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Capitulo 1

1.1. Definicion de Transferencia de Calor
La Transferencia de Calor es:
1. Una Ciencia de la Ingenieria.
2. Una disciplina practica.

Su objetivo: Cuantificar los flujos de transporte de calor en procesos naturales y de Ingenieria.

1.2. Ingenieria Térmica

1. Mecénica de Fluidos
2. Termodinamica
3. Transferencia de Calor

En la industria su importancia estd en el Diseno de equipos, procesos y productos. Este curso junto
con los anteriores (MF, TD) habilita para el estudio y disefio de méquinas térmicas. Desde el punto de
vista basico, la transferencia de calor se forma parte de los fenémenos de transferencia, o de transporte, que

incluye ademas:

1. el flujo de fluidos,
2. la circulacion de corrientes eléctricas, y

3. la difusién de un soluto en un solvente (llamada transferencia de masa).
En todos los fendmenos de transferencia identificamos:
= Una diferencia de potencial, o fuerza conductora que causa la transferencia

= Un flujo de la entidad que se transfiere, entre puntos a potenciales diferentes.
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= Una resistencia que el medio opone a la transferencia en la regién en que existe la diferencia de potencial.

El potencial para la transferencia de calor es una diferencia de temperatura (AT= T1-T»), en la regién
en que se realiza la transferencia. El calor se transfiere de alta a baja temperatura. El medio a través del

cual el calor se transfiere opone una resistencia a la transferencia (R).

Por ejemplo: si la pared de una casa tiene 22 °C por el exterior y a 18 °C por el interior, habra flujo

de calor desde el exterior al interior.

La magnitud de este flujo depende de:
1. la diferencia de temperatura (4°C 6 4K),
2. de la propiedad del material llamada ”conductividad térmica” y del espesor de la pared.

Se tiene entonces la siguiente relacién genérica para el flujo de calor @) a través de un medio material:

AT
Q=" (1.1)

s el flujo de calor @ se expresa en Watts,

= la diferencia de temperatura en K (o en °C)
K

Watt

= vy la resistencia en

El flujo de calor es, entonces la cantidad de calor transferida por unidad de tiempo entre puntos a

temperaturas 77 y Tb.
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1.3. Termodinamica

Predice la cantidad de energia que se requiere para llevar un sistema desde un estado a otro. No
informa sobre la velocidad de este proceso ni sobre el tiempo necesario para completarlo. La transferencia de
calor complementa a los principios de la TD, mediante leyes adicionales que permiten calcular la ”velocidad”

con que el calor se transfiere.

1.4. Modos de transferencia de calor

1. Conduccion: Transferencia de calor en un sélido o un fluido en reposo mediante movimiento a escala

molecular, que es mas intenso a mayor temperatura.

2. Conveccién: Transferencia de calor dentro de un fluido que fluye con movimientos a escala macroscépi-

ca.

3. Radiaciéon: Emisién de radiacién electromagnética por cuerpos a temperaturas distintas al cero ab-
soluto. Las radiaciones en el rango de longitudes de onda entre 0,1 y 100 micrometros tienen efecto

térmico cuando se emiten o absorben.

1.5. Conduccién, Ley de Fourier

Las leyes generales de la fisica (principios de la Termodindmica y leyes de movimiento del fluido) no
son suficientes para el estudio de la transferencia de calor. Se necesitan leyes particulares especificas para la
conduccidn y la radiacién. (La conveccidn no requiere leyes extras ya que es un fenémeno que resulta de la

combinacién entre la conduccién de calor y el flujo de un fluido).

Se transfiere calor de alta a baja temperatura. Fourier (en 1822) encontré que ”el flujo de calor en
el interior de un sélido o de un fluido en reposo es proporcional al gradiente local de temperatura y a la

conductividad térmica del material”. Esta ley se derivé de observaciones empiricas.
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Supone que el material se comporta como un medio continuo. La expresién matematica de la ley es

como sigue:

En un medio en que existe un campo de temperatura T'(X,Y, Z,t), la ley de Fourier expresa los flujos

de calor instantaneos en las tres direcciones por:

oT

4z = *kra (12)
oT
oT

q> = _kz% (14)

= ¢ es el flujo de calor por unidad de tiempo, y por unidad del drea normal a la direccién de propagacion.
= k es la conductividad térmica del material.

Convencién de signo: Los flujos de calor son positivos en el sentido positivo de la coordenada. Para
esto, la temperatura debe decrecer en el sentido positivo de la coordenada, es decir, ‘3—5< 0. Por lo tanto, el

signo menos sirve para cumplir la convencién. Unidades de g:

W
1 w2
kcal
2. hrm?2
BTU
3. hrpie?

Unidades de T*:

1. °C
2. K
3. °F

Unidades de las Coordenadas:
1. metros

2. pies
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Unidades de conductividad térmica:

W W
1 mocomenSI.

2. hf’ni%lc en MKS y

BTU : < 1s
3. JrpiesF ©n sistema inglés.

Las conductividades térmicas pueden variar con la direccién en sélidos con fibras (ej. madera, materi-
ales compuestos). En la mayorfa de los metales y aleaciones, asi como en los fluidos, las conductividades son
independientes de la direccién (material isétropo). Finalmente, las conductividades pueden ser dependientes
de la temperatura. La forma mas usual de dependencia de k con T es la lineal creciente. Valores seleccionados

de conductividad térmica %7 a 0°C.

Plata 410 | Cuarzo | 41.6 | Refrig.R-12 | 0.073
Cobre 385 | wvidrio 1.83 Helio 0.141
Aluminio | 202 | marmol | 0.78 Aire 0.024
Fierro 73 agua 0.556 COq 0.015

Aislantes: k < 0.1 -2
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1.6. Ecuacion de Conservacion de Energia o Ecuacién del Calor

Expresa el primer principio de la TD para un sélido o un fluido en reposo. En un medio tridimensional
con un campo de temperatura T = T'(x,y, z,t), el balance instantdneo de energia en un volumen de control

fijo en el espacio se escribe:

Energiaentra + Energiagenerada = Energiasale + Energiaacumulada (15)

1. Las energias entran y salen del volumen de control por conduccion.

2. Se genera energia dentro de este volumen mediante fuentes que pueden ser eléctricas, quimicas o

nucleares.

3. La energia puede acumularse en el V.C. debido a la capacidad térmica del cuerpo.

Si se tiene una fuente térmica, Sea S la tasa de generacion de energia por unidad de volumen y de

tiempo en el volumen de control. El balance anterior expresado en forma diferencial se escribe como:

Reemplazando en los flujos de calor por conduccion la ley de Fourier tenemos:

or 8 [ aT\ o ( or\ o ( oT
C ) Lk, )+ L (. 1.
T (k””am>+ay (kyay)+8z (kzaz>+5 (L7)

Si la conductividad es constante e isétropa, esta ecuacién se puede poner en la forma més comun:

2 2 2
(LTI

PO = Ox? + Oy + 922

o (1.8)

Los términos, de izquierda a derecha, representan:

= el término transiente o de acumulacion de energia en el volumen de control,
= los términos conductivos

= y el término fuente.
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1.7. Formulacion General de Problemas de Conduccion

OBJETIVO: Determinar las temperaturas y los flujos de calor en un material sélido sometido a condi-

ciones externas y con un estado inicial.

En general T'= T'(x,y, z,t). Se determina primero el campo de temperatura resolviendo la ecuacién
del calor. Luego se determina los flujos de calor mediante la ley de Fourier. La ecuacién para soélido isétropo

y de conductividad constante es:

T
pca = kV?T + S (1.9)

Condicién inicial para la temperatura: T'(x,y, 2,0) = f(z,vy, 2)

Condiciones de borde para la temperatura: Se necesitan dos por cada direccién (ya que la ecuacién es

de 2° orden en T'). Son de varios tipos:

1. Temperatura impuesta (77) en un borde en x = 0:

T(Oa Y, =z, t) = Tl
2. Flujo de calor impuesto en un borde en x = 0:

aT(0,y, z,t
%:_hg%#il
ZT

3. Para una superficie sélida en contacto con un fluido en movimiento, habra transferencia de calor por

convecciéon. La condicién de conveccion desde la superficie en x=0 a un fluido a temperatura 77 :

T (0,y, z,1)

h(Tl - T(O,(E,yﬂf)) =—k ox

h es el ”coeficiente convectivo”, que se define asi:
El calor por unidad de area que recibe o entrega una superficie sélida en contacto con un fluido a

distinta temperatura es proporcional a la diferencia entre
= la temperatura de la pared
= v la temperatura media del fluido.

Esta es la llamada ”Ley de enfriamiento de Newton”, que se expresa:

q=hAT (1.10)
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El coeficiente convectivo se expresa en % vy NO es una propiedad fisica, sino que debe determinarse
independientemente para cada situacién, a partir de informacion adicional, i depende de la geometria, del
régimen del flujo del fluido y de las propiedades termofisicas de éste. Se verd su determinacion en la parte

de conveccién de este curso.

1.8. Procesos Transientes

A partir de un cambio de condiciones de borde, la temperatura en cada punto evoluciona en el tiempo.
T(x,y,2,1).

1.9. Procesos Permanentes

Después de un tiempo suficiente desde el cambio de condiciones de borde, se alcanza un ”régimen

permanente”, en que la temperatura ya no varia en el tiempo. Esta condicién se expresa:

oT
- =0 (1.11)
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1.10. Casos de Conduccion Unidireccional Permanente

El problema més simple de conduccién se describe asi:

= Se tiene una placa o pared de espesor L
» con dos caras a diferentes temperaturas (71 < T»),
= se ha alcanzado un régimen permanente

» 1o hay generacién de calor (S=0).

Si no hay gradientes de temperatura definidos segin las direcciones y y z, y si el régimen es perma-

nente, la ecuacion del calor se reduce a:

o1
dt?

con: T =Ty en X =0,T =Ty en x = L. La solucion es:

=0 (1.12)

T(z) = (Ty —7’1)%+T1 (1.13)

Aplicando la ley de Fourier a esta distribucién de Temperatura, se obtiene el flujo de calor a través

de la pared, que es:

OT k(T —To) kAT
=T =g (1.14)

Donde AT = Ty - T1 . El flujo de calor es, entonces, independiente de la coordenada x. Si la placa

q:

tiene un drea A, normal al flujo de calor, el calor total que la atraviesa es:

o0 kA(TlL— )

Los dispositivos para la determinaciéon experimental de conductividades térmicas se basan en repro-

(1.15)

ducir esta situacién. Si se escribe la ecuacién anterior en la forma:

T - T
o =T o)
kA
Para dos placas paralelas en contacto, el flujo de calor es comin a ambas. Las placas tiene resistencias
térmicas que estdn conectadas en serie. En ausencia de fuentes o sumideros de calor en la superficie de

contacto, el mismo flujo de calor atraviesa las dos placas. Este es:

B T — Ty
T Li/kiA+ Ly/kyA

q (1.17)
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En términos del flujo ¢, se escribe:

- T —Ts
L1/k1+ La/ko

Para obtener este resultado, se usa la soluciéon de una placa para las dos placas por separado. Si se

q (1.18)

tiene un arreglo de n placas paralelas:

=T

q= STk (1.19)
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1.11. Conveccion en Ambas Caras de una Placa

Se tiene una placa plana de espesor K y conductividad k. La placa estd en contacto con fluidos en
sus dos caras. En este caso se conocen inicialmente las temperaturas medias de ambos fluidos, pero no las

temperaturas de las caras.

Fluido 1: T}

Fluido 2: T> (temperaturas de mezcla)

Las caras izquierda y derecha estaran a T, y T,

Por lo tanto:

k(T — T,
q= MO - To) 1L 2) (1.20)
El calor se expresa también segun la condicién de borde de conveccidén:
q=h(Ty = T)) = hy(Ty — Tp) (1.21)
Despejando las tres diferencias de temperatura, y sumandolas, se obtiene:
T — 1T
q L— (1.22)

~U/h1+ L/k+1/hy
Esta ecuacion permite calcular las pérdidas o ganancias de calor de un recinto a través de sus pare-
des, considerando conocidas las temperaturas de los medios interno y externo. Se extiende facilmente esta

ecuacién para placas compuestas con conveccién en sus dos caras.

1.12. Otras geometrias

La ecuacién del calor en otros sistemas coordenados se escribe, para conductividad constante e isétropa,

en las siguientes formas, considerando que solo hay que poner la forma apropiada del operador laplaciano.

En coordenadas cilindricas:

oT o*r 10T 10°T 0°T
— =kl =+ -+ +— 1.2
”Cat <8r2+7"8r+7“28¢2+8z2>+5 (1.23)
Los componentes de flujo de calor (ley de Fourier) son:
oT
—koT
q¢ = o 9% (1.25)
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oT
q> = _kg
En coordenadas esféricas:
oT 10T 1 9 (sin(0)2F) 1 9T  0°T
Dty A il o 72
pC ot (r or? + r2sin(6) o0 + r2sin?(6 0¢? * 0z 5

oT

r = —k—

q or

_ kT

g6 r 00

k oT

Q== rsin 67¢

12

(1.26)

(1.27)

(1.28)

(1.29)

(1.30)

Para obtener estas formas solo basta encontrar la expresién del Laplaciano en los distintos sistemas

coordenados.

1.13. Casos Simples en Geometria Cilindrica

La geometria cilindrica es importante en el caso de tubos que conducen un fluido. Esta situacién se

da en la mayoria de los intercambiadores de calor industriales.

Consideremos un casquete cilindrico (tubo) de radio interno r; y radio externo ro. Sea T =Tj en 11 y

T =T5 en ro. Si solo se define un gradiente radial de temperatura, en régimen permanente y sin generacion

interna de calor, la ecuacién del calor se reduce a:

9T 19T

9o 2%
5‘7’2+T(9r

Cuya solucién es:

T = Mlin(r)+ N
El flujo radial de calor es:

Q. = 72]€7T7“L87T
or

Obteniendo la distribucién de temperatura se demuestra que:

_ 2knL(T) — T»)
BN

(1.31)

(1.32)

(1.33)

(1.34)
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El concepto de resistencia térmica se usa para paredes cilindricas concéntricas de largo comtn y difer-

ente conductividad térmica: Para una pared con 3 capas:

20 L(Ty — T)
In (7) ki +In (7) Jks + In (7) Jks

Igual que en el caso de paredes planas, se puede tratar el caso de conveccién con un fluido interior a

Qr = (1.35)

temperatura 7} y un fluido exterior a Ty. Habrd tres resistencias (2 convectivas y una conductiva). El calor

transferido radialmente a través de la pared del tubo es:

(1.36)

Q o Qkﬂ'L(Tl - TQ)
L] In(ra/r1) 1
Tk T
Esta ecuacién representa el calor transferido de un fluido a otro a través de una pared cilindrica (tubo).
Si se desea aislar el tubo, se coloca una capa de material de conductividad ko, hasta un radio r3. Para que

la aislacion sea efectiva, la resistencia agregada debe ser mucho mayor que las restantes.

2]€7TL(T1 — TQ)

1 In(ra/r1) In(rs/ra) 1
mn Tk T R T

QT:

(1.37)
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1.14. Sistemas con Generacion Interna de Calor

La generacion interna de calor se traduce en la inclusién de un término fuente en la ecuacién del calor.

Ejemplo: Conductor eléctrico cilindrico, de radio R y longitud L. Se genera en el interior el calor S en
W /m?3. Se supone que la tasa de generacién por unidad de volumen es uniforme. Sea la temperatura
ambiente, T y el coeficiente convectivo exterior: h. La temperatura superficial del alambre, T}, esté por

determinar.

La ecuacién del calor para conduccién radial, permanente, con generacién de calor es:

kd (rdT> + 5= (1.38)

ar  Sr G

> 2 1.
dr 2k+ r (1.39)

En el eje del alambre (r = 0) el flujo de calor debe ser nulo, lo que implica % = 0 en esa posicion,
por lo tanto C; = 0. El calor disipado por la superficie es:
dT'(R -SSR
Q = —2knrL (d(r)) — 2%knrL (%) — STR’L (1.40)

Esto es igual al calor total generado en el alambre (tasa de generacién multiplicada por el volumen). A
este resultado hemos llegado sin aplicar la condicién de borde. Es decir, el alambre estara obligado a disipar

toda la energia generada en su interior, para lo cual adoptard la temperatura superficial necesaria.

Integrando una vez:

Sr?
T=—-—""—+C 1.41
1k + C2 (1.41)
En la superficie:
SR?
Ly=-— tC (1.42)

Determinamos C5 aplicando la condicién de borde de conveccion:

SR2
Q= STRXL = WMT, —To)=h (_4k + Cs — T0> 2rRL (1.43)
De donde:
2
Cy = SESE + Ty (1.44)

2h 4k
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Con lo cual:

T, =T — 1.4
p 0+2h (1.45)

Para disipar el calor generado, la superficie adopta una temperatura cuyo exceso sobre el ambiente:

= Aumenta con el calor generado y

= Disminuye con aumentos del coeficiente de conveccién

Este ejemplo muestra que en sistemas con generacién interna de calor, el calor disipado esta impuesto,

y la temperatura es la variable dependiente, que resulta de la capacidad de disipacién del sistema.

1.15. Superficies Extendidas (Aletas)

Dada la relacién que expresa el intercambio de calor por conveccién de un sélido a un fluido:

Q = hAAT (1.46)
Se deduce que el calor disipado por una superficie aumenta con:
= el coeficiente convectivo,
= el drea expuesta al fluido, y

s la diferencia de temperatura entre la superficie y el fluido.

En los casos en que interesa aumentar la disipacién desde una superficie (ej. carcasa de motores,
intercambiadores de calor) se recurre al uso de superficies extendidas (aletas), especialmente si se tiene una

pequena diferencia de temperatura y un bajo coeficiente convectivo.

Consideremos una superficie plana a temperatura T), a la cual se le agrega una barra (o aleta) de

seccién rectangular,

= de espesor b (segin la direccién vertical, y)
» largo L (segun la coordenada x, normal a la superficie base)

» anchura [ (segin la direccién lateral, z).

El medio ambiente (aire) estd a Tp. En principio la distribucién de temperatura es tridimensional,

T(x,y,z). Pero si se supone que:

1. No hay gradiente de Temperatura definido en la direccién z (07 /9z=0).
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2. El espesor b es pequeno, de modo que b/k << L/k (resistencia segun el espesor despreciable).

La menor resistencia segiin el espesor implica que la caida de temperatura segiin esta direccién es
baja, es decir, aproximadamente 07 /0y=0. Entonces T' =T'(x) y el problema puede considerarse como de

conduccién unidireccional en direccién x, con conveccién en el contorno.

La suposicién unidireccional impide usar la ecuacién general del calor para formular este problema,
ya que no podria plantearse la condiciéon de borde mixta de convecciéon y conduccién en las caras superior e

inferior. En lugar de eso se escribe un balance de energia para un elemento Ax de la aleta.

Sea A el drea de transferencia, normal a la direccién z. Sea p el perimetro de esta seccién rectangular.

A=0l,p=2(b+1). Un balance de energia para un elemento Az se escribe:

qz = Qx—i-AxA + hpr(T - TO) (147)
d

Qorde = o+ A0 (1.48)
dT

= —K—— 1.49

q i (1.49)

Haciendo los reemplazos correspondientes se obtiene de las ecuaciones anteriores la ecuacién carac-

teristica de la aleta:

1

T —m*(T -Tp) =0 (1.50)

_— (Z’l)l/z (1.51)

Esta ecuacién genera soluciones exponenciales. Para resolverla se homogeniza con la variable T=

T — Ty, (que representa el exceso de temperatura en la aleta sobre el ambiente) quedando:

d*e 9
Cuya solucién puede escribirse de dos formas:
© = Cssinh(mzx) + Cycosh(mx) (1.53)
O =C1e™" 4+ Coe™™* (1.54)

El parametro m retne las propiedades fisicas y geométricas. El calor se conduce a lo largo de la aleta

y es disipado por conveccion desde el perimetro de ésta.
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1.15.1. Aleta de Longitud Infinita
Las condiciones de borde son:
1. T=T) en =0, o bien: ©=0,= T1-Ty en =0, base de la aleta.

2. Si la aleta es muy larga, la temperatura lejos de la base tendera a la ambiente. Esto se expresa de la

siguiente forma: ©;— 0, si x —o0

La condicién 2 es incompatible con un crecimiento exponencial, luego C1=0. Para determinar C5, se
usa la C.B.1, quedando:
O =0e™" (1.55)

Se puede ver la progresion de temperatura en la figura siguiente, para diferentes valores de m. En cada
caso, la temperatura decrece con z (aumento de la distancia a la base), m aumenta con h y p, y disminuye
con k y A. Por lo tanto, la temperatura cae més rdpidamente en medios con alto coeficiente convectivo, y de
gran perimetro. (Condiciones que favorecen la disipacién convectiva). La temperatura cae lentamente para
materiales de alta conductividad y para aletas con gran drea de transferencia. (Condiciones que favorecen la

conduccién).

N

NS

NINRN

NAVEERN

A e =

LN b
\ eg

T-To,°C

Figura 1.1: Distribuciéon de Temperaturas en Aletas

El decrecimiento de la temperatura, aunque exponencial, se aproxima mas a la linealidad para ca-

sos en que predomina la conduccién (k alto). Si la distribucién de temperatura fuera lineal, se habla de
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aleta ”perfectamente conductora”, por analogia con el caso de la pared sélida en que la transferencia de
calor es solo por conduccién. El calor total disipado por la aleta hacia el medio es el que pasa a través de

la base de la aleta, y se puede evaluar usando la Ley de Fourier con la distribucién de temperatura encontrada.

aT(0 90/(0
Q=—kA ai« ) _ —kA%) = 0, /hpkA (1.56)

1.15.2. Aleta de Largo Finito L

Si la aleta tiene un largo finito, la segunda condiciéon de borde debe ser modificada. Una condicién
muy usada es la de ”extremo adiabdtico”, que se expresa: dT'/dx = d©/dX = 0, en = L. Esta condicién
es algo irreal, pero es una forma de no forzar a que la punta de la aleta tenga una temperatura determinada.

Con la otra condicién (0 = 04, en z = 0), la solucién es:
© = O [— tanh(mL) sinh(mx) + cosh(mx)] (1.57)

Con esta distribucién de temperatura, el flujo de calor evaluado en la base es:

09(x =0

©=—-kA e ) = O1+/hpkAtanh(mL) (1.58)

La tangente hiperbdlica crece con mL hasta mL=>5. Para mayores valores de mL, tanh(mL) = 1. Por
lo tanto, para mL < 5, la transferencia de calor desde la aleta es igual a la de una aleta de longitud infinita.
Para cualquier punto mas alla de mz=>5, la temperatura sobre la aleta es la del ambiente, por lo tanto no

hay disipacion. El exceso de temperatura en el extremo de la aleta es:
©(L) = ©1 [— tanh(mL) sinh(mL) + cosh(mL)] (1.59)

el cual se reduce a cero cuando mL > 5, es decir, no hay disipacién de calor desde los valores de = en

que se alcanza la temperatura ambiente.

1.15.3. Aleta con Temperatura Impuesta en Ambos Extremos

Dada la ecuacion de aleta:

2
fl—? -m?0 =0 (1.60)
X

Suponemos que esta en contacto con dos paredes, a distancia 2L. Ponemos el origen de coordenadas

en el centro de la aleta. Los excesos de temperatura en los extremos son:

@(I’ZL) 162

Usando la solucién exponencial, la distribucién de temperatura es:

O = C1e™ 4 Coe™™® (1.61)
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en que las constantes son:
e—mL (@16—2mL _ @2)

Cl = €—4mL -1
eme (@2672mL o @1)
02 = €—4mL —1
El calor transferido al aire ambiente es:
L
Q= / hp©dz
-L

de donde:

Q = (01 + O,)(hpkA)/2 K

K 1— e—2mL
1 + 672mL
K en funcién de mL:
mL | 0 1 2 3 4 5
K |0 0.7616 | 0.964 | 0.995 | 0.9993 | 0.9999

19

(1.62)

(1.63)

(1.64)

(1.65)

(1.66)

Luego para K >5, este sistema se comporta como dos aletas independientes. La figura anexa muestra

la distribucién de temperaturas en funcién de mL.
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Figura 1.2: Aleta con 2 Extremos a Temperatura Impuesta

1.15.4. Eficiencia de aletas () )

Se ha visto que la temperatura en la aleta decrece con z, por lo tanto su efectividad como superficie
disipadora es menor que la de la superficie base. Para tener una medida cuantitativa de la efectividad de

una aleta se recurre al concepto de eficiencia de aleta. Se define esta como:

n: calor real transferido por la aleta/calor que se transferiria si estuviera a una temper-

atura uniforme e igual a la de la base.

El denominador puede considerarse igual al transferido por la aleta si su conductividad fuera infinita.

Para la aleta de extremo adiabatico, la definicién implica:

Se puede ver que esta eficiencia decrece con la longitud de la aleta. En particular, cuando mL>5,

n=1/(mL).

- O©1vhpkAtanh(mL)  tanh(mL)
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La eficiencia de diversas formas de aleta estd tabulada en diversos textos, permitiendo el cédlculo del

calor transferido en base a este pardmetro y al calor para k = oo, el que es ficil de determinar.

1.16. Fenomenos Transientes

En la mayoria de las aplicaciones, el establecimiento de condiciones estables o permanentes requiere
de un tiempo. En los intercambiadores de calor que funcionan en forma continua, el régimen permanente se
alcanza poco tiempo después del inicio del bombeo de los fluidos, y no se considera en el diseno. En otras
aplicaciones, como tratamientos térmicos de metales, enfriamiento y congelacién de alimentos, e intercambi-
adores "batch”del tipo serpentin con estanque agitado (por nombrar sélo algunos casos), la parte relevante
del proceso de transferencia de calor estd en el estado transiente. En la etapa de disefio de intercambiadores
que funcionen en régimen transiente es necesario realizar una simulacién dindmica (en el tiempo) de su
funcionamiento. La simulaciéon tiene como objetivo determinar el tiempo que se requerira para transferir una

determinada cantidad de calor, o para alcanzar un determinado nivel de temperatura.

1.16.1. Conduccién Transiente

Se tiene un sdlido a temperatura inicial uniforme 7p. En un instante ¢=0, se sumerge el sélido en
un medio a temperatura T,,. La temperatura del solido variara en el tiempo hasta alcanzar, como limite,
la temperatura del nuevo medio. Dependiendo del signo de T,, - Ty, se tratard de un calentamiento o
enfriamiento transiente. Los procesos de ambos tipos se pueden tratar en forma unificada, en términos de la

temperatura adimensional:
T—-Ty

TO - Too
El valor de esta expresiéon es 1 en el estado inicial y 0 en el final. Por lo tanto, esta temperatura

adimensional decrece con el tiempo, tanto para calentamientos como para enfriamientos.

1.16.2. Conduccién Unidireccional Transiente Sin Generacion Interna de Calor

Se tiene una placa plana de espesor 2L, con las otras dimensiones infinitas. Las propiedades fisicas

relevantes son:
s Conductividad térmica: k
s Calor especifico: C
= Densidad: p
Condiciones iniciales y de borde:
» Temperatura inicial: T (uniforme)

= Temperatura ambiente: T
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s Coeficiente convectivo entre la superficie y el fluido exterior: h

La coordenada x tiene origen en plano de simetria de la pared. Para conduccién unidireccional sin

generacion interna de calor, la ecuacion diferencial y sus condiciones iniciales y de borde son:

oT 8T

il (1.68)

T(x,0) =To (1.69)

ar(0,t)

— =0 (1.70)
—k% = h(T(L,t) — Txo) (1.71)

En que a = k/pC es la difusividad térmica del sélido. Esta propiedad, en m?/s, representa la razén
entre las propiedades de transferir calor y las de almacenarlo. La solucién de la ecuacién se puede obtener

por el método de separacion de variables. La solucién es:

oo

T-Ty sin (A, L) at 5 x
— =2 ——(ApL AnL— 1.72
To — T — AL+ sin (A, L) cos (A, L) erp ( L2 ( ) ) cos ( L) (1.72)

en que los A\, L son las infinitas raices de la ecuacién siguiente, que se deriva de la condicién de borde

de conveccién:

Bi
AnL

Bi es el "ntimero de Biot” = hL/k. Bi es un grupo adimensional que representa la razén entre la

tan (A, L) = (1.73)

resistencia térmica conductiva en el semi espesor del sélido y la resistencia convectiva externa, es decir:

LJk
~h

Un alto valor de Bi significa que la resistencia conductiva interior es mayor que la convectiva exterior,

Bi (1.74)

luego habrd grandes gradientes de temperatura en el interior del sélido. En cambio si Bi es bajo (por ej.
0,1), la resistencia conductiva es baja y la temperatura en el interior del sélido es précticamente uniforme

en cada instante.

Otros grupos adimensionales son: Fo = at/L? (Ntimero de Fourier o tiempo adimensionalizado), y la
coordenada adimensional /L. Se observa que la solucién, en términos de grupos adimensionales, se resume

en la dependencia:
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T—-Ty
T—-T,
La solucion se puede representar graficamente utilizando la dependencia anterior. Los diagramas de

= f(Fo,Bi,x/L) (1.75)

Heisler, basados en la solucién analitica, representan las distribuciones de temperatura en el plano de simetria
(x/L=0). Estos se pueden ver en libros. Los rangos de los grupos adimensionales en estos diagramas son los
rangos de interés practico. Existe un gréafico adicional que da cuenta de las temperaturas fuera del plano de
simetria. En estos graficos la temperatura fuera de ese plano se obtiene como producto de las ordenadas de

los gréficos primario y secundario. En este tltimo las variables independientes son Bi y z/L.

1.16.3. Extensién a 2D

Se tiene ahora una region rectangular de lados 2L y 2] sometida a las mismas condiciones anteriores.

La ecuacién diferencial y las condiciones son ahora:

orT o’T  &*T
E =« (W+ay2> (176)
T(z,y,0) =To (1.77)
9T (0,y,t) _
o =0 (1.78)
YD) g (r, g - T (1.79)
ox
0T (x,0,t)
0 = 0 (1.80)
—kw =h(T(L,1,t) — Teo) (1.81)
Oz
Se intenta la separacion de variables siguiente:
T-Tew
O(z,y,1) = To—Tw X(z, )Y (y,t) (1.82)

reemplazando en la ecuacién diferencial:

()40

El lado izquierdo depende sélo de y, el derecho sélo de x, luego ambos deben ser solo funciones de
t. Sin embargo, las condiciones son estrictamente equivalentes para las dos direcciones. La equivalencia se
cumple solo si A es cero. Por lo tanto, se supone A\=0, y entonces la solucién de la distribucién de temperatura

bidimensional es el producto de dos soluciones unidimensionales, que se obtienen de la solucién de:
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0X 0%X
X(2,0) =1 (1.85)
9X(0,t)
o = 0 (1.86)
OX(L,t)
RS — X (L) (1.87)

y de otro conjunto de ecuaciones/condiciones exactamente similar para Y. Estos problemas tienen
soluciones adimensionales iguales a la del problema unidimensional, con sus respectivos grupos adimension-

ales. En consecuencia, la solucién 2D se puede escribir:

T — Too T - Too T - Too
_ _— (1.88)
T07Too T()fToo 2L TO*Too 21
Y, por extensién a tres dimensiones, en un paralelepipedo de lados 2L, 2] y 2\, la temperatura es:
T—-Tw T—-—Tw T—-Ty T—-Tw
= (1.89)
Ty — T To —Too ) or \T0 —Too ) oy \To — Tt / 9

En los casos 2D y 3D la seccién rectangular y el paralelepipedo se pueden considerar como las intersec-
ciones de 2 y 3 placas infinitas respectivamente. En el caso de un paralelepipedo rectangular hay que evaluar
tres Biots y tres Fourier, ya que aunque las propiedades fisicas son idénticas, la diferencia de longitudes en
las distintas direcciones define niimeros de Bi y F'o distintos para las distintas direcciones. Existen soluciones
analiticas exactas para conduccién radial en cilindro infinito y en esfera. En estas geometrias definimos las

variables adimensionales como:

.
Fo— % (1.91)
Bi= % (1.92)

Cilindro: Distribucion de temperatura y ecuacion para valores caracteristicos:

T— Ty = 2J1 (A R) at )
To—To 2= MR(MD) + (AR ( 7z AnB)™ ) Jo (AnR) (1.93)
(AR)Jo(AnR) — BiJo(A,R) =0 (1.94)

Esfera:
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T—-Tw 2. sin (AnR) — A\ Reos (A, R) at 9

—_— 2 —_ L 1~

To—Toe 2= AR —sin(AR)cos (\R) " gz ML) ) cos (AnFin) (1.95)
(AR)cos(ApR) + (Bi — 1)sin(A,R) =0 (1.96)

También aparecen graficos de Heisler para esas geometrias en todos los libros de transferencia de calor.

Para cilindro y esfera los niimeros de Biot y Fourier se definen en base al radio:

hR
Bi=—
TR
at
Fo=1a

En el caso de un cilindro finito de radio R y longitud 2L, la distribucién adimensional de temperatura
se representa como el producto de dos distribuciones adimensionales: una para placa infinita de espesor 2L

y otra para cilindro infinito de radio R.
T—-Ty T—-Ty T—-Tw
TO_TOO TO_Too 2L TO_Too 2R

1.16.4. Conduccién Transiente con Resistencia Térmica Interna Despreciable

Si la resistencia conductiva interna es mucho menor que la convectiva externa, lo que implica que el
N° de Biot es bajo, se puede tratar los problemas como si la temperatura interna del sélido fuera uniforme.
En estos casos no se puede aplicar la ecuacién general del calor, y se debe recurrir a un balance de energia.
Suponiendo que la temperatura inicial Tj es mayor que la del ambiente, T.: Energia que sale + Energia que
se acumula=0. Con lo cual:
oT
pCVa = —hA(T(t) — T) (1.98)
V es el volumen del cuerpo, y A su drea. Por integracién de esta ecuacion, para los tres sélidos de
geometria sencilla, cuyo volumen y area se conocen, se puede demostrar que:

T-Te  pir
— nbir o 1.
To—Tw © (1.99)

En que n=1 para placa, 2 para cilindro y 3 para esfera.



Capitulo 2

2.1. Intercambio de Calor Entre Dos Fluidos

En el capitulo anterior se vio que el calor transferido de un fluido a otro a través de una pared cilindrica

€es:

27TL(T1 - Tg)
1 l”(Ti/Tl) + ﬁ

hiry

Qr:

(2.1)

Esta ecuacién da la base para el diseno de intercambiadores de calor tubulares. Si se define el coefi-

ciente global de transferencia de calor, U, tal que:
Q =UAAT (2.2)
Existen dos areas de transferencia posibles: la interna y la externa:
A; =2mr L

Ae = 27T7’2L

Entonces los U basados en ambas dreas son:

1 Ty roln(ra/r1) 1

[ _ 2.
Ue h17“1 k + h2 ( 3)
1 1 riin(ra/r1) 1

- 2.4
Ui hl k hz’f’Q ( )

Consideremos un intercambiador simple de tubos concéntricos. Debido al intercambio de calor, las
temperaturas de los dos fluidos varian su temperatura a lo largo del intercambiador. Las disposiciones

pueden ser:

1. Flujo paralelo o cocorriente (ambos fluidos avanzan en el mismo sentido, disposicién mostrada).

2. Flujo contracorriente (fluidos fluyen en sentidos opuestos).

26
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1oo,0

e

Temps.fl. cal .y frio

i 3 = 7 a i i3 is

distancia desdeterminal de entrada

Figura 2.1: Progresién de Temperaturas en Cocorriente

La diferencia de temperatura entre los dos fluidos también varia a lo largo. Por lo tanto, el flujo de

calor varia.

2.2. Balances Térmicos

Sean w, ¢, te, ts, €l caudal, calor especifico, temperatura de entrada y temperatura de salida para
el fluido frio. Los valores correspondientes para el fluido caliente son: W, C, T,, Ts. Los balances térmicos

expresan el calor transferido del fluido caliente al frio de la siguiente manera:

Q =WC(T. - T,) = we(ts — t.) (2.5)

Suponiendo que no hay cambios de fase, y que no hay intercambios con otros medios. Las diferencias
de temperatura representan el aumento o disminucién de temperatura de cada fluido al pasar

por el intercambiador. Ademas el calor transferido puede expresarse por la ecuacién de transferencia:

Q =UAAT (2.6)

En que AT = T — t, es la diferencia de temperatura entre los dos fluidos. Pero, como AT no es

uniforme a lo largo del intercambiador, jcudl es la diferencia de temperatura representativa?. La respuesta



ME43B - Transferencia de Calor 28

es: La diferencia media logaritmica de temperatura, ATj,,. Si AT; y AT son las diferencias de temperatura

en los extremos (terminales) del intercambiador, el ATj,, se define por:

ATy — AT,

Con cambios de fase los balances se escriben en forma diferente. Un liquido saturado se evapora a

AT'log = (27)

temperatura constante. Para evaporarse debe recibir calor, por lo tanto es un fluido frio. Un vapor saturado
también se condensa a temperatura constante. Como para condensarse entrega calor, se trata de un fluido

caliente. Los balances para un fluido evaporandose y uno condensandose se escriben:

Q=AW = Aw (2.8)

En que A son los calores latentes de evaporacién/condensacion. Se puede demostrar que existen limites
termodindmicos a la transferencia de calor en un intercambiador cualquiera: supongamos conocidos W, C,
T., w, c, t.. Entonces, si disponemos de un intercambiador de drea suficiente, el fluido que tenga el menor

producto

Caudal x CalorEspecifico

Se podra llevar, desde su temperatura de entrada hasta la temperatura de entrada del otro fluido.
Ese fluido sera el que controla el intercambio. El segundo fluido no se podra llevar hasta la temperatura de
entrada del primero. Entonces, el calor maximo que se puede transferir entre dos fluidos con condiciones de

entrada dadas es:

Qmaw = (Wc)mzn<Te - te) (29)

Se define entonces la "eficiencia”’del intercambio como el calor real transferido dividido por el calor
méximo que se puede transferir:
Qe WO(te—T,) we(ts — Te) (2.10)
Qmam (Wc)mzn(Te - te) (Wc)mzn(Te - te) '

Se pueden deducir las siguientes expresiones para las eficiencias de los intercambios en cocorriente:

€

1—exp (_1 _ gvnin) CUA
¢ — maz min (2.11)

Cmin

Y en contracorriente:

1—exp (_1 _ C'rnin) CUA
€= = mg i " (2.12)
L+ onarewp (_1 - cm> T

En las ecuaciones anteriores C' representa el producto WC'. Se puede ver que entre los factores de

mayor importancia en el cdlculo de intercambiadores de calor esta el coeficiente global de transferencia, U.
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El factor UA/Cin se designa como "numero de unidades de transferencia del intercambiador”, NUT.

U A representa la capacidad de transferencia por grado de diferencia de temperatura entre los fluidos.
Cin = (WC)min representa la cantidad de calor que hay que transferir por grado de calentamiento o
enfriamiento. U debe ser conocido para cada aplicacién, y se lo determina sobre la base de los conceptos sobre
transferencia de calor por conveccién. La determinacién de los coeficientes individuales (h) y el coeficiente
global (U) se abordard en la préxima unidad. El factor UA/C,,;, se designa como el "ntmero de unidades
de transferencia” del intercambiador. Representa el cuociente entre la capacidad de transferencia de calor por
grado de diferencia de temperatura entre los dos fluidos (representada por UA), y la cantidad de calor a

transferir por grado de calentamiento o enfriamiento (representada por Cpyin.)

B3

|—Cmin'Cmax=0

0,25

E

eficiencia
=

-0.75

|—1

0 | 2 3 4 5 B
Figura 2.2: Eficiencia de Intercambiadores en Contracorriente

2.3. Deduccién de la Diferencia de Temperatura Media Logaritmi-

ca

Se trata de representar la ecuacién de transferencia (que relaciona @, U, A, y T sobre la base de la
diferencia de temperatura representativa para todo el intercambiador. Ecuaciones de transferencia: Para el

intercambiador completo:
Q =UAAT (2.13)
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Para una franja dA:

dQ = UdAAT (2.14)
Ecuaciones de balance:
dQ = WCdT = wedt (2.15)
De donde: i0
dT = —— 2.16
o (2.16)
Y d
dt = —Q (2.17)
we
Por lo tanto: ) )
T — ) = — — — ) =dQF 2.1
A7 -0 =dQ (5 - 22 ) = 4@ (2.18)
O bien
d(AT) = dQF (2.19)

Se integra para todo el intercambiador
ATy, — ATy = QF (2.20)

Se toma d(AT) = dQF y se divide por

dQ
AT = —— 2.21
UdA ( )
d(AT dQF
(AT) = % = FUdA (2.22)
UdA
Esto se integra para dar:
AT,
De donde
in (8%)
F=—>= 2.24
UA (2.24)
Este F' se reemplaza en dando, después del despeje:
ATy — ATy
=UA—FF7~ 2.2
@=UA AT /AT) (2.25)

Que es la ”ecuacién de transferencia” o ”ecuacién de diseno”de un intercambiador. Se llama asi porque

su uso permite determinar el area del intercambiador.
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2.4. Conveccion

Este modo de transferencia de calor se realiza por de movimiento de un fluido. En la conduccién pura el
calor se transfiere de molécula a molécula. En la conveccién el movimiento macroscépico del fluido transporta
calor que se suma a la conduccién. El movimiento implica mezcla, por lo cual un flujo unidireccional no
puede considerarse como convectivo. Luego, la conveccién implica la existencia de dos o mas componentes

de velocidad.

2.4.1. Como Procede la Conveccion

Una superficie a temperatura T, > T (ambiente) transferird calor por conduccién directamente a las
moléculas de fluido més cercanas (figura [2.3). El campo de flujo de velocidad V, transporta las moléculas
calentadas lejos de la superficie. Esta combinacién de conduccién y movimiento de fluido es lo que llamamos

conveccion.

T

Y WT—HI

X Tp

Figura 2.3: Conveccién

El calor transferido en las direcciones x e y se puede representar por las ecuaciones:

oT

4z = _kg + pcu(T - TO) (226)
oT

qy = —ka—y + pCy(T — Tp) (2.27)

Se suma a la conduccién la componente convectiva del flujo de calor, evaluada con referencia a la
temperatura ambiente (Tp). k es la conductividad del fluido. La hipétesis de fluido ideal no es til en
transferencia por conveccién. Para un fluido viscoso, en la superficie habréd siempre una velocidad igual a la
de la superficie. Si ésta estd en reposo, la velocidad es nula (u=v=0). El calor transferido de la superficie al

fluido es el flujo de calor superficial normal a la superficie. Se expresa, por el lado del fluido, por:

(2.28)

Se puede ahora definir en forma rigurosa el coeficiente convectivo, h:
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¢ _ 970
h= Ty _ 9y 2.2
AT ~ (T, — Ty, (2.29)

La ecuacién anterior expresa que para calcular el coeficiente convectivo, es necesario evaluar:
= el campo de temperatura en el interior del fluido,
= y luego su gradiente normal al nivel de la superficie.

La conductividad térmica usada es la del fluido. Se necesita ademas conocer la diferencia de temperatu-
ra entre la pared y el fluido lejos de ésta. Para conocer el campo de temperatura en un fluido en movimiento es
necesario saber cual es el campo de velocidades con que se mueve. El campo de velocidad estd gobernado por
las ecuaciones de Navier-Stokes y continuidad.Ecuaciones generales en su forma incompresible bidimensional

(velocidades u, v, presién p, temperatura T'):

1. Continuidad:

ou  Ov
i T 2.
7 + 3y 0 (2.30)
2. Momentum z:
u | ou ou)_ Op (O Oty (2.31)
P\ ot or  oy)  Ox B\ oz2 Y2 PGz ’
3. Momentum y:
v v  Ov Op v 0%
— — — | =—-—= —+ — : 2.32
p(at+“ax+”ay> ay+“<ax2+ay2)+ng (2:32)
4. Energia térmica:
oT oT oT o*T  0°T
— — — — 4+ — 2.
pC(&f +u8m+v8y> (ax2+8y2>+u¢ (2.33)

En la dltima ecuacion, ¢ es la funcién ”disipacion viscosa” que representa el calor generado por el

¢ =2 <<gz>2 + (g;f) + (gz +vgz>2 (2.34)

En las ecuaciones de movimiento estén, de izquierda a derecha, los términos de aceleracién (o inercia),

roce interno del fluido.

el gradiente de presion, los términos viscosos, y las fuerzas en el volumen. En la ecuacién de la energia, o
ecuacién de calor, tenemos los términos convectivos, los términos conductivos y la disipacién. El sistema
de ecuaciones anterior, con condiciones de borde apropiadas, permite determinar los campos de velocidad y

temperatura, y como subproductos, los:

» Coeficientes de friccién (del campo de velocidades).

= Flujos de calor y coeficientes convectivos (a partir del campo de temperatura).
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2.4.2. Forma Adimensional de las Ecuaciones

Como en Mecéanica de Fluidos, la transferencia de calor se puede caracterizar por nimeros o grupos

adimensionales.Para encontrar estos niimeros, veremos la forma adimensional de las ecuaciones. Pasos de la

adimensionalizacion:

1.

Se eligen magnitudes de referencia para las diferentes variables: para conveccién forzada. Estas son:

= [, longitud significativa del cuerpo (para coordenadas)

= Up, velocidad del flujo libre o velocidad de gasto (para velocidades)
» pUZ (para presiones)

» T, — Ty (para temperaturas)

Se definen las variables adimensionales en funciéon de las dimensionales y las magnitudes de referencia:
X=z/L,Y=y/L, Z==z/L,U=u/Uy, etc.

Se despejan las variables dimensionales de estas definiciones.
Se sustituyen las variables dimensionales asi expresadas en las ecuaciones diferenciales.

Se reducen factores, y las ecuaciones adimensionalizadas con estas magnitudes de referencia, quedan
de la siguiente manera, en que se han omitido los términos de fuerzas en el volumen y el término

transiente:

a) Continuidad:
ou v

b) Momentum z:

oU oU oP 1 0’U  0*U
Uox *Vay ~ “ax <R> <aX2 + 6Y2> (2:36)
¢) Momentum y:
oV ov oP 1 0’V 9%V
Uox " Vv =~ oy (R) <8X2 * ayz) (237)
d) Energia térmica:
00 00 1 0?0 9?0 E
Uax tVav = (RePr) <8X2 + ayz) R (2:38)

Aparecen los grupos adimensionales:

» Re = UyppL/u, nimero de Reynolds, razén entre fuerzas de inercia y viscosas, indicativo del régimen

de flujo, laminar o turbulento.

» Pr = uC/k = v/a, nimero de Prandtl, relaciona las propiedades de transporte de cantidad de

movimiento y de calor.

» £ =Ug/C(T,—Tp), ntimero de Eckert, razén entre energfa disipada por roce viscoso, y calor transferido

por conveccién
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En la mayoria de las aplicaciones la disipacién viscosa es despreciable. En consecuencia, la distribucién
de temperatura, su gradiente superficial, y el coeficiente convectivo dependeran de los adimensionales Re y
Pr:
h = f(Re, Pr)

El coeficiente convectivo h puede ser adimensionalizado con la dimensién del cuerpo y la conductividad
térmica del fluido, definiendo el nimero de Nusselt, Nu:
hL
Nu = - = f(Re, Pr) (2.39)

El nimero de Nusselt tiene la misma forma que el Biot, Bi, pero en Nu la conductividad usada es la
del fluido.

2.4.3. Flujo Externo: Capa Limite Laminar Sobre Placa Plana

La resolucién directa analitica de las ecuaciones de conveccién es posible en muy pocos casos. El
problema siguiente es un caso representativo de flujo externo sobre superficies sélidas. Un flujo viscoso a
velocidad y temperatura uniforme (Up, Tp) incide paralelo a una pared sélida de largo L a temperatura

T,>Tp. Se generan gradientes de velocidad y temperatura en el fluido en la vecindad de la superficie.

Si el nimero de Reynolds del flujo (UppL/u) es alto, estos gradientes existen en franjas estrechas
adyacentes a la pared, de espesores § y §;. Estas zonas se denominan ”capas limite” dindmica y térmica
respectivamente. El pequenio espesor de estas capas implica: L >> § y L >> §;. La superficie impone ve-
locidad axial nula (u=0) en la superficie sélida a este flujo de velocidad inicialmente uniforme. Esto causa
que parte del fluido migre transversalmente. Se define entonces una componente de velocidad transversal v,

que es de pequena magnitud frente a Uyp.

Los gradientes du/0y y 0T/dy son grandes en las capas limite, debido a que la superficie impone
diferencias grandes de velocidad y temperatura entre la pared y el flujo libre, y estas diferencias deben
resolverse en los pequenos espesores § y ;. Las diferencias axiales de velocidad y temperatura, en cambio,
se desarrollan en longitudes grandes (L >> 6 y L >> d;), con lo cual los gradientes du/dz y 9T/0x son
extremadamente pequenos respecto a du/dy y 01 /dy respectivamente. De las consideraciones anteriores se

desprende que los términos de inercia no pueden despreciarse, y tampoco los términos convectivos.

La ecuacién de movimiento en v aplicada fuera que la capa limite indica que (9p/9y)=0 en esa zona,
debido a que en ella la velocidad v es nula. Dado que la placa genera velocidades transversales v muy
pequeiias, el gradiente de presién normal a la superficie (Op/dy) dentro de la capa limite es despreciable, y se
considera también nulo. Esto conduce a que el gradiente axial de presién (Op/dx) sea el tnico significativo,
y es impuesto por el flujo externo. En las condiciones de flujo libre, sin embargo, en que el flujo se mueve

sin inercia ni roce viscoso, dp/dz debe ser forzosamente cero, condicién que se extiende al interior de la
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capa limite. Con todas estas consideraciones, las ecuaciones de capa limite en régimen permanente se pueden

escribir:

Ou ou 0%y

= v— 2.4
8ac+ Oy v@yQ (2.40)

or oT 0T
- o 2.41
Yor v Oy @ Oy? (241)

Con a=k/(pC) y v = u/p. Las condiciones de borde son:

» u=v=0, T=T), en y=0,

ou __ ou
] @—Oy 5y €Ny — oo

» u=Uy y T=Tj en x=0.

Dado que en estas ecuaciones no existen segundas derivadas en la direccién z, los campos de velocidad
y temperatura dependen de las condiciones aguas arriba (x=0), y no existen condiciones de borde de salida
para la placa. A estas ecuaciones se agrega la de continuidad, con lo cual el sistema es capaz de entregar las

dos componentes de velocidad y la temperatura:

ou Ov
7 "7y = (2.42)

Las condiciones en el infinito pueden expresarse también en términos de los espesores, es decir:
ou __ —
u ny—O, en y—(5

] %:O, en y=d;

Se resolvera el problema de capa limite laminar sobre placa plana, para determinar las distribuciones
de velocidad y de temperatura, y el flujo de calor desde la placa al fluido. Se utilizard el método integral.
Este método es el de mayor simplicidad y entrega soluciones bastante aproximadas a las obtenidas por el
método exacto ("método de similitud”). Se considera propiedades fisicas constantes, no dependientes de la
temperatura. Esto permite resolver el problema dindamico independiente del problema térmico. Pasos del

método integral. Problema dindamico:

1. Se expresa el perfil de velocidad en la C.L. mediante un polinomio en y:
u(z,y) = Co + Cry + Coy® + Csy° (2.43)

En que los coeficientes son funciones de x. El caracter aproximado del método se debe a expresar el
perfil con solo 4 términos. Aplicando las condiciones se obtienen esos coeficientes: u=0 en y=0 implica

Cp=0. Por otra parte, du/dy=0 en y=¢ implica:

0=C1 +205 + 30352 (244)
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En y=4, la velocidad en la capa limite alcanza el valor correspondiente al flujo libre:
Up = C10 + C8” + C358° (2.45)

Se necesita una condicién més. Esta se obtiene aplicando la ecuaciéon de movimiento en y=0, en que

u=v=0.

_ 0%u
= o
Lo que implica que Cy=0. Despejando las constantes se obtiene el perfil de velocidad siguiente:

031 e

0 = 2056 +6C3 -0 (2.46)

2. Se obtiene la ecuacién integral de cantidad de movimiento integrando la ecuacién diferencial de
movimiento segin x respecto a y entre y=0 e y=94:
d [°

dzx Jo

Uy — w)udy = v (?;>y:0 (2.48)

La obtencion de esta ecuacién se vera aparte. Substituyendo el perfil de velocidad en la ecuacién integral

d (39 5\ 3ol
dx<280(U05>_2 ; (2.49)

La cual es una ecuacién diferencial para el espesor §. Si se resuelve la ecuacién considerando =0 en

de la energia se obtiene:

x=0, se obtiene:
0,5
§ = 4,64 <m> = 4,64z Re; "® (2.50)
Uo
Donde Re,=Uyz/v . Se observa que el espesor crece con /2 y decrece con aumentos de Up. Es decir,

la capa limite dindmica es més delgada, o se "adhiere més” a la superficie a mayores velocidades.

Es importante notar que el pardmetro de flujo (o de régimen) en este caso es Re,, el nimero de
Reynolds local, que tiene un valor para cada posicién axial. Por lo tanto, se trata de un flujo en desarrollo a
lo largo de la direccién x, cuyas caracteristicas se modifican continuamente a medida que se avanza segin .
Cuando Re, llega a las cercanias de 5x10°, aparecen inestabilidades que causan la aparicién de la turbulencia.

El esfuerzo de corte al nivel de la pared, 7, se calcula como:

ou 3uly
= — = 2.51
TP ,U/ <8y ) =0 25 ( )
Y el coeficiente de friccién, Cy:
Tp -0,5
= = 0,64 ; 2.52
Cy 05002 0,646 Re_, (2.52)

Este coeficiente de friccién disminuye con aumentos de x, lo que se explica por que el gradiente de

velocidad en la pared disminuye al aumentar el espesor de la capa limite.
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2.4.4. Capa Limite Térmica
En la situacion descrita, aplicaremos el método integral para encontrar
s la distribucién de temperatura y

» el flujo de calor desde la placa a temperatura 7}, hasta el flujo a 7.

La ecuaciéon de la energia para la capa limite térmica en términos de una temperatura adimensional

es:

00 90 90

-— -— = 2.53
“ax+”ay a8y2 (2:53)
En que
o_ T-T,
To—T,

es la temperatura adimensional, que toma valores de 0 en la pared y de 1 en y=4;. Se supone un perfil de

temperatura de la forma:

O(z,y) = Co + Cry + Cay® + Csy® (2.54)
En que los C son funciones de z. Con las condiciones:
= ©=0 en y=0

» O=1 en y=0;

00/0y=0 en y=4;
» 5%20/0y*=0 en y=0

Se obtiene el perfil:
3y 1 /vy 3
O,y =241 ( ) (2.55)

Ahora, para encontrar el espesor en funcién de z, es necesario integrar la ecuacién de la energia sobre
el espesor de la capa limite térmica. Como que se hizo con la ecuacién integral de cantidad de movimiento,

se obtiene:

d [
dz J,

(1-O)udy = <?9(2) (2.56)

y=0
En esta ecuacion se reemplazan los perfiles de velocidad y temperatura, y se realiza la integral. Para

hacerlo es necesario considerar dos hipétesis:

1. La primera, consiste en suponer que la temperatura de la placa es T, desde una posicién x=z¢ > 0,

siendo Ty para x < xg. Sin esta suposicién no se puede integrar la ecuacién.

2. La segunda suposicién, es que el espesor de la C.L. térmica es menor que el de la dindmica. (§; < 9).
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Definiendo A=6;/d, (razén entre los espesores) y haciendo la integracién, se obtendrd una ecuacién

diferencial para la razén entre los espesores:
d 3 3 3«
U— |6 | =AZ - —A*)| === 2.57
de{ <20 280 )] 2A6 (2:57)

Como A < 1y 3/280 < 3/20, se descarta el término de cuarto grado frente al de segundo. Esto permite

resolver la ecuacion para A. Si se diferencia la ecuacién simplificada, se obtiene:

Uy 9 A2 dA 3. d0
— [ 26°A*— + A°— | = 2.
10 ( g dx * 5dx @ (2.:58)
De la solucién para § (obtenida anteriormente) se tiene, para los factores que aparecen en la ecuacién
anterior:
140 v
0dé = ——d 2.59
130, (2:59)
Y
280 vx
=" 2.60
13 Uy ( )
Haciendo los reemplazos la ecuacién diferencial queda:
dA 13«
A3 44N — = 2.61
+ dx 14v (2.61)
Que tiene como solucién:
e (2.62)
x 14 v ’

Con espesor térmico nulo en x=0, se obtiene la solucién (considerando que Pr=v/«, ntimero de

Prandtl):

525 1 _ o 3/4 1/3
A="t=_—_pp 131 (22 2.
5 1,02 ( x ) (2.63)
Para xq:
6 = 0,975Pr~1/3 (2.64)

Se observa que la razén de los espesores depende sélo del niimero de Prandtl del fluido. A > Pr, menor
es el espesor de la capa limite térmica, ya que d no depende de Pr. El coeficiente convectivo se obtiene de
su definicién, combinada con el perfil de temperatura:

—k () 3k Uy /2
hy = v=0 — 27 = 0,332kPrt/3 (2 2.65
T,—T, 25 T\ (2.65)
Adimensionalizando h, obtenemos el N° de Nusselt local:

hyx
Nu, =
Yo =7

= 0,332Pr'/3Rel/? (2.66)

Esta ecuacién expresa en forma adimensional la transferencia de calor local de la placa al fluido. El
nimero de Nusselt es la forma adimensional del coeficiente convectivo. Existe un valor de Nu, h y ¢ para

cada valor de x. Los valores medios de h y Nu para una longitud L son:
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_ k UL\ "/

h= 0,664zPr1/3 (3) (2.67)
—  hL

Nu=—"= 0,664Pr'/3 Rel/? (2.68)

El analisis anterior es valido para capas limite laminares. La capa limite comenzara siempre laminar
desde el borde =0 (borde de ataque). El desarrollo de los perfiles de velocidad causa un aumento pro-
gresivo del espesor de la capa limite dindamica, lo que implica que los gradientes de velocidad disminuyen
al aumentar x. Disminuyen entonces las fuerzas viscosas en la capa y pasan a dominar las de inercia. Es-

to causa inestabilidades que llevan a régimen turbulento, lo que ocurre en la posicién x tal que Re,=5 x 10°.

Ejemplo: Supongamos que se tiene una placa plana a 7,=50°C. Sobre ella cual pasa un flujo paralelo
con Tp=0 °C, Up=2 m/s. El fluido es aire, para el cual las propiedades fisicas son: p=1.17 kg/m?, C=1005
J/kgK, k=0,026 W/mK, y=1.85x1075 kg/ms. Queremos determinar el flujo local de calor a 0.5 metros del

borde de ataque: Primero obtenemos los grupos adimensionales independientes:

pr=" _o115
i
Re, = J0P% _ 46900

Luego usamos la ecuacién que nos da el grupo adimensional de transferencia de calor (Ndmero de

Nusselt) en funcién de los grupos adimensionales independientes:

hyx

Nu, = = 0,332Pr/3Rel/? = 6,151

A continuacién obtenemos las magnitudes dimensionales de transferencia de calor, h y ¢:

hg

= Nk G oW 2k
X

Gz = ho(Tp — Tp) = 15,994W/m?

Las ecuaciones [2.60] y 2.6 tienen la forma de las ecuaciones o correlaciones de origen experimental
que se usan para evaluar los coeficientes convectivos en diversas situaciones. El ejemplo mostrado ilustra el
uso de estas correlaciones en la evaluacién de flujos de calor en problemas convectivos. El cdlculo procede

segun el siguiente esquema:

Identificacion de la geometria y los datos.
s Calculo de los grupos adimensionales independientes relevantes
s Célculo de Nusselt mediante la expresién obtenida para el problema.

= Desadimensionalizacién del Nusselt, para obtener h y q.
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Junto con este apunte se envia un archivo excel (planilla con tres gréficos) que ilustra diversas car-
acteristicas de la capa limite en un caso particular. Modificando los datos bésicos, usted puede estudiar la
sensibilidad de los espesores y niumero de Nusselt ante cambios en Uy, en temperaturas y en las propiedades

fisicas.

2.5. Conveccién Forzada Interna: Tubos o Canales

Cuando un flujo de velocidad uniforme V' y temperatura 7T, ingresa en un tubo o canal rectangular,
se generan capas limite de velocidad y temperatura en las paredes. Al juntarse las capas limite en el eje del
tubo, se producen los regimenes dindmicamente establecido y térmicamente establecido. Veamos el problema
dindamico. Flujo incompresible de propiedades constantes. En la region de régimen dindmicamente establecido,
la componente radial de la velocidad (v) es cero. Por lo tanto, la ecuacién de continuidad implica du/9z=0.

Los términos de inercia se anulan, quedando sélo los términos viscosos y el gradiente de presion:

vy 1du 1 d£

oz rdr T nd (2.69)

La velocidad u es nula en r=R y su derivada es nula en r=0 (mdxima velocidad en el eje). Si el

gradiente de presion es constante, se obtiene el conocido perfil parabdlico del régimen de Poiseuille:

u(r) = — (;‘z) R? {1 = (;)1 (2.70)

La velocidad media o de gasto, V, se evaliia como:

1 (B R2 dp
= 2 dr = ——-—= 2.71
E mru(r)dr S dz (2.71)
Con lo cual: - )
u(r r
= =2 {1 - (E) ] (2.72)

El factor de friccién, A, se define como:

dp/d 4
p/dz 6a_t 6

A= = = — 2.73
o2 /D~ VD = Re (2.73)
El cual permite predecir la pérdida de presiéon para una velocidad media dada:
A/2)V2pL
AP = (A/2)V=pL (2.74)

D

Veamos ahora la distribucién de temperatura en la zona de régimen dindmicamente establecido (v=0).

Esta responde a la ecuacion siguiente. El término convectivo axial no puede eliminarse, porque hay una

transferencia convectiva de calor en esa direccién. También hay conduccion, especialmente radial. Si no hay
disipacién viscosa, la ecuacion de la energia se escribe:

u(r) 9*T 10T  0°T

a%—T o2 e Or 022
z

(2.75)
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Para encontrar la distribucién de temperatura, debemos definir las condiciones de borde en la superficie
interna del tubo. Se usan las condiciones de temperatura de pared uniforme o de flujo de calor uniforme.
Se elegira esta ultima por su mayor simplicidad. Para evaluar la transferencia de calor necesitamos una
diferencia de temperatura apropiada. Como la temperatura va aumentando axialmente, necesitamos una
temperatura media del flujo T},,(z) en cada posicién axial. La diferencia de temperatura que causa el flujo

de calor es, entonces, T),(2)-T},,(2). Definicién de Ty,

fOR T(r, 2)u(r)2nrdr
fOR u(r)2mrdr

Ton(2) = (2.76)

Esta representa la temperatura ”de mezcla” del fluido en una seccién z. Ahora, con la condicién
de flujo uniforme ¢y en la pared, se puede demostrar que 7T, crece linealmente con z. Esto se obtiene del
siguiente balance de calor:

qomDz = WC(Ty(2) — Te) (2.77)

Después de una zona de entrada, la temperatura de pared también crece linealmente con z. Esto se

deriva de:
1. El flujo es uniforme segun z.
2. El perfil de velocidades es el mismo en dos estaciones separadas por una cierta distancia segun z.

Para que se cumpla 1, teniendo en cuenta 2, es necesario que la pared aumente su temperatura a la
misma tasa que la media, es decir, las curvas de T}, y T, vs. son paralelas. Ahora, si dT},/dz y dT,,/dz son
iguales, también serdn iguales a dT'/dz, la derivada axial de temperatura en cualquier posicién radial. Por lo
tanto, la derivada de temperatura en el término convectivo es constante y se obtiene una ecuacién diferencial

ordinaria. Se suprime también el término conductivo axial. Esta ecuacién es:

u(r)dT,, d*T  1dT

o & @t rdr (2.78)

Reemplazando el perfil de velocidad y arreglando, se obtiene:

£ <fr‘§f) ~Ar {1 _ (;)1 (2.79)

Con:
A= % dj;” = cte (2.80)
Las condiciones son:
» dT/dr=0enr=0y
» T=T,(z) en r=R.
Resolviendo esta ecuacién se obtiene:
T (2) —Tp(z) = —EA—RQ (2.81)
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Dado que el flujo de calor en la pared es kdT'(R)/dr y dT'(R)/dr = AR/4, resulta:

q kEAR/4
h = = 2.82
T~ T~ RAE .
48 k
_ 2.
11D (2.83)
De donde: WD 48
Nu=—="=4364 2.84
U 3 11 ,36 (2.84)

Entonces, el ntimero de Nusselt en un tubo en régimen laminar establecido no depende de Re ni de
Pr. ;Desmiente esto nuestra conclusién anterior de que Nu=f(Re, Pr)? No, porque en este caso no hay
condiciones realmente convectivas (v=0). A diferencia del caso de capa limite, ahora tenemos conveccién

axial, pero solo conduccién radial. El perfil de Nusselt en un caso similar (7}, cte) se muestra en la Figura:

10

Nu local

e

0.00E+00 1 ODE+00 2,00E+00 3.00E+00 4 00E+00 5.00E+00 6,00E+00 T.00E+00 8.00E+00
Coordenada axial adimensional

Figura 2.4: Variacién Axial de Nusselt a 7}, Uniforme

2.5.1. Flujo en Tubos o Canales

Se acaba de concluir que, para regiones alejadas de la entrada, en un tubo con flujo laminar, y flujo
de calor uniforme en la pared, el nimero de Nusselt basado en el didmetro es constante e igual a 4.364.
Similar resultado se obtiene con temperatura de pared uniforme, en cuyo caso Nu=3.66. En ambos casos,
a la entrada las condiciones son similares a las de capa limite, es decir, términos de inercia y convectivos
significativos. En la regién de entrada, el nimero de Nusselt dependerd, por lo tanto, de los nimeros de

Reynolds y Prandtl. En una capa limite, el coeficiente convectivo local decrecia desde el borde de ataque.
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Esto ocurre también a la entrada de un tubo. Adimensionalizando este h decreciente con una longitud fija
(el didmetro D), el niimero de Nusselt resultante (Nup=hD/k) en un grafico de Nup versus z, presenta
una zona decreciente y luego una zona de valor constante. Se han obtenido expresiones empiricas para la

longitud de entrada, que son del tipo:

% = 0,1RePr (2.85)

Por lo tanto, a mayor ntimero de Prandtl mas se retarda la aparicién de la zona de niimero de Nusselt
uniforme. Pr tiene valores del orden de 0.05 para metales liquidos, 0.71 para aire, 1.3-1.75 para agua, y de
centenas y miles para productos organicos livianos y pesados respectivamente. El aumento en la longitud de
la zona de entrada se relaciona con la disminucién del espesor de capa limite térmica que ocurre al aumentar

el Pr. Para fines précticos, interesa obtener un valor medio del niimero de Nusselt, el cual se definird como:
1 [t
Nu= = / Nudz (2.86)
L Jo

En que L es la longitud del tubo. Como Nu local depende (en general) de Re y Pr, el promedio

dependerd de estos parametros, y ademas de L. En términos adimensionales,
Nu = f(Re, Pr,D/l)

Como resulta dificil obtener una solucién analitica de las ecuaciones en la regién de entrada, la depen-
dencia anterior ha sido llevada a férmula algebraica concreta mediante datos experimentales. La correlacion
més importante ha sido propuesta por Sieder y Tate (1936):

1/3 1/3 1/3 0,14
Nu =186 <GD> <“C> (D) (“) (2.87)
H k L Hp

G es la ”velocidad méasica” =V p. En la formulaciéon y uso de esta ecuacién se debe especificar la
temperatura a la cual se evaldan las propiedades fisicas (que varfan con T'). Hay variacién axial y radial de

las propiedades.

La variacién axial se tiene en cuenta evaluando las propiedades a T,,=(T. 4+ Ts)/2. La variacién radial,
de menor magnitud, tendrd efecto sélo sobre propiedades muy sensibles a T', como la viscosidad. El ltimo
factor (correccién por viscosidad variable) contiene el cuociente entre la viscosidad evaluada a T, y la vis-

cosidad evaluada a T},. En ecuaciones como la anterior, los factores de mayor exponente son méas influyentes.
La parte correspondiente a flujo laminar (Re hasta 2100) corresponde a la ecuacién anterior. Sigue una

regién de transicién (hasta Re=10000) en que la dependencia de Nu con D/L va disminuyendo gradualmente.

Para Re > 10000, se tiene la parte turbulenta, en que Nu es independiente de D /L. En esa zona, la correlacion

0,8 1/3 0,14
Nu = 0,027 (GMD> <“kc> (T) (2.88)
P

toma la forma:
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En régimen turbulento, hay una intensa mezcla transversal (torbellinos) précticamente desde la entra-
da. Por lo tanto, la zona de entrada es muy corta. No influye entonces la razén D /L. El exponente de Re se
eleva a 0.8, pasando a ser Re el principal factor independiente. En 1933, Dittus y Boelter habian formulado

la siguiente correlacion para flujo turbulento en tubos:

L D 0,8 n
Nu = 0,023 (G) (‘f) (2.89)
I

En que n=1/3 para enfriamiento y 0.4 para calentamiento. Esta ecuacién, obtenida con fluidos de
Pr hasta 100 aproximadamente, se usa cuando la viscosidad es baja y su variacién es pequena (pequenas

diferencias de temperatura pared-fluido).

Veremos algunos ejemplos del uso de estas correlaciones. Calentamiento de un fluido de caudal W,
temperatura de entrada T, en régimen laminar en un tubo de largo L y didmetro D con temperatura interna
de pared uniforme, 7},. Determinar la temperatura de salida. En este caso necesitamos una diferencia media
de temperatura entre pared y fluido. Usamos la diferencia media logaritmica: El balance de energia y la

ecuacién de transferencia:

(Tp — Te) — (Tp — Ts)

Q=WC(T,—T.) = hAAT,, = hA 2.90
o=t (T, - 1)/ (T, ~ ) (2:90)
Reduciendo términos en la ultima expresion, se encuentra:
In(T, — T,)/(T, — Ts) = e"/WC¢ (2.91)
De donde se obtiene:
T, — T, = (T, — T.) {1 - ehA/WC} (2.92)

Luego, si el 4rea de transferencia es nula, T;=T.. Si el area es oo, T5=1T,,. Conocidas las condiciones de
entrada, propiedades y area, el problema se reduce a determinar h, lo cual se logra mediante una correlaciéon
apropiada. Similar razonamiento se puede hacer para el caso de flujo externo cruzado o perpendicular al eje
de un tubo que conduce otro fluido. En este caso, se reemplaza h por el coeficiente global de transferencia

de calor.

2.6. Otros Casos de Conveccion Forzada

Para disenar dispositivos de transferencia de calor por conveccién es necesario disponer de una base
de informacién sobre coeficientes convectivos. Esta estda generalmente contenida en correlaciones de origen
experimental. Las correlaciones estdan basadas en las dependencias bésicas entre grupos adimensionales. El
uso de las correlaciones requiere conocer propiedades fisicas de los fluidos y su variacién con la temperatura.
En general, en un problema dado aparecerd més de un coeficiente convectivo a evaluar. Se debe determinar

entonces un coeficiente global de transferencia de calor.
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Factores a identificar en cada problema:
s Geometria (dimension significativa para Re y Nu).
= Flujo interno o externo.
s Régimen de flujo (laminar o turbulento)
» Condiciones de borde térmicas (7}, uniforme, gy uniforme o ninguna de las 2 variables uniforme).
» Propiedades fisicas (C, p, k y eventualmente p).
= Diferencia de temperatura significativa (AT).
Herramientas:
= Correlaciones adimensionales para h (o Nu).
= Balances térmicos.
= Aproximaciones iterativas.
= Tablas de datos de propiedades.

Se haréd una breve discusién de las situaciones méds comunes en la practica.

2.6.1. Conveccion Forzada en el Interior de Tubos

Generalmente se toman como base las ecuaciones de Sieder Tate (1936) para régimen laminar y
turbulento. Estas estdn afectas a errores de 20 %. Otra correlacién, con errores de +10 % ha sido propuesta
por Petukhov (1963).Se aplica sélo a flujo turbulento (Re > 10°).

~ (f/8)RePr L\ O
Nu=1or+ 12,7(f/8)05(Pr0:66 — 1) (w) (2.93)

En que
f = (1,82logioRe — 1,64) 2 (2.94)

Todas las ecuaciones anteriores se aplican a tubos lisos. La influencia de la rugosidad sobre la trans-
ferencia de calor en tubos rugosos no esta suficientemente documentada. Sin embargo, reconociendo que la
rugosidad incrementard la transferencia de calor, el cadlculo de Nu suponiendo que se da la condicién de tubo

liso es una medida conservativa.
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2.6.2. Canales de Seccion no Circular

Las ecuaciones para flujo interno se aplican a estos casos. Para definir Re y Nu se usa un didmetro
equivalente, D.. El Diametro equivalente se define como:
4A

D= — (2.95)

En que A es el drea de flujo (seccién transversal del ducto) y P es el perimetro de transferencia de
calor. Para un tubo, el D.=D. Para un canal de seccién cuadrada, D.= lado del cuadrado. El concepto de

D, es muy util para cédlculos en intercambiadores compactos.

Para el espacio entre dos tubos concéntricos (intercambiador de doble tubo) tenemos 4 didmetros:

D.c, D;. (didmetros exterior e interior del tubo exterior), D.; v D;; (exterior e interior del tubo interior)

Entonces,
D2 — D?
De — € e 2.
4D.; (2.96)

En este caso la pérdida de carga se calcula en base a un Re basado en el Didmetro Hidrdulico, en que
P es el perimetro mojado. Un ejemplo mostrard el calculo de un intercambiador de tubos concéntricos, con

flujo turbulento.

2.6.3. Flujo en el Exterior de Tubos

Los casos mds importantes corresponden a flujo perpendicular al eje de un tubo (flujo cruzado). T,
Ts: temperaturas de entrada y salida del fluido interior. T,: temperatura del flujo externo. La temperatura
del flujo externo es la misma a ambos extremos del tubo que conduce al fluido interior. Este tiene un caudal

W. Por lo tanto, el balance de energia y la ecuacién de transferencia son:

_ _ _ _ (T_Te)_<T_Ts)
Q=WCTs—-T.)=UAAT,,=UA [ln(T —T)/(T =T (2.97)
De donde se deduce que:
T,~T,= (T -T.) {1 - e—UA/WC} (2.98)

Luego, T se aproxima a T a medida que aumenta el area. El coeficiente global de transferencia basado

en el drea externa es:

1 1 reln(re/r; Te
U he + k + Tihi ( 99)

Correlaciones para h.: Dada la naturaleza complicada del proceso de flujo alrededor del un cilindro

en flujo cruzado, no hay soluciones analiticas de este caso. Los resultados experimentales de transferencia de
calor se han expresado mediante correlaciones empiricas en funcién de Re y Pr. Las mas simples son de la

forma:

%D _c (U0D> prl/s (2.100)
14

(Knudsen 'y Katz, 1958). C' y n se tabulan de la siguiente manera:



ME43B - Transferencia de Calor 47

Re C n
0.4-4 0.989 | 0.33
4-40 0.911 | 0.385

40-4000 0.683 | 0.466

4000-40000 0.193 | 0.618
40000-400000 | 0.0266 | 0.805

El conjunto de datos experimentales para Re entre 102 y 107 ha sido correlacionado por Churchill y
Bernstein (1977) en una sola ecuacién, de la forma:
. 4/5
0,62Re%5 Prl/3 Re \"*
Nu=0,3 - 1 — 2.101
u=0ot oavasA |1 T <282000) (2.101)
1+ (5]

Las propiedades se evaltian a la temperatura media entre la pared y el flujo libre.

2.6.4. Haces de Tubos en Flujo Cruzado

Como se vio en un ejemplo, los intercambiadores de gran drea deben contener varios tubos formando un
haz a fin de proporcionar un area de transferencia grande en un espacio reducido. Se tienen dos disposiciones
posibles para los tubos de un haz: en linea y alternados. Para ambos casos se definen los espaciados S,
(paralelo al flujo) y S, (normal al flujo). Se adopta una correlacién simple, de la forma de la de Knudsen
y Katz, pero los coeficientes C' y n dependen del arreglo. La dependencia se resume en la siguiente tabla

(para 10 filas o més):

Sp/D Sn/D
1.25 1.5 2 3
C n C n C n C n
En linea
1.25 0.386 | 0.592 | 0.305 | 0.608 | 0.111 | 0.704 | 0.07 | 0.752
1.5 0.407 | 0.586 | 0.278 | 0.62 | 0.112 | 0.702 | 0.075 | 0.744
2 0.464 | 0.57 | 0.332 | 0.602 | 0.254 | 0.632 | 0.22 | 0.648
3 0.322 | 0.601 | 0.396 | 0.584 | 0.415 | 0.581 | 0.317 | 0.608
Alternados

0.9 0.495 | 0.571 | 0.445 | 0.581

1 0.552 | 0.558
1.25 0.575 | 0.556 | 0.561 | 0.554 | 0.576 | 0.556 | 0.579 | 0.562
1.5 0.501 | 0.568 | 0.511 | 0.562 | 0.502 | 0.568 | 0.542 | 0.568
2 0.448 | 0.572 | 0.462 | 0.568 | 0.535 | 0.556 | 0.498 | 0.57
0.344 | 0.592 | 0.395 | 0.58 | 0.488 | 0.562 | 0.467 | 0.574

Para un ndmero de filas menor que 10, se multiplican los coeficientes obtenidos por la tabla anterior,

por los factores de la siguiente tabla: hN/h10.
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N 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
EL | 068 | 0.75 | 0.83 | 0.89 | 0.92 | 0.95 | 0.97 | 0.98 | 0.99 | 1
Alt | 064 | 0.8 | 087 | 09 | 092|094 | 096 | 098 | 099 | 1

2.6.5. Intercambiadores de Carcasa y Tubos

Estan formados por un haz de tubos que conduce uno de los fluidos y una carcasa o envolvente
(usualmente cilindrica) por la cual circula el segundo fluido. Estos intercambiadores se pueden usar para
practicamente cualquier intercambio entre dos fluidos, incluyendo aquellos con cambio de fase. En laminas
se presentan las configuraciones geométricas de los intercambiadores de carcasa y tubo més importantes.
El flujo en los tubos no presenta problemas para determinar los coeficientes convectivos. Para el flujo en la
carcasa, la configuracién es mas complicada, y requiere nuevas correlaciones. El flujo del fluido en la carcasa
no es paralelo al haz de tubos. Para aumentar el coeficiente de transferencia, se usan baffles o cortacorrientes
que, bloquean parte de la seccién transversal para el fluido en la carcasa e inducen en éste un movimiento
alternante. El flujo es entonces una combinacion de flujo cruzado y paralelo con respecto al haz. Los baffles
son segmentos circulares con perforaciones para dejar pasar los tubos. Las laminas ilustran los diferentes
tipos de carcasas y cabezales. Pueden combinarse carcasas y cabezales en infinidad de formas. Veremos con

mayor detencion tres tipos comunes:

= Intercambiador 1-1: Un paso por la carcasa, un paso por los tubos. Estos pueden hacerse funcionar

en contracorriente.

= Intercambiador 1-2: Un paso por la carcasa, dos pasos por los tubos. El haz de tubos esta dividido
en dos, permitiendo el retorno del fluido, con entrada y salida de éste por el mismo terminal. Esto hace

que una parte del haz esté en contracorriente y la otra en cocorriente.

» Evaporador tipo kettle: Un haz de tubos sumergido es calentado por algin medio (por ejemplo vapor
en condensacién). El fluido que moja los tubos se evapora (ebullicién). La carcasa estd considerable-

mente expandida para dejar espacio para la separaciéon de vapor y liquido.

Método de Kern Para Determinar Coeficientes Convectivos en Carcasas
La determinacién de coeficientes convectivos para el fluido del lado de la carcasa, la realiza Kern mediante

la siguiente ecuacién, obtenida mediante extensos conjuntos de datos industriales:

h.De De 0,55 ) 0,14
= 0,36 ( G> Ppr0:33 <“) (2.102)
k I Hp

Para valores de Re entre 2000 y 107. Para aplicar esta ecuacién debe tenerse en cuenta que el flujo
en carcasas es un flujo parcialmente cruzado con respecto al haz de tubos y parcialmente paralelo al haz.
Ambas caracteristicas del flujo influyen sobre los coeficientes de transferencia. Para determinar la velocidad
maésica G se counsidera el flujo cruzado. G=W/A en que W es el caudal mésico total y A es el drea de flujo.
Esta area de flujo para flujo cruzado, se define como el area libre que queda en el espacio definido por dos

baffles consecutivos en el plano medio horizontal de la carcasa. El area total de esta zona es Ly Dy, en que L
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es el espaciado entre baffles y Dy, el didmetro interno de la carcasa. Solo parte de esta area esta disponible
para el flujo. Si el didmetro exterior de los tubos es dy y la distancia entre ejes de tubos es P, entonces el

area de flujo sera:

P—d
A=1.D;" 5 0)

En cambio, para determinar el didmetro equivalente, D., se usara la nocién de flujo paralelo al haz

(2.103)

de tubos. En las figuras adjuntas se muestra la configuracién unitaria de los arreglos cuadrado y triangular.

El didmetro equivalente se define en ambos casos como:

p, =4 (2.104)

Pm

En que A; es el area achurada y p,, es el perimetro mojado de los sectores circulares que limitan el

area considerada. Para arreglo cuadrado tenemos, en consecuencia:

d2
A =P? — WZO (2.105)
Pm = 7TdO (2106)
Para arreglo triangular:
A = P?\/§ - wdj (2.107)
4 8 ’
d
Pm = w?(’ (2.108)

Diferencia Real de Temperatura en Intercambiadores de un Paso por la Carcasa y
Numero Par de Pasos por los Tubos

La diferencia real de temperatura, AT se calculara de la siguiente manera:
AT = ATypy Fr (2.109)

En que ATj,4 es la diferencia de temperatura que existirfa si los fluidos se dispusieran en contracor-
riente y FT es un factor de correccién que da cuenta del hecho de que los fluidos se cruzan parcialmente
en contracorriente y parcialmente en cocorriente en un intercambiador 1-2. Fp es siempre menor que 1 ya
que la disposicién contracorriente es la que proporciona la méaxima diferencia media de temperatura en un

intercambiador.

Para intercambiadores de un paso por la carcasa, y nimero par de pasos por los tubos, Kern entrega

una relacién analitica para calcular Frr en funcién de las temperaturas terminales. Sea:

T —T

R=-12 (2.110)
ty — b

g—lh (2.111)

-t
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T designa a las temperaturas del fluido en la carcasa y t a las del fluido en los tubos. R representa
la razén de los productos WC para los dos fluidos, y S es la razén entre el calor real transferido en el
intercambiador, y el maximo calor que termodindmicamente seria posible transferir entre esos dos fluidos
con temperaturas de entrada y caudales dados. El factor S se asimila entonces a la nocién de ”eficiencia del

intercambiador de calor”. En funcién de éstos pardmetros,

VR4 1in[(1-S)/(1 — RS]
- 2—S(R+1—VRZ+1)
(B=1)in [273(R+1+\/R2+71)

Fr (2.112)
Se recomienda no usar aquellas disposiciones de tubos que generen valores de Fr inferiores a 0.8 (Para
no reducir demasiado la diferencia de temperatura). Para mds de 1 paso por la carcasa, deben utilizarse

graficas de Fr que aparecen en la mayoria de los textos de transferencia de calor.



Capitulo 3

3.1.

Procesos de Cambio de Fase: Ebullicion y Condensacion

Conceptos necesarios:

Curva de saturaciéon o curva de presion de vapor de una sustancia pura: A cada presidn,
existe una temperatura en que las dos fases liquido y vapor coexisten. La temperatura en esa curva es

el "punto de ebullicién” del liquido a la presiéon considerada.

Calor latente de evaporacién/condensacion: Es la diferencia entre las entalpias especificas de las
fases liquido-vapor en estado de saturacién. En los puntos de la curva de saturacién, un fluido sélo
puede entregar energia mediante condensacion y recibirla mediante evaporacién. En la fase liquida,
fuera de la curva de saturacién, el liquido estd subenfriado. También fuera de esa curva el vapor
estd sobrecalentado. La transferencia de calor hacia o desde los fluidos en esos estados se realiza con

variacién de temperatura (calor sensible).

Punto critico: Para cada fluido puro existe un estado (T,P) en que las fases vapor y liquido son
indistinguibles. Por lo tanto, el calor latente de evaporacién es cero en ese estado. Los gases ”perma-

nentes” (aire, etc) estdn en estado supercritico.
Evaporacién: Paso de una sustancia de la fase liquida a la fase vapor.
Condensacion: Paso de una sustancia de la fase vapor a la fase liquida.

La evaporaciéon se puede producir de varias maneras:

Reduccién de la presién ambiente sobre un liquido. (Evaporacién instantdnea o flash). Si la presién
baja a un nivel inferior a la presiéon de saturacién correspondiente a la temperatura inicial del liquido,
una parte de éste se evapora, extrayendo el calor necesario del liquido restante, el cual se enfria hasta la
temperatura de saturaciéon correspondiente a la nueva presién. Este proceso se observa, por ejemplo, a
la salida del liquido de una trampa de vapor, y en la valvula de expansién en un sistema de refrigeracion.
Si una masa M de liquido se descomprime entre presiones p; y pe, con temperaturas de saturacion t;

y ta, el balance de calor se escribe:
Mz = MC(l —x)(tl —tg) (31)

o1
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En que z es la fraccién masica evaporada. Del balance anterior, esta fracciéon se puede determinar:

CAT CAT
r=—-(14+4— 3.2
(15 (32)
2. Evaporacién superficial. El aire siempre tiene un contenido de humedad (vapor de agua disuelto). Una
masa de agua mantiene la capa de aire inmediatamente adyacente a su superficie en condiciones de
humedad méxima (100 %). La diferencia entre las humedades de aire en la superficie y en la masa de
aire provoca difusién de humedad. Al renovarse la condicién de saturacion en la superficie, se genera

una evaporacién continua, la cual extrae calor desde el liquido restante.

3. Ebullicién. Esta se produce por aporte de calor a un liquido desde una superficie sumergida. Una vez
que el liquido alcanza su temperatura de saturacién (o punto de ebullicién a la presién del sistema)
el calor entregado por la superficie que estd a T,>Ty4, produce burbujas de vapor sobre ésta. Sélo
una pequena parte del vapor se genera sobre la superficie sumergida. Las burbujas formadas agitan el

liquido permitiendo la transferencia de calor a éste.

La mayor parte de la evaporacién tiene lugar desde la superficie del liquido. La condensacién se produce
cuando un vapor saturado se pone en contacto con una superficie a temperatura inferior a la de saturacion,
cediendo calor a ésta. El condensado formado tiende a formar una pelicula sobre la superficie. Esta pelicula
constituye la principal resistencia térmica en un proceso de condensacién. La ebullicién y la condensacion
son procesos esencialmente isotérmicos, en lo que respecta al fluido que experimenta el cambio de fase, y

mientras se mantiene la coexistencia de ambas fases.

Uno de los campos de aplicacién més importantes de estos procesos es el de la refrigeracion. El medio
a ser enfriado transfiere calor a un fluido refrigerante en estado saturado, el cual se evapora (evaporador).
El vapor es comprimido elevando su presién y temperatura, lo cual le permite entregando calor a un fluido
auxiliar (agua o aire) en el condensador. El refrigerante en estado liquido a alta presién es descomprimido
en forma adiabdatica en una vélvula de expansion, que lo lleva de nuevo a la temperatura apropiada para la

evaporaciéon. En la valvula tiene lugar una descompresién, con evaporacion instantanea de parte del liquido.

3.2. Transferencia de Calor en Ebullicién

3.2.1. Ebullicién en Recipientes

Una vez establecido el régimen de ebullicién, la temperatura del liquido serd la de saturacién (Tsq:) a
la presién del sistema. Para que exista ebullicién, la temperatura de la superficie sumergida (7},) debe estar

algunos grados por sobre Ty, La diferencia de temperatura es entonces AT = T}, — Tqz.

Otra condicién necesaria para producir ebullicién es la existencia de microcavidades en la superficie.

Las burbujas se forman en estas microcavidades. La figura siguiente ilustra la ”Curva de ebullicién” para
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agua. Representa la relacién ¢ — AT para este proceso. Fue mostrada por primera vez por Nukiyama (1935).

Se observan varios regimenes:
1. Conveccién natural
2. Ebullicién nucleada. Formacién de burbujas en la superficie.
3. Ebullicién inestable, en transicién.
4. Ebullicién estable en pelicula.

La forma de la curva estd determinada por los diversos mecanismos de transferencia que se suceden

al aumentar AT o ¢. La parte de ebullicién nucleada estd descrita por la correlacién de Rohsenow (1952).

C,AT q( o )0’5
:CSf _— B ——
A A \g(p1 — po)

La obtencion de esta ecuacion es semiempirica, y se basa en los siguientes supuestos:

Esta ecuacion es:

0,33
Pr7 (3.3)

1. La ebullicién es un proceso convectivo que compromete al liquido. Las burbujas provocan la agitacién
(conveccién) desde que se desprenden de la superficie. En este sentido, se trata de una microconveccion.
La longitud significativa de este proceso convectivo es el didmetro de la burbuja al desprenderse (Db).

Las dimensiones de la superficie calefactora no ejercen, por lo tanto, ninguna influencia.

2. La relaciéon ¢ — AT variard con cada fluido y superficie. Esto estd dado cuenta por el factor empirico

Csy.

Valores de Cly:
= Agua-cobre: 0.013
= Agua- acero inoxidable: 0.0132
= Agua-platino: 0.013

Hay tablas extensas de este coeficiente en todos los libros de transferencia de calor. La obtencién de la
ecuacion de Rohsenow se basa en los siguientes razonamientos: Como todo proceso convectivo que se efectia

en un liquido, la ebullicién se puede caracterizar por una ecuaciéon del tipo:
Nu = CRe®Pr? (3.4)

La conveccién es generada por el movimiento de las burbujas. Estas crecen adheridas a la superficie.
Durante el crecimiento la agitacion que provocan es escasa. Luego de desprenderse, no pueden seguir cre-
ciendo. La longitud significativa es, por lo tanto, el didmetro medio de las burbujas al desprenderse, D;. El
nimero de Nusselt se forma con Dy y con la conductividad térmica del liquido:
qDy

Nu= 270
(Tp - Tsat)kl

(3.5)
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La diferencia significativa de temperatura es AT = T}, — Tsqs. q es el calor total transferido por la
superficie al fluido en ebullicién. El nimero de Reynolds es GD;/ul. G es la masa de vapor generada por
unidad de area y tiempo sobre la superficie. El calor total ¢ se divide en una parte empleada en generar

vapor (g,) y otra transferida directamente al liquido (g;),

q9=q +aq (3.6)

En que ¢, = GA. Al crecer G aumenta q,. Ademds, debido a la mayor agitacién causada por un mayor G

(mayor ntmero de burbujas), ¢, y luego ¢ también crecen con G. Entonces:

q=CGX (3.7)
Y como consecuencia,
q
G=— 3.8
Cn (3.8)

(' es una constante de proporcionalidad. El ntimero de Reynolds (GDy/u;) queda expresado por:

qDy

Re = 3.9
‘ Ciiw ( )

Por lo tanto: D D “

qly qLly b
At =C (ClAm) Pr! (3.10)
Que se arregla a:

CiAT  C¢ (qDy\'™"

= (‘iJ) prlt (3.11)

El tinico parametro todavia no determinable es D;. Las fuerzas que actiian sobre una burbuja en las

fases finales de su crecimiento son:

= La tensién superficial, que tiende a mantener la burbuja en su puesto, y

= La fuerza de empuje ocasionada por la diferencia de densidad entre el liquido y el vapor. Esta fuerza
tiende a desprender la burbuja. En base a estas dependencias, Fritz (1935) mediante filmaciones de

alta velocidad determiné un valor mas probable para el didmetro de una burbuja al desprenderse:

0,5
Dy = Cop3 {g(mpv)} (3.12)

o es la tensién superficial gas-liquido, g la constante de gravedad y 3 es el angulo de contacto de
la burbuja con la superficie. El dngulo 8 depende de la naturaleza combinada de la superficie y el fluido.

Usando esta expresion para Dy se llega a la expresién final:

C1AT q ( o )0’5
= CSf —_— —_—
A A \g(pt — pv)

l—a

prt (3.13)
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Rohsenow hizo experimentos para encontrar el valor de los exponentes, determinando 1-a=0.33 y
1-b=1.7. El coeficiente Csy estd tabulado en funcién de la combinacién fluido-superficie. Existen otras cor-

relaciones mas modernas para este mismo fenémeno. En particular, la predicciéon de que

q o< AT? (3.14)

Es desmentida en muchos estudios, en que se encuentran exponentes aiin mas altos. La ecuacién
de Rohsenow nos permite encontrar érdenes de magnitud de los flujos de calor encontrados en ebullicién

nucleada. Esto se ilustrard con un ejemplo.

3.3. Condensacion

Ecuacién de Nusselt (1916). Condensacién de un vapor saturado a T, sobre un plano inclinado («)
a temperatura 7,<T,. x es la coordenada a lo largo del plano, e y la coordenada normal a éste. Sobre la
superficie se forma una delgada pelicula laminar de condensado, de espesor d, que constituye una resistencia
térmica que que limitara la tasa de condensacion. En el desarrollo de Nusselt se supone que en la pelicula las
fuerzas de inercia son nulas (balance estético de fuerzas). Esto implica que existen solo fuerzas de gravedad
y viscosas. La condensacién se realiza en un recinto de presién uniforme y por lo tanto no hay gradiente de
presién. La ecuacion de movimiento se reduce a:

. d?u
0= (p1 = pv)gsin(a) + Mz (3.15)

Para la cual las condiciones de borde son:

= u=0 en y=0, que expresa la condicién de flujo viscoso sobre una superficie en reposo.

s du/dy=0 en y=4. (No hay roce entre la capa de condensado y el vapor)

Con estas condiciones se obtiene el perfil de velocidad:

_ i 2
w— (pr — pv)gsin(a) <5y _ y> (3.16)
" 2
El caudal mésico de condensado por unidad de ancho, I', se obtiene por integracion del perfil de
velocidad: s X
— py)gsi 5
r— pl/ wdy = {pz(pz pv)gsin() } (3.17)
0 3p
El calor transferido por conduccién a través de la pelicula es:
k
dQ = S(Tv —T,)dx (3.18)

En que la diferencia de temperatura significativa para la transferencia de calor es T,, — T},. La tasa de

condensacion en una franja dzr se expresa:

_dQ KT, — T,)dx
dr' = =55 = ==t (3.19)
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dll = |:pl(pl — pv)gSZn(a):| 52d5 = %(Tv _ Tp>dl’ (320)
I

Se obtiene una ecuacion diferencial para . Notando ademas que el espesor es cero en =0, y que el

coeficiente ” convectivo” h(x) es igual a k/J, se obtiene:

— sin(a)\k> 0,25
h(z) = {pl(pl f;lgAT( JAk } (3.21)

Lo que promediado sobre una longitud L de plano inclinado, da:

. [m (p — pv)gsin(a)Ak3] ne

h=0,943 AT (3.22)

El caso de una placa vertical estd dado por sen(a)=1. Para condensacién sobre la superficie exterior

de un tubo horizontal de didmetro D, un método similar (aunque algo mas complicado) entrega la solucién:

. [m (P — pv)gsin(a)Ak?’] e (3.23)

h =0,725 LDAT

En los dos casos estudiados, la tasa de condensacion esta controlada por la evacuacién del condensado
producido. Este a su vez se evacta por gravedad. A pesar de las simplificaciones de este desarrollo, se
encuantra que las predicciones de estas teorias (en cuanto a coeficientes de transferencia) se desvian no méds

de 15 % de los resultados experimentales.

3.4. Conveccion Natural

En la conveccién forzada el fluido se mueve por la acciéon de una fuerza externa. En conveccién natural
el fluido se mueve debido a cambios de densidad que resultan del calentamiento o enfriamiento del fluido.
Una superficie caliente a 7}, en un medio de temperatura 7'<7), calienta el fluido circundante, el cual dis-
minuird su densidad respecto a la del fluido lejos de la superficie. Se produce una fuerza de empuje que hace
ascender el fluido de menor densidad. Como resultado se establece un flujo continuo cuya velocidad depende
de la magnitud de la diferencia AT=T,, — T,. Similarmente si 1), <7 el flujo generado cerca de la superficie

tendra direccién descendente.

En ambos casos el flujo resultante causa un flujo de calor desde o hacia la superficie sélida. Como el flujo
tiene su origen en la existencia de AT, es ésta y no una velocidad externa la variable que causa el movimiento.
Luego, no se puede definir un nimero de Reynolds como pardmetro independiente. Consideremos una placa
plana vertical. El eje x es paralelo a la placa y el eje y perpendicular a esta, con z en direccién ascendente.
A los ejes x e y corresponden velocidades u y v. El vector aceleracién de gravedad apunta hacia abajo. Si
la placa estd a mayor temperatura que el ambiente, y se formara una capa limite de flujo ascendente, con
origen en x=0. La ecuacién de movimiento en direccién x, considerando término gravitatorio y gradiente de

presion, es:

ou ou)  Op 0%u
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Muy lejos de la superficie, el fluido tiene temperatura uniforme 7T, y una densidad a esa temperatura,
que denotaremos por ps.. Como la densidad es uniforme lejos de la superficie, u=v=0 en esa ubicacién, y el

campo de presién es estatico, por lo tanto la ecuaciéon de movimiento se reduce a:

op

L — g (3.25)

Substituyendo la ecuacién anterior en la primera, se obtiene:

Ju ou 0%u
— — | = (P — — 3.26
p(uax+vay) (p p)g+uay2 (3.26)
La diferencia de densidades se puede expresar en términos del coeficiente volumétrico de expansion
térmica, 3 , definido por:
1/ 0p
N 3.27
’ P <8T> P ( )

Expresando la derivada por diferencias finitas se obtiene:
Poo — P = _ﬁp(Too - T) (328)

Y por lo tanto, el problema completo de flujo y transferencia en la capa limite de conveccién natural

estard descrito por el siguiente sistema de ecuaciones de continuidad, momento y energia:

ou Ju 0%u
ou  Ov
orT oT o*r

El problema de conveccién natural es, pues, un problema no lineal, y acoplado ya que la temperatura
aparece tanto en la ecuacién de la energia como en la de movimiento. No se puede separar en un problema
dindmico y un problema térmico, como se hacia en conveccién forzada. Se puede demostrar que el coeficiente

de expansién térmica de un gas ideal es igual a 1/T.

3.4.1. Analisis Dimensional de las Ecuaciones Diferenciales

Si se definen las siguientes variables adimensionales: X=%7, Y=%, U=uL y=tL @ = ((giiTT‘”) Las
v v p oo)
ecuaciones de energia y momentum quedaran:
00 00 1 0%0
i = -7 .32
Vax TVov = prove (3:32)
00 00  gB(T — Tw)L? 0*U
U——=+4+V_—= O 3.33
ax T av % oy? (8:33)
Aparecen dos grupos adimensionales: el conocido niimero de Prandtl y el nimero de Grashof,
ATL3?
Gr = gﬁf (3.34)

v
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Que es el pardmetro fluidodindmico de la convecciéon natural. En consecuencia, la dependencia adi-
mensional de la transferencia de calor en conveccién natural es:

_RL _

N
YT

f(Gr, Pr) (3.35)

Las correlaciones de trabajo en convecciéon natural se basan en esa dependencia. En cada situacién
geométrica se debe especificar la longitud significativa para formar los nimeros de Nusselt y Grashof, y la
diferencia de temperatura. En la mayoria de los casos se usa en lugar de Grashof el nimero de Rayleigh,
Ra=GrPr.

3.5. Casos de Flujo Externo (Capa Limite Laminar y Turbulenta)

Los casos de flujo externo por conveccién natural son la base de determinacién de pérdidas térmicas
desde equipos. Las geometrias més tutiles desde el punto de vista préactico son: Placas y cilindros verticales,
cilindros horizontales, y placas horizontales. Las correlaciones predicen valores medios de los coeficientes
convectivos. En convecciéon natural la transicion de régimen laminar a turbulento ocurre a un valor del

producto GrPr especificado para cada situacién geométrica.

3.5.1. Conveccién Natural Desde Placas Planas y Cilindros Verticales

En este caso se definen el Grashof y el Nusselt como sigue:

ATL?
Gry = gﬂT (3.36)
hL

En que g es la aceleracién de gravedad (g=9.8 m/s?), 3 es el coeficiente de expansién térmica del
fluido, AT es la diferencia de temperatura entre la pared y el fluido, L es una dimensién vertical del cuerpo

y v es la viscosidad cinematica. La correlacién disponible para este caso es:

L
Nuy, = % = C(GrpPr)" (3.38)

En la cual:
s C=0.59 y n=0.25 en régimen laminar,
s C=0.1 y n=0.333 en régimen turbulento.

La transicién de flujo laminar a turbulento se produce para un valor de Grp Pr de 109. Puede observarse
en esta correlacién que tanto Nu como h dependen explicitamente de la diferencia de temperatura AT, a
diferencia de los casos de conveccién forzada en que no se observa esa dependencia explicita. i es proporcional

a ATY? y a AT9333 en régimen laminar y turbulento respectivamente.
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3.5.2. Exterior de Cilindros Horizontales

En este caso la dimensién significativa es el didmetro exterior D del cilindro:
hD
Nup = - = C(GrpPr)" (3.39)

En la cual
s ('=0.53 y n=0.25 en régimen laminar,
= ('=0.13 y n=0.333 en régimen turbulento

La transicién de flujo laminar a turbulento se produce también en este caso para un valor de Grp Pr
de 10°.

Para los dos casos anteriores las correlaciones valen indistintamente si la superficie estd a mayor
temperatura que el fluido (flujo ascendente con transferencia de calor desde la superficie al fluido), o si el
fluido estd a mayor temperatura que la superficie (flujo descendente con transferencia de calor desde el fluido

a la superficie).

3.5.3. Placas Horizontales

En este caso ademas del signo de AT se debe especificar si la superficie que disipa calor esta orientada
hacia arriba o hacia abajo. En los casos precedentes la dimensién significativa era facil de asignar, ya que
es natural asociarla a la extensién vertical de la superficie, considerando que se desarrolla una capa limite
ascendente o descendente. En una superficie horizontal, en cambio, la superficie no tiene extensién vertical,
y hay que buscar la dimensién significativa. Suponiendo que en la cara superior de una placa horizontal a
mayor temperatura que el ambiente también se desarrolla capa limite, las ecuaciones de ésta seran:

U—=— +U> =gB(T — Tw) +v@ (3.40)
x y oy?

En que x es la coordenada horizontal paralela a la placa, medida desde un borde izquierdo de ésta,
e y es la vertical. Se observa que no se puede eliminar la presiéon dindmica P, como en el caso vertical. U
y v son las velocidades correspondientes a = e y. En primera instancia la placa calienta las moléculas de
aire adyacentes a la placa, las cuales tienden a ascender. Se forma una pequena depresién sobre la placa, y
favorecido por este gradiente de presion, ingresa fluido desde el borde izquierdo, en forma paralela a la placa,
formando una capa limite horizontal. Por el borde derecho también ingresa fluido hacia la placa constituyendo
otra capa limite. Ambas capas se juntan en el centro de la placa, y forman una corriente ascendente. De este
modo se ve que al formarse capas limites horizontales, la dimension significativa para Nusselt y Grashof es
horizontal. Como en una placa rectangular hay ingreso de aire por los cuatro bordes, y en una placa circular
hay ingreso radial, la dimensién significativa se forma con: L=A/P=area placa/perimetro de la misma. Las
correlaciones disponibles para este caso son también de la forma:

Nup, = % = C(GrpPr)" (3.41)
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En que distinguimos 4 casos:
1. Cara superior caliente (con respecto al ambiente).
2. Cara inferior fria.
3. Cara superior fria.
4. Cara inferior caliente.

Los casos 1 y 2 presentan el modo de circulacién descrito y se pueden tratar de una manera unificada.
Los casos 3 y 4 presentan una circulacién inversa (el fluido se acerca al centro de la placa verticalmente y
sale paralelo a ésta), y se tratan también de forma unificada.

Casos 1y 2:
» C=0.54, n=0.25 (10*<Ra<10")
» C=0.15, n=0.33 (10"<Ra<10'")
Casos 3 y 4:

» C=0.27, n=0.25 (10°<Ra<10'°)



Capitulo 4

4.1. Radiacién Térmica

La radiacion es el tercer mecanismo de transferencia de calor pertenece a la categoria de fenémenos on-
dulatorios. Todas las substancias emiten radiacion electromagnética causada por agitacién atémica y molec-
ular, o transiciones electrénicas. Esta radiacién esta asociada a la energia interna del material. La radiacion
E.M. puede propagarse aun en ausencia de un medio material. El espectro electromagnético estd formado
por radiaciones de longitudes de onda (\) muy variables. Las ondas de radio tienen X\ del orden de decenas
de metros y la radiacién césmica tiene longitudes del orden de 10~'* m. En el curso nos interesa sélo la
radiacién que es detectada en forma de calor y luz (Radiacién Térmica). Esta ocupa un rango intermedio

del espectro. Este rango comprende:

s la parte de onda larga del rango ultravioleta (UV),
el espectro visible (0.4-0.7 p m),

= y el rango infrarrojo que se extiende desde 0.7 a 1000 p m

A mayores longitudes de onda estdn las ondas de radar, televisién y radio. A menores A se ubican
los rayos X, los rayos v y los rayos césmicos. La radiaciéon térmica es por lo tanto un fenémeno espectral,
pudiéndose definir flujos de energia para cada longitud de onda. Integrando los flujos de energia espectrales

para todo el rango de longitud de onda, se obtienen los flujos de energia totales.

Igualmente, la radiacién es un fenémeno direccional, (un elemento de superficie emite una cierta can-
tidad de energfa en cada direccién angular, e integrandolas se obtiene la emisién hemisférica). En este curso,
por simplicidad, pondremos mayor énfasis en propiedades totales hemisféricas. Sin embargo, un tratamiento
adecuado del intercambio por radiacion solo puede hacerse en forma rigurosa en términos de propiedades
espectrales direccionales, a las cuales nos referiremos cuando sea necesario. Definicién de propiedades to-
tales respecto a la radiacién incidente: Una superficie recibe una energfa radiante incidente G (W/m?). La

superficie puede absorber, reflejar o transmitir esta energia. Sean

» a=G, /G, fraccién absorbida o absortividad de la superficie.

61
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v p=G, /G, fraccién reflejada o reflectividad.

» 7=G,/G, fraccién transmitida o transmisividad.

Como G=G, + G, + G4, entonces a + p + 7=1. Sélo la fracciéon absorbida pasa a formar parte de

la energia interna del cuerpo. Por lo tanto sélo ésta puede causar un aumento de temperatura de éste.

4.1.1. Emision y Ley de Kirchoff

Los cuerpos emiten una energia radiante que es funcién de su temperatura superficial. La emision total
hemisférica (en todas direcciones) de un elemento de superficie se denomina ”poder emisivo” (emissive power),
E (W/m?), el cual sélo es nulo si la superficie se encuentra a 0 °K. La ley de Kirchoff relaciona las propiedades
emisivas y absortivas. Se deduce mediante el siguiente razonamiento: Consideremos un espacio cerrado,
evacuado y aislado del medio externo. En el interior del espacio se ubican dos cuerpos pequenos de areas
Ay y As, con absortividades a1 y as. Dado que el sistema esta aislado, los cuerpos alcanzardn temperaturas
iguales entre si y ademads iguales a la de la pared interior del recinto. Estas temperaturas permaneceran
constantes en el tiempo, a causa de la aislaciéon. Como cada cuerpo recibe una energia radiante, G, desde
las paredes, debe emitir una energia F igual a la absorbida para mantenerse a temperatura constante. Por

lo tanto el balance de calor para cada cuerpo iguala la energia total absorbida con la emitida:

AlGOzl = A1E1 (41)

AQGO[Q = A2E2 (42)
Simplificando las areas y haciendo el cuociente, obtenemos:

(65) E1
— 4.3
(6] E2 ( )

Por lo tanto, los poderes emisivos son proporcionales a las absortividades. Esto implica que a una
misma temperatura, emite mds energia el cuerpo que més absorbe. (Consultar en libros de transferencia de
calor para obtener una descripcién de este razonamiento en mayor detalle). Supongamos ahora que el cuerpo
2 es tal que as=1 (absorbe toda la radiacién incidente). Entonces: F1=a; Es. El cuerpo que absorbe toda la
radiacién incidente se denomina cuerpo negro. (Aunque no sélo la radiacién en el rango visible es la que
se absorbe). La ecuacién anterior expresa que: el poder emisivo de un cuerpo cualquiera a temperatura T es
igual al producto de la absortividad de este cuerpo por el poder emisivo que tendria un cuerpo negro a la

misma temperatura. Finalmente, observemos el cuociente

E
_ 4.4
B (4.4)
Dado que a;<1, entonces el P.E. de un cuerpo no negro es siempre menor que el de un cuerpo negro

a una misma temperatura, el cual es, en consecuencia, el que emite la mayor cantidad de energia a cada
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temperatura. La razén F;/Fs se denomina también ”emisividad” del cuerpo no negro y se denota por e. La

emisividad total de un cuerpo es igual a su absortividad.
€1 = (45)

Se concluye entonces que para calcular el poder emisivo de un cuerpo, se debe evaluar su emisividad
(propiedad que se determina experimentalmente y estd tabulada en libros) y el P.E. de un cuerpo negro
a la misma temperatura. Las emisividades totales varian entre 0 y 1. Para materiales de construccién y
pinturas € es usualmente superior a 0.9. Para metales pulidos € puede tomar valores de 0.05. La emisividad
disminuye con el grado de pulimento y aumenta con la rugosidad, la oxidacién y la suciedad de una superficie
metdlica. El cuerpo negro (e=1, a=1) no existe en la naturaleza. Sin embargo, puede fabricarse mediante un

dispositivo que asegure la ausencia de reflexiones de la radiacién incidente.

4.1.2. Poder Emisivo de un Cuerpo Negro

La dependencia del P.E. de un cuerpo negro con la temperatura superficial fue estudiada durante el

siglo 19, dando lugar a la conocida Ley de Stefan — Boltzmann (1879).
E=oT" (4.6)

En que o es una constante universal (5.67051 x 10~8 W/m2K*?). La ley est4 basada en datos exper-
imentales de T'yndall, elaborados por Stefan para llegar a la ley, la que fue respaldada por una deduccién
clésica de Boltzmann (la cual todavia se puede ver en el libro de M. Jakob, Heat Transfer, Vol, 2, 1955).
La ley de Stefan — Boltzmann se refiere al poder emisivo total. La distribucion espectral del poder emisivo
hacia el vacio fue dada por Planck (1903).

27‘(‘01
No(eap(Ca/AT) — 1)

Epy = (4.7)

» C1=0.59552197 x 1076 W/m?2sr

n (5=0.01438769 mK

E, es el poder emisivo espectral, o "monocromético”, y se expresa en W/m? um. Representa la
energia emitida en un pequeno intervalo dA en torno a una longitud de onda A. El poder emisivo total se
obtiene de integrar el P.E. espectral en el rango completo de A:

E, = Eoxd\ = oT? (4.8)
0

Esta igualdad se puede verificar realizando la integracién. Combinando la ley de Kirchof f con la de
Stefan — Boltzmann, se encuentra que el poder emisivo de un cuerpo caracterizado por una emisividad e,
E, es

E =eoT* (4.9)
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4.2. Energia Radiante Total que Sale de un Cuerpo

Un cuerpo negro emite energia Enx=cT* por unidad de rea en todas las direcciones del espacio. Un
cuerpo no negro, de emisividad €, no transparente, sobre el cual incide una energia G por unidad de area,

envia a los alrededores una energia total (J) que es igual a la suma de la emitida y la reflejada:
J=FE+pG=¢€eEx+(1-¢G (4.10)

J se denomina "radiosidad” del cuerpo. El flujo neto intercambiado por el cuerpo con los alrededores

es
qg=J—-G=¢€ENn—QG). (4.11)
De esta igualdad, B
—¢Exn
G=——— 4.12
Reemplazando G en ¢g=J — G, se obtiene
= _(B,-J] (4.13)
q - (1 - 6) n .
Si el cuerpo tiene drea A, el calor Q) que intercambia con los alrededores es:
Ae
=—— [E,—J 4.14
Q= =gl ] (414)
Tanto la energfa emitida como la reflejada se envian en forma difusa (con iguales intensidades en todas
direcciones).

4.3. Intensidad de Radiacién

Este concepto surge de la necesidad de evaluar el intercambio radiativo entre cuerpos a distancia. Para
dos cuerpos 1 y 2 cualesquiera, la energia radiante proveniente de 1 que incide sobre 2, serd s6lo una fraccién
de la energia total que sale. Consideremos una semiesfera de radio R con un elemento de area emisora dA;
en su centro. El drea receptora dA, estd ubicada en la superficie de la semiesfera. Esta subtiende un dngulo
sélido dw= dAs/R?. La direccién entre los dos elementos de 4rea estd definida por un dngulo de altura, ¢,

medido entre la normal a dA; y la direccién R, y un dngulo azimutal, 1.
Definicién: La intensidad de radiacién en una direcciéon dada, I, es la energia enviada:
= por unidad de tiempo,
= por unidad de area proyectada normal a la direccién de propagacién,

= en un angulo sélido elemental centrado en la direcciéon dada.

El drea emisora proyectada sobre la direccién de propagacion es dA; cos(yp). Se puede expresar la

energia enviada por 1 hacia 2 en términos de I:
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dA
d?Q = IdAlcos(qb)R—; (4.15)
El flujo radiativo total direccional en la direccién dada, dJ, es:
d*Q IdAscos(¢)
=dJ=_"=""\" 4.1
dAq 7 R? (4.16)

Entonces la radiosidad hemisférica, J, se obtiene por integracién de dJ sobre la superficie de la

semiesfera: Si I es la misma para todas las direcciones, y

dA = RdpRsen(p)dV¥ (4.17)

27 w/2
J= /o (/o Icos(d))szn((b)dgb) dv = Irw (4.18)

La intensidad de radiacién en una direccién cualquiera estd dada entonces por:

I= J (4.19)
T
Si el emisor es un cuerpo negro, J=F,, es decir
1=274 (4.20)
m

De lo cual observamos que I crece con 7.

4.4. Intercambio de Energia por Radiacién Entre Dos Cuerpos

Cada cuerpo emite una energia que es funcién de su temperatura. Por ser I creciente con T, la energia
enviada por el cuerpo de mayor temperatura es mayor, y por lo tanto surge un flujo neto de energia desde
el cuerpo de alta temperatura al de baja. El intercambio depende en gran medida de factores geométricos,

que dan lugar al concepto de ”factor de forma”.

4.4.1. Concepto Factor de Forma

Estudiaremos ahora el calor que intercambian dos cuerpos elementales de dreas dA; y dAs:

= a temperaturas 771 y T,

= de los cuales salen energias totales J; y Jo.

Si nos ubicamos en dA, vemos el cuerpo dAs en una ubicacién particular del hemisferio que rodea a
dA;. As ya no estd ubicado en la superficie de una semiesfera centrada en A;. La energia enviada por dA;

que incide sobre dAs es:

dAscos(p2)

mr2

d2Q1,2 = JldAlcOS(qﬁl) (4.21)
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J1/7 es la intensidad enviada en la direccién de la recta de unién entre los dos cuerpos, la cual tiene
longitud r. Los angulos ¢1 y 2 son aquellos formados por la normal a cada superficie con la recta de union.
Como dA; no forma parte de la superficie de la esfera, no es normal a la recta de unién. Los dngulos ¢; y

(2 no estan necesariamente en un mismo plano. La relacién anterior puede escribirse:

dAscos(¢y)cos(pa)

mr?

d*Q1_o = J1dA;

= JidAdFy_s (4.22)

En que dF}_s es el "Factor de Forma” diferencial con que se ve el elemento 2 desde el 1. Es enteramente
una magnitud geométrica (ya que aparecen sélo dngulos planos y sélidos), y es adimensional. Del mismo

modo, la energia enviada por el cuerpo 2 sobre el cuerpo 1 puede escribirse:

dAscos(dr)cos(pa)

mr2

d*Qa—1 = JodA,

= JQdA1dF1_2 (4.23)

Con lo cual el flujo neto entre de energia entre los dos elementos es:

A dAscos(d1)cos(pa)

mr2

d’Q = d’Q1_o — d*Qa1 = (J1 — J2)d = (J1 — Jp)dA1dFy (4.24)

Si ahora nos ubicamos en el elemento 2 por los mismos razonamientos podemos definir el factor de

forma dF5_1 con que se ve el elemento 1 desde el 2. El flujo neto es entonces:

) dA;cos(d2)cos(pr)

mr2

d*Q = (J; — Jo)dA

= (J1 — Jg)dAngg_l (4.25)

La determinacion de factores de forma entre elementos de area es simple y directa. Cuerpos finitos
pueden considerarse como elementos de area si la distancia entre ellos es grande con respecto a las dimensiones
de los cuerpos. Si esto no se cumple, deben obtenerse factores de forma para dreas finitas por integracién de

los factores de forma elementales.

4.4.2. Factor de Forma Entre un Elemento de Area dA; y un Area Finita Ao
(Isoterma)

Si la relacién que da el intercambio térmico en funcién del factor de forma entre 2 elementos de area

se integra sobre todos los elementos de drea constituyentes del drea As:

dAscos(¢r1)cos(pa)

dQ = — dA
Q (Jl J2) 1 A 2

- (Jl - JQ)dAl/ dF1,2 = (Jl - Jg)dA1F1,2 (426)
A

F5 es el factor de forma entre un elemento de drea dA; y un drea finita As.

4.4.3. Factor de Forma Entre Dos Areas Finitas Ay y A,, Isotermas

El drea A; puede considerarse como un agregado de elementos de area dA;. Para cada uno de estos
elementos se puede definir un factor de forma respecto al drea As. El factor de forma entre las dos dreas

finitas se puede definir como el promedio de los factores de forma con que los elementos dA; ven el drea As.
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Q= (], — Jg)Ali/ / dA1dAzcos(<2251)cos(¢2) — (- Jg)Ali/ AdFy (4.27)
Ay Ay J Ay r Ay A J Ay
Q= (J1 = J2)A1F1 (4.28)

Esta es la ecuacién de transferencia directa entre dos cuerpos de areas finitas. Notar que los potenciales

en radiacién son radiosidades. Para cuerpos negros J=F,,. La ecuacion anterior toma la forma:
Q = (En1 — En2)A1F1 2 (4.29)

Para cuerpos negros, ya podemos calcular los intercambios conociendo las areas, los factores de forma,
y los poderes emisivos dados por la ley de Stefan — Boltzmann. Para cuerpos no negros, en cambio,
necesitamos las radiosidades (J), que dependen de la energia emitida y de la energia incidente. El siguiente

desarrollo nos permitira conocer los J, y poder usar la ecuacién de transferencia.

4.5. Radiacion en Cavidades de N Cuerpos

La situacién més importante de radiacién directa entre cuerpos se da en cavidades cerradas (hornos,
cdmaras de combustién, etc.). El formulismo siguiente se aplica a estos casos, ain cuando algunos de los
cuerpos sean espacios abiertos (ventanas) considerando que estos no reflejan radiacién. Se considera una

cavidad de N cuerpos, todos a temperaturas uniformes pero diferentes. Los cuerpos pueden ser:

1. Fuentes térmicas calientes (ej. superficie calefactora en un horno). Recibe energia por medios externos.

Ej: resistencias eléctricas.

2. Fuentes frias: La superficie o material que al cual se debe suministrar energia. Esta debe ser evacuada

al exterior.

3. Superficies pasivas: Constituyen el aislamiento térmico del recinto y no aportan ni substraen energia.

La condiciéon Q=0 en la superficie implica que su temperatura es variable dependiente.

Consideremos una superficie 7 del recinto. El intercambio de calor de ésta con otra superficie j es:

Y el intercambio de la superficie i con todas las superficies integrantes del recinto es:

=N J=N
Qi = Z Qij = Z(Ji — J)AFi_; (4.31)
j=1 j=1

Por otra parte, segiin vimos antes, el intercambio total de un cuerpo con sus alrededores se puede
expresar también de la siguiente forma:
Ai€;

Qi = (= oy i = i (4.32)
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Notar que el doble subindice se aplica a intercambios entre dos cuerpos, y el subindice simple se aplica

al intercambio de un cuerpo con todos los cuerpos que lo rodean.

Convencién: ;>0 significa que la superficie ¢ cede energia a los demads, necesitando un aporte
desde el exterior. En consecuencia, todos los intercambios en la cavidad se describen por un sistema de 2N
ecuaciones (una de cada tipo por cada superficie). Estas son las ECUACIONES DE TRANSFERENCIA

para radiacién. Las ecuaciones expresan (); de dos formas diferentes.

= Caso 1: N superficies a temperaturas conocidas. Se conocen entonces los E,,. Igualando las dos ex-
presiones de @; resulta un sistema de ecuaciones para las radiosidades J. Se resuelve el sistema para

determinar los J, y con éstos se obtienen entonces los ); para cada cuerpo.

= Caso 2: N superficies con flujos de calor conocidos: La determinacién de los J por resolucion de las
ecuaciones del primer tipo permite determinar los E,, y por lo tanto las temperaturas, con las ecuaciones

del segundo tipo.

= Caso 3: K superficies de flujo conocido, N — K superficies de temperatura conocida: En este caso, la
resolucién del sistema completo de 2N ecuaciones entregara las temperaturas de las superficies de flujo

conocido, y los flujos de las de temperatura conocida.

Ejemplo: 3 superficies de temperatura impuesta. Evaluar los flujos de calor.

4.5.1. Evaluacién de los Factores de Forma

De lo anterior se desprende que disponer de factores de forma es imprescindible para hacer calculos de
radiacién. Existe un gran ntimero de situaciones cuyos FF han sido calculados y estan catalogados en forma

de ecuaciones o gréficos. Ejemplos:

1. Dos rectangulos iguales y paralelos, de lados a y b, directamente opuestos, a distancia c. Sean X = a/¢;

Y =b/c
2 (1+X3)(1+7H)\" 2105, 1 X
Fl,g—ﬂ_XY ln( X2 1 ve + X1 +Y*)"tan S
+L Y (1+ X%)%tan™! SR Xtan ' (X) — Ytan (V)
XY 1+ Xx2)05

De las 3 dimensiones geométricas, se formas dos adimensionales. Los factores calculados son iguales
para todas las figuras ”semejantes”. Por lo tanto, es la forma y no las dimensiones lo que determina

los factores.

2. Dos rectdngulos perpendiculares con un lado comin (1): La formula fue demasiado complicada al
momento de transcribirla. No todos los factores de forma estan calculados. Muchos FF pueden obtenerse
indirectamente a través de otros ya conocidos. Para esto nos valemos de las siguientes propiedades de
los FF:
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a) Campo visual completo: Si un cuerpo (1) estd completamente rodeado por otro (2),
F1,2 =1

Ejemplo: una esfera (1) rodeada por otra mayor (2) cumple esta propiedad.

b) Aditividad: E1 FF con que una superficie ve el conjunto de 2 o més superficies, es la suma de los

factores con que ve a cada una de esas superficies.

Fi_s3=F_o+1I1_3

¢) Siun cuerpo i estd completamente rodeado por N cuerpos j,

N
ZFi_j:1

Jj=1

Combinando las dos propiedades anteriores, los factores de forma con que la esfera mayor (2) ve

a la menor (1) y a s{ misma, cumplen la relacién:
1=F 1 +F
d) Reciprocidad. Para dos cuerpos cualquiera, de dreas A; y Asg,
A Fy o = AsFyq
e) Si desde un cuerpo 1, el cuerpo 2 no es visible:
Fi_,=0

Por ejemplo, la esfera menor no se ve a si misma. Un plano tiene también un FF nulo respecto a

si mismo.

4.6. Interpretaciéon Circuital de las Ecuaciones de Radiacién en

Recintos Cerrados

Se puede hacer una interpretacion circuital de las ecuaciones de transferencia para radiacién térmica.
Esta interpretacion es util para resolver problemas que involucren pocas superficies, pero sobre todo para
entender el significado fisico de las resistencias térmicas radiativas. Para N superficies, teniamos las 2N
ecuaciones siguientes:
A€

I (B — Ji] (4.33)

j=N

j=N
Q=Y Qij=> (Ji—J)AF_; (4.34)
j=1

j=1
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En el caso particular de 2 superficies, se tiene:

A1€1
Q1= e [En1 — J1] (4.35)
A2€2
Q2 = (- [En2 — Jo] (4.36)
Q1=Qi_2= ()1 — L)AIFi_» (4.37)
Q2=Qa1=(Ja—J)A1F1» (4.38)

De las dos ultimas ecuaciones se observa que Q1=—Q2=0Q1_2=—0Q2_1=@Q. Por lo tanto, un mismo

flujo de calor atraviesa tres "resistencias” en la forma:

A161
Q= i-a) [En1 — Ji] (4.39)
Q= (11— )AIF o (4.40)
Age
Q=7 = 622) [J2 — Epa (4.41)

El mismo flujo pasa sucesivamente por puntos de potenciales E,1, Ji, Jo v E,2. Esta situacién se

puede representar por el siguiente diagrama de resistencias en serie:

A pesar de la no-linealidad de los flujos de calor con la temperatura (ley de Stefan-Boltzmann), se puede
establecer relaciones ”lineales” para el flujo de calor considerando como potenciales a los poderes emisivos
y radiosidades. Se observan dos tipos de resistencias: resistencias de forma, del tipo 1/AF, y resistencias de

reflexién, del tipo (1 — €)/Ae. Entonces, por simple inspeccién, el calor que fluye de 1 a 2 es:

Q* EnlenZ o U(T147T24)
) 1 (1—e2) =~ (1—e1) 1 (1—e2)
Arer + A1 F12 + Azea Arer + A1 F12 + Azea

(4.42)
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Este mismo resultado pudo haberse obtenido por resolucion directa del sistema de ecuaciones.
= Las resistencias de forma son mayores mientras menor sea el factor de forma entre dos superficies.

= Del mismo modo, las resistencias de reflexion crecen al disminuir la emisividad de una superficie, siendo

nulas para emisividad unitaria.

La solucién general del problema de dos superficies permite resolver los casos de placas paralelas

infinitas, cilindros concéntricos y esferas concéntricas.

4.6.1. Algunos Casos de 2 Superficies

= Placas paralelas infinitas: en este caso el FF es unitario y las dreas se consideran iguales:

Avo(T¢ - T4 Avo(T¢ — T4
Q= (1761) ( ;_ (127)62) = l i»li — 12) (443)
€1 + + €2 €1

€2

s Cilindros concéntricos infinitos: En este caso, si 1 es la superficie interior, Fjo=1.

- AIU(T14 - T24)
1y Allg;sz)

€1

Q (4.44)

» Un razonamiento similar se puede hacer para esferas concéntricas. Cuerpo no negro (1) de emisividad

e, rodeado por un cuerpo negro (2), cuya emisividad es 1. En este caso Fio=1:

= —2) — Aveo(T{ = T3) (4.45)
€ : + 1
4.6.2. Problema de 3 Cuerpos
El circuito se representa asi:
3
O 0
fal ~
v v W/

Eni 1 J2 En2
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El calor total que intercambia el cuerpo 1 con los demds (@) pasa entre los nodos E,; y Ji. En esa

rama actia la resistencia de reflexién. En el nodo J; este calor se divide en dos, Q12 y @13, que se envian a

las superficies 2 y 3 respectivamente. El intercambio directo entre pares de superficies se representa por las

trayectorias entre nodos de potenciales J. Si una de las superficies es negra, entonces J=F,,, y el potencial

En se traslada al punto de potencial J, y no existe la rama externa. El flujo de calor en la rama externa

se puede interpretar también como el calor que intercambia un cuerpo 1 con los alrededores (exterior de la
cavidad). Por lo tanto, si una superficie (1) estd aislada, Q1=0, con lo cual

0= (1’4_16611) [Eny — J4] (4.46)

Entonces F,1=J;. Una superficie aislada se comporta entonces como una superficie negra, cualquiera

que sea su emisividad. Finalmente se observa que si una superficie estd aislada (por ejemplo, la 3 en el

diagrama), al no existir intercambio con el exterior se suprime la rama externa. Entonces la superficie 3 se

convierte en una trayectoria adicional (1-3-2) para el intercambio directo entre 1 y 2. Entonces se dice que

una superficie aislada es "rerradiante”, ya que entrega a algunos cuerpos de la cavidad todo el calor que

recibe de otros cuerpos de la misma.

Una superficie aislada o rerradiante no tendrd una temperatura impuesta, ya que la condicién de
temperatura impuesta es incompatible con la de flujo de calor impuesto. En consecuencia, esa superficie

tomard la temperatura apropiada para entregar todo el calor que recibe.

4.7. Radiacién Combinada con Otros Modos de Transferencia de

Calor

En muchas situaciones practicas la radiacion se da en combinacién con otros modos. El tratamiento de
estos casos dependera de si se conoce o no la temperatura de la superficie radiante. La disipacién total desde
una superficie serd la suma de las contribuciones convectivas y radiativas. Si la temperatura de la superficie
es conocida, el calculo es directo. En cambio, si la temperatura de la superficie no es conocida, entonces los
flujos de calor radiativos y convectivos estan acoplados, y para determinar el calor total que se entrega se
debe determinar primero la temperatura superficial. E1 acoplamiento entre los flujos se resuelve por
medio de balances térmicos que involucren todos los modos de transferencia que actian en un

caso dado.

Ejemplo: Placa plana sometida a radiacién solar incidente, y con un flujo de aire paralelo a ésta: La
radiacién solar, G=600 W/m?2, y la placa tiene una absortividad de 0.8. La placa radia una energia que es
funcién de su temperatura superficial, 7}, hacia el espacio a 0°C. El espacio, a Tj, se comporta como cuerpo
negro, ya que no devuelve la radiacién que se le envia. El aire incidente estd a Ty=20°C. Conociendo la
velocidad del aire, las dimensiones de la placa y las propiedades del aire se puede determinar el coeficiente

convectivo, h. La placa radia hacia el espacio una energia

Q, = Aea(Tg — T
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La placa entrega por convecciéon una energia
Q. = ANMT, — Tp)
La energia incidente que es absorbida por la placa es:
GAa = GAe

El balance de calor para la placa es:

GAe = Aeo (T — T)}) + AWT, — Ty)

De este balance se puede determinar la temperatura 7, y con ella, evaluar el calor entregado por
la placa. Para encontrar T, todas las temperaturas (incluyendo las de los términos convectivos) se deben
expresar en escala absoluta. Los balances de este tipo, una vez reemplazados los valores, se reducen a
ecuaciones de la forma:

Ty +bT,+c=0

Que se resuelven por iteracién. Generalmente habra una solucién valida, con T}, positiva. Habra otras
soluciones, con 7T}, negativa, pero como 7T}, es una temperatura absoluta, estas soluciones no tienen significado

fisico.



Capitulo 5

Problemas Propuestos

1. Una barra cilindrica de combustible nuclear, de conductividad 55 W/mK y 8 ¢m de didmetro, esta colo-
cada dentro de un tubo de acero 316, cuyos didmetros exterior e interior son de 10 cm y 8 cm respecti-
vamente. La superficie exterior del tubo de acero estd expuesta a un fluido a 250°C, con un coeficiente
convectivo de 3000 W/m2K. Con una tasa de generacién uniforme de energia en la barra de com-

bustible, se requiere que la méaxima temperatura en el tubo no exceda los 300°C. Determine:

a) La temperatura de la superficie externa del tubo.
b) La tasa de generacién de energia (W/m?)

¢) La méxima temperatura en la barra de combustible
La conductividad térmica del acero empleado es de 13.4 W/mK.

2. Una pared plana de espesor y conductividad dados se encuentra sometida a un flujo de calor uniforme
en la pared izquierda, (qo W/m?), proveniente de una fuente remota (radiacién solar). A ambos lados
de la pared hay conveccién: a la izquierda de la pared la temperatura del aire es T y el coeficiente
convectivo es h1, mientras que a la derecha los datos correspondientes son T», ho. Formule el problema

en funcién de los datos para obtener el flujo de calor a través de la placa.

3. Sedebe aislar un horno de paredes planas metalicas. Sabiendo que las paredes del horno pueden alcanzar
temperaturas de hasta 400°C, se desea aislarlas de modo que la temperatura exterior de la aislacién
sea de 50°C. Se dispone de dos materiales aislantes, uno de los cuales es de conductividad muy baja
(0,036 W/mK) pero de alto precio y otro més barato pero de conductividad mayor (0.18 W/m?). Este
ultimo material tiene una temperatura maxima de trabajo de 200°C. La cara exterior de la aislacion
estard expuesta a aire a 30°C, con un coeficiente convectivo de 10 W/m? K. Usando ambos materiales,

determine los espesores requeridos para cumplir las condiciones de temperatura especificadas.

4. DISENO DE UN INTERCAMBIADOR DE CALOR. Se debe enfriar un caudal de agua caliente de 1
kg/s de 90 a 60° C mediante un segundo fluido (agua fria), que estd disponible con un caudal mayor

(2 kg/s), a una temperatura de 40°C. Para esta aplicacién se disefiard un intercambiador de calor.

74
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Se decide usar un intercambiador de tubos concéntricos, y de experiencia previa se determina que
los didmetros interior y exterior del tubo central, serdn de 0.0381 y 0.03048 m respectivamente. La
conductividad del material del tubo es de 50 W/mK. El calor especifico del agua es de 4180 J/kgK . Se
determina también que los coeficientes convectivos seran de 4366 y 7600 W/m?2K para el fluido caliente
y el frio respectivamente (a pesar de usar agua a ambos lados de la pared los coeficientes individuales
difieren debido a la diferencia de caudales). El intercambiador operard en contracorriente. Usando
los balances y la ecuacién de transferencia obtenga el drea de intercambio necesaria (drea exterior del
tubo). Determine también la longitud del intercambiador (De ser necesario indique el nimero necesario

de tramos en serie, de 4 m de largo c¢/u), la eficiencia y el nimero de unidades de transferencia.

5. ALETA DE DOS MATERIALES. Se tiene una aleta rectangular de espesor b y ancho [, adosada a una
pared a T},. El medio circundante estd a T, y el coeficiente convectivo es h. La aleta estd compuesta de
dos partes: desde x=0 hasta r=L1, esta hecha de un material de conductividad térmica k;. A mayores
valores de x la aleta continiia con un segundo tramo, también de largo L1, pero de otra conductividad
térmica (ko). Se puede suponer que el extremo es adiabdtico. Plantee las ecuaciones para determinar
las temperaturas en el punto de unién y en el extremo. Se puede definir el origen de coordenadas en el

punto de unién.

6. El tubo interior de un intercambiador de calor de tubos concéntricos tiene didmetros interior y exterior
de 0.0221 y 0.0254 m respectivamente. El tubo es de acero, y su conductividad térmica es de 40 W/mK.
Se desea mejorar el coeficiente global de transferencia de calor de este intercambiador mediante la
adicién de 20 aletas longitudinales (del mismo material que el tubo), dispuestas radialmente en la
superficie exterior del tubo. Las aletas tendran un espesor de 1 mm, y una longitud de 7 mm. Calcule
el coeficiente global de transferencia de calor (basado en el drea interna) de este intercambiador. El
coeficiente convectivo en la superficie interior (sin aletas) es de 100 W/m2K . Para la superficie exterior
del tubo y las aletas, el coeficiente convectivo es de 40 W/m?K. Nota: En el interior del tubo circula

el fluido A y en el exterior el fluido B del problema siguiente.

7. Se debe enfriar un fluido A de 45°C a 27°C. El caudal de este fluido es de 0.2 kg/s y su calor especifico
es de 2000 J/kgK. El fluido frio (B) tiene un caudal de 0.17 kg/s, su temperatura de entrada es
de 15°C, y su calor especifico es de 2500 J/kgK. Se debe disenar un intercambiador de calor para
esta aplicacion. El diseno de un intercambiador consiste en elegir la geometria del intercambiador, la
disposicién de flujos en éste, y determinar el area de transferencia necesaria. Se elige la geometria del
problema del intercambiador de tubos concéntricos con aletas, y la disposicién en contracorriente. Se
pide determinar el drea que debe tener el intercambiador. (Para simplificar, determine el drea interna).
Nota: Si Ud. no logré determinar el coeficiente global de transferencia en el intercambiador con aletas,
puede disenarlo eligiendo la misma geometria, pero sin aletas. Esto dard un drea mayor que en el caso

de usar aletas.

8. Desde un horno se extraen ladrillos a 1300°C, para que sean enfriados por aire, que estd a 30°C.
Si las dimensiones de un ladrillo son de 6 ¢m, 9 ¢cm y 20 cm, y el coeficiente convectivo es de 100

W/m?K sobre todas sus superficies, encuentre la temperatura central del ladrillo, 30 minutos después
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10.

11.

12.

de ser sacado del horno. Propiedades del ladrillo: Conductividad térmica: 0.72 W/mK, Densidad: 1920
kg/m?, Calor especifico: 1000 J/kgK.

BALANCES DE ENERGIA Y ECUACION DE TRANSFERENCIA. Se debe calentar 5000 kg/hr de
un aceite (C=2500 J/kgK) desde 90°C hasta 30°C. Para esto se tiene un caudal de agua de 3000
kg/hr, (C=4180 J/kgK) disponible a 20°C. Se usard un intercambiador de tubos concéntricos en

contracorriente. Determinar:

a) Calor intercambiado y temperatura de salida del agua.

b) Diferencia de temperatura logaritmica, producto UA y N° de unidades de transferencia del inter-

cambiador necesario.

¢) Calor mdximo que serfa posible transferir con las condiciones de entrada dadas. Eficiencia del

intercambio, con el intercambiador especificado en b.

EVALUACION DE UN COEFICIENTE CONVECTIVO. El mismo caudal de agua del problema
anterior (3000 kg/hr, 20°C) ingresa a un tubo de 2.54 em de didmetro interior. Para una longitud de 4
metros de tubo, determine la temperatura de salida y el calor transferido, considerando que esta vez la
pared estd sometida a una temperatura uniforme de 100°C. Indicacion: Use la forma de la ecuacién de

Sieder Tate que se adapte a este caso. Para simplificar los célculos, considere las propiedades del agua
como constantes: Viscosidad = 5,48 x 10™* kg/ms, Conductividad = 0.643 W/mK, C= 4180 J/kgK.

CALOR TOTAL TRANSFERIDO DESDE UNA PLACA PLANA. Una placa plana de 2 m de ancho
por 4 m de largo estd a 50°C. En la direccién del lado més largo fluye aire a 0°C, con una velocidad
de corriente libre de 1.8 m/s, paralelo a la placa. Encuentre el calor total transferido por la placa al
aire. Indicacién: Utilice el coeficiente convectivo medio para la placa. Considere también constantes
las propiedades del aire: Viscosidad = 1,85 x 1075 kg/ms, Conductividad = 0.0262 W/mK, C = 1005
J/kgK, Densidad = 1.177 kg/m?>.

Este problema, se puede dividir en partes. Una placa metélica cuadrada de 1 m de lado debe someterse
a un tratamiento térmico, para lo cual se debe mantener a una temperatura de 600 K por un tiempo
prolongado. Para lograr esto, se la somete a radiacién infrarroja proveniente de otro cuerpo de la misma
forma y dimensiones, paralelo y frontalmente opuesto al primero. El calefactor tiene una emisividad
de 0.9 y una temperatura de 1000 K, mientras la emisividad del cuerpo receptor (o absorbedor) es
de 0.5. Ambas placas estan separadas por una distancia de 1 m. La operacién se realiza en un recinto
grande, negro, cuyas paredes estdn a 300 K. Este recinto puede considerarse como un tercer cuerpo
que completa un cubo con las placas calefactora y absorbedora. Se desea conocer la transferencia neta

de calor que recibe la superficie absorbedora.

a) Caracterice la situacién mediante un diagrama circuital, identificando los potenciales incégnitos,

las direcciones de los flujos, y las resistencias que se deben determinar.

b) Calcule los factores de forma involucrados en este problema, las resistencias de forma y las re-

sistencias de reflexién.
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¢) Resuelva el circuito o el sistema de ecuaciones equivalente para determinar la transferencia neta

de calor que recibe la superficie absorbedora.

Factor de forma para dos rectdngulos iguales y paralelos, de lados a y b, directamente opuestos, a
distancia c. Sean X=a/c; Y=b/c.

—_ 2 (1+ X314+ Y2\ 205, 1 X
Fi_o = XV Zn( X2 1 ve + X1 +Y*)"tan 15 v7)s
+—e |V (1 4+ X)) tan™! Y — Xtan™Y(X) — Ytan ' (Y)
XY (1+ X2)05

13. CONVECCION NATURAL. La ventana de un recinto habitable tiene 2.5 m de ancho y 2 m de altura,
y separa el medio interior del exterior a la habitacion, los cuales estdan a temperaturas medias de 15 y
23°C respectivamente. Supongamos que el vidrio tiene un espesor despreciable, y que la temperatura
de éste es de 19°C.

a) Calcule la pérdida de calor desde el medio interior al exterior por unidad de tiempo (80 %).

b) ;Cual es la direccién de los flujos resultantes sobre la superficie del vidrio en el exterior y en el

interior del recinto?.

14. CONDENSACION. Un recipiente de seccion trapezoidal se usa para condensar vapor de agua saturado
a 100 °C y 1 atmésfera. Las paredes del recipiente estdn a 85 °C. El fondo de recipiente tiene 2 mx2
m de seccion. Dos lados opuestos de éste son verticales mientras, que los otros dos estan inclinados
en 45° respecto a la horizontal. Aunque hay una evacuacién de condensado en el fondo del recipiente,
se considera que por haber un pequeno nivel de liquido, esta superficie es inactiva para condensacion.
La altura del recipiente es de 0.8 m. Estime la cantidad total de condensado producido por unidad
de tiempo (80%). ;Dénde es mayor la produccién de condensado, en las superficies verticales o en
las inclinadas (20 %)?. Propiedades del aire: Propiedades del aire: p=1.177 kg/m?, v=1.57 x107°,
k=0.0262 W/mK, C=1006 J/kgK, f=1/Tw.

15.  Enlos siguientes problemas se debe identificar y aplicar las correlaciones necesarias, usando las propiedades
fisicas relevantes obtenidas de las tablas que se entregan. Se pretende que usted obtenga una idea com-
parativa de los 6rdenes de magnitud de los coeficientes convectivos y flujos de calor esperables en
fendmenos de conveccion natural, ebullicién y condensacién en condiciones geométricas y térmicas
comparables. La geometria a considerar es comtn a los tres problemas y es un tubo horizontal de 1
pulgada (2.54 ¢m.) de didmetro, colocado en un recipiente paralelepipedo cuyo lado mayor es parale-
lo al tubo. Los limites de temperatura son los mismos en los tres problemas. El fluido considerado
en todos ellos es agua (o el sistema agua-vapor). Los tres problemas son totalmente independientes.
EBULLICION: Se evapora agua a presion atmosférica en un recipiente rectangular, abierto en su parte
superior, que contiene un tubo horizontal de una pulgada de didmetro, que actiia como superficie cale-
factora sumergida. La temperatura de esta superficie se mantiene en 150°C mediante la circulacién de

un aceite mineral por el interior. Determine el coeficiente convectivo para la ebullicién nucleada sobre
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16.

17.

esta superficie (C'sf=0.013). Obtenga el calor transferido y la cantidad de agua evaporada, ambos por

unidad de tiempo y por unidad de longitud del tubo.

CONVECCION NATURAL. Supongamos ahora que el recipiente esta cerrado y que la presurizacién
resultante impide la ebullicién. La superficie calefactora se mantiene a 150°C, y la masa de agua se
mantiene también a 100°C mediante una adecuada evacuacién de calor por las paredes del recipiente.
Al no haber ebullicién debido a la presurizacion, el mecanismo de transferencia de calor al agua serd el
de conveccion natural. Determine el coeficiente convectivo y el calor transferido por unidad de tiempo

y por unidad de longitud del tubo. Suponga que las propiedades del agua se pueden evaluar a 100°C.

CONDENSACION. El recipiente estd cerrado y se inyecta en él vapor saturado a 150°C. La temper-
atura de la pared del tubo es de 100°C, lo que se logra mediante la circulacién de un fluido refrigerante
por el interior. En estas condiciones se producird condensacién sobre el tubo. Determine el coeficiente
convectivo medio sobre la superficie del tubo y el calor transferido, asi como la tasa de condensacion

por unidad de tiempo y de longitud del tubo.
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