion libre turbulenta, el coeficiente de trans-
ferencia de calor local es esencialmente constante con g,

Churchill y Chu [71] muestran que la Ec. 7-28 puede modificarse para aplicarse al
caso de flujo de calor constante, si el nimero de Nusselt promedio estd basado en el
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flujo de calor de la pared y la diferencia de temperatura en el centro de la placa (x =
L/2). El resultado es

__0.67(Grf Pr)'

donde Nu, = q,L/(k AT) yAT =T,enL/2—T..

Ejemplo 7l

En un lugar de una planta cerca de un horno, un flujo de energia radiante de 800 W/m? incide sobre una
superficie metalica vertical de 3.5 m de alto y 2 m de ancho. EI metal esta aislado en el lado posterior y pin-
tado de negro de modo que toda la radiacion incidente se pierde por conveccién libre hacia el aire circun-
dante 3 30 °C. ¢Qué temperatura promedio alcanzar& la placa?

Solucion

Tratamos este problema como uno de flujo de calor constante en la superficie. Como no conocemos la tem-
peratura de la superficie, debemos hacer una estimacién para determinar Ty y las propiedades del aire. Un
valor aproximado de h para problemas de conveccion libre es 10 W/m? °C y asi, aproximadamente,

q. __ 800 o
AT = 10 = 80°C
Entonces T,=% +30=70°C =343 K

A 70 °C las propiedades del aire son

v =2.005 X 10 m¥s g = -Tl— = 2.92x 107 Kt
fr
k = 0.0295 W/m-°C Pr = 0.7

De la Ec.7-80,con x = 3.5 m,

Grt 8Bt _ (9.8)(2.92 X 107°)(800)(3.5)*
T

- 11
T (0.029512.005 x 102 220 x 10

Por tanto, podemos usar la Ec. 7-32 para evaluar h,:

h,= ]E (0.17XGr Pr)«
0 0.0255

1 (0.17)(2.9 x 10" x 0.7)’
=5.41 W/m‘-°C 10.953 Btu/h - pie? -°F)

En la transferencia de calor turbulenta gobernada por la Ec. 7-32, observamos que

Nu, = %“ (Gri)y~ (xhHt

o0 sea que f, no varia con x,y podemos tomar éste como el valor promedio. El valor de h = 5.41 W/m?°C es
menos que el valor aproximado que usamos para estimar T;. Recalculando AT, obtenemos
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o2}

_9e_800 4434
AT =3 =521 = ¢

s

Nuestra nueva temperatura de pelicula seria

T, =30 + '3% =140 oC

A 104 °C las propiedades del aire son

v = 2.354 X 107" m?%s B = L. 2.65 x 107K
!
k= 0.0320 W/m-°C Pr = 0.695
Entonces
. x 107%)(800)(3.5)*
Gr%:(g.sw.m X )=1.758><10“

(0.0320)(2.354 x 1073

y k. se calcula a partir de

R, = iﬁ (0.17)(Gr} Pr)

OBZUOIT) 1 758 x 1010.695)'

= 5.17 W/m?-°C {0.91 Btu/h-pie? -°F]

Nuestra nueva diferencia de temperatura se calcula como

1
1l
-
2
2
°
@]

AT = (Ty =T = 5=
h

La temperatura de pared promedio es por tanto
Ty = 155 + 30 = 185 oC

Otra iteracion en el valor de T, no estd garantizada por la mejoria en exactitud que resultaria.

Ejemplo 7-2

Una placa grande vertical de 4.0 m de altura se mantiene 360 °C y se expone  aire atmosférico a 10 °C
Calcule la transferencia de calor si la placa tiene 10 m de ancho.

Solucion

Primero determinamos la temperatura de pared como

T;= 60;—1():35002308 K

Las propiedades de interés son entonces

B=3bs=3.25x10"% k=0.02685
=07

-
1
[N
]
IN
~
x
—
9
3
o
=
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_ (9.8)(3.25 x 107°X60 ~ 10)(4)° 0.7
r= (17.47 x 107%)2 :

= 3.339 x 10"

Gr P

Entonces podemos usar la Eg¢. 7-29 para obtener

T = (0.387X3.339 x 10!
Nut® = 0.825 + ‘50,2020 777

= 27.82

Nu = 773.95

El coeficiente de transferencia de calor es entonces

o (TTBIBN00BD) _ ooy
La transferencia de calor es
q=hA(T, =T,

= (5 195)(4)(10X60 10) = 10 390 W

Como una alternativa, podriamos emplear la relacién mas sencilla

Nu = 0.10(Gr Pn)'#
= (0.10)(3.339 x 10'")'® = 693.75

que da un valor alrededor de 10% menor que la Ec. 7-29.

7-5 Conveccion libre a partir de cilindros horizontales

Los valores de las constantes ¢ y m para cilindros estan dadas en la Tabla 7- 1, de acuer-
do con la Ref. 4. Churchill y Chu [70] dan una expresion mas complicada para usarse
sobre un amplio intervalo de Gr Pr:

Gr Pr
[1 + (0.559/Pr)*s]16m

o
} para 107> < Gr Pr < 10Q*
(7-36)

Nu!? = 0.60 + 0.387 {

Se dispone de una ecuacién mas sencilla de la Ref. 70, pero esté restringida al interva-
lo laminar de 10°¢ < Gr Pr < 10%

0.518(Gr, Pr)' *
[1+ (0.559/Pr)?s] #

Nu, = 0.36 + (7-37
Las propiedades en las Ecs. 7-35 y 7-36 se evalUan a la temperatura de la pelicula.

La transferencia de calor a partir de cilindros horizontales hacia metales liquidos
puede calcularse de la Ref. 46:
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Nu, = 0.53(Gr, Pr?)** (7-38)

7-6 Conveccion libre a partir de placas horizontales

El coeficiente de transferencia de calor promedio de placas planas horizontales se
calcula con la Ec. 7-25 y las constantes que se dan en la Tabla 7-1. La dimensién
caracteristica L que se usa con estas relaciones es la longitud de un lado para un
cuadrado, la media de las dos dimensiones para una superficie rectangular y 0.9d para
un disco circular.

Planos asimétricos

Cuando ocurre conveccién libre en superficies horizontales que no son cuadrados, rec-
tangulos o circulos, los resultados de las Refs. 52 y 53 indican que la dimensién
caracteristica puede calcularse con

L:

| -

(7-39)

donde A4 es el areay P el perimetro mojado de la superficie.

Solidos rectangulares

King [31] ha analizado la transferencia de calor a partir de un gran namero de placas,
cilindros, esferas y bloques, Se ha encontrado que el coeficiente de transferencia de ca-
lor promedio puede correlacionarse en la forma de la Ec.7-25con C =060y m = %
para 104 < Gr Pr C 10° En esta relacion, la dimension caracteristica para bloques
rectangulares se calcula a partir de

(7-40)

donde L,y L, son las dimensiones horizontal y vertical, respectivamente. Esta relacion
deberla usarse solo en ausencia de datos espectficos para la forma particular del cuerpo.

Ejemplo 7-3

Un calentador horizontal de 2.0 cm de didmetro se mantiene a una temperatura de superficie de 88 °C y su-
mergido en agua a 27 “C. Calcule la pérdida de calor por conveccion libre por unidad de longitud del calen-

tador.
Solucion

La temperatura de pelicula es

1= B2 g5
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Del Apéndice A las propiedades del agua son
k = 0.630 W/m-°C,

y el siguiente término es particularmente (til para obtener el producto Gr Pr cuando estd multiplicado por
d* AT:

2
g_%ia Z 248 % 10" [Umd-°C)

GrPr = (248 x 1038  27X0.02)° = 2.18 x 108
Usando la Tabla 7.1, obtenemos C = 053 y m = % , de modo que

Nu = (0.53)(2.18 x 108)v4 = 38.425

_ (38.425)(0.63)
- 0.02

h = 1210 W/m? -°C

La transferencia de calor es entonces

I‘% = hnd(T, ~ T.)
= (1210)7(0.02X38 = 27) = 836.3 W/m

7-7 Conveccién libre a partir de superficies inclinadas

Fujii e Imura [44] han realizado extensos experimentos para placas calientes en agua a
diferentes angulos de inclinacion. El angulo que hace la placa con la vertical se desig-
na @, con dngulos positivos para indicar que la superficie del calentador esta orientada
hacia abajo, como se muestra en la Fig. 7-9. Para la placa inclinada orientada hacia

abajo con flujo de calor aproximadamente constante, se obtuvo la siguiente corfela-
cién para el nimero de Nusselt promedio:

Nu, = 0.56 (Gr. Pr, cos §)!4 9 < 88"; 10° < Gr, Pr, cos § < 10" (7-41)

En la Ec. 7-41 todas las propiedades, excepto 3, se evaltan a la temperatura de refe-
rencia T, definida por

T,=T, - 025T, —T.) (7-42)

donde T, es la temperatura de pared media y T, es la temperatura de corriente libre;

Superficie  caliente

Superficie
caliente

Fig. 7-9 Sistema de coordenadas para
placas inclinadas.
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g se evalla a una temperatura de T + 0.25 (T, = T,). Para placas orientadas hacia
abajo casi horizontales, esto es, 88° C # < 90°, se obtuvo una relacién adicional como

Nu, = 0.58 (Gr, Pr,)”  10°<Gr, Pr, < 10" (7-43)

Para una placa inclinada con la superficie caliente orientada hacia arriba, las
correlaciones empiricas se vuelven mas complicadas. Para angulos entre = 15y — 75”
una correlacion apropiada es

Nu, = 0.14[(Gr, Pr,)'® = (Gr, Pr,)'?] + 0.56(Gr, Pr, cog )4  (7-44)

para el intervalo 105 C Gr, Pr. cos § < 10! La cantidad Gr, es una relacion critica de
Grashof que indica cudndo el nimero de Nusselt comienza a separarse de la relacion
laminar de la Ec. 7-41 y se da en la siguiente tabulacion:

8, Grados Gr,
-15 5 x 10°
-30 2 x 10°
-60 10”
—75 10”

Para Gr. < Gr, el primer término de la Ec. 7-44 se desprecia. Vliet [39] y Pera y
Gebhart [45] dan informacion adicional. Hay cierta evidencia que indica que las rela-
ciones anteriores también pueden aplicarse a superficies a temperatura constante.

Mediciones experimentales con aire sobre superficie con flujo de calor constante
[5]] han mostrado que la Ec. 7-31 puede emplearse para la region laminar, si re-
emplazamos Gr.* por Gr.* cos 6 tanto para superficies calientes orientadas hacia arriba
como hacia abajo. En la region turbulenta con aire, se obtuvieron las correlaciones
empfricas siguientes:

Nu, = 0.17(Gr* Pr)'# 10 < Gr¥ Pr < 105 (7-45)

donde Gr.* es el mismo que para la placa vertical cuando la superficie caliente esta
orientada hacia arriba. Cuando esta orientada hacia abajo, Gr.* se reemplaza por Gr*
cos? 8. La Ec. 7-45 se reduce aproximadamente a la relacién recomendada en la Tabla
7-1 para una placa vertical isotérmica.

Para cilindros inclinados los datos de la Ref. 73 indican que la transferencia de ca-
lor laminar bajo condiciones de flujo de calor constante se puede calcular con la si-
guiente relacion:

Nu, = [0.60 0.488(sen 6)'%)(Gr, Pri+d(sen)"™  para Gr, Pr < 2 )(.]_08(7_46)
donde @ es el angulo que hace el cilindro con la vertical; esto es, 0° corresponde a un
cilindro vertical. Las propiedades se evalGan a la temperatura de pelicula, excepto 8,
gue se evalla en condiciones ambientales. )
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Subsisten incertidumbres en la prediccion de conveccion libre a partir de superfi-
cies inclinadas, y para las relaciones empiricas anteriores, no es rara una dispersion de
+ 20% en los datos experimentales.

7-8 Fluidos no newtonianos

Cuando la relacion de viscosidad de esfuerzo cortante del fluido no obedece la expre-
sion newtoniana sencilla de la Ec. 5-1, no se aplican las ecuaciones anteriores para
transferencia de calor por conveccién libre. Los polimeros y lubricantes viscosos en
extremo son ejemplos de fluidos con comportamiento no newtoniano. Se han llevado a
cabo estudios experimentales y analiticos exitosos con estos fluidos, pero los resultados
son muy complicados. El lector interesado deberia consultar las Refs. 48 y 50 para in-
formacion en detalle de este tema.

Ejemplo 7-4

Una tuberia horizontal de 1 pie (0.3048 m) de diametro se mantiene a una temperatura de 250 °C en una

habitacion, en la que e are ambiente estd a 15 °C. Calcule la pérdida de calor por conveccion libre por
metro de longitud.

Solucién

Primero determinamos e producto de los nimeros de Grashof y Prandtl y después seleccionamos las cons-
tantes apropiadas de la Tabla 7-1 para utilizarse con la Ec. 7-25. Las propiedades del aire se evdldan 3 la
temperatura de pelicula

T.+T. 250 + 15

= =1325 °C = 4055 K
T 2 2
- o _1_ 1 SRl
k = 0.03406 W/m-°C 8= T, = W55 247 x 107 K

y =2626 x 1075 m¥s Pr = 0.687

TH‘ x 3
Gr, Pr = £ VZT d*

_ (9.8%2.47 x 107%H(250 - 15)(0.3048)(0.687)
B (26.26 x 10 2

1.605 x 10"

De la Tabla 7-1, C = 053 y m = 4, de modo que

Nu, = 0.53(Gr, Pn'™ = (0.53)(1.605 x 10%)!# = 59.7

b= k Nu, _ (0.03406)(59.7)
- d 0.3048

= 6.67 W/m?-°C 11.175 Btu/h- pifc2 “F]

La transferencia de calor por unidad de longitud se cacula entonces a partir de

L= hmdm. T, = 667m0.3048) (250 = 15)=150kW/m [1560 Beuh- pie 1
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Como una alternativa, podriamos emplear la expresién mas compleja, la Ec. 7-36, para resolver el
problema. ElI nimero de Nusselt se calcularia entonces como

v 1.605 x 10° }”“
Gt = 060 + 0387 {50 ges

Nu = 65.13

0 Sea, un valor alrededor de 9% superior.

7-9 Ecuaciones simplificadas para aire

En la Tabla 7-2 se dan ecuaciones simplificadas para el coeficiente de transferencia de
calor 3 partir de diversas superficies hacia aire, a presion atmosférica y temperaturas

moderadas. Estas relaciones pueden extenderse a presiones superiores e inferiores mul-
tiplicando por los siguientes factores:

1/2
(p_) para casos laminares
101.32

2/3
(1011’_._.32) para casos turbulentos

Tabla 7-2 Ecuaciones simplificadas para conveccion libre a partir de diversas superficies
hacia aire a presion atmosférica, adaptado de la Tabla 7-I

Lamainar Turbulento,
Superficie 10* < Gr, Pr, < 10° Gr,Pr;> 10°
Plano o cilindro vertical h =142 (AL_T)W h = 0.95(AT)y"
\ 114
Cilindro horizontal h =132 (%) h = 1.24AT)3

Placa horizontal

Placa caliente hacia arriba o placa h =132 (A_j_‘)lm h = 1.43(ATW3
fria hacia abajo ’ L

Placa caliente hacia abajo o placa h =061 (E)”'-’
fria hadia ariba ) L
donde h = coeficiente de transferencia de ca-

lor, W/m?*°C
AT = T. =T, °C
L = dimension vertical u horizontal, m
d = diametro, m




Sistemas de Conveccion Natural 321

donde p es la presion en kilonewtons por metro cuadrado. Debe tenerse cuidado en el
uso de estas relaciones simplificadas ya que solamente son aproximaciones de las
ecuaciones establecidas antes mas precisas.

Ejemplo 7-5

Calcule la transferencia de calor para las condiciones del Ej. 7-4 usando las relaciones simplificadas de la
Tabla 7-2.

Solucién

El coeficiente de transferencia de calor esta expresado por

_ AT\ 250 — 15\t
h =132 <T) =132 (W)

= 6.96 W/m?-°C
La transferencia de calor es entonces
£ = (6.96)(0.3048)(250 - 15) = 1.57 kW/m

Obsérvese que la relacion simplificada da un valor aproximadamente 49, superior que la Ec. 7-25.

7-10 Conveccion libre a partir de esferas

Yuge [5] recomienda la relacion empirica siguiente para transferencia de calor por
conveccion libre a partir de esferas hacia aire:

Nu, = }% =2+ 0.392 Grj* paral <Gr; <10 (7-47)

Esta ecuacion puede modificarse por la introduccion del nimero de Prandtl para dar

Nu, = 2 + 0.43 (Gr; Pr)™ (7-48)

Las propiedades se evalUan a la temperatura de la pelicula, y se espera que esta rela-
cion sea aplicable sobre todo a calculos para conveccion libre en gases. Sin embargo,
en ausencia de informacion m4s especifica también puede usarse para liquidos. Pode-
mos observar que para valores muy pequerfios del producto de los niameros de Grashof
y Prandtl el nimero de Nusselt se acerca al valor de 2.0. Esto es el valor que se
obtendria para conduccidén pura a través de un fluido estancado infinito alrededor de
la esfera.

7-11  Conveccion libre en espacios cerrados

Los fendmenos de flujo por conveccion libre en el interior de un espacio cerrado son
ejemplos interesantes de sistemas de fluidos muy complejos que pueden dar soluciones
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Fig. 7-10 Nomenclatura para conveccion libre en espacios
fe—5—>] cerrados  verticales.

analiticas, empiricas y numéricas. Considérese el sistema mostrado en la Fig. 7-10,
donde un fluido esta contenido entre dos placas verticales separadas por la distancia 6.

Cuando se imprime la diferencia de temperatura AT,,, =T, — T, en el fluido, ocurri-

ra transferencia de calor con las regiones de flujo aproximadas que se muestran en la
Fig. 7-11, de acuerdo con MacGregor y Emery [18]. En esta figura, el nimero de
Grashof se calcula como

Grs = M (7-49)

A numeros de Grashof muy bajos, hay corrientes de conveccidn libre muy pequefias y
la transferencia de calor ocurre principalmente por conduccién a través de la capa de

Perfiles
tipicos de
velocidad y
temperatura

5 le Flujo de capa Iimite__'
o | | laminar
% _J-——Flujo asintotico—|
P | |
Sl 3§ |
ol 23
[ ® O
gl £3l
2 § § |

|

|

10 3x104 o, P 10

Fig. 7-11 Diagrama esquematico y regimenes de flujo de la capa de convec-
cion vertival, de acuerdo con la Ref. 18.
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fluido. A medida que aumenta el namero de Grashof, se encuentran diferentes regi-
menes de flujo, como se muestra, con un aumento progresivo en transferencia de calor
tal como lo expresa el numero de Pdusselt

o)
Nu.s :z}—ll(—

Aunque subsisten aun algunas cuestiones abiertas, los experimentos de la Ref. 18
pueden usarse para predecir la transferencia de calor a diversos liquidos bajo condi-
ciones de flujo de calor constante. Las relaciones empiricas obtenidas fueron

—0.30
Nu, = 0.42 (Grs Pr)t# Pro2 (%) dw = constante (7-50)
101 < Gr, Pr < 107
1 < Pr < 20,000
10 < L/3 < 40
Nu, = 0.046 (Gr; Pr)'? gw = constante (7-51)
105 < Gr, Pr < 10°
1 <Pr <20
1<L/d<40
El flujo de calor se calcula como
% =qp=h(T,~-T)= NuB%(Tl =Ty (7-52)

Los resultados se expresan a veces en términos de una conductividad térmica aparen-
te. o efectiva &, definida por

9 _g, 2‘%& (7-53)

Por comparacién de las Ecs. 7-52 y 7-53, vemos que

Nu, = ’% (7-54)

En la industria de la construccion, el coeficiente de transferencia de calor a través
de un intervalo de aire se expresa a veces en términos del valor R (véase la Sec.2-3), de
modo que

En términos del tratamiento precedente, el valor R seria

)
R=p (7-55)
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La transferencia de calor en espacios cerrados horizontales involucra dos situaciones
distintas. Si la placa superior se mantiene a una temperatura superior a la de la placa
inferior, el fluido de menor densidad esta encima del fluido de mayor densidad y no
ocurrirdn  corrientes de conveccion. En este caso la transferencia de calor a través del
espacio sera solamente por conduccién y Nu, = 1 .0, donde § es ain la distancia de se-
paracion entre las placas. El segundo caso, mas interesante, ocurre cuando la placa in-
ferior tiene una temperatura mayor que la placa superior. Para valores de Gr, por
abajo de 1700, aproximadamente, se observa también conduccion pura y Nu, = 1 .0.
Cuando comienza la conveccion, se forma un patrén de celdas hexagonales como se
muestra en la Fig. 7-12. Estos patrones se llaman celdas de Benard [SS]. La turbulen-
cia comienza alrededor de Gr, = 50 000 y destruye el patrén celular.

Dropkin y Somerscales [ 12] han tratado la conveccion libre en recintos inclinados.
Evans y Stefany [9] han mostrado que el calentamiento o enfriamiento por conveccién
natural transiente en recintos cilindricos horizontales o verticales y puede calcularse
con

Nu, = 0.55 (Gr, Pr,)'# (7-56)

para el intervalo 0.75 < L/d < 2.0. El nimero de Grashof se forma con la longitud
del cilindro L.

El andlisis y los experimentos de la Ref. 43 indican que es posible representar Ila
conductividad térmica efectiva para fluidos entre esferas concéntricas con la relacion

=~

k—" = 0.228 (Grj Pr)*22¢ (7-87)

donde ahora el espaciamiento es § = r, — . La conductividad térmica efectiva
expresada por la Ec. 7-57 es para usarse con la relacién convencional para conduccién
en estado estacionario en un casquete esférico:

_dmkrr, AT
a ro =T

(7-58)

La Ec. 7-57 es valida para 0.25 £ 4§/r;, € 1.5y

1.2 x 102 < Gr Pr < 1.1 x 10° 0.7 < Pr < 4150

Las propiedades se evallan a una temperatura volumétrica media T, definida por

T _ (rgl - r?)Ti + (r2 - r?n)To
m = r3 — r3
0 i

(7-59)

donde 7m = (r; + 79)/2. La Ec. 7-57 también puede usarse para esferas excéntricas
con una transformacion de coordenadas como se describe en la Ref. 43.

Los resultados experimentales para conveccion libre en recintos no siempre estan
en concordancia, pero podemos expresarlos en una forma general como
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Fig. 7-12 Patron de celda de Benard en una capa de fluido
cerrada calentada por abajo de la Ref. 33.

Ke

2 L\"
k

= C(Grs Pr)"06

(7-60)

La Tabla 7-3 lista valores de las constantes C, n y m para diversas circunstancias
fisicas. Estos valores pueden usarse con propoésitos de disefio en ausencia de datos
especificos para la geometria o fluido en estudio. Deberiamos subrayar que algunas de
las correlaciones de datos representadas en la Tabla 7-3 se han ajustado artificialmen-
te por Holman [74] para dar los exponentes caracteristicos de % y 7‘ para los regime-
nes laminar y turbulento de conveccion libre. Sin embargo, parece que el error intro-
ducido por este ajuste no es significativamente mayor que el desacuerdo entre diferen-
tes investigaciones experimentales. El lector interesado puede consultar las referencias
especificas para mas detalles.
Para el espacio anular la transferencia de calor se basa en

_2@kL AT

=T Gy (7-61

donde L es la longitud de la corona circular y el espacio es 8 = 15 — ..

En la Ref. 38 se trata la conveccidon libre a través de capas planas verticales de
fluidos no newtonianos, pero los resultados son demasiado complejos para presentarlos
aqui.

En ausencia de informacion maés especifica para disefio, la transferencia de calor
para recintos inclinados puede calcularse sustituyendo g’ por g en el nimero de
Grashof, donde

g =gcosd (7-62)

y 8 es el angulo que hace la superficie del calentador con la horizontal. Puede esperar-
se gue esta transformacion se mantenga hasta angulos de inclinacion de 60° y se aplica

solamente a aquellos casos en los que la superficie caliente esta orientada hacia arriba.

Se dispone de informacion adicional de Hollands y cols. [66, 67, 69).



Tabla 7-3 Resumen de relaciones empfricas para conveccion libre en recintos en la forma de la Eg, 7-60, correlacion de constantes
ajustada por Holman [74]

Fluido Geometria Grs Pr Pr -I(;— c n m Ref(s).
Gas Placa vertical, <2000 kek = 1.0 1 6, 7, 55, 59
isotérmica 6000-200000 0.5-2 11-42 0.197 ¥ —$
200 000-1.1 x 10 0.5-2 11-42 0.073
Placa horizontal, <1700 kJk = 1.0
isotérmica, 1700-7000 0.5-2 —_ 0.059 0.4 0 6, 7, 65, 59, 62, 63,
calentada !
por abajo 7000-3.2 x 107 0.5-2 - 0.212 3 1 66
>3.2 x 10s 0.5-2 - 0.061
Liquido Placa vertical, flujo de 10%-107 1-20 000 10-40 Ec. (7-50) _ - 18, 61
calor constante ¢
isotérmico 108--10° 1-20 1-4 0.046 3 0
Placa horizontal, <1700 kJk = 1.0 o 7, 8, 58, 63, 66
isotérmica, calen- 1700-6000 1-5000 _— 0.012 0.6 0
tada por abajo 6000-37 000 1-5000 — 0.375 0.2 0
37 000-10s 1-20 — 0.13 0.3 0
>10¢ 1-20 0.057 % 0
Gas o
liquido Corona anular vertical Igual que para pla-
cas verticales
Corona anular hori- 6000-10¢ 1-5000 - 0.11 0.29 0 56, 57, 60
zontal isotérmica 10°%-108 1-5000 - 0.40 0.20 0
Corona esférica 120-1.1 x 10° 0.7-4000 0.228 0.226 0 43
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Ejemplo 7-6

El aire a presion atmosférica se encuentra entre dos placas verticales cuadradas de 0.5 m por lado, separadas
por una distancia de 15 mm. Las temperaturas de las placas son 100 y 40 °C, respectivamente. Calcule la
transferencia de calor por conveccién libre a través del espacio de aire.

Solucién

Evaluamos las propiedades del aire a la temperatura media entre las dos placas

T,_—2-+--m= 70 °C =343 K
oL - 1.0132 X 10s
RT = ~(287X313)
1 1
== =-—=201 3 K-
i T~ 343 915 x 10
@ =2062 x 107 kg/m's  k=0.0295 Wm°C Pr=07

= 1.029 kg/m®

El producto de los nimeros de Grashof y Prandtl se calcula ahora como

(9.8)(1.029)%(2.915 x 107°)(100  40)(15 x 107%® 0.7

Gri Pr = (2.062 X 1057

=1.008 x 10%

Ahora podémos usar la Ec. 7-60 para calcular la conductividad térmica efectiva, con L = 0.5 m, = 0.015
m y las constantes obtenidas de la Tabla 7-3:

ke
k

-18
= (0 197)(1.008 X 109# (0%%) 1337

Ahora puede calcularse la transferencia de calor con la Ec. 7-53. El area es (0.5)2 =0.25 mz, de modo que

q= (1.337)(0.0295)(0.25)100  40) _ 39 44 W

{134.6 Btu/h]
0.015

7-12 Conveccion libre y forzada combinadas

Diversas situaciones préacticas involucran transferencia de calor por conveccién que no
es de naturaleza “forzada” ni “libre”. Estas circunstancias surgen cuando se fuerza un
fluido sobre una superficie caliente a una velocidad bastante baja. Hay una velocidad
de conveccion acoplada con la velocidad de flujo forzado que es generada por las fuer-
zas de flotacién que resultan de una disminucion en la densidad del flujo en las
cercanias de la superficie caliente.

Metais y Eckert [10] han proporcionado un resumen de efectos combinados de con-
veccion libre y forzada en tubos, y la Fig. 7-13 presenta los regimenes para conveccion
combinada en tubos verticales. Dos combinaciones diferentes se indican en esta figura.
Flujo unidireccional significa que las corrientes de conveccion libre y forzada estan en
la misma direccién, mientras queﬂujo opuesto quiere decir que estan en direcciones
opuestas. La abreviacion TPU significa temperatura de pared uniforme y la abre-
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Fig. 7-13 Regimenes de conveccion libre, forzada y mezclada para flujo a través de tubos
verticales, de acuerdo con la Ref. 10.
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Fig. 7-14 Regimenes de conveccion libre, forzada y mezclada para flujo a través de tubos
horizontales, de acuerdo con Metais y Eckert [10]
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viacién FCU indica datos para flujo de calor uniforme. Es bastante facil anticipar los
resultados cualitativos de la figura. Un nimero de Reynolds elevado implica una velo-
cidad de flujo forzado grande y por tanto, menor influencia de corrientes de convec-
cion libre. Mientras mayor sea el valor del producto de Grashof y Prandtl, se podra es-
perar un mayor predominio de los efectos de conveccién libre.

La Fig. 7-14 presenta los regimenes para conveccion combinada en tubos horizon-
tales. En esta figura el nimero de Graetz se define como

Gz = Re Pr; (7-63)
El intervalo aplicable de las Figs. 7-13 y 7-14 es para

102 < Pro% <1

Las correlaciones que se presentan en las figuras son para temperatura de pared cons-
tante. Todas las propiedades se evaltan a la temperatura de la pelicula.

Brown y Gauvin [17] han desarrollado una correlacion mejor para la conveccion
mezclada, region de flujo laminar de la Fig. 7-14

0.14
Nu = 1.75 (%) [Gz + 0.012 (Gz Gr!/3)#8]13 (7-64)

w

donde p; se evalla a la temperatura global, Se prefiere esta relacion a la que se
muestra en la Fig. 7-14. En la Ref. 68 hay informacién adicional.

El problema de conveccidn libre y forzada combinadas a partir de cilindros horizonta-
les ha sido tratado en detalle por Fand y Keswani [47].

La nocién general que se aplica en el analisis de conveccion combinada es que el
predominio de un modo de transferencia de calor esta gobernado por la velocidad de
flujo asociada a ese modo. Se esperaria que en una situacion de conveccion forzada
que involucra una velocidad de flujo de 30 m/s, por ejemplo, eliminaria la mayor par-
te de los efectos de conveccion libre que se encuentran en campos gravitacionales ordi-
narios, debido a que las velocidades de las corrientes de conveccion libre son pequefias
en comparacién con 30 m/s. Por otra parte, una situacién de flujo forzado a velocida-
des muy pequefias (~ 0.3 m/s) podria ser afectada de forma apreciable por corrientes
de conveccion libre. Un anélisis de orden de magnitud de las ecuaciones para capa
limite de conveccidn libre, indicaria un criterio general para determinar si los efectos
de conveccion libre son dominantes. El criterio es que cuando Gr/Re? > 1 .0, la con-
veccion libre es de importancia fundamental. Este resultado estd en concordancia con
las Figs. 7-13 y 7-14. En bucles de circulacion natural, que se emplean en diversas apli-
caciones para enfriamientos, los efectos de conveccién libre y forzada obedecen la for-
ma funcional

Nu Gr

Pr — C Re" (7-65)
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Los experimentos de Holman y Boggs [54] determinan los valores de las constantes pa-
ra varios conjuntos de condiciones.

Ejemplo 7-7

Se fuerza aire a 1 atm y 27 °C a través de un tubo horizontal de 25 mm de didmetro, a una velocidad prome-
dio de 30 ¢m/s. La pared del tubo se mantiene a una temperatura constante de 140 °C. Calcule el coeficien-
te de transferencia de calor para esta situacion si el tubo tiene 0.4 m de largo.

Solucion
Para este célculo, evaluamos las propiedades a la temperatura de la pelicula:
—-—2-11«1: 835 °C = 356.5 K

T/ =

1.0132 x 10~

p L0182 x 107 3
P _ BT - (zs7x3565) - 09 ke/m
1

|

8 = 2.805 x 10-s K*  p,=2.337 x 10-s kg/m"s
pr=2.102 x 10 kg/m-s  k, = 0.0305 Wm-°C Pr = 0.695
Tomemos la temperatura global como 27 °C para evaluar ,; entonces

pp = 1.983 x 107° kg/m s

Los parametros significativos se calculan como

_ pud _ (0.99)0.3)(0.025) _
Ref m 2.102 x 10 °>°°

Gr - P8BTy  Tod® _ (0.99/%9.8)(2.805 x 109140 27)(0.025)°
T = w (2.102 x 1079)?2
=1.077 x 108
Gr Pr % = (1.077 x 10%)(0.695) %5_ = 4677

De acuerdo a la Fig. 7-14, se encuentra el régimen de flujo de conveccién mezclado. Por tanto, debemos
usar la Ec.7-64. El nmero de Graetz se calcula como

d _ (353)(0.695)(0.025)

Gz = Re Pr — o =15.33
y el célculo numérico para la Ec. 7-64 se vuelve
1,983\ 014 5)1/374/811/3
Nu = 1'75(2’33_7) {1633+ (0.012)((15.33)(1.077 x 10°)'%]8}

=7.78

El coeficiente de transferencia de calor promedio se calcula entonces como
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- k. (0.0305)7.78)
h=gNe=—7Fms —

=9.49 W/m?-°C  U.67 Btwh- pie’ -°F]
Es interesante comparar este valor con el que se obtendria para conveccion forzada estrictamente laminar.
Se aplica la relacion Sieder-Tate (Ec. 6-10) de modo que

Nu = 1.86 (Re Pr)¥3 (ﬂ)m (I%)m

=1.86 Gzt (ﬁ)m
"

w

2.102\%%
= VE N fndadeiend
(1.86)(15.33)* (2.337)

= 4.55

5 - (455)(0.0305)

0.0%5 = 5.55 W/m?-°C [0.977 Btuh .piez -°F]

Asi, habria un error de —419 si el calculo se hiciese estrictamente sobre la base de conveccién forzada la-
minar.

Preguntas de repaso

1. €P°r gué una solucién analftica de un problema de conveccion libre es mas compleja que su
contraparte de conveccién forzada?

2. Defina el nimero de Grashof. ¢Cudl es su significado fisico?

3. ¢Cuil es el criterio aproximado para transicién a turbulencia en una capa limite de convec-
cién libre?

4._ dQué forma funcional de ecuacién se usa ordinariamente para correlacién de datos de trans-
ferencia de calor por conveccién libre?

5. Trate el problema de conveccién libre y forzada combinadas.

6. ¢Cuil es el criterio aproximado que divide conduccién puray conveccion libre en un espacio
cerrado entre paredes verticales?

7. eCémo se modifica el nimero de Grashof definido por una condicién de flujo de calor cons-
tante sobre una placa vertical?

Problemas

7-1 Trace el espesor de capa limite para conveccién libre en funcién de x para una placa vertical
que se mantiene a 80 °C y estd expuesta a aire a presion atmosférica y 15 ®C. Considere solamen-
te la porcién laminar.

7-2 Deduzca una expresion para la velocidad méaxima en la capa limite de conveccién libre en
una placa plana vertical. (En qué posicién de la capa limite ocurre esta velocidad maxima?

7-3 Dos placas planas verticales a 65 °C se colocan en un tanque de agua a 25 °C. Si las placas
tienen 30 cm de alto, gcuél es el espacio minimo que evitaré la interferencia de las capas limite
de conveccion libre?

7-4 Una placa vertical de 1 pie por lado se mantiene a 65 °Cy se expone a aire atmosférico a 15
°C. Compare la transferencia de calor por conveccion libre de esta placa con la que resultaria al
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forzar aire sobre la placa, a una velocidad igual a la velocidad maxima que ocurre en la capa
Ifmite de conveccion libre. Estudie esta comparacion.

7-5 Un alambre de platino de 0.4 mm de didmetro y 10 cm de longitud, se coloca horizontal-
mente en un recipiente con agua a 38 °Cy se calienta por medio de la electricidad, de modo que
su temperatura de superficie se mantiene a 93 °C. Calcule el calor perdido por el alambre.

7-6 A través de una tuberia de acero de 2.5 cm de diametro interno y 3 cm de diametro externo
fluye agua a la rapidez de 0.8 kg/s y 90 °C. La temperatura de la superficie externa de la tuberia
es de 85 °Cy la temperatura del aire circundante es 20 °C. La presion de la habitaciéon es 1 atm
y la tuberia tiene 15 m de largo. ¢Cuénto calor se pierde por convecciénlibre hacia la habita-
cion?

"%7-7 Una tuberla horizontal de 7.5 dlametro se encuentra en una habitac i6n en donde el aire
atmosférico esta a 20 °C. La temperatura de superficie de la tuberia es e 240 °C, Calcule la
perdida de calor por conveccion libre por metro de tuberia.

7% Un tubo horizontal de 1.25 cm de diametro externo se calienta a una temperatura de super-
ficie de 250 °Cy se expone al aire a temperatura ambiente de 20 °Cy1 stm. gCuil es el coefi-
ciente de transferencia de calor por conveccién libre por unidad de longitud de tubo?

7-9 Un cilindro vertical de 1.8 m de alto y 7.5 cm de diametro se mantjeme a una temperatura
de 93 °C en un ambiente atmosférico de 30 °C, Calcule la pérdida de calor por conveccion libre
a partir de este cilindro. Para este calculo, el cilindro puede tratarse como ypa placa plana vertical.

7-10 Un calentador eléctrico horizontal de 2.5 cm de didmetro se sumerge en un bafio de aceite
ligero a 93 °C. La temperatura de superficie del calentador se mantiene a 150 “C. Calcule la
perdida de calor por pie de longitud del calentador.

7-11 Un conducto de 1 pie por lado transporta aire a una temperatura tal que la temperatura
externa del conducto se mantiene a 60 °F y se expone a aire ambiente a 80 ®F. Estime el calor ga-
nado por el conducto por pie de longitud.

7-12 La pared externa de un edificio de 6 m de alto recibe un flujo de ¢alor radiante promedio
del Sol de 1100 W/m?. Suponiendo que se conducen 95 W/m? a través de Iy pared, estime su tem-
peratura externa. Suponga que el aire atmosférico a fuera del edificio estd a 20 °C.

7-13 Suponga que la mitad de la transferencia de calor por conveccién libre a partir de un ci-
lindro horizontal ocurre en un lado del cilindro, por razones de simetria. Siguiendo esta suposi-
cion, compare la transferencia de calor en cada lado del cilindro con la deuna placa plana verti-
cal que tiene una altura igual a la distancia circunferencial del punto de estancamiento del fon-
do, al punto de estancamiento superior en el cilindro. Trate esta comparacion.

7-14 Dibuije los perfiles de velocidad de conveccién libre para una placa ylana vertical isotérmi-
ca a 93 °C, expuesta al aire a 20 °Cy 1 atm, en funcién de la distancia 3 partir de la superficie
de la placa a posiciones ¥ de 15, 30 y 45 cm.

7-15 Demuestre que #=1/T para un gas ideal que tiene la ecuacion e estado p = gRT.

7-16 Dos placas verticales de 30 cm por lado estan separadas por una distancia de 2.5 cm y aire a
1 atm. Las dos placas se mantienen a temperaturas de 200 y 90 °C, respec tivamente. Calcule la
rapidez de transferencia de calor a través del espacio de aire.

7-17 Un espacio horizontal de aire esta separado por una distancia de 1.6 mam. Estime la rapidez
de transferencia de calor por unidad de area para una diferencia de temperatura de 165 °C, con
una placa a una temperatura de 90 °C.

7-18 Repita el Prob. 7-17 para un espacio horizontal lleno de agua.
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7-19 Desarrolle una expresion para el espaciamiento 6ptimo para placas verticales en aire, para
llevar a cabo transferencia de calor minima, suponiendo que la transferencia de calor resulta de
conduccion pura a Gra< 2000. Grafique este espaciamiento 6ptimo en funcién de la diferencia

de temperatura para aire a 1 atm.

7-20 Suponga que se van a comparar los coeficientes de transferencia de calor por conveccion

forzada o libre sobre placas planas verticales. Desarrolle una relacién aproximada entre los nu-
meros de Grashof y Reynolds tal que los coeficientes de transferencia de calor por conveccion
forzada pura y conveccion libre pura son iguales. Suponga flujo laminar.

7-21 Se fuerza aire a.20 °C y 1 atm hacia arriba a través de un tubo vertical de 2.5 cm de
diametro y 80 cm de largo. Calcule la rapidez de transferencia de calor cuando la pared del tubo
se mantiene a 200 °C y el flujo tiene una velocidad de 45 cm/s.

7-22 Calcule la rapidez de pérdida de calor por conveccion libre a partir de una esfera de 30 cm
de didmetro que se mantiene a 90 °C y se expone a aire atmosférico a 20 °C.

7-23 Una esfera de 2.5 cm de diametro a 32 °C se sumerge en agua a 10 °C. Calcule la rapidez
de pérdida de calor por conveccién libre.

7-24 Se fuerza aire a 1 atm y 38 °C a través de un tubo horizontal de 6.4 mm de diametro, a una
velocidad promedio de 30 m/s. La pared del tubo se mantiene a 540 °C, y el tubo tiene 30 cm de
largo. Calcule el coeficiente de transferencia de calor promedio. Repita el calculo para una velo-
cidad de 30 m/s y una temperatura de pared del tubo de 800 °C.

7-25 Un espacio de aire en cierto edificio tiene 10 cm de espesor y 2 m de alto. Estime la transfe-
rencia de calor por conveccidn libre a través de este espacio para una diferencia de temperatura
de 17 °C.

7-26 Una ventana de doble vidrio se construye con 1.25 cm de espacio de aire. Las dimensiones
de la placa son 1.2 X 1.8 m. Calcule la rapidez de transferencia de calor por conveccion libre a
través del espacio de aire para una diferencia de temperatura de 30 °CyT; = 20 °C.

7-27 Un globo aerostatico de 2.4 m de diametro se eleva a una altitud en la que la presion am-
biente es de 1.4 kN/m? y la temperatura ambiente es de = 50 °C. La superficie externa de la es-
fera estd aproximadamente a 0 °C. Estime la pérdida de calor por conveccién libre a partir del
exterior de la esfera. §Cémo se compara esto con la pérdida de calor por conveccién forzada de
la misma esfera, con una velocidad de corriente libre aproximada de 30 cm/s?

7-28 Una placa vertical de 30 cm por lado se calienta eléctricamente de modo que se mantiene
una condicién de flujo de calor constante con una disipacion de calor total de 20 W. El aire am-
biente esta a 1 atm y 20 °C. Calcule el valor del coeficiente de transferencia de calor a alturas de
15 y 30 cm. También calcule el coeficiente de transferencia de calor promedio para la placa.

7-29 Un bloque pequefio de cobre que tiene una base cuadrada de 2.5 por 2.5 cm y una altura
de 5 cm se enfria en aire ambiente a 1 atm y 20 °C. El bloque esta isotérmico a 90 °C, Calcule la
rapidez de transferencia de calor.

7-30 Dos placas verticales de 30 cm por lado estan separadas por una distancia de 1.25 cm y el
espacio entre ellas estd lleno de agua. Se impone una condicién de flujo de calor constante sobre
las placas, de manera que la temperatura promedio es de 38 °C para una y 60 °C para la otra.
Calcule la rapidez de transferencia de calor bajo estas condiciones. Evalle las propiedades a la
temperatura media.

7-31una placa circular caliente de 15 cm de didmetro se mantiene a 150 °C en aire atmosférico.
a 20 °C. Calcule la perdida de calor por conveccién libre cuando la placa esta en posicion hori-
zontal.
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7-82 Una esfera de 2.5 cm de didmetro se mantiene a 38 °C y sumergida en agua a 15 °C. Calcu-
le la rapidez de la transferencia de calor bajo estas condiciones, suponiendo que la E¢. 7-48 se
aplica.

7-33 Suponiendo que una persona puede aproximarse por un cilindro vertical de 1 pie de
diametro y 6 pies de altura, estime la pérdida de calor por conveccién libre para una temperatu-
ra de superficie de 75 °F en aire ambiente de 68 °F.

7-84 Una placa caliente de 20 X 20 cm, se inclina a un angulo de 60° con la horizontal y se colo-
ca en agua. Prevalecen condiciones aproximadas de flujo de calor constante con una temperatu-
ra media de placa de 40 °C y la superficie caliente orientada hacia abajo. La temperatura del
agua es de 20 °C. Calcule el calor perdido por la placa.

7-35 Repita el Prob. 7-34 para una placa caliente orientada hacia arriba.

7-36 Una placa plana de 1 por 1 m esta inclinada 30° con la horizontal y se expone a aire atmos-
férico a 30 °C y 1 atm. La placa recibe un flujo neto de energia radiante del Sol de 700 W/m?,
que después se disipa a los alrededores por conveccion libre. gQué temperatura promedio alcan-
zard la placa?

7-37 Una placa horizontal en forma de tridngulo equiladtero de 40 cm por lado se mantiene a
una temperatura constante de 55 °C y se expone a aire atmosférico a 25 °C. Calcule el calor per-
dido por la superficie superior de la placa.

7-38 Un calentador horizontal pequefio tiene forma de disco circular, con un diametro de 3 cm.
El disco se mantiene a 50 ®C y se expone a aire atmosférico a 30 °C. Calcule la pérdida de calor.

7-39 Un calentador cilindrico horizontal con d = 2 se coloca en un estanque con mezcla de so-
dio y potasio con 22% de sodio. La mezcla esta a 120 °C y la superficie del calentador es constan-
te a 200 °C. Calcule la transferencia de calor para un calentador de 40 cm de largo.

7-40 Un recinto contiene helio a una presion de 1.2 atm y tiene dos superficies verticales de ca-
lentamiento, que se mantienen a 80 y 20 °C, respectivamente. Las superficies verticales son de
40 X 40 cm y estan separadas por un espacio de 2.0 cm. Calcule la transferencia de calor por
conveccion libre entre las superficies verticales.

7-41 Una corona circular horizontal con didmetros interno y externo de 8 y 10 cm, respectiva-
mente, contiene agua liquida. Las superficies interna y externa se mantienen a 40 y 20 °C, res-
pectivamente. Calcule la transferencia de calor a través del espacio anular, por metro de longi-
tud.

7-42 Un colector solar de placa plana tiene 1 m por lado y esta inclinado a un angulo de 20° con
la horizontal. La superficie caliente a 160 °C se coloca en un recinto que estd evacuado a una
presién de 0.1 atm. Sobre la superficie caliente y paralela a ella, hay una ventana transparente
que permite el paso de la energia radiante del Sol. La superficie caliente y la ventana estan sepa-
radas por una distancia de 8 cm. Debido a conveccién a los alrededores, la temperatura de la
ventana se mantiene a 40 “C. Calcule la transferencia de calor por conveccién libre entre la su-
perficie caliente y la ventana transparente.

7-43 Dos esferas concéntricas estan arregladas para almacenar salmuera dentro de la esfera in-
terior a una temperatura de = 10 °C. El diametro de la esfera interna es de 2 m y el espacio de

separacion es de 5 cm. La esfera externa se mantiene a 30 °C, y el espacio desalojado a una pre-
sién de 0.05 atm. Estime la transferencia de calor por conveccién libre a través del espacio de se-

paracion.
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7-44 Una barra de calentamiento horizontal que tiene un didmetro de 2.5 cm y una longitud de
1 m se coloca en un estanque de amoniaco liquido saturado a 20 °C. El calentador se mantiene a
una temperatura de superficie constante de 80 °C. Calcule la rapidez de transferencia de calor.

7-45 Un calentador de aceite para motor consiste en un recipiente grande con una superficie
cuadrada de calentamiento eléctrico en el fondo. La placa de calentamiento es de 80 x 30 cm y
se mantiene a una temperatura constante de 100 °C. Calcule la rapidez de transferencia de calor
para una temperatura del aceite de 20 “C.

7-46 Para calentar un area de trabajo en la que la temperatura del aire ambiente es de 17 °C, se
utiliza vapor en condensacion a 120 °C dentro de una tuberia horizontal de 7.5 cm de didmetro.
El calor total necesario es de 100 000 Btu/h. éQué longitud de tuberia seria necesaria para efec-
tuar este calentamiento?

7-47 Una tina grande que se usa en el proceso de alimentos contiene un aceite caliente a 400 °F.
Alrededor de la tina sobre los lados verticales hay una chaqueta que esta enfriada a 140 °F. El es-
pacio aéreo que separa la tina y la chaqueta es de 35 cm de alto y 3 cm de espesor. Estime la pér-
dida por conveccion libre, por metro cuadrado de area superficial.

7-48 Se construye una ventana especial de vidrio de doble hoja con dos placas de vidrio separa-
das por un intervalo de aire. Las placas son cuadradas, de 60 por 60 cm y estan disefiadas para
usarse con temperaturas de = 10 y + 20 °C en las placas respectivas. Suponiendo que el aire en
el claro estd a 1 atm, calcule y grafique la conveccion libre a través del claro en funcién del espa-
ciado del claro para una ventana vertical. éQ_ué conclusiones puede deducir de esta grﬁﬁca desde
el punto de vista del disefio?

7-49 Repita el Prob. 7-48 para una ventana horizontal con la superficie caliente en el lado infe-
rior.

7-50 Unas cintas eléctricas calefactoras pequefias, de 6 mm de ancho, se orientan en una posi-
cién horizontal. Las cintas se mantienen a 500 °C y se exponen al aire ambiente a 20 °C. Supo-

niendo que las cintas disipan calor tanto de la superficie superior como de la inferior, estime la
longitud de la cinta que se requiere para disipar 2 kKW de calor por conveccién libre.

7-51 Un espacio vertical de aire atmosférico de 4.0 pies de alto tiene un diferencial de tempera-
tura de 20 °F a 300 K. Calcule y grafique k./k y el valor R para espaciados de 0 a 10 plg. ¢Apro-
ximadamente a qué espaciado es un maximo de valor R?

7-52 Un bloque caliente de ceramica a 400 °C tiene dimensiones de 15 X 15 X 8 cm de alto. Se
expone a aire ambiente a 27 9(, Calcule la pérdida de calor por conveccion libre.

7-53 Un amplificador magnético esta empotrado en una caja cubica de 6 plg por lado y debe di-
sipar 50 W al aire circundante a 70 °F, Estime la temperatura superficial de la caja.

7-54 Un alambre delgado que tiene un didmetro de 0.001 plg. (0.0254 mm) se calienta por una
corriente eléctrica y coloca horizontalmente en una camara que contiene helio a 3 atm y 10 °C.
Si la temperatura superficial del alambre no debe exceder de 240 °C, calcule la potencia eléctri-
ca que debe suministrarse por unidad de longitud.

7-55 Un conducto circular grande de 3.0 m de diametro transporta gases calientes a 250 °C. El
exterior del conducto se expone a aire ambiente a 1 atm y 20 °C. Estime la pérdida de calor por
unidad de longitud de conducto.

7-56 Un calentador de 2.0 cm de diametro se coloca en un tanque de glicerina a 20 °C. La tem-
peratura superficial del calentador es de 60 °C y su longitud es de 60 cm. Calcule la transferen-
cia de calor.
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7-57 Un cilindro de 3.5 cm de diirnetro contiene un calentador eléctrico que mantiene un flujo
de calor constante en la superficie de 1500 W/m?. Si el cilindro esta inclinado en un angulo de

35” con la horizontal y expuesto a aire ambiente a 20 °C; estime la temperatura superficial pro-
medio.

7-58 La superficie superior de una placa horizontal de 10 X 10 m se mantiene a 25 °C y se expo-
ne a temperatura ambiente de 28 °C. Estime la transferencia de calor.

7-59 Un calentador horizontal de 4 X 4 m se coloca en aire ambiente a 15 °C. Tanto la superfi-
cie superior como la inferior se calientan a 60 °C. Estime la pérdida de calor total por convec-
cion libre.

7-60 Dos placas verticales de 50 x 50 cm estan separadas por un espacio de 4 cm que esta lleno
de agua. Las temperaturas de las placas son 50 y 20 °C, Calcule la transferencia de calor a través
del espacio.

7-61 Repita el Prob. 7-60 para las placas orientadas en una posicién horizontal, con la superficie
a 50 °C como placa inferior.

7-62 Dos placas verticales de 1.5 X 1,5 m estan separadas por un espacio de aire de 4.0 cm. Las
temperaturas de las superficies son 300 y 350 K. La transferencia de calor en el espacio puede re-
ducirse disminuyendo la presién del aire. Calcule la grafica k,/k y el valor R como funcién de la
presion. eA qué valor debe reducirse la presién para que k./k =1 .0?

7-63 Repita el Prob. 7-62 para dos placas horizontales con la superficie a 350 K en la parte infe-
rior.

7-64 Un cilindro vertical de 30 cm de longitud se mantiene a 100 °C y se expone a aire ambiente

a 15 °C. Calcule el diametro mfnimo que puede tener el cilindro para comportarse como una
placa plana vertical.
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8

Transferencia de Calor
por Radiacion

8- Introduccidén

En los capitulos precedentes se mostré como se puede calcular la transferencia de calor
por conduccidn y conveccion con la ayuda tanto de analisis matematicos como de da-
tos empiricos. Ahora deseamos considerar la tercera forma de transferencia de calor
-radiacion térmica-. Esta es la radiacion electromagnética que emite un cuerpo co-
mo resultado de su temperatura. En este capitulo describiremos primero la naturaleza
de la radiacién térmica, sus caracteristicas y las propiedades que se utilizan para
describir materiales en lo que respecta a la radiacion. En seguida, trataremos la trans-
ferencia de calor a través del espacio. Finalmente, analizaremos el problema general
de transferencia de calor por radiacion térmica, incluyendo la influencia que tienen
las propiedades de los materiales y el arreglo geométrico de los cuerpos, sobre la
energia total que se puede intercambiar.

8-2 Mecanismo fisico

Existen muchos tipos de radiacion electromagnética; la radiacion térmica es tan solo
una de ellas. Sea cual fuere el tipo de radiacién, decimos que ésta se propaga a la velo-
cidad de la luz, 3 x 101° cm/s. Esta velocidad es igual al producto de la longitud de
onda y frecuencia de la radiacion,

donde ¢ = velocidad de la luz
M = longitud de onda
v = frecuencia
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La unidad para \ pueden ser centimetros, angstréoms (1 A =10 cm) o micrémetros
(1 pm =107 m). En la Fig. 8-1 se muestra una porcién del espectro electromagnético.
La radiacion térmica fluctda entre 0.1 a 100 um, mientras que la porcion de luz visible
del espectro es muy pequefia, varia entre 0.35 a 0.75 #m.

La propagacién de la radiacion térmica ocurre en forma de cuantos discretos, en
la que cada cuanto tiene una energia de

E =hv (8-1)
en donde } es la constante de Planck y su valor es

h=6.625x1073 J's

Se puede obtener un cuadro fisico muy burdo de la propagacion de la radiacion consi-
derando cada cuanto como una particula que tiene energia, masa y momento, tal co-
mo lo hicimos cuando consideramos las moléculas de un gas. Por tanto, en cierto senti-
do podemos pensar en la radiaciéon como en un “gas de fotones” que puede fluir de un
lugar a otro. Utilizando la relacion relativista entre masa y energia, se pueden derivar
expresiones para la masa y el momento de las “particulas”; es decir,

E =me*=hv

hv

m ="z
Momento = ¢ @%}.: @K

c

o

Considerando la radiacion como un gas tal, los principios de la termodinamica
estadistica culintica pueden aplicarse para derivar una expresion para la densidad de
energia de la radiacion por volumen y longitud de onda unitarios como*

Radiacion
térmica

1 um 1A

log A, m l
3 -4 -5 -6 -7 -8 -9 -10 -11 -12

Rayos- X—

Ultra-
/A violeta

—— Rayos v

Infrarrojo
Visible

Ondas
de radio

Fig. 8-1 Espectro electromagnético.

« Como €jemplo, véase J. P. Holman, “Thermodynamics”, 3a. Ed., McGraw-Hill Bock Company, New York, 1980,
Pag. 350.
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8mhcA8
U\ = gheliT — 1 (8-2)
en donde k es la constante de Boltzmann, 1.38066 x 1072 ]/molécula-K. Cuando la
densidad de energia se integra sobre todas las longitudes de onda, la energia total es
proporcional a la temperatura absoluta a la cuarta potencia:

E,=oT* (8-3)

A la Ec. 8-3 se le denomina la ley de Stefan-Boltzmann, E; es la energia radiada por
tiempo y area unitarios por el radiador ideal, y ¢ es la constante de Stefan-Boltzmann,
cuyo valor es:

o =5.669 x 107 W/m? ‘K* [0.1714 X 1078 Btwh -pie? -°R!]

cuando E, esta en watts por metro cuadrado y T en grados K. En el andlisis termodina-
mico la densidad de energia esta relacionada a la energia radiada desde una superficie
por tiempo y area unitarios. Asi, la superficie interior caliente de un recinto cerrado
produce cierta densidad de energia de radiacion (érmica dentro del recinto. Estamos
interesados en el intercambio radiante entre superficies -aqui la razén por la cual se
da la expresion de radiacion a partir de una superficie, en términos de su temperatu-
ra-. El subindice b en la Ec. 8-3 denota que ésta es la radiacion de un cuerpo negro.
A ésta le llamamos radiacion de cuerpo negro porque los materiales que obedecen esta
ley parecen negros a la vista; parecen negros porque no reflejan radiacién alguna. Asi,
a un cuerpo negro también se le considera como un cuerpo que absorbe todas las ra-
diaciones que inciden sobre él. A E, se le denomina el. poder emisivo de un cuerpo
negro.

Es importante hacer notar en este momento que la “negrura” de una superficie de
radiacion térmica puede ser bastante engafiosa en lo que concierne a las observaciones
visuales. Una superficie recubierta con tizne aparece como negra a la vista y efectiva-
mente es negra para el espectro de radiacidon térmica. Por otra parte, la nieve y el hielo
parecen muy brillantes al ojo, pero son por naturaleza “negras” para la radiacion tér-
mica de longitud de onda grande. En lo que se refiere a la radiacién por longitud de
onda grande, muchas pinturas blancas son esencialmente negras. Trataremos este
punto en secciones posteriores.

8-3 Propiedades de radiacién

Cuando la energia radiante incide contra una superficie material, parte de la ra-
diacion se refleja, parte se absorbe y parte se transmite, tal como lo muestra la Fig.
8-2. Definimos la reflectividad g como la fraccion reflejada, la absorbencia ¢ como la
fraccion absorbida y la transmisividad 7 como la fraccion transmitida.

Asl,

pra+r=1 (8-4)
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Radiacién  incidente Reflexion

Fig. 8-2 Dibujo que muestra efectos de
Transmitido radiacion incidente.

La mayor parte de los cuerpos sélidos no transmiten radiacién térmica; de modo que
para muchos de los problemas aplicados la transmisividad se puede tomar como cero.
Entonces

pra=1

Cuando la radiacién choca con una superficie se pueden observar dos tipos de fe-
némenos. Si el angulo de incidencia es igual al de reflexion, a ésta se le llama especu-
lar. Por otra parte, cuando un rayo incidente se distribuye en forma uniforme en todas
direcciones después de la reflexion, a ésta se le llama difusa. En la Fig. 8-3 se represen-
tan ambos tipos de reflexion. Obsérvese que la reflexién especular presenta al observa-
dor una imagen reflejada exacta a la de la fuente. Ninguna superficie real es especular
o difusa. Un espejo corriente es especular completamente para la luz visible, pero no
de un modo necesario especular a través de la gama entera de longitud de onda de ra-
diacién térmica. Por lo general, una superficie rugosa presenta con mayor facilidad
un comportamiento difuso que una superficie perfectamente lisa. De manera similar,
una superficie lisa es mas especular que una rugosa. La influencia de la rugosidad de
una superficie sobre las propiedades de radiacién térmica de los materiales es un tema
de gran interés y que continta siendo objeto de investigacion continua.

El poder emisivo E de un cuerpo se define como la energia emitida por el cuerpo
por &rea y tiempo unitarios. Podriamos realizar mentalmente un experimento a fin de
establecer una relacion entre el poder emisivo de un cuerpo y las propiedades del ma-

Fuente

Rayos
reflejados

(b)

\(’Imagen especular
de le fuente Fig. 8-3 Reflexiones (g) especular (¢, = ¢,) Y (b)

(a) difusa.
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terial que definimos anteriormente. Supéngase que se tiene un recinto de manera per-
fecta negro, es decir, uno que absorbe todas las radiaciones incidentes que chocan
contra él, como se muestra en forma esquematica en la Fig. 8-4. Este recinto también

emitira radiacion de acuerdo con la ley T4, Sea q,-W/m2 el flujo radiante que llega a

cualquier punto del area del recinto. Supdngase ahora que se coloca dentro del recinto
un cuerpo y se le permite alcanzar la temperatura de equilibrio junto con el recinto.

En equilibrio, la energia absorbida por el cuerpo debera ser igual a la energia emitida;

de otra manera habria un flujo de energia hacia el interior ¢ exterior del cuerpo que

incrementaria o disminuiria su temperatura. En equilibrio escribiriamos

EA =qAa (8-5)

Si ahora reemplazamos el cuerpo dentro del recinto por un cuerpo negro del mismo ta-
mafio y forma, y le permitimos alcanzar el equilibrio junto con el recinto a la misma
temperatura,

E,A =q,A(D (8-6)

ya que la absorbencia de un cuerpo negro es igual a la unidad. Si se divide la Ec. 8-5
entre la Ec. 8-6,

E _ o
E,
y encontramos que la proporcién del poder emisivo de un cuerpo al poder emisivo de

un cuerpo negro, a la misma temperatura, es‘igual a la absorbencia del cuerpo. Esta
proporcién se define como la emisividad ¢ del cuerpo,

_E
€ —E_b (8'7)
de modo que e=a (8-8)

A laEc. 8-8 se le demonina la identidad de Kirchhoff. Aqui observaremos que las emi-
sividades y absorbencias que se han tratado son las propiedades totales del material en

Recinto
negro

Fig. 8-4 Dibujo que muestra el modelo
usado para derivar la ley de Kirchhoff.
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particular; es decir, ellas representan el comportamiento integrado del material sobre
todas las longitudes de onda. Las sustancias reales emiten menos radiacion que las su-
perficies negras ideales cuando se mide la emisividad del material. En realidad, la
emisividad de un material varia con la temperatura y la longitud de onda de la ra-
diacién. Un cuerpo gris se define como tal que la emisividad monocromatica €) del
cuerpo es independiente de la longitud de onda. La emisividad monocromatica se de-
fine como la proporcién del poder emisivo monocromatico del cuerpo al poder emisivo
monocromatico de un cuerpo negro en la misma longitud de onda y temperatura. Asi,

€, — E}‘

L= Bk
El))\

Se puede relacionar la emisividad total del cuerpo con la emisividad monocromatica

observando que

E= FeAEmd)\ , E,= wa,Md)\: oT*
0 0
E 70 o
de modo que €=g = % (8-9)
b

en donde E,, es el poder emisivo de un cuerpo negro por unidad de longitud de onda.
Si se aplica la condicion de cuerpo gris, esto es, €, = constante, la Ec. 8-9 se reduce a

€= ¢, (8-10)

Las emisividades de diversas sustancias varian ampliamente con la longitud de on-
da, temperatura y condiciones de superficie. En el Apéndice A se dan algunos valores
tipicos de la emisividad total de diversas superficies. En la Ref'. 14 se da un panorama
completo de las propiedades de radiacion.

Planck derivé la relacion funcional para be introduciendo el concepto de cuanto
para la energia electromagnética. Ahora la derivacién casi siempre se realiza por me-
dio de métodos de termodinamica estadistica, y se demuestra que E,, esta relacionada
con la densidad de energia de la Ec. 8-2 por medio de

E, = % (8-11)
C\5 :
0 Ew = znr—1 (8-12)

donde A = longitud de onda, um
T = temperatura, K
Cy =3743 x 100 W-pm*/m? [1.187 x 10* Btu-pum*/h- pie?]
C, =1.4387 x10* um K [2.5896 x 10* um-°R]

En la Fig. 8-5a se da una gréafica de E,, como funcion de la temperatura y longitud de
onda. Obsérvese que para las temperaturas mas altas el pico de la curva se encuentra
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en las longitudes de onda menores. Estos puntos maximos en las curvas de radiacion
estan relacionados por la ley de desplazamiento de Wien,

Mpax T = 2897.6 um-K [5215.6 um-°R] (8-13)

La Fig. 8-5b indica el espectro de radiacion relativa de un cuerpo negro a 3000 °F y un
cuerpo gris ideal correspondiente con una emisividad igual a 0.6. También se muestra
una curva que indica un comportamiento aprgximado para una superficie real, el
cual puede variar considerablemente tanto de un cuerpo negro ideal, como de un
cuerpo gris ideal. Para propositos de analisis casi siempre se consideran las superficies
como cuerpos grises, tomandose las emisividades como el valor promedio integrado.

El desplazamiento en el punto maximo de la curva de radiacion explica el cambio
en el calor de un cuerpo a medida que se le calienta. Como la banda de longitudes de
onda visibles al ojo se encuentra entre 0.3 y 0.7 um, a bajas temperaturas sélo una por-
cion muy pequefia del espectro de energia radiante puede detectarse por el ojo. A me-
dida que el cuerpo se calienta, la intensidad méxima se desplaza hacia las longitudes
de onda menores, y la primera sefial visible del incremento en la temperatura del cuer-
po es un color rojo oscuro. Al incrementarse ain mas la temperatura, el color cambia
a rojo vivo, en seguida a amarillo vivo y finalmente a blanco. El material también pa-
rece mas brillante a mayores temperaturas ya que una fraccion mayor de la radiacion
total cae dentro del espectro visible.

A menudo nos interesa saber la cantidad de energia radiada desde un cuerpo
negro en un intervalo de longitud de onda especifico. La fraccion del total de energia
radiada entre O y A estd dada por

A
Ep., | End
En. [
bo J’O Eb)\ dA

(8-14)

Se puede volver a escribir la Ec. 8-12 dividiendo entre 75 en ambos lados, de manera
que

EDA Cl

TS =~ D™ = 1) (8-15)

Ahora, para cualquier temperatura especifica, las integrales en la Ec. 8-14 pueden
expresarse en términos de una sola variable XT. Los resultados han sido tabulados por
Dunkle [2] En la Fig. 8-6 se ha bosquejado la proporcion en la Ec. 8-14 y se ha tabula-
do en la Tabla 8- 1. Si se desea la energia radiante emitida entre las longitudes de onda
M Y Az, entonces,

By, E
EbAl~A2 = Ebo_x (E'::,__“ - E::::“) (8'16)

donde E,,Obes la radiacion total emitida a través de todas las longitudes de onda,
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Tabla 81 Funciones de radiacion
AT E, /T
pm-°R um-K Btu w Ey .
h.piez.ORS‘”’m m2.K5.,un —UTT‘
x 10 x 101!
1000 555.6 0.000671 0.400 x 10" 0.170 X 1077
1 200 666.7 0.0202 0.120 x 107® 0.756 x 107%
1400 777.8 0.204 0.00122 0.106 x 107
1 600 888.9 1.057 0.00630 0.738 x 10
1800 1 000.0 3.544 0.02111 0.321 x 1078
2 000 1111.1 8.822 0.05254 0.00101
2 200 1222.2 17.776 0.10587 0.00252
2 400 1333.3 30.686 0.18275 0.00531
2 600 1444.4 47.167 0.28091 0.00983
2 800 1 555.6 66.334 0.39505 0.01643
3 000 1666.7 87.047 0.51841 0.02537
3 200 1 777.8 108.14 0.64404 0.03677
3400 1 888.9 128.58 0.76578 0.05059
3 600 2 000.0 147.56 0.87878 0.06672
3 800 2 1111 164.49 0.97963 0.08496
4000 2 2222 179.04 1.0663 0.10503
4 200 2 333.3 191.05 1.1378 0.12665
4 400 2 444.4 200.51 1.1948 0.14953
4 600 2 555.6 207.55 1.2361 0.17337
4800 2 666.7 212.32 1.2645 0.19789
5000 2 777.8 215.06 1.2808 0.22285
5 200 2 888.9 216.00 1.2864 0.24803
5400 3000.0 215.39 1.2827 0.27322
5 600 3 1111 213.46 1.2713 0.29825
5 800 3 2222 210.43 1.2532 0.32300
6000 3 333.3 206.51 1.2299 0.34734
6 200 3 444.4 201.88 1.2023 0.37118
6 400 3 555.6 196.69 1.1714 0.39445
6 600 3 666.7 191.09 1.1380 0.41708
6 800 3 7778 185.18 1.1029 0.43905
7000 3 888.9 179.08 1.0665 0.46031
7 200 4 000.0 178.86 1.0295 0.48085
7 400 4 111.1 166.60 0.99821 0.50066
7 600 4 2022 160.35 0.95499 0.51974
7 800 4333.3 154.16 0.91813 0.53809
8 000 4 4444 148.07 0.88184 0.55573
8 200 4 5556 142.10 0.84629 0.57267
8 400 4 666.7 136.28 0.81163 0.58891
8 600 4 777.8 130.63 0.77796 0.60449
8800 4 888.9 125.15 0.74534 0.61941
9 000 5 000.0 119.86 0.71383 0.63371
9 200 5 111.1 114.76 0.68346 0.64740
9 400 5 222.2 109.85 0.65423 0.66051
9 600 5 333.3 105.14 0.62617 0.67305
9 800 5 444.4 100.62 0.59925 0.68506
10 000 5 555.6 96.289 0.57346 0.69655
10 200 5 666.7 99.145 0.54877 0.70754
10.400 5 777.8 88.181 0.52517 0.71806

Radiacion 349
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Tabla 8-1 (Continuacion)

AT E,JT*
um-°R um-K Btu W Epg_ar
h-pie? -°R®- um m? K5 um ur
X 1015 x 101

10 600 5 888.9 84.394 0. 50261 0.72813
10 800 6 000.0 80. 777 0. 48107 0.73777
[l 000 6 11 77.325 0. 46051 0.74700
[l 200 6 222.2 74,031 0. 44089 0. 75583
[l 400 6 333.3 70. 889 0.42218 0.76429
[l 600 6 444.4 67.892 0. 40434 0.77238
[l 800 6 555.6 65. 036 0. 38732 0.78014
12 000 6 666.7 62. 313 0.37111 0. 78757
12 200 6 777.8 59.717 0. 35565 0. 79469
12 400 6 888.9 57.242 0. 34091 0. 80152
12 600 7000.0 54. 884 0. 32687 0. 80806
12 800 7 1Ll 52. 636 0. 31348 0. 81433
13 000 17222 50. 493 0. 30071 0. 82035
13 200 7 333.3 48.450 0. 28855 0. 82612
13 400 T 4444 46. 502 0.27695 0. 83166
13 600 7 55,6 44, 645 0. 26589 0. 83698
13 800 7 666. 7 42.874 0. 25534 0. 84209
14 000 7771.8 41.184 0. 24527 0. 64699
14 200 7 868.9 39.572 0. 23567 0.85171
14 400 & 000.0 38.033 0. 22651 0. 85624
14 600 § 11 36.565 0.21777 0. 86059
14 800 8 2222 35.163 0.20942 0. 86477
15 000 8 333.3 33.825 0. 20145 0. 86880
16 000 8 888.9 21.977 0. 16662 0. 88677
17 000 9 444.4 23.301 0.13877 0. 90168
18 000 10 000.0 19. 536 0. 11635 0.91414
19 000 10 555.6 16. 484 0.09817 0. 92462
20 000 1111 13.99% 0.08334 0. 93349
21000 [ 666.7 [1.949 0.07116 0. 94104
22 000 12 222.2 10. 258 0.06109 0. 94751
23 000 12 777.8 8. 852 0.05272 0. 95307
24 000 13 333.3 7.676 0. 04572 0.95788
25 000 13 888.9 6. 687 0.03982 0. 96207
26 000 14 444.4 5.850 0. 03484 0.96572
27 000 15 000.0 5.139 0. 03061 0. 96892
28 000 15.555.6 4,532 0. 02699 0.97174
29 000 16 111.1 4,012 0. 02389 0.97423
30 000 16 666.7 3.563 0.02122 0.97644
40 000 22 222.2 1.273 0. 00758 0. 98915
50 000 21 717.8 0. 560 0.00333 0.99414
60 000 33 333.3 0.283 0. 00168 0. 99649
70 000 38 888.9 0.158 0.940 x 10® 0.99773
80 000 44 4444 0. 0948 0.564 x 10 0.99845
90 000 50 000.0 0. 0603 0.359 x 102 0. 99889
100 000 55 555. 6 0. 0402 0.239 x 10" 0.99918
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0 5 10 15 20 25 30
XT x 1073, p—"R

Fig. 8-6 Fraccion de radiacién de un

0 5 0 15 cuerpo negro en un intervalo de longitud
XT, nm-°K de onda.
= 4
Ep . =0T (8-17)

y se obtiene integrando la férmula de distribucion de Planck de la Ec. 8-12 a través de
todas las longitudes de onda.

El concepto de un cuerpo negro es una idealizacion; es decir, no existe un cuerpo
negro perfecto -todas las superficies reflejan radiacion hasta ciery6 alcance aunque
sea insignificante-. Sin embargo, se puede realizar una aproximacién muy exacta de
un cuerpo negro de la siguiente manera. (Como se muestra en la Fig, 8-7, se construye
una cavidad de manera que ésta sea muy grande en comparacion con el tamafio en el
lado de la abertura. Un rayo incidente de energia se refleja muchas veces en el interior
antes que escape finalmente del lado de la abertura. En cada reflexién se absorbe una
fraccién de la energia y esto corresponde a la absorbencia del interior de la cavidad.
Después de todas estas absorciones, practicamente toda la radiacién incidente en el la-
do de la abertura se absorbe. Se debera observar que la cavidad de la Fig. 8-7 se com-
porta mas o menos como un emisor del cuerpo negro asi como un absorbedor.

Ejemplo 8-I: Transmision y absorciéon en una placa de vidrio

Para observar la radiacion de un horno, se usa yna placa de vidrio de 30 ¢i?, La transmisividad del vidrio es
0.5 de 0.2 a 3.5 um. Se puede suponer que la emisividad es de 0.3 hasta 3.5 ym y 0.9 para valores superiores.

Radiacion  incidente

Fig. 8-7 Método para construir un recinto de cuerpo negro.
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La transmisividad del vidrio es cero, excepto en el intervalo de 0.2 a 3.5 pm. Suponiendo que el horno es un
cuerpo negro a 2000 °C, calcule la energia absorbida en el vidrio y la energia transmitida.

Solucién
T = 2000 °C = 2273 «
AT =(0.2)(2273) = 454. 6 um-K
AT =(3.5)2273) = 7955. 5 um K
A = (0.3 = 0.09 m?
De la Tabla 8-l

E%«n ) Ebﬂ‘“

o T —pT = 0.85443
oT* = (5669 x 107%)(2273)* = 1513.3 kW/m?

La radiacion incidente total es

0.2 wm <\ <3.5 um = (1.5133 x 10%)(0.85443 = 0)(0.3)?
= 116.4 kW [3.97 x 10° Btu/h]

Radiacién total transmitida = ((.5}116.5) = 582 kW

= 34.92 kW ara 0 < A < 3.5 um
Radiacion absorbida = {(0'3)(116'4) P ®

(0.9(1 ~ 0.85443)(1513.3)(0.09) = 17.84 kW para 3.5 um <A <X
Radiacion total absorbida = 34.92 + 17.84 = 5276 kw (180 ooo Btwh}

8-4 Factor de forma de la radiacién

Considérense dos superficies negras 4;y 4;, tal como se muestran en la Fig. 8-8. Dese-
amos obtener una expresion general para el intercambio de energia entre estas superfi-
cies cuando se les mantiene a temperaturas diferentes. El problema es en esencia la de-
terminacion de la cantidad de energia que sale de una superficie y alcanza la otra. Pa-
ra resolver este problema los factores de forma de la radiacion se definen como

F,_, = fraccion de energia que sale de la superficie 1 y que alcanza la superficie 2.
F,_, = fraccion de energia que sale de la superficie 2 y que alcanza la superficie 1.
F,.-. = fraccion de energia que sale de la superficie m y alcanza la superficie .

Factor de vista, factor de anguloy factor de configuracion son otros de los nombres pa-
ra el factor de forma de la radiacion. La energia que sale de la superficie 1 y alcanza la
superficie 2 es

Eh)A 1F12

Y la energia que deja la superficie 2 y que alcanza la superfitie 1 es

E,A,Fs,
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dA, dA,

dqy_, p
wr

=C0s ¢, cos P, (E,—E,)

neto

Fig. 8-8 Dibujo que muestra elementos de &rea utilizados en la
derivacion del factor de forma de la radiacion.

Como las superficies son negras, toda la radiacion incidente se absorbera y el inter-
cambio de energia neto es

EpAFy = EpAyFs =@y,

Si ambas superficies se encuentran a la misma temperatura, no podra haber intercam-
bio de calor, esto es’, Qy- = 0. También

Ep =Ep
de modo que A 1F12 = Asz (8'18)

Por tanto, el intercambio de calor neto es

Ql—2 = AIFIZ(Ebl - Em) = Angl(Em b Ebz) (8'19)

La Ec. 8-18 se conoce como una relacién de reciprocidad, y se aplica en forma ge-
neral para cualquier par de superficies m y n:

A Fon=AwFum (8-18a)

Aunque la relacién se ha derivado para superficies negras, también sirve para otras su-
perficies siempre y cuando haya radiacion difusa.

Ahora deseamos determinar una relacion general para Fy, (0 F3). Para lograr esto,
consideramos los elementos de area d4,y dA4, en la Fig. 8-8. Los angulos ¢, y ¢, se mi-
den entre una normal a la superficie y la linea trazada entre los elementos de area 7,
La proyeccion de d4; en la linea que esta entre los centros es

dA, cos ¢,



354 Transferencia de Calor

Fig. 8-9 Vista en elevacion del area mos-
trada en la Fig. 8-8.

dA1—-|

Esto se puede ver con mayor claridad en el dibujo en elevacidén que se muestra en la

Fig. 8-9. Suponemos que las superficies son difusas, es decir, que la intensidad de
la radiacién es la misma en todas direcciones. La intensidad es la radiaciéon emitida
por area y &ngulo sélido unitarios en una direccidn especifica. Por tanto, para obtener
la energia emitida en cierta direccion por el elemento de area d4,, debemos multipli-
car la intensidad por la proyeccion de d4; en la direccion especificada. Asi la energia

que deja d4; en la direccion dada por el angulo ¢4 es

I,dA, cos ¢, (a)

en donde I, es la intensidad del cuerpo negro. La radiacion que llega a algin elemento
de area dA. en una distancia r desde A sera

dA, (b)

r2

I,dA, cos ¢,

en donde d4, se construye normal al radiovector. La cantidad dd,./r? representa el

angulo solido subtendido por el area d4,. La intensidad se puede obtener en términos
del poder emisivo integrando la expresion (b) a través de un recinto hemisférico del
elemento de &rea dA4y. En un sistema de coordenadas esféricas asi como en la Fig.

8-10,

Fig. 810 Sistema de coordenadas esféricas utilizado en la
derivacion del factor de forma de la radiacion.
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dA, =rsen ¢dyrdo

Entonces E,dA,=I,dA, f:ﬂ Jomz send cosd dbd d ¢
= 7TID dAl
de modo que E,= =l, (8-20)

Ahora podemos regresar al problema de intercambio de energia indicado en la Fig.
8-8. El elemento de area dA4. se expresa por

dA, = cos ¢, dA,

de manera que la energia que sale de dA,'y que alcanza dA4, es

dA,dA
dgi-2 = E, co8 ¢, €os b2 —r2
La energia que sale de dA4; y llega a d4; es
dA,dA
dg:-1 = Ew cos ¢ cos &, #2—1
y el intercambio de energia neto es
dA
Qreto; 3 = (Epy = Ep) f f cos ¢, cos ¢2 — =2 (8-21)

De acuerdo con la Ec. 8-19 la integral es tanto 44F;; como 4,F,;. Para evaluar la in-
tegral, se debe conocer la geometria especifica de las superficies 4y y 4;. Presentare-
mos un problema elemental y daremos los resultados en forma grafica para geometrias
mis complicadas.

Considérese la radiacion desde un &rea pequefia d4, hacia el disco plano 4,, tal
como la muestra la Fig. 8-11. Se escoge el elemento de area d4, como el anillo circular
del radio x. Asi

dAz = 27Tx dx
Observamos que ¢y = -¢,-y aplicamos la Ec, 8-21 integrando a través del area 45:

2 dx
dAF 4y, 1, = dA, [, oo 6 T

Realizando las sustituciones

r=(R?+x*»'* y cos d)l = (Rz—B—xz)m'
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Y Fig. 9-1l Radiacion de un pequefio elemento
de éarea hacia un disco.

iz 2R%x d
tenemos dAF 4,4, =dA, fo 22%3523;2

Llevando a cabo la integracién tenemos

R2 Dj2 D2
dAiFas-0, = -dA (R‘Tx‘) = dhigpripe
DZ
de modo que F a4, 4, “IRTF D (8-22)

El calculo de los factores de forma se puede extender a geometrias mas complejas, tal
como se describe en las Refs. 3, 5 y 24; esta ultima proporciona un catalogo muy
completo de relaciones analiticas para factores de forma. Para nuestros propositos, so-
lo damos los resultados de algunas geometrias, tal como se muestran en las Figs. 8-12 a
la 8-16.

Comportamiento en superficies reales

Las superficies reales exhiben interesantes desviaciones con respecto a la superficies
ideales descritas en los parrafos precedentes. Por ejemplo, las superficies reales no se
difunden de manera perfecta y por consiguiente la intensidad de la radiacion emitida
no es constante en todas las direcciones. Las caracteristicas direccionales de emision de
diversos tipos de superficie, se muestran en la Fig. 8-17. Estascurvas ilustran el com-
portamiento caracteristicamente diferente de los conductores y no conductores eléctri-
cos. Los conductores emiten mas energia en una direccion que tenga un amplio dngu-
lo acimutal. Este comportamiento puede explicarse en forma satisfactoria por medio
de la teorfa béasica de ondas electromagnéticas y se trata en la Ref. 24. Como resulta-
do de este comportamiento basico de conductores y no conductores, podemos antici-
par la apariencia de una esfera, la cual ha sido calentada hasta temperaturas de in-
candescencia, tal como se muestra en la Fig. 8-18. Una esfera electroconductora se ve-
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Fig. 812 Factor de forma de la radiacion para radiaciones entire
rectanigulos  paralelos.
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Fig. 813 Factor de forma de la radiacion para radiaciones entre disc os i paralelos.
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Fig. 8-14 Factor de forma de la radiacion para radiaciones entre rectangulos perpendiculares
con un borde comdn.

r4 brillante alrededor del borde ya que en angulos amplios ¢| se emite mas energia.
Una esfera fabricada con material no conductor presentard un comportamiento
opuesto y aparecera brillante en el centro y oscura alrededor de los bordes.

El reflejo y la absorcion de la radiacion térmica desde superficies reales son fun-
ciones no so6lo de la superficie misma, sino también de los alrededores. Estas propieda-
des dependen de la direccion y longitud de onda de la radiacion incidente. Pero la
distribucion de la intensidad de la radiacidn incidente con la longitud de onda puede
ser una funcién muy complicada de las temperaturas y superficies caracteristicas de
todas las superficies, lo que incluye los alrededores. Sefialamos como G| la radiacion
incidente total sobre una superficie, por tiempo, areay longitud de onda unitarios.
Entonces la absorbencia total se expresard como la proporcién de la energid total ab-
sorbida a la energia total incidente sobre la superficie, o

“a, G, d
o= 2 A (823
ﬂjG,\dl\

Si tenemos la fortuna de tener un cuerpo gris de manera que €| = 6 = constante, esta
relacion se simplifica considerablemente. Se puede demostrar que la ley de Kirchhoff
(Ec| 8-8) se puede expresar para la radiacibon monocromética como
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iy
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Fig. 8-156 Factores de forma de la radiacion para dos cilindros
concéntricos de longitud finita (z) cilindro externo a si mismo. (b)
cilindro externo a cilindro interno.
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1.0

02 03 04 06 1.0
Lir,

Fig. 8-16 Factor de forma de la radiacion para radiaciones entre
dos discos concéntricos paralelos.

Fig. 8-17 Emisividad direccional para materiales de acuerdo a la Ref. 9:
(a) hielo hiimedo; (b) madera; (c) vidrio; (d) papel; (e) arcilla; (f} 6xido de
cobre; (g} 6xido de aluminio.
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Fig. 8-18 Efecto de la emisién direccional como
aparece en una esfera incandescente: (a)
electroconductora {#} no electroconductora.

€, = Q) (8'24)

Por consiguiente, para un cuerpo gris, o, = constante, y la Ec. 8-23 expresa el resulta-
do que la absorbencia total es también constante e independiente de la distribucion de
longitud de onda de radiacién incidente. Ademas, puesto que para un cuerpo gris la
emisividad y la absorbencia son constantes sobre todas las longitudes de onda también
deberan ser independientes de la temperatura. Por desgracia, las superficies reales en
existencia no siempre son “grises”, y el suponer un comportamiento de cuerpo gris
puede conducir a errores significativos. Por otra parte, el anlisis de intercambio de
radiacion utilizando comportamiento de superficie real es tan complicado que la faci-
lidad y simplicidad de la-suposicién de cuerpo gris se justifica por la utilidad préctica

que proporciona. Wiebelt

[lI] presenta comparaciones de célculos de transferencia de

calor basados tanto en andlisis de cuerpos grises como no grises.

Ejemplo 8-2: Transferencia de calor entre superficies negras

Dos placas negras paralelas de 0.5 por 1.0 m se encuentran 2 0.5 mn una de la otra. Una de las placas se man-
tiene a 1000 °C y la otra 3 500 °C. ¢Cual es el intercambio de calor radiante neto entre las dos placas?

Solucion

Las proporciones que se utilizan con ja Fig. 8-12 son

6:%:1'0 X—=E-'~9=2.0

D 05

de manera que Fy; = 0.285. La transferencia de calor se calcula de

q=AF(E, = E,)= 0A,Fu(T{~ T%

(5.669 x 1078)(0.5)(0.285)(1273¢ 7734)
18.33 KW (62,540 Btu/h]
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8-5 Relaciones entre factores de forma

Se pueden obtener algunas relaciones Utiles entre factores de forma considerando el
sistema que se muestra en la Fig. 8- 19. Supdngase que se desea obtener el factor de for-
ma para radiaciones desde A3 hacia las &reas combinadas A , Este factor de forma se
debera dar sencillamente como

g

Fii2=F3,+F;, (8-25)

es decir, el factor de forma total es la suma de sus partes. También podriamos escribir
la Ec. 8-25 como

AsFy 5= AsF;  + AsFs, (8-26)
y utilizando las relaciones de reciprocidad

A3F3—1,2 = A1,2F1,2—3
AFy 1= AF
AF; 5= AF,

la  expresion se podria volver a escribir como

A oF153=AF, 3+ A)F, . (8-27)

lo que simplemente establece que la radiacion total que llega a la superficie 3 es la su-
ma de las radiaciones que parten de las superficies 1 y 2. Supbngase que deseamos de-
terminar el factor de forma Fy.; para las superficies en la Fig. S-20, en términos de los
factores de forma conocidos para los rectdngulos perpendiculares con un lado comdn.
Podemos escribir

Fig. 9-19 Esquema que muestra algunas relaciones
entre los factores de forma.
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Figura 8-20 Figura 8-21

Fia;=Fi2+Fi,

de acuerdo con la Ec.8-25. Tanto F, _, , como Fy_, se pueden determinar a partir de la
Fig. 8-14, de manera que Fy_; se puede calcular facilmente cuando se conocen las di-
mensiones. Considérese ahora una situacién algo mas complicada que mostramos en
la Fig. 8-21. Se desea obtener una expresion para el factor de forma F;-4 en términos

de los factores de forma conocidos para rectdngulos perpendiculares con un borde co-
mun. Escribimos

A oF 2 34=AF 1 54+ AF, 54 (@)

de acuerdo con la Ec. 8-25. Tanto F,,_,, como F,_,, se puede obtener de la Fig. 8-14
F, _,. se puede expresar como

AF,34=AF 3+ AF,, (b)
Tambien, A5 3= AF 5+ AF, (c)

Resolviendo para 4,F;-4 a partir de (¢), insertando esto en (b), y en seguida insertando
en (a) la expresion resultante para 44F, _,, nosda

A1,2F1,2—3,4 = A1,2F1,2~3 - A2F2—3 + A1F1—4 + A2F2—3,4 (d)

Obsérvese que todos los factores de forma con excepcién de Fi-4 se pueden determinar
a partir de la Fig. 8-14. Asi

F1—4 = 1%1 (A1,2F1,2—3,4 + A2F2—3 -~ A1,2F1,2—3 - A2F2—3,4) (8-28)

En el tratamiento anterior se ha hecho la suposicién tacita de que los diferentes
CUErpos no se ven asi mismos, es decir,

F11=F22:F33:O.._
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Para ser general perfectamente, deberemos incluir la posibilidad de superficies curvas
concavas, que en este caso si se podian ver a si mismos. Por tanto, la relacion general es

SF, = 10 (8-29)

en donde Fj; es la fraccion de la energia total que deja la superficie ¢ la cual llega a la
superficie j. Asi, para un recinto de § superficies escribiremos

F11+F12+F13: 1.0

y Fy; representa la fraccion de energia que deja la superficie 1y que choca consigo mis-
mo. Se necesita cierto cuidado al analizar los intercambios de radiacion entre superfi-
cies curvas.

Hamilton y Morgan [5] han presentado las relaciones generalizadas para rectangu-
los paralelos perpendiculares en términos de los factores de forma que se pueden obte-
ner de las Figs. 8-12 y 814. Las dos situaciones de interés se muestran en las Figs. 8-22
y 8-23. Se puede ver que para los rectangulos perpendiculares de la Fig. 8-22 se apli-
can las siguientes relaciones de reciprocidad [5]:

A Fy = AsFyy = AyFy = AvF g (8-30)

Utilizando estas relaciones de reciprocidad, se puede expresar el factor de forma de ra-
diacion Fys, con

A Fy = %[K(1,2_3,4,5,s)z - K(2,3,4,5)2 - K(1,2,5,6)2
+ Kasgz — K (4,5,6)—(1",2",3',4",5".6")
- K(1,2,3,4,5,6)—(4’,5’,6') +K256-%6)
+ Kegas-asn T Kio—ares.en

+ Kug~@aas) t Kage= Kasi-s
Keer = Kusy = Ks-g5) + Ksil (8-31)

Fig. 822 Arreglo generalizado de rec-
tdngulo  perpendicular.
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Fig. 8-23 Arreglo generalizado de rec-
tdngulo  paralelo.

en donde los términos K se definen por

Km—n = AmFm—n (8-32)
I{(m)2 = AmFm—m’ (8'33)

En la Fig. 8-23 se presenta el arreglo generalizado de rectangulo paralelo. Las rela-
ciones de reciprocidad que se aplican en este caso se dan en la Ref. 5 como

A Fyy = AsFy = AgFyy = A7F73' (8-34)

Utilizando estas relaciones es posible derivar el factor de forma Fye, cOmo

AFyy =1Ka2.54567892 — K 256782

~Kosasso —Kazsaser +Kasser
+Kaa452 + Kassoz — Kasz — K02

— K2 — Kuserso + Kierez .
+ Kuser +Keosge — Kese + Kl (8-35)

La nomenclatura para los términos K es igual a la que se da en las Ecs. 8-32 y 8-33.

Ejemplo 8-3: Algebra de los factores de forma

Dos cilindros concéntricos tienen didmetros de 10 y 20 cm y una longitud de 20 cm. Calcule el factor de for-
ma entre los extremos abiertos de los cilindros.
Solucion

Para este problema utilizamos la nomenclatura de la Fig. 8-15 y designamos los lados abiertos como las su-
perficies 3 y 4. Tenemos L/r, = 20/10 = 2.0 y Tl/rz = 0.5, asf de la Fig. 8-15 obtenemos
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F, =043 F, =033

Utilizando la relacién de reciprocidad (Ec. E-18) tenemos
AFn=AFy v Fyu= (dyd)Fy = (20/10%0.43) = 0.86

Para la superficie 2 tenemos

Fo+ Fpt Fou + Fyy = 10
Por simetria Fp3 = Fpy de manera que

Fy3= Fy= (H(1 =043 = 033) = 012

Utilizando de nuevo la reciprocidad,

A2F23: AFy

_ 7(10)20) B
Fo = —ogr— 1057 12 = 0

Observamos que Fyy = Fj3 = Fgy = 0y para la superficie $

Fo +F,, + Fy=10 (@)

De manera, que si se puede determinar F3;, podemos calcular la cantidad deseada F34. Para la superficie 1

Fy+ Fy+ Fy=10

y de la simetria Fy; = Fy4 de manera que

Fip= ()1 =086) = 007

Utilizando reciprocidad nos da

AF,y = AFy

_ 7(10)20) i
F; = 77(202“—102)/40.07 = 0.187

Entonces de la Ec. a

Fy= 1 =0187 064 = 0173

Ejemplo 8-4. Algebra del factor de forma

Un cono truncado tiene 10 cm de diametro superior, 20 cm de didmetro inferior y 10 cm de altura. Calcule
el factor de forma entre la superficie superior y el lado, asi como el factor de forma entre el lado y él mismo.

Solucion

Para la solucién de este problema empleamos la Fig. 8-16 y tomamos la nomenclatura como se indica, desjg-
nando la superficie superior como superficie 2, la inferior como superficie 1 y el lado como superficie 3. Por
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tanto, las cantidades requeridas son Fp;y Fi3. Tenemos L/ry = 10/10 =1 .0y rp/L = 5/10 = 05. Asi, de
la Fig. 8-16

Fp,=012
Por reciprocidad (Ec. 8-18)
AFr= Ay,

F, = (20/10)(0.12) = 0.24
y Fp=0
de modo que F, + F,= 10
Y Fyp= 1~024=076
Para la superficie 3,

Fy+Fyp+ Fy=10 (a)

de manera que debemos encontrar Fy y Fj; a fin de evaluar Fy3. Puesto que Fy; = 0 tenemos

F,+F;=10 y Fyy= 1= 012 = 0.88
y por reciprocidad

AFy = AgFy, (b)

El area de la superficie del lado es

A; = wlry +rdl(r, 7‘2)2 + L2]”2

m(5 + 10)(5% + 10%)'2 = 526.4 cm?

Por tanto, de la Ec. b

w(10%)
F; = 0.88 = 0.525
526.9

A la superficie 2 se le aplica un procedimiento similar, de manera que

_ (B
” 526.9

0.76 = 0.113

Finalmente, de l1a Ec. q

Fiy = 1 —0525 0.113 = 0.362

8-6 Intercambio de calor entre cuerpos que no son negros

El calculo de la transferencia de calor por radiacién entre dos superficies negras es re-
lativamente facil ya que toda la energia radiante que incide sobre una superficie se ab-
sorbe. El problema principal es la determinacidn del factor de forma geométrica, pero
una vez determinado el calculo del intercambio de calor es muy simple. Cuando se
tienen cuerpos que no son negros, la situacidon es mucho mas compleja, porque no toda
la energia que incide sobre el cuerpo se absorberd; parte de ella se reflejard a su vez
sobre otra superficie con transferencia de calor, y parte puede reflejarse completamen-
te fuera del sistema. El problema se complica porque la energia radiante puede refle-
jarse de un lado a otro entre la superficie con transferencia de calor a otra varias veces.



368 Transferencia de Calor

El analisis del problema debe tomar en cuenta estas reflexiones multiples si se quieren
obtener conclusiones correctas.

Supondremos que todas las superficies consideradas en nuestro analisis son difusas
y de temperatura uniforme y que las propiedades reflejantes y emisivas son constantes
sobre toda la superficie. Se pueden definir dos nuevos términos:

G = irradiacion
= radiacion total incidente sobre una superficie por unidad de tiempo y por uni-
dad de éarea
J = radiosidad
= radiacion total que deja la superficie por unidad de tiempo y unidad de area.

Ademas de las suposiciones antes mencionadas, supondremos que la radiosidad e
irradiaciéon son uniformes sobre cada superficie. Esta suposicién no es estrictamente
correcta, aun para superficies de difusién grises ideales, pero cuando no se impone es-
ta restriccion los problemas se vuelven demasiado complejos. Sparrow y Cess [10] pro-
porcionan un estudio de estos problemas. La radiosidad es la suma de la energia emiti-
da y de la energia reflejada cuando no se transmite energia, o

J=¢€E, + pG (8-36)

en donde ¢ es la emisividad y E, es poder emisivo del cuerpo negro. Como se supofie
que la transmisividad es cero, la reflectividad se puede expresar como

de modo que J=€eE;+ (1-@® G (8-37)

La energia neta que deja la superficie es la diferencia entre la radiosidad e irradiacion:

%=J—G=5Eb+(1—e)G—G

Resolviendo para G en términos de J a partir de la Ec. S-37,

A
Q=77 E -~

E, -J
0 9= 1= oveA (8-38)

En este punto introducimos una interpretacién muy util para la Ec. S-38. Si se consi-
dera el denominador del lado derecho como la resistencia de la superficie hacia la
transferencia de calor, el numerador como una diferencia de potencial y el flujo de ca-
lor como la “corriente”, entonces se podria dibujar un elemento de la red, como
ocurre en la Fig. 8-24, para representar la situacion fisica. Este es el primerpaso en el
método de red de los analisis ideados por Oppenheim [20].
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Considérese ahora el intercambio de energia radiante de dos superficies, 4y y 42
De la radiacion total que sale de la superficie 1, la cantidad que llega a la superficie 2
es

JiAF
y de toda esa energia que deja la superficie 2, la cantidad que alcanza la superficie 1 es
J2AxF 5

El intercambio neto entre las dos superficies es

qi-—2 = J1A1F12 - J2A2F21
Pero AF ;= AF,,
de modo que Qiz = (J, ~ J)AFy, = (J) = JDAF
0 Gro D= (8-39)

1A, Fy,

Por consiguiente podremos construir un elemento de red que representa la Ec. 8-39,
tal como se muestra en la Fig. 8-25. Los dos elementos de red que se muestran en las
Figs. 8-24 y 8-25 representan lo esencial del método de red de radiacion. Para cons-
truir una red para un problema especifico de transferencia de calor por radiacion solo
serd necesario conectar una “resistencia de superficie” (1 = €)/e4 a cada superficie y
una “resistencia de espacio” 1/4.F.-. entre los potenciales de radiosidad. Por
ejemplo, dos superficies que intercambian calor entre ellas y nada mas estaran repre-
sentadas por la red que se muestra en la Fig. 8-26. En este caso la transferencia de ca-
lor neta sera la diferencia de potencial total dividida entre la suma de las resistencias:

q Eb J
1-€ Fig. 8-24 Elemento que representa una “resistencia de
a - superficie” en el método de red de radiacidn.
9.2 I /> Fi 8-25 Elemento que representa
—» 0—AAA\—0 9. q p
- L una “resistencia espacial” en el
AFy, método de red de radiacion.
Qneto
£y, 4y 4 Es, _ o
o—AAAS AANS A Fig. 8-26 Red de radiacién para dos
1-€, 1 1-€, superficies que se miran entre ellas y nada

€4, AFy, €A, mas.
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q E;, —E,,
net — (1 - 51)/€2A1 + I/A!FIZ + (1 s 62)}/62142
a(T{ - T}

- eeA +1/AF, + (1 - &)aA, (8-40)

En la Fig. 827 se muestra un problema de tres cuerpos. En este caso cada cuery o ir-
tercambia calor con los otros dos. El intercambio de calor entre el cuerpo 1 y el cuerp~
2 serd

J1 - J2

y el intercambio entre los cuerpos 1 y 3,
J=dy
913 - 1/A f'13

Para determinar los flujos de calor en un problem:a dJe este tipo se deben calcular lus
valores de la radiosidad. Esto se puede lograr por medio de los métodos de analisis es-
tandar que se utilizan en la teorfa de circuitos de corriente directa. El método mas
conveniente es una aplicacion de la ley de corriente de  Kirchhoff para el circuito, le
cual establece que la suma de las corrientes que entran a un nodo es cero. En el Ej. 85
se ilustra el uso de este método para el problema de tres cuerpes.

Un problema que se puede resolver facilmente con el método de red es el de las dos
superficies planas que intercambian calor entre elias, pero estin conectadas a una ter-
cera que no intercambia calor, es decir, una superficie perfectamente aislada. Sin em-
bargo, esta tercera superficie influye en el procesc de transferencia de calor porque
absorbe y devuelve energia hacia las otras dos superficies que intercambian calor. La
red para este sistema se muestra en la Fig. 8-28. Obsérvese que el nodo J3 no esta co-
nectado a una resistencia de superficie de radiacion porque la superficie 3 no inter-
cambia energia. Obsérvese también que los valores para las resistencias de espacio se
han escrito como

Fiy=1 "Flz
E J J
b 2 b
EA AAA 'VW‘““‘Oz
1_6‘ 1 / 1—62
A F. {
€A, ) 1712 1 €,A,
A1F13 A2F23
\\ /r
S/
7
1-€4 L
€A, F,g_ 8-27 Red de radiacion para tres

superficies que sélo se miran entre €llasy
OF nada mas.
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Fig. 8-28 Red de radiaciobn para dos
superficies circundadas por una tercera
superficie, la cual no es conductora pero si
irradia de nuevo.

Fy = 1_F21

ya que la superficie 3 rodea por completo las otras dos. La red en la Fig. 8-28 es un sis-
tema simple en serie y en paralelo, y para el flujo de calor puede resolverse como

q cgA (T} -TH
nee = A, + A2 - 2A F 2 (_]:- - Al 1 -
A, - Al(Flzl)z 12 4+ 1) + (— 1)

€

(8-41)

A,
en donde la relacién de reciprocidad
AFy, = AyFy,

se ha usado para simplificar la expresion. Se deberd observar que las Ecs. 8-41 solo se

aplican a las superficies que no se ven a ellas mismas, es decir, F; = F; = 0.
Esta red y otras que utilizaremos suponen que el Gnico intercambio de calor se re-

aliza por radiacion. Por el momento se ignoran la conduccion y la conveccién.

Ejemplo 8-5: Placas calientes en una habitacién

Dos placas paralelas de 0.5 por 1.0 m se encuentran a 0.5 m de distancia ente ellas. Una de las placas se

mantiene a 1000 °C y la otra 3 500 °C, Las emisividades de las placas son 0.2 y 0.5, respectivamente. Las

placas se encuentran dentro de una habitacion muy amplia cuyas paredes se mantienen a 27 “C. Las placas
intercambian calor entre ellas y con la habitacién, pero sélo se consideraran las superficies de las placas que

se miran entre si. Encuentre la transferencia neta para cada placa y para la habitacion.

Solucion

Este es un problema de tres cuerpas, las dos placas y la habitacion, de manera que en la Fig. 8-27 podemos
ver la red de radiacién. Por los datos del problema tenemos que

=T 4 _
Eb1 oT, J, J, Eb2 =oT,}

Figura Ejemplo 8-5
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T, = 1000 °C =1273 K A =4,=05m’
T,=500°C=773 K € =102
T,= 27°C=300K € =05

Como el area de la habitacion 43 es muy grande, la resistencia (1 = €3)/€343 se puede tomar como cero y ob-
tenemos Ey,y = J;. El factor de forma se da en el Ej. 8-2:

Fi;=0285=F,
F,=1-F, =0715

Fypy=1 Fy=0715

Las resistencias en la red se calculan como

lgA, - ©.2)05) _ g0 ©Ag - (0.5X0.5) = 9 ¢

1 . 7.018 — . 2.797
AF, = (0.5)0.285) = AFi3 (0.5%0.715) = *

1 ! 2.797

AyFy = (0.5)(0.715) =
Tomando como cero la resistencia (1 = €3)/€343, tenemos la red como se muestra. Para calcular los flujos de

calor en cada superficie debemos determinar las radiosidades J; y J,. La red se resuelve estableciendo la su-
ma de las corrientes de calor e introduciendo los nodos J;y J; igual a cero:

Ebl_Jl J_97J] E}us_JJ

nodo Jy: 50 7018 20w (@)
J,=dy Ey=d, Ep -4,
d : 3 2
nodo Jz 7018 | 2797 20 (6)
Ahora E, = oT}{ = 14887 kW/m? [47 190 Btwh pie?]

E,, = oT$ =20241 kW/m? [6416 Btu/h-pie? |
E, =oT4 =04502 kW/m? [145.6 Btuh-pie?

Al introducir los valores de E,y, Es;, y Es3 en las Ecs. (a) y(b), tenemos dos ecuaciones y dos incognitasf; y /2
que pueden resolverse simultdneamente para obtener

Jy =33.469 kWim?  J, = 15.054 kW/m?
La pérdida total de calor de la placa 1 es

E, —-d, 148.87 = 33.469

= kW
e Ve A = 50 14.425
y el calor total perdido por la placa 2 es
@ = By 20.241 - 15.054 _ o ggq kW

(1 &)leE, 2.0

El calor total que recibe la habitacion es
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) :Jl J3 Jq_"' Ja
T = 1AFy T 1A FL

:33.4692;99. 4592 % 15.0545;9;).4592 - 17.020 kW [58 070 Btwh]

Desde el punto de vista del equilibrio total tenemos que tener
ds = g1 1 q2

porque la energia neta perdida por las dos placas debe absorberse por la habitacion

Ejemplo 8-6: Superficie en equilibrio radiante

Dos rect4ngulos de 50 por 50 cm se colocan perpendicularmente con un borde en comin. Una de las superfi-
cies tiene T, = 1000 K, ¢ = 0.6 mientras la otra superficie esta aislada yen equilibrio radiante con la enor-
me habitaciéon que los rodea y que se encuentra a 300 K. Determine la temperatura de la superficie aislada y
el calor perdido por la superficie a 1000 K

Solucion

La red de radiacion se muestra en la figura adjunta en la q1e la superficie § es la habitacion y la superficie 2
es la superficie aislada. Obsérvese que [; = E»3 ya que la hanitacién es grande y (1 €3)/€343 se aproxima a
cero. Como la superficie 2 estd aislada su transferencia de calor es cero Y]z = E,,. J, “flota” en la red y se de-
termina a partir dgl equilibrio radiante total. Segin la Fig. 8-14 los factores de forma son
Fi,=0.2= Fs
Como Fiy = 0y Fp = 0 tenemos que
Fu+Fy=10 y Fu=1 02=08=F,
A=A, =(0.572=0.25 m*

Las resistencias son

1-a_ 04
oA,  (0.6%0.25) = 2667
A]Fl:s = AgFm =102508) = >

1 1

AF, =250 = 200

También  tenemos
E, = (5.669 x 1078)(1000)* = 5.669 X 10* W/m?
Jy = E,,3 = (5. 669 X 10-#)(300)"= 4592 W/m?

El circuito total es un arreglo en serie y en paralelo y la transferencia de calor es

q Ehl - El)3
= Requiv
Tenemos
1 -
Requn _ 2667 | ——pon—p," 6.833
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Ep g Jy- En

Figura Ejemplo 8-8

_ 56 690 — 459.2

= 28 Bt
6.833 8.229 kw [28 086 Btu/h]

Esta transferencia de calor también se puede escribir como

E, —dJ,

77 (1 - e)leg,A,

Insertando los valores obtenemos

J, = 34 745 Wim?

El valor de Ja se determina realizando una proporcion de las resistencias entre ]1 y J3 de manera que

J1—J2;J1 “‘J.v
20 20+ 5
y Jy=1316=E,, = 0T}

Finalmente, obtenemos la temperatura corno

_ 7316 (L o
T,= (5—669 xlo—s) = 599.4 K [619 °F

8-7 Planos paralelos infinitos

Cuando se consideran dos planos paralelos infinitos, 4, y A, son iguales y el factor de
forma de radiacion es una unidad ya que toda la radiacion que sale de un plano llega
hasta el otro. La red es la misma que se ve en la Fig. 8-26, y el flujo de calor por uni-
dad de area se puede obtener de la Ec. 8-40 haciendo Ay = A,y Fy; = 1.0. Asi

_ (Tt =T
A Te e -1 (8-42)

Cuando dos cilindros concéntricos largos, como se muestran en la Fig. 8-29, intercam-
bian calor, podemos aplicar de nuevo la Ec. 8-40. Reescribiendo la ecuacién y obser-

vando que Fy, = 1.0,
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oA T4 -TM)
- 1A (_1___1) Fig. 8-29 Intercambio de radiacién entre
> € A \€ dos superficies cilindricas.
oA, (T - T}
9= e, + (AJA; ) We; = D) (8-43)

La pr. 51:>orci6n de &reas Ay/Aj, se puede reemplazar por la proporcién de diametros
dy/d, -uando se trata de cuerpos cilindricos.

La Ec. 8-43 es de particular importancia cuando se aplican al caso limite de un ob-
jeto cozvzxo encerrado por completo por una superficie concava. En este caso A;/4,
- 0y ;e. emos como resultado la relacion sencilla:

q=0cA&~Ty) (8-43a)

Esta ecu a:. 6n se aplica con facilidad al calculo de la pérdida de calor de un objeto ca-
liente en ww.a habitacion amplia.

8-8 Proteccién contra la radiaciéon

Una manera de reducir la transferencia de calor radiante entre dos superficies
especificas es utilizar materiales que sean altamente reflejantes. Un método alternativo
es la utilizacién de protecciones contra la radiacion entre las dos superficies que inter-
cambian calor. Estas protecciones no aportan ni extraen calor alguno del sistema
total; sélo proporcionan una nueva resistencia en la trayectoria del flujo de calor de
manera que la transferencia total de calor se retrasa. Considérense los dos planos para-
lelos infinitos que se muestran en la Fig. 8-30a. Hemos demostrado que el intercambio
de calor entre estas superficies.se puede calcular con la Ec. 8-42. Considérense ahora
estos mismos dos planos, pero esta vez con una proteccién colocada entre ellos, como
se ve en la Fig. 8-80b. Se calculara la transferencia de calor para este Gltimo caso y se
le comparara con la transferencia de calor sin la proteccion.

Como la proteccidn no aporta ni extrae calor del sistema, la transferencia de calor
entre la placa 1 y la proteccidn sera exactamente la misma que entre la proteccion y la
placa 2, y esto es la transferencia total de calor. Asi
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=
9
Q
/A /A 9
LA Iy g
a
Fig. 8-30 Radiacién entre planos infinitos
2 1 3 2 paralelos con y sin proteccion contra
la) {5) radiacion.

&)~ (@),

q (Tt -~ TH (T3 =TH
A 1/ +1/e, 1= 1/e;+ /e =1

(8-44)

La Unica incognita en la Ec. 8-44 es la temperatura de la proteccién T3. Una vez obte-
nida esta temperatura se calcula facilmente la transferencia de calor. Si las emisivida-
des de las tres superficies son iguales, es decir, ¢; = ¢, = €, obtendremos la sencilla re-
lacién

Ti= H(T1+ T (8-45)
y la transferencia de calor es

3Tt =T
- 1;51 + 1/53 -1

B IS)

Pero como ¢, = ¢, observamos que este flujo de calor es sélo la mitad del que se
tendria si no hubiera proteccién. En la Fig. 8-31 se da la red de radiacion que corres-
ponde a la situacion que se muestra en la Fig. 8-306.

Los problemas de radiacion multiple con proteccion se pueden tratar de una ma-
nera similar a la que acabamos de ver. Cuando las emisividades de todas las superficies
son diferentes, la transferencia de calor total puede calcularse con mayor facilidad uti-
lizando una red de radiacién en serie con el nimero de elementos adecuados, similar a
la que se muestra en la Fig. 8-31. Si las emisividades de todas las superficies son iguales
se puede derivar una relacion més simple para la transferencia de calor cuando las su-
perficies se puedan considerar como planos paralelos infinitos. Sea n el nimero de
protecciones. Considerando la red de radiacion para el sistema, todas las “resistencias
de superficie” seran las mismas ya que las emisividades son iguales. Habra dos de estas
resistencias para cada proteccion y una para cada superficie con transferencia de ca-
lor. Habra n + 1 “resistencias de espacio” y todas ellas seran unitarias ya que los facto-
res de forma de radiacion son unitarios para los planos paralelos infinitos. La resisten-
cia total en la red serd entonces
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q/A
, 3
E,, 4 /3 Epy /3 J by
—AMN—— AN —ANA—O—AM—— AN MW
1-€, 1 1-€; 1-€; L 1-€,
€, Fi3 €; €, 32 62

Fig. 8-31 Red de radiacion pata dos planos paralelos separados
por una proteccion contra radiacion.

R(n protecciones) = (2n + 2) ! - S+ (n+ D =(n+ 1) (% ~ 1)

Cuando no hay proteccion la resistencia es

R(sin proteccién) = = +

M|
m )=

1:2—1
€

Dijimos que la resistencia es n + 1 veces mayor cuando hay proteccién que cuando no

la hay. Asi
CAN— <1> | (8-46)
(A>prc:l:cciones n -+ 1 A prs:)?ecciones

si las temperaturas de las superficies de transferencia de calor se mantienen igual para
ambos casos. El método de red de radiacién también se puede aplicar a problemas con
proteccién que involucran sistemas cilindricos. En estos casos se deben usar las rela-
ciones de area apropiadas.

Obsérvese que el andlisis anterior, que trata de planos paralelos infinitos, se ha rea-
lizado sobre una base de area unitaria, ya que todas las areas son iguales.

Ejemplo 8-7: Reduccion de transferencia de calor con proteccion

Dos planos paralelos muy grandes con emisividades de 0.3 y 0.8 intercambian calor. Encuentre el porcentaje
de reduccion en la transferencia de calor cuando se coloca entre ellos una proteccién contra la radiacién de
aluminio pulido (¢ = 0.04).

Sotucion
La transferencia de calor sin proteccién se expresa por

(T4 =T

q_ =04 -
AT T T =T 0279(Tt - T

En la Fig. 8-31 se muestra la red de radiacién para el problema con proteccién. Las resistencias son

1-¢ 1-03

€, 0.3

=2.333
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. . _1-004_

e o 004 2.0

1__1-08_,,
(33 - 0.8 0 5

La resistencia total es

2.333 + (2)(24.0) + (2)1) + 0.25 = 52.583
y la trarisferencia de calor

q_ olTi-TY

— 4 4
L= T = 0.019020(T¢ T

de manera que la transferencia de calor se reduce en un 98.2%.

Ejemplo 8-8: Proteccion cilindrica abierta

Los dos cilindros concéntricos del Ej. 8-8 tienen Ty = 1000 K, ¢ = 0.8, ¢ = 0.2 y estan colocados en una
habitacion grande a 300 K. EIl cilindro exterior se encuentra en equilibrio radiante. Calcule la temperatura
del cilindro exterior y el calor total perdido Por el cilindro interior.

Solucién

La red para este problema se muestra en la figura que lo acompafa. A la habitacion se le desigqa Como su-

perficie 3y ]3 = E,3, ya que la habitaciéon es muy grande. En este problema debemos considerar el interior y

el exterior de la superficie 2, por tanto colocaremos los subindices ¢ y ¢ para designar las cantidades respecti-
vas. Los factores de forma se pueden obtener del Ej. 8-3 como

F,=0.86 F,oy = (2X0.07) = ou
Foy = (2)(0.12)=024  Fy, = 10

También,
A, = 7(0.1)%0.2) = 0.06283 m*
Ay = m0.2)0.2) = 0156 m?
E, = (5.669 X 107®}1000)* = 5669 x 10* W/m®
E, = (5.669 x 107°)300)* = 459.2 W/m?

y las resistencias se pueden calcular como
leApn =3979  JoAlz-3183

1 1
18.51 e
AyF oy =

33.16
AF,

1

AsF yyy = 2.958 AqF 3 = 1137

Podriamos resolver la red como una serie de circuitos paralelos para obtener la transferencia de calor, pero
como de todas maneras necesitaremos las radiosidades, estableceremos tres ecuaciones nodales para resolver
Para A, J y J- Sumamos las corrientes dentro de cada nodo y las establecemos como iguales a cero:
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Ey = En = i do = ] 1

nodo Jj: 3gm | 137 T 18s
I=dy Ep-Jy  Jup~du

nodoJy: e * 3516 T (203183 ~°
Eb&‘ - ng le - J20

Nodo g 7958 T (26183 0

Estas ecuaciones tienen como solucion

Jy = 50 148 W/m?
Jy = 27 s Wim?
J = 3498 Wim?

Se calcula entonces la transferencia de calor corno

En -J1 56690 -
% 50148 _
- T-eVeA, = gor9 - 1044 W (5611 Bkl

A partir de la red podemos observar que

_day tdyp _ 27811 + 3498
2 2

E,, = 15 655 W/m?

®

Si el cilindro exterior no hubiera estado colocado de manera que actuara como una “proteccion”, el calor
perdido por el cilindro 1 se hubiera podido calcular a partir de la Ec. 8-43a como

q= €1A1(Eh1 —Eb,)
=(0.8)(0.06283)(56 690 459.2) = 2856w [9645 Btwh]

Figura Ejemplo 8-8
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8-9 Radiacion en gases

El intercambio de radiacion entre un gas y una superficie de transferencia de calor se
considera mas complejo que las situaciones que describimos en las secciones preceden-
tes. A diferencia de la mayor parte de los sélidos, en la generalidad de los casos los ga-
ses son transparentes a la radiacion. Cuando absorben y emiten radiaciones, en gene-
ral lo hacen so6lo en ciertas bandas estrechas de longitud de onda. Algunos gases, como
el N,, 0, y otros con estructura molecular simétrica no polar, son esencialmente trans-
parentes a bajas temperaturas, mientras que el CO,, H,0 y varios gases de hidrocarbu-
ros pueden emitir radiacién en forma considerable.

Considerando el sistema que se muestra en la Fig. 8-32, la absorcién de radiacion
en capas de gas se puede describir analiticamente de la siguiente manera. Un rayo mo-
nocromatico de radiacion que tenga una intensidad I, incide sobre la capa de gas de
espesor dx. Se supone que la disminucién en intensidad que resulta de la absorcién en
la capa sera proporcional al espesor y a la intensidad de la radiacion en ese punto. Asi

dl, = —a,,dx (8-47)

en donde la constante de proporcionalidad a, se conoce como el coeficiente de absor-
cion monocromatica. Integrando esta ecuacion se obtiene

IIAI% =f; —a,dx

e In

: T oo (8-48)

Ay

A la Ec. 8-48 se le llama ley de Beer, y representa la conocida formula de de-
caimiento exponencial que se encuentra en muchos tipos de analisis de radiacion que
tratan con absorcion. De acuerdo con las definiciones que dimos en la Sec. 8-3, la
transmisividad monocromatica se expresa como

T, = e " (8-49)

Si el gas no es reflejante, tenemos
Tt =1

o

N

|-—dx . .
X Fig. 8-32 Absorcion en una capa
x=0 de gas.
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Y o, = 1 =M (8‘50)

Como se dijo anteriormente, con frecuencia los gases s6lo absorben en bandas
estrechas de longitud de onda, lo que se muestra en la Fig. 8-33 para el caso del vapor
de agua. Estas curvas también indican el efecto del espesor de la capa de gas sobre la
absorbencia monocromatica.

El calculo de las propiedades de radiacion en gases es bastante complicado y para
informacion detallada se deberan consultar las Refs. 23 a 25. Hottel [23] ha presenta-
do un procedimiento simplificado para los calculos de ingenieria que se pueden usar
en el caso de emisiones de vapor de agua y gases de biéxido de carbono. También dis-
ponemos de métodos para la evaluacion del intercambio de radiacién entre estos gases
y recintos.

Longitud media del haz

Las Ecs. 8-48 y 8-50 describen la variacion en intensidad y la absorbencia para una ca-
pa de gas de espesor x. Estos son los valores que esperariamos poder medir en un expe-

rimento de laboratorio, con radiaciones que pasan directamente a través de la capa. Si
imaginamos un problema préctico, el de un gas encerrado entre dos grandes placas
paralelas que emiten la radiacion de una manera difusa, podemos ver que la energia

radiante transmitida a través del gas recorre mucha distancia; la energia transmitida a
la superficie, de manera normal, recorre una distancia igual a la distancia entre los
planos; la energia emitida en los angulos obtusos se absorbe en el gas sobre una distan-
cia mucho mayor, y asi sucesivamente. Después de una cuidadosa correlacién de diver-

sas fuentes de datos experimentales, Hottel y Egbert [29] pudieron presentar las emisi-
vidades de gas para el biéxido de carbono y el vapor de agua, tal como se muestra en
las Figs. 8-34 y 8-35. En estas figuras L, es una dimensioén caracteristica del sistema de-
nominado la longitud medza del haz. En la Tabla 8-2 se presentan tabulaciones de es-

tas longitudes, de acuerdo con Hottel [22] y Eckert y Drake {25]. En ausencia de infor-
macién sobre la longitud media del haz para una geometria especifica, se podra obte-
ner una aproximacion satisfactoria a partir de

387 ,
L.=36% (8-51)

en donde ¥ es el volumen total del gas y A4 es el area de superficie total. En las Figs.
8-34 y 8-35 la presion total de la mezcla es 1 atm, y p.y p. representan las presiones
parciales de bidéxido de carbono y vapor de agua, respectivamente. Para presiones to-
tales que no sean 1 atm, se proporcionan factores de correccion en las Figs. 8-36 y
8-37 Cuando se encuentran presentes tanto en vapor de agua como el biéxido de car-
bono se debera sustraer del total de las emisividades de los dos componentes una
correccion adicional Ae de la Fig. 8-38; asi la emisividad total de gas de la mezcla ¢, se
expresa como

€= Cee. + C.€,. = e (8-52)



3 4 5 6 7 9 10 12 14 16 18 20 30
Longitud de onda X, um

Fig. 8-33 Absorbencia monocromética del vapor de agua de acuerdo con la Ref. 8. Para longitudes de onda de 0.8 a 4 pm, temperatura del
vapor 127 “C, espesor de capa 109 cm; longitudes de onda de 4 a 34 um; (a) temperatura 127 “C, espesor de capa 109 cm; (b) temperatura
127 “C, espesor de capa 104 cm; (c¢) temperatura 127 “C, espesor de capa 324 cm; (d) temperatura 81 “C, espesor de capa 324 cm, mezcla
con corriente de aire correspondiente a una capa de vapor de espesor aproximado de 4 cm; (e) temperatura ambiente, capa de aire himedo
de 200 cm de espesor correspondiente a una capa de vapor a presion atmosférica de espesor aproximado de 7 cm.
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Fig. 8-34 Emisividad para bi6xido de carbono, para una presion total = 1 atm; 1 .0 kN/m =
0.03238 atm-pie) de acuerdo con la Ref. 22.

Intercambio de calor entre un volumen de gas y un recinto negro

Considérese ahora ur volumen de gas a una temperatura uniforme 7} encerrado por
una superficie negra a una temperatura T..| Debido a la estructura de bandas del gas,
la absorcion de 1l energia emitida por la pared en T, diferird de la energia emitida por
el gas en T,| Por tanto, la transferencia neta de calor del gas hacia el recinto es

% = energia emitida por el gas-energia del recinto absorbida por el gas

= GU(T!J]U-T!A = o (T, )oT,* (8-53)

en donde (T, ) es la emisividad del gas en T la cual se evalGa tal como se describi6 an-
teriormente, a,( T,) es la del gas para la radiacion que proviene del recinto negro en
T. y una funcion de ambas T, y T, | Para una mezcla de bioxido de carbono y vapor de
agua, una relaciéon empirica para o, seria
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Emisividad del gas €w
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Fig. 8-35 Emisividad para el vapor de agua para presion total = 1 4 itm] 1.0 kN/m = 0.03238
atm-pie] de acuerdo con la Ref. 22.

en donde

aTy) = a, + o, — A (8-54)
K : T {165 .

SR (’fi) (8-55)

; Iy_ 45 8 56

% = Cuty (Tw) (561

Ad= Ad  enTd (8-57)

Los valores de ¢ ]y ¢',| se evalGan a partir de las Figs. 8-34 y 8-35 por medio de una
abscisa de 7.] pero con parametros de longitud, presion y haz de p.L.( T./T.|y

puL| T./T,)] respectivamente.
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Tablas-2 Longitud media L] equivalente para la radiacién desde volimenes de gas enter 0S,
de acuerdo con las Refs. 22 ¥ 25

Volumen de gas Dimension  caracterfstica L
Volumen entre dos planod infinitos Distancia de 1.8L
separacion L
Cilindro circular con dtura = al Didmetro D 0.710
didmetro, radiacion hacia e centro
de la base
Hemisferio, radiacion hacia € eemento Radio R R
en e centro de la base
Edfera, radiacion hacia la superficie completa Diametro D 0.650
Cilindro circular infinito, radiacion hacia la Didmetro D 0.950
superficie convexa que lo encierra
Cilindro circular con atura = didmetro, Diametro D 0.60D!
radiacion hacia la superficie completa
Cilindro circular, altura semiinfinita, radia- Diametro D 0.650
cion g la base completa
Cubo, radiacion hacia cuaquier cara Borde L 0.60L
Volumen que rodea a un manojo de tubos Diametrd D ded
infinito, radiacion @ un solo tubo tubo, distancia entre
los centros § de los’ tubos:
Arreglo de tridngulos equiléteros
8=2D 3.08 - D)
S=an 3.8(S -D)
Arreglo  cuadrado 3.5(8 - D)

Se estribi6 la Ec. 8-53 para el intercambio de calor entre un volumen de gas y un re-
cinto negro a una temperatura uniforme. Consideremos ahora un caso més complicado,
en el que el volumen de gas se encuentra encerrado entre dos planos negros paralelos a
temperaturas diferentes Ty T,| En este caso debemos realizar un balance de energia
en cada placa. Para la placa 1 la ganancia neta de energia es

2.0p

na
05 00801 02 03 05 08 1.0

Presion total Al atm

. 8-36 Factor de correccién para emisividad de CO, de
erdo con la Ref. 22.
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1.8

Factor de correccién C,,

0.4 0.6 0.8 1.0
%':P +py)] atm

Fig. 8-37 Factor de correccién para emisividad de H,0 de
acuerdo con la Ref. 22.

a1=GA|-E,A, (8-58)

De manera similar, para la placa 2

91= G:Al E,A, (8-59)

Las irradiacioned G|y G se deben evaluar en términos de la ene

L - rgia total que 11
cada superficie. Para la superficie 1 a o L

Irradiacionl en la superficie 1 = irradiacién a partir del gas

+ irradiacion de la superficie 5
transmitida. 3 travéd (lalpgas

0 0204 06 08100 02 0.4 06 0810 0 0.2 0.4 06 D8 1.0

Pul Pul D

PC +4 PC o pC Py

Fig| 8-38 Factor de correccién cuando estan presentes CO, v H,0| en un recinto, de acuerdo
con la Ref. 22: 1.0 atm-pie, = 30.881 kN/ml
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0 GiA = A.’IF.“G,'I(T!I)E b, + AgFg]T,,(Tz)E,,z (8-60)
La transmisividad para la radiacion desde T, se obtiene a partir de
T!I(T2) =1- a,q('TZ)

en donde g, se evalia como antes.
De manera similar, la irradiacién sobre la superficie 2 sera

GZAz = A!IF!Ize!I(T!I)E n,t A 1F127-‘1(T‘)E”| (8'61)

Si para el sistema de placas paralelas tomamos las areas como A4, = 4y = 4,; entonces
F,y = F, = 10. También F;; = F,, = 1.0. Una vez determinadas G,y G,, se puede
calcular la transferencia de calor a cada superficie a partir de las Ecs. 8-58 y 8-59.

[y - . .
Intercambio de calor entre un volumen de gas y un recinto gris

Hasta este punto, los métodos de calculo para radiaciéon en gases que se estudiaron se
ocupaba solo de las superficies negras que intercambian calor con el gas. En muchas
aplicaciones de ingenieria las paredes del recinto estan sucias y manchadas, la emisivi-
dad de la pared es muy alta y el calculo de transferencia de calor por medio de la Ec.
8-53 puede ser una aproximacion razonable. Un analisis de superficies grises es muy
complejo debido a que el fendmeno de reflexion multiple debe tomar en cuenta la
caracteristica de absorcion en bandas del gas. Para los calculos ingenieriles Hottel [22]
ha mostrado que la transferencia de calor neta hacia una superficie gris que tiene una
emisividad ¢, puede manejarse de una manera aproximada multiplicando la Ec. 8-53
por un factor tal que

. €, + 1 ¢
qgrls - 7 para & > 0.8 (8-62)

q negro
[

Para valores de ¢, C 0.8 se deberan emplear procedimientos més elaborados para el
célculo de la transferencia de calor.

Ejemplo 8-9: Radiacion de gas en un horno

Un horno cuiibico de 0.5 m por lado tiene paredes interiores esencialmente negras. El gas dentro del horno es

de 20% bidxido de carbono, 80% nitrégeno v se encuentra a 1 atrn de presién total a 1500 K de temperatu-
ra. Las paredes del horno se mantienen a 300 °C. Calcule el enfriamiento que se requiere para mantener las

paredes a la temperatura especificada.

Solucion

Para este calculo usamos la Ec, 8-53

1% = ,(T,)oT4 ~ a, (T )oT @
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en donde ¢T; = (5.669 x 107¢)(1500)* = 287 kW/m? [90 980 Btwh-pie?]
aTi = (5669 x 1078)(573)* = 6.11 kW/m? [1937 Btu/h-pie? |

Segtn la Tabla 8-2 la longitud equivalente del haz es
L, = (0.6X0.5 = 0.3 miog pie?]
y la presién parcial del CO, es 0.2 attn, ¢

Pe = (0.2x1.0132 x 10%) = 20.26 kN/m? [2.94 lb/plg? abs]
Entonces che = 6.08 kN/m, y entrainos en la Fig. 8-34 en 1500 K para obtener
€ = 0.072 = &(T.)

No hay factor de correccién ya que la presion total es 1 atin, Para evaluar o,(7.) “salnos una temperatura
de 573 K y un pardmetro de presion, longitud y haz de

T, 573 _
pprT—”— 6. 08 m‘ =232 kN/m

De la Fig. S-34, ¢ = 0.065 (. = 1.0, y usamos la Ec. 8-55 para obtener

0.65
o T = & = (0.065) (%) =0.121

Ahora, usando la Ec. (a), tenemos

L - (0.072)287) - (0.12106.11) = 19.92 kW/m

Hay seis lados interiores: por tanto la transferencia total de calor es

g = (19.92X1.5) = 29.88 kW [102 000 Btu/h]

Ejemplo 8-10

Dos placas negras paralelas se encuentran separadas a 0.7 m de distancia y se les mantiene a una ternperatu-
ra de 200 y 500 °C, respectivamente. Entre las placas hay una mezcla de gas compuesto por 209% de CO,,
159, vapor de agua, 659, de N2 y se encuentra 3 una presion de 3 aim, La temperatura del gas es 1000 °C.
Calcule el intercambio de calor con cada una de las placas.

Solucion

Para este problema debemos utilizar las Ecs. 8-58 y 8-59 lo cual requiere la evaluacién de cierto niero de
propiedades. Estableciendo

T,, = 100°C=173K T,=200°C=473 K T, =500 °C =773 K
tenemos oT = E, =148.9 kW/m?

()'T? = E, yy =284 kW/m?
oT$=E,, = 20.24 kW/m?

"y

Utilizando la Tabla 8-2 calcularmos la longitud media del haz como
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L,=(1.8X0.7=1.26 m
Para l|a mezcla a 3 atm, las presiones parciales de CO, y H,0 son

Pe = (0.20)(3)(1.0132 x 10%) = 60.8 kN/m? [8.82 lb/plg? absl
Pw = (0.15)X3)(1.0132 x 10% = 45.6 kN/m* 16.61 lb/plg? absl
Entonces peLe = (60.8X1.26) = 76.6 kN/m = 2.48 atm -pie
puL. = (45.6)(1.26) = 57.5 kN/m = 1.87 atm -pie
peL. +pyL. = 134.1 kN/m = 4.35 atm-pie

También, B(p + py) = (0.5X3 + 0.45) = 1.725 atm., y

Pu__ __ 0.45

Pe +Pw 0.6 +0.45= 0.429

Consultando diversas tablas de célculo, obtenemos

€, = 0.22 C,~14
* C=0I C.=11 Ae = 0.055
de manera que. de la Eg¢, 8-52
€(T,) = (1.1X(0.17) + (1.4)(0.22) ~ 0.055 = 0.44

Ahora debemos determinar los valores de azen Tyy T, . En T= T, = 473 K

Q) _ 473 _
p.L, (Tg = 76.6 7575 = 28.5 kN/m
473

273 - 21.4 kN/m = 0.69 atm-pie

Tl) _
Pul. (ﬁ = 57.5

A partir de las tablas de célculo

€,=02 C,=~15

0.13 cl, =115 -Ae= Aa = 0.02

&

Ahora, de las Ecs. 8-55 y 8-56

_ 1273\0-65 _
a = (1.15)(0.13) (m) - 0.285
_ 1273\04
o, = (1.5%0.26) (—4—7?> = 0.608
y aT) = a, + a, = ha = 0.285 + 0.608 = 0.02 = 0.874

T =1 =T, = 0.126
En T=T,=773 K,

che% = 76,6 113
9

575 - 46.5 kN/m = 1.51 atm - pie

T, 773 _ .
preT’_” = 57.5 {grg = 34.9 kN/m = 1.13 atm -pie

389
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De las tablas de célculo tenemos
€, =0.24 C, =1.45

€ = 0.17 C,=113 de= Ay = 0.028

1273 0.65
o, = (113)(0.17) (ﬁ) - 0.266
1273\05
o= (1. 24) [=5=) =0.436
o, = (1.45%0.24) ( 473 ) 4
Entonces QT3 = o + @ = A= 0.266 +0.436 0.028.= 0.674
Y 7T = 1 = (T,) = 0.326

Para el sistema de placas paralelas todas las areas son iguales y todos los factores de forma son unidad, de
manera que la Ec. 8-60 se convierte en

Gy = &TOE,, + 1(ToE,,
(0.44)(148.9) + (0.326)%20.24) = 72.1 kW/m? [22,860 Btuh pie? 1

De manera similar

G2 = By, + 1,(TEy, ]
= (0.44)(148.9) + (0.126X2.84) = 65.9 kW/m?

Las dos superficies son negras; por consiguiente, la ganancia de calor en cada superficie es:

‘lAi =G, ~E, =721 2.84=5693 kW/m?
% = Gy~ E,, = 65.9 = 20.24 = 45.7 kW/m?

La pérdida neta de energia sufrida por el gas es la suma de estas dos cifras, o0 115 kW/m? de area de placa.

8-10 Red de radiaciéon para un medio absorbente

y transmisor

Los estudios anteriores han demostrado los métodos que se pueden usar para calcular
la transferencia de calor por radiacion entre superficies separadas por un medio per-
fectamente transparente. En estos tipos de problemas se utiliza con gran provecho el
método de red de radiacion.

Muchos problemas practicos involucran transferencia de calor por radiacion a tra-
vés de un medio a la vez absorbente y transmisor. Un ejemplo de este tipo de medio son
las diversas sustancias de vidrio; otros son los gases. Ya hemos observado algunas de las
complicaciones que surgen en la radiacién en gases. Ahora examinaremos un método
de red de radiacion para el analisis de sistemas absorbentes y transmisores, teniendo en
cuenta los muchos problemas en los que se veran involucrados con gases.

Para comenzar, consideremos un caso sencillo, el de dos superficies no transmiso-
ras que se miran exclusivamente entre ellas. Ademas, supongamos que el espacio entre
estas superficies esta ocupado por un medio absorbente y transmisor. Un problema
practico seria el de dos grandes planos separados ya sea por un gas absorbente o bien
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| l Fig. 8-39 Sistema de radiacién consistente en un

medio transmisor ente dos planos.

1

por una lamina de vidrio o plastico transparente. La situacion se muestra en forma es-
quematica en la Fig. 8-39. El medio transparente se designa con el subfndice m. Supo-
nemos que el medio no es reflejante y que se aplica la identidad de Kirchofi, de mane-
ra que

ay + T, =1=E, +7, (8-63)

La suposicion sobre el medio no reflejante es valida cuando se consideran gases.
Para las placas de vidrio o plastico esto no sera necesariamente cierto y es comin una
reflectividad del orden de 0.1 para muchas sustancias de vidrio. Ademas, las pro-
piedades transmisoras de los vidrios casi siempre se encuentran limitadas a una
estrecha gama de longitudes de onda entre 0.2 y 4 pm. Por tanto, el andlisis que se da
a continuacion esta altamente idealizado y sirve mas que todo, para proporcionar un
punto de partida para la solucion de problemas en los que se deberan considerar trans-
misién de radiacién. Méas adelante se mencionaran otras complicaciones con gases.
Cuando se tienen que tomar en cuenta tanto la transmisién como la reflexién, se debe-
ran emplear las técnicas de anélisis examinadas en la Sec. 8-12.

Volviendo al andlisis, observamos que el medio puede emitir y transmitir ra-
diaciones de una superficie a otra. Nuestro trabajo serd determinar los elementos de
red que se usan para describir estos dos tipos de procesos de intercambio. La energia
transmitida se puede analizar de la siguiente manera. La energia que sale de la super-
ficie 1, que es transmitida a través de un medio y que llega a la superficie 2 es

JIAJFIZTm
y aquella que sale de la superficie 2 y que llega a la superficie 1 es

J,A 2F217m

El intercambio neto en el proceso de transmisién es en consecuencia

ql'zlransmilido = A lFlZT’"(Jl - Jz) =A 1F|2(Jl - Jz)
— Jl - Jz
912 transmitido __m (8'64)
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~
S~

o AN
1 Fig. 8-40 Elemento de red para radiacion

A F,1-€,) transmitida a través del medio.

y en la Fig. 8-40 se muestra el elemento de red que puede usarse para describir este
proceso.

Considérese ahora el proceso de intercambio entre la superficie 1 y el medio trans-
misor. Como hemos supuesto que el medio no es reflejante, la energia que sale del me-
dio (diferente a la energia transmitida, que ya hemos considerado) es precisamente la
energia que emite el medio

Ja=0 Em
Y de la energia que sale del medio, la cantidad que alcanza la superficie 1 es

Amle J,,, = A mFm lemEbm

De esa energia que sale de la superficie 1, la cantidad que alcanza el medio transpa-
repte es

JlAlFlmam = J1A1Fim€m

En este punto observamos que la absorciéon en el medio quiere decir que la radiacion
incidente ha “alcanzado” el medio. De acuerdo con las relaciones anteriores, el inter-
cambio neto de energia entre el medio y la superficie 1 es la diferencia entre la canti-
dad emitida por el medio hacia la superficie 1y la absorbida que surgié de la superfi-
cie 1. Asi

qm Lyt = A mFm | emE'hm - JIA |F|,,, €y

Utilizando la relacién de reciprocidad

A lFlm = Amle
tenemos I 5;’(:% (8-65)
m+-m

Este proceso de intercambio de calor esta representado por el elemento de red que se
muestra en la Fig. 8-41. La red total para la situacion fisica de la Fig. 8-39 se muestra
en la Fig. 8-42.

Si se mantiene el medio de transporte a una temperatura fija, entonces se fijara el
potencial E,» de acuerdo con

- 1
E m = 0T
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E J

bm 1

& AN e O

| Fig. 8-41 Elemento de red para intercambio de radiacién
AIFHnEm entre medio y superficie.

Fig. 8-42 Red de radiacion total para el
sistema de la Fig. 8-39.

Por otra parte, si no existe ninguna transmision neta de energia hacia el medio, enton-
ces E,,, se convierte en un modo flotante, y su potencial se determinar& por medio de
otros elementos de red.

En realidad, para este ejemplo, los factores de forma de radiacion Fy-3 Fi_p Y Foop
son unidad, de manera que la expresion para el flujo de calor se podria simplificar
hasta cierto punto. Sin embargo, estos factores se incluyen en las resistencias a fin de
que el analisis sea mas general.

Cuando nos enfrentamos a un problema practico de intercambio de calor entre su-
perficies grises a través de un gas absorbente, la mayor dificultad sera determinar la
transmisividad y emisividad del gas. Estas propiedades son funciones no sélo de la tem-
peratura del gas sino también del espesor de la capa de gas; es decir, las capas de gas
delgadas transmiten mas radiacién que las gruesas. El problema practico habitual casi
siempre involucra mas de dos superficies de transferencia de calor, tal como ocurre en
el ejemplo sencillo anterior. En consecuencia, la transmisividad entre las diversas su-
perficies transmisoras de calor pueden ser muy diferentes, segln sea su orientaciéon geo-
métrica. Como la temperatura del gas varia, las propiedades de transmisividad y
emisividad variaran de acuerdo con su localizacion en el gas. Una manera de tratar es-
ta situacién es dividir el cuerpo gaseosos en capas y plantear de acuerdo con esto una
red de radiacién permitiendo que los potenciales de los diferentes nodos “floten”, y lle-
gando asi a la distribucion de temperatura del gas. Aun con este procedimiento, se
tendra que usar eventualmente un método iterativo debido a que las propiedades de
radiacidn del gas son funciones de los “potenciales flotantes” que no se conocen. Claro
esta, que si la temperatura del gas es uniforme, la solucign serd mas facil.

No presentaremos la soluciéon a un problema complejo de radiacién en gases ya
que el tedioso esfuerzo que requiere su resolucién esta fuera de los limites de nuestro
presente estudio; no obstante, es conveniente analizar un sistema transmisor de dos ca-
pas, a fin de mostrar el esquema de razonamiento general que se podria aplicar a
problemas méas complejos.

Considérese la situacién fisica que se muestra en la Fig. 8-43. Las dos superficies
radiantes y absorbentes se encuentran separadas por dos capas de un medio absorben-
te y transmisor. Estas dos capas podrian representar dos hojas de medio transparente,
por ejemplo an vidrio, o podria representar por motivos de facilidad en el anélisis, la
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Fig. 8-43 Sistema de radiacién que con-
siste en dos capas transmisoras entre dos
m n 2 planos.

division en dos de un gas separador. Designaremos con los subindices m y n las dos ca-
pas transmisora y absorbente. El intercambio de energia entre la superficie 1 y m lo da

Jy, —E m \
d1-m =A1F1m€mJ1 - AmleemEbm = m (8-66)
y el que ocurre entre la superficie 2 y n es
Jo ~ Epn
q2—n = A2F2”€nJ2 - AnFnzanbn = W (8'67)

De la energia que parte de la superficie 1, la cantidad que llega a la superficie 2 es
G =AFpd 77 = AF (1 )1 ¢,

y de la energia que parte de la superficie 2, la cantidad que llega a la superficie 1 es
g2 = A2F21J27n7m = A2F12J2(1_ ® ,)(I "'em)

de manera que el intercambio neto de energia por transmisién entre las superficies 1 y
2es

J, —dJs
91-2 (ransnitida ;A1F12(1 b fm)(l had €,,)(J1 b Jg) = mm_eny

(8-68)

y el’elemento de red que representa esta transmision se muestra en la Fig. 8-44. De la
energia que deja la superficie 1, la cantidad que se absorbe en n es

gy -y = AlFan!‘_meu = AlFanl(l -~ €,,,)E,,
También’ gu— = AnFnlJnTm = ANFNXEIIE’HI(l - €,,,)
ya que J = €.k,

El intercambio neto entre la superficie 1 y nes por consiguiente
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Fig. 8-44 Elemento de
red para radiaciéon trans-
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AF, U1-€_ 1€

Fig. 8-45 Elemento
de red para radiacién
transmitida del medio

Fig. 8-46 Elemento
de red para intercam-
bio de radiacion entre

mitida entre planos.
n al plano 1. dos capas transpa-
rentes.

_ J1 "Ebn
~Ew = VA Fin(1 — €)€n

= AlFln(l - em)en(fjl (8-69)

ql_"nem

y el elemento de red que representa estasituacién se muestra en la Fig. 8-45. De mane-
ra similar, el intercambio neto entre las superficies 2y n es

J2 - Ebm
_ -70
92-msce™ A, Fon(l = e 870
De la radiaciéon que sale de m, la cantidad absorbida en n es
Gm-n :JmAanma'l:Aman. tne nEhm
Y qdy-m HA nan U I€,,,E bn
de manera que el intercambio de energia entre my 7 es
E,.. —E
Qm—n,,m,Z AmanEmen(Ebm - Ebn) = —TbLnT—‘;L (8-71)
1/ m mnemen

y el elemento de red que representa esta transferencia de energia se da en la Fig. 8-46.

La red definitiva para el proceso total de transferencia de calor se muestra en la
Fig. 8-47; se le afladieron las resistencias de superficie. Si las dos capas transmisoras m
y n se mantienen a una temperatura dada, la solucidn a la red se puede obtener con re-
lativa facilidad ya que para establecer las diversas cantidades de flujo de calor sélo se
tendran que determinar los dos potenciales desconocidos /; v f,. En este caso las dos ca-
pas transmisoras absorberdn o perderan cierta cantidad de energia, dependiendo de la
temperatura a la que se les mantiene.

Cuando no se proporciona energia neta a las capas transmisoras, los nodos E,. Yy
E,.. se deberan dejar “flotantes” en el analisis, y en este sistema especifico se requeriran
cuatro ecuaciones nodales para la resolucién del problema.

Ejemplo 8-11: Red para radiacién de gas

Dos planos paralelos grandes se encuentran 3 T, = 800 K, ¢ = 0.3, T, =400 K, ¢ = 0.7 yestanseparados
solamente por un gas gris que tiene ¢ = 0.2, 7, = 0.8. Calcule la velocidad de transferencia de calor entre
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1
Eb] 4 AF, (161 {1-€,) J, Eb2
o JVW«;\ -0
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Fig. 8-47 Red total de radiaci6n para el sistema de la Fig. 8-43.

los dos planos y la temperatura del gas utilizando una red de radiacién. Compare con la transferencia de ca-
lor sin la presencia del gas.
Solucion

La red que se muestra en la Fig. 8-42 sirve para este problema. Todos los factores de forma son unidad para
los planos grandes y las diferentes resistencias se pueden calcular en una base de area unitaria como

1-¢ 0.7 1 1
= —>=2.333 =1.25
" 0.3 Fo,1 ¢)=1-02
1l - 0.3 1 1 1
=8 20 4286 Fe=F o =95=50
€ 7 Fie,  Fye,
E,,1= oT4 = 23,220 W/m? E,, = oT$ = 151 W/m?
La resistencia equivalente del centro del “tridngulo” es
= ! =1.1111
111.25 + 1/(6.0 + 50) ~ ~
La transferencia total de calor es entonces
E,  E
A= Zowpln 23 200 145} - 5616 W/m?

Si no estuviera presente gas alguno, la transferencia de calor se expresaria por la Ec, 8-42:

23 200 = 1451
A~ To3+107-1 - o8l Wm'
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Las radiosidades se pueden calcular a partir de

g € - — € )
K = (Ebl '—Jl)(-i—:l?l) = (Jz Eb2)<1 —Ez)_ 5616 VV/I!]2

lo que da J; = 10 096 W/m?y J; = 3858 W/m?. Para la red E,, es solo la media de estos valores

E,, = 410096 + 3858) = 6977 = ¢T*

de manera que la temperatura del gas es

T,=5923 K

8-11 Intercambio de radiacion con superficies especulares

En todos los estudios precedentes se considerd el intercambio de radiacién entre super-
ficies difusas. De hecho, los factores de radiacién definidos por la Ec. 8-21 s6lo son
apropiados para radiaciones difusas, debido a que se supuso que la radiacion no tenla
direccion preferencial en la derivacion de esta relacion. En esta seccion ampliamos el
analisis a fin de abarcar algunas formas geométricas sencillas que contienen superfi-
cies que pueden tener reflexion de tipo especular. Ninguna superficie real es comple

tamente difusa o especular. Sin embargo, supondremos que todas las superficies que se
consideraran emiten radiacion en forma difusa, pero que pueden reflgar radiacién en
parte de una manera especular y parte de una manera difusa. Por consiguiente, toma-
mos la reflectividad como la suma de los componentes especular y difuso:

P = Ps+ pPp (8'72)
Seguimos suponiendo que la identidad de Kirchhoff es aplicable de manera que

e=a=1-p (8-73)

El calor neto perdido por una superficie es la diferencia entre la energia emitida y
absorbida

q = A(eE), — ofy) (8-74)

Definimos la radiosidad difusa J, como la energia difusa total que deja la superficie
por area y tiempo unitarios, es decir

Jo = €E, + poG (8-75)

Resolviendo para la irradiacion G a partir de la Ec. 8-75 e insertando en la Ec. 8-74 da

A
q = 6/)7 [Eie + pp) =)l
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0. escrito de forma diferente,

_E, - J,/0~p)
9= DA ol (8-76)

en donde 1 — p, se ha sustituido por e + p,. Es facil ver que la Ec. 8-76 se puede
representar con el elemento de red que se muestra en la Fig. 8-48. Una rapida inspec-
cion nos muestra que para el caso de una superficie que refleja sélo en forma difusa, es
decir, para g, = 0, este elemento se reduce al que se ve en la Fig. 8-24.

Calculemos ahora el intercambio de radiacién entre dos superficies especulares y
difusas. Por el momento, suponemos que las superficies estan orientadas como se ven
en la Fig. 8-49. En este arreglo cualquier radiacion difusa que deje la superficie 1 que
sea reflejado por la 2 en forma especular, no sera reflejado directamente a la superficie
1. Este es un punto importante porque al eliminar estas reflexiones consideramos sola-
mente el intercambio difuso directo entre las dos superficies. En los parrafos subse-
cuentes mostraremos como se deberan analizar las reflexiones especulares. Para las su-
perficies en la Fig. 8-49 los intercambios difusos se expresan por

41-z = JiwAFp(l Pas) (8-77)
q2—: = JapAF (1 - P1s) (8-78)

La Ec. 8-77 expresa la radiacién difusa que parte de 1 y que llega a 2, y que puede
contribuir en una radiosidad difusa de la superficie 2. El factor 1 — g, representa la
fraccion reflejada en forma difusa. La inclusién de este factor es de mucha importan-
cia ya que estamos considerando solo el intercambio difuso directo, y por tanto, por el
momento hacemos a un lado la contribucion por reflexion especular. El intercambio
neto se expresa por la diferencia entre las Ecs. 8-77 y 8-78 de acuerdo con la Ref. 21.

Ju)/(l - pls) - J2/)/(1 st)

92 _ T/[A . FLQ P11 = py)] (8-79)

El elemento de red que representa a la Ec. 8-79 se muestra en la Fig. 8-50.
Para analizar la reflexion especular utilizamos la técnica que se presenta en las
Refs. 12 y 13. Considérese el recinto de cuatro superficies largas que se ve en la Fig.

€A1 p)

Fig. 8-48 Elemento de Figura 8-49
red que representa la Eg,
8-76.
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“ip 720
1 -Ps ~P2s
Gy O AW O
| Fig. 8-50 Elemento de red que representa la
AF, 1 =pygh (1-py6] Ec. 8-79.

8-51. Las superficies 1, 2 y 4 reflejan en forma difusa, mientras que en la superficie 3
tiene componentes tanto difusa como especular de reflexién. Las lineas de trazos
representan imagenes espejo de las superficies 1, 2y 4 sobre la superficie 3. (Una refle-
xion especular produce una imagen espejo.) La nomenclatura Z(3) indica la imagen
espejo de la superficie 2 en el espejo 3.

Considérese ahora la radiacion que sale de 2 y llega a 1. Hay una radiacion difusa
directa de

(@21 Grems = J2ARF (8-80)

Parte de la radiacion difusa de 2 se refleja especularmente en 3 y llega a 1. Esta ra-
diacion reflejada en forma especular acttia como energia difusa que proviene de la su-
perficie imagen 2(3). Asi podemos escribir

(qyop)reiede = Jo Ay Faan pas (8-81)

especular

El factor de forma de radiacion F, s,y €s el factor entre la superficie 2(3) y la superficie
1. La reflectividad gy, se inserta porque solo esta fraccion de la radiacion llega a 1.
Desde luego, A, = Aj),. Ahora tenemos

Qo = S2AL(Fy + pyF o) (8-82)
Un razonamiento semejante nos conduce a

qi-y = JA(Fy + paFian) (8-83)

Combinando las Ecs. 8-82 y 8-83 y utilizando la relacién de reciprocidad A F;; =
A,F,; obtenemos

J1 - Jz
Trz _ 1A (F; + pauFisn)]

(8-84)

4 {3) 4

1 2,4 Reflector difuso
3 Reflector especular difuso

2(3) 2

Fig. 8-51 Sistema con una superficie especular difusa.
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J, J,
Qo= O MW\ O
| Fig. 8-52 Elemento de red para la Ec.

ArFy+ 03F 34! 8-84.

El elemento de red representado por la Ec. 8-84 se muestra en la Fig. 8-52.

Se podran desarrollar elementos de red analogos para la radiacién entre otras su-
perficies de la Fig. 8-51, de manera que el elemento de red completo se convierta en el
que se muestra en la Fig. 8-53. Se debera observar que los elementos que llegan a Jf3»
son simples modificaciones del que se muestra en la Fig. 8-50 ya que @3 =
0z = 04 = O
Para el caso en que p,;, = 0 podemos hacer una observacion interesante de esta red.
En este caso la superficie 3 es completamente especular y

I = B

de manera que quedamos con s6lo tres incégnitas, Ji. J2Y J4 cuando la superficie 3 es
totalmente reflejante especular.

Compliguemos un poco mas el problema permitiendo que el recinto tenga dos su-
perficies especulares difusas, como se muestra en la Fig. 8-54. En este caso como se ve,
se pueden formar imagenes multiples. La superficie 1(3, 2) representa la imagen de 1
después de verse a través de 3 y luego de 2. En otras palabras, es la imagen de la super-
ficie I(3) en el espejo 2. En el mismo lugar esta la superficie 1(2, 3), la cual es la ima-
gen de la superficie 1(2) en el espejo 3.

Este problema es complicado debido a que deben considerarse reflexiones especu-
lares multiples. Considérese el intercambio entre las superficies 1 y 4. La energia difu-
sa que parte de 1 puede alcanzar a 4 de cinco maneras diferentes:

1

A F F

by 12 % P31 a2 b
e . P e ot
€A, : R B 7
! o .
!i \111:41 (Fiatp3Figa) at !
i " (// :
f L S :
1 \\\{,/( 1
A Eyg (T-pg) S A tF o *P3Fa31a)
- . i
| . |
;J‘H 1 |
Jao | L AyFys (1-05s)
Eb3 1-p 3s ! ,//
L e VAV AV & e e AN\ s i e
_ Po 1
€34, (1-p5) AgF oy (1-py)

Fig. 8-53 Red de radiacién completa para el sistema de la Fig. 8-51.
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1,4 Reflectora difusa
2, 3 Reflectora especular

difusa
1(3,2
Fig. 8-54 Sistema con dos superfi-
sy cies especulares difusas.
4(3,2)
directo: J A F
reflexion sélo en 2: J 1A F 1oupoy
rejlexion sélo en 3: J 1A (F 134P3s
reflexion en 2 primero y después en 3: (8-85)
J1A1P3sP2sF1<2,3>4
rejlexion en 3 primero y luego en 2:
J14 1p2sP3:F 1320

El altimo factor de forma F, 4 5 €s cero porque la superficie 1( 3, 2) no puede ver la su-
perficie 4 cuando se mira a través del espejo 3. La suma de los términos anteriores se
da como

Gr1-s = 1A [(F iy + poFien + p3sF rom + paepaFiean) (8-86)

De manera semejante,

Qi =JAF gy + paFson + paFaan + paspoF sczn) (8-87)

Sustrayendo estas dos ecuaciones y aplicando la relacion de reciprocidad habitual ob-
tenemos el elemento de red que se muestra en la Fig. 8-55.

Considérese ahora el intercambio difuso entre las superficies 1 y 3. De la energia
que sale de 1, la cantidad que contribuye a la radiosidad de la superficie 3 es

G-z = J1AF 15(1 - P3) + J1A P2 F 1201 = p)) (8-88)

El primer término representa el intercambio directo, y el segundo término representa
el intercambio después de una reflexidn especular en el espejo 2. Como antes, se inclu-
ye el factor 1 — g, a fin de no tener que considerar la reflexion especular a partir de

J 4
. C;_M UV |V WS — w.-...mwi\, Fig. 855 Elemento de red que

1 representa intercambio entre las
AF g+ PoF e+ PagFyime t P3P Fy 23ya) superficies 1 y 4 de la Fig. 8-54.
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3. Claro esta que esta reflexion si se toma en cuenta en otros términos. La energia difu-
sa’que vade §ales

q.‘i—’] = J;;[)A ;;}?;;1 + J:}I)A 3p2,\‘F3(2 n (8'89)

El primer término es la radiacion directa y el segundo término es la que se refleja en
forma especular en el espejo. 2. Combinando las Ecs. 8-88 y 8-89 tenemos el elemento
de red que se muestra en la Fig. 8-56.

Los dos elementos anteriores son tipicos en el recinto que muestra la Fig. 8-54 y los
demas elementos se pueden deducir por analogia. Por consiguiente, la red completa
definitiva se muestra en la Fig. 8-57.

Si tanto la superficie 2 como la § son simples reflectores especulares, es decir,

Pw= pw= 0

Tenemos Jop = €E Jsp = €E 4

y en tales circunstancias la red sé6lo contiene dos incognitas, iy Ji.

Podriamos complicar alin més los célculos colocando las superficies especulares
una frente a otra. En este caso habria un nimero infinito de imégenes y tendriamos
que obtener una solucién en serie; sin embargo, las series para tales problemas casi

30
J] 1_p3s .
Gyt i SAAN e Fig. 8-55 Elemento de red que representa
1 intercambio entre las superficies 1 y 3 de la Fig.
A (Vpa Y F g+ 0y Fy (2)3) 8.54.
1
E, Ay (Fg + 00F oha * P3F aya ¥ PasPaF 230! 4, £y,
C;,‘ - e ot e s W\f e __;%_MJV\N SI——C
g 1 // 1-¢,
o \Aa (M py M F g+ 00 Faina) €A,
AN N
\\\\ /,// i
o 1 : - 1
A -p Y F 4 0,F 0)3) AN Ay (-pp ) (Fyy ¥ 03,F 41
; p 1 /;LLL\
T AL, N F 0 F )
£ o N £,
by » - 2
2 w v B e JVW,H - S \5,.,,-W,JWV R S
Psp »i:so_ 1 Jop P20
€A, (1-py ) 1-py, AF o, {10, ) (1-p,) T-py €A, (1-0,)

Fig. 8-57 Red completa de radiacién para el sistema de la Fig. 8-54.
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siempre convergen con gran rapidez: Para mayor iniformacién sobre este aspecto de
intercambio de radiacion entre superﬁcies especulares, el lector debera consultar la
Ref. 13.

8-12 Intercambio de radiacion con medios transmisivo,

reflejante Yy absorbente.

Ahora consideraremos una sencilla extension de las representaciones de las Secs.8- 10y
8-11 a fin de analizar un medio en el que los modos de reflexién, transmision y absor-
cion son todos importantes. Como en la Sec. 8-10, analizaremos un sistema de dos pla-
nos paralelos difusos con un medio entre ellos que puede absorber, transmitir y reflejar
la radiacion. Para generalizar, supondremos que la superficie del medio transmisor
puede tener un componente de reflexidn tanto especular como difuso. Este sistema se
muestra en la Fig. 8-58.

Para el medio transmisor m tenemos
37} + pml) + f)ms + Tm = 1 (8'90)

también, € = O,

La radiosidad difusa de una superficie especifica del medio se define por
Jmh = €ml‘jhm + Pml)G (8-91)
en donde G es la irradiacion sobre la superficie especifica. Obsérvese que J.p ya no
representa la energia difusa total que sale de una superficie. Ahora sélo representa la

emisién y reflexion difusas. La energia transmitida se analizara con términos adiciona-
les. Como anteriormente, el intercambio de calor se escribe

qg = A(eE, - aQ) (8-92)
Resolviendo para G a partir de la Ec. 8-91 y utilizando la Ec. 8-90 tenemos

q= Ebm = Jup/(1 -- T ™ Pms)
,Umn/[ 6m‘4 m(L =Ty = [ \)]

(8-93)

/A
a7 .

Fig. 8-58 Sistema fisico para andlisis de capas
2 transmisoras Y reflectoras.
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J

mD
Ehm 1 —Tm .pms
o———MN—0 .
PmD Fig. 8-59 Elemento de red que representa la Ec.
GmAm (1 T -pms) 8-93.

El elemento de red que representa la Ec. 8-93 se muestra en la Fig. 859. Este elemento
es muy similar al que se muestra en la Fig. 848, s6lo que aqui tendremos que tomar en
cuenta la transmisividad.

El intercambio de calor transmitido entre las superficies 1 y 2 es igual al de la Sec.
8-10; es decir

- di—dsy
4= I/AlFlng (8-94)

El intercambio de calor entre las superficies 1 y m se calcula de la siguiente mane-

ra. De la energia que parte de la superficie 1, la cantidad que llega a m y que contri-
buye a la radiosidad difusa de m es

Qrom = FIAF L1 =1, pu) (8-95)
La energia difusa que sale de m y que llega a 1 es
g m1= A uF oy (8-96)
Sustrayendo la Ec. 896 de la 895 y usando la relacion de reciprocidad
AF=AuFu

_ J, - Clml)/(1 = Tm Pms)
da q L= 1/[A 1F1m( 1= Tm Pms)}

(8-97)

El elemento de red que corresponde a la Ec. 8-97 es bastante similar al que se muestra
en la Fig. 8-50. Se puede escribir una ecuacion similar a la Ec. 8-97 para el intercam-
bio de radiacion entre las superficies 2 y m. Finalmente, se puede trazar la red comple-
ta tal y como se muestra en la Fig. 8-60. Se debera observar que },, representa la
radiosidad difusa del lado izquierdo de m, mientras que j’mn representa la radiosidad
difusa del lado derecho de m.

Si se mantiene a m en una temperatura fija, entonces se deberan obtener J;y J, co-
mo una solucién a las ecuaciones nodales para la red. Por otra parte, si no se envia
energia neta a m, entonces Ep» es un nodo flotante y la red se reduce a un arreglo sen-
cillo en serie y paralelo. En este Ultimo caso la temperatura de m se debera obtener re-
solviendo la red para Epm-

Podriamos continuar el andlisis unos pasos mas haciendo una distincion entre las
transmisiones especular y difusa. Una transmision especular es aquella en la que la ra-
diacion incidente pasa “directamente a través” del material, mientras que encontrare-
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Eb1 4y N I3 Eb2
oA VA F—AAN—
1-€, 1 1-€,
€,4, AFiaT, €,A4,

1 p.d 3 1
AF. 11 ~Tn —pms)% § A2F2m 1 T ‘pms)
E
JmD bm JmD
1 Tm “Pms Pmb Pmo 1 Tm Pms
€A (-1 -p ) €, A, (1-1,, -p,}

Fig. 8-60 Red completa de radiacién para el sistema de la Fig. 8-58.

mos una transmision difusa cuando la radiacion incidente se dispersa al pasar a través
del material, de manera que emerge del otro lado con una orientacion espacial aleato-

ria. Al igual que con la energia reflejada, suponemos que la transmisividad se puede
representar con un componente especular y uno difuso:

T =T+ Tp (8-98)

La radiosidad difusa se sigue definiendo como en la Ec, 8-91 y el intercambio neto de
energia con una superficie transmisora se expresa por la Ec. 8-93. Sin embargo, el
analisis del intercambio de energia transmitida con otras superficies debe manipularse
de modo diferente. Por ejemplo, considérese el arreglo de la Fig. 8-61. Dos superficies
opacas estan separadas por un plano reflector y transmisor especular difuso. Para este
ejemplo, se supone que todos los planos son de extension infinita. El intercambio de

transmisidn especular entre las superficies 1 y 3 se puede calcular inmediatamente con

_ Jdi—ds
(ql3):ransmitido especular - 1/A F 13Tgs (8'99)

El intercambio transmitido en forma dzfusa entre 1y 3 es un poco méas complicado. La
energia que sale de 1 y que es transmitida en forma difusa a través de 2 es

J,AFy, Ton
De esta cantidad transmitida a través de 2, la cantidad que llega a 3 es
(q::;):ransmindo difuso = J1A Fip72pF 23 (8-100)

De manera similar, la cantidad que deja 3 y que es transmitida en forma difusa a 1 es
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1,3 Opaco vy difuso
2 Transmitido y
especular  difuso

N I

1 3
O
E,, J, A FiaTys
O AN
1'61 a\
e i
I AAA
| 1
i A FaiFasTap
A1F12 V-1, -p,)
| %
Jop £y, LY
1 T 1Py Pap Pap 1 Ty Py
€24, (175 ~py) €A, {1-7, -py)

Fig. 8-81 Red de radiacién para planos paralelos infinitos separados por
un plano transmisor especular difuso.

(q:H)transmi:ido difuso = J3AF p7pFy (8-101)

Ahora, utilizando las relaciones de reciprocidad, AFyy = AyFy Y AsFzz = AxFy, la
sustraccion de la Ec. 8-101 desde la Ec. 8-100 nos da

_di=ds (8-102)
(ql.’i)lransmilido difuso neto - 1/A2F21F23 T2D

Haciendo uso de las Ecs. 8-99 y 8-102 obtenemos la red completa para el sistema
tal como se muestra en la Fig. 8-61. Claro esta, que todos los factores de forma de ra-
diacion de la red anterior son unidades, pero han sido incluidos a fin de presentar un
panorama general. En esta red J,p Se refiere a la radiosidad difusa del lado izquierdo
de 2, mientras que J’,, es la radiosidad difusa del lado derecho de esta superficie.

Es facil extender el método de red a fin de abarcar el caso de dos planos paralelos
finitos separados por un plano transmisor dentro de un recinto amplio. Este arreglo se
muestra en la Fig. 8-62. En esta red la notacién Fpue significa el factor de forma de ra-
diacion para la radiacion que parte del lado derecho de la superficie 2, y fm se refiere
a la radiacién que parte del lado izquierdo de la superficie 2. La notacion F’u(z) esla
fraccion de energia que parte de 1 y que llega a recinto 4 después de una transmision
especular a través de 2. La notacion F’,4,, corresponde al caso similar pero con res-
pecto a la superficie 3. Los factores Fj ), Y Fy(3)4 designan los factores de forma de ra-
diacién entre las superficies imagenes 1(2) y 3(2) y el recinto 4.
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Fig. 8-62 Red de radiacion para un sistema de planos finitos especular difusos en
un recinto.

Las redes anteriores requieren informacion sobre las propiedades especular y difu-
sa del material que deberan analizarse. Infortunadamente tal informacion es por el

momento bastante escasa. En las Refs. 17 a 19 se proporcionan algunos datos.
Ejemplo 8-12: Sistema transmisor y reflector

Un horno a 1000 °C tiene en su lado izquierdo una pequefia abertura cubierta con una ventana de Cuarzo
con las siguientes propiedades:



408 Transferencia de Calor

0<A<4um 71=09 =01 p=0
4< A<= =0 €=0.8 p=0.2
El interior del horno se puede considerar como cuerpo negro. Calcule la radiacion perdida a través de la

ventana de cuarzo hacia una habitaciéon a 30 ‘C. Suponga un comportamiento de superficie difusa.

Solucién

En el esquema se muestra el diagrama para este problema. Como la habitaciéon es amplia también se le
puede tratar como un cuerpo negro. Analizaremos el problema calculando la transferencia de calor para
cada banda de longitud de onda y en seguida las sumaremos para obtener el total. Tal como se muestra a
continuacion para el horno negro y la habitacion, la red para cada banda es una modificacion de la Fig.
8-60. Realizaremos el calculo por unidad de area; asi
A =A,=A,=10
Fp= 10 F.,=10 Fp=10

Las potencias totales de emisién son

Ey, = (5.669 X 1078)(1273)* = 1.4887 x 10° W/m?
E,, = (5.669 x 1078)(303)* = 477.8 W/m?

Para determinar la fracciéon de radiacion en cada banda de longitud de onda, calculamos

AT, = (4X1273) = 5092 um-K
AT, = (4)X303) = 1212 ym K

Horno Ventana@
Habitacic’m@
A'A'A"2 % Eby
1
AyFi372 |
g’ 1
AzF33(1-73)
Epy m
= AMN—0 2
1—72
P2 P2

€2A5(1-13) €24A,(1=7) Figura Ejemplo 8-12
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Al consultar la Tabla 8-1, encontrarnos

E,,I(O = 4 um) = 0.6450E,, = 96 021 W/m®

E, (0 = 4 um) = 0.00235E,, = 1.123 W/m®
Ey, (4 ~ ) = (1 ~ 0.6450E, = 52 849 W/m’
E, (4 ~ =) = (1 ~0.00235)E,, = 476.7 W/m*

Ahora aplicamos estos nimeros a la red para las dos bandas de longitud de onda. con éreas unitarias. Barn-

da0 <A< 4AM

11 1 S 1

Fl;ng 0.9 Fﬂ(l 72) =0.1 Flz(l - 72)

P2 -
ai-m 0

Asi, la transferencia de calar neta desde la red es

q- 796021 — 1.123

R equiv 1.0526 =91219W/m: O0<A<4um

4 um < A < +cc banda:
_ = 1 1
Fl;;fz F:;z(l—-—T‘z);Flz(l—‘-—Tz)‘ =10

€(1P2 1) @8 - 025

La transferencia de calor neta desde la red es

q- Ey Ey, _ 52 849 = 4767
ST 0.2;170,"25 1 75 —90 949 Wm2 A <A<=

El calor total perdido es entonces

Qa1 = 91219 + 20 949 = 112 167 W/m? 135 560 Btu/h-pie?]

Sin la ventana, la transferencia de calor habrla sido la diferencia entre la potencia de emisign de cuerpos
negros,

q =E,.1- Ey, =1.4887 x10° - 477.8 = 1.4839 x 10° W/m?  [47 040 Btu/h - pie? ]

8-13 Formulacién para una solucion numeérica

El método de red que hemos utilizado para analizar los problemas de radiacion es un
artificio efectivo para la visualizacion del intercambio radiante entre superficies. Para
problemas sencillos que no involucran demasiadas superficies, el método de red pro-
porciona una solucion facil de obtener. Cuando se encuentran involucradas muchas
superficies de transferencia de calor, es ventajoso formalizar el procedimiento para
escribir las ecuaciones nodales. Para este procedimiento consideraremos solamente su-
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perficies opacas, grises y difusas. El lector debera consultar la Ref. -10 para obtener la
informacidn sobre las superficies transrnisoras y especulares. El balance de energia ra-
diante sobre una superficie opaca se puede escribir

Calor neto perdido por la superficie = energia emitida = energia absorbida

0 en base a areas unitarias con las suposiciones usuales de cuerpo gris

= EE - oG

Do

Considerando la i-ésima superficie, la irradiacion total es la suma de todas las irra-
diaciones G; de las otras j superficies. Asi, para ¢ = a,

A= (£, zo) (8-103)

Pero las irradiaciones se pueden expresar por

AdiF ;= GA; (8-104)

Por reciprocidad, tenemos
AF;=A iFii

de rnanera que podemos combinar las ecuaciones para obtener

% =€ (Ebi -y FiiJj) (8-105)
i 7

La transferencia de calor en cada superficie se evalGa entonces en términos de las ra-
diosidadesjj. Estos parametros se obtienen recordando que la transferencia de calor
también se puede expresar como

Z_"‘ =J, -G, =J, - 2 Fid; (8-106)
Combinando las Ecs. 8-105 y 8-106 obtenemos

Ji-(1-¢) E Fyd; = €Ey (8-107)

En las ecuaciones anteriores se debe observar que las sumas deben realizarse sobre to-
das las superficies del interior del recinto. Para un recinto de tres superficies con i =1,
la Suma sera

SFii = Fud+ Fyudy + Frd,



Transferencia de Calor por Radiacién 411

Claro esta que si la superficie 1 es convexa, Fy; =0 y se efectuaran algunas simplifica-
ciones.

Las ecuaciones nodales para las radiosidades también pueden derivarse a partir de
los nodos en la formulacién de la red. En cada nodo J; un balance de energia da

€;
1-¢ (B, ~ 3i) + };FU(JJ - J) =0 (8-108)

De nuevo, para cada J; se obtendrd una ecuacion que es completamente equivalente a
la Ec. 8-107. Una vez que se han obtenido todas las ecuaciones se podrén expresar en
la forma matricial

[A]l/] = [CI . (8-109
J] C]
Ay Qg Ay Jz C.
Qg Ayz - "7 Ay
endonde [A]l= |................ [J1= [C] =

Ji- C;

La solucién para estas radiosidades se logra obteniendo el inverso de [A] de manera
que

[J1 = [AI-]CI
El inverso de [4]! se escribe como
bll blZ bll
A= | B
l;'.l . bl., ......... b”

de manera que las radiosidades desconocidas se escriben como

J, = buyC, + b:C, + +B,C,

Para obtener el inverso de la matriz y realizar los calculos finales de las f; se tienen
subrutinas estandar para computadoras. La rapidez de transferencia de calor en cada
superficie i-ésima con un area A4, se calcula entonces a partir de

I B =) (8-110)
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Al plantear las ecuaciones nodales deberemos tener en cuenta el resultado de la Ec.
81 10 para una superficie aidada, es decir, una en la que haya transferencia de calor
neta. Asi la Ec. 8-110 requiere que

E,=4J; para superficie aislada (8-111)

Desde el punto de vista practico un esquema de iteracién de Gauss-Seidel podria
ser el procedimiento numérico méas eficiente a seguir en la resolucion del conjunto de
ecuaciones para lasj;. Para el esquema de Gauss-Seidel las ecuaciones precedentes de-
beran organizarse para J; en forma explicita. Resolviendo para J; en la Ec.8-107 y
desglosando el término FE; obtenemos

Ji=@1 =€) Fyd;+ 1 = e)Fud; + €Ey,
J#i
1
J; = T Fd=¢ |:(1 - €) J% F,-J-Jj + ek, (8-112)
Para una superficie en equilibrio radiante, ¢;/4; = 0 y puede sustituirse J; = E,: en la
Ec. 8-112 para que dé

1 .
Ji —_ 1—_F—; ;FUJJ paraX;_ =0 (8'113)

Si el planteamiento del problema debe incluir un flujo de calor especifico g:/A4; en una
de las superficies i-ésima, podemos resolver para E,; a partir de la Ec. 8110 para obte-
ner

Ey =+ 22 Ei%i B-114)

€; 1
Al sustituir este valor en la Ec. 8107 y resolver en seguida parajJ; da

_ 1 s @) ]
J; = 1-F, (;FUJ, +A; (8-115)

En muchos casos la solucion de la radiacion debe tomar en cuenta la conduccion vy
conveccion en la superficie i-ésima. El balance de energia adecuado para un estado es-
tacionario es entonces

Calor transmitido por conduccidon hacia el interior de la superficie + calor
transmitido por conveccion hacia el interior de la superficie = energfa ra-
diante perdida desde la superficie.

Qeond, i + Qeonv, i = 9i, rad (8'116)

Este balance de energia se puede usar junto con la Ec. 8115 para obtener la ecuacion
nodal adecuada para J;.
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Mientras que los planteamientos precedentes pueden parecer bastante engorrosos
a primera vista, su resolucidon por computadora es bastante sencilla, ya sea con inver-
sién de matriz o iteracion. Para muchos problemas préacticos sobre radiacion, el nUme-
ro de ecuaciones es reducido y se puede utilizar una calculadora programable para su
resolucién. En la mayor parte de los casos nuestro conocimiento sobre las propiedades
de la superficie (&) son minimos, de manera que una resolucién por método iterativo
no tendrd que llevarse a cabo hasta la méxima precision.

En resumen, hemos esbozado el procedimiento computacional que debera seguirse
para la solucion numérica de transferencia de calor por radiacién entre superficies gri-
ses difusas. Este procedimiento béasico es el mismo tanto para los calculos hechos a ma-
no, como para los realizados por medio de una minicomputadora con lenguaje combi-
nado o por medio de una computadora grande.

1. Evaluar F;y ¢ para todas las superficies.
. Evaluar E,; para todas las superficies con temperatura especificada.
3. Formular las ecuaciones nodales para J; utilizando:

a La Ec. 8-112 para superficies con T; especificada.

b La Ec. 8-113 para superficies en balance radiante (J; = E,.).

¢ La Ec. 8-115 para superficies con ¢, especificada.

4. Resolver las ecuaciones para las J;. Si se utiliza una iteracion de Gauss-Seidel, si-
ga los siguientes pasos:

a Suponga valores iniciales de las J:. Para céalculos con computadoras grandes
los valores iniciales se pueden tomar como cero. Para minicomputadoras o
un esquema de computacion abreviado, se debera realizar una mejor conje-
tura inicial.

b Calcule de nuevo todas las J; de acuerdo con las ecuaciones del paso 3, utili-
zando siempre para el calculo los valores mas recientes.

¢ Detenga los calculos cuando haya obtenido un valor de precision § aceptable
tal que

N

It = I8 <8

en donde n designa el nimero de iteraciones.
5. Calcule las g/ y T/ usando:
a ¢: de la Ec. 8-110 para superficies grises y de la Ec. 8-106 para superficies
negras con T: especificada.
b T: de J; = E,; = oT# para superficies en balance radiante.
¢ T; utilizando la Ej; que se obtuvo de la Ec. 8-114 para superficies con q; espe-
cificada.

Claro esta que si se prefiere utilizar inversion de matriz en lugar del esquema itera-
tivo, las ecuaciones precedentes se pueden escribir de la siguiente manera:

Ji[l el Fii(l - ei)] —_ (1 — 51); Fiij = eiEbg (8'112(1)
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J,(l — Fﬁ)_E FiijI 0 (8-113&)
i#i

J(1~F) SF;d=¢ (8-115a)
J#i i

Ejemplo 8-13: Soluciones numéricas

Dos superficies cuadradas de 1 m?2 se encuentran a 1 n de distancia entre si con Ty, = 1000 K, T, =400 K,
¢ = 08, ¢ = 0.5. Obtenga las soluciones numéricas para este sistema cuando (a) las placas se encuentran
rodeadas por una gran habitacién a 300 K y (b) las superficies estan conectadas por una pared que radia de
nuevo y cuya superficie exterior estd perfectamente aislada.

Solucion

Al consultar la Fig. 8-12, obtenernos
F,=02 Fy,, =02 F,,=0= Fy
F,; =08 Fy =08
(la superficie 3 es la superficie aislada a los alrededores) 4;= 4,=1 m?
Para la parte (a) E',,1 =oT{=56.69 kW/m? {17,970 Btu/h-pie?]

E, = oT{ = 1.451 kW/m?
E,, = oT% = 0.459 kW/m®

Como A3 — o, F31y F3; deben acercarse a cero ya que AyFy3 = A3F3 y A;F,; = A3F3,. Las ecuaciones no-
dales se escriben en la forma de la Ec. 8-107:

superficie 1: Ji= (1 e)Fud,+ Fpdy + Fiyd3) = ¢Ey,
superficie 2: Jy= (1 = &) Fud, + Fpdy + Fods) = ©E,, (@)
superficie 3: Ji Q= &) Fyd, + Fyd; + Fady) = E,

Como Fy, y Fy, estan cerca de cero, Fyy deberaser 1 (),
Insertando los valores numéricos para los diversos términos, obtenemos

Ji @ =08)(0)J, + (0.2)J, + (0.8)J,] = (0.8X56.69)
Jdy (@ - 0.5)[(0.2)J, + (00, + (0.8)J,] = (0.5)(1.451) (b)
Jy = 1 =e)(0), + (O)J2 + (1.0)J,] = €,(0.459)

La tercera ecuacion nos daj; = 0.459 KW/mZ¥ por ser la habitacion muy grande se comporta como un
cuerpo negro. Pero ne tiene una transferencia de calor cero.

Finalmente, las ecuaciones se escriben en forma compacta corno
J,=0.04J,=0.16J, = 45.352
-0.1J, + Jy =045, = 0.7255 ()

Jy = 0.459

Es claro que en este conjunto sélo quedan dos incégnitas, ]1 y fz-
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En la parte (b), para la pared circundante 43 es 4.0 m?, y establecemnos /3 = E;; porque la superficie 3 se
encuentra aislada. Por reciprocidad tenemos

AlFm = AyFy F:” = (_%2%)0_82 =02

AZFz:x = A:;F:ez F;fz = Q—(‘)t%s—z =0.2

Entonces de F3y + F33 t F33 = 1.0 tenemos Fy; = 0.6.
El conjunto de ecuaciones de(a) sigue siendo valido, asi que insertamos los valores numéricos para obte-
ner (con J3= Es3)

Ji = (1~ 0.8)[(0), + (0.2)], + (0.8),] = (0.8X56.69)
Jr (1 =0500.20J, + (0], + (0.8)],] = (0.5)(1.451) (d)
Jy 1 L] :)[(0.2)5, ~ (OZ)JQ +(0.6) ;3] = €34

Obsérvese que la tercera ecuaciéon del conjunto (d) se puede escribir como
Jilme)=(1=@® :)1(0.2)J, +(0.2)J, + (0.6)J,] =0

de modo que el término 1 — ¢ se elimina, y obtenemos nuestro conjunto final de ecuaciones

J! e 004J2 016(]; 45.352
—0.1J, + J; = 0.4J, = 0.7255 (e)

-0.25, 02J,+ 04J;=0

Para obtener las transferencias de calor el conjunto de ecuaciones se resuelve primero por las radiosidades.
Para el conjunto (r)

dJ, = 45.644 kW/m? [14 470 Btu/h -pie?]
Jy = 5.474 kW/m?
Jy = 0.459 kW/m?

Las transferencias de calor se obtienen de la Ec. 8-1 10:

¢ = Ag (E, = Jy) = 1.0X0.8) (56.69  45.644) = 44.184 kW [150 760 Btu/h]
l1-¢ M 1-08
¢ = IA“—: (Eyy — ) = %;%3;5@ (1451 =5.474) = -4.023 kw t-13 730 Btwh]
e _y

El calor neta absorbido por la habitacion es la suma algebraica de ¢,y q; 0
Q3,absorbide= 44.184  4.023 = 40.161 kW (137 030 Btwh]

Para la parte (b), las soluciones del conjunto (e) son

J1 =51.956 kW/m?  J, = 20.390 kW/m?  J, = 36.173 kW/m?

Las transferencias de calor son
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Ag (Eyy - Jp) = (1.0)0.8)

h=1—¢ 108 (5669 =51.965) = 18.936 kW
_Ase _ 7y (1.0X0.5) _
92 =7 ¢, By = Jd) =75 (1451 = 20.390) = -18.936 kW

Es claro que estas transferencias de calor deben ser iguales en magnitud con signo opuesto, porque la pared
que estd aislada no intercambia calor. La temperatura de la superficie aislada se obtiene de

Jy = E,, = oT4=36.173 kW/m?
Y T, =894 K [621 °C, 1150 °F]

Ejemplo 8-14: Radiacion desde un hoyo

Para ilustrar la formulacién de transferencia por radiacion para la solucion numérica, consideraremos un
hoyo circular de 2 cm de didmetro y 3 cm de profundidad, tal como se muestra en la figura a continuacion.
Se perfora el hoyo en un bloque de metal grande que se mantiene g 1000 °C y el cual tiene una emisividad
en superficie de 0.6. La temperatura del recinto grande en que se encuentra es de 20 “C. En un enfoque sen-
cillo a este problema se supondria que la radiosidad es uniforme sobre toda la superficie caliente interna. En
realidad, la radiosidad varia sobre la superficie y para analizarla la dividimos en segmentos: 1 (fondo del ho-
yo), 2, 3 y 4 (lados del hoyo).

El amplio recinto se comporta como un cuerpo negro a 20 °C, de manera que por conveniencia en el
analisis, podemos suponer que el hoyo se encuentra cubierto por una superficie negra imaginaria de 5 a 20
°C. Plantearemos el problema con una solucién numérica para las radiosidades y en seguida calcularemos
las rapideces de transferencia de calor. Después examinaremos para esta misma geometria un caso de super-
ficie aislada.

Todos los factores de forma se pueden obtener con la ayuda de la Fig. 8-13 y las superficies imaginarias
de trazos 6 y 7. Tenemos

E, =oT1=(5.669 x 107*)(1273)* = 1.48874 x 10° W/m?
=E, =E, =E,

E,,5 =¢T? = (5.669 X 1078)(293)* = 417.8 W/m?
€= €=¢=¢=06 € = 1.0
A =A;=m1P= mem’ = A, =A;
Ay =A;=A,= 72X =27
F,=F;=0 F,=037 F,;=0175 F, =01
F,=1-F4=063=F,
F,=F¢—F,=0195= Fy
Fi = Fy=F;5=0.075= F;,

A
Fy=Fy= F“‘Z—l: 0.315=F = Fy=Fy
4
F22=1“F21_F25:0.37:F33=F44
A
Fy = F;aA—; = 0.0975

Fyp=Fyz=~F3=02175= Fy=F,;, = Fyy

Foy= Fyy —Fyy= Fyy—Fypy = 0.0915 = F
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Figura Ejemplo 8-14

Fa :Fl4§—l = 00375 = Fy

Fy =Fy—~F,;=006=Fy

Las ecuaciones para las radinsidades se escriben ahora en la forma de la Ec. 8-112, observando que Fy=0
yJs = Est

O H (1 = 0 NFJ+Fudst Fudot FisEp)+e,Ey,

1
Jy = m[{l €)(Fyd, + F23J3 + Fouds + F%Ebs) + EzEbzl
Jy = m!(—l?[(l = €)(Faed| + Fagey + Fagdy +F35E;,5) + €3Eo:,]
J,= ml(_l__—”[u = €)Fudy + Fudy + Fudy+ FuEy) + €y,

Cuando todos los valores numéricos hayan sido insertados, obtendremos

J, =0.252J, + 0.078J, + 0.035, + 89341

J» = 0.14795, + 0.1021J; + 0028175 + 104848
J., = 0.045775, + 0.1021J, + 010215 + 104 859
Jy = 0.017615, + 0.02817J, + 0.1021J; + 104 902

Estas ecuaciones pueden resolverse para obtener

J, = 14003 x 10° W/m?
Jy, = 1.4326 x 10° W/m?
Jy = 1.3872 x 10° W/m?
J, = 12557 x 10° W/m?
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Las transferencias de calor se pueden calcular a partir de la Ec¢, 8-1 10:

_ &4 -
qi - 1 ey (Eb‘ J,)

_ (0.6} 7w x 103
7= 1=0.6
, = 06027 x 1074
- 1~-06

_ (0627 x 107
3= 106

_ (06X27 x 10) _
qi=2 6)(12:8(610 (1.4887 1.2557X10%) = 21.959 W

(1.4887 =1.4003)(10°) = 4.1658 W
(1.4887 ~1.4326)10°%) = 5.2873 W

(1.4887 —1.3872)10% = 9.5661 W

La transferencia de calor total es la suma de estasqcuatro cantidades

Guo = 40.979 W [139.8 Btwh]

Es interesante comparar esta transferencia de calor con el valor que obtendriamos suponiendo una radiosi-
dad uniforme sobre la superﬁcie caliente. Entonces tendriamos un problema de dos cuerpos con

Ai=n7+32m)=Tnem®* As;=7 F; =10 §=06 &=1.0

La transferencia de calor se calcula entonces de la Ec. 8-43. efectuando el cambio de neinenclatura ade-
cuado:

(E,,l - Ey)A, {m x 107)(1.4887 x 10° ~ 417.8)
Ve + (As/A)1e, 1) = 1+ (P(1/0.6-1)
42.581 W 1145.3 Btu/h]

Asi, la suposicion sencilla de una radiosidad uniforme produce una transferencia de calor que es 3.9% supe-
rior 3 la obtenida al dividir la superficie en cuatro segmentos para su analisis. Este indica que la suposicion
de una radiosidad uniforme que hemos estado utilizando es muy buena en cakculos ingenieriles.

Consideremos ahora el caso en el que la superficie 1 continGa radiando a@ 100® *C con ¢ = 0.6. pero cu-
yas paredes 2, 8 y 4 se encuentran aisladas. La radiacion continla efectudndose hacia un amplio recinto a
20 °C. La ecuacién nodal paraj, es la misma que anteriormente. pero ahora las ecuaciones parajz LAY Jase
deben escribir en la forma de la Ec. B- 113. Después de hacer esto y de haber insertado los valores numéricos,
obtenemos

J, = 02525, + 0.0785 + 0.035 + 89,341

Jy = 0.5J,+0.34527,+0. 095245, + 24. 869
J:x = 0.15485, + 0.34525, + 0.34525, + 64.66
0.059525, + 0.09525, + 0.34525, + 208.9

J,

Después de resolver estas ecuaciones, tenernos

J, = 1.1532 x 10° W/m? [36 560 Btu/h -pie?]
J»=0.81019 x 10°> W/m?
J, = 057885 X 10° W/m?
J, = 034767 x 10° Wim?
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La transferencia de calor en la superficie 1 es

_ &AL gy o 06X7 x 107 -
0 = 0 By, — ) = SOTT0 (14887 - 11532109

= 1581 W [53.95 Btwh]

Las temperaturas de los elementos de la superficie aislada se obtienen a partir de

J,= Ey, = oT?

T, = 1093 K = 820 °C [ 1508 °F]
Ty = 1005 K = 732 oC [1350 oF}]
T,=895 K =612 oC [1134 °F]

Es interesante comparar la transferencia de calor que acabamos de calcular con la gbtenida al suponer
que las superficies 2, §y 4 tienen temperatura y radiosidad uniformes. Para este caso se aplica la Ec. 8-41:

Al(Ebl - Eb5)

.-
Ry T CRU A e

_ (7 x107X1.4887 X 10° = 4178) _ 14769 W (64.04 Btwh]

m+m—2701) 1
7-701F ‘06 !

En este caso la suposiciéon de una radiosidad uniforme en la superficie aislada nos proporciona una transfe-
rencia de calor global con la superficie 1 (fondo del hoyo) que es un 18.7% mas alta.

Ejemplo 8-15: Calefactor con flujo de calor constante

En la figura Ejem. 8-15, la superficie 1 tiene instalado un calefactor eléctrico de manera que en la superficie
se genera un flujo de calor constante de 100 kW/m?. Las cuatro superficies que la rodean se encuentran en
equilibrio radiante. con la superficie 1 y el amplio recinto que se encuentra a 20 “C. Las propiedades de la
superficie son € = 0.8y es = & = ¢ = € = 0.4. Determine la temperatura de todas las superficies. La
parte trasera de la superficie 1 esté aislada. Repita los calculos suponiendo que las superficies 2. 3,4 y 5 son
una sola superficie con temperatura uniforme.

Solucién

En realidad, las superficies 2, 3, 4 y 5 tienen cada una dos superficies; una superficie interior y otra exterior.
Por tanto, tenemos pueve superficies ademas del recinto, de manera que tenemos un problema de 10 cuer-
pos. Desde luego, por simetrfa vemos que T, = T,y T3= T;, pero plantearemos el problema en la forma
numérica general. Al amplio recinto le designamos como la superficie 6 y se comporta como si g = 1.0. De
manera que se comporta como si la abertura estuviera cubierta con una superficie negra a 20 °C. Los facto-
res de forma de las superficies interiores se obtienen de las Figs. 8-12 y 8-14:

Fie=Fo=0285 Fu=Fy=024=Fyu=F, Fy=Fu=0115 F,=Fu=0068
Fu=Fy=0285 Fg=Fy=F,= 0115

Fou=Fpy=Fy=Fyu=Fy =Fy=Fyi=Fs=023

Fy=Fp=Fyu=Fy,=Fy=0
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Figura Ejemplo g-15

Para las superficies exteriores,

Fog=Fiy=Fi=Fs%=10
en donde las virgulillas indican las superficies exteriores. También utilizarernos las virgulillas para designar
las radiosidades de las superficies exteriores. Para lahabitacién, f5= E,, = (5.669 X 107% (293)’ =417.8

W/m?
Para la superficie 1 con flujo de calor constante. usatnos la Er. 8-115a y escribimos

J, Fpdy+ Fud; + Fud,+ Figds + Fdg = 1.0 x 10° (@)

Debido a la condicién de equilibrio radiante tenemos

€A, _ 7 €4,
(2 = En) 720 = (Byy —J) T
Y
Jy +J,
Ebz =2 3 2 (b)

en donde las virgulillas designan la radiosidad exterior. Una relacion similar ocurre con las superficies 3, 4 y
5. Por tanto, podemos utilizar la Ec. 8-1 12a para la superficie enterna 2

Jy = (1 = 62)(F21J1+F23J3+F24J4+F25J5+F26Jﬁ):%(J2+ J3) (c)
y por la superficie externa 2
Ji= (1~ eXFipd) =F (I + D) (d)

Para.as superficies 3, 4 y 5 también se escriben ecuaciones como la(r) y(d), y al insertar los factores de for-
ma y las emisividades se obtiene el siguiente conjunto de ecuaciones:

J, = 0.1155, = 0.24J, = 0.115J, = 0.245, = 1.0012 x 10°
-0.1385, + 0.85, = 0.25; = 0.138J, = 0.04085, = 01385, =  57.66
0.2J, = 0.85 = -250.68
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-0.1445, - 0.069J; + 0.8J; ~ 0.2J; 0.069J, 0.05J; = 60.16
0.25, 0.85, = -250.68

~0.138J/, = 0.0408J, = 0.1385, + 0.8/, ~ 0.2J; ~ 0.1385, = 5766
0.25, 0.85; = -250.68

—0.144JJ, 0.069J, = 0.0575, ~ 0.069J, + 0.85, 0.2J; = 60.16

0.25, 0.8J; = -250.68
Por consiguiente, tendremos nueve ecuaciones y nueve incognitas que se pueden resolver para obtener

J, = 1.24887 x 10> W/m?
J, = Ja = 37 549

J; = Ji= 9701

33 605

&,
I
<

o
Il

Jy = J; = 8714
Las temperaiuras se calculan entonces de la Ec. (h):

37 549 + 9701

E, =227 7 = = X
" > _ 93625 T:=Ti=8035K
by +
v _ 33-605—844-= o= = .
£ = > 210160 T, =T, = 7816 K

Para la superficie 1 observamos que

qg_ ¢
AT 1-¢

(Ep, = dy)

de modo que

By, = ng’# +1.24887 x 10° = 1.49887 x 108

Y T,=12715 K

De nuevo hacemos notar que podriamos haber conservado la simetria del problema y establecido J, = Ji. /2
= J, y asi sucesivamente. Al hacer esto habriamos obtenido slo cinco ecuaciones con cinco incognitas.

Ahora regresamos y tomamos las superficies 2, 3, 4 y 5 como una superficie que escogeremos y lHarnare-
mos superficie 7. Los factores de forina son entonces

Fy=Fs = 0285 F,;=1 =028 =0715
A =20 A =60
Asi
F, = (0.715)(3) = 0.2383 = F
F,, =1 = (2X0.2383) = 0.5233 Fl4=1.0

Asi para la superficie 1 utilizamnos la Ec, 81 15q paa obtener

J, = (Fad: + Fidg) = 1.0 x 107
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Utilizando E,; = (J, + j,’)/?_, tenemos para la superficie interna 7
Tl = Fp(l- &)l - (1 &Fydy+ Fudo) =5 (Jr+ D
mientras que para la superficie externa tenemos
Iy~ BO - 0 FeIszI (o4

Cuando los vaiores NUMéricos se insertan. obtenemos el conjunto de tres ecuaciones:

J, -0.7155, = 1.0012 x 108
-0.1435, + 0.4665, = 0.25; = 59.74
0.25, -~ 0.8J; = -250.68

cuya solucion es

J, = 131054 x 10° Wm?
J, = 43 264
J= 11 129

Entonces las temperaturas se calculan como antes:

Eb, =43 264 + 11129 =97.197 T, - 832.2 K

E _(1.0—)(—19‘)él—-—9.—8-)— + 1.31054 x 10% = 1.65054 x 10°
by = — .
T, =1306K

Asi, tenemos una diferencia de 30 K de temperatura entre los dos métodos.

Ejemplo 6-16: Conveccion y radiacion combinadas (sistema no lineal)

A una placa de 0.5 por 0.5 m se le mantiene a 1300 K y se encuentra expuesta a un medio de conveccién y
radiaciéon a 300 K que la rodea. Sobre la superficie superior se han fijado dos protectores de radiacion de 0.5
por 0.5 n tal como se muestra en la figura a continuacion. El coeficiente de transferencia de calor para to-
das las superficies es de 50 W/m?¥,y ¢ = 0.8, = 0.3 = g Determine la perdida total de calor de la su-
perficie @ 1300 K y la temperatura de los dos protectores.

Este ejemplo ilustra como se pueden manejar los problemas de conveccion y radiacion con el planteamiento
numérico y un procedimiento iterativo con computadora. En la figura aparece la nomenclatura. Utilizando
las  Figs. 8-12 Yy 8-14, podemos evaluar los factores de forma como

Fuy=Fu=02 Fia=1=02«02=0.6

an=Fu=O.2 FuL:F:uR:l.O

F21:F12:F31:0.2 F!AR:F34L:0-6

Fu = Fa = Fm =
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10 20 30 40 50 Figura Ejemplo 816
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(b)

Ju =3 Jau=dJdy por simetria

J4 = Eb{

Ahora utilizamos la Ec, 8-112 para obtener una relacion para Ji:

Ji=(1=® |FWUP+ Fdy + Fidd+ &Ey,

Pero Jar= Ju y Fia = Fi3 de manera que

Jl =Q1- €1)(2F13Jm +F“J4) + elEbl (@)
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Para el balance global de energia en la superficie 2 utilizamos la Ec. B-115:
Ty =Ty = -2 By, o)+ 72 By = Ju)
1€ 2 l-¢ 72

€.
=Tog @ ~Ju —du) ®

Para la superficie /5, se usa la Ec. 81 12:
Jar=(1 € NFyd +Fpdy+Fupd)+® EDZ

Pero Jor = J3 asi que

1

Jm - m [(1 "'Ez)(le Jl + F24RJ4) + €2Eb2] (c)

Para la superficie J,; la ecuacion es

Ju=(1  (Fd)+ ek, @)
Ahora tenemos cuatro ecuaciones para las cuatro incdgnitas, Ji, for, Jar, Esz con Ty = (E;y/g)M4, Sin embar-
go, 1a Ec. (b) no es lineal en E,, de manera que debemos usar un procedimiento especial para pegplyer €l

conjunto. Antes de comenzar el procedimiento, podemos insertar cantidades numéricas en las ecuaciones
que van de la (a) 2 la (d) para obtener los coeficientes de matriz:

Jl JZR J2L Ebo C
1 20.08 0 0 129584
0 -0. 4286 -0. 4286 0.8571 30000 1007,
0. 162791 -1 0 0.348837 - 224, 2605
0 0 1 -0.3 3214

El algoritmo de computo que utilizamos hace iteraciones con los valores de T3, hasta que el valor E,, obteni-
do de la resolucién del conjunto de las ecuaciones concuerda con Ebz = 07;. La secuencia de los pasos es la
siguiente:

Suponga un valor razonable para T3.
. Utilizando este valor en la Ec. (b) resuelva la matriz para un valor estimado de E,, (€).

. Calcule Ej; (Tz) = ¢T3} del valor supuesto para Tj.

. Calcule AE,; = Ey (¢) = B (Ty).
. Si AE,; > 0 suponga un valor mayor para T, y regrese al paso 2. Si AE,, < 0 suponga un valor menor

para T, y regrese al paso 2.
. Continlie hasta que AE,, sea lo suficiente pequefio, en cuyo caso la solucién a la matriz es la ade-

cuada.

g N e

o

Después gae se han completado las dos iteraciones se usa interpolacién ¢ extrapolacion para alcanzar AE,,
= 0 basandose en los dos Gltimos valores de AEbZ para acelerar el calculo. Los resultados de la iteracién son:

Interacion T, E,@ E, (T AE,
1 300 16283 459 15824
2 500 -18377 3543 -21920
3 384 1725.7 1232.6 493.1
4 386. 6 1275 1266 9
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Es claro que el método converge rapidamente y la solucion final €s

J, = 1.3135 x 10%  Jyp = 22,051
Jy, = 710 E,, = 1275 T, = 386.6 K
El flujo de calor total perdido por la superficie 1 es
@ = + - .
AT RT TO+ (B, Ak @)

= 1.7226 x 10° W/m?

Para una superficie de 0.5 por 0.5’m el calor perdido es por consiguiente

§1= (1.7226 x 10°(0.5)* = 43 065 W

Se podran calcular otros casos, y la influencia que tienen h y ¢, en los resultados se pueden ver en la figura a
continuacion.

8-14 Radiacién solar

La radiacion solar es una forma de radiaciéon térmica que tiene una distribucién de
longitud de onda especifica. Su intensidad depende en gran parte de las condiciones
atmosféricas, la estacion del afio y el angulo de incidencia de los rayos solares sobre la
superficie de la tierra. En los confines de la atmosfera, la irradiacion solar total es de
1395 W/m? cuando la Tierra se encuentra a su distancia media del Sol. A este namero
se le denomina constante solar y esta sujeto a modificaciones a medida que se obtienen
mas datos experimentales.

Debido a la alta capacidad de absorcion del biéxido de carbono y del vapor de
agua en la atmosfera, no toda la energia expresada por la constante solar alcanza la
superficie de la Tierra. La incidencia de radiacién solar sobre la superficie de
la Tierra depende también de la cantidad de polvo y otros contaminantes en la atmds-
fera. Cuando los rayos solares inciden en forma directa sobre la superficie de la Tierra,
ésta alcanza su maxima cantidad de energia solar ya que (1) se presenta un area vista
méas ampliamente para el flujo solar entrante y (2) los rayos solares viajan una distan-
cia menor a través de la atmdsfera, y de esta manera la absorcidn es menor que la que
hay cuando el angulo de incidencia es méas oblicuo que el normal. La Fig. 8-63
muestra los efectos de la absorcion atmosférica para un lugar a nivel del mar en un dfa
despejado y con una atmosfera con una cantidad de polvo y de vapor de agua modera-
dos.

La Fig. 8-63 hace evidente que la radiacion solar que alcanza la superficie de la
Tierra no se comporta como la radiacion desde un cuerpo gris ideal, mientras que en
el exterior de la atmosfera la distribucion de energia sigue con mayor fidelidad un
patron ideal. Para determinar una temperatura de cuerpo negro equivalente para la
radiacion solar, podriamos emplear la longitud de onda a la que ocurre el espectro
maximo (cerca de 0.5 um, de acuerdo con la Fig. 8-63) y la ley de desplazamiento de
Wien [Ec. 8-18]. Este estimado nos da
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Flg. 863 Distribucion espectral de la radiacion solar como funciones de las condiciones
atmosféricas y el angulo de incidencia de acuerdo con la Ref. 15.

72 8075- 6 - 5795 K (10 431°R)

La temperatura solar equivalente para la radiacion térmica es por consiguiente cerca
de 5800 K (10 000 °R).

Si todos los materiales presentaran un comportamiento de cuerpo gris, el andlisis
de la radiacién solar no presentaria un problema particularmente dificil. Sin embar-
go, como la radiacién solar se concentra en la longitud de ondas cortas, en oposicion a
longitudes de onda mas largas de la mayoria de las radiaciones térmicas “confinadas
a la Tierra”, un material especifico puede exhibir propiedades de absorcion y transmi-
sion completamente diferentes para las dos clases de radiacion. El ejemplo clasico para
este comportamiento es un invernadero. El vidrio ordinario transmite radiacion sin di-
ficultad alguna en longitudes de ondas menores a 2 pm; asi, transmite la mayor parte
de la radiacion solar que incide sobre él. Sin embargo, este vidrio es por esencia opaco
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a radiaciones de longitudes de onda largas, mayores de 3 0 4 um. Practicamente toda
la radiacion a baja temperatura emitida por objetos dentro del invernadero es de tal
caracter de longitud de onda larga que permanece atrapada en él. Por tanto, el vidrio
permite la entrada de mucho mas cantidad de radiacion de la que permite escapar,
produciendo asi el efecto de calentamiento que nos es tan conocido. La radiacion solar
absorbida por los objetos dentro del invernadero debe disiparse eventualmente hacia
los alrededores, por medio de la conveccion a través del exterior de las paredes del in-
vernadero.

Un comportamiento similar se observa en metales opacos o0 superficies pintadas en
cuanto a su absorbencia y reflectividad solares, en oposicion a la radiacién a baja tem-
peratura. En muchas ocasion®s, la absorbencia total para radiacion solar puede ser
muy diferente de la absorbencia de radiacion de un cuerpo negro a una temperatura
moderada, digamos 25 °C. La Tabla 8-3 proporciona una breve comparacion de ab-
sorbencias para algunas superficies tipicas, tanto en radiacion solar como en radiacion
a baja temperatura. Como se observara, puede haber grandes diferencias entre ellas.

Este breve estudio sobre la radiacion solar no intenta ser completo. Su objetivo es
mas bien prevenir al lector sobre la informacion sobre propiedades (tal como las de la
Ref. 14) cuando realiza calculos para radiacion solar.

Ejemplo 8-17

Calcule la temperatura de equilibrio de radiacion para una placa expuesta a un flujo solar de 700 W/m? y
con una temperatura a su alrededor de 25 °C cuando la superficie est4 cubierta por(a) una capa de pintura
blanca, (b) una capa de laca negra. Desprecie la conveccion.

Tabla 8-3 Comparacién de absorbencias de diversas
superficies a las radiaciones solar y térmica a baja
temperatura reunidas en la Ref. 14

Absorbencia

Para Pararadia-

radiacion cion de baja

o solar temperatura
Superficie ~9250C
Aluminio muy pulido 0.15 0.04
Cobre muy pulido 0.18 0.03
exidado 0.65 0.75
Hierro  fundido 0.94 0.21

Acero inoxidable Num. 301,

pulido 0.37 0.60
Miarmol blanco 0.46 0.95
Asfalto 0.90 0.90
Tabique rojo 0.75 0.93
Grava 0.29 0.85
Laca negra mate 0.96 0.95

Pinturas  blancas, diferentes
tipos de pigmentos 0.12-0.16 0.90-0.95
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Solucién

En equilibrio radiante la energia neta absorbida del Sol debe igualar el intecambio de radiacion de onda
larga con los alrededores, o

q _
(K) Ogor = Tbaja temp. T(T 1 = T4) (@)
Sol
Para la pintura blanca obtenemos de la Tabla 8-3

e = 0.12 “baja temp, =0.9

de manera que la Ec. (a) se convierte en

(700)0.12)= (0. 9X5. 669 x 107*(T"* = 298*)
Y T=312.5 K = 39.5 °C [103"F

Para la laca negra obtenemos

Xsgp] = 0.96 0.95

abaja temp.:

de manera que la Ec. (a) se vuelve

(700)(0.96) = (0.95)(5.669 x 10~*}(T* ~ 298"
Y T=3m8K = 104.8 °C [220.6 °F]

De este ejemplo concluimos que desde el principio hubiéramos podido saber que las superficies blancas son
mas frescas que las negras bajo la luz solar.

Ejemplo 8-18: Un colector solar de placa plana

Un colector solar de placa plana se construye como se indica en la figura. Una placa de vidrio cubre la su-
perficie ennegrecida la cual estd aislada. La energia solar se transmite a través del vidrio a una rapidez de
750 W/m? y se absorbe en la superficie negra. La superficie se calienta e irradia hacia el vidrio y también
pierde calor por conveccién a través de la zona de aire que tiene k,/k = 1.4. La superficie exterior del vi-
drio pierde calor por radiacién y conveccién hacia el medio ambiente a 30 °Ccon h =20 W/m?-°C. Se su-
pone que el vidrio no transmite radiacion térmica alguna y tiene ¢ = 0.9. Se supone que la superficie negra
tiene ¢ = 1.0 para toda la radiacién. Determine la temperatura del vidrio y de la superficie interior.

Aislante Figura Ejemplo 818
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Solucion
Este es un ejemplo interesante del analisis de transferencia de calor por radiacién y conveccién combinadas.

Designamos la placa negra como superficie 1, el vidrio como superficie 2 y los alrededores como superficie 3.
Suponemos que no existe absorcion de energia solar en el vidrio. Para la placa negra

La conveccién y la energia solar que se envian a la superficie 1 son

41 _ ke p q
4l - L1 *A].,, (@)
Si aplicamos ahora la Ec. 8-115, tenemos
ke o _ q b)
Ep = Fipdu= H(Tz T‘)+A1 (
3

en donde J,, es la radiosidad interior para el vidrio. El balance global de energia para la superficie 2 es

k,
1—6-_2—;(2E02 - Jg,- —Jga) B A_x(T‘ TZ) + h(Tll - T2) (c)

en donde ahora, Jzg es la radiosidad exterior del vidrio.
Para el sistema completo, la energia solar absorbida deberd perderse eventualmente por conveccién y ra-
diacién por la superficie exterior del vidrio. Asi,

1

%J H T, - T E 0 mE,) (d)

Finalinente, la radiacion perdida por el exterior del vidrio se puede escribir de dos maneras:

- _ €
d Ez(Ebz EhS) = (Ebz ng) 1 P (e)

9
A

El area del colector es ruy grande cmnparada con el espaciamiento, de manera que Fy; = 1 (). Ahora
tenernos cuatro ecuaciones y cuatro incognitas: Epy, Eyy, [ ¥ Ja,. POr supuesto T,y T, se expresan en térini-
nos de E, y Es,. El procedimiento para su solucién es el siguiente:

1. Resuelva la Ec. (d) para E,,y T por iteracion.
2. Resuelva la Ec. (e) para J,,.
3. Resuelva la Ec. (b) para [, y sustituya en la Ec. (r) lo que da (con Fy, = 1.0)

ke

& [2}«:hz By, ~ 5%

q k.
s (T, - T +% l_ le =52 (T T+ T =Ty ()

4 Resuelva la Ec. (f) para T}y E,, por interacién.

Cuando se sigue este procedimiento con k =003 W/in-°C, los resultados son

682.96 Wim? T,= 331.3 K
662.45 W/mt  Jy = 76094 W/m?

J20
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E, = 1471.68 Wim* T, = 401.4 K {262.5 °F]

y vemos que podemos alcanzar una temperatura bastante importante en el interior del colector. Este resul-
tado es para el caso en que hay aislante. En la practica corriente la energia se extraera de la superficie ca-
liente y se obtendran temperaturas menores. dependiendo de la rapidez de eliminacién de energia. En la
Ref. 37 se proporciona una amplia informaciéon sobre colectores solares.

8-15 Propiedades de radiacion del medio ambiente

Ya hemos descrito el espectro de radiacion del Sol y observado que la mayor parte de
la energia solar se encuentra concentrada en la region de longitudes de onda corta.
También se observé que como consecuencia de este espectro, las superficies reales
pueden presentar diferencias importantes entre las propiedades de absorcion de ra-
diacion solar y las de radiaciones “confinadas a Tierra” de longitudes de onda larga.

Los meteorélogos y los hidrélogos utilizan el término tnsolacion para describir la
intensidad de la radiacion que incide directamente sobre una superficie horizontal,
por unidad de area y unidad de tiempo y se designa con el simbolo Z. Aunque haremos
hincapié en otras unidades, es conveniente mencionar una unidad que aparece en la
literatura metereoldgica:

1 langley (Ly) =1 cal/cm?® [3.687 Btu/pie?]

Las intensidades de la insolacién y radiacidon con frecuencia se expresan en langleys
por unidad de tiempo; asi, la constante de Stefan-Boltzmann seria

o = 0.826 x 107! Ly/min -K*

La transferencia de calor por radiacion en el medio ambiente esta gobernada por
las propiedades de absorcion, dispersién y reflexion de la atmdsfera y superficies natu-
rales. En la atmdsfera ocurren dos tipos de fenémenos de dispersion. Se observa una
dispersion molecular debida a la interaccion de la radiacién con moléculas indivi-
duales. El color azul del cielo es resultado de la dispersién de las longitudes de onda
(corta) violeta por las moléculas de aire. La dispersion de particulas en la atmésfera es
el resultado de la interaccién de la radiacion con muchos tipos de particulas que se en-
cuentran suspendidas en el aire. Polvo, smog y gotas de agua son todas tipos importan-
tes de centros de dispersion de partfculas. El proceso de dispersién estd gobernado
principalmente por el tamafio de la particula en comparacion con la longitud de onda
de la radiacion. La dispersién maxima ocurre cuando la longitud de onda y el tamafio
de la particula son iguales y disminuye progresivamente para longitudes de onda mas
largos. Para longitudes de onda menores que el tamafio de la partfcula, la radiacién
tiende a reflejarse.

El fendbmeno de reflexidon en la atmésfera ocurre con menor frecuencia para las
longitudes de onda menores que el tamafio de particula, y en esta regién son bastante
independientes de la longitud de onda. El término albedo se usa para describir las pro-
piedades reflejantes de las superficies y se define por



Transferencia de Calor por Radiacion 431

energia reflejada

= albedo =
A4 = albedo energia incidente (8-11D

En la Tabla 84 se dan los albedos de algunas superficies naturales. El efecto del angu-
lo de incidencia solar en el albedo del agua se muestra en la Fig. 8-64, en donde @ es el
angulo que hacen los rayos incidentes con la horizontal.

La atmosfera absorbe radiacion de manera bastante selectiva en bandas de longi-
tud de onda estrechas. La absorcion por radiacion solar ocurre en bandas completa-
mente diferentes a las de absorcion de radiacion desde la Tierra debido a la diferencia
en espectros para los dos tipos de radiacion. En la Fig. 8-65 vemos el espectro aproxi-
mado para la radiacion solar y terraquea con algunas bandas de absorcion importan-
tes superpuestas en el diagrama. Observe el diferencial de la escala en las dos curvas.
Una répida inspeccion de las curvas muestra que la atmésfera transmite la mayor par-
te de la radiacion de longitud de onda corta mientras que absorbe la mayor parte de la
radiacion que regresa de la Tierra. Por tanto, la atmdsfera actlla de manera muy pa-
recida a un invernadero, atrapando la radiacion solar entrante para proporcionar
energia y calor para los humanos en la Tierra. Se ha expresado cierta preocupacion
sobre la posibilidad de que el hombre perturbe el equilibrio de energfa de la Tierra por
medio de la contaminacion excesiva de la atmoésfera. Tal posibilidad existe pero se en-
cuentra fuera del alcance de nuestro estudio.

La absorcion y dispersion de radiacién pueden describirse con la ley de Beer, Ec.
8-48 la cual repetiremos por comodidad

= =g (8-118)

Tabla 8-4 Albedo de superficie naturales, de acuerdo con la Ref. 32

Superficie Albedo A Superficie Albedo A
Agua 0.03-0.40 Trigo de primavera 0.10-0.25
Negro, Suelo seco 0.14 Trigo de invierno 0.16-0.23
Negro. suelo humedo 0.08 Centeno de invierno 0.18-0.23
Gris, suelo seco 0.25-0.30 Pasto alto y denso 0.18-0.20
Gris, 'suelo humedo 0.10-0.12 Pasto verde 0. 26
Azul, barro seco 0.23 Pasto secado al Sol 0.19
Azul, barro humedo 0.16 Copas de roble 0.18
Desierto, barro del 0.29-0.31 Copas de pino 0.14
Amarillo, arena 0.35 Copas de abeto 0.10
Blanco, arena 0.34-0.40 Algodén 0.20-0.22
Rio, arena de 0.43 Campo de arroz 0.12
Brillante, arena fina 0.37 Lechuga 0,92
Roca 0.12-0.15 Remolacha 0.18
Arenas densamente carbonizadas (), 15-0. 25 Papas 0.19
Nieve 0.40-0. 85 Brezo 0.10
Hielo de mar 0.36-0.50
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‘Fig. 8-64 Efecto del angulo de altitud solar Y nubes sobre el albedo para la
superficie del agua fija, de acuerdo con la Ref. 33.

en donde a, es el coeficiente de absorcion monocromatica y x es el espesor de la capa
que absorbe la radiacion. Para el proceso de dispersion, reemplazaremos a, por el co-
eficiente de dispersion k,.

El enfoque convencional en los problemas atmosféricos es suponer que los procesos
de absorcién y dispersién se superponen uno al otro y se pueden expresar en la forma
de la Ec. 8-118 sobre todas las longitudes de onda. Los coeficientes adecuados se defi-
nen como

a..s = coeficiente promedio de dispersién molecular sobre todas las longitudes de

onda

a,, = coeficiente promedio de dispersion de particula sobre todas las longitudes
de onda

a = coeficiente promedio de absorcion sobre todas las longitudes de onda

a = a, + a,+ a = coeficiente de atenuacién total sobre todas las longitudes

de onda

Con estos coeficientes, la insolacién por radiacién sobre la superficie de la Tierra se
expresa como
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Fig. 8-65 Espectros de radiacién térmica para el Sol y la Tierra con fas bandas

de absorcion primaria indicadas por medio de las &reas sombreadas. Observe
las diferentes escalas; 1 erg/cm?:s = 1 mW/m?.

~N
()

R — (8-119)

Py
©

en donde m es el espesor relativo de la masa de aire y n se define como elfartor de tur-
biedad del aire:

ac
a ms

(8-120)

Las insolaciones se definen como

I, = insolacién directa sobre la superficie de la Tierra con cielo sin nubes.
I, = insolacion en los lirnites exteriores de la atmdsfera terrestre.

El coeficiente de dispersién molecular para el aire a presion atmosférica se da [32] co-
mo

amg = 0128 - 0.0%4 log m (8-121)
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El espesor relativo de la masa de aire se calcula como la cosecante de la altitud solar ¢.
El factor de turbiedad es por consiguiente, un medio conveniente para la especifica-
cion de la pureza y claridad atmosféricas; su valor va de cerca de 2.0 para aire muy
claro hasta 4 o 5 para medios industriales muy contaminados.

La insolacion en el limite exterior de la atmosfera se expresa en términos de la
constante solar E,, por

I, = E,, senq (8-122)

en donde ¢ es de nuevo el &ngulo que forman los rayos con la horizontal. Damos la
constante solar como

E, = 442.4 Btu/h -pie’
= 2.00 cal/cm? ‘min
= 1395 W/m?

En la Tabla 8-5 se da una variacion promedio de la radiacion solar incidente para si-
tuaciones nubladas y sin nubes, en funcién del angulo de altitud solar.

Ejemplo 8-19

Cierta atmosfera contatninada tiene un grado de turbiedad de 4.0. Calcule la insolacion directa con cielo
sin nubes para un dngulo de altitud solar de 75¢. ;En cuanto se reduce esta insolacion para un cielo despejado)

Tablag-5 Irradiacién solar (inso-
tacién) sobre una superficie hori-
zontal bajo condiciones atmosféri-
cas promedio, de acuerdo con la
Ref. 33

Insolacion total

promedio

Altitud solar, _—

grados o Ly/h Whm?
5 3.6 41.9
10 9.7 112.8
15 17.2 200.0
20 25.0 290.7
25 32.8 381. 4
30 40.6 472.1
35 41.7 554. 6
40 54.7 636.0
45 61.1 710.4
50 67.2 781.4
60 ' 71.5 901. 1
70 85.3 991.8
80 69.7 1043

90 91. 4 1063




Transferencia de Calor por Radiaciéon 435

Solucién

Usaremos la Ec. 8-1 19 para este calculo, de inanera que necesitaretnos realizar los siguientes célculos inter-
medios

I, = E, sena = 139 sen 75" = 1347 W/m?
m = cosec 75” = 1.035
@, = 0.128 = 0.054 log m = 0.1272

Tenemos g = 4.0, de ynanera que de la Ec. 8-119

I, = 1347 exp [-(0.1272)(4.0%(1.035)}
= 795.5 W/m?

Para un dia muy claro, 7 = 2.0 y tendremos

I, = 1347 exp [~(0.1272)2.0)(1.035)}

1035 W/m?

Asi la insolacién se ha reducido en un 23% como resultado del medio contaminado.

La absorcién de radiacion en cuerpos naturales acuosos es un proceso importante
debido a su influencia en las tasas de evaporacion y la dispersion eventual del vapor de
agua en la atmdsfera. Mediciones experimentales [34] muestran que la radiacién solar
se absorbe rapidamente, en las capas superiores de agua, seguida por un decairniento
exponencial aproximado con el espesor de agua. La radiacion incidente sigue una va-
riacion de

%: (1 - e (8-123)

N

en donde I es la intensidad en la superficie e I, es la intensidad a una profundidad z; 8
representa la fraccidon de energia absorbida por la superficie y g es un coeficiente de
absorcion o extincién para el material. Beta se puede interpretar corno una rnedida
del contenido de longitud de onda de radiacién solar, ya que las longitudes de onda
mas cortas penetran en el agua con mayor rapidez. Este coeficiente parece tener un va-
lor de 0.4 para todos los lagos de Jos que se tiene informacién Y se supone que este valor
es independiente del tiempo; Los valores del coeficiente de extinciéon pueden variar en
forma considerable, por ejemplo, tiene el valor de 0.16 ! para las aguas extrermada-
mente limpias del lago Tahoe [35] y un valor de 0.89 ! para las aguas mas turbias
del lago Castle, California [36}

Kondratyev [30]y Geiger [$'1]proporcionan informacion adicional sobre radiacion
en la atmosfera.

Ejemplo 8-20

Calcule la rapidez de generacién de calor que resulta de una absorcién de radiacién solar en un lago con un
coeficiente de extincién de 0.328 m™!y una altitud solar de 90° en un dia claro. Realice los célculos para
una profundidad de 1 pie [0.3048 m].
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Solucién
La rapidez de generacién de calor se obtiene diferenciando la Ec. 8-123:

. . Qabsorbido__

- d—If = I 1 ) —az
q= A dz dz 3(1( B e
La insolacién de superficie Iy se calcula con la Ec. 8-1 19:

I, = Ep, sen o = 1395 W/m?

m = cosec 90” = 1.0
Gms = 0.128 = 0.054 log m = 0.128
n=20
I. =1, = 1395 exp [—(0.128)2.0)(1.0)]
= 1080 W/m?

También tenemos g = 0.328 y § = 0.4, de manera que

4 = (1080)0.328)(1 ~ 0.4) exp [—(0.328)(0.3048)]
=192.3 W/m?

8-16 Efecto de la radiacion sobre la medicion
de temperatura

Cuando se coloca un termoémetro en un flujo de gas para medir su temperatura, ésta se
indica por el elemento sensor y esta determinada por el balance global de energia en el
elemento. Considérese éste que se muestra en la Fig. 8-66. La temperatura del gas es
T . la radiacion efectiva que rodea la temperatura es T. y la temperatura indicada
por el termdmetro es T,. Suponiendo que T _ es mayor que T, una transferencia de
energia por conveccién hacia el termometro y en seguida sera disipada por radiacion
hacia los alrededores. Por consiguiente, el balance de energia se convierte en

RA(T, -T)= cAe(Tt TH (8-124)

en donde A es el area de superficie del elemento y e su emisividad. La Ec. 8- 124 supone
gue los alrededores son ya sea muy amplios o bien negros, de manera que se puede
aplicar la Ec. 8-43a para la transferencia de calor por radiacion.

De este balance de energia podemos ver que la temperatura indicada por el termé-
metro no es la verdadera temperatura del gas, sino una de equilibrio entre conveccion
y radiacion. Si no se toma en cuenta de manera adecuada este balance de energia se
tendran errores muy grandes en las mediciones de temperatura. Para reducir esta difi-
cultad, con frecuencia se utilizan protecciones contra la radiacion.

Ejemplo 8-21

Un termémetro de mercurio en vidrio que tiene ¢ = 0.9 cuelga en una estructura metélica e indica una tem-
peratura de 20 ¢, Las paredes del edificio se encuentran mal aisladas y su temperatura es de 5 “C. El valor
de h para el termémetro se puede tomar como 8.3 W/m?2°C. Calcule la verdadera temperatura del aire.
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Flujo de gas
—- h’ Tm

“

T;

Fig. 8-66 Elemento de termémetro en una
corriente.

Solucién

Para la solucién empleamos la Ec. 8-124
hT.=T)=geT? TH
Al insertar los valores nunéricos, con T, = 20 °C =293 K, T. = 5 °C =278 K, obtenernos

(8.3(T, ~293) = (5.669 x 107*X0.9(293* 278"
¥ T, =301.6 K = 28.6 °C [83.5 °F]

En este ejemplo sencillo el ternémnetro tiene un error de 8.6 °C [15.5 “F]!

8-17 EI coeficiente de transferencia de calor por radiacién

En los capitulos precedentes en el desarrollo de la transferencia de calor por convec-
cién, nos pareci6 conveniente definir el coeficiente de transferencia de calor por medio de

qeonv = hcon\'A(Tw - ch)

Como con frecuencia los problemas de transferencia de calor por radiacion se en-
cuentran estrechamente asociados con los problemas de conveccion y la transferencia
de calor total, tanto por conveccién como por radiacion es con frecuencia el objetivo

del analisis, es conveniente dar a ambos procesos una base comun definiendo el coefi-
ciente de transferencia de calor por radiaciéon 4., como

ql'adZ hrAl(Tl - Tz)

en donde T,y T, son las temperaturas de los dos cuerpos que intercambian calor por
radiacion. La transferencia de calor total es entonces la suma de la conveccion y la ra-
diacién,

q ={(he + h)A(T = T,) (8-125)

si suponemos que la segunda superficie que intercambia radiacion es un recinto y que
se encuentra a la misma temperatura que el fluido. Por ejemplo, el calor perdido por
conveccion y radiacion libre a partir de una tuberia que pasa a través de una habita-
cién se puede calcular de la Ec. 8-125.
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En muchas ocasiones el coeficiente de transferencia de calor por conveccién no de-
pende realmente de la temperatura. Sin embargo, con el coeficiente de transferencia
de calor por radiacion no ocurre esto. El valor de A, que corresponde a la Ec. 8-43,
podria calcularse de

q _ ol ~TH _
A, T+ (A:/Az)(i/€2 7" h(T, T,)
BT+ THT + T, (8-126)

"= Ter+ @A,/A) e ~ 1)

Es obvio que, el coeficiente de radiacion depende estrechamente de la temperatura.

Preguntas de repaso

1. ¢Cémo define la radiacion térmica de otros tipos de radiacién electromagnética?
éQué es la ley de Stefan-Boltzmann?

Haga la distincién entre superficies especular y difusa.

Defina intensidad de radiacién.

¢Qué es la identidad de Kirchhoff? ¢Cuando se aplica?

¢Qué es un cuerpo gris?

¢Qué significa el factor de forma de radiacion?

Defina irradiacion y radiosidad.

¢Qué es la ley de Beer?

gPor qué las superficies absorben en forma diferente la radiacion solar y la proveniente de la
Tierra?

©C®NO U AN

=
I

Il. Explique el efecto de invernadero.

12. ¢Por qué-el cielo es azul?

13. Defina albedo.

14. ¢Qué significa el efecto atmosférico de invernadero?
15. éQué significa el factor de turbiedad?

Problemas

El Encuentre los factores de forma para radiacion Fl-z para las situaciones mostradas

Figura Problema 8-1
"

v

T
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8-2 El cuarzo fundido transmite 90% de la radiacion térmica incidente entre 0.2 y 4 um. Supon-

ga que cierta fuente de calor se mira a través de una ventana de cuarzo. gQué flujo de calor en

watts se transmitird a través del material a partir de las fuentes de radiacién de cuerpo negro a a)
800 °C, b) 550 °C, ¢) 250 °Cy d) 70 °C?

8-3 Repita el Prob. 8-2 para zafiro sintético, el cual tiene una transmisividad de 0.85 entre 0.2 y
5.5 pm.

g-4 Repita el Prob. 8-2 para yoduro de cesio, el cual tiene una transmisividad aproximada de
0.92 entre 0.3 y 52 pm.

g-5 Una placa de SO X 30 cm con una emisividad de 0.5 se adhiere al costado de una nave espa-
cial que estd perfectamente aislada de su interior. Suponiendo que el espacio exterior es un cuer-
po negro a 0 K, determine la temperatura de equilibrio para la placa en un punto del espacio en
el que el flujo de calor radiante del Sol es 1500 W/m % Suponga el comportamiento de cuerpo
gris.

g-6 Se maquina un agujero cénico en un bloque de metal cuya emisividad es 0.5. ElI hoyo tiene
2.5 cm de diametro en la superficie y 5 cm de profundidad. Si el bloque metélico se calienta a
550 °C, calcule la radiacion emitida por el agujero. Calcule el valor de una emisividad aparente
del agujero, definida como la proporcion de la energia real emitida por él a la de la energia que

seria emitida por una superficie negra con area igual a la de la abertura y a una temperatura
igual a la de las superficies internas.

8-7 Se taladra un hoyo de 2.5 cm de diametro en una placa metalica de 7.5 cm, la cual se man-
tiene a 260 °C. El hoyo estd forrado con una hoja delgada que tiene una emisividad de 0.07.
Sobre el hoyo, en un lado de la placa, se coloca una superficie caliente a 425 °C, la cual tiene
una emisividad de 0.5, y el hoyo se deja abierto en el otro lado de la placa. La superficie a 425 °C

estd aislada de la placa en lo que respecta a la conduccién. Calcule la energia emitida por el ho-
yo abierto.

8-8 Se taladra un hoyo cilindrico de profundidad x y didmetro d en un bloque de metal que
tiene una emisividad de ¢, Usando la definicién que se da en Prob. 8-6, bosqueje la emisividad
aparente del hoyo en funcién de x/d y €.

8-9 Se hace un agujero cilindrico de diametro d en una placa metalica de espesor x. Suponiendo
que la radiacién emitida a través del agujero a ambos lados de la placa se debe solamente a la
temperatura de la placa, trace la emisividad aparente del agujero en funcién de x/d y la emisivi-
dad ¢ del material de la placa.

8-10 un satélite artificial de 1 m de diametro gira alrededor de la Tierra a una altitud de 400
km. Suponiendo que el didmetro de la Tierra es 12.9 Mm y la superficie externa del satélite es de

aluminio pulido, calcule la temperatura de equilibrio radiante del satélite cuando estd en el lado
“oscuro” de la Tierra. Considere a ésta como un cuerpo negro a 15 °C y el espacio exterior como
un cuerpo negro a 0 K. El factor de forma geométrica del satélite a la Tierra puede tomarse co-

mo la proporcién del &ngulo solido subtendido por la Tierra al &ngulo sélido total para ra-
diacién a partir del satélite. Cuando el satélite estad en el lado “iluminado” de la Tierra, esta irra-

diado con un flujo calorifico aproximado de 1400 W /m? del Sol. Calcule de nuevo la temperatu-
ra de equilibrio del satélite bajo estas condiciones, suponiendo un comportamiento de cuerpo
gris. Suponga que el satélite recibe radiacion del Sol como un disco y radia al espacio como una
esfera.

8-11 Un calentador de barra larga con ¢ = 0.8 se mantiene a 980 °C y se coloca cerca de un
reflector semicilindrico como se muestra. EI didmetro de la barra es 7.5 cm y el del reflector es 50
cm. El reflector estd aislado y’la combinacién de calentador y reflector se coloca en una habita-
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cién grande cuyas paredes se mantienen a 15 °C. Calcule la pérdida de calor por radiacion por
longitud unitaria de barra de calentador. gC(’)mo se compara esto con la energia que seria ra-
diada por la barra si se usara sin el reflector?

' Reflector

aislado
' Barra de calentador

Figura Problema 8-11

8-12 Una barra de calentador sobresale de una nave espacial. La barra pierde calor hacia el es-
pacio exterior por radiacién. Suponiendo que la emisividad de la barra es ¢ y que no se refleja
nada de la radiacion emitida por la barra, establezca la ecuacion diferencial para la distribucion
de temperatura en la barra. Establezca también las condiciones de frontera que debe satisfacer
la ecuacion diferencial. La longitud de la barra es L, su area de seccion transversal es A, su

perimetro P y su temperatura en la base es 7,. Suponga que el espacio exterior es un cuerpo
negro a 0 K.

8-13 Una habitacion de 3 por 3 por $ m tiene una pared lateral que se mantiene a 260 °C; el pi-
so se mantiene a 90 °C. Las otras cuatro superficies estan perfectamente aisladas. Suponga que
todas las superficies son negras. Calcule la transferencia de calor neta entre la pared caliente y el
piso frio.

8-14 Una habitacion cuadrada de 3 por 3 m tiene el piso caliente a 25 °C, el techo a 13 °C y se

supone que las paredes estan perfectamente aisladas. La altura de la habitacién es 25 m. La
emisividad de todas las superficies es 0.8. Usando el método de red, encuentre el intercambio ne-
to entre el piso y el techo y la temperatura de la pared.

8-15 Se desea transmitir energia de una nave espacial a otra y se dispone en cada nave de una
placa cuadrada de 1.5 m para llevarlo a cabo. Las naves se guian para que las placas sean para-
lelas y a 30 cm de distancia. Una placa se mantiene a 800 °C y la otra 280 °C. Las emisividades
son 0.5 y 0.8, respectivamente. Encuentre a) el calor neto transferido entre las naves en watts y
b) la pérdida de calor total de la placa caliente en watts. Suponga que el espacio exterior es un
cuerpo negro a 0 K.

8-16 Dos planos paralelos perfectamente negros de 1.2 por 1.2 m estan separados por una dis-
tancia de 1.2 m. Un plano se mantiene a 550 °C y el otro a 250 °C. Los planos se encuentran en

una habitacion grande cuyas paredes estan a 20 °C. ¢Cuail es la transferencia de calor neta entre
los planos?

8-17 Dos planos paralelos de 90 por 60 cm estan separados por una distancia de 60 cm. Uno de
los planos se mantiene a 550 °C y tiene una emisividad de 0.6. El otro plano esta aislado. Los
planos se encuentran en una habitacion grande que se mantiene a 10 °C. Calcule la temperatura
del plano aislado y la energia perdida por el plano caliente.

8-18 Tres placas paralelas infinitas se arreglan como se muestra. La placa 1 estad a 1200 K y la
placa 3 se mantiene a 60 K; ¢ = 0.2, 6= 05 ye = 08 La placa 2 no recibe calor de fuentes
externas. JCudl es la temperatura de la placa 2?

8-19 pos Planos paralelos grandes con emisividades de 0.3 y 0.5 se mantienen a temperaturas de
800 Y 370 °C, respectivamente. Entre los dos planos se coloca una proteccion contra la radiacion
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1 2 3 Figura Problema 8-18

que tiene una emisividad de 0.05 en ambos lados. Calcule a) la rapidez de transferencia de calor
por unidad de &rea si no estuviera presente la proteccion, b) la rapidez de transferencia de ca-
lor por unidad de é&rea con la proteccién presente y c) la temperatura de la proteccion.

8-20 Dos planos paralelos de 1.2 por 1.2 m estan separados por una distancia de 1.2 m. Las emi-

sividades de los planos son 0.4 y 0.6 y sus temperaturas son 760 y 300 °C, respectivamente. Una
proteccion contra la radiaciéon de 1.2 por 1.2 m con una emisividad de 0.05 en ambos lados se

coloca equidistantemente entre los dos planos. El arreglo combinado estd puesto un cuarto gran-
de que se mantiene a 40 °C. Calcule a) la rapidez de transferencia de calor de cada uno de los
dos planos sin la proteccién presente, b) la rapidez de transferencia de calor de cada uno de
los dos planos con la proteccion presente y c) la temperatura de la proteccion.

g-21 Una placa vertical de 60 cm de alto y 30 cm de ancho se mantiene a una temperatura de 95
°C en una habitacion en la que el aire esta a 20 °C y 1 atm. Las paredes de la habitacion tam-
bién estan a 20 °C. Suponga que ¢ = 0.8 para la placa. ¢Cuanto calor radiante se pierde en la
placa?

8-22 Un tubo horizontal de 6 m de largo y 12.5 cm de didmetro se mantiene a una temperatura
de 150 °C en una habitaciéon amplia en la que el aire estd a 20 °C y 1 atm. Las paredes de la ha-
bitacion estan a 38 °C. Suponga que ¢ = 0.7 para el tubo. ¢Cuéanto calor se pierde por el tubo
tanto por conduccién como radiacion?

8-23 Se coloca un termopar en un conducto caliente grande para medir la temperatura del gas
que fluye por él. Las paredes del conducto estan a 425 °C y el termopar indica una temperatura
de 170 °C. El coeficiente de transferencia de calor del gas al termopar es 150 W/m?7¢ La emisi-
vidad del material del termopar es 0.43. dCual es la temperatura del gas?

8-24 Un tubo largo de 5 cm de diametro pasa a través de un cuarto y se expone al aire a presion
atmosférica y una temperatura de 20 °C. La temperatura de superficie del tubo es 93 °C. Supo-
niendo que la emisividad del tubo es 0.6, calcule la pérdida de calor por radiacién por pie de
longitud de tubo.

8-25 Un espacio anular se llena con un gas cuyas emisividad y transmisividad son 0.3 y 0.7, res-

pectivamente. Los diametros interno y externo del espacio anular son 30 y 60 cm y las emisivida-
des de las superficies son 0.5 y 0.3, respectivamente. La superficie interna se mantiene a 760 °C,

mientras que la externa se mantiene a 370 °C. Calcule la transferencia de calor neta por unidad
de longitud, de la superficie caliente a la superficie fria. ¢Cudl es la temperatura del gas? Despre-
cie la transferencia de calor por conveccion.

8-26 Para las condiciones del Prob. 8-25, bosqueje la transferencia de calor neta por unidad de
longitud del espacio anular en funcién de la emisividad del gas, suponiendo que €, + T, = 1.

8-27 Repita el Prob. 8-25 para dos planos paralelos infinitos con las mismas temperaturas y emi-
sividades. Calcule las rapideces de transferencia de calor por unidad de &rea de planos paralelos.

8-28 gas del Prob. 8-25 se fuerza a través del espacio anular a una velocidad de 6.0 m/s y se
mantiene a una temperatura de 1100 °C, Las propiedades del gas son
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p=16kgm® ¢,=167 kikg -°C
p=54 x 105 kg/m-s k=011 Wm-C

Suponiendo las mismas temperaturas y emisividades de las superficies como en el Prob. 8-25, es-
time el calentamiento 0 enfriamiento que se requiere para que las superficies interna y externa se
mantengan a esas temperaturas. Suponga que el coeficiente de transferencia de calor puede esti-
marse con la Ec. 6-4 de Dittus-Boelter.

8-29 Suponga que una placa plana se expone a un ambiente de alta velocidad. Definimos la
temperatura de equilibrio radiativo de la placa como la temperatura que ésta alcanzaria si estu-
viese aislada, de tal modo que la energ{a recibida por calentamiento aerodindmico es exactamen-
te igual al calor perdido por radiacion hacia los alrededores, es decir,

hA(T, = T,,) = —cAe(T4 - T4

donde los alrededores se suponen infinitos y a la temperatura T, ye es la emisividad de la superfi-

cie de la placa. Suponiendo una emisividad de 0.8 para la superficie, calcule la temperatura de
equilibrio radiativo para las condiciones de flujo del Ej. 5-9. Suponga que la temperatura efecti-
va de radiacion para los alrededores es -40 °C.

8-30 En una noche despejada la temperatura efectiva de radiacién del cielo puede considerarse
como == 70 °C. Suponiendo que no hay viento y que el coeficiente de transferencia de calor por
conveccion del aire hacia el rocio que se ha depositado en el césped es de 28 W/m?e °C, evaltie la
temperatura minima que debe tener el aire para evitar la formélci(’)n de escarcha. Desprecie la
evaporacion del rocio y suponga que el césped esta aislado del piso por lo que concierne a la con-
duccion. Tome la emisividad unitaria para el agua.

8-31 Una manera de construir una cavidad de hoyo negro es perforar un hoyo en una placa de
metal. Debido a las reflexiones multiples en el interior del hoyo, las paredes interiores parecen
tener una emisividad superior a la que tendria una superficie plana en el espacio libre. Un andli-
sis riguroso de la cavidad debe tomar en cuenta el hecho que la irradiacion no es uniforme sobre
toda la superficie interior. Asi, la localizacién especifica a la que observa un dispositivo medidor
de flujo radiante en esta superficie, debe conocerse para decir qué tan “negra” puede ser la su-
perficie. Considere un hoyo de 1.25 cm de didmetro y 2.5 cm de profundidad. Divida la superfi-
cie interna en tres secciones, tal como se muestra. Suponga, como una aproximacion, que la
irradiacion es uniforme sobre cada una de las tres superficies y que la temperatura y la ernisivi-
dad son uniformes en el interior de la cavidad entera. Un radiémetro detectard la energia total
que sale de la superficie (radiosidad). Calcule la proporcién]/Eb para cada una de las tres super-
ficies, suponiendo que ¢ = 0.6 y que no hay radiacién apreciable de los alrededores exteriores.

125 M diadm

1.25¢m 1.25¢m Figura Problema g-31

8-32 Repita el Prob. 8-31, suponiendo una temperatura en la cavidad de 120 °C y una tempera-
tura ambiente de 93 °C,
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8-33 Para medir la temperatura del aire en el interior de un horno, se inserta horizontalmente
un termopar envuelto en una funda de acero inoxidable de 3.2 mm {¢ = 0.6). Las paredes del
horno estan a 650 °C y la temperatura verdadera del aire es de 560 °C. gQué temperatura indi-
card el termopar? Suponga conveccion libre del termopar.

8-34 El termopar del Prob. 8-33 se coloca horizontalmente en una habitacion con aire acondi-
cionado. Las paredes de la habitacion estan a 32 °C y la temperatura del aire en ella es de 20 °C.
éQué temperatura indicara el termopar? éCuél seria el efecto en la lectura si el termopar estu-
viera envuelto por una proteccién contra la radiacién de aluminio pulido?

8-35 Dos discos paralelos de 10 cm de didmetro estan separados por una distancia de 2.5 cm.
Uno de los discos se mantiene a 540 °C, es reflector difuso por completo y tiene una emisividad
de 0.3. El otro disco se mantiene a 260 °C pero es un reflector especular difuso tal que gp = 0.2,
@, = 0.4. Los alrededores se mantienen a 20 °C. Calcule la pérdida de calor de la superficie in-
tema de cada disco.

g-36 A dos placas infinitas paralelas se les mantiene a 800 y 35 °C, con emisividades de 0.5 y 0.8,
respectivamente, Para reducir la rapidez de transferencia de calor se coloca una proteccion
contra la radiacion entre las dos placas. Ambas caras de la proteccion son reflejantes especulares
difusas, y tienen g» = 0.4, g, = 0.4, Calcule la rapidez de transferencia de calor con y sin la
proteccidon. Compare los resultados con el que se obtiene cuando la placa es completamente
reflejante y difusa con p = 0.8.

8-37 Repita el Prob. 8-17 suponiendo que el plano A 550 °C refleja solamente de una manera
especular. El plano aislado es difuso.

g-38 Dibuje la red de radiacion para una superficie especular difusa que pierde calor hacia un

recinto amplio. Obtenga una expresion para la transferencia de calor bajo estas circunstancias.
¢Cémo se puede comparar esta transferencia de calor con la que se obtendrfa con una superficie

difusa con la misma emisividad?

g-39 Se coloca una placa de 30 X 60 cm con¢ = 0.6 en una habitacion amplia y se le calienta a
370 °C. Soélo una de las caras de la placa intercambia calor con la habitacion. Una placa muy
reflejante (Q, =0.7,gp= 0.1), del mismo tamarfio que la anterior se coloca perpendicular a la
placa caliente de manera que los lados de 60 cm se encuentran en contacto. Ambos lados de
la placa reflejante pueden intercambiar calor con la habitacién. La temperatura de ésta es de 90
°C. calcule la energia perdida por la placa caliente con y sin la placa reflejante. ¢Cual es la tem-
peratura de la placa reflejante? Ignore la conveccién.

8-40 Se construye una cavidad de 5 X 5 por 2.5 cm en acero inoxidable(ez 0.6) y se calienta a
260 “C. Sobre la parte superior se coloca una ventana de vidrio esmerilado especial ( g,= 0.1, gp
=0.1, 70 =03, 7, = 0.3, ¢ = 0.2) de 5 por 5 cm. Calcule el calor perdido hacia una habita-
cién muy amplia a 20 °Cy compare con la energia que se perderia hacia la habitacion si se
quitara la ventana de vidrio.

g-41 Repita el Prob. 8-40 para el caso de una ventana que es completamente reflejante difusa y
transmisora especular, es decir, e = 0.2, 7,=06, ¢ = 0.2.

8-42 La cavidad del Prob. 8-40 tiene encima una ventana de cuarzo fundido y se supone que la
cavidad se encuentra completamente aislada en relacién a la pérdida por conveccién y conduc-
cién hacia el medio que la rodea. Se expone la cavidad a un flujo de irradiacién solar de 900
W/m?. Suponiendo que el cuarzo no es reflejante y 7 = 0.9, calcule la temperatura de equilibrio
en el interior de la cavidad. Recuerde que el intervalo de transmisién para el cuarzo es de 0.2 a 4
pum. Ignore la pérdida por conveccion por la ventana. Suponga que los alrededores se en-
cuentran a 20 °C,
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8-43 Aplique las Ecs. 8-105 y S-107 al problema descrito por la Ec. 8-43. Aplique directamente
las ecuaciones a fin de obtener la Ec. 8-43a para un objeto convexo completamente cubierto por
una superficie concava muy grande.

8-44 Repita el Ej. 8-3 utilizando el planteamiento de las Ecs. 8-112 y 8-115.

8-45 Repita el Prob. 8-14 utilizando el planteamiento de las Ecs. 8-112 y 8-115. Recuerde que ]
= E, para la superficie aislada.

8-46 Repita el Prob. 8-5 para una placa de aluminio pulido que tiene las caracteristicas de ra-
diacién que se dan en la Tabla 8-3.

8-47 Una losa de marmol blanco est4d expuesta a un flujo de radiacién solar de 1070 W/m?2. Su-
poniendo que la temperatura de radiacion efectiva del cielo es — 70 °C, calcule la temperatura
de equilibrio de radiacion de la losa, utilizando las propiedades que se dan en la Tabla 8-3. Para
este calculo ignore cualquier pérdida por conduccién y conveccion.

g-48 La placa del Ej. 5-4 es un cuadrado de 30 por 30 cm y se ha rociado con una pintura blanca
gue tiene una absorbencia solar de 0.16 y una absorbencia a temperatura baja de 0.09. La placa
se expone a un flujo de radiacién solar de 1100 W/m? y se le permite alcanzar el equilibrio con

los alrededores por conveccién. Suponiendo que la parte inferior de la placa esta aislada, calcule
su temperatura de equilibrio.

6-49 Calcule la energia emitida entre 4 y 15 ym, por un cuerpo gris a 100 °F con ¢ = 0.6.

8-50 Se disefia un horno con un calefactor radiante para secar pintura sobre partes metdlicas,
sobre una banda transportadora en movimiento, tal como se ve en el dibujo. La longitud de la
seccién de calentamiento es de 3 m y la temperatura de calefactor es de 425 °C. Las paredes de
los lados se encuentran aisladas y en forma experimental se ha determinado que la banda trans-
portadora y las partes metalicas alcanzan una temperatura de 120 °C. El conjunto banda y par-
tes tiene una emisividad efectiva de 0.8 y la superficie radiante del calefactor tiene ¢ = 0.7. Calcu-
le la energla que se suministra al calefactor. Asegﬁrese de considerar la radiaciéon que se pier-
de por las terminales del pasaje. Tome los alrededores como un cuerpo negro a 25 °C.

»l
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Calentador radiante

; Parte

Banda transportadora Figura Problema 8-50
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8-51 Un horno cubico tiene paredes interiores negras y mide 70 cm por lado. El gas en el interior
del horno tiene 15% de (]02 en volumen y 85% N,, y se encuentra a 1 atm de presion total. La

temperatura del gas es 1600 K y las paredes del horno deben mantenerse a 250 °C por medio de
un proceso de enfriamiento adecuado. ¢Qué tanto enfriamiento se requiere?

8-52 Dos placas paralelas se encuentran a 50 cm de distancia entre si y se les mantiene a tempe-
raturas de 250 y 600 °C. Entre los planos hay una mezcla de gas con 15% de CO,, 20% de vapor

Yo
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de agua y 65% de N, en volumen y una presion total de 2.5 atm. La temperatura del gas es de
1400 K. Calcule el intercambio de calor con cada placa por area de superficie unitaria. ¢Cual se-
ra la transferencia de calor si no hubiera gas?

g-53 Un horno cilindrico tiene una altura y didmetro de 80 cm y una emisividad de superficie de
0.85. El gas en el interior del horno estd compuesto de 10% de COZ 20% de vapor de agua y
70% de N, en volumen y se encuentra a 1500 K de temperatura. La presion es 1 atm. Calcule el
enfriamiento requerido para mantener las paredes del horno a 350 °C.

8-54 Una mezcla de gases a 3 atm y 1600 K contiene 17% de COj, 22% de vapor de aguay 61%

de N, en volumen y se encuentra encerrada entre dos planos negros a 100 y 500 °C. La distancia

de separacion entre los planos es de 90 cm. Calcule el intercambio de calor radiante con cada
una de las placas. ¢Cuil seria el intercambio de calor si no hubiera gas presente?

8-55 Dos franjas infinitas de 30 cm de ancho, estan separadas por 10 cm de distancia. Las franjas
tienen una emisividad de superficie de 0.25 y 0.5 y sus temperaturas respectivas son constantes a
200 y 1000 °C. El amplio medio que las encierra por completo se encuentra a 0 °C. Utilizando el

método numérico, divida cada franja en tres segmentos iguales y calcule la transferencia de calor
neta de cada franja. ¢Cual serfa la transferencia de calor de cada franja si se supusiera para cada
una de ellas una radiosidad uniforme? Suponga un comportamiento de cuerpo gris.

8-56 Repita el Prob. 8-55, utilizando una franja a 1000 °C con ¢ = 0.6 y la otra franja perfecta-
mente aislada (balance radiante) con ¢ = 0.25.

g-57 Dos placas rectangulares de 10 por 30 cm se encuentran a 10 cm de distancia entre si y es-

tan conectadas por cuatro paredes aisladas y que radian de nuevo. Las temperaturas son unifor-
mes a 1000 y 300 °C, y sus emisividades son 0.6 y 0.4, respectivamente. Utilizando el método nu-
mérico, determine la transferencia de calor neta suponiendo que a) las cuatro superficies radian-
tes actGan como una sola superficie y tienen una radiosidad uniforme y b) las cuatro superficies
radiantes tienen radiosidades determinadas por el balance radiante con todas las demas superfi-
cies. Suponga que las superficies a 1000 y 300 °C tienen radiosidad uniforme. Calcule también
las temperaturas para las superficies que radian de nuevo para cada uno de los caso§ mencionados.

8-58 Un termopar metalico horizontal de 3 mm de didmetro y 0.6 de emisividad se introduce en
un conducto a fin de medir la temperatura de una corriente de aire que fluye a 7 m/s, Las pare-
des del conducto se encuentran a 400 °C y el termopar indica una temperatura de 100 °C. Utili-
zando las relaciones de conveccion del Cap. 6, calcule la temperatura verdadera del gas.

g-59 Dos placas verticales de 30 por 30 cm se encuentran a 10 cm de distancia entre si y estan co-
locadas en el aire de una habitacion a 20 ®C. A una placa se le mantiene a 150 °C mientras que a
la otra placa alcanza una temperatura de acuerdo con su intercambio de energia por radiacion y
conveccion con la placa a 150 °C y los alrededores. Ambas placas tienen ¢ = 0.8. Utilizando las
relaciones aproximadas de conveccion libre del Cap. 7, calcule la temperatura de la otra placa.

g-60 Un horno con paredes interiores negras que se mantienen a 1100 °C tiene una abertura en
un lado cubierta con una ventana de vidrio con las siguientes propiedades:

0<A<3pum: 7=08 ¢€=02 p=0
Jum<h<x =0 €=08 p =02

Suponga un comportamiento difuso y calcule la radiacion perdida a través de la ventanilla hacia
una habitacion amplia a 25 o(,
i
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8-61 Un captador solar consiste en una superficie negra aislada cubierta por una placa de vidrio
que tiene las propiedades siguientes:

0<A<25um: 7=09 €e=101 p=0
0 €=095 p=005

It

25um<A<x 7

Suponga que el flujo radiante del Sol es 700\W/m2 y se encuentra completamente por debajo de
2.5 pm. Calcule la temperatura de equilibrio radiante de la superficie negra, despreciando la
conveccién, con un medio que lo rodea a 35 °C.

8-62 Dos discos paralelos de 60 cm de diametro estdn a 15 cm de distancia entre si y completa-
mente rodeados por un recinto amplio a $0 ®C. Las propiedades de las superficies son T; = 540
°C ¢ = 0.7, Tz =300 °C, =105 gcuél es la transferencia neta de calor radiante con cada su-
perficie? (No incluya el intercambio de la pared negra, sélo aquellas superficies que se miran
entre si.)

8-63 Vuelva a hacer el Prob. 8-62 para el caso en el que el disco 2 (300 °C, ¢ = 0.5) es comple-
tamente reflejante especular.

8-64 Una cavidad circular de 5 cm de diametro y 1.4 cm de profundidad estd hecha en un mate-
rial que tiene una emisividad de 0.8. La cavidad se mantiene a 200 °C, y la abertura esta cubier-
ta por un material transparente que tiene 7 = 0.7, ¢ = 0.3, p = 0. La superficie exterior del
material transparente presenta un coeficiente de transferencia de calor por conveccion de 17
W/m?-°C, La habitacion y el aire ambientales se encuentran a 20 °C. Calcule el calor neto per-
dido por la cavidad y la temperatura del material transparente.

8-65 Un calentador cilindrico largo, de 2.5 cm de diametro se mantiene a 650 °C y tiene una

emisividad de superficie de 0.8. El calentador esta colocado en una habitacién cuyas paredes se
encuentran a 25 °C. ¢En cuanto se reducird la transferencia de calor radiante si éste se en-
cuentra rodeado por una proteccion contra la radiacion hecha de aluminio, el cual tiene una
emisividad de 0.21 ¢Cuél es la temperatura del protector?

8-66 La superficie superior del cono truncado del Ej. 8-4 tiene Ty = 1200 Ky ¢ = 0.75. La su-
perficie lateral esta aislada y tiene ¢ = 0.3. El fondo se encuentra abierto y expuesto a una habi-
tacion amplia a 20 °C, Calcule la temperatura de la superficie lateral y el calor perdido hacia la
habitacion.

8-67 Dos cilindros concéntricos tienen una longitud de 30 cm. El cilindro interior tiene 8.0 cm
de didmetro. gCuél debera ser el diametro del cilindro exterior de manera que Fj, = 0.8 en el
caso en que el cilindro interior se considera como la superficie 1?

8-68 Dos discos concéntricos paralelos tienen d; = 10cm, d; = 5 cm y se encuentran a 10 cm de
distancia entre si. Determine Fy, y Fy.

8-69 Suponga que el cilindro exterior del Ej. 8-8 pierde calor por conveccién hacia la habitacion
con b =50 W/m?2.°C en su superficie exterior. Ignorando la conveccion en las otras superficies
determine la temperatura del cilindro exterior y el calor total perdido por el cilindro interior.

8-70 Dos cilindros largos tienen Ty = 900 K, ¢, = 0.4, dy =5 cmy Ty =400 K, ¢ =06y d,

= 10 cm. Estan separados por un gas gris que tiene ¢ = 0.15, 7, = 0.85. Calcule la rapidez de
transferencia de calor entre los dos cilindros y la temperatura del gas, utilizando un enfoque de
red de radiacion.
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8-71 Dos discos paralelos de 30 cm de diametro estdn separados por 5 cm de distancia y se en-
cuentran en una habitacion amplia a 20 °C. Uno de los discos contiene un calefactor eléctrico
que produce un flujo de calor constante de 100 kW/m? y € = 0.9 sobre la superficie que mira el
otro disco. La otra superficie esta aislada. El otro disco tiene ¢ = 0.5 en ambas caras y esta en
balance radiante con el otro disco y la habitacion. Calcule las temperaturas de ambos discos.

8-72 Verifique los resultados del Ej. 816 para & = & = 0.6 y h =25 W/m?°C.

8-73 Una superficie grande tiene ¢ = 0.6 para una radiacion de longitud de onda larga y &« =
0.95 para radiacion solar. Calcule la ternperatura de equilibrio de radiacién de la superficie
cuando su superficie inferior estd aislada y la superior expuesta a un flujo de radiacion solar a
950 W/m? y un medio a 300 K con % =12 W/m2¢°C.

8-74 Una tuberia larga tiene la forma del tridngulo equilatero que se muestra en la figura. Las

condiciones de superficie son Ty = 1100 K, ¢ = 0.6, T, = 2100 K, € = 0.8, (g/4); = 1000
W/mz, €3 = 0.7. Calcule los flujos de calor para las superficies 1 y 2 y la temperatura de la su-

perficie 3.

O ®

@ Figura Problema 8-74

8-75 La superficie inferior de un horno cilindrico tiene un elemento eléctrico de calentamiento
que produce un flujo de calor constante de 7 kW/m? sobre un diarnetro de 75 cm. Las paredes
laterales tienen 50 cm de altura y se pueden considerar como no conductoras y que radian de
nuevo. El fonde tiene ¢ = 0.8. Sobre la parte superior se coloca una superficie con ¢ = 0.6 y a la
cual se le mantiene a 400 K. Determine la temperatura de las superficies inferior y lateral.

8-76 Dos placas grises que tienen ¢ = 0.8 se encuentran separadas por 6 cm de distancia y COz a

1 atm. Las placas se mantienen a 900 y 600 K y el €GO, se puede suponer como gris. Calcule la
transferencia de calor entre las placas con y sin la presencia del CO,.

8-77 Una mezcla de 20% de CO, y 80% de N, en volumen se encuentra en un recinto esférico a
1 atm y 1200 K. Calcule la emisividad del gas para un didametro de 1.5 m.

8-78 Una mezcla de aire y vapor de agua se encuentra encerrada en un recinto esférico a 2 atm y
900 K. La presion parcial del vapor de agua es 0.15 atm. Calcule la emisividad del gas para un
didmetro de 1.0 m.

8-79 Una mezcla de 40% de CO,y 60% de H,O en volumen esta encerrada en un recinto ctbico
de 1 m de lado, a 1 atm y 800 K. Las paredes del recinto se mantienen a 400 K y tienen ¢ = 0.8.
Calcule el enfriamiento necesario para mantener las paredes a 400 K.

8-80 Cierta superficie tiene las siguientes propiedades de absorcion:

«, =0.05 0<A<12um
a,=0.5 1.2 <A< 3 um
a,=04 3<A<6um

o, =02 6 <A <20 um
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o, =0 20 <A < x um

Calcule la absorbencia total de la superficie cuando se le irradia con una radiacién de cuerpo
negro a a) 300 K, b) 500 K, c) 1000 K, d) 2000 K, e) 5000 K.

8-81 Suponiendo que la radiacion solar es como un cuerpo negro a 5795 K, calcule la fracciéon
de energfa en las siguientes bandas de longitud de onda: a) 0a02 um, b) 02 a 04 pm c)04a
1.0 pm, d)1.0a 20 pm, e) por encima de 2.0 pm.

8-82 Los rollos de fotografia a color estdn disefiados para una sensibilidad a longitud de onda
especifica, tal como “luz natural” e * iluminacion interior incandescente”. Un foco de luz incan-
descente radia aproximadamente como lo haria un cuerpo negro a 3200 K, mientras que la luz
natural es mas o menos semejante a un cuerpo negro a 5800 K, Realice los calculos y comente
sobre los resultados que se obtendrian cuando se utiliza un rollo fotografico en condiciones ina-
decuadas, es decir, un rollo para luz natural en un interior con luz incandescente.

8-83 Calcule la rapidez de absorcién para radiacion solar sobre arena fina y brillante con un an-
gulo de altitud solar de 50° y un factor de turbiedad de 3.5.

8-84 Calcule la insolacion del suelo para una altitud solar de 30° en un medio contaminado por
el smog con un factor de turbiedad de 4.0. éCé‘mO se podria comparar esto con la insolacion
sobre el suelo en un dia despejado y con una altitud solar de 90 “C?

8-85 Trace la insolacion solar sobre el suelo como funciéon del factor de turbiedad para una alti-
tud solar de 80°.

8-86 Utilizando el espectro de la Fig. 8-65, estime la fraccion de radiacion hacia la Tierra que
podria transmitir la atmodsfera. jCual es la magnitud de esta energfa transmitida?

8-87 Utilizando el espectro de la Fig. 8-65, estime la magnitud del flujo de radiacién solar en la
superficie de la Tierra. dCémO se podria comparar este calculo con el que se basa en la Ec.
8-119?

8-88 Un entusiasta del control de la contaminacién ambiental asegura que cierta area metropo-
litana tiene un grado tal alto de concentracién de contaminantes atmosféricos que la insolacién
solar ha disminuido en un 50%. éCémO se podria evaluar esta afirmaciéon? Suponiendo un factor

de turbiedad de 4.5, squé factor de altitud solar seria necesario para producir el 50% de ate-
nuacién?

8-89 La radiacion solar llega a la superficie de un lago cuando la altitud solar es de 90°. El lago
es bastante turbio con un coeficiente de extincion de 0.82 m-~! y la atmosfera tiene un factor de
turbiedad de 2.8. éQué fraccion de la radiacion incidente ha sido absorbida a una profundidad
de @) 0 pie, b) 0.25 pie, ¢) 0.5 pie, d) 1 pie?

8-90 calcule las rapideces de generacién de calor para las profundidades dadas en el Prob.
8-89.

891 Utilizando los datos de la Tabla 8-5, estime los valores del factor de turbiedad a 5, 20, 30,
45, 60 y 90° de altitud solar sobre los cuales se basaron estos célculos “promedio”.

8-92 Trace la insolacién solar versus el angulo de altitud solar para atmésferas contaminadas
con un factor de turbiedad de a) 35y b) 45.

8'93 éA qué angulo de altitud solar sera la insolacion solar igual a 50% de la insolacion en los
,“““tes exteriores de la atmosfera cuando el factor de turbiedad es 4.02

894 ¢Qué factor de turbiedad sera necesario para reducir en un 50% la insolaciéon solar en un
espejado a o = 90°?
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9

Transferencia de Calor
por Condensacion
y Ebullicidon

9-1 Introduccidén

En nuestros estudios anteriores sobre la transferencia de calor por conveccion sélo se
consideraron sistemas homogéneos de una sola fase. Los procesos de conveccion aso-
ciados con un cambio de fase en un liquido son igualmente importantes. Los dos
ejemplos de mayor importancia son los fendmenos de condensacién y ebullicion, aun-
que la transferencia de calor con cambios de fase entre s6lido y gas ha adquirido im-
portancia debido a un gran nimero de aplicaciones.

En muchos tipos de ciclos de produccién de energia o refrigeracién nos interesa el
cambio de vapor a liquido o viceversa, dependiendo de la parte particular del ciclo
que se esté estudiando. Estos cambios se producen por ebullicién o condensacion y el
ingeniero debe comprender el proceso involucrado a fin de poder disefiar el equipo de
transferencia de calor adecuado. Los procesos de ebullicibn y condensacién casi
siempre involucran altas rapideces de transferencia de calor, y este hecho ha conduci-
do a los disefiadores de cambiadores de calor compactos a utilizar los fendbmenos para
procesos de calentamiento o enfriamiento que no estan necesariamente asociados con
ciclos de produccion de energia.

9-2 Fendmenos de transferencia de calor por condensacion

Considérese la placa plana vertical expuesta a un vapor condensable que 'se muestra en
la Fig. 9-1. Si la temperatura de la placa se encuentra bajo la temperatura de satura-
cion del vapor, hay condensacion sobre la superficie y bajo la accién de la gravedad
fluye hacia la parte inferior de la placa. Si el liquido humedece la superficie, se forma-
ra una pelicula uniforme y al proceso se le llama condensacion por pelir:ula. Si el
liquido no humedece la superficie, se formaran gotas que caeran de la superficie en
forma aleatoria. A este proceso se le llama condensacion por goteo. En el proceso de
condensacion por pelicula la superficie esta cubierta por la pelicula la cual aumenta a
medida que fluye hacia la parte inferior de la placa. Hay un gradiente de temperatura
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o pg (8 -y} dx

Fig. g1 Condensacion por pelicula en una placa
plana vertical.

en la pelicula y ésta representa una resistencia térmica para la transferencia de calor.
En la condensacion por goteo, una parte grande del area de la placa esta directamente
expuesta al vapor; no hay barrera de pelicula para el flujo de calor y ocurren rapideces
de transferencia de calor superiores. De hecho, las rapideces de transferencia de calor
en condensacion por goteo pueden ser hasta 10 veces superiores que en condensacién
por pelicula.

Debido a las elevadas rapideces de transferencia de calor, la condensacién por go-
teo deberia preferirse a la condensacion por pelicula, pero es sumamente dificil de
mantener, ya que la mayor parte de las superficies se mojan después de ser expuestas a
un vapor en condensacion por un periodo de tiempo largo. Se han utilizado diversas
capas superficiales y aditivos para el vapor para tratar de mantener la condensacién
por goteo, pero estos métodos no han tenido, hasta ahora, un éxito general. Algunos
de los trabajos pioneros en condensacion por goteo fueron llevados a cabo por Schmidt
[26] y en la Ref. 27 se presenta un buen resumen del problema global. Las mediciones
de la Ref. 35 indican que la conduccion en las gotas es la resistencia principal al flujo
de calor para la presién atmosférica y por encima de ella. La densidad de sitios de
nucleacién en superficies uniformes puede ser del orden de 10¢ sitios por centimetro
cuadrado y un buen nimero de investigadores han encontrado coeficientes de transfe-
rencia de calor en el intervalo de 170 a 290 kWm? °C [30 000 a 50 000 Btu/h-pie?: °F].

La condensacion por pelicula en una placa vertical puede analizarse en un modo
que propuso primero Nusselt [ 1}. Considérese el sistema de coordenadas que aparece
en la Fig. 9-l.

La temperatura de la placa se mantiene a T, y la temperatura del vapor en el extremo
de la pelicula es la temperatura de saturacion T,. El espesor de la pelicula se represen-
ta por 8 y escogemos el sistema de coordenadas con la direccion positiva de x hacia
abajo, como se muestra. Se supone que el corte viscoso del vapor en la pelicula es
despreciable para y = 6. También se supone que existe una distribucion lineal de tem-
peratura entre las condiciones de la pared y el vapor. El peso del elemento de fluido de
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espesor dx entre yy & esta balanceado por la fuerza cortante viscosa en y Yy la fuerza
de flotacion debida al vapor desplazado. Asi

du )
PEB —y)dx = o @dx + p,g(d — y) dx 9-1)
Integrando y utilizando la condicién de frontera de que . =0eny = 0 nos lleva a

u= Ly — ) 9-2)

El flujo de masa de condensado a través de cualquier posicion x de la pelicula se expre-
sa entonces por

Flujo de masa = ni :f'sp [M@y _ %ya)] dy
0 m
_pPlo—pJgd
- 3 9-3)

cuando se supone la profundidad unitaria. La transferencia de calor en la pared en el
area dx es

aT T,-T,
= —kdx o~ =k dx ———" -4
9: Ty 10 5 (9-4)
ya que se supuso un perfil de temperatura lineal. A medida que el flujo avanza de x a x
+ dx, la pelicula crece de § a § + db como resultado de la afluencia de condensado
adicional. La cantidad de condensado agregado entre x y x + dx es

d [plo = plg 8”] _d [p(p ~ poE 83] db

dx [ 3u dx = 75 3u i

_ Plp=p,)g 8 dd
n

El calor extraido por la pared debe igualar este flujo incremental de masa multiplica-
do por el calor latente de condensacion del vapor. Asi

-— 2 —
£l p;fg ddy oy T—L—ﬁ T, (9-5)

La Ec. 9-b puede integrarse con la condicién de frontera 6 = 0 en x = 0 para dar

14
5= | ke, - T (9-6)

ghyuplp = p,)
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El coeficiente de transferencia de calor se escribe ahora

hd @y~ To) =k dy 5T
_k
0 h—~3
3 _ [P = p)ghgk? "
de modo que h;—[ w(T, ~To) 1 (9-7

Expresado en forma adimensional en términos del nimero de Nusselt, esto es

Nu, = 2% - [pwr—&f—(p'” plghye ™ (9-8)
-~k uk(ly — T 1

El valor promedio del coeficiente de transferencia de calor se obtiene integrando sobre
la longitud de la placa:

A= [ he ok = ko (9-9)
plp — pghykd ™
0 h - 0.943 [W (9-10)

Rohsenow [37] presenta en detalle anélisis de condensacion por pelicula mas refi-
nados. Los refinamientos mas significativos toman en cuenta un perfil de temperatura
no lineal en la pelicula y modificaciones en el balance de energia para incluir energia
adicional para enfriar la pelicula por debajo de la temperatura de saturacion. Ambos
efectos pueden manipularse reemplazando h, por hg, definido por

hiy = hy + 068(T, ~ Ty (9-11)

donde ¢ es el calor especifico del liquido. Por otra parte, las propiedades en las Ecs.
9-7 y 9-10 deberian evaluarse a la temperatura de la pelicula

Con estas sustituciones la E¢, 9-10 puede usarse para placas y cilindros verticales y
fluidos con Pr > 05y ¢T/h, < 10.

Para condensacion laminar por pelicula en tubos horizontales, Nusselt obtuvo la
relacion

- plp — p.)ghsk}? 1 -
I 0.725[ TG o 1 9-12)
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donde d es el didmetro del tubo. Cuando ocurre condensacién en un banco de tubos
horizontales con n tubos colocados directamente unos sobre otros en la direccion verti-
cal, el coeficiente de transferencia de calor puede calcularse sustituyendo el diametro
en la Eec. 9-12 por nd.

Cuando una placa en la que ocurre condensacion es suficientemente grande o
cuando hay una cantidad suficiente de flujo condensado puede aparecer turbulencia
en la capa condensada. Esta turbulencia da por resultado rapideces de transferencia
de calor més altas. Como ocurre en los problemas de flujo por conveccién forzada, el
criterio que se utiliza para determinar si el flujo es laminar o turbulento es el nimero
de Reynolds y para el sistema de condensacién éste se define como

My Pu,

donde D, = diametro hidraulico

A = area de flujo
P = perimetro “mojado” o de corte
V = velocidad promedio en el flujo
Pero ni = pAV
4m
de modo que = — -

en donde mesel flujo en masa através de una seccion especfﬁca de pelicula condensa-
da. Para una placa vertical de profundidad unitaria, P = 1; para un tubo vertical, P
= wd. El numero de Reynolds critico es aproximadamente 1800 y las correlaciones de
turbulencia para la transferencia de calor se deben usar en nimeros de Reynolds ma-
yores a este valor. El numero de Reynolds se expresa algunas veces en términos del flu-
jo en masa por profundidad unitaria de placa I', de manera que

47
Re = — -14
i i (9-14)

Al calcular los nameros de Reynolds el flujo en masa se puede relacionar con la
transferencia de calor total y con el coeficiente de transferencia de calor por

q=RAT 4 =~ T.) = nmihy, (9-15)

en donde A es el area de superficie total para la transferencia de calor. Por tanto

m= q = hA(Tsat ~Ty)
717: ;;'!‘n
45A(Tsat il T )

Rer = —— 5= (9-16)

hwPus
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Pero A =LW y P=W

en donde L y W son respectivamente la altura y ancho de la placa, de manera que

Re, = 4hL(T - T,) 9-17)

N sols

Las ecuaciones de condensacién laminar que presentamos antes concuerdan muy
bien con los datos experimentales siempre y cuando la capa permanezca tersa y se
comporte en forma adecuada. En la practica, se ha encontrado que para numeros de
Reynolds tan bajos como 30 o 40, aparecen ondas en la pelicula. Cuando esto ocurre,
los valores experimentales de iTpueden ser un 20% mas altos que los que predice la Ec.
9-12. Debido a la frecuencia con que esto ocurre, McAdams [3] sugirioé que para fines
de disefio se adopte un incremento de 20%,: En nuestro estudio utilizaremos la Ec.
9-10 sin el incremento, reconociendo que éste es un enfoque conservador que propor-
ciona un coeficiente de seguridad en los problemas de disefio. Si se desea utilizar el co-
eficiente con un 20% de incremento, la ecuacién resultante para placas verticales es

_ /
b L1a oo plehal (9-18)

Si el vapor condensado se sobrecalienta, se podran utilizar las ecuaciones prece-
dentes para calcular el coeficiente siempre y cuando se calcule el flujo de calor en base
de la diferencia de temperatura entre la superficie y la temperatura de saturacion
correspondiente a la presion del sistema. Cuando junto con el vapor se encuentra pre-
sente un gas no condensable, puede haber un obstaculo a la transferencia de calor ya
que el calor se debera difundir a través del gas antes de poder condensarse sobre la su-
perficie. Para mayor informacién sobre el tema, el lector deberd consultar las Refs.
3 y4.

Superficies inclinadas

Si una placa o cilindro se encuentra inclinado en angulo ¢ con la horizontal, el efecto
neto sobre el analisis anterior se reduce al reemplazo de la fuerza gravitacional por s
componentes paralelos a la superficie de transferencia de calor, o

g’ =gsen ¢ (9-19)

Por tanto, para flujo laminar sugerimos que en las superficies inclinadas se realice la
sencilla sustitucion indicada en la Ec. 9-19.
9-3 El numero de condensacion

Debido a la importancia de la pelicula del nimero de Reynolds en la determinacion
del comportamiento de condensacién, es conveniente expresar el coeficiente de trans-
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ferencia de calor directamente en términos de Re. Incluimos el efecto de inclinacion y
escribimos las ecuaciones de transferencia de calor en la forma

- [plo - pokig sen ¢ by
h=C [ uLT, -Tp) 1 (9-20)

donde la constante se evalUa para una placa o geometria cilindrica. A partir de la Ec.
9-15 podemos resolver para T, = Ty como

T,-T, = ’Z—Zf 9-21)

en donde A es, una vez mas, el area de superficie para la transferencia de calor. Re-
emplazando la Ec. 9-21 én la Ec. 9-20 y resolviendo para hnos da

ESM = C [p(p - pb)g Se.l’] d) ksA/l4l . (9_22)

um

Esto se puede reestructurar como

Fon = [p(p — p)gk® uP 4 sen ¢ AP
ul 4ani L 1

y podemos resolver para h como

_ - 3 1/3
B = [p(p “é)l.)gk Z.:: 4 senL4AIP] (9-23)

Ahora definimos un nuevo grupo adimensional, el nimero de condensacién Co, como

1/
W 1 3 (9-24)

Co_ ~ [k3p(p — pog

de modo que la Ec. 9-23 puede expresarse en la forma

1/3
Co = (43 (“e”L—d’A/‘) Re; 153 (9-25)

Para una placa vertical 4/PL =1 .0,y obtenemos usando la constante de la Ec. 9-10,

Co = 147 Re;'®  para Re; < 1800 (9-26)

Para un cilindro horizontal A/PL= 1y

Co = 1.514 Ref¥®  para Re; < 1800 (9-27)
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Cuando se encuentra turbulencia en la pelicula, se puede usar una correlacion
empirica de Kirkbride {2]:

Co = 0.0077 Ref* para Re; > 1800 (9-28)

9-4 Condensacion por pelicula dentro de tubos horizontales

Hasta ahora, nuestro estudio de condensacion por pelicula se ha limitado a superficies
exteriores, en las que los flujos de condensado de vapor y liquido no se restringen por
las dimensiones globales del canal de flujo. La condensacién dentro de tubos tiene
considerable interés practico debido a las aplicaciones en condensadores en sistemas
de refrigeracion y aire acondicionado, pero por desgracia estos fenémenos son bastan-
te complicados y no son susceptibles a un tratamiento analitico sencillo. La rapidez
global de flujo de vapor influye mucho en la rapidez de transferencia de calor en el sis-
tema forzado de condensacién y conveccion, y esto a su vez depende de la rapidez de
acumulacion de liquido en las paredes. Debido a los complicados fenémenos de flujo
involucrados, presentaremos sélo dos relaciones empfricas para transferencia de calor y
remitiremos al lector a Rohsenow [37] para informacion mas completa.

Chaco [38] obtuvo la expresion siguiente para condensacion de refrigerantes a ba-
jas velocidades de vapor dentro de tubos horizontales:

- plo ~ pogkth, M _
h = 0.555 [ W d T =T (9-29)

Esta ecuacion esta limitada a niumeros de Reynolds de vapor bajos de modo que

Re, = ‘f” < 35 000 (9-30)

t

donde Re, se evalla a las condiciones de entrada al tubo. Para rapideces de flujo supe-
riores Akers, Deans y Crosser [39] dan una expresion empirica aproximada como

hk—d = 0, 026 Pr}® Ref8 (931
f

donde Re,,, es ahora un nimero de Reynolds de mezcla, definido por

1/2
Re, = & [G, +G, (ﬂ’) ] (8-32)
My P

v

Las velocidades de masa para el liquido G; y el vapor G, se calculan como si cada una
de ellas ocupara toda el area. La Ec. 9-31 correlaciona datos experimentales dentro
del 509 cuando
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Revzt—iﬂ>20000 Re=(—l—G—f>5000
Ky Ks
Ejemplo 9-|

Una placa vertical cuadrada de SO por 30 cm, se expone a vapor a presion atmosférica. La placa tiene una
temperatura de 98 °C, Calcule la transferencia de calor y la masa de vapor condensado por hora.

Solucion

Debe verificarse el nimero de Reynolds para determinar si la pelicula de condensado es laminar o turbulen-
ta. Las propiedades se evalGan a la temperatura de la pelicula:

_ 100 +~ 98
T, = — =99 °C pr = 960 kg/m®
My = 2.82 x 107t kg/m s ks = 0.68 W/m -°C

Para este problema la densidad del vapor es muy pequefia comparada con la del liquido y justificamos
hacer la sustitucion

orlpr = py) = pf

Tratando de calcular el namero de Reynolds encontramos que depende del flujo de masa de condensado.
Pero esto depende del coeficiente de transferencia de calor, el cual depende del nimero de Reynolds. Para
resolver este problema suponemos ya sea flujo laminar o turbulento, calculamos el coeficiente de transferen-
cia de calor y comprobamos después el nimero de Reynolds para ver si nuestra suposicion fue correcta. Su-
pongamos condensaciéon por pelicula laminar. A presién atmosférica tenemos

T =100 °C  hy = 2255 kd/kg

]
1

1/4
Z owis T

(960)2(9.8)(2.255 x 10°)(0.68)° V4
(0.3X2.82 X 107H(100  98) 1

13 150 W/m?-°C  [2316 Btu/h -pie?-°F]

0.943 [

1

Verificando el ndmero de Reynolds con la Ec. 9-17, tenemos

_ 4hL(Ty - T,)
Ref hf!/l-"!
- (4)(13 150)(0.3)(100 — 98)
(2.255 X 10%(2.82 x 1074

= 49,6

de modo que la suposicion laminar fue correcta. La transferencia de calor se calcula ahora 3 partir de
q = hAT, ~ T,) = (13 150)(0.3)%(100 = 98) = 2367 W (8079 Btw/h]
El flujo total de masa de condensado es

q 2367 - _
Mo = 2755 X 107 1.05 x 107%kg/s = 3.78 kg/h [8.33 Ib,/h]
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Ejemplo 9-2

Cien tubos de 0.5 plg (1.27 cm) de diametro estan arreglados en forma cuadrada y se exponen 3 vapor at-
mosférico. Calcule la masa de vapor condensado por unidad de longitud de tubos para una temperatura de
pared de tubo de 98 “C.

Solucién

Las propiedades del condensado se obtienen del Ej. 9-1. Empleamos la E¢, 9-12 para la solucién, reempla-
zando d por nd, donde 5 = 10. Asi,

; - olghuk? 1"
h = 0.725 [ﬁTmnd( T

0.72 (960)%(9.8)(2.255 X 10°)(0.68)* | 11
= 0.725 [(2. 82 X10-9(10)0.0127(100~ 98) |
=12 540 Wim?* -°C {2209 Btwh - pie? -°F]

El area total de la superficie es

= nmd =(100)7(0.0127) = 3.99 m¥/m
de modo que la transferencia de calor es
4
L
= (12 540)(3.99)(100 = 98) = 100.07 kW/m

q._ —
7 h—(T,-T.)

El flujo de masa total de condensado es asi:

Ni _q/L _1.0007 x 105 _

T k. 2255 x10°

0.0444 kg/s = 159.7 kg/h  [352 1b,,/h]

9-5 Transferencia de calor por ebullicidn

Cuando se expone una superficie a un liquido y se mantiene a una temperatura supe-
rior a la de saturacion del liquido, puede ocurrir ebullicion y el flujo de valor depende-
ré de la diferencia de temperatura entre la de superficie y la de saturaciéon. Cuando se
sumerge la superficie caliente bajo una superficie libre de liquido, el proceso se conoce
como ebulliciéon en estanque. Si la temperatura de liquido es inferior a la de satura-
cion, el proceso se llama ebullicion local o sobreenfriada. Si el liquido se mantiene a la
temperatura de saturacion, el proceso se denomina como ebullicién global o saturada.
Los regimenes diferentes de ebullicién se indican en la Fig. 9-2, donde se trazan
datos de flujo de calor de un alambre de platino calentado eléctricamente y sumergido
en agua, contra el exceso de temperatura T, = T_ . En la region 1 las corrientes de
conveccion libre son responsables del movimiento del fluido cerca de la superficie. En
esta region, el liquido cerca de la superficie caliente esta ligeramente sobrecalentado y
en consecuencia se evapora cuando se eleva a la superficie. En la regién Il se comien-
zan a formar burbujas en la superficie del alambre y se disipan en el liquido antes de
romperse en la superficie. Esta region indica el inicio de la ebullicion por nucleacton.
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Fig. 9-2 Datos de flujo de calor a partir de un alambre de platino calentado eléctricamente,
de Farber y Scorah 191.

A medida que aumenta la temperatura, se forman burbujas con mayor rapidez y lle-
gan a la superficie del liquido en donde se disipan. Esto se indica en la region IlI.
Eventualmente, las burbujas se forman tan rapido que cubren la superficie caliente e
impiden que el flujo entrante de liquido nuevo tome su lugar. En este punto se unen
las burbujas y forman una pelicula de vapor que cubre la superficie. El calor debe con-
ducirse a través de esta pelicula antes de llegar al liquido y llevar a cabo el proceso de
ebullicion. La resistencia térmica de esta pelicula produce una reduccion en el flujo
de vapor y este fenémeno se ilustra en la region IV, la region de ebullicion por
pelicula. Esta region representa una transicion de ebullicion por nucleacién a ebulli-
cion por pelicula y es inestable. Eventualmente en la regién V se encuentra ebullicion
estable por pelicula. Las temperaturas de superficie necesarias para mantener ebulli-
cion estable por pelicula son elevadas y una vez que se alcanza esta condicion, una
fraccién significativa del calor perdido por la superficie puede dar por resultado ra-
diacién térmica, como se indica en la region VI.

Un alambre calentado eléctricamente es inestable en el punto a ya que un pequefio
incremento AT, en este punto da por resultado una disminucion en el flujo de calor de
ebullicién. Pero el alambre debe aun disipar el mismo flujo de calor o aumentara su
temperatura, dando por resultado una operacion mucho mas abajo en la curva de
ebullicién. Tal vez, el equilibrio puede restablecerse s6lo en el punto b en la regién
de ebullicion por pelicula. En general, esta temperatura es superior a la temperatura
de fusion del alambre, por lo que se produce su ruptura. Si la alimentacién de energia
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eléctrica se reduce con rapidez cuando el sistema alcanza el punto a, entonces puede
ser posible observar la ebullicion parcial por nucleacion y la region de pelicula ines-
table.

En la ebulliciéon por nucleacidn, las burbujas se crean por la expansién del gas o
vapor atrapado en pequefias cavidades en la superficie. Las burbujas crecen hasta un
cierto tamarfio, dependiendo de la tension superficial en la region interfacial liquido y
vapor, y en la temperatura y presién. Dependiendo del exceso de temperatura, las
burbujas pueden desintegrarse en la superficie, se pueden expander y desprenderse de
la superficie para disiparse en el cuerpo del liquido, 0 a temperaturas lo bastante ele-
vadas pueden llegar a la superficie del liquido antes de disiparse. Cuando se observan
condiciones de ebullicién local, se cree que el mecanismo primario de transferencia de
calor es la agitacion intensa en la superficie de transferencia de calor que crea las ele-
vadas rapideces de transferencia de calor observadas en ebullicién. En ebullicién satu-
rada o global, las burbujas se pueden desprender de la superficie debido a la accion de
flotacion y moverse hacia el cuerpo del liquido. En este caso la rapidez de transferen-
cia de calor depende tanto de la agitacion causada por las burbujas como del transpor-
te de energia por el vapor hacia el cuerpo del liquido.

Los experimentos han mostrado que las burbujas no siempre estan en equilibrio
termodinamico con el liquido circundante; es decir, el vapor dentro de la burbuja no
esta necesariamente a la misma temperatura del liquido. Considerando una burbuja
esférica como se muestra en la Fig. 9-3, las fuerzas de presion del liquido y el vapor de;
ben balancearse por la fuerza de tension superficial en la zona interfacial vapor-
liquido. La fuerza de presion acta sobre un area 2 y la fuerza de tension superficial
se ejerce sobre la longitud interfacial 27r. El balance de fuerzas es

wr¥(py, — py) = 2nro

0 pe—pi=22 (9-320)

donde B, = presién de vapor dentro de la burbuja
fh = presion del liquido
o = tension superficial en la zona interfacial l{quido-vapor

Ahora, consideremos una burbuja con presion en equilibrio, es decir, que no esté
creciendo o desintegrandose. Supongamos que la temperatura del vapor en el interior
de la burbuja es la temperatura de saturacion que corresponde a la presion ¢,. Si el

Py

o9 _
Fuerza de presion = zr2 {p -p,)
Fuerza de tension superficial = 2 1r ¢

g l Fig. 9-3 Balance de fuerzas en una
w2 {p, p))= 2mro burbuja de vapor.
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liguido se encuentra a la temperatura de saturacion que corresponde a la presion p,
ésta es menor a la temperatura en el interior de la burbuja. En consecuencia, el calor

debe salir de la burbuja, el vapor interior se debe condensar y la burbuja desintegrar-
se. Este es el fenébmeno que ocurre cuando las burbujas se desintegran sobre la superfi-
cie de calentamiento o en el cuerpo del liquido. A fin de que las burbujas crezcan y es-
capen de la superficie deben recibir calor del liquido. Esto requiere que el lfquido se
encuentre en condicion de sobrecalentamiento, de manera que la temperatura del
liquido sea mayor que la temperatura del vapor en el interior de la burbuja. Esta es
una condicion metastable, pero que se-observa experimentalmente y explica el creci-
miento de las burbujas después de dejar la superficie en algunas regiones de ebullicion
por nucleacién.

La Fig. 9-4 presenta una fotografia que ilustra varios regimenes de ebullicion. A la
varilla horizontal de cobre de 0.25 plg de diametro se le somete a calentamiento por su
lado derecho y se le sumerge en isopropanol. Debido al gradiente de temperatura a lo
largo de la varilla, fue posible observar los diferentes regimenes en forma simultanea.
En el extremo izquierdo de la varilla, la temperatura de superficie es solo ligeramente

Fig.9-4 Fotografia de una varilla de cobre de 0.25 plg. de diametro a la cual se le calienta
desde su lado derecho y se le sumerge en isopropanol deHaley y Westwater [17]; (La
fotografia es cortesia del Prof. J. W, Westwater. }
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mayor que la temperatura global del fluido, de modo que se observa ebullicion por
conveccion libre. Mas hacia la de:-echa, se experimentan temperaturas superficiales
mayores y se observa ebullicién por nucleacion. Aan mas hacia la derecha, tiene lugar
ebullicion de transicién; finalmente, en la pared se observa ebullicién por pelicula.

Obsérvese la accién de recubrimienco de la pelicula de vapor en la seccién derecha de
la varilla.

En la Fig. 9-5 se presentan fotografias mas detalladas de los diferentes regimenes
de ebullicion utilizando metanol. La vigorosa accion de la ebullicién por nucleacion se
ilustra en la Fig. 9-5a. A mayores temperaturas de superficie las burbujas comienzan a
unirse y se observa ebullicién de transicion, tal como ocurre en la Fig. 9-56. Por ulti-
mo, a temperaturas ain mayores la superficie de transferencia de calor se encuentra
completamente cubierta por una pelicula de vapor y grandes burbujas de vapor se es-
capan de la superficie. La Fig. 9-6 presenta un fenédmeno de ebullicion de pelicula atn
mas vigoroso, el del metanol sobre un tubo vertical. La pelicula de vapor se eleva de la
superficie y en la parte superior del tubo desarrolla :1n comportamiento turbulento
muy activo.

El proceso de crecimiento de burbujas es complejo, pero podemos proporcionar
una sencilla explicacion cualitativa del mecanismo fisico. El crecimiento de burbujas
tiene lugar cuando se conduce calor desde el liquido hacia la zona interfacial liquido-
vapor. La evaporacion ocurre en la zona interfacial incrementando asi el volumen to-
tal del vapor. Suponiendo que la presion del liquido se conserva constante, la Ec.
9-32a requiere que la presion dentro de la burbuja se reduzca. A una reduccion de la
presién dentro de la burbuja corresponde una reduccion en la temperatura del vapor y
una mayor diferencia de temperaturas entre el liquido y el vapor, si la burbuja conti-
nua en su misma posicion espacial en el liquido. Sin embargo, es muy probable que la
burbuja ascienda de la superficie caliente y entre méas se aleja menor sera la tempera-
tura del liquido. Una vez que la burbuja se ha movido hacia una region en la que la
temperatura del liquido es menor que la del vapor, el calor saldréa de la burbuja y ésta
se desintegrara. Por tanto, el proceso de crecimiento de burbujas puede alcanzar un
equilibrio en algun punto del liquido o si éste se sobrecalienta lo suficiente, las burbu-
jas ascenderan a la superficie antes de disiparse.

Existe una gran controversia sobre la manera exacta en que se forman inicialmente
las burbujas sobre la superficie de transferencia de calor. Las condiciones de superficie
-tanto la rugosidad como el tipo de material — pueden jugar un papel dominante en
el drama de formacion y crecimiento de las burbujas. El misterio no estd completa-
mente resuelto y continda siendo objeto de una intensa investigacion. Rohsenow (18],
Leppert y Pitts [19] y Tong [23] han presentado excelentes compendios del estado de
conocimientos que se tiene sobre la transferencia de calor por ebullicion. Para una in-
formacion més amplia que la ofrecida en este capitulo, enviamos al lector interesado a
estos estudios. Wallis [28] ha presentado un estudio sobre problemas de transferencia
de calor en flujo de dos fases:

Fig. 9-5 Epullicien del metanol sobre un tubo de cobre horizontal de 9.53 mm de
diametro, calentado al vapor, segln la Ref. 40: (g) ebullicion por nucleacién, g/A =
2425 kW/m, AT, = 37 °C: {b} ebullicion por transicioén, q/A = 217.6 kW/mZ, AT, =
62 °C; () ebullicién por pelicula, q/A =409 kW/m?, AT, = 82 °C, |Fotografia por
cortesia del Prof. J. W. Westwater. )
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Fig. 9-6 Ebullicion por pelicula turbulenta de
metanol en un tubo vertical de cobre de 19.05
mm de didmetro, calentado por vapor, de la
Ref. 41; g/A = 38.8 kW/m?, AT, = 138 °C.
(Fotografias por cortesia del Prof. J. W.
Westwater. )

Antes de presentar las relaciones especificas para el calculo de la transferencia de
calor por ebullicion, se sugiere que el lector revise el estudio de las paginas precedentes
y lo correlacione con algunas sencillas observaciones experimentales de ebullicion. Pa-
ra tal propdsito, podrd ser bastante revelador un cuidadoso estudio del

ebullicion realizado por medio de una cazuela con agua sobre una estufa.

Rohsenow [5] correlaciond datos experimentales para ebullicion por nucleacién en
estahque con la siguiente relacion:

proceso de

¢

C/AT, _ [q/A 8.0 ]”"
hg Prf YLuhy Vel = py)

(9-33)

en donde @ = calor especifico del liquido saturado, Btu/lb,-°F o J/kg-°C
AT, = exceso de temperatura = T, =T _,°F o °C
hy = entalpia de evaporacion, Btu/lb, 0 J/kg
Pr, namero de Prandtl del liquido saturado
q/A = flujo de calor por unidad de 4rea, Btu/h-pie? 0 W/m?°C
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s = viscosidad del liquido, 1b,./h-pie 0 kg/m-s

o = tension superficial de la zona interfacial liquido-vapor, Ibs/pie o
N/m

g = aceleracién de la gravedad, pies/s? o m/s?

@ = densidad del liquido saturado, Ib,./pie? 0 kg/m?3

@. = densidad del vapor saturado, 1b,/pie®o kg/m?
Cy = constante, determinada por datos experimentales
s =1 .0 parael aguay 1. ‘7 para otros liquidos

Los valores de la tensién superficial se dan en la Ref. 10; y en la Tabla 9-1 se da una
breve tabulacion de tension superficial de vapor-liquido para el agua.

2 x 10° i 3
5. l
10° fug S 4 5 R 10
T i
35 £a g
Eae
b
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5 @ N
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0."
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2 5 10 20 30

AT, = Ty-TeaC

Fig. 9-7 Datos de flujo de calor para agua en ebullicién sobre un
alambre de platino, segin la Ref. 3. Los nUmeros entre paréntesis
son las presiones en meganewtons por metro cuadrado.
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Tabla 9-1 Tensién superficial vapor-liquido para

agua
Temperatura
de saturacién Tension Superficial
°F °C o x 104, Ibi/pie? o, mN/m
32 0 51.8 75.6
60 15.56 50.2 73.3
100 37.78 47.8 69.8
140 60 45.2 66.0
200 93.33 41.2 60.1
212 100 40.3 58.8
320 160 31.6 46.1
440 226.67 21.9 32.0
560 293.33 111 16.2
680 360 1.0 1.46
705.4 374.1 0 0

La forma funcional de la Ec. 9-33 se determin6 analizando los parametros signifi-
cativos en el crecimiento y disipacion de burbuja. En la Fig. 9-7 se muestran datos ex-
perimentales para ebullicién por nucleacién de agua sobre un alambre de platino; en
la Fig. 9-8 se ve la correlacion de estos datos por medio de la ecuacién de Rohsenow la
cual presenta una buena concordancia. Los valores de la constante C; para la combi-
nacion agua-platino es 0.013. La Tabla 9-2 presenta los valores para otras combina-
ciones fluido-superficie. La Ec. 9-33 puede usarse para otras geometrias que no sean
alambres horizontales y en general se ha visto que la geometria no es un factor impor-
tante en la determinacion de la transferencia de calor por ebullicién en estanque. Esto
era de esperarse debido a que la transferencia de calor depende principalmente de la
formacién y agitacién de las burbujas, las cuales dependen del &rea superficial y no de
la forma de la superficie. Vachon, Nix y Tanger [29] determinaron los valores de las
constantes en la ecuacion de Rohsenow para un gran nimero de combinaciones
superficie-fluido. Existen varias circunstancias extenuantes que influyen en la deter-
minacion de las constantes.

Ejemplo 9-3

Una placa de bronce caliente se sumerge en un recipiente con agua a presiéon atmosférica. La temperatura
de la placa es de 242 °F. Calcule la transferencia de calor por unidad de area de la placa.

Solucion

podriamos resolver este problema determinando todas las propiedades que se usan en la Ec. 9-33 y determi-
nando en forma subsecuente el flujo de calor. Un método alternativo es utilizar los datos de la Fig. 9-7 junto
con la Tabla 9-2. Al escribir la Ec. 9-33, encontramos que si conocemos el flujo de calor para una combina-
cion especifica de agua-superficie, el flujo de calor para algunas de las otras superficies se podra determinar
facilmente para las dos superficies en términos de las constantes C,, ya que las propiedades del fluido en una
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Fig. 9-8 Correlacion de datos sobre ebullicién en estanque por
medio de la Ec. 9-33, de Rohsenow [5].

temperatura y presion dadas son las mismas sin considerar la superficie del material. De acuerdo con la Fig
9-7 el flujo de calor para la combinaciéon agua-platino es

L = 3 x 10° Btuh -pic? [946.1 kW/m?}

A
ya que: Te~Tg =242 212 = 300C [16.7°C]

De la Tabla 9-2:

C., = 10013 para agua-platino
# = 10.006 para agua-latén
agua-latén _plati 3
Consecuentemente: (/A) 3 - (C*‘f agua plating )
(q/A) agua-platino fo agua-laton

1) _ i (0.013)=x
Y <A agua latén @ = 109 0.006

= 3.4 x10° Btu/h- pie? [1.072 X 10° W/m?]
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Tabla 9-2 Valores del coeficiente C, para diferentes
combinaciones  liquido-superficie

Combinacion ﬂujo de calentamiento-supe Cy

Agua-cobre [ 11]* 0.013

Agua-platino [ 12] 0.013

Agua-laton [13] 0. 0060
Agua-cobre pulido al esmeril [29] 0.0128
Agua-acero inoxidable moldeado y pulido [29] 0.0080
Agua-acero inoxidable atacado qufmicamente[29] 0.0133
Agua-acero inoxidable pulido mecanicamente [29] 0.0132
Agua-cobre pulido al esmeril y tratado con parafina {29] 0.0147
Agua-cobre rayado [29] 0. 0068
Agua-acero inoxidable con inclusiones de teflon [29] 0. 0058
Tetracloruro de carbono-cobre {11] 0.013

Tetracloruto de carbono-cobre pulido al esmeril [29] 0.0070
Benceno-cromo  [14] 0.010

Alcohol n-butilico-cobre [l1] 0. 00305
Alcohol etilico-cromo [14] 0.027

Alcohol isopropflico-cobre [lI] 0. 00225
n-Pentano-cromo  [14] 0.015

n-Pentano-cobre pulido al esmeril [29] 0. 0154
n-Pentano-niquel pulido al esmeril [29] 0.0127
n-Pentano-cobre brufiido {29} 0.0049
n-Pentano-cobre frotado ‘al esmeril [29] 0.0074
35% K,CO:,-cobre [i] 0. 0054
50%K,CO,— cobre [11] 0.0027

* Los nameros entre paréntesis se refieren a la fuente de los datos.

Cuando se fuerza un liquido a través de un canal o sobre una superficie mantenida
a una temperatura mayor a la de saturacion del liquido, puede ocurrir ebullicién por
conveccion forzada en tubos lisos Rohsenow y Griffith [6] recomendaron que los efec-
tos de la conveccién forzada se calculen con la relacion de Dittus-Boelter del Cap. 6
(Ec. 6-4) y que este efecto se adicione al flujo de calor por ebullicién calculado a partir

de la Ec. 9-33. Asi
(). e (0
total ebullicién conveccién forzada

L
Para calcular el efecto de conveccién forzada, se recomienda reemplazar en la
ecuacion de Dittus-Boelter el coeficiente 0.023 por 0.019. La diferencia de temperatu-
ra entre la pared y la temperatura global del liquido se utiliza para calcular el efecto
de la conveccion forzada.

La ebullicion por conveccién forzada no es necesariamente tan sencilla como
podria indicarlo la Ec. 9-34. Esta ecuacidon generalmente se puede aplicar a si-
tuaciones de conveccion forzada en las que la temperatura global del liquido se
sobreenfria, en otras palabras, para ebullicion por conveccion forzada local. Una vez
gue se han alcanzado condiciones de ebullicién de saturacién o globales, la situacion
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cambia con rapidez. Eventualmente se encuentra un fenémeno de ebullicion por
nucleacion desarrollado de modo completo, el cual es independiente de los efectos de
velocidad de flujo o conveccidon forzada. Se han presentado varias relaciones para el
calculo del flujo de calor en el estado de ebullicion enteramente desarrollado. McA-

dams y cols. [21] sugirieron la siguiente relacion para ebullicion de agua a baja pre-
sion:

Z— = 2.253 (AT,)*%  W/m? para 0.2 <p < 0.7 MN/m? (9-35)

Para presiones mayores Levy [22] recomienda la relacion

‘A_l_ = 283.2p*% (AT,)” W/m? para0.7 <p < 14 MN/m®*  (9-36)

En estas ecuaciones AT, se encuentra en grados Celsius y p esta en meganewtons por
metro cuadrado.

Si se mantiene la ebulliciéon para una longitud de tubo adecuada, la mayor parte
del area de flujo se vera ocupada por vapor. En estas circunstancias el vapor puede
fluir con rapidez en la porcion central del tubo, mientras que a lo largo de la superficie
exterior se vaporiza una pelicula de liquido. A esta situacion se le denomina evapora-
cion per conveccion forzaday normalmente se trata como un tema en flujo y transfe-
rencia de calor en dos fases. En este interesante tema surgen varias complicaciones, al-
gunas de las cuales han sido compendiadas por Tong [23] y Wallis {28].

El pico de.flujo de calor para una ebullicion por nucleacion en estanque ha sido in-
dicado como el punto a en la Fig. 9-2 y por una linea punteada en la Fig. 9-7. Zuber
[7] desarroll6 una expresion analitica para el pico de flujo de calor en ebullicién por
nucleacion, considerando la estabilidad de los requerimientos de la zona interfacial
entre la capa de vapor y el liquido. Esta relacién es

_ 1/4 12
(})... = st [ 2022 (1 +2) 63

en donde ¢ es la tension superfical vapor-liquido. Esta relacion concuerda muy bien
con los datos experimentales. En general, el tipo de material de superficie no afecta el
pico de flujo de calor aunque la limpieza de la superficie puede influir; las superficies
sucias pueden causar un incremento en el valor del pico de aproximadamente 15%,.
El pico de flujo de calor en ebullicion por flujo es una situacion mas complicada,
debido a que la rapida generacion de vapor produce un complejo sistema de flujo de
dos fases, que influye fuertemente en el pico de flujo de calor que se puede obtener en
una superficie de transferencia de calor. Cerca de la superficie caliente se forma una
capa delgada del liquido sobrecalentado, sequido de una capa que contiene tanto bur-
bujas como liquido. El corazén del flujo estd ocupado en su mayor parte por vapor. La
transferencia de calor en la pared es afectada por el desarrollo de capa limite en esa re-
gion, asf como por la rapidez en que la difusién de vapor y burbujas puede proceder en
forma radial. Pueden surgir atin més complicaciones de las oscilaciones del flujo, las
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cuales se generan bajo ciertas condiciones. Gambill [24] ha sugerido que el flujo de ca-
lor critico en ebullicién por flujo se calcule por medio de una sobreposicion del flujo de
calor critico para ebullicién en estanque (Ec. 9-37) y un efecto de conveccion forzada
semejante al de la técnica empleada en la Ec. 9-34, Levy [25] ha considerado los efec-
tos de la difusidn de vapor sobre el pico de flujo de calor en ebullicién por flujo y Tong
[23] presenta un compendio de la informacién que se tiene sobre el tema.

Cuando chocan gotas de algn’ liquido sobre una superficie caliente, podemos ob-
servar un interesante fendémeno de pico de flujo de calor. Experimentos realizados con
agua, acetona, alcohol y algunos freones indican que la maxima transferencia de calor
para todos los fluidos se observa para casos de exceso de temperatura de cerca de 165
°C. El pico de flujo es una funcién de las propiedades del fluido y el componente nor-
mal de la velocidad del impacto. En la Ref. 30 se da una correlaciéon de datos experi-
mentales como

Q max -3 (psz-zd)ﬂ.Ml _
PL da)\ =1.83 x10 PerT8e (9 38)

donde Q . = maxima tranferencia de calor por gota
0. = densidad de gotas del liquido
Vv = componente normal de la velocidad de impacto
@y = densidad del vapor evaluada a la temperatura de la pelicula (T, +
T, )2
g = tensién de superficie
d = diametro de la gota
A = calor de evaporacion modificado, definido por

A= h, + ¢, (7’_‘2_7"@)

Aunque en esta ecuacion no se especifica de inmediato, las rapideces de transferencia
de calor por el choque de las gotas es muy alto y hasta un 509 de las gotas se evaporan
durante el corto intervalo entre el impacto y el rebote. El caso de impacto de velocidad
0 es de mencidn histérica y se le llama el fenomeno de Leidenfrost [31]. Este caso
puede observarse cuando las gotitas de agua sisean y bailan sobre una placa caliente.
También se experimentan rapideces de transferencia de calor muy altas cuando un
chorro de liquido choca sobre una superficie caliente, a la cual se le mantiene a tempe-
ratura significativamente mayores que la temperatura de saturacién. Tanto el fené-
meno de ebullicion por nucleacién como el de ebullicion por pelicula pueden obser-
varse y las relaciones para el calculo de las rapideces de transferencias de calor se pre-
sentan en la Ref. 36.

Sun y Lienhard [34] han presentado una relacién para el pico de flujo de calor por
ebullicién sobre cilindros horizontales, la cual concuerda muy bien con los datos expe-
rimentales. La relacion es
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Imic — 089 + 2.27 exp (-3.44 VR') para 0.15 <R’ (9-39)

miéx f
en donde R es un radio adimensional definido por

Rr =R [g(pl - pr):‘l/z

a

y qr’rlﬁxpes el pico de flujo de calor sobre una placa horizontal infinita que en la Ref. 33
se ha derivado como

qlxlnax; =0.131 \//Trhf.u[o'g(pl pl‘)]‘H (9-40)

Aqui, ¢ es la tension superficial.

Bromley [8] sugiere la siguiente relacion para el célculo de los coeficientes de trans-
ferencia de calor, en la regién estable de ebullicion por pelicula sobre un tubo horizon-
tal:

kg3 . , h. + ) . 1/4
hb - 062 [ p (pl p‘)ii(l AngJ‘ 0,401; AT,) (9_41)

en donde des el didmetro del tubo. Este coeficiente de transferencia de calor considera
solo conduccion a través de la pelicula y no incluye los efectos de radiacion. El coefi-
ciente de transferencia de calor total puede calcularse a partir de la relacion empirica

h 1/3
h=h, (F') +h, (0-42)
en donde k. es el coeficiente de transferencia de calor por radiacién y se calcula supo-
niendo una emisividad unitaria para el liquido. Asi

_oe (T, ~Tt

hr _T_--T_ (9-43)
w sat

en donde ¢ es la constante de Stefan-Boltzmann y € es la emisividad de la superficie.
Obsérvese que la Ec. 9-42 requerira una solucion iterativa para el coeficiente de trans-
ferencia de calor total.

Las propiedades del vapor en la Ec. 9-41 se deberan evaluar a la temperatura de la
pelicula, definida por

Tl = %(Tu‘ + T.\le)

mientras que la entalpia de evaporacion h, se evalla a la temperatura de saturacion.
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9-6 Relaciones simplificadas para transferencia de calor por
ebullicién con agua

Se han desarrollado numerosas relaciones empiricas para estimar los coeficientes de
transferencia de calor por ebullicion para el agua. Algunas de las relaciones mas

simples son las que presentan Jakob y Hawkins [15] para agua en ebullicion sobre el

exterior de superficies sumergidas a presién atmosférica (Tabla 9-3). Estos coeficientes
de transferencia de calor pueden modificarse a fin de tomar en cuenta la influencia de
la presién, utilizando la relaciéon empirica

0.4
hy = h,(l%) (9-44)

donde %, = coeficiente de transferencia de calor a cierta presion p
hy = coeficiente de transferencia de calor a presion atmosférica tal como lo de-
termina la Tabla 9-3
p = presion del sistema
1 = presion atmosférica estandar

Para ebullicion por conveccién forzada local en el interior de tubos verticales se re-
comienda la siguiente relacion [16]:

h = 2.54(AT ,)3e?*->! (9-45)

en donde AT, es la diferencia de temperatura en grados Celsius entre la superficie y el
liquido saturado y p es la presion en meganewtons por metro cuadrado. El coeficiente
de transferencia de calor tiene como unidades watts por metro cuadrado por grados
Celsius. La Ec. 9-45 es vélida sobre un intervalo de presiones que va de 15 a 170 atm.

Tabla  9-3 Relaciones simplificadas  para
coeficientes de transferencia de calor por
ebullicién de agua a presion atmosférica,
adaptadas de la Ref. 15

AT, =T, Tg, C

Superficie %, kW/m? h, W/m? -°C

Horizontal g— < 16 1042 (AT )3
16 <§- <240 5.56 (AT, )

Vertical A<s 537 (AT, )7
3<% <63 7.96 (AT,

A
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Ejemplo 9-4

Agua 25 atm fluye dentro de un tubo de 1 plg [2,54 cm] de didametro bajo condiciones de ebullicion local,
donde la temperatura de la pared del tubo es 10 eC mayor que la de saturacion. Estime la transferencia de
calor en una longitud de tubo de 1.0 m.

Solucién
Para este calculo usamos la E¢, 9-45, observando que

AT, =10 °C
p = (5)1.0132 x 10° N/m?® = 0.5066 MN/m?

Se calcula entonces el coeficiente de transferencia de calor como

h = (2.54)(10)30-508611551
= 3521 W/m?-°C [620 Biuh- piez -°F]

El &rea de superficie para una longitud de tubo de 1.0 m es

A= 7 dL= 7(0.0254)1.0) = 00798 m?

de manera que la transferencia de calor es

q= hA(Tu Tult)
= (3521)0.0798)(10) = 2810 W/m

9-7 Resumen e informacién del disefo

Los fendmenos de ebullicion y condensacion son muy complicados, tal como lo
mostramos en las secciones precedentes. Las ecuaciones presentadas en estas secciones
pueden usarse para calcular los coeficientes de transferencia de calor para diversas
geometrias y combinaciones de fluido-superficie. Para numerosas aplicaciones de dise-
flos preliminares, s6lo se requieren valores aproximados de flujo de calor o coeficiente
de transferencia de calor y las Tablas 9-4 y 9-6 nos proporcionan compendios de dicha
informacion. Por supuesto, que para el disefio final de un equipo de transferencia de
calor se deberdn obtener valores méas exactos.

Preguntas de repaso

1. ¢Por qué en la condensacion por tipo de goteo se experimentan rapideces de transferencia de
calor més altas que en la condensacién por pelicula?

. ¢Como se define el namero de Reynolds para condensacion Por pelicula?

. ¢Qué se entiende Por ebulliciones sobreenfriada y saturada?

. Haga la diferencia entre ebulliciones Por nucleacién y por pelicula.
¢Coémo se calcula la conveccion forzada?
(Por qué la radiacion juega un papel importante en la transferencia de calor Por ebullicion
por  pelicula?

o Ol AN
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Tabla9-4 Valores aproximados de coeficientes de transferencia de calor por condensancién
para vapores a 1 atm, de acuerdo con las Refs. 3 y 45

h
T, Tw:
Fluido Geometria Btu/h .piez .°F Wm? -°C °C
Vapor Superficie vertical 700-2000 4000-11300 22-3
Tubos horizontales, 0.6 g 1700-4300 9600-24400 20-2
3.0 plg de diametro
Difenilo Superficie vertical, tur- 120-430 680-2400 72-13
bulento 12 pies
Tubo horizontal, 1.7 225-400 1280-2270 15-5
plg de diametro
Dowtherm* A Superficie vertical, 120-540 680-3060 40-20
12 pies, turbulento
Etanol Tubo horizontal, 6 plg. 200-350 1130-2000 55-11
Tubo horizontal 320-450 1800-2550 22-6
2.0 plg de diametro
Propanol Tubo horizontal 2.0 i)]g 250-300 1400-1700 26-13
de diametro
Butanol Tubo horizontal, 250-300 1400-1700 26-13
2.0 plg de didmetro
Benceno Tubos horizontales, 230-380 1300-2150 45-13
0.6 a 1.3 plg de
diametro

. Producto quimico de temperatura de ebullicion muy elevada, mezcla eutéctica de difenilo y Oxido de difenilo. Se utili-
za en las calderas por ser un vapor saturado de elevado calor latente. (N. del T)

Tabla 9-5 Magnitudes relativas
de coeficientes de transferencia
de calor para ebullicién por
nucleaciéon a 1 atm, con respecto
al valor para agua, de acuerdo con

la Ref. 42
) ul
Fluido hw
Agua 1.0
20% azucar 0.87
10% Na,SO, 0.94
26% glicerina 0.83
55% glicerina 0.75
24% NaCl 0.61
Isopropanol 0.70
Metanol 0.53
Tolueno 0.36
Tetracloruro de carbono 0.35

n- Butanol 0.32
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Tabla 9-6 Flujo de calor de agotamiento aproximado 1 atm,
de acuerdo con las Refs. 3, 43 y 44

(q/A)méx

Combinacién Btu/h pie? AT,
fluido-superficie x 1073 kW/m? °
Agua, cobre 200-270 620-850

Cobre cromado 300-400 940- 1260 23-28

Acero 410 1290 30
Benceno, cobre 43.5 130

Aluminio 50.5 160
Propanol, cobre

niguelado 67-110 210-340 42-50
Butanol, cobre,

niquelado 79-105 250-330 33-39
Etanol,  aluminio 55 170

Cobre 80.5 250
Metanol, cobre 125 390

Cobre cromado 111 350

Acero 125 390
H; ltquide 9.53 30 2
N, liquido 31.7 100 11l
O, liquido 47.5 150 11
Problemas

9-1 Usando la Ec. 9-28 como punto de partida, desarrolle una expresion para el coeficiente de
transferencia de calor promedio en condensaciéon turbulenta, en funcién solamente de las pro-
piedades del fluido, longitud de la placa y diferencia de temperaturas: es decir, elimine el nime-

ro de Reynolds de la Ec. 9-28 para obtener una relacion similar a la Ec. 9- 10 para condensacién
laminar.

9-2 Muestre que el nimero de Reynolds para condensacién laminar en unr placa vertical puede
expresarse por

L3T - T Ypip — 3 114
Re, =3.77 [ Lk MZ orpr = b )gkq
SRAN)

‘9.3 Trace las Ecs. 9-26 y 9-28 como

; wh boJts
lOg { [kf:‘l’f(/)f - /’:-)g] }

contra log Res. Explique esta gréafica.

9-4 Se usa un arreglo cuadrado de 400 tubos 14 plg para condensar vapor a presion atmosfé-
rica. Las paredes de los tubos se mantienen a 88 °C por un fluido refrigerante que fluye dentro
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de los tubos. Calcule la cantidad de vapor condensado por hora y unidad de longitud de los tu-
bos.

9-5 Una placa vertical de 30 cm de ancho y 1.2 m de altura se mantiene a 70 °Cy se expone a
vapor saturado a 1 atm. Calcule la transferencia de calor y la masa total de vapor condensado
por hora.

9-6 En el exterior de un tubo horizontal de 1 plg de dfﬁmetro se condensa vapor saturado a 100
1b/plg? abs. La temperatura de la pared del tubo se mantiene a 280 °F, Calcule el coeficiente de
transferencia de calor y el flujo condensado por unidad de longitud de tubo.

9-7 Desarrolle una expresion para el flujo total condensado en una pelicula turbulenta en térmi-
nos de las propiedades del fluido, diferencia de temperaturas y dimensiones de la placa.

9-8 Una tuberia sin aislamiento que conduce agua fria a 2 ®C pasa a través de un &rea caliente y
humeda en una fabrica, donde la temperatura es de 35 °C y la humedad relativa es 80% debido
al equipo operado por el vapor en la fabrica. Si la tuberia tiene 5 cm de diametro y la longitud
expuesta es 7.5 m, estime el condensado que se desprendera de la tuberia. Para ello, suponga
gue la tuberia esta expuesta a vapor saturado a la presion parcial del vapor de agua en el aire.

9-9 Una cierta olla de presién esta disefiada para operar a 20 lb/plgz manométricas. Es bien sa-
bido que la comida se cocina con mayor rapidez en estos dispositivos debido a la temperatura su-

perior del vapor a mayor presiéon. Considere una comida como un cilindro horizontal de 4 plg de
diametro a una temperatura de 95 °F cuando se coloca en la olla. Calcule el porcentaje de

aumento en transferencia de calor en este cilindro para la condicion de 20 ]b/plgz manomeétri-
cas, comparada con la condensacion en el cilindro a la presiéon atmosférica estandar.

9-10 Una placa vertical caliente a la temperatura de 107 °C se sumerge en un tanque de agua

expuesto a presion atmosférica. La temperatura del agua es de 100 °Cy ocurre ebullicién en la
superficie de la placa. El &rea de la placa es de 0.3 m?2. gCuél es el calor perdido por la placa en

watts?

9-11 La tension superficial del agua a 212 °F es 58.8 dyn/cm para el vapor en contacto con el
liquido. Suponiendo que el vapor saturado en el interior de una burbuja esta a 213 °F mientras
que el liquido saturado circundante esta a 212 °F, calcule el tamafio de la burbuja.

9-12 Suponiendo que la burbuja del Prob. 9-11 se mueve a través del liquido a una velocidad de
4.5 m/s, estime el tiempo que se requiere para enfriarla burbuja 0.3 °C, calculando el coefi-
ciente de transferencia de calor para flujo sobre una esfera y usando esto en un andlisis de capa-
cidad global como se describi6é en el Cap. 4.

9-13 Una placa cuadrada de cobre de 30 por 30 cm se calienta y sirve como el fondo para un cal-
dero de agua a 1 atm de presion. La temperatura de la placa se mantiene a 117 ©C. Estime el ca-
lor transferido por hora por la placa.

9-14 En un tubo de bronce de 1.25 cm de diametro fluye agua a 1 atm y a la velocidad de 1.2
m/s. La pared del tubo se mantiene a 110 °Cy la temperatura global promedio del agua es 96
°C. calcule la rapidez de transferencia de calor por unidad de longitud de tubo.

9-15 Se dispone de una olla con fondo plano de 30 cm de diametro. Se desea hervir 2.3 kg/h de
agua a presion atmosférica en esta olla. ¢A qué temperatura debe mantenerse la superficie del
fondo de la olla para realizar esto?

9-16 Una barra de acero de 1.25 cm de diametro y 5 cm de largo se extrae de un horno a 1200
°C y se coloca en un recipiente de agua a presion atmosférica. Estime la rapidez de transferencia
de calor de la barra cuando entra en el agua.
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9-17 Compare los coeficientes de transferencia'de calor para ebullicién nucleada en agua, como
se muestra en la Fig. 9-7, con las relaciones simplificadas que se dan en la Tabla 9-3.

9-18 Usando las Ecs. 9-14 y 9-17, desarrolle la Ec. 9-26.

9-19 En el exterior de un tubo horizontal de 1 plg de didametro sg condensa vapor saturado a 100
lb/Plgz abs. La pared del tubo se mantiene a 280 °F. Calcule el coeficiente de transferencia de
calor y el flujo de condensado por unidad de longitud de tubo. Tome +g,, = 328 9F y by = 889

Btu/1b.

9-20 Estime el pico de flujo de calor para ebullicion de agua a presion atmosférica normal.

9-21 Una barra caliente de cobre de 5 mm de didmetro se sumerge en agua a 1 atm. El exceso de
temperatura es Il °(C, Estime la pérdida de calor por unidad de longitud de la barra.

9-22 Compare los coeficientes de transferencia de calor para agua en ebullicién y vapor en con-
densacion sobre un tubo horizontal, para presion atmosférica normal.

9-23 Los coeficientes de transferencia de calor para ebullicion son en general superiores compa-
rados con los de conveccion ordinaria. Estime la velocidad de flujo que seria necesaria para pro-
ducir un valor de h para conveccion forzada a través de un tubo liso de bronce de 64 mm de
didmetro, comparable al que se obtendria pm: ebullicién en estanque con AT, = 16.7 °C, p=
100 1b/plg? abs y agua como fluido. Véase el Prob. 9-19 para datos de las propiedades.

9-24 Un alambre de platino se sumerge en agua saturada a 5.3 MN/m?, gCuél es el flujo de ca-
lor para un exceso de temperatura de Il °C?

9-25 Un tubo horizontal que tiene un didmetro externo de 1.25 m se sumerge en agua a 1 atm y
100 °C. Calcule el flujo de calor para temperaturas superficiales de a) 540 °C, b) 650 ®C y c) 800
°C!. Suponga ¢ = 0.8 y use la Ec. 9-41.

9-26 Se va a disefiar un condensador para condensar 1.3 kg/s de vapor a presion atmosférica. Se
va a usar un arreglo cuadrado de tubos de 1.25 cm de diametro externo, cuyas paredes se man-
tendran a 93 °C. El espacio de los tubos es de 1.9 cm entre centros y su longitud es 3 veces la di-
mensién del cuadrado. ¢Cuantos tubos se necesitan para el condensador y cuéles son las dimen-
siones exteriores?

9-27 Calcule el pico de flujo de calor para agua en ebullicién a presiéon atmosférica en un ci-
lindro horizontal de 1.25 cm de didmetro externo. Use la relacion de Lienhard.

9-28 Compare el flujo de calor calculado a partir de las relaciones sencillas de la Tabla 9-3 con
la curva para presién atmosférica en la Fig. 9-7. Haga la comparaciéon para dos o tres valores del
exceso de temperatura.

9-29 Dentro de un tubo de 2 cm de diametro fluye agua a 4 atm de presion bajo condiciones de
ebullicion local donde la temperatura de pared del tubo es de 12 °C por encima de la tempera-
tura de saturacién. Estime la transferencia de calor en un tubo de 60 cm de longitud.

9-30 Estime el flujo de calor para la ebullicién nucleada en estanque, para agua a 1 atm en con-
tacto con acero inoxidable aspero y pulido y AT, = 80 °F.

9-31 Una placa de 40 por 40 cm esta inolinada en un angulo de 30° con la vertical y estd expues-
ta a vapor de agua a 1 atm. La placa se mantiene a 98 °C. Calcule las rapidcces de transferencia
de calor y flujo de masa del condensado.

9-32 Estime el coeficiente de transferencia de calor para la ebullicién nucleada en estaque para
una mezcla de agua y glicerina con 26% de agua a 1 atm, en contacto con una superficie de
cobre y AT, = 15 “C.
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9-33 Compare las Ecs. 9-35 y 9-36 con la FEc, 9-45.

9-34 Se disefia un cambiador de calor para condensar 1400 1b,./h de vapor a presion atmosféri-
ca. Se dispone para ello de un arreglo cuadrado de 400 tubos de 0.5 plg de didmetro y la tempe-
ratura de pared de tubo se mantendra a 97 °C. Estime la longitud de tubos que se requiere.

9-35 Se usan barras de cobre de 1.0 plg de didmetro calentadas eléctricamente para producir
vapor a 5 Ib/plg? manométricas en un arreglo para la ebullicion nucleada en estanque donde
AT, = 4 °C. Estime la longitud de barra necesaria para producir 2000 lb,/h de vapor saturado.

9-36 Se rocia agua en forma de gotas de 4 mm y a la rapidez de 1 L/h sobre una superficie ca-
liente a 280 °C, con una velocidad de impacto de 3 m/s ¢ Estime la transferencia de calor méaxi-
ma que puede lograrse con este arreglo.

9-37 Cierta caldera utiliza 100 tubos de 2 cm de didmetro y 1 m de largo. La caldera estd disefia-
da para producir ebullicién local por convecciéon forzada de agua a 3 MN/m? de presién con AT,
= 10 °C. Estime la rapidez de transferencia de calor total y la cantidad de vapor saturado que
puede producirse a 3 MN/m?.

9-38 Entra vapor saturado a 1 atm a un tubo horizontal de 5 cm de didmetro y 1.5 m de longi-
tud. Estime la condensacién para una temperatura de pared del tubo de 98 °C.

9-39 Un tubo horizontal de 3 mm de didmetro y 7.5 cm de longitud se sumerge en agua a 1.6
atm. Calcule la temperatura superficial necesaria para generar un flujo de calor de 0.2 MW/m?.
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Cambiadores de Calor

10-1 Introduccién

La aplicacion de los principios de transferencia de calor al disefio de equipo a fin de
cumplir con cierto objetivo ingenieril es de importancia extrema, ya que al aplicar es-
tos principios al disefio el individuo trabaja en la importante meta del desarrollo de un
producto para beneficio econdmico. A la larga, la economia juega un papel clave en el
disefio y seleccion de equipo de intercambio de calor, y el ingeniero debera tenerlo en
cuenta cuando trabaje sobre cualquier nuevo problema de disefio de transferencia de
calor. El peso y tamafio de los cambiadores de calor que se usan en aplicaciones espa-
ciales o aeronauticas son pardmetros muy importantes y en estos casos las considera-
ciones de costo, en lo que se refiere a costos de materiales y construccion del cam-
biador de calor, estian subordinadas; sin embargo, el peso y tamafio son factores de
costo importantes en la aplicacion global en estos campos y por tanto, deben tam-
bién considerarse como variables econémicas.

Una aplicacién especifica nos proporcionara las reglas a seguir si queremos obtener
el mejor disefio en relacion con consideraciones econdmicas, tamafio, peso, etc. Un
analisis de todos estos factores esta fuera del alcance de nuestro presente estudio, pero
no esta de mas recordar que en la préctica se les debera tener en cuenta. Nuestro estu-
dio de cambiadores de calor tomara la forma de un anélisis técnico, es decir, se deline-
aran los métodos para predecir el rendimiento de los cambiadores de calor, asi como
una exposicion de los métodos que se pueden usar en la estimacion del tamafio del
cambiador y el tipo necesario para realizar una tarea especifica. A este respecto limita-
remos nuestro estudio a cambiadores en los que las principales formas de transferencia
de calor son por conduccién y conveccion. Esto no implica que la radiacién no sea im-
portante en el disefio de cambiadores de calor, de hecho en muchas de las aplicaciones
espaciales para efectuar una transferencia de energfa, éste es el medio disponible que
predomina. Para obtener una informacion detallada sobre el disefio de cambiadores

de calor por radiacién remitimos al lector a los estudios de Siegal y Howell [1]y
Sparrow y Cess [7].
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10-2 El coeficiente de transferencia de calor total

Ya hemos estudiado en la Sec. 2-4 el coeficiente de transferencia de calor total con
transferencia de calor a través de la pared plana de la Fig. 10-1, expresada como

TA - TB
Y-\ A+ BaxkA + TRA

(16-1)

en donde Ty y Ty son las temperaturas del fluido en ambos lados de la pared. El coefi-
ciente de transferencia de calor total U se define por medio de la relacion

q = UA AT, (10-2)

Desde el punto de vista de disefio de cambiadores de calor, la pared plana es de
aplicacion no frecuente; un caso a considerar, de mucha mayor importancia, seria el
del cambiador de calor con tuberia doble que se muestra en la Fig. 10-2. En esta
aplicacion un fluido fluye por el interior del tubo de menor calibre mientras que el
otro fluye por el espacio anular entre los dos tubos. Los coeficientes de conveceiddn se
calculan por medio de los métodos descritos en los capitulos precedentes y la transfe-
rencia de calor total se obtiene a partir de la red térmica en la Fig. 10-26 como

_ T,-Tg
9= +ln(r0/r,~)L 1
h,»A,- 27TkL ' hoAa

(10-3)

en donde los subindices § y o corresponden al interior y exterior del tubo interior, el
cual es de menor calibre. El coeficiente de transferencia de cal or se puede basar a
discrecion del disefiador, en el &area interior o exterior del tubo. De acuerdo con esto,

_ 1
Ui - l+Arln (r"/ri) +éil (10‘40)
hi 27TkL thn
<
8
3
= —_—g
7-A - Tt T2 TB
— AN—O— AN AAN~—O
° 1 Ax 1
B h,A kA hyA
i
oTy
la) {b)

Fig. 10-1 Transferencia de calor total a través de una pared plana.
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—_—

TA TI Ta TB
C—AMN——ANM——AAN—O
1 Inr,/r;} 1
h/Ai 2wk L hoAn

(b)

Fig. 10-2 Cambiador de calor de tuberfa doble: {a) esquemaético; (b)
red de resistencias térmicas para transferencia de calor total.

— 1 !
Vo= A,.t _An(rjr) | 1 (10-4b)
Aih; owkL 5,

Aunque los disefios definitivos de cambiadores de calor se harén en base a cuidado-
sos calculos de U, es de gran ayuda tener la tabla de valores del coeficiente de transfe-
rencia de calor total para diversas situaciones que pueden encontrarse en la préctica.
En las Refs. 5y 6 se proporciona amplia informacion sobre este tema y una lista abre-
viada de valores de U aparece en la Tabla 10-1. Debemos advertir que el valor de U en
muchos casos esta determinado sélo por uno de los coeficientes de transferencia de ca-
lor. En la mayor parte de los problemas, la resistencia de conduccion es pequefia com-
parada con las resistencias de conveccion.

Entonces, si uno de los valores de k es mucho menor que el otro, tendera a dominar la
ecuacion para U, Los Ejs. 10-1 y 10-2 ilustran este concepto.

Ejemplo 10-

Agua a 98 °C fluye a través de una tuberia horizontal de acero de 2 plg, Céd. 40 k=5 W/m-°C] la cual se
expone al aire atmosférico a 20 °C. La velocidad del aire es de 25 cm/s. Calcule el coeficiente de calor total
para esta situacion, basandose en el area exterior de la tuberia.

Solucién

Segun el Apéndice A las dimensiones de una tuberia de acero de 2 plg, Céd. 40 son
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Tabla 10-1 Valores aproximados de los coeficientes de transferencia de
calor total

U

Situacion fisica Btwh -pie?-°F Wim?-°C
Pared exterior de ladrillo, interior enyesa-

do, sin aislante 0.45 2.55
Pared exterior de madera, interior enyesa-

do: sin aislante 0.25 1.42

Ventana con vidrio plano 0.07 0.4
Con fibra de vidrio como aislante 1.10 6.2
Ventana con doble vidrio plano 0.40 23
Condensador de vapor 200-1000 1100-5600
Calentador de alimentacién de agua 200- 1500 1100-8500
Condensador de freén 12 con enfriador de

agua 50-150 280-850
Cambiador de calor agua a agua 150-300 850-1700
Cambiador de calor con tuberia con aletas,

agua en los tubos, aire 3 través de ellos 5-10 25-55
Cambiador de calor agua a aceite 20-60- 110-350
Vapor a aceite combustible ligero 30-60 170-340
Vapor a aceite combustible pesado 10-30 56-170
Vapor a petréleo destilado o gasolina 50-200 280-1140
Cambiador de calor con tuberia con aletas,

vapor en los tubos y aire sobre ellos 5-50 28-280
Condensador de amoniaco, agua en los tubos 150-250 850-1400
Condensador de alcohol, agua en los tubos 45-120 255-680
Cambiador de calor gas 3 gas 2-8 10-40

Diadmetro interno = 2.067 plg = 0.0525 m

Diametro externo = 2.375 plg = 0.06033 m
El coeficiente de transferencia de calor para el agua en el interior de la tuberia se determina a partir de las
condiciones de flujo con propiedades evaluadas a la magnitud de temperatura. El coeficiente de transferen-
cia de calor conveccion libre en el exterior de la tuberia depende de la diferencia de temperatura entre la su-
perficie y el aire ambiental. Esta diferencia de temperatura depende dej balance total de energia. Primero

evaluamos h; y en seguida formulamos un procedimiento iterativo para determinar k,.
Las propiedades del agua g3 98 °C son

p = 960 kg/m? p =282 x 10 kg/m-s
k = 0.68 Wim-°C Pr = 1.76

El nimero de Reynolds es

pud _ (960)(0.25)(0.0525) _
Re o 2.82 x 10+ - 44680 (@)

Y como encontramos flujo turbulento, podemos usar la Ec. 6-4
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Nu = 0.023 Re"8 Pr
= (0.023)(44,680)*%1.76)** = 151.4

h, = Nu k _ (151.4X0.68)

d omos - 1961 Wim*-C  [345 Btu/h- pie? -°F) )

Par a longitud unitaria de tuberia la resistencia térmica del acero es

R, - In (ro/r)) _ In (0.06033/0.0525)

—_ —
T T (54) = 4.097 x 10 (c)

Una vez mas, con base en la unidad de longitud, la resistencia térmica en el interior es

-1 __1 1 - "
R = 5% = Fzer (196 Dm00528) = 2092 X 10 ()

La resistencia térmica para la superficie exterior sigue siendo desconocida pero se escribe, por longitudes
unitarias

1 1
Re= i =i, (e)

De la Tabla 7-2, para el flujo laminar, la relacion simplificada para h, es

AT (T, = T\
h, = 132 (—d) - 132 (22T 0
en donde T, es la temperatura desconocida de la superficie exterior de la tuberia. Designamos como T; la
superficie interior de la tuberia y la temperatura del agua como T,; entonces el equilibrio de energia re-
quiere que

IT'-TJA T-;7 ,T -T,
Ri R’- R(‘ (g)
Combinando las Ecs. ¢y f nos da
L= 32
”R_,,T:C = 21rr0 1—d'IT (T, ="T.,)»" "

Esta relacién se puede introducir en la Ec. g para obtener dos ecuaciones con las dos incégnitas T;y T,
98 - T, T, -T,
3.092 x 1073 = 4.097 x 107*

T, =T, (m)(0.06033)(1.32) T, = 20)%4
7.097 x 107 = (0.06033y7

Este es un conjunto no lineal que se puede resolver por interacidn para obtener

T,=976C Ti =97.65°C
Como resultado, el coeficiente de transferencia de calor exterior y la resistencia térmica son

b (1.32X97.6  20)14

(0.06033)" =7.91 Wm?-°C  [1.39 Btwh pie? -°F]
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L

_ 1 .
= [0.06033) 7807 - 0867

El célculo muestra con claridad el hecho de que la conveccion libre rige la transferencia de calor total debi-
do a que R, es mucho mayor que R, ¢ R,. El coeficiente de transferencia de calor basado en el area exterior
se escribe en términos de estas resistencias como

1

Us  RAJA +AR,*E, ®

Insertando los valores numéricos,

U, = 1 = 1.491 W/°C -m de longitud

0.06033 —
3y LYRIOD 4 4
(3.092 x 107%) 0.0525 7(0.0633)(4.097 x 107%) + 0.667

El area exterior para 1.0 m de longitud es

A, = 7(0.06033) = 0.1895 m¥/m
1.491
- =0 2.9
Uo= 195 - /87 W' -*C

Por tanto, encontramos que el coeficiente de transferencia total esta casi totalmente controlado por el valor
de h,. Podrfamos haber esperado este resultado en forma estricta en base g nuestra experiencia con las mag-
nitudes relativas de los coeficientes de conveccion: los valores de conveccién libre para el aire son muy bajos
comparados con la conveccién forzada en liquidos.

Ejemplo 10-2

El sistema de tuberia y agua caliente del Ej. 10-I se expone a vapor a 1 atm y 100 °C. Calcule el coeficiente
de transferencia de calor total pzira esta situacion basandose en el area exterior de la tyberfa.

Solucién
En el Ej. 10-l1 determinamos el coeficiente de transferencia de calor por conveccioén en el interior como
hi = 1961 W/m? -°C

El coeficiente de conveccion para la condensacion en el interior de la tuberfa ge obtiene utilizando la Ec.
9-12

_ plp = pgh gk th (@
= o125 B 0 ’

en donde T, es la temperatura exterior de la superficie de la tuberia. Las propiedades de la pelicula de agua
son

p=960 kg/m* ;=282 x104kg/m-s k=068 Wm-°C  hgu=2255 kd/kg

por tanto, la Ec. g se convierte en
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_ (960)%(9.8)(2.255 x 10°)(0.68)° |/
ho = 0.725 ['(ﬁ—m_z.sz % 10-0.06033)X100 - T

= 17 960(100 ~ T )4
y la resistencia térmica exterior por unidad de longitud es

1 (100 =T 4 _ (100 =T, )"

R, = h,A,  (17,960)7(0.06033) 3203

El balance de energia requiere que

TQo-4'T, T:-Ty,
RO R, R;

Del Ej. 10-1
R,=3092x10% R,=4.097 x 10™ T, =98 °C

y se pueden combinar las Ecs. ¢ y d para obtener

_To=T
3403(200 = T/ = 7557570
T,=-T; T; ~ 98

4.097 X 107 = 3.092 x 1073

Este es un conjunto de ecuaciones no lineales que puede resolverse para obtener

T,=9991°C T,=9969°C

El coeficiente exterior de transferencia de calor y la resistencia térmica se convierten entonces en

he = 17 960(100 = 99.91)~V4 = 32 790 W/m2 -°C

_ (100 ~ 99.91)4

R,=
3403

=1610 X 10°*

Basandose en la unidad de longitud de tuberia, el coeficiente de transferencia de calor total es

U. = 1
°"“R.AJA, + AR, + R,

_ 1
(3.092 x 1079 90—%652235:—3 + 7(0.06033)(4.097 x 10™*) + 1.610 x 10™*

= 263.7 W/°C 'm de longitud

o,con A,=0.1895 m?m de longitud

263.7 _ 2.9 .pie?.®
U, _ 5= = 1392 Wim? °C [245 Btuh -pic”°F]

489

(b)

(©)

(d)

(e)
03]

@®

En este problema el coeficiente de conveccion del lado con agua es el factor de control mas importante, ya
que k, es muy grande para un proceso de condensacion. De hecho, la resistencia térmica exterior es menor
que la resistencia por conduccion del acero. Las magnitudes relativas aproximadas de las resistencias son

Ro~1 R3~2.5 R,"'lg
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10-3 Factores de incrustacion

Pasado cierto tiempo en operacion las superficies de transferencia de calor de un cam-
biador de calor pueden cubrirse con diversos depésitos presentes en los sistemas de flu-
jo, o las superficies pueden oxidarse como resultado de la interaccion entre los fluidos
y el material usado para la construccion del aparato. En ambos casos, esta capa repre-
senta una resistencia adicional al flujo de calor y tiene como resultado una reduccion
en el rendimiento. El efecto total se representa casi siempre por medio de un factor de
incrustacion o resistencia por incrustacion, R, que debe incluirse junto con las demas
resistencias térmicas que forman el coeficiente de transferencia de calor total.

Los factores de incrustacion deben obtenerse experimentalmente determinando los
valores de U tanto para condiciones limpias como de incrustacion en el cambiador de
calor. El factor de incrustacion se define por consiguiente como

1 1
R. - _ -
! = Usucio Ulimpio
En la Tabla 10-2 se presentan los valores recomendados del factor de incrustacion pa-
ra algunos fluidos.

10-4 Tipos de cambiadores de calor

Ya se ha mencionado un tipo de cambiador de calor, el del arreglo de tuberia doble tal
como se muestra en la Fig. 10-Z. En esta clase de cambiador se puede usar ya sea el flu-
jo a contracorriente o flujo paralelo, con fluido caliente o frio en el espacio anular y el
otro fluido dentro de la tuberia interior.

Un tipo de cambiador de calor muy usado en las industrias de procesamiento
quimico es el del arreglo de chaqueta y tubos que se muestra en la Fig. 10-3. Uno de
los fluidos fluye en el interior de los tubos, mientras el otro se fuerza a través de la cha-
gueta y sobre el exterior de los tubos. Para asegurarse de que el fluido del lado de la

Tabla 10-2 Tabla de factores de incrustacion normales, segin la
Ref. 2

Factor de incrustacion

Tipo de fluido h - pie? -°F/Btu m? -°C/W
Agua de mar, abajo de 125 °F 0.0005 0.00009
Encima de 125 °F 0.001 0.0002
Agua tratada para alimentacién
de caldera, encima de 125 °F 0.001 0.0002
Aceite combustible 0.005 0.0009
Aceite de templar 0.004 0.0007
Vapores de alcohol 0.0005 0.00009
Vapor limpio de aceite 0.0005 0.00009
Aire industrial 0.002 0.0004

Liquido refrigerante 0.001 0.0002




bl

Fig. 10-3 (al Cambiador de calor de chaqueta Y| tubos de un solo paso; (&1 cambiadorl del
calor de chaqueta y tubos de dos pasos. (Young| Radiator Company.)
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chaqueta fluira a través de los tubos y asi conducird una transferencia de calor mayor
se colocan deflectores en la chaqueta, tal como se muestra en la figura. Se pueden uti-
lizar uno 0 mas pasos de tubos, dependiendo del arreglo del cabezal en los extremos
del cambiador. En la Fig. 10-3a se usa un paso de tubos y el arreglo del cabezal para
dos pasos de tubo se muestra en la Fig. 10-85. En la préactica se utiliza gran variedad
de arreglos con deflectores y remitimos al lector a la Ref. 2 para mayor informacion
sobre este tema.

Los cambiadores de calor de flujo transversal se utilizan cominmente en aplica-
ciones de calentamiento y enfriamiento por medio de aire o gas. En la Fig. 10-4 se
muestra un ejemplo de este tipo de cambiadores, en los que un gas puede forzarse a
través de un haz de tubos, mientras que en el interior de los tubos se utiliza otro fluido
con fines refrigerantes o de calentamiento. En este cambiador de gas que fluye a través
de los tubos se considera como una corriente mezclada, mientras que se dice que el
fluido del interior de los tubos es no mezxlado. El gas se considera mezclado porque se
puede mover libremente en el cambiador a medida que intercambia calor. En cam-
bio, mientras el otro fluido se encuentra en el interior del cambiador, se halla confina-
do en canales tubulares individuales, de manera que no puede mezclarse consigo mis-
mo durante el proceso de transferencia de calor.

En la Fig. 10-5 se muestra un tipo de cambiador de calor de flujo transversal dife-
rente. En este caso el gas fluye a través de haces de tubos con aletas y es en consecuen-
cia, un flujp no mezclado ya que se encuentra confinado en canales diferentes entre
aletas a medida que pasa a través del cambiador. Este cambiador es tipico de los que
se usan en acondicionadores de aire.

Si un fluido es no mezclado puede haber un gradiente de temperatura tanto para-
lelo como normal a la direccion del flujo, mientras que si el flujo es mezclado, habra

Flujo de gas
—_—

Fig. 10-4 Cambiador de calor de flujo transversal
con un fluido mezclado y otro sin mezclar.
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Flujo de gas
E—

Fig. 10-5 Cambiador de calor de flujo transversal, con /8’710
ambos Ruidos sin mezclar .

una tendencia en la temperatura del fluido a igualarse en la direccion normal al flujo,
como resultado del mezclado. En la Fig. 10-6 se muestra un perfil de temperatura
aproximado para el gas que fluye en el cambiador de la Fig. 10-5, suponiendo que el
gas se calienta a medida que pasa a través del cambiador. El hecho de que un fluido
sea mezclado o sin mezclar influye en la transferencia de calor total en el cambiador ya
que esta transferencia de calor depende de la diferencia de temperatura entre los
fluidos frio y caliente.

Flujo
de gas

Temperatura de
entrada del gas

Fig. 10-6 Perfil tipico de temperatura
para el cambiador de calor de flujo
transversal de la Fig. 10-5.
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10-5 La diferencia de temperatura media logaritmica

Considérese el cambiador de tuberia doble que se muestra en la Fig. 10-2. Los fluidos
pueden correr ya sea en flujo paralelo o a contracorriente; y los perfiles de temperatu-
ra para estos dos casos se indican en la Fig. 10-7. Nos proponemos calcular la transfe-
rencia de calor en este arreglo de tuberia doble con

q=UAAT,, (10-5)
donde U = coeficiente de transferencia de calor total
A = area de superficie para transferencia de calor compatible con la defi-
nicion de U
AT,,, = diferencia de temperatura media adecuada a través del intercam-

biador de calor
Un examen de la Fig. 10-7 muestra que la diferencia de temperatura entre los fluidos
caliente y frio varia entre la entrada y salida, y debemos determinar el valor promedio
que se usara en laEc. 10-5. Para el cambiador de calor de flujo paralelo que se ve en la
Fig. 10-7, el calor transferido através de un elemento de area dA puede escribirse como

dq = —n'lhc;,dT,, = niccchc (10'6)

donde los subindices hy ¢ designan, respectivamente, los fluidos caliente y frio. La
transferencia de calor también podria expresarse como

dg=U(T, T.dA (10-7)
De la Ec. 10-6
mcy
T, = 4
mccc

en donde M representa la rapidez de flujo en masay c es el calor especifico del fluido.
Por tanto

dT» - dT. = d(Ty = T,) = -dq ( 1,1 ) (10-8)

MmuCp  McCe

Resolviendo ‘para dq de la Ec.10-7 y sustituyendo en la Ec.10-8 se obtiene

(10-9)

ATy =T _ (m1c +rr'zlc A
h“h cle?

T, -T,

Esta ecuacion diferencial puede integrarse ahora entre las condiciones 1 y 2 tal como
se indica en la Fig. 10-7. El resultado es
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(a)

Fig. 10-7 Perfiles de temperatura para
flujo paralelo y a contracorriente en un

) cambiador de calor de doble tuberia.
In T =Te, _ —UA ( _1 + .1 ) (10-10)
Th1 - T, MaCn  MeCe

Regresando a la Ec.10-6, los productos me y M G pueden expresarse en términos de la
transferencia de calor total g y las diferencias de temperatura totales de los fluidos ca-
liente y frio. Asi

mc P
hh:T)”"‘Thz

4
To-T.

LC1

meCe =

Sustituyendo estas relaciones en la Ec. 10-10 obtenemos

(T;l2 - TC2) - (Th1 - Tcl) (10_11)
In [(Tnz - TC2)/(T},1 - Tcl)]

q=UA
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Comparando la Ec. 10-11 con la Ec. 10-5, vemos que la diferencia de la temperatura
media es el agrupamiento de términos entre corchetes. Por tanto

_ (Tw, T ) =(Tw =T
"7 ln [(Th2 - Tcz)/(Th, h Tcl)]

AT (10-12)

A esta diferencia de temperatura se le denomina diferencia de temperatura media
logarftmica (DTML). Expresado verbalmente, es la diferencia de temperatura en un
extremo del cambiador menos la diferencia de temperatura en el otro extremo, dividi-
do entre el logaritmo natural del cociente de las dos diferencias. Se deja como ejercicio
al lector demostrar que esta relacion puede usarse para calcular la DTML para condi-
ciones en  contracorriente.

La derivacion anterior para DTML incluye dos suposiciones importantes: 1) los ca-
lores especificos de los fluidos no varian con la temperatura, y 2) los coeficientes de
transferencia de calor por conveccion son constantes a través del cambiador de calor.
La segunda suposicion es casi siempre la mas seria debido a los efectos de entrada, vis-
cosidad del fluido y cambios de conductividad térmica, etc. Normalmente se deber&n
emplear métodos numéricos para corregir estos efectos. La Sec. 10-7 describe una ma-
nera de realizar un andlisis de propiedades variables.

Factor de correccién F

) 0.1 0.2 0.3 0.4 05 0.6 0.7 0.8 0.9 1.0

Fig. 10-8 Diagrama del factor de correcién para un cambiador con un paso en la chaqueté y
dos, cuatro o cualquier otro mdltiplo de pasos en los tubos.
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Factor de correccion F

Fig. 10-9 Diagrama del factor de correccién para un cambiador de calor con dos pasos en la
chaqueta y cuatro, ocho o cualquier otro multiplo de pasos en los tubos.

Si se utiliza un cambiador de calor que no sea del tipo de tubo doble, la transferen-
cia de calor se calcula utilizando un factor de correccion aplicado a la DTML para un
arreglo de tuberia doble a contracorriente con las mismas temperaturas de flutdos frio
y caliente. La ecuacion de transferencia de calor toma la férma

q = UAF AT,, (10-13)

En las Figs. 10-8 a 10-11 se han trazado diagramas de los valores de los factores de
correccion F para diversos tipos de cambiadores de calor de acuerdo con la Ref. 4.
Cuando existe un cambio de fase, como ocurre en la condensacién o ebullicién (evapo-
racion), por lo general el fluido permanece a una temperatura esencialmente constan-
te y las relaciones se simplifican. En este caso los factores de correccion en las Figs. 10-
8 al10-11son todos 1.0. Los Ejs. 10-3 al10-5 ilustran el uso de la DTML para el calcu-
lo del rendimiento de los cambiadores de calor.
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Fig. 10-10 Diagrama del factor de correccién para cambiadores de un solo paso con flujo
transversal, ambos fluidos permanecen sin mezclar.

Ejemplo 10-3

Un flujo de 68 Kg/min de agua se calienta de 35 a 75 °C por medio de aceite que tiene un calor especifico de
1.9 kj/kg' °C. Se utilizan los fluidos en un cambiador de calor de tubo doble & contracorriente, y el aceite
entra al cambiador a 110 °C y lo deja a 75 “C. El coeficiente de transferencia de calor total es 3§20

W/m? “C. Calcule el area del cambiador de calor.

Solucién

La transferencia de calor total se determina z partir de la energia absorbida por el agua:

g = myc, AT,. = (68)(4180)(75 ~ 35) = 1.37 MdJ/min (@)
= 189.5 kW [6.47 x 10° Btu/h]
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Diagrama del factor de correccion para un cambiador de calor de un solo paso de
flujo transversal; con un fluido mezclado y el otro sin mezclar.

Como se conocen todas las temperaturas de los fluidos, se puede calcular 1a'DTML utilizando el esquema de
temperatura de la Fig. 10-76:

(110 = 75) (75 — 35)

* g744 0 3
ATm = 1 (110 - 75)(75 = 35)] 5744 °C
Asi como = UA AT,
1.895 x 10° _ 1545 m? (170 pies* |
= (320)37.44)

Ejemplo 10-4

En lugar del cambiador de calor de tubo doble del Ej. 1(-8, se desea utilizar un cambiador de chaqueta y tu-
bos en el que el agua realiza un paso en la chaqueta y el aceite realiza dos pasos de tubo. Calcule el area re-
querida para este cambiador, suponiendo que el coeficiente de transferencia de calor total es 320 W/m? °C.
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Solucion

Para resolver este problema determinamos un factor de correccién a partir de la Fig. 10-8, el cual usaremos
junto con la DTML calculando en base a un cambiador de flujo a contracorriente. De acuerdo con la no-
menclatura de la Fig. 10-8 los pardmetros son

T,=35°C T, =75 °C t,= 110 °C t, =75 °C

t —t, 75=110 _
P=g = T3 - 119= 0467

T,-T, _36-75 _ 1143

R== =7 10

de manera que el factor de correccion es

F=0.81
y la transferencia de calor es
q = UAF AT,,
5]
de modo que A_ %= 19.53 m? [210 pies? ]
Ejemplo 10-5

Se calienta agua a una rapidez de SO 000 ]h, /h {3.783 kg/s], de 100 g 130 °F, [37.78 3 54.44 °C] dentro de
un cambiador de calor de chaqueta y tuberfa. En el lado de la chaqueta se utiliza un paso en el que el agua
se usa como liquido de calentamiento, 15 000 lh,/h [1.892 kg/s], y la cual entra al cambiador a 200 °F
[98.83 °C]. EI coeficiente de transferencia de calor total es 250 Btu/h-pie?- °F [1419 W/m? °C] y la velocidad
promedio del agua dentro de los tubos de ‘i plg de diametro [1.905 cm], es de 1.2 pies/s, [0.366 m/s].
Debido a restricciones de espacio, la longitud de los tubos no debe ser superiora 8 pies [2.438 m]. Calcule el
nlmero de pasos en la tuberfa, de tubos por paso y la lopgitud de los tubos, de acuerdo con esta restriccion.

Solucién

Suponemos primero una tuberia de un paso y verificamos si satisface las condiciones del problema. La tem-
peratura de salida del agua caliente se calcula a partir de

q = mccc ATC = m,,c,, AT’,

_ (30 000)1)130 100) _ . . _ 0
= (15 000XD) = 60°F = 33.33 °( (a)

asi T pexy = 93.33 = 33.33 = 60 °C

AT).

La transferencia de calor total requerida se obtiene de la Ec. (a) para el fluido frio:

g =(3.783)(4182)(54.44 — 37.78) = 263.6 kW [8,08 x 10° Btu/h]

Para un cambiador con flujo a contracorriente

DTML - _ (93.33 = 54.44) = (60 = 37.78) _ o
AT= In[(93.33 - 54.44)/(60 ~ 37.7811 29.718 °C
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g= UA AT,
2.636 x 10° _ ies?
A _ m— 6.238 m? [67.1 PIES ] (b)

Utilizando la velocidad promedio del agua en los tubos y la rapidez del flujo, calculamos el area de flujo to-
tal por medio de

m. = pAu

3.783
A - TTo000360) - 001034 = @

Esta area és el producto del nimero de tubos y del area de flujo por tubo:

2

0.01034 = n "——f—

(0.01034)(4) _

" _ m0.01905) - 26 3

0 1 = 36 tubos. El area de superficie por tubo Y por metro de longitud es
nd = 7(0.01905) = 0.0598 m?*/tubo ‘m

Recordaremos que e] area de superficie total necesaria para un cambiador de tuberia de un paso se calculo
en la Ec. (b) como 6.238 m?, Asf, podemos calcular la longitud de tubo para este tipo de cambiador & partir de

nmwdL = 6.238

6.238
L _ 56)0.0598) - 2898 m

Esta longitud es mayor de los 2.438 m permitidos, de manera que necesitamos mas de un paso. Cuando
incrementamos el nGmero de pasos, aumentamos en forma correspondiente el area de la superficie total re-
querida, debido ala reduccion en la DTML causada por el factor de correccién F. En seguida ensayamos
dos pasos por tubera De la Fig. 10-8, F = 0.88, por tanto

B q _ 2.636 x 10° 7.089 m?
Awal = TF o, = (T4TOX0BBN2O T8 = 000 I

El nGmero de tubos por paso sigue siendo 36 debido a los requerimientos en velocidad. Para el cambiador de
tuberia de dos pasos el area de superficie total esta ahora relacionada con la longitud por medio de

A total — 2nadL

7.089 .
d = —_— .
e manera que L 2)(36)(0.0598) 1.646 m [5.4 pies]

Esta longitud se encuentra dentro del limite de 2.438 m, asi que el disefio final escogido es

NUmero de tubos por paso = 36
Numero de pasos =2
Longitud de los tubos por paso =1.646 m, [5_4 pies]
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10-6 Método de eficacia NUT

El enfoque por DTML al andlisis de cambiador de calor es Gtil cuando las temperatu-

ras de entrada y salida se conocen o se pueden determinar con facilidad. En tal caso la
DTML se calcula con facilidad y se pueden determinar el flujo de calor, area de super-

ficie o el coeficiente de transferencia de calor total. Cuando deben evaluarse las tem-
peraturas de entrada o de salida para un cambiador de calor dado, el andlisis con fre-
cuencia comprende un procedimiento iterativo debido a la funcién logaritmica en la
DTML. En estos casos el analisis se realiza con mayor facilidad utilizando un método
basado en la eficacia con que el cambiador de calor transfiere una cantidad de calor
determinada. El método de la eficacia también ofrece muchas ventajas en el andlisis
de problemas en los que se debe realizar una comparacion entre diversos tipos de cam-

biadores de calor, a fin de seleccionar el mas apropiado para realizar la transferencia
de calor especifica que se tiene como objetivo.

Definimos la eficacia del cambiador de calor como

transferencia de calor real

Eficacia = € = — - -
maxima transferencia de calor posible

La transferencia de calor real se puede obtener calculando ya sea la energia perdida
por el fluido caliente o la energia absorbida por el fluido frio. Considérense los cam-
biadores.de calor de flujo paralelo y a contracorriente que se muestran en la Fig. 10-7.
Para el cambiador-de flujo paralelo

g = rwen(Tn, = Thy) =rite (T, - T,) (10-14)

y para el cambiador a contracorriente
q=mucy(Ty, = Thr) = meceTe, -~ T,) (10-15)

Para determinar la maxima transferencia de calor posible para el cambiador, primero
aceptamos que este valor maximo se podria obtener si uno de los fluidos sufriera un
cambio de temperatura igual a la diferencia maxima de temperatura presente en el
cambiador, la cual es la diferencia entre las temperaturas de entrada de los fluidos ca-
liente y frio. El fluido que podria sufrir esta diferencia de temperatura maxima es
aquel que tenga el minimo valor de m¢ va que el balance de energfa requiere que la
energia que recibe por un fluido sea igual a la que cede el otro; si permitimos que el
fluido con el mayor valor de mc¢ sufra la diferencia maxima de temperatura, esto re-
quiere que el otro fluido sufra una diferencia de temperatura mayor al maximo, lo
cual es imposible. De esta manera, la maxima transferencia de calor posible se expresa
como

=T, .) (10-16)

entrada "~ Csalida

q max = (mc )m(n ( T h

El fluido con el minimo puede ser el frio o el caliente, dependiendo de las rapideces de
flujp en masa y los calores especificos. Para el cambiador de flujo paralelo.
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; n"L,,c,,(T;,l - T’lz) - Thl - Thz
" mhch(T’” - T('l) Thl - Tt‘l

€ ﬂ mCCC(T(-Z - Tcl) - T(‘g - TCI
‘ mccc(Thl . Tcl) T'll - Tl‘l

(10-17)

(10-18)

Los subindices en los simbolos de eficacia designan cuél es el fluido con el minimo va-
lor de mec.

Para el cambiador a contracorriente.

_ mhch(Thl - T’lz) - T"l - Th? 10-19
hoT m,,c,,(T,.l - Tcz) Thl - Tt‘z ( )
_ (T =Te) Ty ~Te (10-20)

€ = —
¢ mccC(Thl = Tc‘z) = Th] - T’-'Z

Podemos derivar una expresion para la eficacia en flujo paralelo de la manera si-
guiente. Reescribiendo la Ec. 10-10 tenemos

ln:z:_"z'"_Tcz: ~UA( 1 1t )—‘*UA (1+”:lcci) (10-21)
hy

- T, MaCn  MeCol  McCe mae
0 T =Ty o0 [_.UA (1 + n.l"cc)] (10-22)
T’,l - T,_-1 = meCe muCp

Si el fluido frio es el fluido minimo

Tc -Tc

€ —: "1

= T'll - Tt‘l
Reescribiendo en la Ec. 10-22 la proporciéon de temperatura nos da,

Th2 bl Tc2 T"l + (mccc/mhch)(TCI - TC2) -— Tc;
Ty — T, = Th, = Te,

(10-23)

1

Cuando se realiza la sustitucion

mecC, (:l'\c1 - Tcz)

=Ty + =
Thz hy mucCh

a partir de la Ec. 10-6. La Ec. 10-28 se puede reescribir ahora

Tn,~ Te, + @reedmne)Te, Te)+ T, =T) =1- (1 + m:——ccc) €
T, -T m,c,,

1 [
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Insertando esta relacion en la Ec. 10-22 nos proporciona para la eficacia

_1—exp[(-UAmc)1 + m.cmc,)]
B 1+ m.cJmye,

(10-24)

Se puede demostrar que cuando el fluido caliente es el fluido minimo tenemos como
resultado la misma expresion para la eficacia, excepto que m.¢ y mx6G Se intercam-
bian. Como consecuencia, la eficacia se escribe casi siempre

— 1 - exp [(—UA /Cmin)(l + Cmm/C )]
1 + Cmin /CmAX

en donde C = mc se define como la rapidez de capacidad.

Un anélisis similar se puede aplicar al caso de flujo a contracorriente y obtenemos
la siguiente relacion para la eficacia:

(10-25)

Fluido caliente (rhc)h
VA VO W WL o

< Fluido frio {mc),

Superficie de transferencia de calor

" II ay
o + l.ll B

.*._i._f
4%

[=2]
(=]

Eficacia €, %

T
;
i

! 2 3 4 5
Ntmero de unidades de transferencia, NUT ., - AU/C min

Fig. 10-12 Eficacia para el rendimiento de un
cambiador de flujo paralelo.
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1 - eXp [(_UA/Cmin)(l - Cmin/cméx)]

€ T 1 = (Cota/Cr) exp [(~UA/Cri)(k = C oo /C.o )]

(10-26)

El agrupamiento de términos UA/sz’n se denomina & numero de unidades d¢ transfe-
rencia (NUT) ya que indica el tamafio del cambiador de calor.

Kays y London [3] presentaron las razones de eficacia para diversos arreglos de
cambiadores de calor y algunos de los resultados de sus analisis se encuentran dispo-
nibles en forma de gréaficas en las Figs. 10-12 a 10-17. Los Ejs. 10-6 a 10-8 ilustran el
uso del método de eficacia NUT en el analisis de cambiadores de calor.

Aunque las gréficas de eficacia NUT pueden ser de gran utilidad préctica en los
problemas de disefio, existen aplicaciones en las que es necesaria una mayor precision
de la que se puede obtener leyendo las graficas. Ademas, procedimientos de disefio
mas elaborados se pueden basar en computadoras, requiriendo expresiones analiticas
para estas curvas. La Tabla10-3 resume las relaciones de eficacia. En algunos casos el

Fluido caliente {mc), = C,
[ W e Wa e W, 4

Py

Fluido frio (Ihc),_, = Cc

Superficie de transferencia de calor

Eficacia € %

| 2 3 4 5

Numero de unidades de transferencia, NMUT \oe = AU/C min

Fig. 10-13 Eficacia para el rendimiento de un
cambiador de flujo a contracorriente.
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Fluido
mezclado

Fluido sin mezclar
100

80

60

Eficacia €, %

40

20

0 1 2 3 4 5
Nimero de unidades de transferencia, NUT, . = AU/C. o

Fig. 10-14 Eficacia para cambiador de flujo transversal con
un fluido mezclado.

objetivo del analisis es una determinacion de NUT y es posible proporcionar una rela-
cion explicita para NUT en términos de eficacia y razén de capacidad. Algunas de es-
tas relaciones se dan en la Tabla 10-4.

Calderas y condensadores

Hace poco sefialamos que en los procesos de ebullicion o condensacion la temperatura
del fluido permanece esencialmente constante o el fluido actia como si tuviera calor
especifico infinito. En estos casos C_,/C_ . — 0 y todas las relaciones de eficacia de los
cambiadores de calor se aproximan a una sola ecuacién sencilla,

o HoNNLO

La ecuacién aparece como el ultimo renglén en la Tabla 10-3.
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Tabla 10-3 Relaciones de eficacia de cambiadores de calor
UA C

C =2t
len Cmax

N = NUT =

507

Geometria de flujo Relacion

Doble tuberfa:
_l=exp [-N(1+ C)]

1+C
- 1 —exp [-N(1 ~C)
" 1-Cexp[-N(1-0)]

Flujo paralelo

Flujo a contracorriente

. N
Flujo a contracorriente, C = 1 0 H%EE

Flujo transversal

[exp (-NCn) -1
€=1 exp|—

Ambos fluidos sin mezclar donde p = N-0.2

Cn
Ambos fluidos mezclados = L + c - l’l_l
ut z o 7 [1 —exp(-N) 1 =exp (-NCY N

C maxmezclado, mm sin mezclar €= (I/ICH{1=exp [-CA =]}
C max SiN mezclar, €, mezclado €=1 exp {—(/OAL exp (-NOW}

Chaqueta y tubo

—-N(1 2N -1
Un paso de chaqueta, 2, 4, 6 €= 2 {1 + C+(14 Czl’m leipe)[m [_N(Jrlg_)cz)]JZ]
pasos de tubo
‘odos los cambiadores con C = 0 t=1-¢"

Tabla 10-4 Relaciones de NUT para cambiadores de calor
C_-C../Cou ¢ = eficacia N = NUT = UA/C,,

n

Geometrta de flujo Relacion

Doble tuberia:
_—In(1=(1+ Cll

Flujo paralelo N =
1+C
€—1
Flujo a contracorriente N = C—lz—lln (Ce — l)
Flujo a contracorriente, C = 1 N = 3 €
- c
Flujo transversal
C max Mmezclado, Lo sin mezclar N =-1 n[ 1+ é]n 1 - CEI)
Cmix Sin mezclar. C .. mezclado N = —Fl[l +ClnQ -el
Chaqueta y tubo
de-l=c (1 + CRnp
Un paso de chaqueta. 2, 4, 6 N = - 2)-112 d
p q 1+ CH ln[zjé_l_CJr 1+ o

pasos de tubo
Todes los cambiadores, C = 0 N = =In(l=g¢
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(me),

¢ fiuido frio

{mc},
Fluido
caliente

Eficacia €, %

Nimero de unidades de transferencia, NUT, , = AU/C mp

Fig. 10-15 Eficacia para cambiador de flujo transversal
con fluidos no mezclados.

Ejemplo 10-6

El cambiador de calor del Ej. 10-3 se usa para calentar agua tal como se describié en este ejemplo. Utilizan-
do las mismas temperaturas de entrada de fluido, calcule la temperatura de salida del agua cuando sélo se

calientan 40 kg/min de agua pero se utiliza la misma cantidad de aceite. Calcule también la transferencia
de calor total bajo estas nuevas condiciones.

Solucién

El flujo del aceite se calcula a partir del balance de energia para el problema original:

myc, AT,, = m.c. AT,

(a)

(68)(4180)(75 = 35) _ ’
M 19000110 = T5) = 170 97 ke/min
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.+~ Fluido de la chaqueta {mc), = C,

Fluido de los tubos {mc),

Un paso de chaqueta
2,4,6 etc., pasos en los tubos

100 g

80

2]
Q

Eficacia €, %

S
(=]

20§,

0 4 5

Namero de unidades de transferencia, VUT . — AU/Cmn

Fig. 10-16 Eficacia para el rendimiento de un cambiador de
flujo a contracorriente paralelo |-2.

Las rapideces de capacidad para las nuevas condiciones se calculan ahora como

_ 1197

mycy = ——6—0-—(1900) = 5414 W/ °C

Moo= 39 (4180) = 2187 WFC

de manera que el agua (fluido frio) es el fluido minimo, y

Contn _ ﬂ = 0.515
Crax 5414

UA (320%15.82) _
< o L1816

NUT max

509
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Fluido de la chaqueta [mc), = C

Fluido de los tubos (mc), = C,

Dos pasos en la chaqueta
4, 8 12 etc., pasos en los tubos

Eficacia€, %

0 | 2 3 4 5
NOmero de unidades de transferencia, NUTimgx = AU/C min

Fig. 10-17 Eficacia para el rendimiento de un

cambiador de flujo a contracorriente con multipasos
2-4.

en donde el 4rea de 15.82 m? sc torna del Ej. 10-3. Segiin la Fig. 10-18 ¢ de la Tabla 10-3 la eficacia es

€=0.744

y como el fluido frio es el minimo, podemos escribir

ATﬁlu _ ATfriu

= = _=fide (c)
€= AT.,.. 110 _35 0744

AT!H« =55.8 OC
¥y la temperatura de salida del agua es

Ty a5 35 + 55.8 = 90.8°C
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La transferencia de calor total bajo las nuevas condiciones de flujo se calculan como

q = mec. AT, = %% (4180)(55.8) = 155.5 kW [5.29 x 10 Btuw/h] (d

Obsérvese que aunque el flujo se ha reducido en un 41% (68 a 40 kg/ rmin), la transferencia de calor se redu-
ce tan sdlo en un 189, (189.5 a 155.5 kW), porque el cambiador es més eficaz a un flujo menor.

Ejemplo 10-7

Un cambiador de calor de tuberia con aletas como el que se ve en la Fig. 10-5 se utiliza para calentar 5000
pies*/min[2.36 m?/s] de aire a 1 atm, de 60 a 85 °F (15.55 3 29.44 “C). El agua caliente entra a los tubos a
180 °F [82.22 “C] y el aire fluye a través de los tubos produciendo un coeficiente de transferencia de calor
total promedio de 40 Btu/h'piez oF [227 W/mz~°C]. El area de la superficie total del cambiador es 100 pies’
[9,29 mz]. Calcule la temperatura de salida del agua y la rapidez de transferencia de calor.

Solucién

La transferencia de calor se calcula del balance de energia en el aire. Primero, la densidad del aire de entra-
da es

1.0132 p
P =RT )(28X8.17oa: 1.223 kefm?

de manera que el flujo de aire en masa (el fluido frio) es
m. = (2.36)%1.223) = 2.887 kg/s
La transferencia de calor es entonces

q =m.c. AT,. = (2.887)(1006)(29.44 15.55)
= 40.34 KW [1.38 x 105 Btwh] (a)

Del planteamiento del problema no sabemos cual de los dos fluidos agua o aire es el fluido minirno. Si ¢l aire
es el fluido minimo, podemos calcular inmediatamente el NUT y utilizar la Fig. 10-15 para determinar la
rapidez de flujo del agua y por consiguiente su temperatura de salida. Si el agua eg el fluido minimo ge debe-
ra utilizar un procedimiento de prueba y error con la Fig. 10-15 ¢ Tabla 1{)-3. Suponemos que cl aire escl
fluido minimo y en seguida verificamos nuestra suposicién. Asi

m.c. = (2.887)(1006) = 2904 W/°C
UA (227X9.29)

¥ - =0.72
NTUmax Cmin 2904 0 °
y la eficacia basada en el aire como fluido minimo es
€= AT aire _ 29.44 — 15.55 = 0.208 (b)

" AT ;. 8222 — 1555

Al introducir la Fig. 10-15 nos es imposible confrontar estas cantidades con las curvas. Esto quicre decir que
el fluido caliente es el mfnimo. Por tanto, debemos suponer valores para el flujo del agua hasta que podamos
igualar les resultados con los dados por la Fig. 10-5 g Tabla 10-3. Primera observarnos que
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Crgx = Mece = 2904 W/°C
NUT 4 = U—[“
min
AT, AT,

¢ AT.; 8222 - 1555

AT, — 4034 x 10* 4034 x 10*
e C mn Ch

Las iteraciones so”

Dela Calculado
Fig. 10-15  a partir

Cmfy Crtn = otabla de la
C mifx MACh NUT 4, AT, 10-3 Ec. (o)
0.5 1452 1.452 27.78 0.65 0.417
0.25 726 2.905 55.56 0.89 0.833
0.22 639 3.301 63.13 0.92 0.947

Por tanto, estimamos que la rapidez de flujo del agua es cerca de

mpc, = 645 W/°C

. 645
. = —— = 0.154 k; Ib,,/h
Y ni 2180 gls [1221 ]

y en consecuencia la temperatura de salida del agua es

4
g - 4034x10

Tw'salida— 645

= 19.68 °C

Ejemplo 10-8

Un cambiador de calor de doble tuberia co” flujo a contracorriente se utiliza para calentar 1.25 kg/s de
agua, de 35 3 80 °C, enfriando un aceite [7,= 2.0 kJ/kg-°C] de 150 a 85 °C. El coeficiente de transferencia
de calor total es 150 Btu/h~pie2-°F. Se piensa construir Un arreglo similar en otro lugar de laplanta, pero se
desea comparar el rendimiento de este cambiador de calor de flujo a contracorriente Unico co” dos pe-
quefios cambiadores de calor de flujo a contracorriente conectados en serie del lado del agua y en paralelo
del lado del aceite, tal como se muestra en el dibujo. El flujo de aceite se divide equitativamente entre los
dos cambiadores y podemos suponer que el coeficiente de transferencia de calor total para los cambiadores
pequerios es el mismo que para el grande. Si los cambiadores pequefios cuesta” 209, mas ror unidad de area
de superficie, ¢cuél sera el arreglo mas econémico, el cambiador grande solo g los dos cambiadores pe-
quefios de igual tamafio?

Solucion

Calculemos el area de la superficie que se requiere para ambas alternativas y en seguida comparamos los
costos. Para el cambiador grande

(©)

(d)

(e)

N
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=150 oC

Cambiador 1 Cambiador 2

=80 °C

Figura Ejemplo 10-8

g = M., AT, = muc, AT,
= (1.25)(4180)(80 = 35) = m (150 85)
= 2.351 x 10” W 18.02 x 10% Btwh)

mee. = 5225 W/°C ey, = 3617 WPC
de manera que el aceite es el fluido minimo

AT, _150-=85

€ = TEo=35 " Ts0—3c _ 0-365
C min _ 3617 _
C.,. 5225 0692

De la Fig. 10-13 ¢ la Tabla 10-4, NUTméx = 1.09, de manera que

4 = NUT_, Cg‘" = % = 4.649 m? [50.04 pie?]

513

Ahora deseamos calcular el area de la superficie requerida para los dos pequefios cambiadores que se

muestran en el dibujo. Tenemos

8 3617
mycp = —5— = 1809 WPC

2
m.c. = 5225 Wr°C
Co 1809 _
eméx 5225 0. 347

El namero de unidades de transferencia es el mismo para cada cambiador ya que U4 y Cm[n son los mismos

para cada cambiador. Esto requiere que la eficacia sea la misma para cada uno de ellos. Asf,

Tai Toel Tm "Topz
€|:Tm'-Tlxy :GZ:TM' w2

€ 150 ~ Ty, € 150 =T oo
V=150 ~35= "2

150 = Tpg (a)
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en donde la nomenclatura para las temperaturas esta indicada en el dibujo. Como el flujo de aceite es el
mismo en cada cambiador y la temperatura de salida promedio debera ser 85 °C, podemos escribir

T

g+

oe,1 Tﬂg 2 - 85 (b)
2

Un balance de energia en el segundo cambiador de calor nos da

(5225X Tua — Tez) = (1809)(Tyi = Toe)
(5225)(80 ~ T,;) = (1809)(150 - T,,,) ©

Ahora tenemos las tres ecuaciones a), b) y £} que podran resolverse para las tres incégnitas

T Las soluciones son
s

TOe,J, TOe 2 y

To, = 76.98 °C
Toez = 93.02 °C
T.o = 60.26 °C
Las eficacias pueden calcularse entonces como
150 — 76.98
€ = € = <50-3% 0.635

De la Fig. 10-13 ¢ Tabla 10-4, obtenemos NUTmix = 1.16, de manera que:

C min _ (1.16)(1809)
u ~ 850

A = NUTpar = 247w’

Asi encontramos que se necesitan 2.47 m? de area por cada uno de los cambiadores pequefios, ¢ un total de
4.94 m?, Esto es mas que los 4.649 m? requeridos en el cambiador grande: ademas, el costo por unidad
de area es mayor, asi que la seleccion mas econdmica serd el cambiador grande solo. Sin embargo. se debe
sefialar que el costo de bombeo del aceite serd tal vez menor con los dos cambiadores pequefios. de manera
que esto podria propiciar una decisiéon en favor de los cambiadores pequefios, si el costo de bombeo repre-
senta un factor econémico sustancial.

Ejemplo 10-9

Se utiliza aceite caliente a 100 °C para calentar aire en un cambiador de calor de chaqueta y tuberia. El
aceite corre por seis pasos de tuberia y el aire por un paso de chaqueta: se tienen que calentar 2.0 kg/s de
aire de 20 a 80 °C. El calor especifico del aceite es 2100 J/kg-°C, y su rapidez de flujo es 3.0 kg/s. Calcule el
area requerida para el cambiador de calor para U = 200 W/m? °C.

Solucion
El balance de energfa bsico es

m,,cu AT,, = mucm ATu
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o (3.0X2100X100 = T,.) = (2.0)(1009)80 20}
T, = 80.78 °C
Tenemos maca = {3.0X2100) = 6300 W/°C

meee = (2.0)(1009) = 2018 W/C

de manera que el aire es el fluido minimo y

La eficacia es

_ AT, _80-20 5
T2 100 - 20

Ahora podemos utilizar ya sea la Fig. 10-16 o bien la relacion analftica de la Tabla 10-14 para obtener el
NUT. Para este problema escogemos la tabla.

- - - +

—(1 + 0.3208%) " In [2/0575 =1 0.3203 + (1+ 03203
1.99

z
I

Ahora, con U = 200 calculamos el area como

Contn _ (1.99X(2018)

A = NUT i 200

= 20.09 m’

10-7 Cambiadores de calor compactos

Algunas superficies de cambiadores de calor no caen dentro de las categorias estu-
diadas en las secciones precedentes. Las mas importantes son los cambiadores compac-
tos que alcanzan un area de superficie por unidad de wvolumen muy elevada. Estos
cambiadores son sumamente adaptables en aplicaciones en las que se encuentran flu-
jos de gas o valores de h bajos. Kays y London [ 3] han estudiado de manera muy exten-
sa estos tipos de cambiadores y en la Fig. 10-18 se muestran cuatro configuraciones
tipicas. En la Fig. 10-18a se ve un cambiador de tubo con aletas con los tubos planos,
la Fig. 10-18b muestra un arreglo circular de tubos aletados con una configuracion di-
ferente y las Figs. 10-18¢ y d presentan dos maneras de obtener grandes areas de super-
ficie en ambos lados del cambiador. Estas dos Ultimas configuraciones se aplican en
procesos que comprenden transferencia de calor gas a gas.

En las Figs. 10-19 y 10-20 se muestran la transferencia de calor y el factor de fric-
cion para dos cambiadores compactos tipicos. Los nUmeros de Stanton y Reynolds se
basan en la masa velocidad en el area de seccidn transversal de flujo minimo y un
didmetro hidraulico indicado en la figura

_m -
G ~a, (10-27)
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50D
}/5

{c) (d)

Fig. 10-18 Ejemplos de configuraciones de cambiadores de calor compactos de
acuerdo con la Ref. 3.

La razén del 4rea de flujo libre al area frontal

o= ‘% (10-28)
también se da en la figura. Asi,
_ h _D.G
St = Ge, Re =

Las propiedades del fluido se evalGan a la temperatura global promedio. La trans-
ferencia de calor y la friccion del fluido adentro de los tubos se evaltian con el método
del didametro hidraulico estudiado en el Cap. 6. La caida de presion se calcula con la
grafica de factor de friccion f y la siguiente relacion:

_u,G?
28.

[(1 + o) (Ef _ ) +fj2—c';—’:‘] (10-29)

v

Ap

en donde 7 y % son los volimenes especificos de entrada y salida, respectivamente, y
4, es el volumen especifico medio en el cambiador, tomando normalmente como g, =

(u + w)/2.
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Los cambiadores de calor compactos involucran procedimientos de disefio bastan-
te meticulosos y se les estudia en detalle en la Ref. 3.

Ejemplo 10-10

El aire a 1 atm y 300 K entra a un cambiador como el que se ve en la Fig. 10-19, 3 una velocidad de 15 m/s,
Calcule el coeficiente de transferencia de calor.

Solucién

Obtenemos las propiedades del aire de la Tabla A-5 como

p = 1.1774 kg/m' ¢, = 1.0057 kd/kg-°C
= 1.983 X 1075 kg/m s Pr = 0.708

De la Fig. 10-19 tenemos
A, _ o
o=%= 0.697 Dy = 0.011¢ pie = 3.597 mm

La masa velocidad es entonces

G o™ _pu.A (L1745 .
A A 0697 - 3818kgm’s

y el nimero de Reynolds es

D,G _ (3597 x 107)(38.18)

m Tesa x 10 - 0928 x 10

Re =

En la Fig. 10-19 podemos leer

h
2/3 — - 3
St Pr 0.0036 Ge, Py?
y el coeficiente de transferencia de calor es

h = (0.0036)(38.18)(1005.7)(0.708)~%
= 174 W/m?-°C  [30.64 Btwh -pie? -°F]

10-8 Andlisis para propiedades variables

El coeficiente de transferencia de calor por conveccion depende del fluido bajo consi-
deracién. De manera correspondiente, el coeficiente de transferencia de calor total
para un cambiador de calor puede variar en forma sustancial a través del cambiador si
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0.050
0.040

0.030

0.020 ¢

0.015 e o

StPr2/3

0.010 [pgge
0.008 =

0.006 ERlRE e ; s
0.005 & L
0.004 B . : o = L ...'!l-

0.003 5

0.4 0506 08 1.0 1.5 2.0 3.0 4.0 6.08.0 10.0
Re x 1073

Inclinaciéon de aletas = 9.63/p|g.

Didmetro hidraulico de paso del flujo, 0, = 0.01180 pie

Espesor de aleta de metal = 0.004 plg., cobre

Area de flujo libre/érea frontal, ¢ = 0.697

Area de transferencia de calor total/volumen total, o = 229 pies?/pie?
Area de aleta/érea total = 0.795

Fig. 10-19 Transferencia de calor y factor de friccion para un cambiador
de calor de tubo plano con aletas, de acuerdo con la Ref. 3.

los fluidos son tales que sus propiedades dependan en forma considerable de la tempe-
ratura. En estas condiciones el andlisis se realiza mejor en una base numérica o de dife-
rencia finita. Para ilustrar la técnica, consideremos el cambiador de calor sencillo de
doble tuberia con flujo paralelo de la Sec. 10-5. El cambiador de calor estd dividido en
incrementos de &rea de superficie Ad;. Para este incremento de area de superficie, las
temperaturas caliente y fria son T,; y T;, respectivamente y supondremos que el coefi-

ciente de transferencia de calor total se puede expresar como una funcibn de estas
temperaturas. Asi

Uj = Uj(Thj, Tl'j)
La transferencia de calor incremental en A4, es, segln la Ec.10-6,
. Aq;‘=“_(mh0h)j(T,,jH - Thj) = (n.l(-c(')j(T(-j“ - T(',-) (10-30)

También, Aq;=U;AA(T, - T, (10-3D
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0.04

0.03

0.02

StPra/3

0.010

0.008

0.006

0.004

15 20 3.0 4.0 6.0 8.0 10.0
Re X 1073

Didmetro externo del tubo = 0.774 plg
Inclinacion de las aletas = 9.05/plg
Espesor de aletas = 0.012 plg

Area de aletas/érea total = 0.835

Didmetro hidraulico de paso B ¢ D E

de flujo, D. = 0.02685 0.0445 0.01587 0.02 108 pie
Area de flujo libre/

area frontal, ¢ = 0.572 0.688 0.537 0.572
Area de transferencia de calor/

volumen total, @= 85.1 61.9 135

108 pies’/ pie?

Noa El 4rea mfnima de flujo libre ocurre en rodos los €asos en epados transversdes d  flujo.
excepto paa D, en d que d 4rea mhima estd €N las diagonales

Fig. 10-20 Transferencia de calor y factor de friccion para un cambiador
de calor de tubo circular con aletas, de acuerdo con la Ref. 3.

La ecuacion de diferencia finita andloga a la Ec. 10-9 es

(Th - T(')j+l - (Th - T(')j _ [ 1 + 1 1
(T, =T, - ' (mhch)j (mcc(')j
= ZK(Th T AA; (10-32)

i
en donde hemos introducido la definicién indicada para K;. Reduciendo la Ec. 10-32,
obtenemos

(Th~ T _ 1 — K. AA. ]
R v (10-33)



520 Transferencia de Calor

Ahora esté claro el procedimiento de andlisis numérico, al darse las temperaturas de
entrada y flujo:

1. Escoja un valor de A4, adecuado para el analisis.

2. Calcule el valor de Upara las condiciones de entrada y a través del incremento
inicial A4.

3. Calcule el valor de g para este incremento a partir de la Ec. 10-31.

4. Calcule los valores de Ty, T, y T, — T. para el siguiente incremento, utilizando
las Ecs. 10-30 y 10-33.

5. Repita los pasos precedentes hasta que haya empleado todos los incrementos de
AA.

La transferencia de calor total se calcula entonces a partir de
n
qotal = 2 Aq}
j=1

donde n es el nimero de incrementos en AA4.

Un andlisis numérico como el que acabamos de ver se realiza mejor con una com-
putadora. Las rapideces de transferencia de calor calculadas por medio de un anélisis
de propiedades, con frecuencia pueden diferir en cantidades sustanciales de un anali-
sis de propiedades constantes. Por supuesto, la parte mas dificil del analisis es la deter-
minacidn de los valores de k. Para informacion adicional sobre este complicado pero
importante tema remitimos al lector interesado a la literatura sobre transferencia de
calor.

Ejemplo 10-11: Respuesta transitoria del sistema de almacenamiento de
energia térmica

Se emplea una unidad de depdsito de energia térmica con lecho de roca para absorber energia de una
corriente de aire caliente y almacenarlo para su uso posterior. En el dibujo se muestra el esquema para el
aparato. La superficie esta cubierta con un material que tiene un valor global R de 2 h-°F piesz/Btu. El &rea
de flujo de entrada es de 5 X 5 =25 piesz, y la longitud del lecho de roca es de 10 pies. Las propiedades de

la roca son

pr = 80 Ib,/pies® L1281.4 kg/m?]
¢, = 0.21 Btwlb, -°F [0.88 kd/kg -°C]
k, = 0.5 Btu/h pie. °F  LO.87 W/m -°C]

A medida que el aire fluye a través de la roca, éste se encuentra en un contacto tan directo con ella que las
temperaturas del aire y la roca se pueden considerar como iguales en cualquier posicion x.

El lecho de roca se encuentra inicialmente 3 40 °F y el aire entra 3 1 atm y 100 °F, El medio ambiente
permanece a 40 °F. Calcule el almacenamiento de energia relativo a 40 °F como una funcién del tiempo pa-
ra velocidades de entrada de 1.0 y 3.0 pies/s.
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)“—‘X Ax=2pies T.=40°F

< SO3E
o JA Qo;o&;goav o
Flujo de aire, m, 0%5) {’)(;3( o(%)()é%g 5\>O \//A pres

7, =100 °F

250

1 pies/s

200

-
[$2)
o

E(7), k Btu

-
(=]
o

50

Fig. Ej. 10-11 (a) Esquematico, (b) acumulacion de
energia.

Solucién

Se puede demostrar que la conduccion axil de energia es pequefia comparada con el transporte de energia
en masa. Para una diferencia de temperatura de 60 °F sobre una longitud de 2 pies

Qeona = KA AT:— = (0.5)(25) 62—0 =375 Btwh [109.9 W] (@)
la densidad del aire a 100 °F es
_ (14.696)(144)

= - ad
Po.= 53 36Y560) 0.07083 lb,,/pie’ [1.1346 kg/m?] (b
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y ¢l flujo de masa 2 1.0 pie/s es

M, = pAv = (0.07083)(25)1.0) = 1.7708 Ihyls
= 6375 Iba/h  [2891.7 kg/h] ()

El transporte de energia correspondiente para una diferencia de temperatura de 60 °F es
g = me,, AT = (6375)0.24X60) = 91,800 Btu/h [26 904 W] (d)

y éste es mucho mayor que el valor en la Ec. (a).
Ahora escribimos un balance de energia para uno de los nodos axiles corno

Energia trangortada hacia d interior energia transportada hacia el exterior energia perdida hacia los
alrededores = rapideces de acumulacion de energia del nodo

T -1

T — TP A
Ba 1l 8 e av, S ) (e)

R,

o m,,cp"(Tf;,,, - Tg!) -

en donde la temperatura de salida del aire desde el nodo m se supone ser la temperatura de la roca de ese
nodo (Tg) Se puede resolver la Ec. (e) para obtener

T® = Frige, Thoy + [1 -F (m,,c,, +PA">] 7o + PP A p )
a a R. iy
A7
donde F = prc, AV,

Aqui P es el perimetro y Ax es el incremento x (P = 4 X 5 = 20 pies, para este problema). Por tanto, esta-
mos en posicion de calcular las temperaturas en la roca a medida que progresa el tiempo.

El requerimiento de estabilidad es tal que el coeficiente en el término T® no puede ser negativo. Utilizan-
do Ax = 2 pies encontramos que el valor maximo de Feg 64495 X 107, lo cual da un incremento de tiem-
po méiximo de 054176 h. Con una velocidad de 3 pies/s el incremento de tiempo méximo para la estabili-
dad es de 0.1922 h. Para los célculos seleccionamos los siguientes valores de AT con los valores calculados re-
sultantes de F:

v AT, h F
1.0 0.2 2.38095 x 107
3.0 0.1 1.190476 x 1074

Con las propiedades adecuadas e insertando estos valores en la Ec¢. (f) tenernos corno resultado

T = 0.3642943T2_, + 0.630943T% + 010472 para ¢y = 1.0 piels (&)
Tr =0.546430633T%_, + 0.4511887T% + 0.0952381  para v = 3.0 piels (h)

El almacenamiento de energia relativa a 40 °F se puede calcular entonces a partir de

E@) = i prc; AV [Ty(7) = 401 @

m=1
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como una funcién del tiempo. El procedimiento de célculo es el siguiente.

1. Inicie todas las T, en 40 °F, con T,-y para el nodo 1 a 100 °F para todos los incrementos de tiempo.

2. Calcule los nuevos valores de T ya sea de la Eg. (g) 0 de la Ec. (h). avanzando en tiempo hasta que
haya alcanzado el punto de interrupcion deseado @ cuando la temperatura alcanza condiciones de es-
tado estacionario.

3. Utilizando valores calculados de i (7), evaltie E(7) a partir de la Ec. (7).

Los resultados de les calculos se muestran en la figura que lo acompafia. Para v = 3.0 pies/s, el estado esta-
cionario se alcanza cerca de 7 = 1.5 h, mientras que para ¢ = 1.0 pie/s éste se alcanza cerca de T=5.5 h.
Observe que el valor de estado estacionario de Epara v=1.0 pie/s es menor que para ¥ = 3.0 p‘ies/s debido
a que involucra un mayor tiempo y mas “fugas” de energia a través del aislante.

Este problema muestra cdmo se puede resolver de una manera directa un problema muy complejo, utili-
zando un planteamiento numérico.

Ejempio 10-12: Anélisis de propiedades variables en un calefactor
de conducto

Un conducto de 600 pies de largo con un didmetro de 1 pie sirve de calefactor de ambiente en un éarea de al-
macenamiento. Aire caliente entra al conducto a 800 °F y la emisividad de la superficie exterior del conduc-
to es de 0.6. Determine la temperatura del aire en el conducto, la temperatura de pared y el flujo de calor
hacia el exterior a lo largo del conducto para rapideces de flujo de 0.3, 1 .0y 1.5 lh, /s. Tome en cuenta las
variaciones en las propiedades del aire. La temperatura de la habitacién tanto para conveccién como para
radiacion es 70 °F.

Solucién

Este es un problema en el que se tiene que utilizar una solucion numérica. Escogemos una seccion tipica de
conducto con una longitud Ax y un perimetro P tal como se muestra. y llevamos a cabo los balances
de energia. Suponemos que la resistencia de conduccién de la pared del conducto es insignificante. Dentro
del conducto el balance de energia es

mncme.n = th Ax (Tm,a = Thmu) + n'z,.cmeu.a (a)

en donde h; es el coeficiente de transferencia de calor por conveccién en el interior. el cual puede calcularse
(el flujo es turbulento) a partir de

Nu = M2 - 0,093 Reys Pros ®)

con propiedades evaluadas a la temperatura global del aire (Tm a), El balance de energia para el flujo de ca-
lor a través de la pared es
4eonv,t = 9cmv.o + Qrad.o

0, utilizando coeficientes de conveccién y términos de radiacién por unidad de area,

hi(Tm,n - T"l,ll‘) = hr(Tm.w T.) + O'G(T‘ - T%) (c)

m,u

en donde el coeficiente de conveccion hacia el exterior se puede calcular a partir de la relacién de convec-
cion libre,
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T, . — T\ s
h. =027 (—————m‘“d ) Btu/h -pie?-°F
Insertando esta relacién en la Ec. (r) obtenemos

0.27

hi(Tm.u Tm.u«) = 'gﬁ;‘

(Twe = TV + e(T4 . = TY)

"

La Ec, (a) se puede resolver para Tm + 1q Para obtener

Tm+l,a = (1 - }iA_x) Tm,n + (M) Tm,u*

Mmgcy aCp

(d)

03]

Con estas ecuaciones a la mano, podemos formular ahora el algoritmo de calculo de la siguiente mane-
ra. Obsérvese que todas las temperaturas deben estar en grados Rankine debido al término de radiacion.

1. Seleccione Ax.

2. Comenzando en x = 0, condiciones de entrada evaltie *: de la Ec. (8) con propiedades evaluadas en

T . (A la entrada Tv; . = 800 °F = 1260 °R).

W i
Resuelva (por iteracién) la Ec. (e) para T, w

Resuelva para T, de la Ec.(f).

o o bk w

. El calor perdido en cada incremento es
q =P Ax hi(Tm.u - Tm,w)

o el flujo de calor es

94 _p,
A = hz(Tm.a Tm.u')

7. Los resultados para T
m @

. Repita ahora incrementos sucesivos hasta que alcance el final del conducto (x

s Tpw ¥ (§/A)m se pueden graficar como en las figuras adjuntas.

(g)

Para estos célculos hemos seleccionado Ax = 50 pies. Para el flujo pequefio (0.3 Ib,,/s) observamos que
el aire alcanza esencialmente la temperatura de la habitacion a medio camino de la longitud del conducto,
de manera que se proporciona muy poca calefaccion sobrepasando este punto. Con el flujo de 1 .0-'lb,,,/s si-
gue existiendo cierto calentamiento en el final del conducto, aunque es muy reducido. El flujo de 1.5 Ib,/s

aporta un calentamiento sustancial a lo largo del conducto.

10-9 Consideraciones de disefio de cambiadores de calor

En las industrias de procesamiento y energia o actividades relacionadas, se compran
muchos cambiadores de calor por catalogo y la seleccion se realiza en base al costo y es-
pecificaciones proporcionadas por los diferentes fabricantes. En aplicaciones mas es-
pecializadas, tales como la industria aeroespacial y electrénica, con frecuencia se nece-
sita un disefio particular. Alli en donde el cambiadog de calor forma parte del total de
una maquinaria o aparato que debe fabricarse, se p §dra comparar el objeto estandar;
pero cuando las condiciones de costo y manufactura lo requieren, el cambiador de ca-
lor podra disefiarse especialmente para la aplicacion. Ya sea el cambiador de calor un
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1-pie de didmetro 7.=70°F

Air— [ 3

)
L__i”_.m pies )l|

—

800

600

Flujo de calor total d/A, Btu/h pies?

50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600
Lontidud del conducto X, pie

(b)

Figura Ejemplo 10-12 fa) Esquema, b) flujo de calor, f¢) perfiles de
temperatura.

aparato seleccionado por catadlogo o disefiado especificamente para la aplicacion, casi
siempre se tomardn en consideracién los siguientes factores:

1. Necesidades de transferencia de calor
2. costo
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fig. Ej. 10-12 (Continuacién)

3. Tamario fisico
4. Caracteristicas de caida de presion

Las necesidades de transferencia de calor deberdn satisfacerse en la seleccion o el dise-
fio de cualquier cambiador de calor. La manera en que se satisfacen estos requeri-
mientos depende de la importancia relativa que se dé a los pasos 2 y 4. Forzando los
fluidos a través de los cambiadores de calor a velocidades mas altas, el coeficiente de
transferencia de calor total se puede aumentar, pero este incremento en velocidad re-
sulta en una caida de presibn mayor a través del cambiador y por consiguiente en ma-
yor costo de bombeo. Si se incrementa el area de superficie del cambiador, el coefi-
ciente de transferencia de calor total y por tanto, la caida de presibn no necesita ser
tan grande, sin embargo, pueden haber limitaciones en cuanto al tamafio adecuado y
un mayor tamafio de como resultado un mayor costo para el cambiador de calor. Un
juicio prudente y una consideracion de estos factores tendra como resultado un disefio
adecuado.

Preguntas de repaso

1. Defina el coeficiente de transferencia de calor total.
2. ¢Qué es un factor de incrustamiento?
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(Por qué un arreglo mezclado osin mezclainfluye'en el rendimiento de un cambiador de calor?
. éCuéndo se aplica mejor el método DTML a los calculos sobre cambiadores de calor?
. Defina la eficacia.
. dQué ventajas ofrece el método de eficacia NUT sobre el método de DTML?
. éQ“é significa el fluido “minimo”?
. ¢Por qué es més efectivo un cambiador de flujo a contracorriente que uno de flujo paralelo?

o oA~ @

o ~

Problemas

10-1 Para calentar 25 kg/s de agua de 35 a 85 °C se utilizan gases calientes de escape en un
cambiador de calor de tubos con aletas y flujo transversal. Los gases {¢, = 1.09 kJ/kge °C entran

a 200 y salen a 93 °C. El coeficiente de transferencia de calor total es 180 W/m?e °C. Calcule el
area de cambiador de calor usando (a) el enfoque DTML y (b) el método de eficacia NUT.

10-2 Para el cambiador en el Prob. 10-1 el flujo de agua se reduce a la mitad, mientras que el
flujo de gas se mantiene constante junto con las temperaturas de entrada de los fluidos. Calcule
el porcentaje de reduccion en transferencia de calor que resulta de esta reduccion de flujo. Su-
ponga que el coeficiente de transferencia de calor total permanece constante.

10-3 Repita el Prob. 10-1 para un cambiador de chaqueta y tubo con dos pasos en los tubos. El
gas es el fluido en la chaqueta.

16-4 Repita el Prob. 10-2 usando el cambiador de chaqueta y tubos del Prob. 10-S.

16-5 Se desea calentar 230 kg/h de agua de 35 a 93 °C con aceite [r:, =921 kj/kgo"C] que tiene
una temperatura inicial de 175 °C. El flujo en masa de aceite es también 230 kg/h. Se dispone
de dos cambiadores de calor de doble tubo:

Cambiador 1: U =570 Wm? -°C A

Cambiador 2: U=370 Wm?-°C A
¢Cudl cambiador debe usarse?

0.47 m?
0.94 m?

10-6 se dispone de un flujo de 230 kg/h de agua a 35 °C para utilizarse como enfriador en un
cambiador de calor de doble tubo cuya &rea de superficie total es 1.4 m2. El agua se usard para
enfriar aceite [, = 2.1 k]/kgs°C a partir de una temperatura inicial de 120 °C. Debido a otras
circunstancias, no puede permitirse una temperatura de salida del agua superior a 99 °C. La
temperatura de salida del aceite no debe ser inferior a 60 °C. El coeficiente de transferencia de
calor total es 280 W/m?2e°C. Estime el flujo maximo de aceite que puede enfriarse, suponiendo
que el flujo-de agua se fija en 230 kg/h.

10-7 En un cambiador de calor de flujo a contracorriente entra agua a 99 °C. Se utiliza para ca-

lentar una corriente de agua fria de 4 a 32 °C. El flujo de la corriente fria es 1.3 kg/s, y el flujo
de la corriente caliente es 2.6 kg/s. El coeficiente de transferencia de calor total es 830
W/m?oC. ¢Cudl es el area del cambiador de calor? Calcule la eficacia del cambiador de calor.

10-8 Comenzando con un balance de energia basico, derive una expresién para la eficacia de un
cambiador de calor en el cual se usa vapor en condensacion para calentar un fluido mas frio. Su-
ponga que el fluido caliente (vapor condensante) permanece a una temperatura constante a lo
largo de todo el proceso.

109 En un cambiador de calor de flujo a contracorriente entra agua a 80 °C y sale a 35 °C. El
agua se usa para calentar un aceite de 25 a 48 °C. ¢Cual es la eficacia del cambiador de calor?

10-10 Derive la Ec. 10-12 suponiendo que el cambiador de calor es un arreglo de doble tubo con
flujo a contracorriente.
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10-11 Derive la Ec.10-26.

10-12 Se usard vapor saturado a 100 lb/plg2 abs para calentar bioxido de carbono en un cam-
biador de calor de flujo transversal que consiste en cuatrocientos tubos de latén de % plg de dia-
metro externo en un arreglo de cuadrados alineados. La distancia entre centros de tubos es %
plg, tanto en la direccion normal como en la paralela al flujo. ElI biéxido de carbono fluye trans-
versalmente al banco de tubos, mientras que el vapor se condensa en el interior de los tubos. Se

debe calentar un flujo de 1 Ib./s de GO, a 15 1b/plg? abs de 70 a 200 °F. Estime la longitud de
los tubos para llevar a cabo este calentamiento. Suponga que el coeficiente de transferencia de
calor por el lado del vapor es 1000 Btu/h-piez“’F y desprecie la resistencia térmica de la pared
del tubo.

10-13 Repita el Prob. 10-12 con el CO, fluyendo en el interior de los tubos y el vapor condensan-
dose en su exterior. Compare estos dos disefios en base a la caida de presién de CO, a través del
cambiador.

10-14 Un pequefio cambiador de calor de chaqueta y tubo con un paso de tubo [A = 464 m? y
U = 280 W/m2'°C] se usara para calentar agua a alta presion empezando a 20 °C con aire ca-
liente inicialmente a 260 °C. Si la temperatura de salida del agua no debe exceder 93 °C y el flu-
jo de aire es 0.45 kg/s, calcule el flujo de agua.

10-15 Dibuje de nuevo las Figs. 10-12'y 10-18 como ¢ versus log NUT . sobre el intervalo 0.1 <
NUT . < 100.

max

10-16 uUn cambiador de calor de doble tubo y flujo a contracorriente se usa actualmente para
calentar 2.5 kg/s de agua de 25 a 65 °C enfriando un aceite [r,,, =21 k]/kg-"C] de 138 a 93 °C.
Se desean “purgar” 0.62 kg/s de agua a 50 °C de modo que se reemplazara el cambiador Gnico
por un arreglo de dos cambiadores que permiten esto. El coeficiente de transferencia de calor to-
tal es 450 W/m? °C para el cambiador ¢nico y puede tomarse el mismo valor para cada uno de
los cambiadores méas pequefios. EI mismo flujo total de aceite se usa en el arreglo de los dos cam-
biadores, con la excepciéon de que el flujo se divide entre los dos cambiadores. Determine las 4re-
as de cada uno de los cambiadores pequefios y el flujo de aceite a través de cada uno. Suponga
que el agua fluye en serie a través de los dos cambiadores, con la purga de agua entre ellos. Su-
ponga que los cambiadores pequefios tienen la misma é&rea.

10-17 Repita el Prob. 10-16 suponiendo que se usa vapor de condensacién a 138 °C en lugar del
aceite caliente y que los cambiadores son del tipo de chaqueta y tubo, con dos pasos de agua por
el lado de los tubos. El coeficiente de transferencia de calor total puede considerarse como 1700
W/m?°C para esta aplicacion.

10-18 EI condensador en un aire acondicionado de un automovil se disefia para extraer 60 000

Btu/h de Freén 12 cuando el automovil se mueve a 40 mi/h y la temperatura ambiente es 95 °F.
La temperatura de] Freon 12 es 150 °F bajo estas condiciones y puede suponerse que el aumento

de temperatura del aire a través del cambiador es 10 °F. El coeficiente de transferencia de calor
total para el cambiador de calor de tubo con aletas bajo estas condiciones es 35 Btu/h-piez-"F. Si

el coeficiente de transferencia de calor total varia como la velocidad elevada a la 0.7 y el flujo en

masa de aire varia directamente como la velocidad, dibuje el porcentaje de reducciéon en rendi-

miento del condensador en funcién de la velocidad entre 10 y 40 mi/h. Suponga que la tempera-

tura del Fredn permanece constante e igual a 150 °F.

10-19 un cambiador de calor de chaqueta y tubo con cuatro pasos en los tubos se usa para ca-
lentar 2.5 kg/s de agua de 25 a 70 °C. Se dispone de agua caliente a 93 °C para el proceso de ca-
lentamiento y puede usarse un flujo de 5 kg/s. El fluido frio se usa por el lado de los tubos del
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cambiador. El coeficiente de transferencia de calor total es 800 W/m?°C. Suponiendo que el
ﬂujo de fluido caliente y el coeficiente d¢: transferencia de calor total permanecen constantes, di-
buje el porcentaje de reducciéon en transferencia de calor en funcién del flujo en masa del fluido
MO.

10-20 Se construyen dos cambiadores de calor de doble tubo idénticos con tuberia estandar de 2
plg, Céd. 40, colocados dentro de un tubo estandar de 3 plg. La longitud de los cambiadores es
de 10 pies; se calentaran 40 gal/min de agua inicialmente a 80 °F pasandola a través de los tubos
interiores de los cambiadores en un arreglo en serie y se dispone de 30 gal/min de agua a 120 °F
y 30 gal/min de agua a 200 °F, para realizar este calentamiento. Las dos corrientes de calenta-
miento pueden mezclarse de cualquier modo que se desee y después introducirse a los cambiado-
res de calor. Determine el arreglo del ﬂujo para un rendiiiento dptimo (maxima transferencia de
calor)- y la transferencia de calor total bajo estas condiciones.

10-21 Un tubo largo de acero con 5 cm de didmetro interno y 3.2 mm de espesor de pared pasa a
través de una habitacion grande que se mantiene a 30 °C y presion atmosférica; por uno de sus
extremos entran 0.6 kg/s de agua caliente a 82 °C. Si el tubo tiene 15 m de longitud, calcule la
temperatura de salida del agua, considerando pérdida de calor tanto por conveccién libre como
por radiacion hacia el exterior del tubo.

10-22 Una parte de la salmuera de un sistema de refrigeracion grande se usard para propor-
cionar agua helada para aire acondicionado de un edificio de oficinas. La salmuera esta dispo-

nible a 15 °C y se requieren 105 kW de enfriamiento. El agua helada de los enfriadores del
aire acondicionado entra a un cambiador de calor de chaqueta y tubo a 10 °C y el cambiador se

disefiara de tal modo que la temperatura de salida del agua helada no sea inferior a 5 °C. El co-

eficiente de transferencia de calor total para el cambiador de calor es 850 W/m?°C. gj el agua
helada se usa por el lado de los tubos y se emplean dos pasos de tubo, dibuje el area de cam-
biador de calor que se requiere, en funcién de la temperatura de salida de la salmuera.

10-23 Un regenerador de gases de turbina es un cambiador de calor que usa los gases calientes
de escape de la turbina para precalentar el aire cedido a la cdmara de combustiéon. En un anali-
sis de aire estandar de los ciclos de gas de la turbina, se supone que la masa de combustible es pe-
quefia comparada con la masa de aire y en consecuencia, el flujo de gas caliente a través de la
turbina es en esencia el mismo que el flujo de aire al interior de la cdmara de combustién. Usan-
do esta suposiciéon y suponiendo también que el calor especifico de los gases calientes de escape es
el mismo que el del aire de entrada, derive una expresion para la eficacia de un regenerador tan-
to bajo condiciones de flujo a contracorriente como de flujo paralelo.

10-24 En un cambiador de calor de doble tubo entra agua a 90 °Cy sale a 55 °C, Se usa para ca-
lentar un aceite de 25 a 50 °C. Calcule la eficacia del cambiador de calor.

10-25 Un cambiador de calor de doble tubo y flujo a contracorriente se usara para calentar 0.6
kg/s de agua de 35 a 90 °C con un flujo de aceite de 0.9 kg/s. El aceite tiene un calor especifico
de 2.1 KkJ/kg-°C y entra al cambiador de calor a una temperatura de 175 °C. El coeficiente de
transferencia de calor total es 425 W/m?¢C. Calcule el 4rea del cambiador de calor y la eficacia.

10-26 Un cambiador de calor de chaqueta y tubo se disefia para calentar 7.5 kg/s de agua de 85
a 99 °C, El proceso de calentamiento se lleva a cabo por vapor en condensacion a 345 kN/m?, Se
usa un paso por la chaqueta junto con dos pasos de tubos, consistiendo cada uno de ellos de
treinta tubos de 2.5 cm de didmetro externo. Suponiendo un valor de U de 2800 W/mz‘ calcule la
longitud de tubos que se requiere en el cambiador de calor.

10-27 Suponga que el cambiador de calor del Prob. 10-26 ha estado en operacién por largo
tiempo, de modo que se aplican los factores de incrustacion de la Tabla 10-2. Calcule la tempe-
ratura de salida del agua para condiciones de incrustacion, suponiendo el mismo flujo total.
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10-28 Se emplean gases de caldera calientes a 425 °C [¢, = 1.2 kJ/kg-°C] en un cambiador de
calor de flujo transversal para calentar un aceite de motor de 35 a 80 °C. Usando la informacién
que se proporciona en este capitulo, obtenga un disefio aproximado para el cambiador de calor,
para un flujo de aceite de 0.6 kg/s.

10-29 Un cambiador de calor de flujo transversal y tubos con aletas usa agua caliente para calen-
tar una cantidad apropiada de aire de 15 a 25 °C. El agua entra al cambiador de calor a 70 °Cy
lo deja a 40 °C, y la rapidez de transferencia de calor total debe ser de 29 kw. El coeficiente de
transferencia de calor total es 45 W/m?¥°C. Calcule el 4rea del cambiador de calor.

10-30 Calcule la rapidez de transferencia de calor para el cambiador en el Prob. 10-29, cuando
el flujo de agua se reduce a la mitad del valor de dio.

10-31 Un pequefio condensador de vapor se disefia para condensar 0.76 kg/min de vapor a 83
kN/m? con agua de enfriamiento a 10 ®C. La temperatura de salida del agua no debe ser supe-
rior a 57 ©C. El coeficiente de transferencia de calor total es 3400 W/m?°C. Calcule el Area que
se regmere para un cambiador de calor de doble tubo.

10-32 Suponga que la temperatura de entrada del agua en el Prob. 10-31'se eleva a 30 °C. {Qué
porcentaje de incremento en flujo seria necesario para mantener la misma rapidez de condensa-
cion?

10-33 Un cambiador de calor de doble tubo y flujo a contracorriente se usa para calentar agua
de 25 a 50 °C enfriando aceite de 100 a 65 “C. E] cambiador estd disefiado para una transferen-

cia de calor total de 29 kW con un coeficiente de transferencia de calor total de 340 W/m?eC.
Calcule el &rea de superficie del cambiador.

10-34 Suponga que el aceite del Prob. 10-33 estd lo suficiente sucio para que sea necesario apli-
car en el analisis un factor de incrustacion de 0.004. J_Cuz'll es el area de superficie bajo estas con-
diciones? sCuanto se reducird la transferencia de calor si el cambiador en el Prob. 10-33 se usara
con este factor de incrustacion y las mismas temperaturas de entrada de los fluidos?

10-35 Un cambiador de chaqueta y tubo con un paso de chaqueta y dos pasos de tubos se usa co-
mo un sistema de transferencia de calor de agua a agua con el fluido caliente en el lado de la

chagueta. El agua caliente se enfrfa de 80 a 60 °C y el fluido frfo se calienta de 10 a 65 °C. Calcu-
le el drea de superficie para una transferencia de calor de 60 kW y un coeficiente de transferen-

cia de calor de 1100 W/m?°C.

10-36 ;Cual es la transferencia de calor para el cambiador del Prob. 10-35 si el flujo del fluido
caliente se reduce a la mitad, mientras que las condiciones de entrada y el coeficiente de transfe-
rencia de calor se conservan constantes?

10-37 Haga de nuevo el Ej. 6-4 usando el concepto de DTML. Repitalo para una temperatura
de entrada de aire de 37 °C.

10-38 En un tubo de 2.5 cm de didmetro interno entra aire a 207 KN/m2y 200 °C a 6 m/s. El
tubo es de cobre, tiene un espesor de 0.8 mm y una longitud de 3 m. Aire atmosférico a 1 atm y
20 °C fluye normalmente por el exterior del tubo con una velocidad de corriente libre de 12 m/s.
Calcule la temperatura del aire a la salida del tubo. gQ_ué efecto tendria de reducir el flujo de
aire caliente a la mitad?

10-39 Repita el Prob. 10-38 para el agua que entra al tubo a 1 m/sy 95 °C jQué efecto tendria
reducir el flujo de agua a la mitad?

1040 En un tubo de acero de 2.5 cm de didmetro interno, con un espesor de pared de 0.8 mm
fluye agua caliente a 90 °C y una velocidad de 4 m/s. Se fuerza aceite de motor transversalmente
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al tubo a una velocidad de 7 m/s, Calcule el coeficiente de transferencia de calor total para este
arreglo.

10-41 En un tubo de acero de 2.5 cm de didmetro interno, con un espesor de pared de 0.8 mm,
fluye agua caliente de 90 °C y una velocidad de 4 m/s. Este tubo constituye el interior de un
cambiador de calor de doble tubo. El tubo exterior tiene 3.75 cm de diametro interno yen el es-
pacio anular fluye aceite de motor a 20 °C y una velocidad de 7 m/s. Calcule el coeficiente de
transferencia de calor total para este arreglo. La longitud del tubo es de 6.0 m.

10-42 un cambiador de calor de chaqueta y tubo opera con dos pasos en la chaqueta y cuatro en

los tubos. El fluido de la chaqueta es etilenglicol, que entra a 140 °C y sale a 80 °C con una velo-
cidad del flujo de 4500 kg/h. Por los tubos fluye agua, entrando a 35 °Cy saliendo a 85 °C, El
coeficiente de transferencia de calor total para este arreglo es 850 W/m? °C. Calcule el ﬂujo de

agua que se requiere y el area del cambiador de calor.

10-43 La velocidad del flujo de glicol en el cambiador de calor del Prob. 10-42 se reduce a la mi-
tad conservando las mismas temperaturas de entrada de ambos fluidos. gCuél es la temperatura
de salida del agua bajo estas nuevas condiciones y cuanto se redujo la rapidez de transferencia de
calor?

10-44 Por razones de prioridades, la velocidad del flujo de fluido caliente en los Probs. 10-42 y
10-43 debe reducirse 409%. La misma velocidad del flujo de agua debe calentarse de 35 a 85 °C.
Para llevar a cabo esto, se agrega un precalentador de vapor de chaqueta y tubo, con el vapor
que se condensa a 150 °C y un coeficiente de transferencia de calor total de 2000 W/m?¥eC dQué

area de superficie y flujo de vapor se requieren para el precalentador?

10-45 Un calentador de aceite de motor utiliza etilenglicol a 100 °C en la entrada de un banco
de tubos que consiste en 50 tubos de cobre, de 5 lineas de alto con un didmetro externo de 2.5 cm
y un espesor de pared de 0.8 mm. Los tubos tienen 70 cm de largo con §, =8,=3.75 cm en un
arreglo en linea. El aceite entre el banco de tubos a 20 ®C y una velocidad de 1 m/s. El glicol
entra a los tubos con una velocidad de 1.5 m/s. Calcule la transferencia de calor total y la tempe-
ratura de salida del aceite. Repitalo para una velocidad de entrada del glicol de 1 .O m/s.

10-46 Un precalentador de aire para una planta de energia consiste en un cambiador de calor
de flujo transversal, en el que se usan los gases calientes de escape para calentar el aire de entra-
daalatmy 20 °C. Los gases entran a 375 °Cy un flujo de 5 kg/s. El flujo de aire es 4.6 kg/s y el
cambiador de calor tiene A= 110 m?y U = 50 W/m?°C. Calcule la rapidez de transferencia de
calor y la temperatura de salida para los dos casos, ambos fluidos sin mezclar y un fluido mezcla-
do. Suponga que los gases calientes tienen las propiedades del aire.

10-47 Se usa vapor en condensacién a 100 °G con i = 5000 W/m? °C en el interior de los tubos
del cambiador del Ej. 10-10. Si el cambiador de calor tiene un 4rea frontal de 0.5 m? y una pro-
fundidad de 40 cm en la direccién de[ flujo de aire, calcule la rapidez de transferencia de calor y
la temperatura de salida del aire. Enuncie las suposiciones.

10-48 Un calentador de agua de alimentacion utiliza un cambiador de chaqueta y tubos con va-
por en condensacién en un paso de chaqueta a 150 °C, El agua entra a los tubos a 40 °C y hace

cuatro pasos para producir valor de U total de 2500 W/m? °C. Calcule el area del cambiador pa-
ra un flujo en masa de 2.5 kg/s de agua, con una temperatura de salida del agua de 120 oC.

10-49 Suponga que el cambiador del Prob. 10-48 ha estado en servicio largo tiempo, de modo
que presenta un factor de incrustamiento de 0.0002 m ZoC/W, ¢Cual serfa la temperatura de sa-
lida del agua bajo estas condiciones?

10-50 Una unidad de recuperacion de aire a aire usa un cambiador de flujo transversal con am-
bos fluidos sin mezcla y una velocidad del flujo de aire de 0.5 kg/s en ambos lados. El aire calien-
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te entra a 40 °C mientras que el aire frio entra a 20 °C. Calcule las temperaturas de salida para
V =40 W/m?°C y un area total del cambiador de 20 m?.

10-51 Suponga que las dos velocidades de los flujos en el Prob. 10-50 se reducen a la mitad.
g_Cuiles serian las temperaturas de salida en este caso, suponiendo que no hay cambio en [? gY si
las dos velocidades de los flujos se duplicaran?

10-52 Se usa agua caliente a 90 °C en los tubos de un cambiador de calor de tubos con aletas. El
aire fluye transversalmente a las aletas y entra a 1 atm, 30 °C, con un flujo de 65 kg/min. El coe-
ficiente de transferencia de calor total es 52 W/m?°C, y la temperatura de salida del aire debe
ser 45 oC, Calcule la temperatura de salida del agua si el irea total es 8.0 m?.

10-58 Un microprocesador debe programarse para controlar el cambiador del Prob. 10-52, va-
ciando el flujo de agua para mantener la misma temperatura de salida cuando haya cambios en
la temperatura de entrada del agua. Calcule el porcentaje de cambios necesarios para el flujo de
agua con temperaturas de entrada de agua de 60, 70, 80 y 100 °C. Suponga que V permanece
constante.

10-54 Un cambiador de calor de doble tubo y flujo a contracorriente se emplea para calentar 30
kg/s de agua de 20 a 40 °C con un aceite caliente a 200 °C. El coeficiente de transferencia de ca-

lor total es 275 W/m? °C. Determine la eficacia y el NUT para temperaturas de salida del aceite
de 190, 180, 140 y 80 °C.

10-565 Un cambiador de calor de chaqueta y tubo se disefia para vapor en condensacién a 200 °C
en la chaqueta, con un paso: se calientan 50 kg/s de agua de 60 a 90 °C. El coeficiente de trans-
ferencia de calor total es 4500 W/m? °C. Se instala un controlador en la entrada del vapor para
variar la temperatura’controlando la presion y se desea conocer el efecto sobre la temperatura de
salida del agua. Calcule la eficacia y la temperatura de salida del agua para temperaturas de en-
trada del vapor de 180, 160, 140 y 120 °C. Use expresiones analfticas para derivar una relacion
para la temperatura de salida del agua en funcién de la'temperatura de entrada del vapor.
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Transferencia de Masa

-1 Introduccion

La transferencia de masa puede ocurrir debido a diferentes fendbmenos. Hay transfe-
rencia de masa asociada con la conveccién, en que la masa se transporta de un lugar a
otro en el sistema de flujo. Este tipo de transferencia de masa ocurre a nivel macrosco-
pico y casi siempre se le estudia dentro del tema de mecéanica de fluidos. Cuando se
tiene una mezcla de gases o liquidos contenidos de manera que existe un gradiente de
concentracion de uno o mas de los componentes a través del sistema, habra transferen-
cia de masa a nivel macroscdpico como resultado de la difusién desde regiones de alta
concentracién hacia regiones de baja concentracion. En este capitulo nos interesa ver
principalmente algunas de las relaciones sencillas que se pueden utilizar para calcular
difusion de masa y su relacion ron la transferencia de calor. No obstante, no debemos
olvidar que el tema de la transferencia de calor en general incluye tanto la difusién de
masa a escala molecular como el transporte global de masa, que puede resultar de un
proceso de conveccion.

La difusién de masa no so6lo podra ocurrir a nivel molecular sino que también en
sistemas de flujo turbulento habran rapideces de difusion elevadas como resultado de
los procesos de mezclado con remolinos rapidos, justo en los lugares en los que la exis-
tencia de estos procesos de mezclado aumentan la transferencia de calor y la accion
viscosa en el flujo turbulento.

Aunque esté fuera del alcance de nuestro estudio, es conveniente mencionar que la
difusion de masa también puede ser el resultado de un gradiente de temperatura en un
sistema; a esto se le denomina difusion térmica. De manera similar, cierto gradiente de
concentracion puede dar lugar a un gradiente de temperatura y a la consiguiente trans-
ferencia de calor. A estos dos efectos se les llama fendmenos acoplados y se les puede es-
tudiar por medio de métodos de termodindmica irreversible. Para informacién sobre la
termodindmica irreversible y fendmenos acoplados, y sus aplicaciones en los procesos de
difusion, referimos al lector a los monogramas de Prigogine [1]y de Groot [2].
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11-2 Ley de difusion de Fick

Considérese el sisttma que se muestra en la Fig. 11 -1. Una division delgada separa los
gases A y B. Cuando se elimina la divisién, los gases difunden entre ellos hasta que se
establece el equilibrio y la concentracion de los gases dentro de la caja es uniforme. La
rapidez de difusion se expresa por la ley de difusion de Fick, la cual establece que el
flujo de masa por unidad de area de un componente es proporcional al gradiente de
concentracion. Asi

M4 _p3C 11
A D - (11-1
donde D = coeficiente de proporcionalidad constante de difusion, m?/s
m, = flujo de masa por unidad de tiempo kg/s
C4 = concentracion en masa del componente A por unidad de volumen,

kg/m?

También se podria escribir una expresion similar a la Ec. 1 I-1 para la difusion del
componente A en cualquiera de las dos direcciones y o z.
Obsérvese la semejanza que existe entre la Ec. llI-1 y la ley de Fourier de conduc-

cion de calor.
q) _ _, 9T
(A)J k dx

y la ecuacién para esfuerzo cortante entre capas de fluido,

La ecuacion de conduccion de calor describe el transporte de energia, la ecuacién de
viscosidad describe el transporte de momento a través de las capas fluidas y la ley de
difusion describe el transporte de masa.

Para comprender el mecanismo fisico de la difusion, considérese el plano imagina-
rio que se sefiala por medio de las lineas discontinuas enla Fig. Il -2. La concentracion
de componente A es mayor en el lado izquierdo de este plano que en el derecho. Una
concentracion mayor significa que hay mas moléculas por unidad de volumen. Si el
sistema es un gas o un liquido, las moléculas se mueven en forma aleatoria y a mayor
concentracion, mayor sera el niumero de moléculas que atraviesan un plano dado por

Fig. 11-1 Difusién del componente A en el
componente B.
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Pe concentracion

Fig. lI-2 Esquema que muestra la dependencia de
la difusién con el perfil de concentracion.

unidad de tiempo. Por tanto, sobre el promedio, hay més moléculas cruzando el plano
de izquierda a derecha que en la direccion opuesta. Esto da por resultado una transfe-
rencia de masa neta de la region de alta concentracion hacia la region de baja con-
centracion. El hecho de que las moléculas chocan entre si influye fuertemente en el
proceso de difusion. En una mezcla de gases existe una gran diferencia entre los cho-
ques entre moléculas similares y moléculas diferentes. La colision entre moléculas si-
milares no altera en forma apreciable al movimiento basico de las moléculas, porque
las dos moléculas son idénticas y no tiene importancia cudl de las dos moléculas son
idénticas y no tiene importancia cudl de las dos moléculas cruce un cierto plano. La
colision de dos moléculas diferentes, digamos A y B, puede dar como resultado el que
la molécula B cruce un plano particular en lugar de la molécula A. En general, las
moléculas tienen masas diferentes; por tanto la transferencia de masa dependera de la
colision. Utilizando la teoria cinética de los gases es posible predecir analiticamente las
rapideces de difusion para algunos sistemas, tomando en cuenta el mecanismo de coli-
sion y el peso molecular de los gases constituyentes. Para obtener una idea general de
los problemas que involucra, referimos al lector al estudio hecho por Present [3].

En los gases las rapideces de difusion dependen sin lugar a dudas de la velocidad
molecular y en consecuencia, debemos esperar una dependencia del coefkiente de di-
fusion con la temperatura, ya que ésta indica la velocidad molecular promedio.

II-3 Difusion en gases

Gillland [4] ha propuesto una ecuacion semiempirica para el coeficiente de difusion
en gases:

i \/ 1, 1 (11-2)
D = 435.7 a4 T -
P (Vj’a ¥ V},/a)z M, Mb

en donde D esta en centimetros cuadrados por segundo, T estd en grados Kelvin, p es
la presion total del sistema en newtons por metro cuadrado, y ¥, y ¥z son los volime-

nes moleculares de los componentes A y B tal como se calcularon a partir de los volU-
menes atémicos de la Tabla Il - 1; M, y My son los pesos moleculares de los componen-

tes Ay B. El Ej. 1 I muestra el uso de la Ec. Il -2 para el calculo de los coeficientes de
difusion.
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Tabla IlI-1 Volimenes atémicos*

Aire 299 En aminas secundarias 1.20

Bromo 27.0 Oxigeno, molécula (Qy) 7.4

Carbono 14.8 Unida a otros dos

Bi6xido de carbéno 34.0 elementos

Cloro: En aldehidos y cetonas 7.4
Terminal como en R = Cl 21.6 En ésteres metilicos 9.1
Medio como en R — CHCI =R 24.6 En ésteres estilicos 9.9

Flaor 8.7 En ésteres y éteres 11.0

Hidrogeno, molécula (Hy) 14.3 En é&cidos 12.0
En compuestos 3.1 En unién con S, P, N 8.3

Yodo 37.0 Fosforo 21.0

Nitrogeno molécula (N) 15.6 Aziifre 25.6

En aminas primarias 10.5 Agua 18.8

« Para un anillo de tres miembros, reste 6.0. Para un anillo de cuatro miembros, reste 6.5. Para un anillo de cinco
miembros, reste 115 Para un anillo de seis miembros, reste 150. Para un anillo de naftaleno reste 300

La Ec. 11-2 ofrece una expresion conveniente para el calculo del coeficiente de di-
fusion para diversos compuestos y mezclas, pero no deberd usarse como sustituto de va-
lores experimentales del coeficiente de difusion cuando se tienen éstos para un sistema
especifico. Las Refs. 3y de la5 a la 9 proporcionan mayor informacion sobre los coefi-
cientes de difusion. En el Apéndice A se da una tabla abreviada de los coeficientes de
difusion.

Ejemplo 111

Calcule el coeficiente de difusion para CO, en aire a presion atmosférica y.a 25 °C utilizando la Ec. 11-2 y
compare este valor con el de la Tabla A-8.

Solucion

De la Tabla II-1 tenemos

Veo, = 34.0 Mo, = 44
Vaire= 29.9 Maire= 28.9
D= (435.7)(298)%* /i + 1
T (TUIZ X 109[(34.0)™ T (29.9)'°F V44  28.9
=0.132 cm¥s

De la Tabla A-8
D = 0.164 ¢m¥s = 0.62 pie/h

de manera que los dos valores concuerdan.
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De la exposicion concerniente a la Fig. llI-1 nos percatarnos que el proceso de difu-
sién ocurre en dos direcciones al mismo tiempo; es decir, el gas 4 se difunde en el Bal
mismo tiempo que el gas B se difunde en el 4. Por tanto, podemos consultar el coefi-
ciente de difusion para cualquiera de los dos procesos.

Al trabajar con la ley de Fick, podemos usar flujo de masa por unidad de area y
concentracion en masa tal como en la Ec. Il - 1, o podremos expresar la ecuacién en
términos de concentraciones molales y flujos. No hay una regla general para decir qué
tipo de expresion sera mas conveniente, asi que el problema especifico bajo considera-
cion determinara la que debe usarse. Para los gases, la ley de Fick puede expresarse de
manera conveniente en términos de las presiones parciales utilizando la ecuacién de
estado de los gases perfectos. (Esta transformacion sélo sirve para gases a bajas pre-
siones o en un estado en el que se aplique la ecuacién de estado de los gases perfectos.)

p = pRT (11-3)

La densidad g representa la concentracién en masa que se usa en la ley de Fick. La
constante de los gases R para un gas especifico podra expresarse en términos de la
constante universal de los gases Ry y el peso molecular del gas:

R, = % (11-4)
donde R, = 8315 J/kg -mol ‘K
Entonces Ci=ps= EAMA

ReT

En consecuencia, la ley de difusion de Fick para el componente 4 en el componente B
puede escribirse

mi_ _p,, M dp. (11-5)

si se considera la difusion jsotérmica. Para el sistema en la Fig. Il . 1 también podemos
escribir para el componente de difusiéon B en el componente A
My

A

- _p. M,dpsy )
= D"“ROT dx (11-6)

considerando también condiciones isotérmicas. Obsérvense los diferentes subindices
en el coeficiente de difusion. Ahora considérese una situacion fisica llamada contradi-
fusién equimolal, tal como lo indica la Fig. 1 1-3; N4y Ng representan las rapideces de

difusién en estado estacionario de lostomponentes Ay B. respectivamente. En esta si-

tuacion de estado estacionario cada molécula de A es reemplazada por una molécula
B y viceversa. Las rapideces de difusion molal se expresan por

A dp Fl

_mi_ _p A dp,
N.= - D"”’RﬁT dx
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Depésito de B8
NB'

Depésito de A

N,

i-—AX—’| Fig. [I-3 Esquema que ilustra
1 2 difusion  equimolal.
my _A dpg

NH = m = —DBA ROde

En estado estacionario la presion total del sistema permanece constante de manera
que

P =pPi+tpPs
dps , dps _
Y dx | dx
0

Debido a que cada molécula de A estd reemplazando una molécula de B, podemos
considerar iguales las rapidCCES de difusién molal

_NA =NB
n A dps_ o A _dps
0 DurgT dx = P RT dx

en donde la Ec. 1 1-7 se ha usado para expresar el gradiente de presion del componente
B. Asi encontramos

Diyy=Dpy=D (11-8)

El calculo de D se puede realizar con la Ec. 11-2.

Podriamos integrar la Ec. Il -5 para obtener el flujo de masa del componente A co-
mo

m/i _ —DMAPM ™ PA,

A T R,T Ax

(11-9)

de acuerdo con la nomenclatura de la Fig. 11-S.

Considérese ahora la evaporaciéon isoténnica de agua de una superficie y su difu-
sidn subsecuente a través de una capa de aire estatico, tal como se muestra en la Fig-
11-4. g superficie libre del agua estid expuesta al aire del tanque, tal como se
muestra. Suponemos que el sistema es isotérmico y que la presion total permanece
constante. Suponemos ademas que el sistema se encuentra en estado estacionario. Esto
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Aire

Fig. 114 Difusién de vapor de agua en
aire.

requiere que existe un ligero movimiento de aire sobre la parte superior del tanque pa-
ra extraer el vapor que se difunde en ese punto. Sea cual fuere el movimiento de aire
necesario para lograr esto, se supone que no crea turbulencias ni altera los perfiles de
concentracion en el aire en el tanque. Ademas suponemos que tanto el aire como el va-
por se comportan como gases ideales.

A medida que se evapora el agua, se difundird hacia arriba en el aire y en un esta-
do estacionario este movimiento hacia arriba deberd equilibrarse por un movimiento
de difusién del aire hacia abajo, de manera que la concentracion en cualquier posi-
cibn x permanecera constante. Pero en la superficie del agua no podrd existir movi-
miento neto de masa de aire hacia abajo. En consecuencia debe haber un movimiento
de masa global hacia arriba con una velocidad justo lo suficiente para equilibrar la di-
fusion de aire hacia abajo. Este movimientd de masa global hacia abajo produce en-
tonces un flujp de masa adicional de vapor hacia arriba.

La difusion de aire hacia abajo se expresa por

. —DAM ,dp,
my= “R,T dx (11-10)

en donde A indica la seccion transversal de area del tanque. Esto debe balancearse por
la transferencia de masa global hacia arriba de manera que

M
—p.Av = = P14 4, )
Pa R.T (11-1D
en donde v es la velocidad de masa global, hacia arriba.
Combinando las Ecs. 11 -10 y lI-ll, encontramos
_Ddp,

VT (11-12)
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La difusién en masa de vapor hacia arriba es

M, _
y el transporte global de vapor es
pAUv = _pr L Av (11-141

El transporte total de masa es la suma que se expresa en las Ecs. 11-13 y 11-14. Suman-
do estas cantidades y haciendo uso de la Eq. II-12 nos da

i —_DAMudp, , puM, , D dp,
Wiptal R T dx Ro Da dx

La presion parcial del vapor acuoso puede relacionarse con la presion parcial del aire
utilizando la ley de Dalton,

PA TPy =P
0 dp, _ _ dpu
dx dx

ya que la presion total es constante. La masa de flujp total del vapor acuoso se convier-
te entonces en

. DMwA P dpw -
Miotar = = “RT p—pu dx (11-15)

A esta relacion se le llama la ley de Stefan. Se puede integrar para que dé

" DpM A P ~ Puw, DpM A PAZ
Wiotal — R T(x2 - xl) p pw R T(x2 - xl) pA!

(1-161

Ejemplo 11-2

Estime la rapidez de difusion de agua desde el fondo de un tubo de ensaye de 10 mm de didinetro y 15 cm de
largo en aire atmosférico seco a 25 °C.

Solucién

Utilizarnos laEc. 11-16 para calcular el flujo de masa. La presion parcial en el fondo del tubo de ensaye es la
presion de saturacion que corresponde a 25 °C (77 °F), y la presion del vapor se puede tomar como cero en
la parte superior del tubo, ya que se esta dispersando en el aire seco. De acuerdo con esto
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pa,=p~ Pei=14.696 0.4593 = 14.237 [b/plg? abs = 9.8155 x 10" N/m?
Pay =P —Puy = 14696 0 = 14.696 Ib/plg? abs = 1.0132 x 10° N/m?

De la Tabla A-8

DprA Pa,

M — R T(xy — x,) n p_A;
_(0.256 X 107%)(1.0132 x 10%)(18)(m)(5 x 107%)? 1n_1:0132
Mo = (8315)(298)(0.15) 98155
= 3.131 X 107'° kg/s [0.00113 g/h]

D = 0.256 ¢m?fs

[1-4 Difusién en liquidos y sélidos

La ley de difusion de Fick también se utiliza en problemas que involucran difusién en
liquidos y solidos, y la mayor dificultad se encuentra en la determinacion del valor del
coeficiente de difusion para el liquido o solido especifico. Por desgracia, solo se dispo-
ne de teorias aproximadas para la prediccion de coeficientes de difusién en estos siste-
mas. Es mas, hay escasez de datos experimentales y se necesita realizar mucho mas tra-
bajo tanto en el campo tedrico como en el experimental. Bird, Stewart y Lightfoot [9]
estudian el calculo de la difusion en liquidos y Jost [6] proporciona un estudio detalla-
do de las diversas teorias que se han empleado para predecir valores del coeficiente de
difusién. Para mayor informacion sobre difusion en liquidos y solidos remitimos al lec-
tor a estos libros.

La difusion en solidos es compleja debido a la gran influencia de los campos de
fuerza molecular sobre el proceso. Con frecuencia, para estos sistemas se utiliza la ley
de Fick (Ec. II-l), junto con un coeficiente de difusion determinado experimental-
mente, a pesar de que existen indicios de que esta relacidn puede no ser adecuada para
describir  los  procesos fisicos. El valor numérico del coeficiente de difusion pa-
ra liquidos y sdlidos es mucho menor que para los gases, lo que se debe basicamente a
campos de fuerza molecular mucho mas grandes, el mayor numero de colisiones y la
consecuente reduccion de la libertad de movimiento de las moléculas.

11-5 El coeficiente de transferencia de masa

Podriamos definir el coeficiente de transferencia de masa de manera semejante a la
que Se usé para definir el coeficiente de transferencia de calor. Asi

mA = h“AA(C/‘I - CAz) (11-17)
donde ma = flujo difusivo de masa del componente A
ho, = coeficiente de transferencia de masa
CAI, C‘z = concentraciones en las que ocurre la difusion

Si consideramos una difusion en estado estacionario a través de una capa de espesor

Ax,
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DA(C,, — C4,
g2 2By sc,, - Ca)

D
Y hl),., = E (11-18)

Para el ejemplo de evaporacion de agua que se estudi6 antes,

M,
Cwl _CW2—IT0T(pwl pUJ2)

de manera que el coeficiente de transferencia de masa para esta situacion se puede
escribir

Dp P —Puw,
Dy _ n
= (x, ~ ;x;,)(pu.l = DPw,) P —Pu

(11-19)

Obsérvese que las unidades de los coeficientes de transferencia de masa son metros por
segundo en unidades del SlI.

Ya hemos visto que las leyes de los fendmenos que gobiernan las transferencias de
calor, masa y momento son similares. En el Cap. 5 se demostr6 que las ecuaciones
de energia y momento de una capa limite laminar son semejantes, esto es

6u du Fu
dx + Va W (11-20)
oT oT o*T

lt‘a?-f‘ V—av=ag&7 (11-21)

Observamos también que la razén v/«, el nGmero de Prandtl, era el lazo de unién
entre los campos de velocidad y temperatura, y era por consiguiente un parametro im-
portante en todos los problemas de transferencia de calor por conveccién. Si conside-
ramos una capa limite laminar en una placa plana en la que estéa ocurriendo difusion
como resultado de cierta condicion de transferencia de masa en la superficie, podria-
mos derivar una ecuacién para la concentraciéon de un componente particular en la
capa limite. Esta ecuacion seria

aC, aC, 0:C,
9C,y _ p 9°C, 1-221
u + v 3y D 7y (

en donde C, es la concentracion del componente que esta difundiendose a través de la
capa limite. Obsérvese la semejanza entre la Ec. II-22 y las Ecs. 11-20 y 11-21. Los
perfiles de concentracion y velocidad tendran la misma forma cuando ¢,= D o v/D =
1. La proporcién adimensional »v/D se llama nimero de Schmidt,

=+ (11-23)
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y es importante en problemas en los que tanto la convecciéon como la transferencia de
masa son importantes. Asi el nUmero de Schmidt juega un papel similar al del namero
de Prandtl en los problemas de transferencia de calor por conveccién. Mientras que en
los problemas de transferencia de calor por conveccién escribimos para la dependen-
cia funcional del coeficiente de transferencia de calor

}Z—x = f(Re, Pr)

en los problemas de transferencia de masa por conveccion deberiamos escribir la rela-
cién funcional como

h
B* = f(Re, 50)

Los perfiles de concentraciéon y temperatura seran similares cuando ¢ = D 0 a/D =
1, a la razén a/D se le denomina nimero de Lewis

Le = % (11-24)

Las semejanzas entre las ecuaciones que gobiernan las transferencias de calor, ma-
sa y momento sugieren que la relaciéon empirica para el coeficiente de transferencia de
masa seria similar a las del coeficiente de transferencia de calor. Y éste es el caso y en
seguida presentamos algunas de las relaciones empiricas para los coeficientes de trans-
ferencia de masa. Gilliland [4] presenté la ecuacion

0.83 0.44
’%d = 0.023 (ﬂ:f"g) (ll)) (11-25)

para la evaporacion de liquidos en el aire contenido en el interior de columnas circula-
res, en las que el liquido moja la superficie y el aire es forzado a través de la columna.
El agrupamiento de términos hpx/D 0 hpd/D se denomina nimero de Sherwood

_hpyx )
Sh = D (11-26)

Obsérvese la semejanza entre la Ec. 11-25 y la de Dittus-Boelter, Ec. 6-4. La Ec. 11-25
es vélida para

2000 < Re; < 35000 y 06 < S < 25

y se puede aplicar para flujos en tubos lisos.

La analogia de Reynolds para flujo en tuberias se puede extender a problemas de
transferencia de masa, a fin de expresar su coeficiente en términos del factor de fric-
cion. La analogia se escribe



B44 Transferencia de Calor

Ry g — g (11-27)

Um

la cual se puede comparar con la analogia para transferencia de calor (Ec. 6-10):

h _f
WP]'ZI3 = -8- (11'28)

Para flujo sobre placas planas lisas, la analogia de Reynolds se transforma en

laminar: ;QSCZ’3= %f = 0.332 Re, 172 (11-29)
. hp qon_Cr_ -
turbulento: 7 Se2i = g = 0.0296 Re '/ (11-301

Las Ecs. 11-29 y 11-30 son analogas a las Ecs. 5-55 y 5-81.

Cuando las transferencias de calor y masa ocurren simultaneamente, los coeficien-
tes de transferencias de masa y calor se pueden relacionar -dividiendo la Ec. 11-28
entre la Ec. 11-27:

h SC 2/3 2/3
e B ) i

Ejemplo 11-3

Sobre un termémetro encerrado dentro de una envoltura himeda, sopla aire seco g presiéon atmosférica. Es-
te es el termometro clasico de bulbo himedo. El termometro marca 18.3 °C. ¢Cuil es la temperatura del
aire seco?

Solucioén

Resolvemos este problema observando primero que el termémetro no intercambia calor neto en condiciones
de estado estacionario, y que el calor necesario para evaporar el agua de la envoltura debera venir del aire.
Por tanto, realizamos el balance de energia

hA(T.. - T) = rivuh,,

donde k es el coeficiente de transferencia de calor y m, es la masa de aire evaporada. Ahora

m,=hpA(C, C.)
de modo que: hA(T» =Ty = hpA(C, - Co)hy,

Usando la Ec. 11-31. tenemos
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o\ 2
per(2) (e =T = (€ = Cohy @

La concentracion en la superficie C. es la que corresponde a condiciones de saturacién a la temperatura
marcada por el termémetro. De acuerdo con las tablas de vapor a 65 °F [18.3 °C].

p, = 0.3056 lb/plg? abs = 2107 N/m?
and

_ pw _ (2107X18) _ 3
Co= g7 = Tatsx013) 01566 kg/m

Las otras propiedades son

C., = 0 (Dado que la corriente libre es aire seco)

p_ 10132 x10° . ,
PR T (2872919 1212 kem

Cp

1.004 kJ/kg-°C = 5-=0.845

h;, = 1057 Btu/lb, = 2.456 MJ/kg
Asi, de (a)

T.=T.= (0.01566 = 0X2.456 X 108)
* TR T(1.212)(1004)(0.845)7"

T, = 53.69 °C

=35.36 °C

Se debera corregir el calculo volviendo a calcular la densidad a la temperatura del promedio aritmético
entre la pared y las condiciones de corriente libre. Con estos ajustes el resultado es

p=1143 kg/m* T.= 55.8°C

No es necesario corregir la proporcién Sc/Pr porque este pardmetro no cambia de una manera apreciable
sobre la escala de temperatura.

Ejemplo 11-4

La corriente de aire del Ej. 1 1-3 se encuentra 3 32.2 °C [90 °F)] mientras que la temperatura del bulbo hd-
medo permanece a 18.3 °(C; calcule la humedad relativa de la corriente de aire.

Solucion

De la termodinamica, recordamos que la humedad relativa se define como la razén entre la concentracion

de vapor y la concentracion en condiciones de saturacion para la corriente de aire. Por tanto, calculamos la
concentracion real de vapor de agua en la corriente de aire a partir de

AR L
pey (8)" (T =T = Ca = Cob @
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yen seguida comparamos esto con la concentracién de saturacion para determinar la humedad relativa. Las
propiedades se toman del Ej. 11 -3:

p=1.212 kg/m? €, =1.004 kJ/kg-°C %=%= 0.845
To= 18.3°C 165°F1  T.= 322 °C [90°F]
C,, = 0.01566 kg/m? hy = 2.456 MdJ/kg

Insertamos en la Ec. (a) los valores numéricos y obtenemos

(1.212)(1004)(0.845)%3 (32.2 — 18.3) = (0.01566  C)(2.456 x 10°)
de modo que C. = 0.0095 kg/m?

A 32.2 °C [90 °F] la concentracién de saturacién para la corriente libre se obtiene de las tablas de vapor:
Cg(g() °F) = 2.136 x 1073 lb,,,/pic3 = 0.0342 kg/m3

Por tanto. la humedad relativa es

II-6 Procesos de evaporacion en la atmésfera

Ya hemos descrito algunos procesos de evaporacién e indicado relaciones entre trans-
ferencias de calor y masa. En la atmdsfera, las continuas evaporaciones y condensa-
ciones de agua del suelo, océanos y lagos influyen en todas las formas de vida y produ-
cen muchas de las variaciones diarias de clima que gobiernan el medio ambiente en la
Tierra. Estos procesos son muy complicados porque en la practica son gobernados por
importantes corrientes de conveccidén atmosféricas de dificil descripcion analitica.
Consideremos primero la difusién de vapor de agua desde una superficie horizon-
tal hacia el aire en reposo tal como se indica en la Fig. 11-5. En la superficie, la presion
parcial del vapor es p,. La presion del vapor disminuye en forma continua con un
incremento en la elevacion z hacia el valor de la “atmosfera libre” de p,. La difusion
molecular del vapor de agua se puede escribir en la forma de la Ec. lI-13 como

Superficie Fig. 11-5 Difusién de vapor de aire desde una
del agua  superficie horizontal.
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My _ _p My dpu 11-32
M = p, pho D (11-32)

en donde A es el area de superficie bajo consideracion. En aplicaciones hidrolégicas es
conveniente expresar esta relaciéon en términos de la densidad y presion atmosférica lo-
cales. La presion total se puede expresar como

_ R,
p= pHT (11-33)

en donde gy M son la densidad y peso molecular del aire himedo, respectivamente.

Como la concentracién molar del vapor de agua es tan pequefia en las aplicaciones at-
mosféricas, el peso molecular del aire himedo es esencialmente la del aire seco, y se

pueden combinar las Ec. 1I-32 y 11-33 para obtener

M _p Mepdp,
A “M,p dz
Pero, M,/M, = 0.622, de manera que
Mo _ _ pdp.
A 0 622@‘1) dZ (11'34)

Utilizando las condiciones de frontera

Puw = Ps enz =0
Pr - poc enz = 21
La Ec. 1I-34 se puede integrar para obtener

= 0.622D, hPs 2P (11-35)

21

Los procesos de evaporacion en la atmosfera son mucho mas complicados que lo que
indica la sencilla forma de la Ec. II-35 por dos razones:

1. El proceso de difusién comprende movimientos turbulentos en contraflujo con-
siderables, de manera que el coeficiente de difusién D, puede variar en forma
significativa con la altura z.

PS, Pw

u
Velocidad —»
media del «——d>
viento

0plg
Fig. 11-6 Crisol estandar tipo A para medir la

L_4 p]g_’l—f evaporacion.
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2. El aire muy rara vez se encuentra inmévil y Ias corrientes de aire contribuyen en
forma sustancial en la rapidez de evaporacion.

Como en muchos de los problemas de conveccion ya vistos, la solucién a un problema
complicado de este tipo con frecuencia se obtiene recurriendo a medidas cuidadosa-
mente controladas en la blsqueda de una relacion empirica para predecir las rapide-
ces de evaporacion.

En este problema, como se muestra en la Fig. Il -6, se utiliza un “crisol estandar”.
El movimiento medio del viento se mide 6 plg arriba del borde del crisol y las rapideces
de evaporacion del agua se miden con el crisol colocado en el suelo (crisol terrestre) o
flotando sobre agua (cresol flotante). Para el crisol terrestre y con una atmosfera con-
vectivamente estable, las rapideces de evaporaciéon se han correlacionado por medio
de la experiencia [18] como

E,, = (0.37 4 0.00414)(p, = p.)** (11-36)
donde Elp = evaporacion en crisol terrestre, pulgada/dia
% = movimiento diario del viento medido 6 plg por encima del borde del cri-
sol, millas/dia
p. = presion de vapor a saturacion a la temperatura del aire de bulbo seco a 5
pies del suelo, plg Hg
po = presion de vapor real del aire bajo condiciones de temperatura y hume-

dad a 5 pies del suelo, plg Hg

La transferencia de calor hacia el crisol influye de manera diferente las rapideces de
evaporacion de los experimentos en el suelp 0 agua. Para convertir las medidas del cri-
sol a las de una superficie natural se multiplica la Ec. Il -36 por un coeficiente 0e crisol
que es de 0.7 para el crisol terrestre y 0.8 para el crisal flotante. Si la atmosfera no es
convectivamente estable, los gradientes de densidad vertical pueden ocasionar des-
viaciones sustanciales de la Ec¢. 1 1-36. Estos problemas se estudian en las Refs. 10 a 13.

Ejemplo 11-5

Se utiliza un crisol terrestre estandar para medir la rapidez de evaporacion en aire atmosférico a 100 °F y
30% de humedad relativa. La velocidad media del viento es 10 mi/h. ¢Cual sera la rapidez deevaporacién
en lh, /h-pie? en la Tierra bajo estas condiciones?

Solucioén

Para este cdlculo podemos utilizar la Ec. 1 1-36. De acuerdo con las tablas de vapor de la termodinamica
PR =p, en 100°F = 0.9492 1b/plg? abs = 1.933 plgIHg [6.545 kN/m?]

Humedad relativa = Be
PS

Pw = (0.30%1.933) = 0.580 plg|Hg [1.964 kN/m?]
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También, % =10 mi/h = 240 mi/dia [386.2 km/dia].

La Ec¢. 11-36 nos da ahora, con la aplicacién del factor 0.7,

E;

0.7[0.37 + (0.0041)(240)1(1.933 — 0.580)°%8
1.237 plg/dfa [31.41 mm/dfa}

Observando que el crisol estandar tiene un diametro de 4 pies, podemos utilizar el nimero para calcular la
rapidez de evaporacion de masa por unidad de area corno

ey _ Eip
A T1gPe
= BTN - 6.452 Iby/da-pie? (3143 kg/m? dia’)

= 0.268 Ib,,/h -pie? [1.31 kg/h 'm*]

Como aspecto interesante, podriamos calcular la rapidez de difusién molecular para el valor de agua a par-
tir de la Ec. 11-35 tomando 2z corno los 5 pies de altura sobre el crisol estandar. Debido a que

_P
P=RT

La Ec. 1 1-85 se puede escribir corno

De la Tabla A-8,
D, =0.256 cm¥s = 0.99 pie?/h

de modo que:

m,, _ (0.622)(0.99)(0.9492)(1 ~ 0.3)
A (53.35)(560)(5.0)
= 2.74 x 107¢ Ib,/h -pie? [134 mg/h -m?]

Este namero es sumamente pequefio en comparacién con el célculo anterior. Esto quiere decir que en el
proceso de evaporacion real, la difusion turbulenta y el transporte por conveccién juegan un papel domi-
nante en comparaciéon con la difusién molecular.

Preguntas de repaso

1. ¢Cémo se define el coeficiente de difusion?

2. Defina el coeficiente de transferencia de masa.

8. Defina los nimeros de Schmidt y Lewis. gCuil es la importancia fisica de cada uno de ellos?

4. dPor qué las rapideces de evaporacién no se pueden calcular por medio de las ecuaciones de
difusion molecular ordinarias?



bb0 Transferencia de Calor

Problemas

I1-1 Utilizando un razonamiento fisico justifigue la dependencia T¥% del coeficiente de difu-
sion, tal como lo muestra la Ec¢. 11-2. Sugerencia: Recuerde que la velocidad molecular media es
proporcional a T2 y que la densidad de un gas perfecto es inversamente proporcional a la tem-
peratura.

11-2 Utilizando la Ec. 11-2, calcule el coeficiente de difusién para benceno en aire atmosférico a
25 °C.

11-3 Aire seco a presién atmosférica y a 25 °C sopla a través una placa plana a una velocidad de
1.5 m/s. La placa mide 30 cm? y esta cubierta por una pelicula de agua que se puede evaporar.
Trace el flujo de calor de la placa como una funcién de la temperatura de la placa entre T, =
15 °Cy T, = 65 °(C,

11-4 La envoltura de un termémetro de bulbo mojado estda empapado en benceno, y el termo-

metro se expone a una corriente de aire seco. El termometro marca 26 °C. Calcule la temperatu-
ra de corriente libre del aire. La presion de vapor del benceno es 13.3 kN/m? y la entalpia de la
vaporizacién es 377 kJ/kg a 26 °C.

11-5 Dentro de una tuberia, fluye aire seco a 25 °C y presion atmosférica a una velocidad de 3
m/s. La pared estd cubierta por una delgada pelicula de agua y la temperatura de la pared es de
25 “C. Calcule la concentracion de vapor de agua en el aire de salida en la tuberia de 3 m de lon-
gitud.

11-6 Un crisol abierto de 15 cm de didmetro y 7.5 cm de profundidad contiene agua a 25 °C y se
encuentra expuesto a aire atmosférico a 25 °Cy 50% de humedad relativa. Calcule la rapidez de
evaporacion del agua en gramos por hora.

11-7 Un tubo de ensayo de 1.25 cm de diametro y 15 cm de profundidad contiene benceno a 26
°C y se encuentra expuesto a aire atmosférico a 26 °C. Utilizando las propiedades dadas en el
Prob. 11-4, calcule la rapidez de evaporacion del benceno en gramos por hora.

11-8 Aire seco a 25 °C y presion atmosférica sopla sobre una superficie de hielo de 30 cm? a una

velocidad de 1.5 m/s. Estime la cantidad de humedad evaporada por hora, suponiendo que el
blogue de hielo se encuentra perfectamente aislado a excepcion de la superficie expuesta a la
corriente de aire.

11-9 Se necesita medir la temperatura de una corriente de aire, pero el termémetro disponible
no tiene una escala lo suficientemente alta para hacerlo. En consecuencia se coloca una envoltu-

ra mojada alrededor del termémetro antes de colocarlo en medio de la corriente de aire. El ter-

mometro marca 32 °C. Estime la temperatura real del aire, suponiendo que estd seco a presion

atmosférica.

11-10 Suponga que un antebrazo puede aproximarse por medio de un cilindro de 4 plg de
didmetro y 1 pie de longitud. Se expone el brazo a una temperatura ambiente de aire seco a 115
°F en medio de la brisa que sopla en el desierto a 10 mi/h y recibe del Sol un flujo de calor ra-
diante de 350 Btu/h-pie? de area expuesta (4rea expuesta para el cilindro = Ld). Si el brazo
transpira de manera que se encuentre cubierto con una delgada capa de agua, estime la tempe-
ratura de la superficie del brazo. Ignore la generaciéon de calor interno del brazo. Suponga una
emisividad unitaria por la capa de agua.

1I-11 Una placa de 30 ¢m? se coloca en un tanel de aire de baja velocidad; la superficie se en-
cuentra cubierta por una delgada capa de agua. El aire seco esta a temperatura atmosférica y 43
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°C y sopla sobre la placa a una velocidad de 12 m/s. Las paredes que forman el tinel de viento
se encuentran a 10 °C. Calcule la temperatura de equilibrio de la placa suponiendo una emisivi-
dad unitaria para la pelicula de agua.

11112 Calcule la rapidez de evaporacién para el sistema del Prob. 11-11.

11-13 Refine el analisis del Prob. 11-10 suponiendo uha generacion de calor corporal de 1860
W/m3,

11-14 Un tubo pequefio de 6.4 mm de didmetro y 13 cm de profundidad contiene agua y su
extremo superior se encuentra abierto al aire atmosférico a 20 °C, 1 atm y 50% de humedad re-
lativa. Al fondo del tubo se le afiade calor. Trace la rapidez de difusién del agua como una fun-
cion de la temperatura del agua sobre una escala de 20 a 82 °C.

11-15 Aire seco a 20 °C entra a un tubo a 1.25 cm de didmetro interno en el que la superficie in-
terior se encuentra cubierta con agua en estado liquido. La velocidad media de flujo es 3 m/s, y
la pared del tubo se mantiene a 20 °C. Calcule la rapidez de difusién del vapor de agua en las
condiciones de entrada. gCuénta humedad adquiere el aire en un tubo de 1 m de longitud?

11-16 Sobre una placa de 30 ¢m? sopla aire seco a 65 °C y una velocidad de 6 m/s. La placa esta
recubierta por un material de porosidad uniforme al cual se le envia agua a 25 °C. Suponiendo

que la cara inferior de la placa se encuentra aislada, =stime la cantidad de agua que se debera
enviar a fin de mantener la temperatura de la placa en 38 °C. Suponga que la temperatura de
radiacion de los alrededores es de 65 “C, y que la superficie porosa irradia como un cuerpo

negro.

11-17 Aire seco a presion atmosférica sopla sobre una placa plana aislada y cubierta con un del-

gado material encerado, el cual ha sido embebido en alcohol etilico. La temperatura de la placa
es de 25 °C, Calcule la temperatura de la corriente de aire suponiendo que la concentracién de
alcohol es despreciable en la corriente libre. Calcule también la rapidez de transferencia de masa

del alcohol para una placa de 30 cm? cuando la velocidad de corriente libre es 7 m/s.

11-18 La ecuacion de Carrier expresa la presion parcial real del vapor de agua en términos de
las temperaturas de bulbo humedo y seco como

(p —puXTyr — Twsr)

Pr=DPyuw — 2800 — TWH
donde p, = presion parcial real, 1b/plg? abs
P = presion de saturacion correspondiente a la temperatura del bulbo seco, ib/plg?
abs
P = presion de mezcla total, 1b/plg? abs
Tbg = temperatura de bulbo seco, °F
Tws = temperatura de bulbo hamedo, °F

A través de un termémetro de bulbo himedo sopla aire a 1 atm y 100 °F, produciendo una tem-
peratura de 70 °F, Calcule la humedad relativa de la corriente de aire utilizando la ecuacion de
Carrier y comparela con los resultados obtenidos por medio de los métodos de este capitulo.

11-19 Suponga que el bulbo seco del Prob. 11-18 se expone a un medio ambiente de radiacion
negra a 100 °F. (Qué temperatura de equilibrio marcarla el bulbo suponiendo una emisividad
unitaria para la cera?
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11-20 Una brisa ligera a 2.2 m/s sopla a través de un crisol de evaporacion estandar. Las condi-
ciones atmosféricas son 20 °C y 40% de humedad relativa. ¢Cuil sera la rapidez de evaporacion
para el crisol terrestre en gramos por metro cuadrado? ¢Cudl sera la rapidez de evaporacién para
una velocidad cero?

11-21 Una brisa que sopla a través de un crisol terrestre estandar a 4.5 m/s produce una rapidez
de evaporacion de 0.3 g/s-m2 ¢Cuaél es la humedad relativa si la temperatura de bulbo seco (am-
biente) del aire es 40 °C?
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Topicos Especiales en la
Transferencia de Calor

12-1 Introduccién

Algunos temas especializados de la transferencia de calor son importantes para la
tecnologfa moderna. En este capitulo presentaremos una breve introduccién a cinco de
ellos. El estudio que se hard aqui no intenta ser completo, sino mas bien, indicar el
mecanismo fisico basico de los procesos involucrados. Desde luego que seria posible
incluir estos temas en otros capitulos del libro, sin embargo, hemos decidido agru-
parlos para enfocar la atencién de una manera especial sobre los temas que se presen-
tan. Debido a que la exposicion a continuacion representa tan sélo un estudio sumario
de los tdpicos para informacion adicional, el lector interesado debera consultar las re-
ferencias adecuadas.

12-2 Transferencia de calor en sistemas de dindmica de
magnetofluidos (DMF)

Se sabe que un conductor eléctrico en movimiento dentro de un campo magnético ge-
nera una fem proporcional a la rapidez de movimiento y fuerza del campo magnético.
En forma correspondiente, este Ultimo ejerce sobre el conductor una fuerza coercitiva
que tiende a impedir su movimiento. El flujo de corriente en el conductor genera un
calor por el efecto joule de acuerdo con la conocida relacion I2R. Cuando un fluido
conductor se mueve a través de un campo magnético se experimentan efectos pareci-
dos. Un gas ionizado, ya sea como resultado de una elevacién de la temperatura o de
un proceso de excitacion adecuado, es conductor eléctrico y puede experimentar la
influencia de un campo magnético.

Nuestro principal-interés se encuentra en la transferencia de calor hacia un fluido
conductor bajo la influencia de un campo magnético. Este tipo de problema es impor-
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tante en sistemas que comprenden plasmas a temperaturas elevadas, aplicables a con-
version de energia por fusién nuclear, sistemas de metales liquidos y de generacién de
energia por dinamica de magnetofluidos. Nuestro estudio se limitara a un caso sencillo
que sirve para ilustrar la influencia que puede tener un campo magnético sobre el flu-
jo y la transferencia de calor en un fluido conductor.

Examinemos primero algunos conceptos electromagnéticos béasicos. Para un siste-
ma con carga neutra la densidad de corriente J se expresa por

J=cE (12-1)

en donde o es la conductividad eléctrica y E el vector de campo eléctrico. La fuerza del
campo magnético B se expresa por

B = uH (12-2)
en donde a 4 se le llama la permeabilidad magnética y H es la intensidad del campo

magnético. La fuerza que ejerce un campo eléctrico sobre un sistema de particulas
cargadas estd dada por

F. = p.E (12-3)

en donde®, es la densidad de carga (carga por unidad de volumen). La fuerza magné-
tica ejercida en un conductor transportador de corriente es

F,=JdxB (12-4)
La fuerza electromagnética total esta dada por la suma de las Ecs. 12-3 y 12-4:
Fen= p,E+JxB (12-5)

El trabajo realizado en el sistema por unidad de tiempo por la fuerza electromagnética
es

Wen = Fen . V (12-6)

en donde V es la velocidad del conductor. EI campo megnético induce un voltaje en el
conductor de magnitud V x B y en forma subsecuente una corriente de

Jding = o(V XB) (12-7)

Existe un transporte de carga mas como resultado de la velocidad macroscopica ¥, da-
da por

Jivans = peV (12-8)

La corriente de conduccién se define ahora como
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J.= o(E +V X B) (12-9)

y el flujo total de corriente es

J=Jd.+pV (12-10)

Un cuidadoso manejo de las ecuaciones precedentes nos proporciona la siguiente rela-
cion para el trabajo electromagnético:

W,,=E-J— i&i (12-11)

Al segundo término en la Ec. 12-11 se le denomina calentamiento éhmico y esta dado
como el producto de la resistividad y la corriente de conduccion al cuadrado.
Ahora deseamos aplicar estas relaciones a un sistema de flujo de capa limite muy
sencillo. Considérese el flujo sobre la placa plana mostrada en la Fig. 12-1. Sobre el
flujo se ejerce un campo magnético constante B, dirigido en la direccion y. Suponemos
gue este campo es uniforme a través de la capa limite y que el campo magnético ejerci-
do es cero. Al escribir una ecuacion de momento para este sistema de flujo, s6lo necesi-
tamos considerar la fuerza magnética tal como se da en la Ec. 12-4. Si suponemos to-
das las propiedades constantes, incluyendo la conductividad eléctrica, obtenemos

ou du ap 0u
- 2y = =22 = B), -
p(”ax”ay) ay+“ay2+(ch ) (12-12)

Esta es una ecuacién de momento, equivalente a la Ec. 5-11 para un flujo conven-
cional. Obsérvese que solo se considera el componente x de la fuerza magnética, ya
gue la ecuacion representa una suma de fuerzas en la direccidon x. La velocidad del
fluido se escribe

V = ui +vj (12-13)
de modo que

J.=o(E+VXB)=a(VxB)

= o(ui + vj) X Byj = ouB,k (12-14)
Y
I——b X
uoo
—
s E=0

Fig. 12-1 Capa limite hidromagnética.
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Asi J. X B =—-guBzi (12-15)
Y J.x B),=—-ouB; (12-16)

La ecuacién de momento se convierte en

du

A 1..4n &u  oB2
u on
dx

= I _

gy = pam VT Y (12-17)

La ecuacion integral de momento equivalente para un gradiente de presion cero es

du 3 9 _ i )
M é)y]y:(, + fo oBlu dy = dx [fo pulu, — u)dy] (12-18)

Podemos escribir las mismas condiciones en el perfil de velocidad como en la Sec. 5-2,
de manera que se emplea el perfil de parabola clbica para realizar la integracion,

U _3_ vy (yYy\?
U, 26 7(6) (12-19)
Insertando la Ec. 12-19 en la Ec. 12-18 y realizando la integracion se obtiene
3vu.  Sou,B% 3 9 ,d8
% T 8 280 ax (12-20)
Esta ecuaci6n diferencial es lineal en §2 y se puede resolver para obtener
8\2 _ 240 .o
<;> “ReN (e -1 (12-21)
en donde a N se le denomina numero de influencia magnética, ,
BZ
N =" (12-22)

PU

El nimero de Reynolds esta definido en la forma convencional, es decir,

La relacién para el espesor de capa limite laminar, de acuerdo con la Ec. 5-4 es

oy  4.64

Podemos asi formar la razon de comparacion
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S, _ 0.334 (eB9TN

= - Fm NG (12-24)

en donde ahora 6, es el espesor de capa limite en presencia de un campo magnético y
& es el espesor para el campo magnético cero. La relacion funcional que se expresa en
la Ec. 12-24 esta trazada en la Fig. 12-2. El efecto de un campo magnético mayor es
aumentar el espesor de la capa limite como resultado del incremento en la fuerza de
reaccion. El efecto es analogo al flujo contra un gradiente de presion positivo.

En seguida examinaremos el efecto de la fuerza magnética sobre la transferencia
de calor desde la placa. Una vez mas suponemos propiedades constantes, asi como un
campo eléctrico aplicado cero. El término de trabajo electromagnético se convierte en-
tonces en

Wem = - (12-25)
a
y la ecuacion de energia de capa limite se escribe
aT aT 0T PADE
i 2-26
pc”( dx Y By) k6y+“(0y) v (12:26)

Considérese ahora la placa plana que se ve en la Fig. 12-3. La superficie de la placa
se mantiene a la temperatura constante T,, la temperatura de corriente libre es Ty
el espesor de la capa limite térmica se designa por el signo convencional, 6,. Para
simplificar el andlisis, consideramos un flujo incompresible de baja velocidad de ma-
nera que los efectos de calentamiento viscoso son despreciables. La ecuacion integral
de energia se convierte entonces en

d [ 8 ] dT]
2N [T - Tudy| =« = [*Bud 12-27
dx Lo ( u dy dy ly=o Pcp Y ( )
5D
5,
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 Fig. 12-2 Influencia del campo
0B x magnético sobre el espesor de capa

U limite.
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Fig. 12-3 Capa limite térmica en
flujo de dinamica de magnetofluido.

ya que

19 Jo oV xB).[o(VxB)_ (12.28)

T a v

En la Ec. 12-27 se supone que los efectos de calentamiento magnético estan limitados a
la region de capa limite. Una vez més, como en la Sec. 5-6, podemos escribir una fun-
cion del tipo de parabola cubica para la distribucion de temperatura, de modo que

000_700_7]0

e T 8y 1 v o (12-29
25 2 (&

Si en este punto se siguiera el mismo procedimiento que en la Sec. 5-6, las funciones de
temperatura y velocidades expresadas por las Ecs. 12-19 y 12-29 se insertarian en la
Ec. 12-27 a fin de obtener una ecuacion diferencial a resolver para é,, el espesor de ca-
pa limite en presencia de un campo magnético. El problema con este enfoque es la
ecuacion no lineal resultante, la cual debe resolverse por métodos numeéricos.

Supongase que el fluido es sumamente conductivo, como ocurre con un metal
liquido. En este caso, el espesor de capa limite térmica seria mucho mayor que el espe-
sor hidrodinamico. Esto es evidente por el hecho de que los niimeros de Prandtl, para
metales liquidos son muy bajos, del orden de 0.01. Entonces, para un liquido tal,
podriamos aproximar el comportamiento real del fluido con un modelo de flujo visco-
so para el transporte de energia en una capa limite térmica, tal como se esbozé en la
Sec. 6-5. Suponemos un perfil de velocidad constante

U= Ux (12-30)
Ahora, insertando las Ecs. 12-19 y 12-30 en la ecuacion integral de energia, obtenemos

3u.0.d8 _3ab, oBjul

8 dx- %6 oC, o, (12-31)

., . - - 2 - -z
Esta es una ecuacion diferencial lineal en §;, y tiene la solucion

5 = é‘ui (1 = e~2K7) (12-32)
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_ BUBiuac

donde K = 86.pc, (12-33)

El coeficiente de transferencia de calor en presencia de un campo magnético se puede
calcular ahora a partir de

L —k@TI0y), _ 3K
nE T T,

= 2 (12-34)
En forma adimensional
Nu, = V3 VN Ec Re, Pr (1 ~ ¢ 33V 571" (12-35)
, hx
donde Nu,, = ndmero de Nusselt = . (12-36)
2
Ec = namero de Eckert = —= (12-37)
Colw

y Pr es el nimero de Prandtl del fluido. Si se resuelve la Ec. 12-27 para el caso de un

campo magnético cero, pero con el mismo modelo de flujo viscoso de la Sec. 6-5, se ob-
tiene

Nu, = h—zf = % VRe, Pr (12-38)

La razén de comparacion de interés en el caso de transferencia de calor es entonces

Nu, \l=e PV Er (12:39)

Nu, ( 5.33N Ec )

Esta ecuacion se ha trazado en la Fig. 12-4. Se debe observar que el campo magnético
aumentard la rapidez de transferencia de calor para valores positivos del namero de
Eckert (T, > T.) y disminuira la transferencia de calor para nimeros de Eckert nega-
tivos (7, > T,). Este comportamiento es el resultado del hecho de que el campo mag-
nético tiende a calentar el fluido, reduciendo o incrementado asi el gradiente de tem-
peratura entre el fluido y la placa.

Es necesario advertir que el andlisis precedente esta muy idealizado y se ha usado
principalmente para ilustrar los efectos del campo magnético en la transferencia de
calor. Un andlisis mas realista consideraria la variacién de la conductividad eléctrica
del fluido y tomaria en cuentra el perfil de velocidad exacta en lugar del modelo de
flujo viscoso. Romig [1] presenta una revision de relaciones mas exacta para la transfe-
rencia de calor en sistemas DMF, y en el texto de Sutton y Sherman [2] encontramos
una revisién completa sobre el tema de la dindmica de magnetofluidos.
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Fig. 12-4 Influencia del campo magnético en la transferencia de
calor en una placa plana.

12-3 Enfriamiento por transpiracion

Cuando se encuentran situaciones de transferencia de calor a alta velocidad, tal como
la que se describe en la Sec. 5-12, la temperatura de pared adiabéatica de la superficie
expuesta a la corriente de flujo puede volverse muy alta, y tal vez requiera un enfria-
miento significativo para reducir la temperatura de la superficie a un valor razonable.
Una de las técnicas usadas para enfriar la superficie es el llamado enfriamiento por
transpiracion o exudacion. Esta técnica opera segln el principio que se muestra en la
Fig. 12-5. Una placa plana porosa se expone a una corriente de flujo a alta velocidad,
mientras que a través de la placa se fuerza un fluido hacia la capa limite. Este fluido
puede ser el mismo de la corriente libre y otro diferente. El proceso de inyeccién trans-
porta energia adicional de la region préxima a la superficie de la placa en cantidades
muy superiores a las que normalmente se conduciran hacia la capa limite. También se
tiene un efecto sobre el perfil de velocidad dela capa limite y en forma correspondien-
te, en las caracterfsticas de friccion en el arrastre.

Para un flujo incompresible sin calentamiento viscoso y con un gradiente de pre-
sion cero, las ecuaciones de capa limite que deben resolverse son las ya conocidas y pre-
sentadas en el Cap. 5, cuando el fluido inyectado es igual al de la corriente libre:

(12-40)
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Fig. 12-5 Placa plana porosa con
inyeccion de fluido.

Sin embargo, las condiciones de frontera son diferentes a las que se usaron en el Cap.
5. Ahora debemos tomar

v=v, eny=0 (12-41)

en lugar de v = 0 en y = 0, ya que tenemos una velocidad de inyeccion finita. Se-
guimos teniendo:

eny =0

1l
s o

= eny-—>om

1
o

Cny—)OO

R =& =

Las ecuaciones de capa limite pueden resolverse por la técnica esbozada en el Apéndi-
ce B o por medio del método integral del Cap. 5. Eckert y Hartnett [3] desarrollaron
un amplio conjunto de soluciones para el problema de enfriamiento por transpiracion
y nosotros presentamos el resultado de sus analisis sin examinar las técnicas empleadas
para la resolucion de las ecuaciones.

La Fig. 12-6 muestra los perfiles de velocidad en capa limite, que es el resultado de
diversas rapideces de inyeccién en una capa limite laminar. El parametro de inyeccion

%« \/Re,

U

emplea la definicion convencional del namero de Reynolds como Re, = gu _x/p. Los
valores negativos del parametro de inyeccién indican succion en la placa y producen
perfiles de velocidad mucho menos agudos. Para parametros de inyeccion con valores
mayores a 0.619, la capa limite desaparece por completo de la placa. Para las diferen-
tes rapideces de inyeccién, los perfiles de temperatura tienen formas similares. El efec-
to total del proceso de inyeccién (o succién) en la transferencia de calor se indica en la
Fig. 12-7. Como se esperaba, la desaparicion causa una reduccion en la transferencia
de calor, mientras que la succién causa un incremento.

Una aplicacion importante del enfriamiento por transpiracion es la del flujo de
plano de estancamiento, como se ilustra en la Fig. 12-8. En la Ref. 3 se han desarrolla-
do resoluciones para la influencia de la transpiracion sobre la transferencia de calor en
la proximidad de tal linea de estancamiento y en la Fig. 12-9 se muestran los resulta-
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0.8

0.6

0.2

Fig. 12-6 Perfiles de velocidad en capa limite laminar para inyeccién en
una placa plana, segun la Ref. 3.

-4 -3 -2 -1 0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0,7
Succion Inyeccién

Fig. 12-7 Efecto de la inyeccién de fluido sobre la transférencia de calor
en una placa plana de acuerdo con la Ref. 3.



Topicos Especiales en la Transferencia de Calor 563

Punto de

estancamiento Fig. 12-8 Flujo de plano de estancamiento con

inyeccion de fluido.

dos. Como era de esperarse, la inyeccién de gas o su succidén puede ejercer un efecto
significativo en el factor de recuperacién de temperatura para flujo sobre una placa
plana. Estos efectos se encuentran indicados en la Fig. 12-10, en la que el factor de re-
cuperacién estd definido en forma convencional como

bral
Taw ~ Ts- T___'- f

r = ——"—TO _‘7‘!00 - u§/2c,—_ (12-42)

En este punto es conveniente recordar al lector que todas las curvas presentadas
arriba involucran la inyeccion de un gas, el cual es idéntico al gas del flujo libre (casi
siempre aire). Cuando se utilizan gases diferentes en la inyeccion, se debe tener en
cuenta la difusién en masa en la capa limite. Esta situacién ha sido analizada en diver-
sos trabajos, para el estudio de estos problemas enviamos al lector interesado a las

3 2 -1 5 L. 1.5 2.0 2.5

succion Inyeccion

Fig. 12-9 Efectos de la inyeccion de fluido sobre la transferencia de calor
en plano de estancamiento, de acuerdo con la Ref. 3.
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Fig. 12-10 Efectos de la inyecciéon de fluido sobre el factor de recupera-
cién para flujo sobre una placa plana, de acuerdo con la Ref. 3.
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Fig. 12-11 Reduccigon de la transferencia de calor en la superficie
debido a diversas rapideces de inyeccion de acuerdo con la Ref. 6. M
= 3.0, Re, = 4 x10¢,7,=607“R, T_=474"R.

s

Factorde recuperadon, r
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Refs. 4, 5y 7. Los resultados experimentales de la Ref. 6 indican el comportamiento
aproximado que resulta del uso de diferentes enfriadores, tal como lo muestra la Fig.
12-11. En esta figura el producto s, 1, se refiere a la densidad y velocidad de la inyec-
cién de gas en la pared. La razon h/hg representa la razon del coeficiente de transfe-
rencia de calor con inyeccion y sin inyeccion. En general, los gases de poco peso pre-
sentan un efecto de enfriamiento superior al de la inyeccion de aire debido a sus calo-
res especificos mas elevados.

Ejemplo 12-1

Para las condiciones de flujo del Ej. 5-9, calcule el porcentaje de reduccién en la transferencia de calor en
una posicion en la que Re, = 5 X 10’ y el pardmetro de inyeccién es 0.2. Para este calculo suponga pro-
piedades constantes evaluadas a la temperatura promedio entre las temperaturas de recuperacién y la de
corriente libre. Calcule también el flujo de una masa de aire de enfriamiento requerido por unidad de area
en este lugar.

Solucién

Primero calculamos la temperatura de recuperacidon (pared adiabatica). De la Fig. 12-10

r=0.79 paraPr=207

Del Ejemplo 5-8

T,=652 K=379 °C {714 “Fl
T, = -40 °C = 233 K L-40 “Fl
u, =918 m/s (3011 pies/s]

Ast Tue =T, = 0.79(652 233) = 331
T = 233 +331 =564 K

Evaluamos propiedades en

T, = w =3085 K
De acuerdo con la Fig. 12-7, con
v
u—"VRe,=0.2 y Pr=07
obtenemos
Nu,
= 0.19
VRe,
Para una inyecciéon cero tenemos
Nu: _ 929

VRe,
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El porcentaje de reduccion en la transferencia de calor se obtiene comparando estos dos Ultimos nimeros:

Reducciéon en transferencia de calor :Mx 100 = 34.5%

0.29

La masa de flujo de aire refrigerante en la pared se calcula a partir de

3.

w

A = Pule

Estamnos suponiendo un analisis de propiedades constantes evaluado a una temperatura de referencia de
398.5 K, de rnanera que

_ (1.0132 X 10°)() _

Pr = T 287%398.5) 0. 0443 kgm’
Up u
w = 2\ Re1> =
v (ux \/Rel
(0.2)(918)

= . s
=(5 x 10N™"® 0.821 m/s [2.69 pies /sl

my

A= (0.0443)(0.821) = 0.0364 kg/m? s [0.0074 Ib,/pie? s]

12-4 Transferencia de calor a baja densidad

Cierto nimero de situaciones practicas involacran transferencia de calor entre una su-
perficie solida y un gas de baja densidad. Al emplear el término baja densidad, nos re-
ferimos a aquellas circunstancias en las que la trayectoria libre media de las moléculas
del gas ha dejado de ser pequefia en comparacion con las dimensiones caracteristicas
de la superficie de transferencia de calor. Esta trayectoria libre media es la distancia
que viaja en promedio una molécula, entre colisiones. Entre mas grande sea esta dis-
tancia, mayor serd ésta requerida para comunicar la temperatura de una superficie
caliente. Esto quiere decir que no podremos suponer necesariamente que un gas muy
cerca de la superficie tendra la misma temperatura que la superficie caliente, tal como
se supuso en el analisis de capa limite del Cap. 5. Debido a que la trayectoria libre me-
dia también se encuentra en relacion con el momento de transporte entre moléculas,
también nos veremos forzados a abandonar nuestra suposicién de una velocidad de
fluido cero cerca de una superficie estacionaria, para aquellos casos en los que la tra-
yectoria libre media no es despreciable en comparacién con las dimensiones de la su-
perficie.

Se pueden anticipar tres regimenes de flujo generales para el flujo sobre una placa
plana, que se muestra en la Fig. 12-12. En el primero, la regién de flujo continuo se
encuentra cuando la trayectoria libre media A es muy pequefia en comparaciéon con
una dimension caracteristica de cuerpo. Esta es la situacion de transferencia de calor
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u=0
&= @y=0
A<l Y A~ L
{a) (b)
)l um
> L

(c)

Fig. 12-12 Tres tipos de regimenes de flujo para una placa plana: {a) flujo continuo;
(b} flujo de deslizamiento; {¢) flujo de molécula libre.

por conveccion analizada en capitulos precedentes. A presiones de gas menores, cuan-
do A ~ L, el flujo parece “deslizarse” a lo largo de la superficiey y #0eny =0. A es-
ta situacién se le llama de manera muy adecuada flujo de deslizamiento. A densidades
aun menores, todo momento e intercambio de energia es el resultado de un riguroso
bombardeo molecular de la superficie. A este régimen se le denomina flujo molecular
libre y debe analizarse fuera de la mecanica convencional de fluidos continuos.

Es evidente que el pardmetro de mayor interés es una razén entre la trayectoria

libre media y a la dimension caracteristica de cuerpo. A este grupo se le denomina el
ndmero de Knudsen,

Kn = (12-43)

A
L

De acuerdo con la teorfa cinética de los gases, la trayectoria libre media se puede calcu-
lar a partir de

0.707

A =
47r’n

(12-44)

en donde r es el radio molecular efectivo para colisiones y n es la densidad molecular.
Una relacion aproximada para la trayectoria libre media de moléculas de aire se
expresa por

A =227 x 1078 g metros (12-45)

en donde T esta en grados Kelvin y p en newtons por metro cuadrado.
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La rapidez del sonido en un gas esta relacionada con la velocidad molecular 33
través de la relacion

a=0 \/% (12-46)

La velocidad molecular media puede expresarse por
v = \/w (12-47)
T

en donde R es la constante de los gases para un gas particular. Se puede demostrar que
las propiedades de transporte (viscosidad, conductividad térmica, coeficiente de difu-
sién) de un gas estan relacionadas directamente con la velocidad molecular media.
Basandose en esta relacion, la representacion de la teoria cinética del nimero de Rey-
nolds se puede derivar como

Re = (12-48)

Utilizando la Ec. 12-46, el nUmero de Mach se expresa como

M= % = % \/% (12-49)

Ahora, combinando las Ecs. 12-43, 12-48 y 12-49, el nimero de Knudsen puede
expresarse como

=\ 5 (12-50)

Esta relacion nos permite interpretar un régimen de flujo de baja densidad en térmi-
nos de los parametros de flujo convencionales, los nimeros de Mach y Reynolds. La
Fig. 12-13 nos proporciona una representacion aproximada de estos efectos.

Como un primer ejemplo de la transferencia de calor a baja densidad considere-
mos las dos placas paralelas infinitas de la Fig. 12-14. Se mantienen las placas a tempe-
raturas diferentes y separadas por un medio gaseoso. Despreciemos los efectos de
conveccion natural. Si la densidad del gas es suficientemente alta para que \ = 0, se
experimentara un perfil de temperatura lineal a través del gas tal como se muestra pa-
ra el caso de M. A medida que se disminuye la densidad del gas, las trayectorias libres
medias mayores requerirdn una mayor distancia de las superficies de transferencia de
calor a fin de que el gas se ajuste a las temperaturas de superficie. En la Fig. 12-14b se
muestran los perfiles de temperatura esperados. Extrapolando la porcion recta de las
curvas de baja densidad a la pared, se produce un “salto” de temperatura AT, que
puede calcularse realizando el siguiente balance de energia:




Log M

Fig. 12-13 Relacion de los regimenes de flujo para los nimeros de
Mach y Reynolds.

T

(a)

» X
L g, >
®) DR

Fig. 12-14 Efecto de la trayectoria libre media sobre la transferencia de calor

por conduccién entre placas paralelas: {a) modelo fisico; (b) perfiles de
temperatura  esperados.
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T, -T, _, AT

q._
A

En esta ecuacion estamos suponiendo que la distancia de extrapolacién g es la misma
para las superficies de ambas placas. En general, el salto de temperatura dependera
del tipo de superficie y estas distancias de extrapolaciéon no seran iguales a menos que
los materiales sean idénticos. Para materiales diferentes deberemos tener

q9_, T.=T, LAT,_,AT: 12-52
A kg1+L+g2: g1 82 ( )

en donde ahora ATy y AT, son los saltos de temperatura en las dos superficies de trans-
ferencia de calor y g; y g son las distancias de extrapolacién correspondientes. Para su-
perficies idénticas el salto de temperatura se expresara entonces como

=8 _ (T, - -
AT = 9% 71 T, -T), (12-53)

Se pueden desarrollar expresiones similares para conduccion a baja densidad entre ci-
lindros concéntricos. A fin de predecir la rapidez de transferencia de calor es necesario
establecer relaciones para el saldo de temperatura para diversas zonas interfaciales de
gas a s6lido.

Ya hemos mencionado que el efecto de salto de temperatura surge como resultado
de la falla de las moléculas para “ajustarse” a la temperatura de la superficie cuando
la trayectoria libre se hace del orden de una dimension caracteristica del cuerpo. Al
parametro que describe este-comportamiento se le llama coeficiente de ajuste o, y se
define por

_E-E.
Ei —Eu;

o (12-54)

en donde E; = energia de las moléculas incidentes sobre una superficie
E, = energia de las moléculas reflejadas por la superficie
E, = energia que tendran las moléculas si adquieren energia de la pared
a una temperatura T,,.

Los valores del coeficiente de ajuste se deberan determinar por medio de experimentos
y en la Tabla 12-1 se da un breve resumen de estas medidas.

Es posible emplear la teoria cinética de los gases junto con valores de ¢ para deter-
minar el salto de temperatura en una superficie. El resultado de este analisis es

_2—-a 2y A OT
Tpeo — T = —a—mﬁ@]yzo (12-55)

La nomenclatura para la Ec. 12-55 aparece en la Fig. 12-15. Este salto de temperatura
se denota por AT en la Fig. 12-14 y el gradiente de temperatura que se usaria con la
Fig. 12-14 seria
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Tabla 12-1 Coeficientes de ajuste térmico para
el aire, de acuerdo con la Ref. 10*

Coeficiente

Superficie de Ajuste
Laca negra lisa sobre bronce 0.88-0.89
Bronce, pulido 0.91-0.94
Magquinado 0.89-0.93
Grabado 0.93-0.95
Hierro  fundido, pulido 0.87-0.93
Maquinado 0.87-0.88
Grabado 0.89-0.9%
Aluminio, pulido 0.87-0.95
Maquinado 0.95-0.97
Grabado 0.89-0.97

* Véase también las Refs. 9 v 11.

T, -T, - 2AT

L

Oppenheim [8] ha prop orcionado gréaficas para calcular factores de recuperacion y
coeficientes de transferencia de calor para flujo sobre formas geométricas estandar,
cuando existe flujo molecular libre. Las Figs. 12-16 y 12-17 dan ejemplos de estas
tablas. La razén de velocidad molecular § que se utiliza en estas tablas se define por

Szifz_u_w__zM\/Z .
om  ~RRT 2 (12-56)

en donde u. es llamada la velocidad molecular méas probable. El factor de recupera-
cion 1 se define en la forma acostumbrada como

an - Too

r = —TT()—_—T: (12-57)

donde T,, es la temperatura de pared adiabatica y T es la temperatura de estanca-
miento en corriente libre. El nUmero de Stanton también se define en la manera con-

vencional,

Fig. 12-15 Nomenclatura que se
utiliza con la Ec. 12-55.
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04 0506 08 1.0
Razon de velocidad, § = Vy2 M
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recuperacion para flujo molecular

Fig. 12-16 Factores de
libre, de acuerdo con la Ref. 8

(12-58)

St = e

Y

08 1.0

04 05 06
Razon de velocidad, S =

0.2 0.3
Va2 M
de

Fig. 12-17 Numeros de Stanton para flujo molecular libre

acuerdo con la Ref. 8.
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con el coeficiente de transferencia de calor por conveccién definido en términos de la
temperatura de pared adiabatica,

q= hA (Tu - Taw) (12'59)

Es conveniente mencionar que la temperatura de equilibrio de una superficie en flujo
molecular libre casi siempre depende mucho de la transferencia de calor por radiacion

debido a los altos valores de T,,, que existen para las velocidades de flujo elevadas. La
temperatura de equilibrio de la radiacion para la superficie T,, se obtiene igualando

la ganancia por conveccion con la pérdida por radiacion. Asi

hA (T, = T,) = ceA Th, ~ T (12-60)

en donde ¢ es la emisividad de la superficie y T, es una temperatura de radiacion efec-
tiva de los alrededores, tomada casi siempre como T .

Springer [13] nos ofrece un excelente resumen de la transferencia de calor a baja
densidad.

Ejemplo 12-2

Dos placas de aluminio pulido se encuentran a 2.5 cm de distancia entre si, en aire a 1078 atin de presion.
Las placas se mantienen a 100 y 30 °C, respectivamente. Calcule la transferencia de calor por conduccién a
través del espacio de aire que los separa. Compare esto con la transferencia de calor por radiacién y la con-
duccién para aire a presiéon atmosférica normal.

Solucién

Primero calculamos la trayectoria libre media para determinar si los efectos de la baja densidad son impor-
tantes. De la Ec. 12-45 a una temperatura promedio de 65 °C = 338 K,

y 227 x 10-338)
= (1.0132 x10 510

= 0.0757 m =757 cm (0.248 pie}

Ya que el espacio entre las placas es s6lo 2.5 cm, debemos esperar que los efectos de la baja densidad sean
importantes. Evaluando las propiedades a la temperatura media de 65 °C, tenemos.

k= 0.0291 Wm-°C [0.0168 Btuh pie-°F)
y = 140 Pr = 0.7 o = 09 de la Tabla 12-1

Combinando la Ec. 12-25 con la relacion para el gradiente central de temperatura obtenemos

ap<2-@a 2y y T, -T,-24aT
ay + 1 Pr L

Insertando las propiedades apropiadas nos da
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AT = 2 --- 0.9 2.8 0.0757 100 - 30 ~2 AT
- 09 24 07 0.0025

32.38 °C 158.3 °F]

La transferencia de calor por conduccién es entonces

a_,Ty=Ts - 2 AT _(0.0291)(70 = 64.76)
A L 0.025
= 6.099 W/m? [1.93 Btw'h- pie?]

A una presién atmosférica normal la conduccién serd

T,-T

=k T 2 = 81.48 Wm? [25.8 Btuh-pie?1

LN

La transferencia de calor por radiacién se calcula con la Ec, S-42, tomando € = ¢, = 0.06 para aluminio
pulido:

2/e = 1 2/0.06 — 1
27.05 W/m?® 18.57 Btwh- pie?]

(z) _oTt TP _ (5669 x 107%)(393* - 3034
rad

Por tanto, en condiciones de baja densidad la transferencia de calor por radiacién es casi 5 veces mayor que
la conduccién, aun con superficies muy pulidas.

Ejemplo 12-3
Se construye un termopar soldando los cables de manera que se forme una esfera de 1.0 mm de diametro. Se
expone la esfera a una corriente de aire 3 alta velocidad g M =6, p =107 atin y T, = =70 °C, Estime la

temperatura de la esfera del termopar suponiendo una emisividad de superficie de 0.7. Suponga que la esfe-
ra tiene un coeficiente de ajuste igual al del hierro fundido.

Solucién

Primero establecemos el régimen de flujo. Evaluando las propiedades a las condiciones de corriente libre,
tenernos

T.=-70 °C = 203 « m=1.329 x 107 kg/m s
k = 0.0181 W/m-°C ¢y, = 1006 J/kg -°C

La densidad del gas es

(10132 x 10°¥10°%)

P _ - 3
P =RT = (287209 1.739 x 107 kg/m

La velocidad acustica es



Toépicos Especiales en la Transferencia de Calor 575

a=Vyg.RT = [(1.4X(287)(203)]'% = 285.6 m/s [937 pies /s]
de modo que u, = (6X285.6) = 1714 m/s [5623 pies/s)

El ndmero de Reynolds se calcula ahora como

=0.224

Re = PU=d _ (1739 x 109(1714)(10™)
m 1.329 x 107°

Una inspeccién de la Fig. 12-13 muestra que nos encontramos en el intervalo de moléculas libres. De acuer-
do con esto podemos usar las Figs. 12-16 y 12-17 para calcular los parametros de transferencia de calor. La
razén de velocidad molecular se calcula como

S = \/gM = (0.7)'2(6) = 5.02

De las figuras

YPL o 04 1Y si-o0127
y ay+1

Entonces. utilizando ¢ = 0.9,

(2.04)(1.4) _
2.4 -

(0.127)(2.410.9)

119 St = — ;- 0.19%

La temperatura de estancamiento se calcula a partir de la Ec. 5-117,

T, = (203)[1 + (0.2X6)*] = 1665 K [3000°R]
y la temperatura de la pared adiabatica es
Taw = To+ r(Ty =Tx) = 203 +(1.19)(1665 — 203) = 1942 K
se utiliza ahora el namero de Stanton para calcular el coeficiente de transferencia de calor g partir de

k= pcyte St = (1.739 x 107X 1006)(1714%0.127) = 0.381 W/m?*-°C

Ahora empleamos el balance de energia indicado en la Ec. 12-60 para calcular la temperatura de equilibrio
de radiacion T,., tomando la radiacién de los alrededores 3 = 70 “C:

(0.381)(1942 — T, = (5.669 x 107%0. DT, — (203)]
Una resolucion de esta ecuaciéon nos da
T.=359 K=286"°C [187 “F]

Es facil ver por este ejemplo que la transferencia de calo; por radiacion ¢§ muy importante para trabajo ¢on
baja densidad, aun cuando se encuentran altas velocidades.
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12-5 Ablacion

Las muy altas velocidades que existen en el regreso de los proyectiles presenta proble-
mas de transferencia de calor inusitados e interesantes. El principal interés es casi
siempre con la energia total que debe absorberse en el campo reentrante mas bien que
con una rapidez de transferencia de calor, ya que los tiempos de regreso son muy cor-
tos. En estas ocasiones una técnica comun es la ablucién, en la que se permite que par-
te del cuerpo sélido expuesto al flujo caliente a alta velocidad se funda y desaparezca.
Por tanto, parte del calor se gasta en el material fundido en lugar de ser conducido al
interior del vehiculo. Varios vidrios y plasticos encuentran aplicacién en esta técnica
como materiales de ablacion.

Emplearemos un analisis simplificado del problema de ablacién utilizando el siste-
ma de coordenadas y las nomenclaturas que se muestran en la Fig. 12-18. La pared s6-
lida esta expuesta a un flujo de calor constante de (g/4), en la superficie. Este flujo de
calor puede ser el resultado de la transferencia de calor por radiacion y conveccién
combinadas a partir de la capa limite a alta velocidad. Como resultado del flujo de ca-
lor a alta velocidad, el cuerpo solido se funde y parte de la superficie desaparece a la
velocidad de ablacion V,. Suponemos que se alcanza una situaciéon de estado esta-
cionario de manera que la superficie desaparece a una rapidez constante. También se
supone que el espesor del solido es muy grande en comparaci()n con la profundidad del
material que desaparece en el proceso de fundicién. Si el proceso es esencialmente uni-
dimensional, la ecuacion diferencial adecuada para propiedades constantes es

*T _ 19T )
a—yQ—&-E; (12-61)

Este problema se resuelve maés facil con un simple cambio de variable en un sistema
de coordenadas en movimiento. Si se toma el tiempo desde el comienzo de la ablacion,
entonces un cambio conveniente de variable sera:

o

Superficie (a/a)
de ablacion 0

Fig. 12-18 Esquema de la ablacién de una
superficie sélida.
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E=Y = Var (12-62)

El efecto de esta transformacion es fijar el origen a la'superficie del sistema de coorde-
nadas en movimiento. Las derivadas en la Ec. 12-61 se pueden expresar ahora como

PT _$T 9T _ ., oT
3y o8  9r ' ag

de manera que resulta una ecuacion diferencial ordinaria:

da:T V(,dT
az + o dE =0

Esta ecuacion tiene como solucion

T= Cl + Cg exp (If (12'63)

En la superficie la temperatura es la temperatura de fusion T,., mientras que la tem-
peratura en el interior del cuerpo es T;:. Las condiciones de frontera adecuadas son en-
tonces

T=T, en £ =0
T =T; cuando{ — x

Evaluando las constantes en la Ec. 12-63 se obtiene la solucién final

TT n“_j;"i = exp “Z(’f (12-64)

La energia incidente total en el cuerpo se conduce a la ldamina o se usa para fundir el

material. Por tanto,
(J%)O (%)cond + (¢%>ahl

oT
= -k BE 1 5. 0+ pV.H ., (12-65)

en donde H,, es el calor de ablacion. Evaluando el gradiente de temperatura en la su-
perficie de la Ec, 12-64 obtenemos

(%) = pVue(Tw =T+ pV.Hu (12-66)

la cual puede resolverse para la velocidad de ablacién ¥V, para obtener

— (glA)
Vu - pH"[)[l + C(Tm - Ti)/Huh] (12'67)
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Como se mencionod antes, el objetivo principal de la ablacion es reducir la cantidad
de energia conducida al interior del s6lido. En consecuencia, es de interés comparar la

energia total conducida en un tiempo 7 con el total de la energia incidente en ese mis-
mo tiempo. La energia total por conduccion es

R 2 Gg)

=pVue(T,~T) (12-68)

En este tiempo la energia total es (g/A),7. Por consiguiente, formamos la siguiente ra-
z6n de interés:

(Q/A )(‘ond PV,,C(T,,I - T,)

@Aun (gAY (12:69)
Utilizando la Ec. 12-67 obtenemos
(Q/A Jeond — C(Tm = T]) (12“70)

(Q/A )wm\ H«h[l + C(Tm - Ti)/H((h]

En este punto es necesario hacer algunas observaciones rapidas. La energia condu-
cida se reduce claramente para valores grandes del calor de ablacion. De manera se-
mejante, la rapidez de material eliminado ? ¥, depende del calor de ablacion y decre-
ce para valores superiores de H,,. Para que esta solucién tan sencilla sea aplicable, el
espesor total de la lamina 6 debera ser grande comparado con la profundidad de pe-
netracién por el proceso de fundicién. En términos de los parametros anteriores esto
quiere decir que

d>V,r

El lector debera comprender que el andlisis precedente presenta serias fallas. No toma
en cuenta la naturaleza transiente del flujo de calor incidente, ni muchas de las
complicaciones involucradas en el proceso de transferencia de masa fundida que
ocurre en la superficie. Dorrance [12] ha estudiado algunos de estos problemas.

12-6 El tubo calefactor

Hemos visto que uno de los objetivos del analisis de transferencia de calor puede ser el
disefio de cambiadores de calor para la’ transferencia de energia de un lugar a otro.
Entre mas pequefio y compacto sea el cambiador, mejor sera el disefio. El tubo cale-
factor es un dispositivo novedoso que permite la transferencia de cantidades sustan-
ciales de calor a través de areas de superficie pequefias. La configuracion béasica de es-
te dispositivo se muestra en la Fig. 12-19. Es un tubo circular con una capa de material
absorbente que recubre su superficie interior, tal como se ve en la figura y que deja
libre un canal en el centro del tubo. Este contiene también un liquido condensable. El
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Adicion de calor Aislamiento Rechazo de calor
- g ]
Evaporacién 7 ’ ’

Condensador

! Recipiente  Absorbente Vapor

Fig. 12-19 Configuracién basica de un tubo calefactor.

cual penetra al material absorbente por capilaridad. Cuando se afiade calor a uno de
los extremos del tubo (el evaporador), el liquido del material absorbente se evapora y
el vapor se mueve hacia el canal libre del tubo. En el otro extremo se elimina el calor
(el condensador), y el vapor vuelve a condensarse en el material absorbente. El abaste-
cimiento de liquido se realiza en la seccion del evaporador por capilaridad.

En la elaboracién de los tubos calefactores se ha empleado una gran variedad de
fluidos y de materiales para tuberia. La Tabla 12-2 presenta un resumen de algunas
de sus caracteristicas de operacién. Se obtienen flujos de calor muy altos y por esta ra-
z6n se estan realizando grandes esfuerzos en la investigacion a fin de optimizar los dise-
fios del material absorbente, encontrar nuevas configuraciones para aplicaciones espe-
cializadas, etc. Cotter y cols [16, 17], presentan dos de los primeros analisis tedricos
sobre tubos calefactores, pero el dispositivo se encuentra en un estado de desarrollo tan
rapido que se debera consultar literatura de investigacién actual a fin de obtener la in-
formacion maés reciente. Nuestro principal interés se encuentra en las aplicaciones del
dispositivo.

Los problem.;s de enfriamiento en circuitos microeléctricos son particularmente
criticos ya que se debera disipar la generacion de calor de superficies con areas muy
pequeiias, y el funcionamiento de los dispositivos electrénicos depende fuertemente de
la temperatura. El concepto de tubo calefactor ofrece una forma conveniente para la
transferencia de calor de areas pequefias a grandes desde donde podra disiparse con
mayor facilidad. Una de las formas de hacerlo se muestra en la fig. 12-20. Claro esta
que la superficie de disipacion con aletas podria enfriarse por medio de agua, si asi se
requiriese. La ventaja del tubo calefactor en el enfriamiento en aplicaciones electroni-
cas reside en su funcionamiento casi isotérmico independiente del flujo de calor,
dentro del alcance operacional de la unidad.

El disefio basico de un tubo calefactor puede modificarse para que opere como un
dispositivo para el control de la temperatura, tal como se muestra en la Fig. 12-21. En
el extremo de eliminacion de calor del tubo calefactor se conecta un depésito que con-
tenga gas no condensable. Este gas puede formar entonces una interfase con el vapor y
“frustrar” parte de la condensacidon al absorbente. Con el aumento de calor, se genera
mas vapor con mayor presion de vapor y el gas no condensable se fuerza de regreso al
depdsito, abriendo asi un area adicional de condensador para eliminar el calor adi-
cional. Cuando hay una reduccion de calor, se observa la operacion opuesta. Si la tem-
peratura de la fuente de calor cae por debajo de un cierto valor minimo, dependiendo
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Tabla 12-2 Algunas caracteristicas de operacion tipicas de los tubos calefactores, de
acuerdo con la Ref. 15
FlUjO de FlUjO de
calor calor
Intervalo de axial T superficial
Ternpe(atura Fluido de Material dd rnedidoY medido
°C operacién recipiente kW/em® Wiem?
-200 a -80  Nitrogeno Acero inoxidable 0067 @ -163 °C 101 @ -163 °C
liquido
-70 a +60 Amoniaco Nfquel. aluminio,
liquido acero inox. 0.295 2.95
-45 a +120 Metanol Cobre. niquel 045 @ 100 °Cf 755 @ 100 °C
Acero inoxidable
+5 a +230  Agua Cobre. niquel 067 @ 200 °C 146 @ 170 °C
+190 a +550  Mercurio§ Acero inoxidable 51 @ 360 °CY 181 @ 360 °C
+0.02%
Magnesio
+0.001%
+400 a +800  Potasio§ Niquel, 56 @ 750 C 181 @ 750 °C
. acero inoxidable
+500 a +900  Sodiof§ Nfquel , 93 @ 850 °C 224 @ 760 <°C
acero inoxidable
+900 a +1500 Litio§ Niobio 2.0 @ 1250 °C 207 @ 1250 °C
+ 1% zirconio
1500 a +2000 Plata$ Tantalio 4.1 413

+ 5% tungesteno

1 Varfa con la temperatura.

$ Utilizando absorbente trenzado

§ Probando en los Alamos Scientific Laboratory

9 Valor de medicion obtenido al alcanzar el ltmite sénico del mercurio en el tubo calefactor

Superficie

Estructura
con aletas

[ absorbente

Transistor

Fig. 12-20 Aplicacién del principio
de tubo calefactor al enfriamiento de
un transistor de potencia, de acuerdo

con la Ref. 15.
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Depésito de gas Sustraccidén de Flujo de condensado
t
Chaqueta calor de  regreso Adicion de calor

lal 1 4 3
absorbente Adicion de calor
Zona interfacial gas-vapor  sustraccion de calor

Fig. 12-21 Tubo calefactor combinado con depdsito de gas no
condensable para dar un dispositivo de control de temperatura, de la
Ref. 14.

[}

de la combinacion de fluido especifico y gas en el tubo calefactor, puede ocurrir corte
total. Asi la caracteristica de control puede ser particularmente util para aplicaciones
en calentamientos rapidos, ademéas de su valia como nivelador de temperatura para
condiciones de carga variable.

Los tubos calefactores son sumamente Utiles en equipos de conservacion de
energia. Un ejemplo se muestra en la Fig. 12-22, en donde se usan gases de escape ca-
lientes para operar una caldera de recuperacion de calor sobrante. Los gases calientes
que provienen de un proceso de combustién y que de otra manera se descargarian en
la atmosfera, pasan transversalmente a un extremo de un tubo calefactor con aletas.
El otro extremo esta sumergido en el agua de una caldera. En la Fig. 12-23 se muestra
el esquema de una unidad comercial en donde se puede apreciar que los tubos calefac-
tores estan inclinados para mantener un flujo adecuado de liquido y vapor.

El disefio de tubos calefactores comerciales depende de muchos factores y se trata
en detalle en las Refs. 19 y 20.

Salida de vapor

Recipiente a presion

Aire de escape frio

Tubo calefactor con aleta espiral

} Entrada del aire Aire de escape caliente

Fig. 12-22 Uso de tubos calefactores para operar calderas de recuperacion de calor
sobrante. (Cortesfa Dr. M. A. Ruch, Q-dot Corporation, Dallas, Texas.)
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Salida de vapor

Chaqueta de metal ‘
({111 50

Gases de escape frios Fooag - — Aislamiento

Agua

Marco del
tubo calefactor

Recipiente de vapor
a presion

Tubo calefactor

Gases de
escape
calientes

Fig. 12-23 Esquema de una caldera de recuperacién de calor sobrante con tubos
calefactores (Cortesia Dr. M. A. Ruch, Q-dot Corporation, Dallas, Texas.)

Ejemplo 12-4

Compare el flujo de calor axil en un tubo calefactor que usa agua como fluido de trabajo a 200 °C, con el de
una barra sélida de cobre de 8 cm de largo con un diferencial de temperatura de 100 “C.

Solucién

Para la barra de cobre el flujo de calor es
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La conductividad térmica del cobre es 374 W/n-°C, de rodo que

= - M: 4675 kW/m? = 0.04675 kW/cm?

0.08

"

De la Tabla 12-2, el flujo de calor axil tfpico para un tubo calefactor de agua es
¢hxil = 067 kW/em? [2.12 X 10° Btwh - pie?}

Asi, este tubo calefactor transfiere mas de 10 veces el calor de una barra de cobre puro con un gradiente sus-
tancial de temperatura. Este ejemplo ilustra por qué el tubo calefactor presenta amplias posibilidades de
aplicacién.

Preguntas de repaso

1. d-Bajo qué condiciones un campo magnético provocard un aumento en la transferencia de
calor cuando se aplica a un fluido conductor? ¢Una disminucién en transferencia de calor?

2. ¢En qué difieren las condiciones de frontera para ¢ nfriamiento por transpiracion de aquellas
para flujo ordinario sobre una placa plana?

3. ¢Como se hace la distincion en un sentido fisico ent -e flujos de un continuo, deslizamiento y
molecular libre?

. ¢Qué es el nimero de Knudsen?

aQ_ué es el coeficiente de ajuste?

¢Qué significa temperatura de equilibrio rad.activo?

dC()mO se usa la ablacién para enfriamiento en alta velocidad?

¢Qué es un tubo calefactor? ;Cémo funciona?

. aPor qué es tan util el tubo calefactor?

10. Describa como puede usarse un tubo calefactor como dispositivo de control de temperatura.

©® N o

Problemas

12-1 Sobre una placa plana fluye aire a = 40 °C, 0.7 kN/m?y M = 4.0. Calcule la temperatura
de pared adiabética para un parametro de inyeccion de 0.1 y en una posicion en la que Re, = 105,

12-2 Calcule la rapidez de transferencia de calor q/A para las condiciones del Prob. 12-1. Com-
pare esto con lo que se obtendria sin inyeccién.

12-3 Un flujo de aire a 540 °C y 1 atm incide sobre el lado frontal de un cilindro poroso horizon-
tal de 7.5 cm de didmetro, a una velocidad de 600 m/s. Se inyecta aire a través del material po-
roso para mantener la temperatura de superficie a 150 °C. Calcule la rapidez de transferencia de
calor a una distancia de 0.75 cm del punto de estancamiento y con un parametro de inyeccion
de 0.5.

12-4 Derive una expresion para la proporcion del calor conducido a través de una capa de aire
de baja densidad, al calor conducido para A = 0. Trace esta razén versus \/L para ¢ = 09 y las
propiedades del aire evaluadas a 35 °C.

12-5 Desarrolle una expresién similar a la Ec¢, 12-53 para conduccién de baja densidad entre su-
perficies  cilindricas  concéntricas.
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12-6 Un alambre fino de hierro de 0.025 mm de diametro se expone a una corriente de aire de
alta velocidad a 107% atm, = 50 °Cy M = 5. Estime la temperatura de superficie del alambre,
suponiendo ¢ = 0.4 ya = 0.9. Suponga que la temperatura de radiacién de los alrededores es la
temperatura de corriente libre.

12-7 Suponga que el alambre del Prob. 12-6 se emplea como un termdmetro de resistencia para
detectar la temperatura de corriente libre para las condiciones de flujo enunciadas. Trace la
temperatura indicada por el alambre versus la temperatura de corriente libre real para el inter-
valo = 85 a = 15 °C.

12-8 Se va-a construir un material superaislante con hojas de aluminio pulidas separadas por
una distancia de 0.8 mm. El espacio entre las hojas esta sellado y evacuado a una presion de 107
atm. Se usaron cuatro hojas. Las dos hojas exteriores se mantienen a 35y 90 °C y tienen un espe-

sor de 0.75 mm, mientras que las hojas interiores tienen un espesor de 0.18 mm. Calcule la trans-
ferencia por conduccién y radiacion a través de la Seccién laminada, por unidad de area. Para
este calculo, haga que las hojas interiores “floten” en la determinacién de la transferencia de ca-
lor por radiacion. Evalle las propiedades a 65 “C,

12-9 Fluye aire sobre una placa plana, a p = 10710 atm y Tm = =~ 60 °C. La velocidad corres-
ponde a M = 5.0 y la placa es cuadrada, con 30 cm por lado. Calcule la temperatura de ra-
diacion en equilibrio para un coeficiente de ajuste de 0.88 y emisividades de superficie de 0.3 y
0.8. Suponga que la temperatura de radiacion de los alrededores es = 70 “C.

12-10 éQué rapidez de enfriamiento seria necesaria para mantener la placa del Prob. 12-9 a una
temperatura de superficie de 65 °C?

12-11 Dos placas pulidas grandes estdn separadas por una distancia dé 1.3 mm y el espacio entre
ellas se evacua a una presion de 10°% atm. Las propiedades de superficie de las placas son o4 =
0.87, § = 0.08, 0 = 0.95, § = 0.23, donde a es el coeficiente de ajuste. Las temperaturas de
las placas son T; = 70 °Cy T, = 4 °C. Calcule la transferencia de calor total entre las placas
por conducci6n y radiacién a baja densidad.

12-12 Qué drea de seccion transversal de un tubo calefactor de aluminio-amoniaco liquido se
requiere para manejar una carga calorffica de 200 000 Btu/h?

12-13 Una placa calentada se coloca en un fluido conductor eléctrico que se mueve a alta veloci-

dad, de tal modo que el nimero de Eckert es unitario. Se impone al flujo un campo magnético
de intensidad suficiente para duplicar en espesor la capa limite hidrodindmica. Estime el por-

centaje de reduccion o incremento en la rapidez de transferencia de calor como resultado de
agregar el campo magnético.

12-14 Calcule la velocidad de inyeccién para el Prob. 12-1 a Re, = 105,
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Tabla A-l La funcién de error
x fer ¥ fer £ v fer L
2Var 2Var 2Var 2Var 2Var 2Var
0.00 0.00000 0.76 0. 71754 1.52 0. 96841
0.02 0. 02256 0.78 0.73001 1.54 0. 97059
0.04 0. 04511 0.80 0. 74210 1.56 0.97263
0.06 0. 06762 0.82 0.75381 1.58 0. 97455
0.08 0. 09008 0.84 0.76514 1.60 0. 97636
0.10 0.11246 0.86 0.77610 1.62 0. 97804
0.12 0. 13476 0.88 0. 78669 1.64 0. 97962
0.14 0. 15695 0.90 0. 79691 1.66 0.98110
0.16 0.17901 0.92 0.80677 1.68 0. 98249
0.18 0.20094 0.94 0. 81627 1.70 0.98379
0.20 0.22270 0.96 0. 82542 17 0. 98500
0.22 0. 24430 0.98 0.83423 1.74 0.98613
0.24 0. 26570 1.00 0. 84270 1.76 0. 98719
0.26 0. 28690 1.02. 0. 85084 1.78 0.98817
0.28 0.30788 1.04 0. 85865 1.80 0. 98909
0.30 0.32863 1.06 0.86614 1.82 0. 98994
0.32 0. 34913 1.08 0.87333 1.84 0.99074
0.34 0. 36936 1.10 0. 88020 1.86 0. 99147
0.36 0.38933 1.12 0.88079 1.88 0. 99216
0.38 0. 40901 1.14 0. 89308 1.90 0.99279
0.40 0.42839 1.16 0. 89910 192 0. 99338
0.42 0. 44749 1.18 0.90484 1.94 0.99392
0. 44 0. 46622 1.20 0. 91031 1.96 0. 99443
0.46 0. 48466 1.22 0. 91553 1.98 0. 99489
048 0. 50275 1.24 0. 92050 2.00 0. 995322
0.50 0. 52050 1.26 0. 92524 2.10 0. 997020
0.52 0.53790 1.28 0. 92973 2.20 0. 998137
0.54 0.55494 1.30 0.93401 2.30 0. 998857
0.56 0. 57162 1.32 0. 93806 2.40 0. 999311
0.58 0. 58792 1.34 0. 94191 2.50 0. 999593
0. 60 0. 60386 1.36 0. 94556 2.60 0.999764
0.62 0.61941 1.38 0. 94902 2.70 0. 999866
0.64 0. 63459 1.40 0. 95228 2.80 0. 999925
0. 66 0. 64938 1.42 6. 95538 2.90 0. 999959
0.68 0.66278 144 0. 95830 3.00 0. 999978
0.70 0. 67780 1.46 0. 96105 3.20 0. 999994
0.72 0. 69143 1.48 0. 96365 3.40 0. 999998
0.74 0.70468- 1.50 0. 96610 3.60 1. 000000




Tabla A-2 Valores de propiedades

para metales*

Propiedades a 20 °(

Cpy k, Q,
b, kd/ Wi m¥s
Metal kg/m? kg -°C m -°C x 10%
Aluminio:
PUTO 2707 0.896 204 8.418
Al-Cu (Duraluminio),

94-96% Al, 3-5%

Cu, con impurezas Mg| 2787 | 0.886 164 6.676
(Ali-Si {Siluminio)
contiene cobre
86.5% Al,
1% Cu 2 659 [ 0.867 137 5.933
Al-Si (Alusil), 78~
80% Al, 20-22%
Si 2 627 0.854 161 7.172
Al-Mg-Si, 97% Al,
1% Mg, 1% Si,
1% Mn 2707 0.892 177 7.311
Plomo 11373 0.130 35 2,343
Hierro;
Puro 7 897 0.452 73 2.034
Hierro forjado, 0.5% C 7 849 0.46 59 1.626
Acero
(C max = 1.5%):
Acero al carbén
¢ = 0.5% 7 833 0.465 54 1.474
1.0% 7 801 0.473 43 1.172
1.5% 7 753 0.486 36 0.970

Acero al nfquel
Ni= 0% 7 897 0.452 73 2.026
20% 7 933 0.46 19 0.526

Conductividad térmica k W/m. °C

-
=100 °C | o°c | 100°C
-148°F | 32°F | 212°F
215 202 206
126 159 182
119 137 144
144 157 168

175 189
36.9 35.1 33.4
87 73 67
59 57
55 52
43 43
36 36

200 °C
392 °F

194

162

175

204

31.5

62
52

48
42
36

300 °C
572 °F

226

161

178

55
48

45
40
35

400 °C
752°F

249

48
45

42
36
33

600 °C 800 °C [ 1000°C | 1200°C
1112 °F | 1472°F | 1832 °F | 2192°F
40 36 35 36
36 33 33 33
35 31 29 31
33 29 28 29
31 28 28 29




Tabla A-2 (Continuacion)

Propiedades 20 °C

Conductividad térmica k, W/m. °C

Cpy k, a,
p, kdJ/ Wi m?/s -100°C 0°C| 100 °C| 200 °C| 300 °C
Metal kg/m? kg °C m-°C X 105 | ~148°F | 32 °F| 212°F| 392 °F | 572 °F
40% 8 169 0.46 10 0.279
80% 8 618 0.46 35 0.872
Invar 36% Ni 8 137 0.46 10.7 0.286
Acero al cromo
Cr = 0% 7897 0.452 73 2.026 87 73 67 62 55
1% 7 865 0.46 61 1.665 62 55 52 47
5% 7 833 0.46 40 1.110 40 38 36 36
20% 7689 | 0.46 22 0.635 22 22 22 22
Cr-Ni (cromo
nfquel): 15% Cr,
10% Ni 7 865 0.46 19 0.527
18% Cr, 8% Ni
(V2A) 7817 0.46 16.3 0.444 16.3 17 17 19
20% Cr, 15% Ni 7 833 0.46 15.1 0.415
25% Cr, 20% Ni 7 865 0.46 -12.8 0.361
Acero de Tungsteno
w= 0% 7897 0.452 73 2.026
1% 7913 0.448 66 1.858
5% 8073 0.435 54 1.525
10% 8314 0.419 48 1.391
Cobre”:
Puro 8 954 0.3831 386 11.234 407 386 379 374 369
Bronce alumfnico
95% Cu, 5% Al 8 666 0.410 83 2.330

400 °C
752 °F

48
42
33
24

19

363

600 °C
1112 °F

40
36
29
24

22

353

800 °C
1472 °F

36
33
29
26

27

1000 °C
1832 °F

35
33
29
29

31

1200 °C
2192 °F

36



Bronce 75% Cu,
25% Sn
Bronce rojo 85% Cu,
9% Sn, 6% Zn
Latén 70% Cu,
30% Zn
Alpaca 62%
Cy, 15% Ni,
22% Zn
Constantan 60%
Cu, 40% Ni
Magnesio:
Puro
Mg-Al (electroliti-
co) 6-8% Al,
1-2% zn
Molibdeno
Niquel:
Puro (99.9%)
Ni-Cr 90% Ni,
10% Cr
80% Ni, 20% Cr
Plata:
Alta pureza
Pura (99.9%)
Estafio, puro
Tungsteno
Zinc, puro

8666

8 714

8 522

8 618

8 922

1,746

1810

10 220

8 906

8.666
8314

10 524
10 525
7304
19 350
7144

0.343

0.385

0.385

0.394

0.410

1.013

1.00
0.251

0.4459

0.444
0.444

0.2340
0.2340
0.2265
0.1344
0.3843

26

61

111

24.

22.

66
123

90

17
12.6

419
407
64
163
112.2

0.859

1.804

3.412

0.733

0.612

9.708

3.605
4.790

2.266

0.444
0.343

17.004
16.563
3.884
6.271
4.106

88

21

178

138

104

419
419
74

114

59

52
125

93

171
12.3

417
410
65.9
166
112

71

128

31

168

62
118

83

18.9
13.8

415
415

59
151
109

144

40

26

163

74
114

73

20.9
15.6

412
374

57
142
106

147

45

83
111

64

22.8

17.1

362

133
100

147

48

109

59

24.6

18.0

360

126
93

106

22.5

112

102

76

99

92

* Adaptada a unidades SI de E. R. G. Eckert y R. M. Drake, “Heat and Mass Transfer,” 2da. Ed., McGraw-Hill Book Company, New York, 1959.
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Tabla A-3 Propiedades de no metales*

Tem-
pera- a,
tura, k, P, < m?/s
Sustancia oC W/m-°C kg/m? kd/kg -°C X 10’
Materiales extructurales y resistentes al calor
Asfalto 20-55 0.74-0.76
Ladrillo:
Ladrillo de construccién 20 0.69 1600 0.84 5.2
comfn
De cara 1.32 2000
Ladrillo de carborundum 600 18.5
1400 111
Ladrillo de cromo 200 2.32 3000 0.84 9.2
550 2.47 9.8
900 1.99 7.9
Tierra de diatomeas,
moldeado y cocido 200 0.24
870 0.31
Ladrillo refractarlo cocido 500 1.04 2000 0.96 5.4
a 2426 oF 800 1.07
1100 1.09
cocido a 2642 °F 500 1.28 2300 0.96 5.8
800 1.37
1100 1.40
Missouri 200 1.00 2600 0.96 4.0
600 1.47
1400 1.77
Magnesita 200 3.81 1.13
650 2.77
1200 1.90
Cemento ponland 0.29 1500
Mortero 23 1.16
Concreto con escoria 23 0.76
Bloque con mezcla 1-2-4 20 1.37 1900-2300 0.88 8.2-6.8
Vidrio de ventana 20 0.78 (avg) 2700 0.84 3.4
Borosilicato 30-75 1.09 2200
Yeso 20 0.48 1440 0.84 4.0
Perfil met4lico 20 0.47
Perfil de madera 20 0.28
Piedra,:
Granito 1.73-3.98 2640 0.82 8-18
Piedra caliza 100-300 1.26-1.33 2500 0.90 5.6-5.9
Marmol 2.07-2.94 2500-2700 0.80 10-13.6
Arenisca 40 1.83 2160-2300 0.71 11.2-11.9
Madera (transversal al grano)
Balsa, 8.8 lbypie? 30 0.055 140
Ciprés 30 0.097 460
Abeto 23 0.11 426 2.72 0.96
Arce 30 0.166 540 2.4 1.28
Pino amarillo 23 0.147 640 2.8 0.82
Pino blanco 30 0.112 430
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Tabla A-3 (Continuacion)

Tem-
pera- a,
ture k, o, < m?/s
Sustancia °C . Wim °C kg/m? kd/kg °C x 10'
Matetial aislante
Asbesto:
Baja densidad -45 0.149
0 0.154 470-570 0.816 3.34
100 0.161
Tableros de asbesto cemento 20 0.74
Hojas 51 0.166
Filtro, 40 capas/plg 38 0.057
150 0.069
260 0.083
20 capas/plg 38 0.078
’ 150 0.095
260 0.112
Corrugado, 4 pliegues/plg 38 0.087
93 0.100
150 0.119
Asbesto  cemento — 2.08
Balsamina, 2.2 Ib/pie® 32 0.04 35
Carton  corrugado — 0.064
Cartén de bagazo(celotex) 32 0.048
Corcho, 10 Ib/pie? 30 0.043 160
Corcho  granulado 32 0.045 45-120 1.88 2-5.3
Molido 32 0.043 150
Tierra de diatomeas
(Sil-o-cel) 0 0.061 320
Fieltro, filamentos 30 0.036 130-200
Lana 30 0.052 330
Tablero aislante de fibra 20 0.048 240
Lana de vidrio, 1.5 Ib/pie? 23 0.038 24 0.7 22.6
Insulex, seco 32 0.064
0.144
Capoca 30 0.035
Magnesio, 85% 38 0.067 270
93 0.071
150 0.074
204 0.080
Lana mineral, 1Q 1h/pie® 32 0.040 160
Baja densidad 150 0.067 64
260 0.087
Aserrin 23 0.059
Silica aerogel 32 0.024 140
Virutas de madera 23 0.059

* Adaptado a unidades Sl de. I. Brown y S. M. Marco, “Introduction to Heat Transfer,” 3a. Ed.,
MecGraw-Hill Book Company, New York, 1958.
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Tabla A-4 Propiedades de liquidos saturados
Cl’) kl
o, kJ/ w/
T, °C kg/m? kg -°C v, m¥s m-°C a, m¥Ys Pr B, K"
Amonfaco , NH,
-50 703.69 4.463 0.435 x 1078 0.547 1.742 x 1077 2.60
-40 691.68 4.467 0.406 0.547 1.775 2.28
-30 679.34 4.476 0.387 0.549 1.801 2.15
-20 666.69 4.509 0.381 0.547 1.819 2.09
-10 653.55 4.564 0.378 0.543 1.825 2.07
0 640.10 4.635 0.373 0.540 1.819 2.05
10 626.16 4.714 0.368 0.531 1.801 2.04
20 611.75 4.798 0.359 0.521 1.775 2.02 2.45 X 1073
30 596.37 4.890 0.349 0.507 1.742 2.01
40 580.99 4.999 0.340 0.493 1.701 2.00
50 564.33 5.116 0.330 0.476 1.654 1.99
Bioxido de carbono. CO,
-50 1 156.34 1.84 0.119 x 107® 0.0855 | 0.4021 x 1077 2.96
-40 1 117.77 1.88 0.118 0.1011 0.4810 2.46
-30 1076.76 1.97 0.117 0.1116 | 0.5272 2.22
-20 1032.39 2.05 0.115 0.1151 | 0.5445 2.12
-10 983.38 2.18 0.113 0.1099 | 0.5133 2.20
0 926.99 2.47 0.108 0.1045 | 0.4578 2.38
10 860.03 3.14 0.101 0.0971 | 0.3608 2.80
20 772.57 5.0 0.091 0.0872 | 0.2219 4.10 14.00 X 107
30 597.81 | 36.4 0.080 0.0703 | 0.0279 28.7
Bidxido de azufre, SO,
-50 1 560.84 1.3595 0.484 X 107¢ 0.242 1.141 x 107 4.24
-40 1 536.81 1.3607 0.424 0,235 1.130 3.74
-30 1 52064 1.3616 0.371 0.230 1.117 3.31
-20 1 488.60 1.3624 | 0.324 0.225 1.107 2.93
-10 1 463.61 1.3628 | 0.288 0.218 1.097 2.62
0 1 438.46 1.3636 0.257 0.211 1.081 2.38
10 141251 1.3645 0.232 0.204 1.066 2.18
20 1386.40 1.3653 0.210 0.199 1.050 2.00 1.94 X 107
30 1359.33 1.3662 0.190 0.192 1.035 1.83
40 1329.22 1.3674 0.173 0.185 1.019 1.70
50 1 299.10 1.3683 0.162 0.177 0.999 161
Diclorodifluorometano (Fredn), CCIF,
-50 1 546.75 0.8750 0.310 x 107® 0.067 0.501 x 1077 6.2 2.63 x 1073
-40 1518.71 0.8847 0.279 0.069 0.514 5.4
-30 1 489.56 0.8956 0.253 0.069 0.526 4.8
-20 1460.57 0.9073 0.235 0.071 0.539 4.4
-10 1 429.49 0.9203 0.221 0.073 0.550 4.0
0 1 397.45 0.9345 0.214 x 10°° 0.073 0.557 x 1077 3.8
10 1 364.30 0.9496 0.203 0.073 0.560 3.6
20 1.330.18 0.9659 0.198 0.073 0.560 3.5
30 1295.10 0.9835 0.194 0.071 0.560 3.5
40 1257.13 1.0019 0.191 0.069 0.555 3.5
50 1215.96 1.0216 0.190 0.067 0.545 3.5




Tabla A-4 (Continuacion)
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Cor k,
Py kd/ w/
T, °C kg/mi kg-°C v, m?/s m-°C @, m¥s Pr 8, Kt
Glicerina, CsHs(OH),
0 1 276.03 2.261 0.00831 0.282 0.983 x 1077 | 84.7 x 10%
10 1270.11 2.319 0.00300 0.284 0.965 31.0
20 1 264.02 2.386 0.00118 0.286 0.947 12.5 0.50 x 1073
30 1 258.09 2.445 0.00050 0.286 0.929 5.38
40 1 252.01 2.512 0.00022 0.286 0.914 2.45
50 1 244.96 2.583 0.00015 0.287 0.893 1.63
Etilenglicol, C;H,(OH),
0 1 130.75 2.294 57.53 x 107¢ 0.242 0.934 x 1077 615
20 1 116.65 2.382 19.18 0.249 0.92¢ 204 0.65 x 1073
40 1 101.43 2.474 8.69 0.256 0.93¢ 93
60 1 087.66 2.562 4.75 0.260 0.932 51
80 1077.56 2,630 2.98 0.261 0.921 32.4
100 1 05850 2.742 2.03 0.263 0.908 22.4
Aceite de motor (sinuso)
0 899.12 1.796 .00428 0.147 0.911 x 1077 47,100
20 888.23 1.880 000090 0.145 0.872 10,400 0.70 x 107
40 876.05 1.964 0.00024 0.144 0.834 2,870
60 864.04 2.047 0.£39 X 10 0.140 0.800 1,050
80 852.02 2.131 0.2 75 0.138 0.769 490
100 840.01 2.219 0.2u3 0.137 0.738 276
120 828.96 2.307 0.124 0.135 0.710 175
140 816:94 2.395 0.080 0.133 0.686 116
160 805.89 2.483 0.056 0.132 0.663 84
Mercurio ,Hg
0 13 628.22 0.1403 0.124 x 10°¢ 8.20 42.99 x 107 0.0288
20 13 579.04 0.1394 0.114 8.69 46.06 0.0249 1.82 x 10
50 13 505.84 0.1386 0.104 9.40 50.22 0.0207
100 13 384.58 0.1373 0.0928 10.51 57.16 0.0162
150 13 264.28 0.1365 0.0853 11.49 63.54 0.0134
200 13 144.94 0.1570 0.0802 12.34 69.08 0.0116
250 13 025.60 0.1357 0.0765 13.07 74.06 0.0103
315.5 | 12 847 0.134 0.0673 14.02 81.5 0.0083

* Adaptado a unidades SI de E-R, G. Eckert y R. M. Drake, “Heat and Mass Transfer,” Za. ¥d.,
McGraw-Hill Book Company, New York, 1959.
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Tabla A-5 Propiedades del aire a presion atmosférica*
Los valores de u, k c,, ¥ Pr no dependen estrechamente de la presion y pueden usarse sobre
un intervalo muy amplio de presiones.

Cp, , v, k, a,
p kd/ kg/m-s m?/s W m?s
T K kg/m? kg °C x 10 X 108 m-°C x 10 Pr
100 3.6010 1. 0266 0.6924 1.92:3 0. 009246 0.02501 0.770
150 2.3675 1.0099 1.0283 4.34:3 0.013735 0. 05745 0.753
200 1.7684 1.0061 1.3289 7.490 0.01809 0.10165 0.739
250 1.4128 1.0053 1.488 9.49 0.02227 0. 13161 0.722
360 1.1774 1. 0057 1.983 16. 84 0.62624 0:22160 0.708
350 0.9980 1.0090 2.075 20.76 0.03003 0.2983 0.697
400 0. 8826 1.0140 2.286 25.90 0. 03365 0. 3760 0. 689
450 0.7833 1.0207 2.484 3171 0.03707 0.4222 0.683
500 0.7048 1. 0295 2.671 37.90 0. 04038 0. 5564 0. 680
550 0. 6423 1.0392 2.848 44,34 0. 04360 0. 6532 0. 680
600 0.5879 1. 0551 3.018 51.34 0. 04659 0.7512 0. 680
650 0. 5430 1.0635 3.177 58.51 0. 04953 0.8578 0. 682
700 0.5030 1.0752 3.332 66. 25 0. 05230 0.9672 0.684
750 0. 4709 1.0856 3.481 73.91 0. 05509 1.0774 0. 686
800 0. 4405 1.0978 3.625 82.29 0.05779 1.1951 0. 689
850 0.4149 1.1095 3.765 90.75 0.06028 1.3097 0. 692
900 0. 3925 1.1212 3.899 99.3 0.06279 1.4271 0.696
950 0.3716 1.1321 4.023 108.2 0. 06525 1.5510 0.699
1000 0. 3524 1.1417 4,152 117.8 0.06752 1.6779 0. ?02
1100 0.3204 1.160 4,44 138.6 0.0732 1.969 0.704
1200 0.2947 1.179 4,69 159.1 0.0782 2.251 0.707
1300 0.2707 1.197 4,93 182.1 0.0837 2.583 0.705
1400 0.2515 1.214 5.17 205.5 0.0891 2.920 0.705
1500 0.2355 1.230 5.40 229.1 0. 0946 3.262 0.705
1600 02011 1,248 5.63 254.5 0. 100 3.609 0.705
1700 0. 2082 1.267 5.85 280.5 0. 105 3.977 0.705
1800 0.1970 1.287 6.07 308.1 0.111 4,379 0.704
1900 0. 1858 1.309 6.29 338.5 0.117 4,811 0.704
2000 0.1762 1.338 6.50 369.0 0.124 5. 260 0.702
2100 0.1682 1.372 6.72 399. 6 0.131 5.715 0.700
2200 0.1602 1.419 6.93 432.6 0.139 6.120 0.707
2300 0.1538 1.482 7.14 464.0 0. 149 6. 540 0.710
2400 0. 1458 1.574 7.35 504.0 0.161 7.020 0.718
2500 0.1394 1.688 7.57 543.5 0.175 7.441 0.730
*

De (Natl. Bur. Stand. (U.S) Circ. 564, 1955.




Tabla A-6 Propiedades de gases a presién atmosférica*
Los valores de u, k, ¢,y Pr no dependen estrephamente Qe la presion para He, H, O, Y N,
y pueden usarse sobre un intervalo muy amplio de presiones.
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C,,,
o, kJ/ k,
T, K kg/m?® kg -°C u, kg/m-s v, m¥/s W/m-°C o, m?/s Pr
Helio
144 | 0.3379 5.200 1255 % 10 7 37.11 x 10°¢ 0.0928 0.5275 X 10 0.70
200 | 0.2435 5. 200 156. 6 64.38 0.1177 0. 9288 0.694
255 | 0.1906 5. 200 181.7 95.50 0. 1357 1.3675 0.70
366 | 0.13280 5. 200 230.5 173.6 0.1691 2.449 0.71
477 | 0.10204 5.200 275.0 269.3 0.197 3.716 0.72
589 | '0.08282 5.200 3113 375.8 0.225 5.215 0.72
700 | 0.07032 5.200 347.5 494.2 0.251 6.661 0.72
800 | 0.06023 5.200 3817 634.1 0.275 8.774 0.72
Hi dr 6geno
150 {| 0.16371 12.602 5.595 x 10~¢ 34,18 x 107 0. 0981 0.475 x 10 0.718
200 1§ 0.12270 13.540 6.813 55.53 0.1282 0.772 0.719
250 j 0.09819 14.059 7.919 80. 64 0. 1561 1.130 0.713
300 { 0.08185 14,314 8.963 109.5 0.182 1.554 0.706
350 { 0.07016 14. 436 9.954 141.9 0. 206 2.031 0.697
400§ 0.06135 14.491 10. 864 177.1 0.228 2.568 0.690
450 | 0.05462 14.499 I1.779 215.6 0.251 3.164 0.682
500 | 0.04918 14.507 12. 636 257.0 0.272 3.817 0.675
550 1 0.04469 14.532 13.475 301.6 0.292 4.516 0.668
600 1 0.04085 14.537 14.285 349.7 0.315 5.306 0.664
700 1 0.03492 14.574 15.89 455.1 0.351 6.903 0.659
800 | 0.03060 14.675 17.40 569 0. 384 8.563 0.664
900 | 0.02723 14.821 18.78 690 0.412 10.217 0.676
Oxf{geno
150 | 2.6190 0.9178 11. 490 ¥ 10-° 4.387 X 107¢ 1 0.01367 0.05688 x 10 -+ { 0.773
200 1.9.559 0.9131 14. 850 7.593 0.01824 0.10214 0.745
250 1.5618 0.9157 17.87 I1.45 0.0°2259 0.15794 0.725
300 1.3007 0. 9203 20. 63 15. 86 0. 02676 0. 22353 0.709
350 1.1133 0.9291 23.16 20.80 0.03070 0. 2968 0.702
400 | 0.9755 0. 9420 25.54 26.18 0. 03461 0. 3768 0.695
450 | 0.8682 0. 9567 21.77 31.99 0.03828 0. 4609 0.694
500 | 0.7801 0.9722 29.91 38.34 0.04173 0. 5502 0.697
550 | 0.7096 0.9881 31.97 45. 05 0. 04517 0.641 0.700
Nitrdogeno
200 1.7108 1.0429 12.947 x 1078 7.568 x107% 1 0.01824 0.10224 x 10™* 0.747
300 1.1421 1. 0408 17.84 15. 63 0.02620 0. 22044 0.713
400 | 0.8538 1.0459 21.98 25.74 0.03335 0.3734 0.691
500 0.6824 1. 0555 25.70 37.66 0.03984 0.5530 0.684
600 | 0.5687 1.0756 29.11 51.19 0. 04580 0. 7486 0. 686
700 | 0.4934 1.0969 32.13 65.13 0. 05123 0. 9466 0.691
800 | 0.4277 1.1225 34.84 81.46 0. 05609 1.1685 0.700
900 | 0.3796 1.1464 37.49 91.06 0. 06070 1.3946 0.711
1000 0.3412 1.1677 40.00 117.2 0.06475 1.6250 0.724
1100 | 0.3108 1.1857 42.28 136.0 0. 06850 1.8591 0.736
1200 | 0.2851 1.2037 44.50 156. 1 0.07184 2.0932 0.748
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Tabla A-6 (Continuacion)
Cpy
P, kd/ k,
T, K kg/m? kg °C w, kg/m s v, m¥s W/m-°C a, m¥/s Pr
Bioxido de carbono
220 2.4733 0.783 11.105 x 10 4.490 x 10°* 0.010805 0.05920 x 107 0.818
250 2.1657 0.804 12.590 5.813 0.012884 0.07401 0.793
300 1.7973 0.871 14.958 8.321 0.016572 0.10588 0.770
350 1.5362 0.900 17.205 11.19 0.02047 0.14808 0.755
400 1.3424 0.942 19.32 14.39 0.02461 0.19463 0.738
450 1.1918 0.980 21.34 17.90 0.02897 0.24813 0.721
500 1.0732 1.013 23.26 21.67 0.03352 0.3084 0.702
550 1.9739 1.047 25.08 25.74 0.03821 0.3750 0.685
600 0.8938 1.076 26.83 30.02 0.04311 0.4483 J 0.668
Amoniaco NH,
273 -‘ 0.7929 2.177 9.353 x 107¢ 1.18 x 1075 0.0220 0.1308 x 10 0.90
323 0.6487 2.177 11.035 1.70 0.0270 0.1920 0.88
373 0.5590 2.236 12.886 2.30 0.0327 0.2619 0.87
423 0.4934 2.315 14.672 2.97 0.0391 0.3432 0.87
473 0.4405 2.395 16.49 3.74 0.0467 0.4421 0.84
Vapor de agua

380 0.5863 2.060 12.71 x 10 2.16 x 107* 0.0246 0.2036 x 107 1.060
400 0.5542 2.014 13.44 2.42 0.0261 0.2338 1.040
450 0.4902 1.980 15.25 3.11 0.0299 0.307 1.010
500 0.4405 1.985 17.04 3.86 0.0339 0.387 0.996
550 0.4005 1.997 18.84 4.70 0.0379 0.475 0.991
600 0.3652 2.026 20.67 5.66 0.0422 0.573 0.986
650 0.3380 2.056 22.47 6.64 0.0464 0.666 0.995
700 0.3140 2.085 24.26 1.72 0.0505 0.772 1.000
750 0.2931 2.119 26.04 8.88 0.0549 0.883 1.005
800 0.2739 2.152 27.86 10.20 0.0592 1.001 1.010
850 0.2579 2.186 29.69 11.52 0.0637 1.130 1.019

* Adaptado a unidades SI de E. R. G. Eckert y R. M. Drake, “Heat and Mass Transter,” 2a. Ed.,
McGraw-Hill Book Company, New York, 1959.
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Tabla A-7 Propiedades fisicas de algunos metales comunes de b'ajo punto de fusion

‘unto de Visco Zapacidad C{”}duc-
Punto de | bullicién| Tempe- | ensidad | sidad | calorifica | tfwdad
fusion normal | rat ura, kg/m? kg/m s kd/ térmica  [Nudmero de
Metal °C °C °C x 107 x 108 kg-°C Wim °C Rrandt!
Bismuto 271 1477 316 10.01 1.62 0.144 16.4 0.014
760 9.47 0.79 0.165 15.6 0.0084
Plomo 327 1737 371 10.5 2.40 0.159 16.1 0.024
704 10.1 1.37 0.155 14.9 0.016
Litio 179 1317 204 0.51 0.60 4.19 38.1 0.065
982 0.44 0.42 4.19
Mercurio -39 357 10 13.6 1.59 0.138 8.1 0.027
316 12.8 0.86 0.134 14.0 0.0084
Potasio 63.8 760 149 0.81 0.37 0.796 45.0 0.0066
704 0.67 0.14 0.754 33.1 0.0031
Sodio 97.8 883 204 0.90 0.43 1.34 80.3 0.0072
704 0.78 0.18 1.26 59.7 0.0038
Sodio
Potasio
22% Na 19 826 93.3 0.848 0.49 0.946 24.4 0.019
760 0.69 0.146 0.883
56% Na -11 784 93.3 0.89 0.58 1.13 25.6 0.026
760 0.74 0.16 1.04 28.9 0.058
Plomo bismutc
44.5% Pb 125 1670 288 10.3 1.76 0.147 10.7 0.024
649 9.84 1.15

* adaptado a unidades Sl de J. G, Knudsen Y D. L. Katz, “Fluid Dynamics and Heat Transfer,”
MecGraw-Hill Book Company, New York, 1958.

Tabla A-8 Coeficientes de difusion de gases y vapores en aire a 25 °Cy latm*

Substancia D cm?s Sc :% Substancia D em¥s Sc :l%
Amoniaco 0.28 0.78 Acidg férmico 0.159 0.97

Bioxido de Carbono 0.164 0.94 Acido acético 0.133 1.16

Hidrégeno 0.410 0.22 Anilina 0.073 2.14

oxigeno 0.206 0.75 Benceno 0.088 1.76

Agua 0.256 0.60 Tolueno 0.084 1.84

Eter etilico 0.093 1.66 Etilbenceno 0.077 2.01

Metanol 0.159 0.97 Propilbenceno 0.059 2.62

Alcohol etilico 0.119 1.30

* De J. H. Perry (Ed.), “Chemical Engineers’ Handbook,” 4a. Ed., McGraw-Hill Book Company. New
York, 1963.



600 Transferencia de Calor

Tabla A-S Propiedades del agua (liquido saturado)*

gBp'cy

Cpy P M, k, uk
°F °C kd/kg-°C kg/m?® kg/m -§ W/m °C Pr Im? °C
32 0 4.225 999.8 1.79 x 107® 0.566 13.25 1.91 x 10°
40 4.44 4.208 999.8 1.55 0.575 11.35 6.34 x 10°
50 10 4.195 999.2 1.31 0.585 9.40 1.08 x 10
60 15.56 4.186 998.6 1.12 0.595 7.88 1.46 x 10
70 21.11 4.179 997.4 9.8 x 10™ 0.604 6.78 1.91 x 10
80 26.67 4.179 995.8 8.6 0.614 5.85 2.48 x 10"
S0 32.22 4.174 994.9 7.65 0.623 5.12 3.3 x 10°
100 37.78 4.174 993.0 6.82 0.630 4.53 419 x 101
110 43.33 4.174 $S0.6 6.16 0.637 4.04 4.89 x 10t
120 48.89 4.174 988.8 5.62 0.644 3.64 5.66 x 10"
130 54.44 4.179 985.7 5.13 0.649 3.30 6.48 x 10"
140 60 4.179 983.3 4.71 0.654 3.01 7.62 x 101
150 65.55 4.183 180.3 4.3 0.659 2.73 8.84 x 10
160 71.11 4.186 977.3 4.01 0.665 2.53 9.85 x 10"
170 76.67 4.191 973.7 3.72 0.668 2.33 1.09 x 10
180 82.22 4.195 970.2 3.47 0.673 2.16
190 87.78 4.199 966.7 3.27 0.675 2.03
200 93.33 4.204 963.2 3.06 0.678 1.90
220 104.4 4.216 955.1 2.67 0.684 1.66
240 115.6 4.229 946.7 2.44 0.685 1.51
260 126.7 4.250 937.2 2.19 0.685 1.36
280 137.8 4.271 928.1 1.98 0.685 1.24
300 148.9 4.296 918.0 1.86 0.684 1.17
350 176.7 4.371 890.4 157 0.677 1.02
400 204.4 4.467 859.4 1.36 0.665 1.00
450 232.2 4.585 825.7 1.20 0.646 0.85
500 260 4.731 785.2 1.07 0.616 0.83
550 287.7 5.024 735.5 954 x 10~
600 315.6 5.703 678.7 8.68

* Adaptado de A. L. Brown y S. M. Marco, “Introduction to Heat Transfer,” 3a. Ed., McGraw-Hill
Book Company, New York, 1958.



Tabla A-10 Emisividad normal total de diversas superficies*

Superficie T,°F Enusividad €
Metales y sus 6xidos
Aluminio :
Placa muy pulida, 98.3% pura 440- 1070 0.039-0.057
Hoja comercial 212 0.09
Fuertemente oxidada 299-940 0.20-0.31
Techo ¢gn revestimiento de aluminio 100 0.216
Laton:
Muy pulido :
73.2% Cu, 26.7%’ Zn 476-674 0.028-0.031
62.4% Cu, 36.8% Zn, 0.4% Pb, 0.3% Al 494-710 0.033-0.037
82.9% (u, 17.0% Zn 530 0.030
Rolado y pulido, pero con la direccion del pulido visible 70 0.038
Placa opaca 120-660 0.22
Cromo pulido (véanse aleaciones de nfquel para aceros Ni- Cr) 100-2000 0.08-0.36
Cobre :
Pulido 242 0.023
212 0.052
Placa calentada largo tiempo, cubierta con una gruesa capa de éxido 77 0.78
Oro puro, muy pulido 440-1160 0.018-0.035
Hierro y acero y (no incluye inoxidable):
Acero pulido 212 0.066
Hierro pulido 800-1880 0.14-0.38
Hierro colado, recientemente torneado 72 0.44
torneado y calentado 1620-1810 0.60-0.70
Acero, suave 450- 1950 0.20-0.32
Superficies oxidadas:
Placa de hierro, en bafio acido y después oxidado al rojo 68 0.61
Hierro, superficie gris oscuro 212 0.31
Lingote tosco de hierro 1700-2040 0.87-0.95
Hoja de acero con capa gruesa de 6xido 75 0.80
Plomo :
Sin oxidar, 99.96% puro 260-440 0.057-0.075
Oxidado gris 75 0.28
Oxidado a 300 °F 390 0.63
Magnesio, 6xido de magnesio 530-1520 0.55-0.20
Molibdeno
Filamento 1340-4700 0.096-0.202
Masivo, pulido 212 0.071
Metal monel, oxidado g Il 10 oF 390-1110 0.41-0.46
Niquel:
Pulido 212 0.072
Oxido de nfquel 1200-2290 0.59-0.86
Aleaciones del nfquel :
Cobre nfquel, pulido 212 0.059
Alambre de micromo, brillante 120- 1830 0.65-0.79
Alambre de micromo, oxidado 120-930 0.95-0.98
Platino puro, placa pulida 440~ 1160 0.054-0.104
Plata:
Pulida, pura 44()- 1160 0.020-0.032
Pulida 100-700 0.022-0.031
Aceros inoxidables :
Pulido 212 0.074
Tipo 301;B 450- 1725 0.54-0.63
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Tabla A-10 (Continuacion)

Superficie T,°F

Emistvidad €

Metales y sus oxidos

Estafio, hierro a estafio, brillante 76 0.043 and
0.064
Tungsteno, filamento 6000 0.39
Zinc, hoja de hierro galvanizado muy brillante 82 0.23
Refractario, materiales de construccién, pinturas y varios
Alimina (85-99.5% Al,O;, 0-12% SiOs, O--1 % Ge,0y);
efecto del tamafio de gran”, micras (,um):
10 pm 0.30-0.18
50 um 0.39-0.28
100 pm 0.50-0.40
Asbestos, tableros 74 0.96
Ladrillo:
Rojo, tosco, pero sin grandes irregularidades 70 0.93
Refractario 1832 0.75
Carbon:
Carbén T (Gebruder Siemens) 0.9% ceniza, empezé con
emisividad de 0.72 a 260 °F, per” con el calentamiento
cam bi6 3 los valores que se dan 260-1160 0.81-0.79
Filamento 1900-2560 0.526
Placa é&spera 212-608 0.77
Negro de humo, depésito &spero 212-932 0.84-0.78
Losetas de concreto 1832 0.63
Esmalte blanco fundido sobre hierro 66 0.90
Vidrio :
Liso 72 0.94
Pyrex, plomo y sosa 500-1000 0.95-0.85
Pinturas, lacas y barnices :
Barniz blanco nieve sobre placa aspera de hierro 73 0.906
Laca negra brillante atomizada sobre hierro 76 0.875
Gromalaca negra brillante sobre capa de hierro estafjadc 70 0.821
Cromalaca negra mate 170-295 0.91
Laca blanca o negra 100-200 0.80-0.95
Laca negra mate 100-200 0.96-0.98
Pinturas y lacas de aluminio :
109, al 229, laca sobre superficie tosca
o shiave 212 0.52
Otros pinturas de Al, de contenido yienvejecimiento variables 212 0.27-0.67
Porcelana  vidriada 72 0.92
Cuarzo, fundido, tosco 70 0.93
Papel para techad” 69 0.91
Placa de hule duro, brillante 74 0.94
Agua 32-212 0.95-0.963

* Cortesfa de H. C. Hottel, de W. H. McAdams, “Heat Transmission,” 3a. Ed., McGraw-Hill Book

Company, New York, 1954.



Apéndice A 603

Tabla A-ll  Dimensiones de tuberia de acero
Area de
Tamario Area de seccion
nominal Diametro Espesor Diametro seccion transversal
de tuberia, extremo, Cédula de pared, interno, metalica. interna
pig plg NO. plg plg plg? pies?
% 0.405 40 0.068 0.269 0.072 0.00040
80 0.095 0.215 0.093 0.00025
Y 0.540 40 0.088 0.364 0.125 0.00072
80 0.119 0.302 0.157 0.00050
3 0.675 40 0.091 0.493 0.167 0.00133
80 0.126 0.423 0.217 0.00098
b3 0.840 40 0.109 0.622 0.250 0.00211
80 0.147 0.546 0.320 0.00163
s 1.050 40 0.113 0.824 0.333 0.00371
80 0.154 0.742 0.433 0.00300
1 1.315 40 0.133 1.049 0.494 0.00600
80 0.179 0.957 0.639 0.00499
1% 1.900 40 0.145 1.610 0.799 0.01414
80 0.200 1.500 1.068 0.01225
160 0.281 1.338 1.429 0.00976
- 2 2.375 40 0.154 2.067 1.075 0.02330
80 0.218 1.939 1.477 0.02050
3 3.500 40 0.216 3.068 2.228 0.05130
80 0.300 2.900 3.016 0.04587
4 4.500 40 0.237 4.026 3.173 0.08840
80 0.337 3.826 4.407 0.07986
5 5.563 40 0.258 5.047 4.304 0.1390
80 0.375 4.813 6.112 0.1263
120 0.500 4.563 7.953 0.1136
160 0.625 4.313 9.696 0.1015
6 6.625 40 0.280 6.065 5.584 0.2066
80 0.432 5.761 8.405 0.1810
10 10.75 40 0.365 10.020 11.90 0.5475
80 0.500 9.750 16.10 0.5185
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Tabla A-12 Factores de conversion

Longitud:
12plg = 1 pie
254 cm =1 pl
lum=10"%m= 10" cm
Masa:
1 kg = 2.205 Ib,,
1 slug = 32.16 Ih,,
454 g= 1 lbg,
Fuerza:
1 dyn = 2.248 x 107° |,
11lb; = 4448 N

Energia:
1 pie-lbf = 1.356 J
1 kWh = 3413 Btu
1 hp-h = 2545 Btu
1 Btu=252 cal

1 Btu = 778 pies.14
Presion:
1 am b /plg’6  =2116 lhpie?

1 atm=1.01325 x 10° N/m?
1 plg Hg = 70.73 1by/pie?
Viscosidad:

107dyn =1 N 1 centipoise=2.42 lb,/h- pie
1 lbys/pie? = 32.16 1b./s-pie
Conductividad  térmica:
1 cal/s ‘em -°C = 242 Btwh pie-°F
1 W/em -°C = 57.79 Btu/h -pie-°F
Conversiones Utiles a unidades Sl
Longitud: Volumen:
Lplg = 00254 m ! plg® = 1.63871 X 10°m 3
1 plg = 03048 m 1 pie 3 = 0.0283168 m?
1 mi = 160934 km L gal = 231 plg? = 0.0037854 m*
Area: Masa:
I plg? = 645.16 mm? 1 Ib, = 045359237 kg
1 pie 2 = 0.092903 m? Densidad
! mi* = 258999 km® 1 lb, plg® = 276799 X 10' kg/m?
t Ib, /pie ¥ = 16.0185 kg/m?
Fuerza:
l1dyn= 10N

Presion:
1 atm = 1.01325 x 10° N/m?*
1 1b /plg? = 6894.76 N/m?

Energia:
lerg=10 7
1 Btu = 1055.06 J
1 pie.l4 = 1.35582 J
1 cal (15°C) = 4.1855 J
Potencia:

lhp = 745.7 W

1 Btwh = 0.293 W
Flujo calorifico:

1Btu/h-pie? = 315372 W/m?

1 Btu/h-pie = 0.96128 W/m
Conductividad  térmica:

1 Btu/h-pie-°F = 1.730278 W/m-°C
Coeficiente de transferencia de calor:

1 Btu/h-pie?-°F = 5.67683 W/m?-°C

11b, = 4.44822 N




Apéndice B
Soluciones Exactas a

Ecuaciones de Capa Limite
Laminar
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Deseamos obtener una solucion a las ecuaciones de momento y energia de capa limite

laminar, suponiendo que las propiedades del fluido son constantes y que el gradiente
de presion es nulo. Tenemos:

SR ou  Gv _ )
continuidad: I + 5y~ 0 (B-1
. ou du _ Fu
momento: ugr Y By = v 3y (B-2)
) oT AT 8T
energia: u x +v —‘ay =« 3y? (B-3)

Obsérvese que por ahora se ha omitido el término de disipacion viscosa en la ecuacion
de energia. De acuerdo con el andlisis de orden de magnitud de la Sec. 6-1,

&~ /2% (B-4)
U

Suponemos ahora que los perfiles de velocidad tienen formas similares a diferentes dis-

tancias del borde principal de la placa plana. La variable significativa es asi y/0, y su-
ponemos que la velocidad puede expresarse como una funcion de esta variable. Enton-

ces tenemos:
u _ (Y
u., 8 <5>

Introduciendo el estimado de orden de magnitud para é a partir de la Ec. B-4:

W
a:—g(”')) (B-5)
donde n :—v\/_y_x/—T_:y \/UE (B-6)

A 7 se le llama aquf la variable de similaridad y g() es la funcién que buscamos como
una solucion. De acuerdo con la ecuacién de continuidad, una funcién de corriente ¢
puede definirse de manera que

_ %
u= By (B-7)
__ 9 ]
v = oy (B-8)

Insertando la Ec. B-7 en la Ec. B-5, da

g = fuig(n)dy = Jux \/Z—xg(n)dn
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0 ll' = —-f(’f})

U

(B-9)

donde f(m) = [g(m) dn.

De las Ecs. B-8 y B-9 obtenemos

Haciendo transformaciones similares en los otros términos en la Ec. B-2: obtenemos

dgf s (B-11)

fdnz

Esta es una ecuacion diferencial ordinaria que puede resolverse humeéricamente para
la funcién f{(n). Las condiciones de frontera son

0 1 2 3 4 5 6

n=w/u /vx

Fig. B-l Perfiles de velocidad en la capa limite
laminar.
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Coordenadas Coordenadas de
fisicas similitud
u=0 eny=0 %:0 enm =0
v=0 eny=20 f=0 enn=1_0
ou _ df _ _
ay-—O eny — ® ”')—LO en n—> %

La primera solucién a la E¢, B-1 1 fue gbtenida por Blasius.* Los valores de « y v se
presentan en la Fig. B-1, tal como se obtuvieron de esta solucion.

La ecuacion de energia se resuelve de manera similar definiendo primero una va-
riable de temperatura adimensional como

, o = 7 (512

donde también se supone que 6 y T pueden expresarse como funciones de la variable
de similaridad 7. La Ec. B-3 se convierte entonces en

e 1 de
con condiciones de frontera
0 {0 eny =0,n=0
= 10 eny = O:’ 'n = ¢

Dada la funcién f{(n), la solucién a la Ec. B-13 se puede obtener como

oo e (B [ran)

[ exp (= 5[ fdn) dn

Pohlhausen? da esta solucion y se muestra en la Fig. B-2. Para nameros de Prandtl

entre 0.6 y 15 se encontré que el gradiente de temperatura adimensional en la superfi-
cie podia representarse satisfactoriamente por

(B-14)

(dﬂ(n)) = 0.332 Pri® (B-15)
dn /n=o

El coeficiente de transferencia de calor puede expresarse subsecuentemente por

+ H. Blasius, 7 Math Phys Vol. 56, Pag. 1, 1908.
* E. Pohlhausen, Z. Angew Math Merh., Vol. |, Pag. 115, 1921
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Rg. B-2 Perfiles de la temperatura en la capa limite laminar con pared
isotérmica.

Nu, = 0.332 Rel? Pr'® (B-16)

de acuerdo con los resultados del Cap. 5.
Ahora consideremos una solucién de toda la ecuacion de energia, incluyendo el
término de disipacion viscosa. Tenemos

2 a2
OT | ,OT _ 9T , & (a”) (B-17)

ax ax dy*  pc, \dy

La solucién a esta ecuacion se obtiene primero para el caso de una placa adiabatica.
Introduciendo un nuevo perfil de temperatura adimensional en términos de la tempe-
ratura de estancamiento T,

T - Tp) -T
0(n) = ﬁ— _’—,,/2c,,

La Ec. B-17 se convierte en

d%0 d2f\?
d,nz nprfd +2Pr(a;/;) =0 (B-18)

Para el caso de la pared adiabética, las condiciones de frontera son

de
dp=0 eny=0,7=0

=0 eny = o, 7 =®



610 Transferencia de Calor

La solucion a la Ec. B-18 estd dada por Pohlhausen como

oun oo =22 [(O] [M(GH) Tanldn @

donde el simbolo 6, se usa para indicar la solucién de pared adiabatica. En la Fig. B-3
se da un diagrama de la solucién. El factor de recuperacion se expresa como

r = 6,00, Pr)

Para nimeros de Prandtl cerca de la unidad esto se reduce a la relacion expresada en
la Ec. 5-121

r = Pr'# (5-121)

Ahora considérese el caso en que la pared se mantiene a cualquier temperatura dife-
rente a T,,; es decir, existe transferencia de calor ya sea hacia o desde el fluido. Las
condiciones de frontera se expresan ahora como

0
o

I
I

T_,__{Tu' eny = U, 7
T. eny=o%n9

Observemos que el término de calentamiento viscoso en la Ec. B-18 proporciona una
solucién particular a la ecuacion. Si no hubiera calentamiento viscoso, la solucién a la
pared adiabatica daria un perfil de temperatura uniforme a lo largo de la capa limite.

Fig. B-3 Perfiles de temperatura en capa limite laminar con pared
adiabatica.
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Ahora suponemos que el perfil de temperatura para el caso combinado de una pared
caliente y una disipacién viscosa, puede representarse por una combinacion lineal de
las soluciones expresadas en las Ecs. B-14 y B-19. Esta suposicion se justifica en vista
de que la Ec. B-18 es lineal en la variable dependiente §, Entonces escribimos

T-T,=(Tyg=Ty)+ (Te = Taw) (B-20)
donde T. = T, es la distribucién de temperatura a partir de la E¢.B-19y T. — T.., es
la solucién a partir de la Ec. B-14, con T,. tomando el mismo papel que T en esa so-

luciéon. La Ec. B-20 puede escribirse
T = Tm = Ga(To - Tm) + G(Taw - Tw) + Tw - Tuw (B-21)

Esta solucién puede ponerse a prueba insertandola en la Ec. B-18. Asi resulta

1) [G0+ Sorrdf v 2 pr r($L)] +
(T =T (Gt + %Prfg%)=0

Un examen de esta relacion indica que la Ec. B-21 es una solucion vélida para las ver-
daderas condiciones de frontera de la pared calentada. El gradiente de temperatura

en la pared puede entonces expresarse como

0T _ oy 08 4 (p. -
3")1n=0 - (To T:c) 67)]'};0 (Taw w) a N1 =0

El primer término es cero y la Ec. B-15 puede utilizarse para evaluar el segundo térmi-

no. Asi resulta

aT (B-22)

)

Esta relacion sugiere inmediatamente la definicién del coeficiente de transferencia de
calor para el caso en que el calentamiento viscoso es importante mediante la relacion

= 0332(Taw - Tw) Pr”3

9 _ -
4= T, -T,,) (B-23)

E] analisis contindla entonces como se estudié en la Sec. 5-12.
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Cantidad  sim-

fisica bolo Conversion de Sl a inglés Conversién de inglés a Sl

Longitud L 1 m =3.2808 pie 1 pie = 0.3048 m
Area A 1 m?=10.7639 pie? | pie? = 0.092903 m?
Volumen v 1m? =353134 pie? 1 pie’ = 0.028317 m3
Velocidad v 1 mfs =3.2808 piels 1 pie/s = 0.3048 mfs
Densidad ¢ 1 kg/m?® =0.06243 1b./pie | 1bm/pie? = 16.018 kg/m?
Fuerza F 1 N =0.2248 1b, 1ib, = 4.4482 N
Masa m 1 ky =2.20462 1b,, 1 1b,, = 0.45359237 kg
Presion p 1 N/m?=145038 X 10* 1b,/plg? 1 1b,7plgz = 6894.76 N/m?
Energia calor gq 1 kI = 0.94783 Btu 1 Btu = 1.05504 kJ
Flujo decalor ¢ 1 W = 3.4121 Btuh 1 Btwh = 0.29307 w
Flujo de calor

por unidad

de éarea /A 1 W/m? = 0.317 Btu/h-pie? 1 Btu/h-pie? = 3.154 W/m?
Flujo de calor

por unidad

de longitud o/L 1 W/m = 1.0403 Btu/h-pie 1 Btu/h-pie = 0.9613 W/m
Ceneracion

de calor

por unidad

de volumen q 1 W/m? = 0.096623 Btu/h-pie?® 1 Btu/h-pie® = 10.35 W/m?
Energia por

unidad de

masa o/m 1 klkg = 0.4299 Btu/lb,, 1 Btu/lb,, = 2.326 kjkg
Calor espe-

C+ifio ¢ 1 kJ/kg-°C = 0.23884 Btu/lb,.-°F 1 Beu/lb,-°F = 4.1869 kJ/kg-°C
Conductivi-

dad térmica k1 W/m-°C = 0.5778 Btuh*pie*’F 1 Btuhpie*F = 1.7307 W/m-°C
Coeficiente  de

transferen-

cia de calor

por convec- 1 Btu/h'pie""F = 5.6782

cion h 1 W/m?°C = 0.1761 Beu/h-pie?*-°F W/m?-°C
Viscosidad 1 kg/m*s = 0.672 1b,./pie's =

dinédmica p 24192 1ba/pie-h 1 Ibm/pie's = 1.4881 kg/m-s
Viscosidad

cinematica

y difusivi-

dad térmica »,a 1 mt/s = 10.7639 picz/g 1 pie?/s = 0.092903 m?/s



TRANSFERENCIA DE CALOR

El libro constiiuye un tratado elemental de los principios de
transferencia de calor. La presentacion de sus temas sigue las
lineas clasicas de tratamientos separados para conduceion, con-
veccion y radiacion, aunque se subraya que el mecanismo fisico
de la transferencia de calor por conveccion es el de conduceion a
traves de la capa estacionaria de fluido cerca de la superficie de
transferencia de calor. El autor enfatiza la comprension fisica mien-
tras gue, al mismo tiempo, expone datos experimentales signifi-
cativos en aquellas circunstancias gue no permiten una solucian
anaiitica simple.

Es importante sefialar que esta nueva edicion refleja obvia-
mente muchos compromisos y procesos evolutivos, dentro de los
cuales se cuentan: la revision de técnicas analiticas y datos expe-
rimentales, asi como la adopcion del Sistema Internacional como
el conjunte de unidades basico en el texto; esto sin descuidar el
enfoque sencillo que Holman ha dado al contenido del libro, con
el fin de que sea mejor comprendido por el estudiante que se ini-
cia en el estudio de esta materia.
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