
http://gratislibrospdf.com/



Factores de conversión 

DIMENSiÓN 

Ace leración 

. Área 

Densidad 

Energía, calor, 
trabajo, energía 
interna, enta lpía 

Fuerza 

Flujo de calor 

Rapidez de genera­
ción de ca lor 

Coeficiente de trans­
ferenc ia de calor 

Longitud 

Masa 

Potencia, rapidez de 
transferencia de 
ca lor 

Presión 

Calor específico 

MÉTRICA 

1 m/s2 = 100 cm/s2 

1 m2 = 104 cm2 = 106 mm2 

= 10- 6 km 2 

1 g/cm3 = 1 kg/L = 1 000 kg/m3 

1 kJ = 1000 J = 1 000 Nm = 1 kPa . m3 

1 kJ/kg = 1 000 m2/s2 

1 kWh = 3 600 kJ 
1 cal t = 4 .184 J 
1 IT cal t = 4.1868 J 
1 Cal t = 4.1868 kJ 

1 N = 1 kg· m/s2 = 105 dina 
1 kgf = 9.80665 N 

1 W/cm2 = 104 W/m2 

1 W/cm3 = 106 W/m3 

1 W/m2 . oC = 1 W/m2 . K 

1 m = 100 cm = 1 000 mm 
1 km = 1000 m 

1 kg = 1000 g 
1 tonelada métrica = 1 000 kg 

1 W = 1 J/s 
1 kW = 1000 W = l.341 hp 

1 hp+ = 745 .7 W 

1 Pa = 1 N/m2 

1 kPa = 103 Pa = 10- 3 MPa 
1 atm = 1Ol.325 kPa = l.01325 bars 

= 760 mm Hg a O°C 
= l.03323 kgf/cm2 

1 mmHg = 0 .1333 kPa 

1 k.J/kg . oC = 1 kJ/kg . K 
= 1 J/g . oC 

* Factor de conversión exacto entre unidades métr icas e inglesas. 

MÉTRICA/INGLESA 

1 m/s2 = 3.2808 ftls2 

1 ftls2 = 0.3048* m/s2 

1 m2 = 1550 in2 = 10.764 ft2 
1 ft2 = 144 in2 = 0.09290304* m2 

1 g/cm 3 = 62.428 Ibm/ft3 = 0.036 127 Ibm/in3 

1 Ibm/in3 = 1 728 Ibm/ft3 

1 kg/m3 = 0.062428 Ibm/fP 

1 kJ = 0.94782 Btu 
1 Btu = l.055056 kJ 

= 5.40395 psia . ft3 = 778.169 Ibf . ft 
1 Btu/lbm = 25037 ft2/S2 = 2.326* kJ/kg 
1 kJ/kg = 0.430 Btu/ lbm 
1 kWh = 3412.14 Btu 
1 therm = 105 Btu = l.055 x 105 kJ 

(gas natural ) 

11bf = 32.174Ibm · ft/s2 = 4 .44822 N 
1 N = 0.22481 Ibf 

1 W/m2 = 0.3171 Btu/h . ft2 

1 W/m3 = 0.09665 Btu/h . ft3 

1 W/m2 . oC = 0 .17612 Btu/h . ft2 . °F 

1 m = 39.370 in = 3 .2808 ft = l.0926 yd 
1 ft = 12 in = 0.3048* m 
1 milla = 5280 ft = l.6093 km 
1 in = 2.54* cm 

1 kg = 2.2046226 Ibm 
1 Ibm = 0.45359237 *. kg 
l anza = 28.3495 g 
1 slug = 32.174 Ibm = 14.5939 kg 
1 tonelada corta = 2000 Ibm = 907 .1 847 kg 

1 kW = 3412.14 Btu/h 
= 737.56 Ibf . ftls 

1 hp = 550 Ibf . ft/s = 0.7068 Btu/s 
= 42.41 Btu/min = 2544.5 Btu/h 
= 0.74570 kW 

1 hp de caldera = 33475 Btu/h 
1 Btu/h = l.055056 kJ/h 
1 tonelada de refrigeración = 200 Btu/min 

1 Pa = l.4504 x 10- 4 psia 
= 0 .020886 Ibflft2 

1 psia = 144 Ibf/ft2 = 6.894757 kPa 
1 atm = 14.696 psia = 29.92 in Hg a 30°F 
1 inHg = 3.387 kPa 

1 Btu/lbm . °F = 4.1 868 kJ/kg . oC 
1 Btu/lbmol . R = 4.1868 kJ/kmol . K 
1 kJ/kg . oC = 0 .23885 Btu/lbm . °F 

= 0.23885 Btu/ lbm . R 

t Originalmente, la ca loría se def ine como la cant idad de calor necesaria para elevar la temperatura de 1 g de agua en 1°C, pero varía con la presión . La caloría 
de la tabla internacional de vapor de agua (lT) (preferida en general por los ingen ieros) es, por definición, exactamente 4.1868 J Y corresponde al ca lor 
específico del agua a 15°C. La caloría termodi nám ica (genera lmente preferída por los f ísicos) es, por def inición, exactamente igual a 4.184 J Y corresponde al 
calor específico del agua a la temperatura ambiente. La diferencia entre las dos es alrededor del 0.06%, lo cual es despreciable. La Caloría, con letra in ic ial 
mayúscula, que usan los especialistas en nutric ión en realidad es una kiloca loría (1 000 ca lorías IT). 

1 Cal:>allo de potencia mecánico. El caballo de potenc ia eléctrico se toma exactamente como 746 W. 
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DIMENSiÓN 

Volumen específico 

Temperatura 

Conductividad 
térmica 

Resistencia térmica 

Velocidad 

MÉTRICA 

1 m3/kg = 1 000 Ukg 
= 1000 cm3/g 

T\K) = WC) + 273.15 
6. T\K) = 6. WC) 

1 W/m . oC = 1 W/m . K 

l °C/W = 1 K/W 

1 mis = 3.60 km/h 

MÉTRICA/INGLESA 

1 m3/kg = 16.02 ft3/1bm 
1 ft3/1bm = 0.062428 m3/kg 

T\R) = WF) + 459.67 = 1.8 T\K) 
WF) = 1.8 WC) + 32 
6. WF) = 6. T\R) = 1.8* 6. T\K) 

1 W/m . oC = 0 .57782 Btu/h . ft . °F 

1 K/W= 0.52750°F/h . Btu 

1 mis = 3 .2808 ftls = 2.237 mi/h 
1 mi/h = 1.46667 ftls 
1 mi/h = 1.609 km/h 

Viscosidad dinámica 1 kg/m . s = 1 N . s/m2 = 1 Pa . s = 10 poise 1 kgim . s = 2 419.1Ibf/ft · h 
= 0.020886 Ibf . s/ft2 

Viscosidad ci nemática 

Volumen 

1 m2/s = 104 cm2/s 
1 stoke = 1 cm2/s = 10- 4 m2/s 
1 m3 = 1 000 L = 106 cm3 (ce) 

Algunas constantes físicas 
Constante universal de los gases 

Aceleración estándar de la gravedad 

Presión atmosférica estándar 

Constante de Stefan-Boltzmann 

Constante de Boltzmann 

Velocidad de la luz en vacío 

Velocidad del sonido en aire seco a O°C y 1 atm 

Calor de fusión del agua a 1 atm 

Calor de vaporizaci9n del agua a 1 atm 

= 5.8016 X 10- 6 Ibf . h!ft2 

1 m2/s = 10.764 ft2/s = 3.875 x 104 ft 2/h 
1 m2/s = 10.764 ft2/s 
1 m3 = 6.1024 x 104 in3 = 35.315 ft3 

= 264.17 gal (E.U.) 
1 galón E.U. = 231' in3 = 3.7854 L 
1 onza fluida = 29.5735 cm3 = 0.0295735 L 
1 galón LU . = 128 onzas fluidas 

R" = 8.31447 kJ/kmol . K 
= 8 .31447 kPa . m3/kmol . K 
= 0.0831447 bar· m3/kmol . K 
= 82.05 L . atm/kmol . K 
= 1.9858 Btu/lbmol . R 
= 1 545.35 ft . Ibf/ lbmol . R 
= 10.73 psia . ft3/1bmol . R 

g = 9.80665 m/s2 

= 32 .174 ft/s2 

1 atm = 101.325 kPa 
= 1.01325 bar 
= 14.696 psia 
= 760 mmHg (O°C) 
= 29.9213 inHg (32°F) 
= 10.3323 mH 20 WC) 

(T = 5.6704 X 10- 8 W/m 2 . K4 
= 0 .1714 X 10- 8 Btu/h . ft2 . R4 

k = 1.380650 X 10- 23 J/K 

e = 2.9979 x 108 mis 
= 9.836 x 108 ft/s 

e = 331.36 mis 
= 1089 ft/s 

hif = 333.7 kJ/kg 
= 143:5 Btú/lbm 

h¡g = 2257.1 kJ/kg 
= 970.4 Btu/l bm 
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FUNDAMENTOS 

La transferencia de calor y de masa es una ciencia básica que trata de la 
rapidez de transferencia de energía térmica. Tiene una amplia área de 
aplicaCión que va desde los sistemas biológicos hasta los aparatos domés­

ticos comunes, pasando por los edificios residenciales y comerciales, los pro­
cesos industriales, los aparatos electrónicos y el procesamiento de alimentos. 
Para este curso, se parte de la idea que los estudiantes tienen bases adecuadas 
en cálculo y física. Igualmente, resulta conveniente completar los primeros 
cursos en termodinámica, mecánica de fluidos y ecuaciones diferenciales 
antes de abordar el estudio de la transferencia de calor. Sin embargo, los con­
ceptos pertinentes que pertenecen a estos temas son presentados y revisados 
según se va necesitando. 

OBJETIVOS 
Este libro está dirigido a los estudiantes de ingeniería de licenciatura, en su se­
gundo o tercer año, y a ingenieros en ejercicio de su profesión, como libro de 
consulta. Los objetivos de este texto son: 

• Cubrir los principios básicos de la transferencia de calor. 

• Presentar una gran cantidad de ejemplos de ingeniería del mundo real 
para dar a los estudiantes un sentido acerca de cómo se aplica la trans­
ferencia de calor en la práctica de la ingeniería. 

• Desarrollar una comprensión intuitiva de la transferencia de calor, al re-
saltar la física y los argumentos físicos. 

Esperamos que este libro, a través de sus cuidadosas explicaciones de los con­
ceptos y del uso de numerosos ejemplos prácticos y figuras , ayude a los estu­
diantes a desarrollar las habilidades necesarias para tender un puente entre la 
brecha del conocimiento y la confianza para su apropiada aplicación. 

En la práctica de la ingeniería, cada vez está cobrando más importancia con­
tar con cierta comprensión de los mecanismos de la transferencia de calor, ya 
que ésta desempeña un papel crítico en el diseño de vehículos, plantas gene­
radoras de energía eléctrica, refrigeradores, aparatos electrónicos, edificios y 
puentes, entre otras cosas. Incluso un chef necesita tener una comprensión in­
tuitiva del mecanismo de la transferencia de calor para cocinar los alimentos 
"de manera correcta", ajustando la rapidez con que se da esa transferencia. 
Puede ser que no estemos conscientes de ello, pero aplicamos los principios 
de la transferencia de calor cuando buscamos la comodidad térmica. Aislamos 
nuestros cuerpos al cubrirlos con gruesos abrigos en invierno y minimizamos 
la ganancia de calor por radiación al permanecer en lugares sombreados du­
rante el verano. Aceleramos el enfriamiento de los alimentos calientes al so­
plar sobre ellos y nos mantenemos calientes en el tiempo frío al abrazarnos y, 
de este modo, minimizar el área superficial expuesta. Es decir, aplicamos co­
tidianamente la transferencia de calor, nos demos o no cuenta de ello. 

ENFOQUE GENERAL 
Este trabajo es el resultado de un intento por tener un libro de texto para un 

. curso sobre transferencia' de calor con orientación práctica, dirigido a los es­
tudiantes de ingeniería. En el texto se cubren los temas estándar de la trans-
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ferencia de calor, resaltando las aplicaciones de la física y del mundo real. 
Este enfoque está más alineado con la intuición de los estudiantes y hace que 
se disfrute más el aprendizaje de la materia. 

La filosofía que contribuyó a la sorprendente popularidad de las ediciones 
anteriores de este libro ha permanecido inalterada en esta edición. A saber, 
nuestra meta ha sido ofrecer un libro de texto para ingeniería que: 

• Se comunique directamente con las mentes de los ingenieros del mañana 
de una manera sencilla y, no obstante, precisa. 

• Conduzca a los estudiantes hacia una comprensión clara y una captación 
firme de los principios básicos de la transferencia de calor. 

• Aliente el pensamiento creativo y desarrolle una comprensión más pro­
funda y una sensación intuitiva de la transferencia de calor. 

• Sea leído por los estudiantes con interés y entusiasmo, en lugar de que 
se use como una ayuda para resolver problemas. 

Se ha hecho un esfuerzo especial a fin de recurrir a la curiosidad natural de los 
estudiantes y para ayudarles a examinar las diversas facetas de la excitante 
área de contenido de la transferencia de calor. La entusiasta respuesta que 
recibimos de los usuarios de las ediciones anteriores -desde las pequeñas 
hasta las grandes universidades en todo el mundo-- indica que nuestros obje­
tivos se han alcanzado en gran medida. Nuestra filosofía se basa en que fa 
mejor manera de aprender es a través de la práctica. Por lo tanto, a lo largo de 
todo el libro se ha realizado un esfuerzo especial para reforzar el material que 
se presentó con anterioridad. 

Los ingenieros de ayer consumieron gran parte de su tiempo sustituyendo 
valores en las fórmulas y obteniendo los resultados numéricos. Sin embargo, 
en la actualidad, las manipulaciones de las fórmulas y la trituración de los 
números se están dejando a las computadoras. El ingeniero de mañana tendrá 
que contar con una clara comprensión y una firme captación de los principios 
básicos, de modo que pueda entender incluso los problemas más complejos, 
formularlos e interpretar los resultados. Se hace un esfuerzo consciente para 
resaltar estos principios básicos, dando al mismo tiempo a los estudiantes una 
perspectiva acerca de cómo usar las herramientas en la práctica de la inge­
niería. 

lO NUEVO EN ESTA EDICiÓN 
Se conservaron todas las características básicas de la edición anterior al mismo 
tiempo que se agregan nuevas. El cuerpo principal del texto permanece en gran 
parte inalterado, excepto que se amplió la cobertura de la convección forzada a 
tres capítulos y la cobertura de la radiación, a dos. Los tres capítulos de aplica­
ciones se eliminaron para mantener el libro en un tamaño razonable. A continua­
ción, se resaltan los cambios más significativos en esta edición. 

UN TíTULO NUEVO 
El título del libro se cambia a Transferencia de calor y masa: Un enfoque 
práctico con el fin de atraer la atención hacia la cobertura del tema de la trans­
ferencia de masa. Todo lo relacionado con esta última, incluida la convección 
de masa y la migración del vapor a través de los materiales de construcción, 
se introduce en un capítulo completo (capítulo 14). 

COBERTURA AMPLIADA DE lA CONDUCCiÓN 
TRANSITORIA 
En esta ocasión, la cobertura del capítulo 14, Conducción transitoria del calor, 
se amplía para incluir 1) la deducción de los números adimensionales de Biot 
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y de Fourier, al presentar en forma no dimensional la ecuación de conducción 
del calor así como las condiciones en la frontera e inicial, 2) la deducción de 
las soluciones analíticas de una ecuación de conducción transitoria unidimen­
sional, aplicando el método de separación de variables, 3) la deducción de la 
solución de una ecuación de conducción transitoria en el medio semiinfinito, 
aplicando una variable de semejanza y 4) las soluciones de la conducción 
transitoria del calor en medios serniinfinitos, para diferentes condiciones en la 
frontera, como flujo especificado de calor y pulso de energía en la superficie. 

PROBLEMAS DE EXAMEN DE FUNDAMENTOS 
DE INGENIERíA (FI) 
Para preparar a los estudiantes para el Fundamentals of Engineering Exam 
(Examen de Fundamentos de Ingeniería), que se está volviendo más importante 
para los criterios ABET 2000 basados en los resultados, y a fin de facilitar las 
pruebas de selección múltiple, al término de los conjuntos de problemas de 
cada capítulo, se incluye alrededor de 250 problemas de selección múltiple. 
Para reconocerlos con facilidad, están colocados bajo el título de "Problemas 
de examen de fundamentos de ingeniería (PI)". Estos problemas están pensa­
dos para comprobar la comprensión de los fundamentos y para ayudar a los 
lectores a evitar las equivocaciones comunes. 

TRANSFERENCIA DE CALOR 
A MICROESCALA 
Las invenciones recientes de sistemas a microescala y nanoescala, así como el 
desarrollo de aparatos a microescala y nanoescala continúan planteando 
nuevos retos; asimismo, la comprensión del flujo de fluidos y de la transfe­
rencia de calor a esas escalas se está volviendo más importante cada día. En el 
capítulo 6 se presenta la transferencia de calor a microescala como un tema de 
interés especial. 

CAMBIOS EN EL CONTENIDO Y REORGANIZACiÓN 
DEL MISMO 
Con excepción de los cambios ya mencionados, se hacen pequeñas modifica­
ciones en el cuerpo principal del texto, se agregan casi 400 problemas nuevos 
y se revisan muchos de los existentes. Enseguida se resumen los cambios que 
vale la pena hacer notar: 

• El título del capítulo 1 se cambia a "Introducción y conceptos básicos". 
Algunas ilustraciones se reemplazan por fotografías y se eliminan varios 
problemas de repaso sobre la primera ley de la termodinámica. 

• El capítulo 4, "Conducción transitoria del calor", se revisa en gran parte, 
como se explicó con anterioridad, para incluir los fundamentos teóricos 
y los detalles matemáticos de las soluciones analíticas. 

• En el capítulo 6 ahora se tiene el tema "Transferencia de calor a micro­
escala", contribución del Dr. Subrata Roy, de la Kettering University. 

• En el capítulo 8 ahora se tiene el tema "Flujo de transición en tubos", 
contribución del Dr. Afshin Ghajar, de la Oklahoma State University . 

• El capítulo 13, "Intercambiadores de calor", se convierte en el capítulo 11. 

COMPLEMENTOS 
Esta obra cuenta con interesantes complementos que fortalecen los procesos 
de enseñanza-aprendizaje, así como la evaluación de los mismos, los cuales se 
otorgan a profesores que adoptan este texto para sus cursos. Para obtener más 
información y conocer la política de entrega de estos materiales, contacte a 
su representante McGraw-Hill. 

" . xvii .. 
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Aire 

FIGURA 9-1 
Enfriamiento de un huevo cocido en un 
medio ambiente más frío por convección 
natural. 

La temperatura del aire adyacente al huevo es más 
elevada y, por consiguiente, su densidad es más baja, 
puesto que a presión constante la densidad de un gas 
es inversamente proporcional a su temperatura. Por 
tanto, tenemos una situación en la que algo de gas de 
baja densidad o "ligero" está rodeado por un gas de al­
ta densidad o "pesado" y las leyes naturales dictan 
que el gas ligero suba. Esto no es diferente a que el 
aceite en un aderezo para ensalada hecho de vinagre 
y aceite suba hacia la patte superior (puesto que Pacei« 

< P vinagre) ' Este fenómeno se caracteriza de manera 
incorrecta mediante la frase "el calor sube", la cual 
debe entenderse como: el aire calentado sube. El es­
pacio que deja el aire más caliente en la vecindad del 
huevo es vuelto a llenar por el aire más frío cercano 
y la presencia de éste en el espacio inmediato al hue­
vo acelera el proceso de enfriamiento. La subida del 
aire más caliente y el flujo del más frío para ocupar 
su lugar continúan hasta que el huevo se enfría hasta 
la temperatura del aire circundante. 

ÉNFASIS SOBRE 
LA FíSICA 
El autor cree que el énfasis de la 
educación en el nivel licenciatura 
debe mantenerse en el desarrollo 
de un sentido de los mecanismos 
físicos subyacentes y en un do­
minio de la resolución de proble­
mas prácticos que es probable que 
el ingeniero encare en el mundo 
real. 

USO EFICAZ DE LA 
ASOCIACiÓN 

EJEMPLO 4-3 Cocimiento de huevos 

Una mente observadora no debe tener dificul­
tad en entender las ciencias de iflgeniería. 
Después de todo, los principios de éstas se 
basan en nuestras experiencias cotidianas y en 
observaciones experimentales. Por ejemplo, el 
proceso de cocinar sirve como un vehículo ex­
celente para demostrar los principios básicos 
de la transferencia de calor. 

Efectividad de la aleta 

Un huevo común se puede considerar como una esfera de 5 cm de diámetro 
(figura 4-21). Inicialmente el huevo está a una temperatura uniforme de 5°e y 
se deja caer en agua hirviendo a 95°e. Tomando el coeficiente de transferencia 
de calor por convección como h = 1200 W/m 2 • °e , determine cuánto ti empo 
transcurrirá para que el centro del huevo llegue a los 70oe. 

SOLUCiÓN Se cuece un huevo en agua hirviendo. Se debe determinar el tiem­
po de cocimiento del huevo. 

Suposiciones 1 El huevo tiene forma esférica con un radio de ro = 2.5 cm. 2 La 
conducción de calor en el huevo es unidimensional debido a la simetría térmi­
ca con respecto al punto medio. 3 Las propiedades térmicas del huevo y el coe­
ficiente de transferencia de calor son constantes. 4 El número de Fourier es T > 
0.2, de modo que se pueden aplicar las soluciones aproximadas de un térm ino. 

AUTODIDÁCTICO 

Las aletas se usan para mejorar la transferencia de calor y no se puede reco­
mendar su uso a menos que el mejoramiento de la transferencia justifique el 
costo adicional y la complejidad asociada con ellas. De hecho, no se tiene la 
seguridad de que la adición de aletas sobre una superficie mejorará la transfe­
rencia de calor. El desempeño de las aletas se juzga sobre la base del mejora­
miento en la transferencia de calor comparado con el caso en el que no se usan 
aletas. El desempeño de las aletas, expresado en términos de la efectividad de 
la aleta CalOla se define como (figura 3-44) 

El material del texto se introduce 
en un nivel que un estudiante pro­
medio puede seguir de manera có­
moda. Habla a los estudiantes, no 
por encima de los estudiantes. De 
hecho, es autodidáctico. El orden 
de la cobertura es desde lo simple 
hacia lo general. 

FIGURA 3-44 
EfeCli vidad de una aleta. 
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a) Bola de cobre 

FIGURA 4-1 

~ xxi 

USO EXTENSO DE 
ILUSTRACIONES 

HERRAMIENTAS 

La ilustración es una importante herramienta de aprendizaje 
que ayuda a los estudiantes a "obtener la imagen". La tercera 
edición de Transferencia de calor y de masa: Un enfoque prác­
tico contiene más figuras e ilustraciones que cualquier otro li­
bro de esta categoría. 

Una bola 'pequeña de cobre se puede vi­
sualizar como un sistema concentrado, 
pero no es posible con un rosbif. 

OBJETIVOS DE 
APRENDIZAJE 
Y 
RESÚMENES 
Cada capítulo empieza 
con un Panorama ge­
neral del material que 
se va a cubrir y con los 
O~jetivos de aprendi­
zaje específicos del ca­
pítulo. Se incluye un 
Resumen al final de 
cada capítulo, que pro­
porciona un repaso rá­
pido de los conceptos 
básicos y de las rela­
ciones importantes, y 
se señala la pertinencia 
del material. 

INTRODUCCiÓN 
Y CONCEPTOS BÁSICOS 

L
a termodinámica trata de la cantidad de transferencia de calor a medida 
que un sistema pasa por un proceso de un estado de equilibrio a otro y no 
hace referencia a cuánto durará ese proceso. Pero en la ingeniería a me­

nudo estamos interesados en la rapidez o razón de esa transferencia. la cual 
consti tuye el tema de la ciencia de la transferencia de ca/O/: 

Se inicia este capítulo con un repaso de los conceptos fundamentales de la 
termodinámica. mismos que forman el armazón para entender la transferencia 
de calor. En primer lugar. se presenta la relación entre el calor y otras formas 
de energía y se repasa el balance de energía. A continuación, se presentan los 
tres mecanismos básicos de la transferencia de calor: la conducción, la con­
vección y la radiación, y se discute la conductividad térmica. La conducción 

es la transferencia de energía de las partículas más energéticas de una sustan­
cia hacia las adyacentes, menos energéticas, como resultado de la interacción 
entre ellas. La convección es el modo de transferencia de calor entre una su­
perficie sólida y el líquido o gas adyacentes que están en movimiento, y com­
prende los efectos combinados de la conducción y del movimiento del fluido. 
La radiación es la energía emitida por la materia en forma de ondas electro­
magnéticas (o fotones), como resultado de los cambios en las configuraciones 
electrónicas de los átomos o moléculas. Se cierra este capítulo con una di s­
cusión acerca de la transferencia simultánea de calor. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Entender cómo están relacionadas entre sí la termodinámica y la transferencia de calor 

• Distinguir la energía térmica de las otras formas de energía, así como la transferencia 
de calor de las otras formas de transferencia de energía 

• Realizar balances generales de energía y ba lances de energ ía superficial 

• 

• 

• 
• 

Comprender los mecanismos básicos de transferencia de ca lor: la conducción, la co n­
vección y la radiación , así como la ley de Fourier de la transferencia de ca lor por con­
ducción, la ley de Newton del enfriamiento y la ley de Stefan-Boltzman de la radiación 

Ident ificar los mecanismos de transferencia de calor Que en la práctica ocurren de 
manera simultánea 

Darse cuenta del costo asociado a las pérdidas de ca lor, y 

Resolver diversos problemas de transferencia de ca lor Que se encuentran en la prác­
tica . 
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HERRAMIENTAS 

EJEMPLO 1-9 Efecto de la radiación sobre la comodidad térmica 

Es una experiencia común sentir "escalofrío" en invierno y "bochorno" en el ve· 
rano en nuestras casas, incluso cuando el ajuste del termostato se mantiene 
igual. Esto se debe al llamado "efecto de radiación", resultante del intercambio 
de calor por radiación entre nuestros cuerpos y las superficies circundantes de 
las paredes y el techo. 

NUMEROSOS 
PROBLEMAS 
RESUELTOS 
CON UN 
PROCEDIMIENTO 
SISTEMÁTICO DE 
RESOLUCiÓN 

Considere una persona que está parada en un cuarto mantenido a 22' C en to­
do momento. Se observa que las superficies interiores de las paredes, pisos y el 
techo de la casa se encuentran a una temperatura promedio de 10'C, en invier­
no, y de 25' C, en verano. Determine la razón de transferencia de calor por ra­
diac ión entre esta persona y las superficies circundantes, si el área superficial 
expuesta y la temperatura promedio de la superfic ie exterior de ella son de 1.4 
m2 y 30' C, respectivamente (figura 1-38). 

SOLUCiÓN Se van a determinar las razones de transferencia de calor por ra· 
diación entre una persona y las superficies circundantes que están a tempera· 
turas especificas en verano y en invierno. 

FIGURA 1-38 
Esquema para el ejemplo 1-9. 

Cada capítulo contiene varios 
ejemplos resueltos que aclaran el 
material e ilustran el uso de los 
principios básicos. En la resolu­
ción de los problemas de ejemplo, 
se aplica un procedimiento intui­
tivo y sistemático, manteniendo al 
mismo tiempo un estilo de conver­
sación informal. En primer lugar, 
se enuncia el problema y se identi­
fican los objetivos. Enseguida se 
plantean las hipótesis, junto con su 
justificación. Si resulta apropiado, 
se da una lista por separado de las 
propiedades necesarias para resol­
ver el problema. Este procedimien­
to también se aplica de manera uni­
forme en las soluciones presenta­
das en el manual de soluciones del 
profesor. 

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 No se con· 
sidera la transferencia de calor por convección. 3 La persona está por comple· 
to rodeada por las superficies interiores del cuarto. 4 Las superficies 
circundantes están a una temperatura uniforme. 
Propiedades La emisividad de una persona es. = 0.95 (tabla 1-6). 
Análisis Las razones netas de transferencia de calor por radiación del cuerpo 
hacia las paredes, techo y piso, en invierno y en verano, son 

Q rad. invierno = euAs (T: - Tn1rcd. inVierno) 

GRAN CANTIDAD DE PROBLEMAS 
DEL MUNDO REAL Al FINAL DEL 
CAPíTULO 
Los problemas que aparecen al final del capítulo están agrupados en 
temas específicos con el fin de facilitar la elección de los mismos, tanto 
para los profesores como para los estudiantes. Dentro de cada grupo de 
problemas se encuentran: 

• De Preguntas de concepto, identificados con una "C", para 
comprobar el nivel de comprensión de los conceptos básicos por 
parte del estudiante. 

• Los Problemas de repaso son de naturaleza más completa y no 
están ligados de manera directa con alguna sección específica de 
un capítulo; en algunos casos se requiere repasar el material apren­
dido en capítulos anteriores. 

1-94C A menudo encendemos el ventilador en verano para 
que ayude a enfriamos. Explique de qué manera un venti l ador 
hace sentimos más fríos en el verano. A simismo, explique por 
qué algunas personas usan ventiladores en el techo también en 
el invierno. 
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• Los problemas de Examen de fundamentos de ingeniería están 
marcados con claridad y pensados para comprobar la compren­
sión de los fundamentos, ayudar a los estudiantes a evitar las 
equivocaciones comunes y a preparar a éstos para el FE Exam, 
que se está volviendo más importante para los criterios ABET 
2000 basados en resultados. 

~EO . . Estos problemas se resuelven con el uso del EES y, en el 
~ CD-ROM adjunto, se incluyen soluciones completas junto 

con estudios paramétricos. 

Estos problemas son de naturaleza completa y se pretende 
que se resuelvan con computadora, de preferencia con el 
uso del programa de cómputo de EES que acompaña a 

este texto. 

• Se pretende que los problemas de Diseño y ensayo alienten a los 
estudiantes a hacer juicios de ingeniería para promover el análi­
sis independiente de temas de interés y comunicar sus hallazgos 
de una manera profesional. 

A lo largo de todo el libro, se incorporan varios problemas de aspec­
tos económicos relacionados con la seguridad a fin de mejorar la con­
ciencia del costo y de la seguridad entre los estudiantes de ingeniería. 
Para conveniencia de los estudiantes, se da una lista de las respuestas 
a problemas seleccionados, inmediatamente después del problema. 

3-27 Considere una persona parada en un cuarto a 20'C con 
un área superficial expuesta de 1.7 m2 La temperatura en la 
profundidad del organismo del cuerpo humano es 37'C y la 
conductividad térmica de los tejidos cercanos a la piel es alrede­
dor de 0.3 W/m . 'C. El cuerpo está perdiendo calor a razón de 
150 W, por convección natural y radiación hacia los alrede­
dores. Si se toma como 37' C la temperatura del cuerpo a 0.5 cm 
por debajo de la piel, detennine la temperatura de la epidermis 

xxiii 
HERRAMIENTAS 

1-152 Un alambre eléctrico mide 30 cm de largo y 0.5 cm de 
diámetro, y se utiliza para determinar en forma experimental el 
coeficiente de transferencia de calor por convección en el aire 
a 25°C. La temperatura superficial del alambre se mide y es de 
230°C cuando el consumo de energía eléctrica es de 180 W. Si 
la pérdida de calor por radiación desde el alambre se calcula y 
resulta ser de 60 W, el coeficiente de transferencia de calor por 
convección es de 

a) 186 W/m2 . oC 
e) 124 W/m2 . 'C 
e)190W/m2 ·'C 

b) 158 W/m2 . oC 
ti) 248 W/m2 . 'C 

3-33 1('01 Vuelva a considerar el problema 3-31. Usando el 
liIiil software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la conductividad térmica sobre el espesor re­
querido de aislamiento. Trace la gráfica del espesor del ais­
lamiento en función de la conductividad ténnica en el rango de 
0.02 W 1m . oC hasta 0.08 W 1m . oC y discuta los resultados. 

3-77 Considere una bebida fría enlatada en aluminio que está 
inicialmente a una temperatura uniforme de 4°C. La lata tiene 
12.5 cm de alto y un diámetro de 6 cm. Si el coeficiente combi­
nado de transferencia de calor por convección/radiación entre la 
lata y el aire circundante a 25 oC es de 10 W/m2 • oC, determine 
cuánto tiempo pasará para que la temperatura promedio de la 
bebida se eleve hasta 15°C. 

En un esfuerzo por hacer más lento el calentamiento de la be­
bida fría, una persona pone la lata en un aislamiento cilíndrico 
de caucho (k = 0.13 W/m · oC) de 1 cm de espesor y que ajusta 
perfectamente. ¿Ahora cuánto tiempo pasará para que la tem­
peratura de la bebida se eleve hasta 15°C? Suponga que la parte 
superior de la lata no está cubierta. 

de la persona. Respuesta, 35.5' C 

3-29] Se construye una pared de dos capas de tablaroca 
(k = 0.10 Btu/h . ft . ' F) de 0.5 in de espesor, la cual es un 
tablero hecho con dos capas de papel grueso separadas por una 
capa de yeso, colocadas con 7 in de separación entre ellas. El 
espacio entre los tableros de tablaroca está lleno con ais­
lamiento de fibra de vidrio (k = 0.020 Btu/h . ft . 'F). Deter­
mine a) la resistencia térmica de la pared y b) el valor R del 
aislamiento en unidades inglesas. 

SELECCiÓN DE UNIDADES 
SÓLO DEL SI O SI/INGLESAS 

Tablaroca 

Aislamiento 
de fibra de vidrio 

~.---~ 

FIGURA P3-291 

Como reconocimiento al hecho de que, en algunas industrias, todavía 
se usan con amplitud las unidades inglesas, en este texto se usan 
tanto las unidades del SI como las inglesas. Este texto se puede usar 
mediante unidades SI/inglesas combinadas o sólo con las del SI, en 
función de la preferencia del profesor. En los apéndices, las tablas y 
gráficas de propiedades, se presentan ambos tipos de unidades, ex­
cepto en el caso de las que comprenden unidades adimensionales. 
Para reconocerlos con facilidad, los problemas, las tablas y las gráfi­
cas en unidades inglesas se identifican con una "1" después del 
número y los usuarios del SI pueden ignorarlos. 
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Transferencia de calor a través de ventanas

Las ventanas son aberturas con vidrios en las paredes exteriores de un edi-
ficio que típicamente constan de un encristalado (vidrio o plástico) sencillo
o múltiple, marcos y persianas, En las paredes exteriores de un edificio las
ventanas ofrecen la menor resistencia al flujo del calor. En una casa típica
cerca de un tercio de la pérdida total de calor en invierno ocurre a través de
las ventanas, Asimismo, la mayor parte de la infiltración de aire ocurre en
los bordes de ellas, La ganancia de calor solar a través de las ventanas es la
responsable de gran parte de la carga de enfrianúento en el verano, El efec-
to neto de una ventana sobre el balance de calor de un edificio depende de
sus características y orientación así como de la radiación solar y del estado
del clima, La mano de obra es muy importante en la construcción e instala-
ción de las ventanas para proporcionar un sellado eficaz alrededor de los
bordes, permitiendo al mismo tiempo que se cierren y abran con facilidad,

A pesar de ser tan indeseables desde un punto de vista de conservación de
la energía, las ventanas son una parte esencial de cualesquiera paredes exte-
riores de un edificio, ya que mejoran la apariencia del mismo, permiten que
entren la luz del día y el calor solar y dan oportunidad a la gente de ver y ob-
servar el exterior sin salir de su hogar. Para los edificios de poca altura, las
ventanas también proporcionan zonas de fácil salida durante las emergencias,
como en el caso de incendio. Consideraciones importantes en la selección de
las ventanas son la comodidad térmica y la conservación de la energía. Una
ventana debe tener una buena transmisión de la luz proporcionando al mismo
tiempo resistencia eficaz a la transferencia del calor. Se pueden minimizar las
necesidades de alumbrado de un edificio mejorando el uso de la luz natural
diurna. Se puede minimizar la pérdida de calor en el invierno a través de las
ventanas usando ventanas de hoja doble o triple herméticas al aire, con pelí-
culas o recubrimiento s selectivos desde el punto de vista espectral y permi-
tiendo la entrada de tanta radiación solar como sea posible. La ganancia de
calor y, por consiguiente, la carga de enfrianúento en el verano se pueden mi-
nimizar usando persianas internas o externas eficaces sobre las ventanas.

TEMAS DE
INTERÉS
ESPECIAL
La mayor parte de los capítulos
contienen una sección con una apli-
cación inspirada en el mundo real,
al final del capítulo y de carácter
opcional, llamada "Tema de interés
especial"; en ella se discuten apli-
caciones interesantes de la trans-
ferencia de calor, como la Como-
didad térmica en el capítulo 1, Un
breve repaso de las ecuaciones di-
ferenciales en el capítulo 2, Trans-
ferencia de calor a través de las
paredes y los techos en el capítulo
3 y Transferencia de calor a través
de las ventanas en el capítulo 9.

Factores de conversión

DIMENSiÓN MÉTRICA MÉTRICA/INGLESA

Aceleración 1 m/s2 ~ 100 crn/s" 1 m/s2 ~ 3.2808 ftls2
1 ftls2 ~ 0.3048* m/s2

Área 1 m2 ~ 104 cm2 ~ 106 mm? 1 m2 ~ 1550 in2 ~ 10.764 ft2
~ 10-6 km2 1 It2 ~ 144 in2 ~ 0,09290304* m2

Densidad 1 g/crn'' ~ 1 kg/L' ~ 1 000 kg/rn" 1 g/crn> ~ 62.428 lbm/tt" ~ 0.036127 lbm/in"
1 lbrn/in" ~ 1 728 Ibm/ft3
1 kg/m3 ~ 0.062428 lbrn/tt"

Energía, calor, 1 kJ ~ 1 000 J ~ 1 000 Nm ~ 1 kPa . m3 1 kJ ~ 0,94782 Btu
trabajo, energía 1 kJ/kg ~ 1 000 m2/s2 1 Btu ee l.055056 kJ
interna, entalpía 1 kWh ~ 3 600 kJ ~ 5.40395 psia . ft3 ~ 778.169 Ibl . ft

1 cal' ~ 4.184 J 1 Btu/lbm ~ 25037 It2/s2 ~ 2.326* kJ/kg
1 IT cal' ~ 4.1868 J 1 kJ/kg ~ 0.430 Btu/lbm
1 Cal' ~ 4.1868 kJ 1 kWh ~ 3412,14 Btu

1 therm ~ 105 Btu ~ l.055 x 105 kJ
(gas natural)

FACTORES
DE
CONVERSiÓN
En el interior de las cu-
biertas del texto, para
facilitar su consulta, se
da una lista de los fac-
tores de conversión y
las constantes físicas de
uso frecuente.
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INTRODUCCiÓN 
Y CONCEPTOS BÁSICOS 

L
a termodinámica trata de la cantidad de transferencia de calor a medida 
que un sistema pasa por un proceso de un estado de equilibrio a otro y no 
hace referencia a cuánto durará ese proceso. Pero en la ingeniería a me­

nudo estamos interesados en la rapidez o razón de esa transferencia, la cual 
constituye el tema de la ciencia de la transferencia de calor. 

Se inicia este capítulo con un repaso de los conceptos fundamentales de la 
termodinámica, mismos que forman el armazón para entender la transferencia 
de calor. En primer lugar, se presenta la relación entre el calor y otras formas 
de energía y se repasa el balance de energía. A continuación, se presentan los 
tres mecanismos básicos de la transferencia de calor: la conducción, la con­
vección y la radiación, y se discute la conductividad térmica. La conducción 
es la transferencia de energía de las partículas más energéticas de una sustan­
cia hacia las adyacentes, menos energéticas, como resultado de la interacción 
entre ellas. La convección es el modo de transferencia de calor entre una su­
perficie sólida y el líquido o gas adyacentes que están en movimiento, y com­
prende los efectos combinados de la conducción y del movimiento del fluido. 
La radiación es la energía emitida por la materia en forma de ondas electro­
magnéticas (o fotones), como resultado de los cambios en las configuraciones 
electrónicas de los átomos o moléculas. Se cierra este capítulo con una dis­
cusión acerca de la transferencia simultánea de calor. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Entender cómo están relacionadas entre sí la termodinámica y la transferencia de calor 

• Distinguir la energía térmica de las otras formas de energía , así como la transferencia 
de calor de las otras formas de transferencia de energía 

• Realizar balances generales de energía y balances de energía superficial 

• Comprender los mecanismos básicos de transferencia de calor: la conducción, la con­
vección y la radiación, así como la ley de Fourier de la transferencia de calor por con­
ducción, la ley de Newton del enfriamiento y la ley de Stefan-Boltzman de la radiación 

• Identificar los mecanismos de transferencia de calor que en la práctica ocurren de 
manera simultánea 

• Darse cuenta del costo asociado a las pérdidas de calor, y 

• Resolver diversos problemas de transferencia de calor que se encuentran en la prác­
tica. 
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rRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Café 
caliente 

FIGURA 1-1 
Aislamiento 

Normalmente estamos interesados en 
cuánto tiempo tarda en enfriarse el café 
caliente que está en un termo hasta cierta 
temperatura, lo cual no se puede 
determinar sólo a partir de un análisis 
termodinámico. 

Café 
caliente a 

70°C 

FIGURA 1-2 

Calor 

Medio 
ambiente frío 

a 20°C 

El calor fluye en la dirección de la 
temperatura decreciente. 

1-1 • TERMODINÁMICA Y TRANSFERENCIA 
DE CALOR 

Con base en la experiencia, se sabe que una bebida enlatada fría dejada en una 
habitación se entibia y una bebida enlatada tibia que se deja en un refrigerador 
se enfría. Esto se lleva a cabo por la transferencia de energía del medio calien­
te hacia el frío. La transferencia de energía siempre se produce del medio que 
tiene la temperatura más elevada hacia el de temperatura más baja y esa trans­
ferencia se detiene cuando ambos alcanzan la misma temperatura. 

El lector recordará, por lo que sabe de termodinámica, que la energía existe 
en varias formas. En este texto se está interesado sobre todo en el calor, que 
es laforma de la energía que se puede transferir de un sistema a otro como 
resultado de la diferencia en la temperatura. La ciencia que trata de la deter­
minación de las razones de esa transferencia es la transferencia de calor. 

El lector se puede preguntar por qué necesitamos abordar un estudio detalla­
do acerca de la transferencia de calor. Después de todo, se puede determinar la 
cantidad de transferencia de calor para cualquier sistema que pase por cual­
quier proceso, con la sola aplicación del análisis termodinámico. La razón es 
que la termodinámica se interesa en la cantidad de transferencia de calor a me­
dida que un sistema pasa por un proceso, de un estado de equilibrio a otro, y no 
indica cuánto tiempo transcurrirá. Un análisis termodinámico sencillamente 
nos dice cuánto calor debe transferirse para que se realice un cambio de estado 
específico con el fin de satisfacer el principio de conservación de la energía. 

En la práctica tiene más interés la razón de la transferencia de calor (transfe­
rencia de calor por unidad de tiempo) que la cantidad de este último. Por ejem­
plo, es posible determinar la cantidad de calor transferida de una jarra o termo 
conforme el café caliente que está en su interior se enfría de 90°C hasta 80°C 
con sólo un análisis termodinámico. Pero a un usuario típico o al diseñador de 
una de estas jarras le interesa principalmente cuánto tiempo pasará antes de 
que el café caliente que esté en el interior se enfríe hasta 80°C, y un análisis 
termodinámico no puede responder esta pregunta. La determinación de las ra­
zones de transferencia del calor hacia un sistema y desde éste y, por tanto, los 
tiempos de enfriamiento o de calentamiento, así como de la variación de la 
temperatura, son el tema de la transferencia de calor (figura 1-l). 

La termodinámica trata de los estados de equilibrio y de los cambios desde 
un estado de equilibrio hacia otro. Por otra parte, la transferencia de calor se 
ocupa de los sistemas en los que falta el equilibrio térmico y, por tanto, existe un 
fenómeno de no equilibrio. Por lo tanto, el estudio de la transferencia de calor 
no puede basarse sólo en los principios de la termodinámica. Sin embargo, las 
leyes de la termodinámica ponen la estructura para la ciencia de la transferen­
cia de calor. En la primera ley se requiere que la razón de la transferencia 
de energía hacia un sistema sea igual a la razón de incremento de la energía de 
ese sistema. En la segunda ley se requiere que el calor se transfiera en la di­
rección de la temperatura decreciente (figura 1-2). Esto se asemeja a un auto­
móvil estacionado sobre un camino inclinado que debe moverse hacia abajo 
de la pendiente, en la dirección que decrezca la elevación, cuando se suelten 
sus frenos. También es análogo a la corriente eléctrica que fluye en la direc­
ción de la menor tensión o al fluido que se mueve en la dirección que dismi­
nuye la presión total. 

El requisito básico para la transferencia de calor es la presencia de una dife­
rencia de temperatura . No puede haber transferencia neta de calor entre dos 
medios que están a la misma temperatura. La diferencia de temperatura es la 
fuerza impulsora para la transferencia de calor, precisamente como la diferen­
cia de tensión es la fuerza impulsora para el flujo de corriente eléctrica y la 
diferencia de presión es la fuerza impulsora para el flujo de fluidos. La 
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velocidad de la transferencia de calor en cierta dirección depende de la mag­
nitud del gradiente de temperatura (la diferencia de temperatura por unidad 
de longitud o la razón de cambio de la temperatura en esa dirección). A mayor 
gradiente de temperatura, mayor es la razón de la transferencia de calor. 

Áreas de aplicación de la transferencia de calor 
Es común encontrar la transferencia de calor en los sistemas de ingeniería y 
otros aspectos de la vida y no es necesario ir muy lejos para ver algunas de sus 
áreas de aplicación. De hecho, no es necesario ir a alguna parte. El cuerpo hu­
mano está emitiendo calor en forma constante hacia sus alrededores y la co­
modidad humana está íntimamente ligada con la razón de este rechazo de 
calor. Tratamos de controlar esta razón de transferencia de calor al ajustar 
nuestra ropa a las condiciones ambientales. 

Muchos aparatos domésticos comunes están diseñados, en su conjunto o en 
parte, mediante la aplicación de los principios de la transferencia de calor. Al­
gunos ejemplos caen en el dominio de las aplicaciones eléctricas o del uso del 
gas: el sistema de calefacción y acondicionamiento de aire, el refrigerador y 
congelador, el calentador de agua, la plancha e, incluso, la computadora, la 
TV y el reproductor de DVD. Por supuesto, los hogares eficientes respecto al 
uso de la energía se diseñan de manera que puedan minimizar la pérdida de 
calor, en invierno, y la ganancia de calor, en verano. La transferencia de calor 
desempeña un papel importante en el diseño de muchos otros aparatos, como 
los radiadores de los automóviles, los colectores solares, diversos compo­
nentes de las plantas generadoras de energía eléctrica e, incluso, la nave espa­
cial (figura 1-3). El espesor óptimo del aislamiento de las paredes y techos de 
las casas, de los tubos de agua caliente o de vapor de agua o de los calenta­
dores de agua se determina, una vez más, a partir de un análisis de la transfe­
rencia de calor que considere los aspectos económicos. 

Fundamentos históricos 
El calor siempre se ha percibido como algo que produce una sensación de ti­
bieza y se podría pensar que su naturaleza es una de las primeras cosas com-

El cuerpo humano Sistemas de acondicionamiento del aire 

Radiadores de automóviles Planta generadora de energía eléctrica 

Aviones 

Sistemas de refrigeración 

FIGURA 1- 3 
Algunas áreas de aplicación de la transferencia de calor. 

AlC unit, fridge, radiator: © The McGraw-Hill Companies, Inc./Jill Braaten, photographer; PLane: © Vol. 14/PhotoDisc; Humans: 
© Vol. I21IPhotoDisc; Power pLanl: © Corbis RoyaLty Free 
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FIGURA 1-4 

Superficie 
de contacto 

Cuerpo 
frío 

A principios del siglo XIX se concebía el 
calor como un fluido invisible llamado 
calórico que fluía de los cuerpos más 
calientes hacia los más fríos. 

prendidas por la humanidad. Pero fue hacia mediados del siglo XIX cuando tu­
vimos una verdadera comprensión física de la naturaleza del calor, gracias al 
desarrollo en esa época de la teoría cinética, en la cual se considera a las mo­
léculas como bolas diminutas que están en movimiento y que, por tanto, po­
seen energía cinética. El calor entonces se define como la energía asociada 
con el movimiento aleatorio de los átomos y moléculas. Aun cuando en el si­
glo XVIII y a principios del XIX se sugirió que el calor es la manifestación del 
movimiento en el nivel molecular (llamada lafuerza viva), la visión prevale­
ciente en ese sentido hasta mediados del siglo XIX se basaba en la teoría del 
calórico propuesta por el químico francés Antoine Lavoisier (1743-1794), en 
1789. La teoría del calórico afirma que el calor es una sustancia semejante a 
un fluido, llamada calórico, que no tiene masa, es incoloro, inodoro e insípi­
do y se puede verter de un cuerpo a otro (figura 1-4). Cuando se agregaba 
calórico a un cuerpo, su temperatura aumentaba, y cuando se quitaba, la tem­
peratura de ese cuerpo disminuía. Cuando un cuerpo no podía contener más 
calórico, de manera muy semejante a cuando en un vaso de agua no se puede 
disolver más salo azúcar, se decía que el cuerpo estaba saturado con calórico. 
Esta interpretación dio lugar a los términos líquido saturado o vapor satura­
do que todavía se usan en la actualidad. 

La teoría del calórico fue atacada pronto después de su introducción. Ella 
sostenía que el calor es una sustancia que no se podía crear ni destruir. Sin em­
bargo, se sabía que se puede generar calor de manera indefinida frotándose las 
manos o frotando entre sí dos trozos de madera. En 1798 el estadounidense 
Benjamin Thompson (Conde de Rurnford) (1753-1814) demostró en sus estu­
dios que el calor se puede generar en forma continua a través de la fricción. La 
validez de la teoría del calórico también fue desafiada por otros científicos. 
Pero fueron los cuidadosos experimentos del inglés James P. Joule (1818-
1889), publicados en 1843, los que finalmente convencieron a los escépticos 
de que, después de todo, el calor no era una sustancia y, por consiguiente, pu­
sieron a descansar a la teoría del calórico. Aunque esta teoría fue totalmente 
abandonada a mediados del siglo XIX, contribuyó en gran parte al desarrollo 
de la termodinámica y de la transferencia de calor. 

1-2 • TRANSFERENCIA DE CALOR 
EN LA INGENIERíA 

El equipo de transferencia de calor - como los intercambiadores de calor, las 
calderas, los condensadores, los radiadores, los calentadores, los hornos, los 
refrigeradores y los colectores solares- está diseñado tomando en cuenta el 
análisis de la transferencia de calor. Los problemas de esta ciencia que se en­
cuentran en la práctica se pueden considerar en dos grupos: 1) de capacidad 
nominal y 2) de dimensionamiento. Los problemas de capacidad nominal tra­
tan de la determinación de la razón de la transferencia de calor para un siste­
ma existente a una diferencia específica de temperatura. Los problemas de 
dimensionamiento tratan con la determinación del tamaño de un sistema con 
el fin de transferir calor a una razón determinada para una diferencia específi­
ca de temperatura. 

Un aparato o proceso de ingeniería puede estudiarse enforma experimental 
(realización de pruebas y toma de mediciones) o enforma analítica (mediante 
el análisis o la elaboración de cálculos) . El procedimiento experimental tiene 
la ventaja de que se trabaja con el sistema físico real, y la cantidad deseada se 
determina por medición, dentro de los límites del error experimental. Sin em­
bargo, este procedimiento es caro, tardado y, con frecuencia, impráctico. 
Además, el sistema que se esté analizando puede incluso no existir. Por ejem­
plo, por lo regular, los sistemas completos de calefacción y de plomería de un 

http://gratislibrospdf.com/



edificio deben dimensionarse a partir de las especificaciones dadas antes de 
que el edificio se construya en realidad. El procedimiento analítico (que in­
cluye el procedimiento numérico) tiene la ventaja de que es rápido y barato, 
pero los resultados obtenidos están sujetos a la exactitud de las suposiciones, 
de las aproximaciones y de las idealizaciones establecidas en el análisis. En 
los estudios de ingeniería, es frecuente que se logre un buen término medio al 
reducir los posibles diseños a unos cuantos, por medio del análisis, y verifi­
cando después en forma experimental los hallazgos. 

Elaboración de modelos 
en la transferencia de calor 
Las descripciones de la mayor parte de los problemas científicos comprenden 
ecuaciones que relacionan entre sí los cambios de algunas variables clave. 
Comúnmente, entre menor es el incremento elegido en las variables cambiantes, 
más general y exacta es la descripción. En el caso límite de cambios infinitesi­
males o diferenciales en las variables, se obtienen ecuaciones diferenciales que 
proporcionan formulaciones matemáticas precisas para los principios y las leyes 
físicos, representando las razones de cambio como derivadas. Por lo tanto, se 
usan las ecuaciones diferenciales para investigar una amplia variedad de proble­
mas en las ciencias y la ingeniería (figura 1-5). Sin embargo, muchos problemas 
que se encuentran en la práctica se pueden resolver sin recurrir a las ecuaciones 
diferenciales y a las complicaciones asociadas con ellas. 

El estudio de los fenómenos físicos comprende dos pasos importantes. En el 
primero se identifican todas las variables que afectan los fenómenos, se hacen 
suposiciones y aproximaciones razonables y se estudia la interdependencia de 
dichas variables. Se invocan las leyes y principios físicos pertinentes y el pro­
blema se formula en forma matemática. La propia ecuación es muy ilustrati­
va, ya que muestra el grado de dependencia de algunas variables con respecto 
a las otras y la importancia relativa de diversos términos. En el segundo paso 
el problema se resuelve usando un procedimiento apropiado y se interpretan 
los resultados. 

De hecho, muchos procesos que parecen ocurrir de manera aleatoria y sin 
orden son gobernados por algunas leyes físicas visibles o no tan visibles. Se 
adviertan o no, las leyes están allí, rigiendo de manera coherente y predecible 
lo que parecen ser sucesos ordinarios. La mayor parte de tales leyes están bien 
definidas y son bien comprendidas por los científicos . Esto hace posible pre­
decir el curso de un suceso antes de que ocurra en realidad, o bien, estudiar 
matemáticamente diversos aspectos de un suceso sin ejecutar experimentos 
caros y tardados. Aquí es donde se encuentra el poder del análisis. Se pueden 
obtener resultados muy exactos para problemas prácticos con más o menos 
poco esfuerzo, utilizando un modelo matemático adecuado y realista. La pre­
paración de los modelos de ese tipo requiere un conocimiento adecuado de los 
fenómenos naturales que intervienen y de las leyes pertinentes, así como de un 
juicio sólido. Es obvio que un modelo no realista llevará a resultados inexac­
tos y, por tanto, inaceptables. 

Un analista que trabaje en un problema de ingeniería con frecuencia se en­
cuentra en la disyuntiva de elegir entre un modelo muy exacto, pero comple­
jo, y uno sencillo, pero no tan exacto. La selección correcta depende de la 
situación que se enfrente. La selección correcta suele ser el modelo más sen­
cillo que da lugar a resultados adecuados. Por ejemplo, el proceso de hornear 
papas o de asar un trozo redondo de carne de res en un horno se puede estu­
diar analíticamente de una manera sencilla al considerar la papa o el asado co­
mo una esfera sólida que tenga las propiedades del agua (figura 1-6). El 
modelo es bastante sencillo, pero los resultados obtenidos son suficientemen­
te exactos para la mayor parte de los fines prácticos. En otro ejemplo sencillo, 
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cuando analizamos las pérdidas de calor de un edificio, con el fin de seleccio­
nar el tamaño correcto de un calentador, se determinan las pérdidas de calor 
en las peores condiciones que se puedan esperar y se selecciona un horno que 
suministrará calor suficiente para compensar tales pérdidas. A menudo se tien­
de a elegir un horno más grande como previsión a alguna futura ampliación o 
sólo para suministrar un factor de seguridad. Un análisis muy sencillo resulta­
rá adecuado en este caso. 

Al seleccionar el equipo de transferencia de calor es importante considerar las 
condiciones reales de operación. Por ejemplo, al comprar un intercambiador de 
calor que manejará agua dura, se debe considerar que, con el paso del tiempo, se 
formarán algunos depósitos de calcio sobre las superficies de transferencia, cau­
sando incrustación y, por consiguiente, una declinación gradual en el rendimien­
to. Se debe seleccionar el intercambiador de calor tomando en cuenta la 
operación en esta situación adversa, en lugar de en las condiciones iniciales. 

La preparación de modelos muy exactos, pero complejos, no suele ser tan 
difícil. Pero no sirven de mucho a un analista si son muy difíciles y requieren 
de mucho tiempo para resolverse. En lo mínimo, el modelo debe reflejar las 
características esenciales del problema físico que ~epresenta. Existen muchos 
problemas significativos del mundo real que se pueden analizar con un mode­
lo sencillo. Pero siempre se debe tener presente que los resultados obtenidos a 
partir de un análisis son tan exactos como las suposiciones establecidas en la 
simplificación del problema. Por lo tanto, la solución no debe aplicarse a si­
tuaciones para las que no se cumplen las suposiciones originales. 

Una solución que no es bastante coherente con la naturaleza observada del 
problema indica que el modelo matemático que se ha usado es demasiado bur­
do. En ese caso, hay que preparar un modelo más realista mediante la elimi­
nación de una o más de las suposiciones cuestionables. Esto dará por resultado 
un problema más complejo que, por supuesto, es más difícil de resolver. Por 
tanto, cualquier solución para un problema debe interpretarse dentro del con­
texto de su formulación. 

1-3 • CALOR Y OTRAS FORMAS DE ENERGíA 
La energía puede existir en numerosas formas , como térmica, mecánica, ciné­
tica, potencial, eléctrica, magnética, química y nuclear, y su suma constituye 
la energía total E (o e en términos de unidad de masa) de un sistema. Las for­
mas de energía relacionadas con la estructura molecular de un sistema y con 
el grado de la actividad molecular se conocen como energía microscópica. La 
suma de todas las formas microscópicas de energía se llama energía interna 
de un sistema y se denota por U (o u en términos de unidad de masa). 

La unidad internacional de energía es el joule (J) o el kilo joule (kJ = 1 000 J). 
En el sistema inglés, la unidad de energía es la unidad térmica británica (Btu, 
British thermal unit), que se define como la energía necesaria para elevar en 
I °P la temperatura de 11bm de agua a 60°F. Las magnitudes del kJ y de la Btu 
son casi idénticas (1 Btu = 1.055056 kJ). Otra unidad bien conocida de ener­
gía es la caloría (1 cal = 4.1868 J), la cual se define como la energía necesa­
ria para elevar en 1°C la temperatura de 1 gramo de agua a 14.5°C. 

Se puede considerar la energía interna como la suma de las energías cinética 
y potencial de las moléculas. La parte de la energía interna de un sistema que 
está asociada con la energía cinética de las moléculas se conoce como energía 
sensible o calor sensible. La velocidad promedio y el grado de actividad de 
las moléculas son proporcionales a la temperatura. Por consiguiente, en tem­
peraturas más elevadas, las moléculas poseen una energía cinética más alta y, 
como resultado, el sistema tiene una energía interna también más alta. 

La energía interna también se asocia con las fuerzas que ejercen entre sí las 
moléculas de un sistema. Estas fuerzas ligan a las moléculas mutuamente y, 

http://gratislibrospdf.com/



como sería de esperar, son más fuertes en los sólidos y más débiles en los ga­
ses. Si se agrega energía suficiente a las moléculas de un sólido o de un líqui­
do, vencerán estas fuerzas moleculares y, simplemente, se separarán pasando 
el sistema a ser gas. Éste es un proceso de cambio de fase y, debido a esta 
energía agregada, un sistema en fase gaseosa se encuentra en un nivel más al­
to de energía interna que si estuviera en fase sólida o líquida. La energía inter­
na asociada con la fase de un sistema se llama energía latente o calor latente. 

Los cambios mencionados en el párrafo anterior pueden ocurrir sin un cam­
bio en la composición química de un sistema. La mayor parte de los proble­
mas de transferencia de calor caen en esta categoría y no es necesario poner 
atención en las fuerzas que ligan los átomos para reunirlos en una molécula. 
La energía interna asociada con los enlaces atómicos en una molécula se lla­
ma energía química (o de enlace), en tanto que la energía interna asociada 
con los enlaces en el interior del núcleo del propio átomo se llama energía 
nuclear. Las energías química o nuclear se absorben o liberan durante las 
reacciones químicas o nucleares, respectivamente. 

En el análisis de los sistemas que comprenden el flujo de fluidos, con 
frecuencia se encuentra la combinación de las propiedades u y Pv. En bene­
ficio de la sencillez y por conveniencia, a esta combinación se le define como 
entalpía h. Es decir, h = u + Pv, en donde el término Pv representa la ener­
gía de flujo del fluido (también llamada trabajo de flujo), que es la energía 
necesaria para empujar un fluido y mantener el flujo. En el análisis de la ener­
gía de los fluidos que fluyen, es conveniente tratar la energía de flujo como 
parte de la energía del fluido y representar la energía microscópica de una 
corriente de un fluido por la entalpía h (figura 1-7). 

Calores específicos de gases, 
líquidos y sólidos 
Es posible que el lector recuerde que un gas ideal se define como un gas que 
obedece la relación 

Pv = RT o bien, P = pRT (1-1) 

en donde P es la presión absoluta, v es el volumen específico, T es la tempera­
tura termodinámica (o absoluta), p es la densidad y R es la constante de gas. En 
forma experimental, se ha observado que la relación antes dada del gas ideal 
proporciona una aproximación muy cercana al comportamiento P-v-T de los 
gases reales, a bajas densidades. A presiones bajas y temperaturas elevadas, la 
densidad de un gas disminuye y éste se comporta como un gas ideal. En el 
rango de interés práctico, muchos gases comunes, como el aire, el nitrógeno, 
el oxígeno, el helio, el argón, el neón y el criptón, e incluso gases más pesa­
dos, como el bióxido de carbono, pueden tratarse como gases ideales, con error 
despreciable (con frecuencia, menor de 1 %). No obstante, los gases densos, 
como el vapor de agua en las plantas termoeléctricas y el vapor del refrige­
rante en los refrigeradores, no siempre deben tratarse como gases ideales, ya 
que suelen existir en un estado cercano a la saturación. 

Puede ser que el lector también recuerde que el calor específico se define 
como la energía requerida para elevar en un grado la temperatura de una 
unidad de masa de una sustancia (figura 1-8). En general, esta energía de­
pende de la manera en que se ejecuta el proceso. Suele tenerse interés en dos 
tipos de calores específicos: el calor específico a volumen constante, cv, y el 
calor específico a presión constante, cp • El calor específico a volumen cons­
tante, cv, se puede concebir como la energía requerida para elevar en un grado 
la temperatura de una unidad de masa de una sustancia mientras el volumen se 
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mantiene constante. La energía requerida para hacer lo mismo cuando la pre­
sión se mantiene constante es el calor específico a presión constante, cp ' El 
calor específico a presión constante, cp, es mayor que Cv porque, en esta condi­
ción, se permite que el sistema se expanda y porque la energía para este tra­
bajo de expansión también debe suministrarse al sistema. Para los gases 
ideales, estos calores específicos están relacionados entre sí por cp = Cv + R. 

Una unidad común para los calores específicos es el kJ/kg . oC o kJ/kg . K. 
Advierta que estas dos unidades son idénticas, ya que !::..T(°C) = !::..T(K), y un 
cambio de l OC en la temperatura es equivalente a un cambio de 1 K. Asimis­
mo, 

1 kJ/kg . oC == 1 J/g . oC == 1 kJ/kg . K == 1 J/g . K 

En general, los calores específicos de una sustancia dependen de dos pro­
piedades independientes, como la temperatura y la presión. Sin embargo, pa­
ra un gas ideal sólo dependen de la temperatura (figura 1-9). A bajas pre­
siones todos los gases reales se aproximan al comportamiento del gas ideal y, 
por lo tanto, sus calores específicos sólo dependen de la temperatura. 

Los cambios diferenciales en la energía interna u y la entalpía h de un gas 
ideal se pueden expresar en términos de los calores específicos como 

du = cvdT y (1-2) 

Los cambios finitos en la energía interna y la entalpía de un gas ideal durante 
un proceso se pueden expresar aproximadamente usando valores de los calo­
res específicos a la temperatura promedio, como 

!:1u = C". prom !:1T y !:1h = C". prom!:1T (J/g) (1-3) 

o bien, 

!:1U = mc, .. prom!:1T y !:1H = mc". prom !:1 T (J) ( 1-4 ) 

en donde m es la masa del sistema. 
Una sustancia cuyo volumen específico (o densidad específica) no cambia 

con la temperatura o la presión se conoce como sustancia incompresible. Los . 
volúmenes específicos de los sólidos y los líquidos permanecen constantes du­
rante un proceso y, por tanto, se pueden aproximar como sustancias incompre­
sibles sin mucho sacrificio en la exactitud. 

Los calores específicos a volumen constante y a presión constante son idén­
ticos para las sustancias incompresibles (figura 1-10). Por lo tanto, para los só­
lidos y los líquidos, se pueden quitar los subíndices en Cv y cp y estos dos 
calores específicos se pueden representar por un solo símbolo, c. Es decir, cp 

~ Cv ~ c. También se pudo deducir este resultado a partir de las definiciones 
físicas de calores específicos a volumen constante y a presión constante. En el 
apéndice se dan los calores específicos de varios gases, líquidos y sólidos co­
munes. 

Los calores específicos de las sustancias incompresibles sólo dependen de 
la temperatura. Por lo tanto, el cambio en la energía interna de sólidos y líqui­
dos se puede expresar como 

(1) (1 -5) 
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en donde Cprom es el calor específico promedio evaluado a la temperatura pro­
medio. Note que el cambio en la energía interna de los sistemas que permane­
cen en una sola fase (líquido, sólido o gas) durante el proceso se puede 
determinar con mucha facilidad usando los calores específicos promedio. 

Transferencia de la energía 
La energía se puede transferir hacia una masa dada, o desde ésta, por dos me­
canismos: calor Q y trabajo W. Una interacción energética es transferencia de 
calor si su fuerza impulsora es una diferencia de temperatura. De lo contrario, 
es trabajo. Tanto un pistón que sube, como una flecha rotatoria y un alambre 
eléctrico que crucen las fronteras del sistema, están asociados con interaccio­
nes de trabajo. El trabajo realizado por unidad de tiempo se llama potencia y 
se denota por W. La unidad de potencia es el W o el hp (1 hp = 746 W) . Los 
motores de automóviles y las turbinas hidráulicas, de vapor y de gas producen 
trabajo; las compresoras, bombas y mezcladoras consumen trabajo. Advierta 
que la energía de un sistema disminuye conforme realiza trabajo y aumenta si 
se realiza trabajo sobre él. 

En la vida diaria con frecuencia se hace referencia a las formas latente y 
sensible de la energía interna como calor y se habla del contenido de calor de 
los cuerpos (figura 1-11). Sin embargo, en la termodinámica a esas formas 
de energía se les suele mencionar como energía térmica, con el fin de impe­
dir que se tenga una confusión con la transferencia de calor. 

El término calor y las frases asociadas, como flujo de calor, adición de ca­
lor, rechazo de calor, absorción de calor, ganancia de calor, pérdida de calor, 
almacenamiento de calor, generación de calor, calentamiento eléctrico, calor 
latente, calor del cuerpo y fuente de calor, son de uso común hoy en día y el 
intento de reemplazar calor en estas frases por energía térmica sólo tuvo un 
éxito limitado. Estas frases están profundamente arraigadas en nuestro voca­
bulario y las usan tanto la gente común como los científicos sin que se tengan 
confusiones. Por ejemplo, la frase calor del cuerpo se entiende que quiere dar 
a entender el contenido de energía térmica de un cuerpo. Del mismo modo, se 
entiende que por flujo de calor se quiere decir la transferencia de energía tér­
mica, no el flujo de una sustancia semejante a un fluido llamada calor, aun 
cuando esta última interpretación incorrecta, basada en la teoría del calórico, 
es el origen de esta frase. Asimismo, la transferencia de calor hacia un sistema 
con frecuencia se menciona como adición de calor y la transferencia de calor 
hacia afuera de un sistema como rechazo de calor. 

Manteniéndose alineados con la práctica actual, llamaremos a la energía tér­
mica calor y a la transferencia de energía térmica transferencia de calor. La 
cantidad de calor transferido durante el proceso se denota por Q. La cantidad 
de calor transferido por unidad de tiempo se llama razón de transferencia de 
calor y se denota por Q. El punto arriba representa la derivada respecto al 
tiempo, o "por unidad de tiempo". La velocidad de transferencia de calor, Q, 
tiene la unidad J/s, lo cual es equivalente a W. 

Cuando se cuenta con la razón de transferencia de calor, Q, entonces se 
puede determinar la cantidad total de transferencia de calor Q durante un in­
tervalo de tiempo D.t a partir de 

('11 
Q = Jo Qdt (l) (1-6) 

siempre que se conozca la variación de Q con el tiempo. Para el caso especial 
de Q = constante, la ecuación anterior se reduce a 

Q = QI:lt (J) (1-7) 

. 9 
. CAPíTULO 1 

Vapor 
80°C 

Líquido 
80°C 

Transferencia 
de calor 

25°C 

FIGURA 1-11 
Las formas sensible y latente de energía 

interna se pueden transferir como 
resultado de una diferencia de 

temperatura y se mencionan como 
calor o energía térmica. 
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Q=24W 
= const. 

3m 

U Ae6m~ ¡.--2 m 

q = Q = 24 W = 4 W/m2 
A 6m2 

FIGURA 1-12 
El flujo de calor es la transferencia de 
calor por unidad de tiempo y por unidad 
de área, y es igual a cj = (¿lA cuando (¿ 
es uniforme sobre el área A. 

Bola de cobre 

FIGURA 1-13 
Esquema para el ejemplo 1-1. 

La razón de transferencia del calor por unidad de área perpendicular a la di­
rección de esa transferencia se llama flujo de calor y el flujo promedio de ca­
lor se expresa como (figura 1-12) 

. (¿ 
q =­

A 
(1-8) 

en donde A es el área de transferencia de calor. En unidades inglesas, la uni­
dad de flujo de calor es Btu/h . ft2. Note que el flujo de calor puede variar con 
el tiempo así como con la posición sobre una superficie. 

EJEMPLO 1-1 Calentamiento de una bola de cobre 

Una bola de cobre de 10 cm de diámetro se va a calentar desde 100°C hasta 
una temperatura promedio de 150°C, en 30 minutos (figura 1-13) . Tomando la 
densidad y el calor específico promedios del cobre en este rango de temperatu­
ra como p = 8950 kg/m 3 y ep = 0.395 kJ/kg . oC, respectivamente, determine 
a) la cantidad total de transferencia de calor a la bola de cobre, b) la razón pro­
medio de transferenc ia del calor a la bola y e) el flujo promedio de calor. 

SOLUCION La bola de cobre se va a calentar desde 100°C hasta 150°C. Se 
van a determinar la transferencia total de calor, la razón promedio de transfe­
rencia del calor y el flujo promedio de calor. 
Suposición Se pueden usar las propiedades constantes para el cobre a la tem­
peratura promedio. 
Propiedades La densidad y el calor específico promedios del cobre se dan co­
mo p = 8950 kg/m 3 y ep = 0 .395 kJ /kg . oC . 
Análisis a) La cantidad de calor t ransferida a la bola de cobre es sencillamen­
te el cambio en su energía interna y se determina a partir de 

Transferencia de energía al sistema = Aumento de energía del sistema 

en donde 

m = pV = ~pD3 = ~(8 950 kg/m3)(0.1 m)3 = 4.686 kg 

Sustituyendo 

Q = (4.686 kg)(O.395 kJ/kg . °C)(l50 - 100)OC = 92.6 kJ 

Por lo tanto, es necesario transferir 92 .6 kJ de calor a la bola de cobre para ca­
lentarla de 100°C hasta 150°C. 

b) Normalmente la razón de transferencia del calor durante un proceso cambia 
con el tiempo. Sin embargo, se puede determinar la razón promedio de transfe­
rencia del calor al dividir la cantidad total de esta transferencia entre el inter­
valo de tiempo. Por lo tanto, 

. Q 92.6 kJ 
Qprom = D.t = 1800 s = 0.0514 kJ/s = 51.4 W 

e) El flujo de calor se define como la transferencia de calor por unidad de tiem­
po por unidad de área, o sea, la razón de transferencia del calor por unidad de 
área . Por lo tanto, en este caso, el flujo promedio de calor es 
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· _ Qprom _ Qprom _ 51A W _ 2 

qprom - A - 1TD2 - 1T(O.l m)2 - 1636 W/m 

Discusión Note que el flujo de calor puede variar con la ubicación sobre una 
superficie. El valor antes calculado es el flujo promedio de calor sobre toda la su­
perficie de la bola. 

1-4 • PRIMERA LEY DE LA TERMODINÁMICA 
La primera ley de la termodinámica, también conocida como principio de 
conservación de la energía, expresa que en el curso de un proceso, la ener­
gía no se puede crear ni destruir; sólo puede cambiar las formas. Por lo tanto, 
toda pequeña cantidad de energía debe tomarse en cuenta en el curso de un 
proceso. El principio de conservación de la energía (o balance de energía) para 
cualquier sistema que pasa por cualquier proceso se puede expresar como 
sigue: El cambio neto (aumento o disminución) en la energía total de un sis­
tema en el curso de un proceso es igual a la diferencia entre la energía total 
que entra y la energía total que sale en el desarrollo de ese proceso. Es decir, 

(

Energía total ) (Energía total) (cambio en la) 
que ~ntra en el - qu~ sale del = ener~ía total 

Sistema Sistema del Sistema 
(1 -9) 

Dado que la energía se puede transferir hacia un sistema, o hacia afuera de és­
te, por medio de calor, trabajo y flujo de masa, y que la energía total de un 
sistema simple compresible consta de las energías interna, cinética y poten­
cial, el balance de energía para cualquier sistema que pasa por cualquier pro­
ceso se puede expresar como 

Een, - Esal 
'---.r------' 

Transferencia ne ta de 
energía por calor. trabnjo 

y masa 

b.E sis'ema 
'----v------' 

Cambio en las energías 
interna. c inética. 

potencial. etc. 

o bien, en la forma de razones, como 

Éenl - ÉSal 
'---.r------' 

Velocidad de la transferencia 
neta de energía por calor. 

trabajo y masa 

dEsiSlem/dt 
'---.r------' 

Velocidad del cambio en las 
energías interna. cinética. 

potencial, etc. 

(1) (1 -10) 

(W ) (1-11) 

La energía es una propiedad y el valor de una propiedad no cambia a menos 
que cambie el estado del sistema. Por lo tanto, el cambio en la energía de un 
sistema es cero (b.Esistema = O) si el estado de ese sistema no cambia durante el 
proceso, entonces el proceso es estacionario. En este caso, el balance de ener­
gía se reduce a (figura 1-14) 

Estado estacionario, 
forma de razones: 

Éelll 
'-r-' 

Razón de transferencia neta 
de energía. hacia adentro. 
por calor. trabajo y masa 

ÉSal 
'-v--' 

Razón de transferenc ia neta 
de energía. hac ia afuera. 
por calor. trabajo y masa 

(1-12) 

En ausencia de efectos significativos eléctricos, magnéticos, de movimiento, gra­
vitatorios y de tensión superficial (es decir, para sistemas compresibles simples 

~~~¿:~/:.~~ '~.''<}~:._~ 11 ~._-~ ;~~ ~>.~ -_'-' ~:~ ~~~~:~~~~'~. ~~ 

CAPITULO 1 

Calor ~ Calor 
Sistema 

Trabajo ~ estacionario Trabajo 

Masa~ ~Masa 

FIGURA 1-14 
En operación estable, la velocidad de 

transferencia de energía hacia un sistema 
es igual a la velocidad de transferencia 
de energía hacia afuera de ese sistema. 
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12 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Calor específico = Cv 

Masa=m 

Temp. inicial = TI 

Temp. final = T2 

FIGURA 1-15 
En ausencia de cualesquiera interac­
ciones de trabajo, el cambio en el con­
tenido de energía interna de un sistema 
cerrado es igual a la transferencia neta 
de calor. 

estacionarios), el cambio en la energía total de un sistema durante un proceso es 
sencillamente el cambio en su energía interna; es decir, t!.Esislema = t!.Usistema' 

En el análisis de la transferencia de calor, es usual tener interés únicamente 
en las formas de energía que se pueden transferir como resultado de una dife­
rencia de temperatura; es decir, el calor o energía térmica. En esos casos resul­
ta conveniente escribir un balance de calor y tratar la conversión de las 
energías nuclear, química, mecánica y eléctrica hacia energía térmica como ge­
neración de calor. En ese caso, el balance de energía se puede expresar como 

Q ent - Q sal + E gen = D.Etérmica, sistema 
'--------.r---- '--.r--' '------v-------
Transferencia neta Generación Cambio en In energía 

de calor de calor térmica del sistema 

(1) 

Balance de energía para sistemas cerrados 
(masa fija) 

(1-13) 

Un sistema cerrado consta de una masa fija. La energía total E para la mayor 
parte de los sistemas que se encuentran en la práctica consiste en la energía in­
terna U. Éste es en especial el caso para los sistemas estacionarios, ya que no 
comprenden cambios en la velocidad o elevación durante el proceso. En ese 
caso, la relación del balance de energía se reduce a 

Sistema cerrado estacionario: Eent - Esal = D.U = mcvD.T (1) (1 -14) 

en donde se expresa el cambio en la energía interna en términos de la masa m, 
el calor específico a volumen constante cv, y el cambio en la temperatura, t!.T, 

del sistema. Cuando el sistema sólo comprende transferencia de calor y nin­
guna interacción de trabajo cruza su frontera, la relación del balance de ener­
gía se reduce todavía más hasta (figura 1-15) 

Sistema cerrado estacionario, sin trabajo: Q = mcvD.T (J) (1 -15) 

donde Q es la cantidad neta de la transferencia de calor que entra o sale del 
sistema. La anterior es la forma de la relación del balance de energía que se 
usará con más frecuencia al tratar con una masa fija. 

Balance de energía para sistemas 
de flujo estacionario 
Un gran número de aparatos de ingeniería, como los calentadores de agua y los 
radiadores de los automóviles, implica flujo de masa, hacia adentro y hacia afue­
ra de un sistema, y se consideran como volúmenes de control. La mayor parte de 
los volúmenes de control se analizan en condiciones estacionarias de operación. 
El término estacionario significa ningún cambio con el tiempo en una ubicación 
específica. Lo opuesto a estacionario es no estacionario o transitorio. Asimismo, 
el término uniforme implica ningún cambio con la posición en toda una superfi­
cie o región en un tiempo específico. Estos significados son coherentes con su 
uso cotidiano [novia estable (estacionaria), distribución uniforme, etcétera]. El 
contenido total de energía de un volumen de control durante un proceso de flu­
jo estacionario permanece constante (Evc = constante). Es decir, el cambio en 
la energía total del volumen de control durante un proceso de este tipo es cero 
(Mvc = O). Por tanto, la cantidad de energía que entra en un volumen de con­
trol en todas las formas (calor, trabajo, transferencia de masa) para un proceso 
de flujo estacionario debe ser igual a la cantidad de energía que sale de él. 

La cantidad de masa que fluye a través de una sección transversal de un apa­
rato de flujo, por unidad de tiempo, se llama gasto de masa y se denota por rh. 

Un fluido puede fluir hacia adentro o hacia afuera de un volumen de control a 
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través de tubos o ductos. El gasto de masa de un fluido que fluye en un tubo o 
ducto es proporcional al área de la sección transversal Ac de ese tubo o ducto, 
la densidad p y la velocidad o¡{ del fluido. El gasto de masa a través de un área 
diferencial dAc se puede expresar como om = Po¡{n dAC' en donde o¡{n es la com­
ponente de la velocidad perpendicular a dAc- El gasto de masa a través de to­
da el área de la sección transversal se obtiene por integración sobre Ac-

A menudo se puede considerar, en forma aproximada, que el flujo de un 
fluido por un tubo o ducto es unidimensional. Es decir, se puede suponer que 
las propiedades varían sólo en una dirección (la del flujo). Como resultado; se 
supone que todas las propiedades son uniformes en la sección transversal per­
pendicular a la dirección del flujo y también se supone que las propiedades 
tienen valores promedio en masa sobre toda la sección transversal. En la apro­
ximación de flujo unidimensional, el gasto de masa de un fluido que fluye en 
un tubo o ducto se puede expresar como (figura 1-16) 

rh = pOllA (kg/s) (1-16) 

en donde p es la densidad del fluido, o¡{ es la velocidad promedio del mismo 
en la dirección del flujo y Ac es el área de la sección transversal del tubo o 
ducto. 

El volumen de un fluido que fluye por un tubo o ducto por unidad de tiem­
po se llama gasto volumétrico Vy se expresa como 

. m 
V =oIlA = p (1-17) 

Note que el gasto de masa de un fluido por un tubo o ducto permanece cons­
tante durante el flujo estacionario. Sin embargo, éste no es el caso para el gas­
to volumétrico, a menos que la densidad del fluido permanezca constante. 

Para un sistema de flujo estacionario con una entrada y una salida, la ve­
locidad del flujo de masa hacia adentro del volumen de control debe ser igual 
a la velocidad del flujo de masa hacia afuera de él; es decir, ment = msal = m. 
Cuando los cambios en las energías cinética y potencial son despreciables, 
que es el caso más común, y no se tiene interacción de trabajo, el balance de 
energía para tal sistema de flujo estacionario se reduce a (figura 1-17) 

Q = rh t1h = rhcpt1T (kJ/s) (1-18) 

en donde Q es la velocidad de la transferencia neta de calor hacia adentro o 
hacia afuera del volumen de control. La anterior es la forma de relación de ba­
lance de energía que se usará con la mayor frecuencia para los sistemas de flu­
jo estacionario. 

Balance de energía en la superficie 
Como se mencionó al inicio del capítulo, el calor se transfiere por los meca­
nismos de conducción, convección y radiación y, a menudo, el calor cambia 
de vehículos a medida que se transfiere de un medio a otro. Por ejemplo, el ca­
lor conducido hasta la superficie exterior de la pared de una casa en invierno 
es transferido por convección, por el aire frío del exterior, conforme es irradia­
do hacia los alrededores fríos. En esos casos puede ser necesario seguir el ras­
tro de las interacciones energéticas en la superficie y esto se hace aplicando el 
principio de conservación de la energía a la superficie. 

Una superficie no contiene volumen ni masa y, por tanto, tampoco energía. 
Por lo mismo, una superficie se puede concebir como un sistema ficticio cuyo 
contenido de energía permanece constante durante un proceso (precisamente 
como un sistema de estado estacionario o de flujo estacionario). Entonces el 
balance de energía para una superficie se puede expresar como 

Balance de energía en la superficie: Éent = ÉSal (1-19) 

rh =pVAc 

FIGURA 1-16 
El gasto de masa de un fluido en una 

sección transversal es igual al producto 
de la densidad de ese fluido, la 

velocidad promedio del mismo y el área 
de la sección transversal. 

í Volumen de control 

FIGURA 1-17 
En condiciones estacionarias, la 

velocidad neta de transferencia de 
energía hacia un fluido en un volumen 

de control es igual a la velocidad de 
incremento en la energía de la corriente 

de fluido que fluye a través de ese 
volumen. 
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FIGURA 1-18 

, 
: Convección , , , 

Interacciones energéticas en la superficie 
exterior de la pared de una casa. 

FIGURA 1-19 
Esquema para el ejemplo 1-2. 

Esta relación es válida tanto para condiciones estacionarias como transitorias 
y el balance de energía en la superficie no comprende generación de calor 
puesto que una superficie no tiene volumen. En la figura 1-18 el balance de 
energía para la superficie exterior, por ejemplo, se puede expresar como 

(1-20) 

donde Q 1 es la conducción a través de la pared hasta la superficie, Q 2 es la 
convección de calor de la superficie hacia el aire del exterior y Q3 es la radia­
ción neta de la superficie hacia los alrededores. 

Cuando no se conocen las direcciones de las interacciones, se puede suponer 
que todas se dirigen hacia la superficie y el balance de energía en la superficie 
se puede expresar como 2: E ent = O. Note que las interacciones en la dirección 
opuesta finalizarán con valores negativos balanceando esta ecuación. 

EJEMPLO 1-2 Calentamiento de agua en una tetera eléctrica 

Se van a calentar 1.2 kg de agua líquida, inicialmente a 15°C, hasta 95°C en 
una tetera equipada con un elemento eléctrico de calentamiento de 1 200 W 
en su interior (figura 1-19). La masa de la tetera es de 0.5 kg Y tiene un calor 
específico promedio de 0.7 kJ/kg . oC. Tomando el calor específico del agua co­
mo 4.18 kJ/kg . oC y descartando cua lquier pérdida de calor proveniente de la 
tetera, determine cuánto tiempo tardará en calentarse el agua. 

SOLUCiÓN Se va a calentar agua líquida en una tetera eléctrica. Se va a de­
terminar el tiempo de calentamiento. 
Suposiciones 1 La pérdida de calor proveniente de la tetera es despreciable. 2 
Se pueden usar propiedades constantes tanto para la tetera como para el agua. 
Propiedades Los calores específicos promedio se dan como de 0.7 kJ/kg . oC, 
para la tetera, y de 4.18 kJ/kg . oC, para el agua. 
Análisis Se toma la tetera y el agua en ella como el sistema, el cual es cerra­
do (masa fija). En este caso, el balance de energía se puede expresar como 

E ent - Esa1 = LlEsistema 

Entonces la cantidad de energía necesaria para elevar la temperatura del agua 
y la de la tetera desde 15°C hasta 95°C es 

Eent = (mcLlT)agua + (mcLlT\e,era 

= (1.2 kg)(4.18 kJ/kg· °C)(95 - 15)OC + (0.5 kg)(0.7 kJ/kg· oC) 
(95 - 15)OC 

= 429.3 kJ 

La unidad eléctrica de calentamiento de 1 200 W suministrará energía a razón 
de 1.2 kW, o sea, 1.2 kJ por segundo. Por lo tanto, el tiempo necesario para 
que este calentador sumin istre 429.3 kJ de calor se determina a partir de 

Energía total transferida 

Llt = Velocidad de transferencia de la energía 
Eent = 429.3 kJ = 358 s 

E transferencia 1.2 kJ / s 

= 6.0min 
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I 
Discusión En realidad , tomará más de 6 minutos realizar este proceso de ca­
lentamiento, ya que es inevitable alguna pérdida de calor en el curso del 
mismo. Igualmente, las unidades del calor específico kJ/kg . oC y kJ/kg . K son 
equivalentes y pueden intercambiarse. 

EJEMPLO 1-3 Pérdida de calor en los duetos de calefacción 
en un sótano 

Una sección de 5 m de largo de un sistema de calefacción de una casa pasa a 
través de un espacio no calentado en el sótano (figura 1-20). La sección trans­
versal del ducto rectangular del sistema de calefacción es de 20 cm x 25 cm. 
El aire caliente entra en el ducto a 100 kPa y 60°C, a una velocidad promedio 
de 5 mIs. La temperatura del aire en el ducto cae hasta 54°C como resultado de 
la pérdida de calor hacia el espacio frío en el sótano. Determine la razón de la 
pérdida de calor del aire en el ducto hacia el sótano en condiciones estacio­
narias. Asimismo, determine el costo de esta pérdida de calor por hora si la 
casa se calienta por medio de un calefactor de gas natural que tiene una efi­
ciencia de 80% y el costo del gas natural en esa zona es de 0 .60 dólar/therm 
(1 therm = 100000 Btu = 105 500 kJ). 

SOLUCiÓN La temperatura del aire en el ducto de calefacción de una casa cae 
como resultado de la pérdida de calor hacia el espacio frío en el sótano. Se van 
a determinar la razón de la pérdida de calor del aire caliente y su costo. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El aire se 
puede tratar como un gas ideal con propiedades constantes a la temperatura 
ambiente. 
Propiedades El calor específico a presión constante del aire a la temperatura 
promedio de (54 + 60)/2 = 5rC es de l.007 kJ/kg· oC (tabla A-15). 
Análisis Se toma la sección del sótano del sistema de calefacción como nues­
tro sistema, el cual es de flujo estacionario. Se puede determinar la razón de la 
pérdida de calor del aire en el ducto a partir de 

donde m es el gasto de masa y Do. T es la caída en la temperatura. La densidad 
del aire en las condiciones de entrada es 

- L - 100 kPa - 046 k I 3 
P - RT - (0.287 kPa . m3/kg . K)(60 + 273)K - 1. g m 

El área de la sección transversal del ducto es 

Ac = (0.20 m)(0.25 m) = 0.05 m2 

Entonces el gasto de masa de aire que pasa por el ducto y la razón de pérdida 
de ca lor quedan 

y 

rh = p"lf Ac = (1.046 kg/m3)(5 mls)(0.05 m2) = 0.2615 kg/s 

Qpérdida = rhCi Tent - Tsal) 

= (0.2615 kg/s)(1.007 kJ/kg . °C)(60 - 54)OC 

= 1.58 kJ/s 

5 m------1 
r--::= 20 cm 

Aire caliente ~ 
100 kPa 

60°C 

1 54°C 
25cIl1 

5 mis 

FIGURA 1-20 
Esquema para el ejemplo 1-3. 
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FIGURA 1-21 
Esquema para el ejemplo 1-4. 

o sea, 5688 kJ/h. El costo de esta pérdida de calor para el propietario de la casa es 

(Razón de la pérdida de calor) X 

C t di' d'd d l - (Costo unitario de la entrada de energía) 
os o e a per 1 a e ca or - Eficiencia del calefactor 

= (5688 kJ/h)(0.60 dÓlar/thenn)( 1 therm ) 
0.80 . 105500 kJ 

= 0.108 dólarlh 

Discusión La pérdida de calor por los ductos de calefacción en el sótano le es­
tá costando al propietario de la casa 10.8 centavos de dólar por hora. Supo­
niendo que el calentador opera 2000 horas durante la temporada de 
ca lefacción, el costo anual de esta pérdida de ca lor tota liza 216 dólares. La 
mayor parte de este dinero se puede ahorrar aislando los ductos de ca lefacc ión 
en las zonas no calentadas. 

EJEMPLO 1-4 Calefacción eléctrica de una casa ubicada 
a gran altitud 

Considere una casa que tiene un espacio de piso de 2000 ft2 Y una altura pro­
medio de 9 ft y que se encuentra a 5000 ft sobre el nivel del mar en donde la 
presión atmosférica estándar es de 12.2 psia (figura 1.21). In icialmente, la ca­
sa está a una temperatura uniforme de 50°F. Ahora se enciende el calefactor 
eléctrico y funciona hasta que la temperatura del aire en la casa se eleva hasta 
un valor promedio de 70°F. Determine la cant idad de energía transferida al ai­
re supon iendo que a) la casa es hermética al aire y, por tanto, no hay fugas de 
éste durante el proceso de calentamiento y b) algo de aire se escapa por las 
grietas conforme el aire ca liente que está en la casa se expande a presión cons­
tante. Determine también el costo de este ca lor para cada caso, si el precio de 
la electricidad en esa zona es de 0.075 dólar/kWh. 

SOLUCiÓN Ei aire en la casa se calienta por medio de un calentador eléctrico. 
Se debe determinar la cantidad y el costo de la energía transferida al aire, para 
los casos de vo lumen constante y presión constante. 
Suposiciones 1 El aire se puede considerar un gas ideal con propiedades cons­
tantes. 2 La pérdida de calor desde la casa durante el curso del calentamiento 
es despreciable. 3 El volumen ocupado por los muebles y otras cosas es des­
preciable. 
Propiedades Los calores específicos del aire a la temperatura promed io de (50 
+ 70)/2 = 60°F son cp = 0.240 Btu/lbm . R y Cv = cp - R = 0.171 Btu/lbm . 
R (tab las A-ll y A-151). 
Análisis El volumen y la masa del aire en la casa son 

V = (Área de piso)(Altura) = (2000 ft2)(9 ft) = 18000 ft3 

PV (12.2 psia)(18 000 ft3) 
m = - = = 1 162lbm 

RT (0.3704 psia . ft3/1bm . R)(50 + 460)R 

a) La cant idad de energía transfer ida al aire a vo lumen constante es senci lla­
mente el cambio en su energía interna y se determina a partir de 

E ent - E sal = L\Esistema 

Eem, volumen constante = L\Ullire = mev L\T 

= (l 162 Ibm)(0.171 Btu/lbm · °F)(70 - 50)OF 

= 3974 Btu 
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A un costo unitario de 0.075 dólar/kWh, el costo total de esta energía es 

Costo de la energía = (Cantidad de energía)(Costo unitario de la energía) 

, ( 1 kWh ) = (3974 Btu)(O.075 dolar/kWh) 3412 Btu 

= 0.087 dólar 

b) La cantidad de energía transferida al aire a presión constante es el cambio 
en su enta lpía y se determina a partir de 

E ent. presión constante = éJ.Haire = mCpéJ.T 
= (1162 lbm)(O.240 Btullbm . °F)(70 - 50)OF 

= 5578Btu 

A un costo unitario de 0.075 dólar/kWh, el costo total de esta energía es 

Costo de la energía = (Cantidad de energía)(Costo unitario de la energía) 

= (5578 Btu)(O.075 dÓlar/kWh)(3¡~~U) 
= 0.123 dólar 

Discusión En el primer caso, elevar la temperatura del aire en esta casa, de 
50°F hasta 70°F, cuesta alrededor de 9 centavos de dólar y, en el segundo, 12 
centavos. La segunda respuesta es más realista, ya que todas las casas tienen 
grietas, en especial alrededor de las puertas y ventanas, y, en esencia, la pre­
sión dentro de la casa permanece constante en el curso del proceso de calen­
tamiento. Por lo tanto, en la práctica, se aplica el segundo enfoque. Sin 
embargo, esta óptica conservadora predice un tanto en exceso la cantidad de 
energía que se usa, puesto que algo del aire se escapa a través de las grietas 
antes de calentar~e hasta 70°F. 

1-5 • MECANISMOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR 
En la sección 1-1 se definió el calor como la forma de energía que se puede 
transferir de un sistema a otro como resultado de la diferencia de temperatura. 
Un análisis termodinámico se interesa en la cantidad de transferencia de calor 
conforme un sistema pasa por un proceso, de un estado de equilibrio a otro. La 
ciencia que trata de la determinación de las razones de esas transferencias de 
energía es la transferencia de calor. La transferencia de energía como calor 
siempre se produce del medio que tiene la temperatura más elevada hacia el 
de temperatura más baja, y la transferencia de calor se detiene cuando los dos 
medios alcanzan la misma temperatura. 

El calor se puede transferir en tres modos diferentes: conducción, convec­
ción y radiación. Todos los modos de transferencia de calor requieren la exis­
tencia de una diferencia de temperatura y todos ellos ocurren del medio que 
posee la temperatura más elevada hacia uno de temperatura más baja. Ense­
guida se da una breve descripción de cada modo. En los capítulos posteriores 
de este texto se da un estudio más detallado de estos modos. 

1-6 • CONDUCCiÓN 
La conducción es la transferencia de energía de las partículas más energéticas 
de una sustancia hacia las adyacentes menos energéticas, como resultado de 
interacciones entre esas partículas. La conducción puede tener lugar en los só­
lidos, líquidos o gases. En los gases y líquidos la conducción se debe a las co-
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A 

I--tu --l 
O f-------- x 

FIGURA 1-22 
Conducción de calor a través de una 
pared plana grande de espesor ~x 
y áreaA. 

._ ..... ~ q=4010W/m 2 

1 m 

a) Cobre (k = 401 W/m . oC) 

._.~~ q= 1 480W/m 2 

b) Silicio (k = 148 W/m . oC) 

FIGURA 1-23 
La razón de conducción del calor a 
través de un sólido es directamente 
proporcional a su conductividad térmica. 

lisiones y a la difusión de las moléculas durante su movimiento aleatorio. En 
los sólidos se debe a la combinación de las vibraciones de las moléculas en 
una retícula y al transporte de energía por parte de los electrones libres. Por 
ejemplo, llegará el momento en que una bebida enlatada fría en un cuarto cáli­
do se caliente hasta la temperatura ambiente como resultado de la transferencia 
de calor por conducción, del cuarto hacia la bebida, a través del aluminio. 

La rapidez o razón de la conducción de calor a través de un medio depende 
de la configuración geométrica de éste, su espesor y el material de que esté he­
cho, así como de la diferencia de temperatura a través de él. Se sabe que al en­
volver un tanque de agua caliente con fibra de vidrio (un material aislante) se 
reduce la razón de la pérdida de calor de ese tanque. Entre más grueso sea el 
aislamiento, menor será la pérdida de calor. También se conoce que un tanque 
de agua caliente perderá calor a mayor rapidez cuando se baja la temperatura 
del cuarto en donde se aloja. Además, entre más grande sea el tanque, mayor 
será el área superficial y, por consiguiente, la razón de la pérdida de calor. 

Considere una conducción de estado estacionario de calor a través de una 
pared plana grande de espesor Lll = L Y área A, como se muestra en la figura 
1-22. La diferencia de temperatura de uno a otro lado de la pared es 6.T = T2 

- TI. Los experimentos han demostrado que la razón de la transferencia de ca­
lor, Q, a través de la pared se duplica cuando se duplica la diferencia de tem­
peratura 6.T de uno a otro lado de ella, o bien, se duplica el área A 
perpendicular a la dirección de la transferencia de calor; pero se reduce a la 
mitad cuando se duplica el espesor L de la pared. Por tanto, se concluye que 
la razón de la conducción de calor a través de una capa plana es proporcio­
nal a la diferencia de temperatura a través qe ésta y al área de transferencia 
de calor, pero es inversamente proporcional al espesor de esa capa; es decir, 

o bien, 

Razón de conducción del calor ex -"CA:...::' :..:re:..::a,,-,)C~D:..:i:..:fe:.::,re==n::..:c:.::,ia=-=de::....::.:te:..::m::Jp:..:e:.::,ra=t:::u:..:ra::¿) 
Espesor 

. TI - T2 ~T 
Qcond = kA - A-- = - kA A 

uX uX 
CW) (1-21 ) 

en donde la constante de proporcionalidad k es la conductividad térmica del 
material, que es una medida de la capacidad de un material para conducir ca­
lor (figura 1-23). En el caso límite de Lll ~ 0, la ecuación que acaba de darse 
se reduce a la forma diferencial 

. dT' 
Q cond = - kA dx CW) (1 -22) 

la cual se llama ley de Fourier de la conducción del calor, en nonor de J. Fou­
rier, quien la expresó por primera vez en su texto sobre transferencia de calor en 
1822. Aquí, dT/dx es el gradiente de temperatura, el cual es la pendiente de la 
curva de temperatura en un diagrama T-x (la razón de cambio de T con respecto 
a x), en la ubicación x. La relación antes dada indica que la razón de conducción 
del calor en una dirección es proporcional al gradiente de temperatura en esa di­
rección. El calor es conducido en la dirección de la temperatura decreciente y el 
gradiente de temperatura se vuelve negativo cuando esta última decrece al cre­
cer x. El signo negativo en la ecuación 1-22 garantiza que la transferencia de ca­
lor en la dirección x positiva sea una cantidad positiva. 

El área A de transferencia de calor siempre es normal (o perpendicular) a la 
dirección de esa transferencia. Por ejemplo, para la pérdida de calor a través 
de una pared de 5 m de largo, 3 m de alto y 25 cm de espesor, el área de trans­
ferencia de calor es A = 15 m2. Note que el espesor de la pared no tiene efec­
to sobre A (figura 1-24). 
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EJEMPLO 1-5 Costo de la pérdida de calor a través de un techo 

El techo de una casa calentada eléctricamente tiene 6 m de largo, 8 m de an­
cho y 0.25 m de espesor y está hecha de una capa plána de concreto cuya con- 1 

ductividad térmica es k = 0.8 W/m . oc (figura 1-25). Las temperaturas de las 
superficies interior y exterior se miden como de 15°C y 4°C, respectivamente, 
durante un periodo de 10 horas. Determine a) la razón de la pérdida de calor a 
través del techo esa noche y b) el costo de esa pérdida de calor para el propie­
tario de la casa,.si el costo de la electricidad es de 0.08 dólar/kWh. 

SOLUCiÓN Las superficies interior y exterior del techo plano de concreto de 
una casa calentada eléctricamente se mantienen a temperaturas especificadas 
durante una noche. Se van a determinar la pérdida de calor a través del techo 
esa noche y su costo. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación durante toda la 
noche dado que las tém'peraturas de las superficies del techo permanecen 
constantes a los valores especificados. 2 Se pueden usar propiedades constan­
tes para el techo. 
Propiedades La conductividad térmica del techo se da como k = 0.8 W/m . oC. 
Análisis a) Nótese que la trat:lsferencia de calor a través del techo es por con­
duccióny que el áréa de éste es A = 6 rn X 8 m == 48 m2, larazón de la trans­
ferencia de calor en estado estacionario a través del techo se determina por 

¡ 

. T¡ - T2 (15 - 4)OC 
Q = kA -L- = (0.8 W/m· °C)(48 m2

) 0.25 m = 1690W = 1.69 kW 

b) La cantidad de pérdida de calor a través del techo durante un periodo de 
10 h Y su costo se determinan a partir de 

Q = Q D.t = (1.69 kW)(lO h) = 16.9 kWh 

Costo = (Cantidad de energía)(Costo unitario de la energía) 

= (16.9 kWh)(0.08 dólarlkWh) = 1.35 dólares 

Discusi6n El costo para el propietario de la casa de la pérdida de calór a tra­
vés del techo esa noche fue de 1.35 dólares. La factura total por calefacción de 
la casa será mucho mayor ya que, en estos cálculos, no se consideran las pér­
didas de calor a través de las paredes. 

Conductividad térmica 
Se ha visto que los diferentes materiales almacenan calor en forma diferente y 
se ha definido la propiedad de calor específico Cp como una medida de la ca­
pacidad de un material para almacenar energía térmica. Por ejemplo, Cp = 
4.18 kJ/kg . oC, para el agua, y Cp = 0.45 kJlkg . oC, para el hierro, a la tem­
peratura ambiente, indica que el agua puede almacenar casi 10 veces más 
energía que el hierro por unidad de masa. Del mismo modo, la conductividad 
térmica k es una medida de la capacidad de un material para conducir calor. 
Por ejemplo, k = 0.607 W/m . oC, para el agua, y k = 80.2 W/m· oC, para el 
hierro, a la temperatura ambiente, indica que el hierro conduce el calor más de 
100 veces más rápido que el agua. Por tanto, se dice que el agua es mala con­
ductora del calor en relación con el hierro, aun cuando el agua es un medio ex­
celente para almacenar energía térmica. 

La ecuación 1-21 para la razón de la transferencia de calor por conducción, 
en condiciones estacionarias, también se puede concebir como la ecuación de 
definición para la conductividad térmica. Por tanto, la conductividad térmi-
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FIGURA 1-24 
En el análisis de la conducción del calor, 

A representa el área perpendicular a la 
dirección de transferencia de calor. 

Techo de concreto 0.25 m 

8m 1 

FIGURA 1-25 
Esquema para el ejemplo 1-5. 
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TABLA 1-1 

Conduct ividades térm icas de 
algunos materiales a la temperatura 
ambiente 

Mater ial 

Di amante 
Plata 
Cobre 
Oro 
Alumin io 
Hierro 
Mercurio (1) 

Vidrio 
Ladrillo 
Agua (1 ) 
Pie l humana 
Madera (roble) 
Helio (g) 
Ca ucho suave 
Fibra de vidrio 
Aire (g) 

k, W/m .oC* 

2300 
429 
401 
317 
237 

Uretano, espuma rígida 

80.2 
8 .54 
0.78 
0.72 
0.607 
0.37 
0.17 
0.152 
0. 13 
0.043 
0.026 
0.026 

' Multiplíquese por 0 .5778 para convertir a 
Btu/h . ft . °F. 

Calentador 
eléctrico 

We 

Aislamiento 

L . 
k = A(T] - T

2
) Q 

FIGURA 1-26 

Material 
de muestra 

A 

Aparato experimental sencillo para 
determinar la conductividad térmica de 
un material. 

ca de un material se puede definir como la razón de transferencia de calor a 
través de un espesor unitario del material por unidad de área por unidad de 
diferencia de temperatura. La conductividad térmica de un material es una 
medida de la capacidad del material para conducir calor. Un valor elevado pa­
ra la conductividad térmica indica que el material es un buen conductor del 
calor y un valor bajo indica que es un mal conductor o que es un aislante. En 
la tabla 1-1 se dan las conductividades térmicas de algunos materiales comu­
nes a la temperatura ambiente. La conductividad térmica del cobre puro a la 
temperatura ambiente es k = 401 W 1m . oC, lo cual indica que una pared de 
cobre de 1 m de espesor conducirá el calor a razón de 401 W por m2 de área 
por oC de diferencia de temperatura a través de ella. Note que los materiales 
como el cobre y la plata, que son buenos conductores eléctricos, también lo 
son del calor y tienen valores elevados de conductividad térmica. Los materia­
les como el caucho, la madera y la espuma de estireno son malos conductores 
del calor y tienen valores bajos de conductividad térmica. 

Se puede calentar una capa de material de espesor y área conocidos, desde 
uno de sus lados, por medio de un calentador de resistencia eléctrica de po­
tencia conocida. Si las superficies exteriores del calentador están bien aisla­
das, todo el calor generado por la resistencia se transferirá a través del 
material cuya conductividad se va a determinar. Entonces, midiendo las dos 
temperaturas de las superficies del material cuando se llega al estado estacio­
nario de la transferencia y sustituyéndolas en la ecuación 1-21 junto con otras 
cantidades conocidas se obtiene la conductividad térmica (figura 1-26). 

Las conductividades térmicas de los materiales varían sobre un amplio in­
tervalo, como se muestra en la figura 1-27. Las conductividades térmicas de 
los gases varían en un factor de 104 con respecto a las de los metales puros co­
mo el cobre. Note que los cristales y metales puros tienen las conductividades 
térmicas más elevadas, y los gases y los materiales aislantes, las más bajas . 

La temperatura es una medida de las energías cinéticas de las partículas, co­
mo las moléculas o los átomos de una sustancia. En un líquido o gas, la ener­
gía cinética de las moléculas se debe a su movimiento aleatorio de traslación, 
así como a sus movimientos de vibración y rotación. Cuando chocan dos mo­
léculas que poseen energías cinéticas diferentes, parte de la energía cinética de 
la molécula más energética (la de temperatura más elevada) se transfiere a la 
menos energética (la de temperatura más baja), de manera muy semejante a 
cuando chocan dos bolas elásticas de la misma masa a diferentes velocidades, 
parte de la energía cinética de la bola más rápida se transfiere a la más lenta. 
Entre más alta es la temperatura, más rápido se mueven las moléculas, mayor 
es el número de las colisiones y mejor es la transferencia de calor. 

La teoría cinética de los gases predice, y los experimentos lo confirman, 
que la conductividad térmica de los gases es proporcional ~ la raíz cuadrada 
de la temperatura termodinámica T e inversamente proporcional a la raíz 
cuadrada de la masa molar M. Por lo tanto, la conductividad térmica de un 
gas crece al aumentar la temperatura y al disminuir la masa molar. De modo 
que no es sorprendente que la conductividad térmica del helio (M = 4) sea 
mucho más elevada que la del aire (M = 29) Y la del argón (M = 40). 

En la tabla A-16 se da una lista de conductividades térmicas de gases a la 
presión de 1 atm. Sin embargo, también se pueden usar a presiones diferentes 
de 1 atm, ya que la conductividad térmica de los gases es independiente de la 
presión en un amplio rango de presiones encontradas en la práctica. 

El mecanismo de conducción del calor en un líquido se complica por el he­
cho de que las moléculas están más cercanas entre sí y ejercen un campo de 
fuerzas intermoleculares más intenso. Las conductividades térmicas de los lí­
quidos suelen encontrarse entre las de los sólidos y las de los gases. Normal­
mente, la conductividad térmica de una sustancia alcanza su valor máximo en 
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I
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k
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100
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0.0

la fase sólida y el mínimo en la fase gaseosa. A diferencia de los gases, las
conductividades térmicas de la mayor parte de los líquidos decrecen al incre-
mentarse la temperatura, constituyendo el agua una notable excepción. Como
los gases, la conductividad de los líquidos disminuye al aumentar la masa mo-
lar. Los metales líquidos como el mercurio y el sodio presentan conductivida-
des térmicas elevadas y resultan muy apropiados para usarse cuando se desea
una gran razón de transferencia de calor hacia un líquido, como en las plantas
nucleares de generación eléctrica.

En los sólidos la conducción del calor se debe a dos efectos: las ondas re-
ticulares de vibración inducidas por los movimientos de vibración de las mo-
léculas, colocadas en posiciones más o menos fijas de una manera periódica
conocida como red cristalina, y la energía transportada por medio del flujo li-
bre de electrones en el sólido (figura 1-28). La conductividad térmica de un
sólido se obtiene al sumar la componente reticular y la electrónica. Las con-
ductividades térmicas más o menos elevadas de los metales puros se deben
principalmente a la componente electrónica. La componente reticular de la
conductividad térmica depende con intensidad de la manera en que las mo-
léculas están dispuestas. Por ejemplo, el diamante, que es un sólido cristalino
intensamente ordenado, tiene la conductividad térmica conocida más elevada
a la temperatura ambiente.

A diferencia de los metales, los cuales son buenos conductores de la electri-
cidad y el calor, los sólidos cristalinos, como el diamante y los semiconducto-
res como el silicio, son buenos conductores del calor pero malos conductores
eléctricos. Como resultado, esos materiales encuentran un uso muy amplio en
la industria electrónica. A pesar de su precio más elevado, se usan sumideros
de calor de diamante en el enfriamiento de componentes electrónicos sensi-
bles debido a la excelente conductividad térmica del mismo. Los aceites y

~~~~:~~~~f.,~·i -~21'_. ' .,..;~~_ :
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FIGURA 1-27
Rango de la conductividad térmica de

diversos materiales a la temperatura
ambiente.

'\
J
r

LÍQUIDO
* Colisiones

moleculares
* Difusión

molecular

FIGURA 1-28
Los mecanismos de conducción de
calor en las diferentes fases de una

sustancia.
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TABLA 1-2 

La conductividad térm ica de una 
aleación sue le ser mucho más baja 
que la de cualesqu iera de los dos 
metales de los cua les está 
compuesta 

Metal puro o k, W/m . oC, 
aleación a 300 K 

Cobre 401 
Níquel 91 
Constantano 

(55% Cu, 45% Ni) 23 

Cobre 401 

Aluminio 237 
Bronce comercial 
(90% Cu, 10% Al) 52 

TABLA 1-3 

Las conduct ividades térmicas de los 
mater iales varía n con la temperat ura 

r, K Cobre Aluminio 

100 

200 

300 
400 

600 
800 

482 

413 

401 

393 
379 
366 

302 

237 

237 

240 

231 
218 

FIGURA 1-29 
Variación de la conductividad térmica de 
diversos sólidos, líquidos y gases con la 

temperatura (tomado de White, Ref. 10). 

selladores de silicio son de uso común en el empaque de componentes electró­
nicos porque proporcionan tanto un buen contacto térmico como un buen ais­
lamiento eléctrico. 

Los metales puros tienen altas conductividades térmicas y se pensaría que 
las aleaciones metálicas también deben tener altas conductividades. Se espe­
raría que una aleación de dos metales con conductividades térmicas k¡ y kz 
tenga una conductividad k entre k¡ y kz. Pero no es así. La conductividad tér­
mica de una aleación de dos metales suele ser mucho más baja que la de 
cualquiera de ellos, como se muestra en la tabla 1-2. Incluso, en un metal 
puro, pequeñas cantidades de moléculas "extrañas" que por sí mismas sean 
buenas conductoras perturban de manera grave la transferencia de calor en ese 
metal. Por ejemplo, la conductividad térmica del acero que contenga sólo 1 % 
de cromo es 62 W /m . oC, en tanto que las conductivid~des térmicas del hierro 
y el cromo son 83 y 95 W 1m . oC, respectivamente. 

Las conducti vidades térmicas de los materiales varían con la temperatura 
(tabla 1-3). La variación de la conductividad térmica sobre ciertos rangos de 
temperatura es despreciable para algunos materiales, pero significativa para 
otros, como se muestra en la figura 1-29. Las conductividades térmicas de 
ciertos sólidos exhiben incrementos sorprendentes a temperaturas cercanas al 
cero absoluto, cuando estos sólidos se convierten en superconductores. Por 
ejemplo, la conductividad del cobre alcanza un valor máximo de alrededor de 
20 000 W 1m . oC a 20 K, la cual es alrededor de 50 veces mayor a la corres­
pondiente a la temperatura ambiente. En las tablas A-3 aA-16, se dan las con­
ductividades térmicas y otras propiedades térmicas de diversos materiales. 

10 000 

k, --- Sólidos 
W/m. oc - - - - - Líquidos 

10 

_ _ _ _ _ _ _ Gases 

Plata Cobre 

Aluminio Oro 
.. 

Óxido de aluminio 

Vidrio Pyroceram 

Cuarzo transparente fundido 

,------_ ..... Agua 
........ 

...... .... .. .. .. .. .. .. 
Helio .. ..... -_ .. --_ .. . 

---
0.1 - - .:..--.:..::. _ Tetracloruro de carbono Aire .... ... ____ Vapor de agua ________ _ _ 
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.. :~~: .. : .. : .. : .. : .............. .. 

.... -;" 
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200 400 600 800 I 000 1 200 1 400 

T,K 

http://gratislibrospdf.com/



La dependencia con respecto a la temperatura de la conductividad térmica
causa complejidad considerable en el análisis de la conducción. Por lo tanto,
es práctica común evaluar la conductividad térmica k a la temperatura prome-
dio y tratarla como constante en los cálculos.

En el análisis de la transferencia de calor normalmente se supone que un
material es isotrópico; es decir, tiene propiedades uniformes en todas direccio-
nes. Esta suposición es realista para la mayor parte de los materiales, excepto
para aquellos que exhiben características estructurales diferentes en direccio-
nes diferentes, como los materiales compuestos laminados y la madera. Por
ejemplo, la conductividad térmica de la madera a través de la fibra es diferen-
te a la que se tiene en sentido paralelo a esa fibra.

Difusividad térmica
El producto pCp, que se encuentra con frecuencia en el análisis de la transfe-
rencia de calor, se llama capacidad calorífica de un material. Tanto el calor
específico cp como la capacidad calorífica pCp representan la capacidad de al-
macenamiento de calor de un material. Pero cp la expresa por unidad de ma-
sa, en tanto que pCp la expresa por unidad de volumen, como se puede advertir
a partir de sus unidades J/kg . °C y J/m3 • °C, respectivamente.

Otra propiedad de los materiales que aparece en el análisis de la conducción
del calor en régimen transitorio es la difusividad térmica, la cual representa
cuán rápido se difunde el calor por un material y se define como

Calor conducido ka= =-
Calor almacenado pCp

(1-23)

Note que la conductividad térmica k representa lo bien que un material con-
duce el calor y la capacidad calorífica pCp representa cuánta energía almacena
un material por unidad de volumen. Por lo tanto, la difusividad térmica de un
material se puede concebir como la razón entre el calor conducido a través del
material y el calor almacenado por unidad de volumen. Es obvio que un ma-
terial que tiene una alta conductividad térmica o una baja capacidad calorífica
tiene una gran difusividad térmica. Entre mayor sea la difusividad térmica,
más rápida es la propagación del calor hacia el medio. Un valor pequeño de la
difusividad térmica significa que, en su mayor parte, el calor es absorbido por
el material y una pequeña cantidad de ese calor será conducido todavía más.

En la tabla 1-4 se dan las difusividades térmicas de algunos materiales co-
munes a 20°C. Note que la difusividad térmica va desde a = 0.14 X 10-6

m2/s, para el agua, hasta 174 X 10-6 m2/s, para la plata, la cual es una diferen-
cia de más de mil veces. Note también que las difusividades térmicas de la
carne de res y del agua son las mismas. Esto no es sorprendente, ya que la car-
ne así como los vegetales y las frutas frescos están constituidos en su mayor
parte por agua y, por tanto, poseen las propiedades térmicas de ésta.

EJEMPLO 1-6 Medición de la conductividad térmica
de un material

Una manera común de medir la conductividad térmica de un material es colo-
car, como en un emparedado, un calentador eléctrico, constituido por una hoja
térmica, entre dos muestras idénticas del material, como se muestra en la figu-
ra 1-30. El espesor del calentador de resistencia, 'incluyendo su cubierta, la
cual está hecha de goma delgada de silicio, suele ser menor de 0.5 mm. Un
fluido circulante, como agua del grifo, mantiene los extremos expuestos de las
muestras a temperatura constante. Las superficies laterales de las muestras es-

TABLA 1-4
Difusividades térmicas de algunos
materiales a la temperatura
ambiente

Material

Plata
Oro
Cobre
Aluminio
Hierro
Mercurio (1)
Mármol
Hielo
Concreto
Ladrillo
Suelo macizo (seco)
Vidrio
Lana de vidrio
Agua (1)
Carne de res
Madera (roble)

149 X 10-6

127 X 10-6

113 X 10-6

97.5 X 10-6

22.8 X 10-6

4.7 X 10-6

1.2 X 10-6

1.2 X 10-6

0.75 X 10-6

0.52 X 10-6

0.52 X 10-6

0.34 X 10-6

0.23 X 10-6

0.14 X 10-6

0.14 X 10-6

0.13 X 10-6

*Multiplíquese por 10.76 para convertir a ft2/S.

Fluido de
-+-- -+-- -+-- -+-- -+-- / enfria-

ntomie
Muestra

miento ~rmop-, -, L

tador a

stencia - --=>:
Muestra a

L

Flui

Aisla ar

Calen
de resi

do de
-+-- -+-- -+-- -+-- -+-- / enfria-

miento

FIGURA 1-30
Aparato para medir la conductividad

térmica de un material, usando dos
muestras idénticas y un calentador de

resistencia delgada (ejemplo 1-6).
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tán bien aisladas para garantizar que la transferencia de calor a través de las 
muestras sea unidimensional. Se empotran dos termopares en cada una de las 
muestras, separados cierta distancia L, yen un termómetro diferencial se lee la 
caída de temperatura, ó. T, a través de esta distancia a lo largo de cada muestra. 
Cuando se alcanzan condiciohes estacionarias de operación, la razón total de 
transferencia de calor a través de las dos muestras se vuelve igual a la potencia 
eléctrica suministrada por el calentador, la cual se determina al multiplicar la 
corriente eléctrica por la tensión. 

En cierto experimento se usan muestras cilíndricas con un diámetro de 5 cm 
y una longitud de 10 cm. Los dos termopares de las muestras están colocados 
con una separación de 3 cm. Después de los procesos transitorios iniciales, se 
observa que el calentador eléctrico consume 0.4 A a 110 V Y en los dos termó­
metros diferenciales se lee una diferencia de temperatura de 15°C. Determine 
la conductividad térmica de la muestra . 

SOLUCiÓN Se va a determinar la conductividad térmica de un material asegu­
rando una conducción unidimensional de calor y midiendo las temperaturas 
cuando se alcanzan las condiciones estacionarias de operación. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación, ya que las lec­
turas de temperatura no cambian con el tiempo. 2 Las pérdidas de calor por las 
superficies laterales del aparato son despreciables dado que están bien aisladas 
y, por tanto, todo el calor generado por el calentador es conducido a través de 
las muestras. 3 El aparato posee simetría térmica. 
Análisis La potencia eléctrica consum ida por el calentador de resistencia y 
que se convierte en calor es 

We = VI = (110 V)(O.4A) = 44 W 

La razón del flujo de calor a través de cada muestra es 

Q = ~ We = ~ X (44 W) = 22 W 

ya que, debido a la simetría, sólo la mitad del calor generado fluirá a través de 
cada muestra. Leer la misma diferencia de temperatura de uno a otro lado de la 
misma distancia en cada una de las muestras también confirma que el aparato 
posee simetría térmica. El área de transferencia de calor es perpendicular a la 
dirección del flujo de éste, la cual, en este caso, es el área de la sección trans­
versal del cilindro: 

A = ~ 1TD2 = ~ 1T(0.05 m? = 0.001963 m2 

Puesto que la temperatura cae en 15°C en una distancia de 3 cm en la direc­
ción del flujo del calor, la conductividad térmica de la muestra se determina co­
mo 

. f:J.T QL (22 W)(O.03 m) 
Q = kA L ~ k = A f:J.T = (0.001963 m2)(15 0 C) = 22.4 W/m· oC 

Discusión Quizá el lector se está preguntando si en realidad se necesita usar 
dos muestras en el aparato, dado que las mediciones en la segunda muestra no 
dan información adicional. Parece como que se puede reemplazar una de ellas 
por un aislamiento. De hecho, no se necesita la segunda muestra; sin embargo, 
permite verificar las mediciones de temperatura en la primera y proporciona si­
metría térmica, lo cual reduce el error experimental. 

EJEMPLO 1-7 Conversión entre el SI y las unidades inglesas 

Un ingeniero que trabaja en el análisis de la transferencia de calor de un edifi­
cio de ladrillos, en unidades inglesas, necesita la conductividad térmica del la-
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drillo. Pero el único valor que puede hallar en sus manuales es 0.72 W/m . oC, 
lo cual está en unidades SI. Para empeorar las cosas, el ingeniero no cuenta 
con un factor directo de conversión entre los dos sistemas de unidades para la 
conductividad térmica. ¿Puede usted ayudarlo? 

, 

SOLUCiÓN La situación que encara este ingeniero no es única y, a menudo, 
la mayor parte de los ingenieros se encuentran en una posición semejante. Una 
persona debe tener mucho cuidado durante la conversión de unidades para no 
caer en algunas trampas comunes y evitar algunas equivocaciones costosas. 
Aun cuando la conversión de unidades es un proceso sencillo, requiere el ma­
yor de los cuidados y un razonamiento cuidadoso. 

Los factores de conversión para W y m son directos y se dan en las tablas de 
convers ión como 

1 W = 3.41214 Btu/h 

1 m = 3.2808 ft 

Pero la conversión de oC a °F no es tan sencilla y puede convertirse en una 
fuente de error si no se tiene cuidado. Quizá lo primero que viene a la mente es 
reemplazar oC por (OF - 32)/1.8, ya que WC) = [T(OF) - 32]/1.8. Pero esto es 
erróneo puesto que el oC en la unidad W/m . oC significa por cambio en oC en 
la temperatura. Dado que un cambio de 1°C en la temperatura corresponde a 
1. 8°F, el factor de conversión apropiado que debe usarse es 

Sustituyendo, se obtiene 

1 W/ oC - 3.41214 Btu/h - 05778 B /h f 0p 
m· - (3.2808 ft)(1.80F) -. tu· t· 

el cual es el factor deseado de conversión. Por lo tanto, la conductividad térmi­
ca del ladrillo en unidades inglesas es 

k 'adrillo = 0.72 W/m· oC 

= 0.72 X (0.5778 Btu/h . ft . °F) 

= 0.42 Btu/h . ft . °F 

Discusión Note que el valor de la conductividad térmica de un material en uni­
dades inglesas es más o menos la mitad del que se da en unidades SI (figura 
1-31). Note también que se redondea el resultado a dos cifras significativas 
(igua l que en el valor original), ya que expresar el resultado con más cifras sig­
nificativas (como 0.4160, en lugar de 0.42) daría a entender falsamente un va­
lor más exacto que el original. 

1-7 • CONVECCiÓN 
La convección es el modo de transferencia de energía entre una superficie só­
lida y el líquido o gas adyacentes que están en movimiento y comprende los 
efectos combinados de la conducción y el movimiento de fluidos. Entre más 
rápido es el movimiento de un fluido, mayor es la transferencia de calor por 
convección. En ausencia de cualquier movimiento masivo de fluido, la trans­
ferencia de calor entre una superficie sólida y el fluido adyacente es por con­
ducción pura. La presencia de movimiento masivo del fluido acrecienta la 
transferencia de calor entre la superficie sólida y el fluido, pero también com­
plica la determinación de las razones de esa transferencia. 

Considere el enfriamiento de un bloque caliente al soplar aire frío sobre su su­
perficie superior (figura 1-32). La energía se transfiere primero a la capa de aire 

• 

k=O.72W/m· oC 

= 0.42 Btu/h . ft . °F 

FIGURA 1-31 
El valor de la conductividad térmica en 

unidades inglesas se obtiene al 
multiplicar el valor en unidades SI por 

0.5778. 
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Variación de 
la velocidad 

del aire 
,---'-- T 

FIGURA 1-32 

Variación de 
la temperatura 

del aire 

Transferencia de calor de una superficie 
caliente hacia el aire por convección. 

Convección 
forzada 

Aire 

FIGURA 1-33 

Convección 
natural 

Aire 

Enfriamiento de un huevo cocido por 
convección forzada y convección 
natural. 

TABLA 1-5 

Valores típicos del coeficiente de 
transferencia de calor por 
convección 

Tipo de 
convección h, W/m 2 . °C* 

Convección l ibre 
de gases 2-25 

Convección l ibre 
de líquidos 10-1 000 

Convecc ión forzada 
de gases 25-250 

Convección forzada 
de líqu idos 50-20000 

Ebullic ión y 
condensac ión 2500-100000 

*Mu lt iplíquese por 0.176 para convertir a 
Btu/h . ft2 . °F. 

adyacente al bloque, por conducción. Enseguida, esta energía es acarreada ale­
jándola de la superficie, por convección; es decir, por los efectos combinados de 
la conducción dentro del aire, que se debe al movimiento aleatorio de molécu­
las de éste, y del movimiento masivo o macroscópico de ese aire que remueve 
el aire calentado cercano a la superficie y lo reemplaza por otro más frío. 

La convección recibe el nombre de convección forzada si el fluido es for­
zado a fluir sobre la superficie mediante medios externos como un ventilador, 
una bomba o el viento. Como contraste, se dice que es convección natural (o 
libre) si el movimiento del fluido es causado por las fuerzas de empuje que 
son inducidas por las diferencias de densidad debidas a la variación de la tem­
peratura en ese fluido (figura 1-33). Por ejemplo, en ausencia de un ventila­
dor, la transferencia de calor del bloque caliente de la figura 1-31 será por 
convección natural, ya que, en este caso, cualquier movimiento en el aire se 
deberá a la elevación del aire más caliente (y, por tanto, más ligero) cercano a 
la superficie y la caída del más frío (y, por tanto, más pesado) para llenar su 
lugar. La transferencia de calor entre el bloque y el aire circundante será por 
conducción si la diferencia de temperatura entre el aire y el bloque no es sufi­
cientemente grande como para vencer la resistencia de ese aire al movimien­
to y, por consiguiente, para iniciar corrientes naturales de convección. 

Los procesos de transferencia de calor que comprenden cambio de fase de 
un fluido también se consideran como convección a causa del movimiento de 
ese fluido inducido durante el proceso, como la elevación de las burbujas de va­
por durante la ebullición o la caída de las gotitas de líquido durante la conden­
sación. 

A pesar de la complejidad de la convección, se observa que la rapidez de la 
transferencia de calor por convección es proporcional a la diferencia de tem­
peratura y se expresa en forma conveniente por la ley de Newton del enfria­
miento como 

(W) (1-24) 

en donde h es el coeficiente de transferencia de calor por convección, en 
W/m2 . oC o Btu/h·ft2 . °P, As es el área superficial a través de la cual tiene lu­
gar la transferencia de calor por convección, Ts es la temperatura de la superfi­
cie y Too es la temperatura del fluido suficientemente alejado de esta 
superficie. Note que en la superficie la temperatura del fluido es igual a la del 
sólido. 

El coeficiente de transferencia de calor por convección h no es una propie­
dad del fluido. Es un parámetro que se determina en forma experimental y cu­
yo valor depende de todas las variables que influyen sobre la convección, 
como la configuración geométrica de la superficie, la naturaleza del movi­
miento del fluido, las propiedades de éste y la velocidad masiva del mismo. 
En la tabla 1-5 se dan valores típicos de h. 

Algunos no consideran a la convección como un mecanismo fundamental 
de transferencia del calor ya que, en esencia, es conducción de calor en pre­
sencia de un movimiento de fluido. Pero todavía se necesita dar un nombre a 
este fenómeno combinado, a menos que se desee seguir refiriéndose a él co­
mo "conducción con movimiento de fluido". Por tanto, resulta práctico reco­
nocer a la convección como un mecanismo separado de transferencia del 
calor, a pesar de los argumentos válidos en contra. 

EJEMPLO 1-8 Medición del coeficiente de transferencia 
de calor por convección 

Un alambre eléctrico de 2 m de largo y 0.3 cm de diámetro se extiende a tra­
vés de un cuarto a 15°C, como se muestra en la figura 1-34. Se genera calor en 

http://gratislibrospdf.com/



el alambre como resultado de un calentamiento por resistencia y se mide la 
temperatura de la superficie de ese alambre como 152°C en operac ión estacio­
naria. Asimismo, se miden la caída de tensión y la corriente eléctrica que pasa 
por el alambre, resultando ser 60 V Y 1.5 A, respectivamente . Descartando 
cua lquier transferencia de calor por radiación, determine el coeficiente de 
transferencia de calor por convección entre la superficie exterior del alambre y 
el aire que se encuentra en el cuarto. 

SOLUCiÓN Se va a determinar el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección de un alambre calentado eléctricamente hacia el aire, midiendo las 
temperaturas cuando se alcanzan las condic iones estacionarias de operación y 
la potencia eléctrica consumida. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación, ya que las lec­
turas de la temperatura no cambian con el tiempo. 2 La transferencia de calor 
por radiación es despreciable . 
Análisis Cuando se alcanzan las condiciones estacionarias de operación, la 
razón de la pérdida de calor del alambre será igual a la rap idez de generación 
de calor que resulta del calentamiento por resistencia; es decir, 

Q = Égenerado = VI = (60 V)(1.5 A) = 90 W 

El área superficial del alambre es 

As = 1TDL = 1T(0.003 m)(2 m) = 0.01885 m2 

La ley de Newton del enfriam iento para la t ra nsferencia de calor por convección 
se expresa como 

Descartando cualquier transferencia de calor por radiación y, por tanto, supo­
niendo que toda la pérdida de calor del alambre ocurre por convección, el coe­
ficiente de transferencia de calor por convección se determina como 

90 W = 34.9 W/m2. oC 
(0.01885 m2)(152 - 15)OC 

Díscusión Note que el sencillo planteamiento que acaba de describirse se pue­
de usar para determinar coeficientes promedio de transferencia de calor desde 
diversas superficies en el aire. Asimismo, se puede eliminar la transferencia de 
calor por radiación manteniendo las superficies circundantes a la temperatura 
del alambre. 

1-8 • RADIACiÓN 
La radiación es la energía emitida por la materia en forma de ondas electro­
magnéticas (o fotones) como resultado de los cambios en las configuraciones 
electrónicas de los átomos o moléculas. A diferencia de la conducción y la 
convección, la transferencia de calor por radiación no requiere la presencia de 
un medio interventor. De hecho, la transferencia de calor por radiación es la 
más rápida Ca la velocidad de la luz) y no sufre atenuación en un vacío. Ésta 
es la manera en la que la energía del Sol llega a la Tierra. 

En los estudios de transferencia de calor es de interés la radiación térmica, 
que es la forma de radiación emitida por los cuerpos debido a su temperatura. 
Es diferente de las otras formas de radiación, como los rayos x, los rayos gam­
ma, las microondas, las ondas de radio y de televisión, que no están relaciona­
das con la temperatura. Todos los cuerpos a una temperatura arriba del cero 
absoluto emiten radiación térmica. 

CAPíTULO 1 

1.5 A -~I --------60V--------~ 
FIGURA 1-34 

Esquema para el ejemplo 1-8. 
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. 4 
Q emitida, máx = crTs 

T =400K 
s \ 

= 1452 W/m 2 

Cuerpo negro (e = 1) 

FIGURA 1-35 
La radiación del cuerpo negro representa 
la cantidad máxima de radiación que 
puede ser emitida desde una superficie a 
una temperatura específica. 

TABLA 1-6 

Em isiv idades de algunos mater iales 
a 300 K 

Material Em isividad 

Hoja de alum inio 0.07 
Aluminio anod izado 0.82 
Cobre pu I ido 0.03 
Oro pul ido 0.03 
Plata pul ida 0.02 
Acero inoxidable pu lido 0.17 
Pintura negra 0.98 
Pintura blanca 0.90 
Papel blanco 0.92-0.97 
Pavimento de asfa lto 0 .85-0 .93 
Lad ril lo rojo 0 .93-0.96 
Pie l humana 0 .95 
Madera 0.82-0.92 
Suelo 0.93-0.96 
Agua 0.96 
Vegetación 0 .92-0.96 

Q incidente 

QabS = a Qincidente 

FIGURA 1-36 
Absorción de la radiación incidente 
sobre una superficie opaca de 
absortividad a. 

La radiación es unfenómeno volumétrico y todos los sólidos, líquidos y ga­
ses emiten, absorben o transmiten radiación en diversos grados. Sin embargo, 
la radiación suele considerarse como unfenómeno superficial para los sólidos 
que son opacos a la radiación térmica, como los metales, la madera y las ro­
cas, ya que las radiaciones emitidas por las regiones interiores de un material 
de ese tipo nunca pueden llegar a la superficie, y la radiación incidente sobre 
esos cuerpos suele absorberse en unas cuantas micras hacia adentro de dichos 
sólidos, 

La razón máxima de la radiación que se puede emitir desde una superficie a 
una temperatura termodinámica Ts (en K o R) es expresada por la ley de Ste­
fan-Boltzmann como 

Q el11it ida, máx = o-A ,<;T; (W) (1-25) 

donde a = 5.67 X 10- 8 W/m2 . K4, o bien, 0.1714 X 10- 8 Btu/h . ft2 . R4 es la 
constante de Stefan-Boltzmann. La superficie idealizada que emite radiación 
a esta razón máxima se llama cuerpo negro y la radiación emitida por éste es 
la radiación del cuerpo negro (figura 1-35). La radiación emitida por todas 
las superficies reales es menor que la emitida por un cuerpo negro a la misma 
temperatura y se expresa como 

Q elllit ida = ea'AsT; (W) (1-26) 

en donde s es la emisividad de la superficie, La emisividad cuyo valor está en 
el intervalo O :::; s :::; 1, es una medida de cuán próxima está una superficie de 
ser un cuerpo negro, para el cual s = 1. En la tabla 1-6, se dan las emisivida­
des de algunas superficies. 

Otra importante propiedad relativa a la radiación de una superficie es su ab­
sortividad a, la cual es la fracción de la energía de radiación incidente sobre 
una superficie que es absorbida por ésta. Como la emisividad, su valor está en 
el intervalo O :::; a :::; 1. Un cuerpo negro absorbe toda la radiación incidente 
sobre él. Es decir, un cuerpo negro es un absorbente perfecto (a = 1) del mis­
mo modo que es un emisor perfecto, 

En general, tanto s como a de una superficie dependen de la temperatura y 
de la longitud de onda de la radiación. La ley de Kirchhoff de la radiación 
afirma que la emisividad y la absortividad de una superficie a una temperatu­
ra y longitud de onda dadas son iguales. En muchas aplicaciones prácticas, las 
temperaturas de la superficie y de la fuente de radiación incidente son del mis­
mo orden de magnitud, y la absortividad promedio de una superficie se consi­
dera igual a su emisividad promedio. La razón a la cual una superficie absorbe 
la radiación se determina a partir de (figura 1-36) 

Q absorbida = aQ incidente (W) (1-27) 

donde Q incidente es la razón a la cual la radiación incide sobre la superficie y a 
es la absortividad de la superficie. Para las superficies opacas (no transparen­
tes), la parte de la radiación incidente no absorbida por la superficie se refle­
ja. 

La diferencia entre las razones de la radiación emitida por la superficie y la 
radiación absorbida es la transferencia neta de calor por radiación. Si la razón 
de absorción de la radiación es mayor que la de emisión, se dice que la super­
ficie está ganando energía por radiación. De lo contrario, se dice que la superfi­
cie está perdiendo energía por radiación. En general, la determinación de la 
razón neta de la transferencia de calor por radiación entre dos superficies es 
un asunto complicado, ya que depende de las propiedades de las superficies, 
de la orientación de una con respecto a la otra y de la interacción del medio 
que existe entre ellas con la radiación. 
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Cuando una superficie de emisividad e y área superficial As, a una tempera­
tura termodinámica Ts' está por completo encerrada por una superficie mucho 
más grande (o negra) , a una temperatura termodinámica T alred' Y separada por 
un gas (como el aire) que no interfiere con la radiación, la razón neta de la 
transferencia de calor por radiación entre estas dos superficies se da por 
(figura 1-37) 

(W) (1-28) 

En este caso especial la emisividad y el área superficial de la superficie cir­
cundante no tienen efecto sobre la transferencia neta de calor por radiación. 

La transferencia de calor por radiación hacia una superficie, o desde ésta, ro­
deada por un gas como el aire, ocurre paralela a la conducción (o convección, 
si se tiene un movimiento masivo del gas) entre esa superficie y el gas. Por tan­
to, la transferencia total de calor se determina al sumar las contribuciones de los 
dos mecanismos de transferencia. Por sencillez y conveniencia esto se lleva a 
cabo con frecuencia mediante la definición de un coeficiente combinado de 
transferencia de calor, h combinado, que incluye los efectos tanto de la convección 
como de la radiación. Entonces, la razón total de transferencia de calor hacia 
una superficie, o desde ésta, por convección y radiación se expresa como 

Qtotal = h combinado As (Ts - T", ) (W) (1-29) 

Note que, en esencia, el coeficiente combinado de transferencia de calor es un 
coeficiente de transferencia de calor por convección modificado para incluir 
los efectos de la radiación. 

La radiación suele ser significativa con relación a la conducción o a la con­
vección natural, pero despreciable con relación a la convección forzada. Por 
tanto, en las aplicaciones de convección forzada se suele descartar la radia­
ción, en especial cuando las superficies que intervienen tienen emisividades 
bajas y temperaturas de bajas a moderadas. 

EJEMPLO 1-9 Efecto de la radiación sobre la comodidad térmica 

Es una experiencia común sentir "escalofrío" en invierno y "bochorno" en el ve­
rano en nuestras casas, incluso cuando el ajuste del termostato se mantiene 
igual. Esto se debe al llamado "efecto de radiación", resultante del intercambio 
de calor por radiación entre nuestros cuerpos y las superficies circundantes de 
las paredes y el techo. 

Considere una persona que está parada en un cuarto mantenido a 22°C en to­
do momento. Se observa que las superficies interiores de las paredes, pisos y el 
techo de la casa se encuentran a una temperatura promedio de 10°C, en invier­
no, y de 25°C, en verano. Determine la razón de transferencia de calor por ra­
diación entre esta persona y las superficies circundantes, si el área superficial 
expuesta y la temperatura promedio de la superficie exterior de ella son de l.4 
m2 y 30°C, respectivamente (figura 1-38). 

SOLUCiÓN Se van a determinar las razones de transferencia de calor por ra­
diación entre una persona y las superficies circundantes que están a tempera­
turas específicas en verano y en invierno. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 No se con­
sidera la transferencia de calor por convección. 3 La persona está por comple­
to rodeada por las superficies interiores del cuarto. 4 Las superficies 
circundantes están a una temperatura uniforme. 
Propiedades La emisividad de una persona es e = 0.95 (tabla 1-6). 

Superficies 

FIGURA 1-37 
Transferencia de calor por radiación 

entre una superficie y las superficies que 
la circundan. 

Cuarto 

FIGURA 1-38 
Esquema para el ejemplo 1-9. 
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TI SÓLIDO T2 
OPACO ..... 

Conducción 

Un modo 

TI 
GAS 

T2 R----t adlacl n 

condUCCi! n o 

Dos modos 

convección 

VACÍO ..... 
Radiación Un modo 

FIGURA 1-39 
Aun cuando se tienen tres mecanismos 
de transferencia de calor, un medio sólo 
puede comprender dos de ellos 
simultáneamente. 

Análisis Las razones netas de transferencia de calor por radiación del cuerpo 
hacia las paredes, techo y piso, en invierno y en verano, son 

y 

Q rad, invierno = SO' A." (T.: - T~red , invierno) 

= (0.95)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)(1.4 m2) 

X [(30 + 273)4 - (10 + 273)4] K4 

= 152W 

Q rud, verano = sO' As (Ts
4 

- T~red. verano) 

= (0.95)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)(1.4 m2) 

X [(30 + 273)4 - (25 + 273)4] K4 

= 40.9W 

Discusión Nótese que, en los cá lculos de la radiación, deben usarse tempera­
turas termodinámicas (es decir, absolutas) . Asimismo, obsérvese que la razón 
de la pérdida de ca lor de la persona, por radiación, es casi cuatro veces más 
grande en invierno de lo que es en verano, lo cua l explica el "frío " que sentimos 
en aquella temporada, incluso si el ajuste del termostato se mantiene igual. 

1-9 • MECANISMOS SIMULTÁNEOS 
DE TRANSFERENCIA DE CALOR 

Se mencionó que existen tres mecanismos de transferencia de calor, pero no 
pueden existir simultáneamente los tres en un medio. Por ejemplo, la transfe­
rencia de calor sólo ocurre por conducción en los sólidos opacos, pero por 
conducción y radiación en los sólidos semitransparentes. Por tanto, un sólido 
puede comprender conducción y radiación pero no convección. Sin embargo, 
un sólido puede presentar transferencia de calor por convección y/o radiación 
en sus superficies expuestas a un f luido o a otras superficies. Por ejemplo, las 
superficies exteriores de un trozo frío de roca se calentarán en un medio am­
biente más caliente, como resultado de la ganancia de calor por convección 
(del aire) y la radiación (del Solo de las superficies circundantes más calien­
tes). Pero las partes interiores de la roca se calentarán a medida que el calor se 
transfiere hacia la región interior de ella por conducción. 

La transferencia de calor es por conducción y, posiblemente, por radiación 
en un fluido estático (sin movimiento masivo del fluido) y por convección y 
radiación en unfluido que fluye. En ausencia de radiación, la transferencia de 
calor a través de un fluido es por conducción o convección, dependiendo de la 
presencia de algún movimiento masivo de ese fluido. La convección se puede 
concebir como conducción y movimiento del fluido combinados, y la conduc­
ción en un fluido se puede concebir como un caso especial de convección en 
ausencia de algún movimiento de ese fluido (figura 1-39). 

Por tantp, cuando se trata con la transferencia de calor a través de unfluido, 
se tiene conducción o convección, pero no las dos. Asimismo, los gases son 
prácticamente transparentes a la radíación, excepto por algunos gases que se 
sabe absorben radiación con gran fuerza en ciertas longitudes de onda. El ozo­
no, por ejemplo, absorbe intensamente la radiación ultravioleta. Pero, en la 
mayor parte de los casos, un gas entre dos superficies sólidas no interfiere con 
la radiación y actúa de manera efectiva como el vacío. Por otra parte, los líqui­
dos suelen ser fuertes absorbentes de radiación. 

Por último, la transferencia de calor a través del vacío sólo se produce por 
radiación, ya que la conducción o la convección requieren de la presencia de 
un medio material. 
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EJEMPLO 1-10 Pérdida de calor de una persona 

Considere una persona que está parada en un cuarto con brisa a 20°C. Deter­
mine la razón total de transferencia de calor desde esta persona, si el área su­
perficial expuesta y la temperatura promedio de la superficie exterior de ella son 
de 1.6 m2 y 29°C, respectivamente, y el coeficiente de transferencia de calor 
por convección es de 6 W/m2 • OC (figura 1-40). 

SOLUCION Se va a determinar la razón total de transferencia de calor desde 
una persona, tanto por convección como por radiación, hacia el aire y superfi­
cies circundantes que se encuentran a las temperaturas especificadas. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La persona 
está por completo rodeada por las superficies interiores del cuarto. 3 Las super­
ficies circundantes están a la misma temperatura que el aire en el cuarto. 4 La 
conducción del calor hacia el piso, a través de los pies, es despreciable. 
Propiedades La emisividad de una persona es s = 0.95 (tabla 1-6). 
Análisis La transferencia de calor entre la persona y el aire del cuarto es por 
convección (en lugar de por conducción), ya que se puede concebir que el aire 
que se encuentra en la vecindad de la piel o de la ropa se calienta y sube, como 
resultado de la transferencia de calor del cuerpo, iniciándose corrientes natu­
rales de convección . Parece que, en este caso, el valor determinado en forma 
experimental para la razón de la transferencia de calor por convección es 6 W 
por unidad de área superficial (m2) por unidad de diferencia de temperatura (en 
K o OC) entre la persona y el aire alejado de ella. Por lo que la razón de la trans­
ferencia de calor de la persona al aire del cuarto es 

Q conv = hAs (Ts - Too) 

= (6 W/m2 . °C)(1.6 m2)(29 - 20)OC 

= 86.4 W 

La persona también pierde calor por radiación hacia las superficies de las pa­
redes circundantes. En este caso, por sencillez, considere la temperatura de las 
superfic ies de las paredes, techo y piso como iguales a la del aire, pero reconoz­
ca que éste no es necesariamente el caso. Estas superficies pueden estar a una 
temperatura superior o inferior a la promedio del aire del cuarto, dependiendo 
de las condiciones en el exterior y de la estructura de las paredes. Considerando 
que el aire no interviene con la radiación y que la persona está por completo en­
cerrada por las superficies circundantes, la razón neta de la transferencia de ca­
lor por radiación de la persona hacia las paredes, techo y piso circundantes es 

Q rad = suAs (Ts
4 

- Tjred) 

= (0.95)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)(1.6 m2) 

X [(29 + 273)4 - (20 + 273)4J K4 

= 81.7 W 

Nótese que deben usarse temperaturas termodinámicas en los cá lculos de la ra­
diación. Asimismo, obsérvese que se usó el valor de la emisividad para la piel y 
la ropa a la temperatura ambiente, ya que no se espera que la emisividad cam­
bie de manera significativa a una temperatura ligeramente más elevada. 

Entonces, la razón de la transferencia total de calor del cuerpo se determina 
al sumar estas dos cantidades: 

Qtotal = Q conv + Q rad = (86.4 + 81.7) W == 168 W 

Discusión La transferencia de calor sería mucho más elevada si la persona no 
estuviera vestida, ya que la temperatura de la superficie expuesta sería más al-

Aire 
del cuarto 

29°C 

20°C 

FIGURA 1-40 
Transferencia de calor desde la persona 

descrita en el ejemplo 1-10. 
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TI = 300 K T2 = 200 K 

L= 1 cm 

8=1 

FIGURA 1-41 
Esquema para el ejemplo 1-11. 

tao Por tanto, una importante función de la ropa es servir como una barrera con­
tra la transferencia de calor. 

En estos cálculos se despreció la transferencia de calor por conducción a tra­
vés de los pies hacia el piso, la cual suele ser muy pequeña. Aquí no se consi­
dera la transferencia de calor de · la piel por transpiración, el cual es el modo 
dominante de transferencia en los medios calientes. 

También, las unidades W/m 2 • oC y W/m 2 . K para el coeficiente de transfe­
rencia de calor son equivalentes y pueden intercambiarse. 

EJEMPLO 1-11 Transferencia de calor entre dos placas 
isotérmicas 

Considere la transferencia de calor en estado estacionario entre dos placas pa­
ralelas que se encuentran a las temperaturas constantes de TI = 300 K Y T2 = 
200 K Y están separadas una distancia L = 1 cm, como se muestra en la figu­
ra 1-41. Suponiendo que las superficies son negras (emisividad e = 1). deter­
mine la razón de transferencia de calor entre las placas por unidad de área 
superficial, suponiendo que el espacio entre ellas está a) lleno con aire atmos­
férico, b) vacío, e) lleno con aislamiento de uretano y d) lleno con superaisla­
miento que tiene una conductividad térmica aparente de 0.00002 W/m . oC. 

SOLUCiÓN Se va a determinar la razón de transferencia de calor entre dos pla­
cas grandes paralelas, a las temperaturas especificadas, para cuatro casos dife­
rentes. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 No se tienen 
corrientes de convección natural en el aire entre las placas. 3 Las superficies 
son negras y, por tanto, e = l . 
Propiedades La conductividad térmica a la temperatura promedio de 250 K es 
k = 0.0219 W/m . oC para el aire (tabla A-11). 0.026 W/m . K para el aisla­
miento de uretano (tabla A-6) y 0.00002 W/m . K para el superaislamiento. 
Análisis a) Las razones de transferencia de calor por conducción y por radia­
ción entre las placas, a través de la capa de aire, son 

. _ TI - T2 _ 2 (300 - 200)K _ 
Qcond - kA L - (0.0219 W/m . K)(1 m ) 0.01 m - 219 W 

y 

Qrad = SO"A(T( - Tt) 

= (1)(5.67 X 10- 8 W/m2 • K4)(1 m2)[(300 K)4 - (200 K)4] = 369 W 

Por lo tanto, 

Qtotal = Qcond + Qrad = 219 + 368 = 588 W 

En realidad, la razón de transferencia de calor será más alta debido a las co­
rrientes de convección natural que es muy probable ocurran en el espacio de ai­
re entre las placas. 
b) Cuando se vacía el espacio de aire entre las placas, no habrá conducción ni 
convección y la única transferencia de calor entre las placas será por radiación. 
Por lo tanto, 

Qtotal = Qrad = 369 W 

e) Un material sólido opaco colocado entre las dos placas bloquea la transferen­
cia de calor por radiación directa entre ellas. Asimismo, la conductividad térmi-
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• 
300 K 200 K 300 K 200 K 300K 200 K 

Q = 588 W 

• 
Q=260W 

• 
Q= 369W 

• 
lcm lcm l cm 

a) Espacio de aire b) Vacío e) Aislamiento d) Superaislamiento 

FIGURA 1-42 
Diferentes maneras de reducir la transferencia de calor entre dos placas isotérmicas y su efectividad. 

ca de un material aislante toma en cuenta la transferencia de calor por radia­
ción que puede estar ocurriendo a través de los huecos vacíos en ese material. 
La razón de transferencia de calor a través del aislamiento de uretano es 

. _ . _ TI - T2 _ 2 (300 - 200)K _ 
QIOlaJ - Qcond - kA --L- - (0.026 W/m· K)(1 m) 0.01 m - 260 W 

Note que la transferencia de calor a través del material de uretano es menor 
que la ocurrida a través del aire, determinada en a), aun cuando la conductivi­
dad térmica del aislamiento es más elevada que la del aire. Esto se debe a que 
el. aislamiento bloquea la radiación en tanto que el aire la transmite. 
d) Las capas del superaislamiento impiden cualquier transferencia de calor por 
radiación directa entre las placas. Sin embargo, sí ocurre la transferenc ia de ca­
lor por radiación entre las láminas de superaislamiento y la conductividad tér­
mica aparente de éste toma en cuenta este efecto. Por lo tanto, 

. _ TI - T2 _ 2 (300 - 200)K _ 
QIOIal - kA L - (0.00002 W/m . K)(1 m ) 0.01 m - 0.2 W 

la cual es 1 i45 de la correspondiente al vacío. Los resultados de este ejemplo 
se resumen en la figura 1-42 para ponerlos en perspectiva. 
Discusión En este ejemplo se demuestra la efectividad de los superaislamien­
tos y ello exp lica por qué son los que se eligen en aplicaciones críticas, a pesar 
de su elevado costo. 

EJEMPLO 1-12 Transferencia de calor en los hornos 
convencionales y de microondas 

El cocimiento rápido y eficiente de los hornos de microondas los hace uno de 
los aparatos esenciales en las cocinas modernas (figura 1-43). Discuta los me­
canismos de transferencia de calor asociados con la cocción de un pollo en los 
hornos de microondas y convencionales, y explique por qué la cocción en un 
horno de microondas es más eficiente. 

I 
SOLUCiÓN En un horno de microondas los alimentos se cuecen al absorber la 
energía de radiación electromagnética generada por el tubo de microondas, co­
nocido como magnetrón . La radiación emitida por el magnetrón no es térmica, FIGURA 1-43 

Pollo cociéndose en un horno de 
microondas (ejemplo 1-12). 
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FIGURA 1-44 
Esquema para el ejemplo 1-13. 

ya que su emisión no se debe a la temperatura del mismo; más bien, se debe a 
la conversión de energía eléctrica en radiación electromagnética a una longitud 
de onda específica. La longitud de onda de la radiación de microondas es tal 
que es reflejada por las superficies metálicas; transmitida por las cacerolas pa­
ra cocinar hechas de vidrio, cerámica o plástico y absorbida y convertida en 
energía interna por las moléculas de los alimentos (en especial el agua, el azú­
car y la grasa). 

En un horno de microondas la radiación que choca contra el pollo es absorbi­
da por la piel de éste y las partes exteriores. Como resultado, la temperatura del 
pollo se eleva en la piel y cerca de ésta. Enseguida, el calor es conducido hacia 
el interior del pollo desde sus partes exteriores. Por supuesto, algo del calor ab­
sorbido por la superficie exterior del pollo se pierde hacia el aire que está en el 
horno por convección. 

En un horno convencional primero se calienta el aire que está en el horno 
hasta la temperatura deseada por medio de un elemento de calentamiento, 
eléctrico o de gas. Este precalentamiento puede tardar varios minutos. Enton­
ces el calor se transfiere del aire a la piel del pollo por convección natural, en 
la mayor parte de los hornos, o por convección forzada, en los más recientes, 
en los que se utiliza un ventilador. El movimiento del aire en los hornos de con­
vección incrementa el coeficiente de transferencia de calor por convección y, 
por tanto, disminuye el tiempo de cocción. Enseguida, el calor es conducido ha­
cia el interior del pollo desde sus partes exteriores, como en los hornos de mi­
croondas. 

En los hornos de microondas se reemplaza el lento proceso de transferencia 
de calor por convección de los hornos convencionales por la transferencia ins­
tantánea de calor por radiación. Como resultado, en los hornos de microondas 
se transfiere la energía hacia los alimentos a plena capacidad en el momento en 
que se encienden y, por tanto, cuecen más rápido al mismo tiempo que consu­
men menos energía. 

EJEMPLO 1-13 Calentamiento de una placa por energía solar 

Una placa metálica delgada está aislada en la parte posterior y expuesta a la ra­
diación solar en la superficie del frente (figura 1-44). La superficie expuesta de 
la placa tiene una absortividad de 0.6, para la radiación solar. Si la radiación 
solar incide sobre la placa a una rapidez de 700 W/m 2 y la temperatura del ai­
re circundante es de 25°C, determine la temperatura de la superficie de la pla­
ca cuando la pérdida de calor por convección y radiación es igual a la energía 
absorbida por la propia placa. Suponga que el coeficiente combinado de trans­
ferencia de calor por convección y radiación es de 50 W/m 2 . oC. 

SOLUCION El lado posterior de la delgada placa metál ica está aislado y el la­
do del frente está expuesto a la radiación solar. Se va a determinar la tempera­
tura de la superficie de la placa cuando se estabiliza. 
Suposiciones i Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor a través del lado aislado de la placa es despreciable. 3 El coefi­
ciente de transferencia de calor permanece constante. 
Propiedades Se da la absortividad solar de la placa como a = 0.6. 
Análisis La absortividad solar de la placa es 0.6 y, por tanto, el 60% de la ra­
diación solar incidente sobre la placa es absorbida de manera continua. Como 
resultado, la temperatura de la placa se elevará y aumentará la diferencia de 
temperatura entre ella y los alrededores. Esta diferencia creciente de tempera­
tura causará que se incremente la razón de la pérdida de calor de la placa ha­
cia los alrededores. En algún punto, la razón de la pérdida de calor de la placa 
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será igual a la de la energía solar absorbida, y la temperatura de la placa ya no 
cambiará. La temperatura de la placa cuando se establece la operación estacio­
naria se determina a partir de 

É ganada = Éperdida o AAs qineidente, solar = h eombinadoAs (Ts - Too) 

Despejando Ts y sustituyendo,. se determi na la temperatura de la su perficie de 
la placa como 

• q' O 6 X (700 W/m2) 
T

s 
= Too + a meldente, solar = 25°C + . 2 ° = 33.4°C 

h eombinado 50 W/m . C 

Discusión Note que las pérdidas de calor impedirán que la temperatura de la 
placa se eleve por encima de 33.4°C. Asimismo, el coeficiente combinado de 
transferencia de calor considera los efectos tanto de convección como de radia­
ción y, por tanto, es muy conveniente para usarse en los cá lculos de transferen­
cia de calor cuando se conoce su valor con razonable exactitud. 

1-10 • TÉCNICA DE RESOLUCiÓN DE PROBLEMAS 
El primer paso en el aprendizaje de cualquier ciencia es captar los fundamen­
tos y adquirir un conocimiento sólido de ella. El paso siguiente es dominar los 
fundamentos al poner a prueba este conocimiento. Lo anterior se lleva a cabo 
al resolver problemas significativos del mundo real. La resolución de esos 
problemas, en especial los complicados, requiere una rutina sistemática. Me­
diante el uso de un procedimiento paso a paso, un ingeniero puede reducir la 
resolución de un problema complicado en la resolución de una serie de pro­
blemas sencillos (figura 1-45). Cuando aborde un problema, se recomienda 
que utilice los pasos siguientes tan celosamente como sea posible. Esto le ayu­
dará a evitar algunas de las trampas comunes asociadas con la resolución de 
problemas. 

Paso 1: Enunciado del problema 
Con sus propias palabras exprese con brevedad el problema, la información 
clave que se le proporciona y las cantidades que debe hallar. Esto equivale a 
asegurarse de que comprende el problema y los objetivos antes de que intente 
resolverlo. 

Paso 2: Esquema 
Dibuje un esquema realista del sistema físico que interviene y haga una lista 
de la información pertinente sobre la figura. El esquema no tiene que ser tan 
elaborado, sólo debe asemejarse al sistema real y mostrar las características 
claves. Indique cualesquiera interacciones de energía y de masa con los alre­
dedores. Hacer una lista dé la información dada sobre el esquema ayuda a ver 
el problema completo de una vez. 

Paso 3: Suposiciones y aproximaciones 
Enúnciense cualesquiera suposiciones y aproximaciones apropiadas que se es­
tablezcan con el fin de simplificar el problema y hacer posible una solución. 
Justifíquense las suposiciones cuestionables. Supónganse valores razonables 
para las cantidades faltantes que sean necesarias. Por ejemplo, a falta de datos 
específicos acerca de la presión atmosférica, se puede tomar como 1 atm. Sin 
embargo, se debe resaltar en el análisis que la presión atmosférica decrece al 

SOLUCIÓN 
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FIGURA 1-45 

Un procedimiento paso a paso puede 
simplificar mucho la resolución de 

problemas. 
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Dado: Temperatura del aire en Denver 

Debe hallarse: Densidad del aire 

Información faltante: Presión 
atmosférica 

Hipótesis #1: Tómese P = 1 atm 
(Inadecuado. Se ignora el efecto de 
la altitud. Causará un error de más 
de 15%.) 

Hipótesis #2: Tómese P = 0.83 atm 
(Adecuado: sólo se ignoran pequeños 
efectos, corno las condiciones 
atmosféricas.) 

FIGURA 1-46 
Las suposiciones que se hagan al 
resolver un problema de ingeniería 
deben ser razonables y justificables. 

FIGURA 1-47 
Se debe comprobar que los resultados 
obtenidos a partir de un análisis de 
ingeniería sean razonables. 

aumentar la elevación. Por ejemplo, cae hasta 0.83 atm en Denver (elevación 
1610 m) (figura 1-46). 

Paso 4: Leyes físicas 
Aplique todas las leyes y principios físicos básicos pertinentes (como la con­
servación de la energía) y redúzcalos hasta su forma más sencilla aplicando 
las suposiciones establecidas. Sin embargo, en primer lugar debe identificar­
se con claridad la región a la cual se aplica la ley física. 

Paso 5: Propiedades 
Determínense las propiedades desconocidas necesarias para resolver el pro­
blema, con base en relaciones o tablas de propiedades. Hágase una lista de las 
propiedades por separado e indíquese su fuente, si se debe hacer. 

Paso 6: Cálculos 
Sustituya las cantidades conocidas en las relaciones simplificadas y realice los 
cálculos con el fin de determinar las incógnitas. Ponga atención particular en 
las unidades y las cancelaciones de éstas, y recuerde que una cantidad dimen­
sional sin una unidad no tiene significado. Asimismo, no dé una sensación falsa 
de mucha precisión al copiar todos los dígitos de la pantalla de la calculadora; 
redondee los resultados hasta un número apropiado de cifras significativas 
(véase la pág. 39). 

Paso 7: Razonamiento, verificación y discusión 
Asegure las comprobaciones con el fin de que los resultados obtenidos sean 
razonables e intuitivos, y verifique la validez de las suposiciones cuestiona­
bles. Repita los cálculos que condujeron a valores no razonables. Por ejemplo, 
aislar un calentador de agua en el que se usa gas natural con valor de 80 dóla­
res al año no puede dar por resultado un ahorro de 200 dólares anuales (figu­
ra 1-47). 

Del mismo modo, señale el significado de los resultados y discuta sus im­
plicaciones. Exprese las conclusiones a las que se puede llegar a partir de los 
resultados y cualesquiera recomendaciones que se puedan hacer con base en 
ellas. Haga énfasis en las limitaciones bajo las cuales los resultados son apli­
cables y tome precauciones contra cualesquiera malas interpretaciones y el 
uso de los resultados en situaciones en donde las suposiciones subyacentes 
pierden validez. Por ejemplo, si determinó que al envolver un calentador de 
agua con una camisa de aislamiento de 20 dólares reducirá el gasto de energía 
en 30 dólares al año, indique que el aislamiento se pagará por sí mismo con el 
costo de la energía que se ahorre en menos de un año. Sin embargo, indique 
también que en el análisis no se consideran las remuneraciones de la mano de 
obra y que lo anterior tendrá vigencia si instala el aislamiento por sí mismo. 

Tenga en mente que usted presenta las soluciones a sus profesores y que 
cualquier análisis de ingeniería presentado a otros es una forma de comunica­
ción. Por lo tanto, la nitidez, la organización, la integridad y la apariencia vi­
sual tienen la mayor importancia para obtener la efectividad máxima. Además, 
la nitidez también sirve como una gran herramienta de comprobación, ya que 
es muy fácil detectar errores y faltas de coherencia en un trabajo claro. La fal­
ta de cuidado y saltarse pasos para ahorrar tiempo a menudo termina costan­
do más tiempo y ansiedad innecesaria. 

El procedimiento que se acaba de describir se utiliza en los problemas re­
sueltos como ejemplo, sin expresar en forma explícita cada paso. Para ciertos 
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problemas algunos de los pasos pueden no ser aplicables o ser innecesarios. 
Sin embargo, no se puede pasar por alto la importancia de un procedimiento 
lógico y ordenado para resolver los problemas. La mayor parte de las dificul­
tades que se encuentran al resolver un problema no se deben a falta de cono­
cimiento sino de coordinación. Se le recomienda intensamente que siga estos 
pasos en la resolución de problemas hasta que desarrolle un procedimiento 
que funcione mejor para usted. 

Software para ingeniería 
Quizá el lector se pregunte por qué estamos a punto de abordar un concienzudo 
estudio de los fundamentos de la transferencia de calor. Después de todo, casi 
todos los problemas que es probable se encuentren en la práctica se pueden re­
solver utilizando uno de los varios paquetes de software disponibles con facili­
dad en el mercado actual. Estos paquetes no sólo dan los resultados numéricos 
deseados, sino que también los proporcionan en la forma de gráficas a todo co­
lor para realizar presentaciones impresionantes. Hoyes inconcebible practicar 
la ingeniería sin utilizar alguno de estos paquetes. El tremendo poder de compu­
tación del que se dispone con sólo el toque de un botón es al mismo tiempo una 
bendición y una maldición. Es cierto que permite a los ingenieros resolver los 
problemas con facilidad y rapidez, pero también abre la puerta para los abusos 
y la falsa información. En las manos de personas con preparación deficiente es­
tos paquetes de software son tan peligrosos como las armas poderosas y compli­
cadas en las manos de soldados mal entrenados. 

Pensar que una persona que puede usar los paquetes de software para inge­
niería, sin el adiestramiento apropiado en los fundamentos, puede practicar es­
ta disciplina es como pensar que una persona que puede usar una llave de 
tuercas es capaz de trabajar como mecánico de automóviles. Si fuera cierto que 
los estudiantes de ingeniería no necesitan todos los cursos fundamentales que 
están tomando porque prácticamente todo se puede hacer con rapidez y facili­
dad mediante las computadoras, entonces también sería cierto que los patrones 
ya no necesitarían contratar ingenieros con elevados salarios, ya que cualquier 
persona que sepa cómo usar un programa de procesamiento de textos también 
puede aprender cómo usar aquellos paquetes de software. Sin embargo, las es­
tadísticas hacen ver que la demanda de ingenieros está creciendo, no está en 
declinación, a pesar de la disponibilidad de estos poderosos paquetes. 

Siempre se debe recordar que todo el poder de computación y los paquetes 
de software para ingeniería de los que se dispone en la actualidad son herra­
mientas que tienen significado sólo en las manos de los maestros. Tener el me­
jor programa de procesamiento de textos no hace que una persona sea un buen 
escritor, pero es evidente que la labor de un buen escritor será mucho más fá­
cil y éste será más productivo (figura 1-48). Las calculadoras manuales no eli­
minaron la necesidad de enseñar a los niños cómo sumar o restar, y los 
complicados paquetes médicos de software no sustituyeron el adiestramiento 
en la escuela de medicina. Tampoco los paquetes de software de ingeniería 
reemplazarán la educación tradicional de ésta. Sencillamente causarán un des­
plazamiento en la profundidad con la que se imparten los cursos de matemá­
ticas aplicadas a la física. Es decir, se dedicará más tiempo en el salón de 
clases para discutir los aspectos físicos de los problemas con mayor detalle y 
menos tiempo para la mecánica de los procedimientos de resolución. 

Todas estas herramientas maravillosas y poderosas con las que se cuenta en la 
actualidad ponen una carga adicional sobre los ingenieros de hoy. Todavía de­
ben contar con una comprensión completa de los fundamentos, desarrollar una 
"sensación" de los fenómenos físicos, ser capaces de poner los datos en la pers­
pectiva apropiada y establecer juicios sólidos de ingeniería, precisamente como 

FIGURA 1-48 
Un excelente programa de procesa­

miento de textos no hace que una 
persona sea un buen escritor, senci­
llamente hace que un buen escritor 

sea mejor y más eficiente. 
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sus antecesores. Sin embargo, deben hacerlo mucho mejor y mucho más rápido, 
con el uso de modelos más realistas, debido a las poderosas herramientas de que 
disponen en la actualidad. Los ingenieros del pasado se apoyaban en los cálcu­
los a mano, en las reglas de cálculo y, más tarde, en las calculadoras manuales y 
las computadoras. Ahora, se apoyan en los paquetes de software. El fácil acce­
so a un poder de ese tipo y la posibilidad de que una falsa comprensión o una 
mala interpretación cause grandes daños hace más importante en la actualidad 
que nunca tener un adiestramiento sólido en los fundamentos de la ingeniería. 
En este texto se hace un esfuerzo adicional para enfatizar el desarrollo de una 
comprensión intuitiva y física de los fenómenos naturales, en lugar de hacerlo 
sobre los detalles matemáticos de los procedimientos de resolución. 

Solucionador de ecuación de ingeniería 
o Engineering Equation Solver (EES) 
EES es un programa con el que se resuelven numéricamente sistemas de ecua­
ciones algebraicas o diferenciales, lineales o no lineales. Cuenta con una gran 
biblioteca de funciones de propiedades termofísicas, así como de funciones 
matemáticas, y permite al usuario suministrar datos adicionales de propie­
dades. A diferencia de algunos paquetes de software, con EES no se resuelven 
problemas de ingeniería; sólo se solucionan las ecuaciones suministradas por 
el usuario. Por lo tanto, éste debe entender el problema y formularlo mediante 
la aplicación de algunas leyes y relaciones físicas pertinentes. EES ahorra al 
usuario tiempo y esfuerzo considerables al resolver las ecuaciones matemáti­
cas resultantes. Esto hace posible resolver problemas significativos de inge­
niería que no son adecuados para los cálculos a mano, así como conducir 
estudios paramétricos con rapidez y de manera conveniente. EES es un pro­
grama muy poderoso y, sin embargo, intuitivo, por lo que es muy fácil usarlo, 
como se muestra en el ejemplo 1-14. El empleo y las capacidades de EES se 
explican en el apéndice 3, en el Online Learning Center. 

EJEMPLO 1-14 Resolución de un sistema de ecuaciones con EES 

La diferencia de dos números es 4 y la suma de sus cuadrados es igua l a su 
suma más 20. Determine estos dos números. 

SOLUCiÓN Se dan relaciones para la diferencia y la suma de los cuadrados de 
dos números. Deben determinarse éstos. 
Análisis Se arranca el programa EES haciendo doble ciic sobre su icono, se 
abre un nuevo archivo y se mecanografía lo siguiente sobre la pantalla en blan­
co que aparece: 

x-y=4 

x"2+y"2=x+y+20 

lo cual es una expresión matemática exacta del enunciado del problema, deno­
tando con x y y los números desconocidos. La solución para este sistema de dos 
ecuaciones no lineales con dos incógnitas se obtiene al hacer ciic sobre el sím­
bolo de "calculadora" de la barra de tareas. Esto da 

x=5 y y=l 

Discusión Note que todo lo que se hizo fue plantear el problema en la forma 
en que se haría sobre un papel; EES se encarga de todos los detalles matemá-
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ticos de la resolución. Note también que las ecuaciones pueden ser lineales o 
no lineales y se pueden introducir en cualquier orden con las incógnitas en 
cualquiera de sus miembros. Los programas amigables para resolver ecuacio­
nes, como el EES, permiten al usuario concentrarse en la física del problema, 
sin preocuparse por las complejidades matemáticas asociadas con la resolución 
del sistema resultante de ecuaciones. 

Una observación sobre las cifras significativas 
En los cálculos de ingeniería, la información dada no se conoce hasta más de 
un cierto número de cifras significativas. Como consecuencia, los resultados 
que se obtengan posiblemente no puedan determinarse hasta más cifras signi­
ficativas. Dar los resultados con más cifras significativas da a entender que 
existe una mayor exactitud y debe evitarse. 

Por ejemplo, considere un recipiente de 3.75 L lleno con gasolina cuya den­
sidad es 0.845 kglL Y trate de determinar su masa. Es probable que el primer 
pensamiento venido a la mente sea multiplicar el volumen por la densidad pa­
ra obtener 3.16875 kg para la masa, lo cual implica con falsedad que la masa 
determinada tiene precisión hasta seis cifras significativas. Sin embargo, en 
realidad la masa no puede precisarse hasta más de tres cifras significativas, ya 
que tanto el volumen como la densidad se proporcionan con tres cifras signi­
ficativas. Por lo tanto, el resultado se debe redondear al mismo número de ci­
fras significativas y se debe dar la masa como de 3.17 kg en lugar de lo que 
aparece en la pantalla de la calculadora. El resultado de 3.16875 kg sería co­
rrecto sólo si el volumen y la densidad se dieran como 3.75000 L Y 0.845000 
kglL, respectivamente. El valor 3.75 implica que se tiene bastante confianza 
en que el volumen es exacto dentro de ±0.01 L y no puede ser 3.74 o 3.76 L. 
Sin embargo, el volumen puede ser 3.746, 3.750, 3.753, etc., ya que todos se 
redondean a 3.75 L (figura 1-49). Resulta más apropiado conservar todos los 
dígitos durante los cálculos intermedios y realizar el redondeo en el paso final, 
ya que esto es lo que normalmente hará una computadora. 

Al resolver problemas se supondrá que la información dada es exacta al me­
nos hasta tres cifras significativas. Por lo tanto, si la longitud de un tubo se da 
como de 40 m, se supondrá que es de 40.0 m, para justificar el uso de tres dí­
gitos significativos en los resultados finales. También debe tener presente que 
todos los valores determinados en forma experimental están sujetos a errores 
de medición que se reflejan en los resultados obtenidos . Por ejemplo, si la 

FIGURA 1-49 
Un resultado con más cifras 

significativas que las de los datos que se 
dan implica falsamente una mayor 

exactitud. 
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TEMA DE INTERÉS ESPECIAL * 

FIGURA 1-50 
La mayoría de los animales vienen a este 
mundo con aislamiento integrado, pero 
los seres humanos venimos con una piel 
delicada. 

densidad de una sustancia tiene una incertidumbre de 2%, entonces la masa 
determinada usando este valor de densidad también tendrá una incertidumbre 
de 2%. 

También debe estar consciente de que, a veces, se introducen pequeños 
errores en forma intencional para evitar el problema de buscar datos más exac­
tos. Por ejemplo, al tratar con agua líquida, sólo se usa el valor de 1 000 kg/m3 

para la densidad, que es la del agua pura a O°c. Si se usa este valor a 75°C 
conducirá a un error de 2.5%, ya que la densidad a esta temperatura es de 975 
kg/m3. Los minerales y las impurezas que están en el agua introducirán un 
error adicional. Al ser éste el caso, el lector no debe tener reservas en re­
dondear los resultados finales hasta un número razonable de cifras significati­
vas. Además, tener una incertidumbre de unas cuantas unidades en porcentaje 
en los resultados de los análisis de ingeniería suele ser la norma, no la ex­
cepción. 

Comodidad térmica 

A diferencia de los animales como una zorra o un oso, que nacen con abri­
gos de piel integrados, los seres humanos venimos a este mundo con poca 
protección contra las condiciones ambientales severas (figura 1-50). Por lo 
tanto, se afirma que la búsqueda de la comodidad térmica se remonta hasta 
los principios de la historia humana. Se cree que los primeros seres huma­
nos vivieron en cuevas que les proporcionaban refugio y protección contra 
las condiciones térmicas extremas. Es probable que el primer sistema de 
calentamiento usado fuera el hogar abierto, seguido por el fuego en mora­
das, mediante el uso de una chimenea para dar salida a los gases de la com­
bustión. El concepto de calefacción central se remonta a la época de los 
romanos, quienes calentaban sus casas utilizando técnicas de construcción 
de piso doble y haciendo pasar los humos del fuego por la abertura entre las 
dos capas de piso. Los romanos también fueron los primeros en usar venta­
nas transparentes hechas de mica o de vidrio para mantener fuera a la llu­
via y el viento pero dejar entrar la luz. La madera y el carbón mineral 
fueron las fuentes primarias de energía para calefacción, y se usaron el 
aceite y las velas para alumbrar. Las ruinas de casas con el frente hacia el 
sur indican que pronto, en la historia, se reconoció el valor del calenta­
miento solar. 

El término acondicionamiento del aire suele usarse en sentido restrin­
gido para implicar el enfriamiento pero, en su sentido amplio, significa 
acondicionar el aire hasta tener el nivel deseado de calentamiento, enfria­
miento, humidificación, deshumidificación, limpieza y desodorización. La 
finalidad del sistema de acondicionamiento del aire de un edificio es pro­
porcionar una comodidad térmica completa para sus ocupantes. Por lo tan­
to, se necesita comprender los aspectos térmicos del cuerpo humano para 
diseñar un sistema eficaz de acondicionamiento del aire. 

Los bloques de construcción de los organismos vivientes son las célu­
las, las cuales se asemejan a fábricas en miniatura que realizan diversas 
funciones necesarias para la supervivencia de los seres vivos. El cuerpo 

* Esta secc ión se puede pasar por alto si n pérd ida de continuidad . 
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humano contiene cerca de 100 mil billones de células con un diámetro 
promedio de 0.01 mm. En una célula típica ocurren miles de reacciones 
químicas cada segundo, durante las cuales algunas moléculas se dividen y 
se libera energía, y se forman algunas nuevas moléculas. El elevado nivel 
de actividad química de las células que mantiene la temperatura del cuer­
po humano a 37.0°C (98.6°P), al mismo tiempo que realizan las funciones 
corporales necesarias, se llama metabolismo. En términos sencillos, el 
metabolismo se refiere al consumo de los alimentos, como los carbohidra­
tos, las grasas y las proteínas. Los especialistas en nutrición suelen expre­
sar el contenido de energía metabolizable de los alimentos en términos de 
la Caloría, con mayúscula. Una Caloría es equivalente a 1 Cal = 1 kcal = 
4.1868 kl. 

La rapidez del metabolismo en el estado de reposo se llama índice meta­
bólico basal, el cual es la velocidad de metabolismo requerida para conser­
var un organismo realizando las funciones corporales necesarias, como la 
respiración y la circulación sanguínea, en un nivel cero de actividad exter­
na. El índice metabólico también se puede interpretar como la velocidad de 
consumo de energía por parte de un organismo. Para un hombre promedio 
(de 30 años de edad, 70 kg, 1.73 m de estatura, 1.8 m2 de área superficial), 
el índice metabólico basal es de 84 W. Es decir, el organismo está convir­
tiendo la energía química de los alimentos (o de la grasa del cuerpo, si la 
persona no hubiera comido) en calor a razón de 84 l /s, el cual entonces se 
disipa hacia los alrededores. El índice metabólico crece con el nivel de ac­
tividad y puede decuplicar el índice metabólico basal cuando alguien está 
realizando un ejercicio extremo. Es decir, dos personas haciendo ejercicio 
pesado en un cuarto pueden liberar más energía hacia éste que un calen­
tador de resistencia de 1 kW (figura 1-51). Un hombre promedio genera 
calor a razón de 108 W mientras está sentado leyendo, escribiendo, meca­
nografiando o escuchando una conferencia en un salón de clases. El índice 
metabólico máximo de un hombre promedio es de 1 250 W, a la edad de 20 
años, y de 730 a los 70. Las velocidades promedio para las mujeres son in­
feriores en alrededor de 30%. Los índices metabólicos de los atletas entre­
nados pueden sobrepasar los 2000 W. 

En la tabla 1-7 se dan los índices metabólicos durante diversas activida­
des por unidad de área superficial del cuerpo. El área superficial de un 
cuerpo desnudo fue expresada por D. DuBois, en 1916, como 

As = O.202m°.425 hO.725 (1-30) 

en donde m es la masa del cuerpo en kg y h es la altura en m. La ropa in­
crementa el área superficial expuesta en hasta cerca de 50%. Los índices 
metabólicos que se dan en la tabla son suficientemente exactos para la ma­
yor parte de los fines, pero se tiene una incertidumbre considerable en los 
niveles de elevada actividad. Se pueden determinar valores más exactos 
midiendo la velocidad del consumo de oxígeno en la respiración, que va 
desde alrededor de 0.25 L/min, para un hombre promedio en reposo, hasta 
más de 2 L/min durante el trabajo extremadamente pesado. Se puede su­
poner que toda la energía liberada durante el metabolismo se libera como 
calor (en las formas sensible o latente), puesto que el trabajo mecánico ex­
terno realizado por los músculos es muy pequeño. Además, el trabajo que 
se realiza durante la mayor parte de las actividades, como al caminar o ha­
cer ejercicio en una bicicleta fija, llega el momento en que se convierte en 
calor a través de la fricción. 

La comodidad del cuerpo humano depende principalmente de tres facto­
res ambientales: la temperatura, la humedad relativa y el movimiento del 

1.2 kJ/s 

FIGURA 1-51 
Dos personas bailando rápido emiten 

más calor hacia un cuarto que un 
calentador de resistencia de 1 kW. 
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TABLA 1-7 ------
índices metabólicos durante 
diversas actividades (tomado del 
Handbook of Fundamentals de la 
ASHRAE, Ref. 1, Cap. 8, tabla 4) 

Actividad 

Reposo: 
Dormir 
Reclinarse 
Sentado, quieto 
De pie, relajado 

Caminar (a nivel): 
2 mph (0.89 mis) 
3 mph (l.34 mis) 

4 mph 0.79 mis) 

Actividades de oficina: 
Leer, sentado 
Escribir 
Mecanografiar 
Archivar, sentado 
Archivar, de pie 
Caminar por al lí 
Levantar objetos/empacar 

Conducir/volar: 
Automóvi l 
Avión, rutinario 
Vehículo pesado 

índice me­
tabólico* 

W/m2 

40 
45 
60 
70 

ll5 
150 
220 

55 
60 
65 
70 
80 

100 
120 

60-ll5 
70 

185 

Actividades ocupacionales 
diversas: 

Cocinar 
Limpiar la casa 
Trabajo en máquinas: 

Ligero 
Pesado 

Manejar bultos de 50 kg 

95-ll5 
ll5-140 

ll5-140 
235 
235 

Trabajo de picar y palear 235-280 

Actividades diversas de placer: 
Bailar, socialmente 140-255 
Calistenia/ejercicio 175-235 
Tenis, singles 210-270 
Basquetbol 290-440 
Lucha, en competencia 410-505 

*Multiplíquese por 1.8 m2 para obtener los índices 
metabólicos para un hombre promedio. Multiplíquese 
por 0.3171 para convertir en Btu/h . ft2. 

aire. La temperatura del medio ambiente es el índice sencillo más impor­
tante de la comodidad. Se ha realizado una investigación extensa sobre su­
jetos humanos con el fin de determinar la "zona de comodidad térmica" 
e identificar las condiciones en las que el cuerpo se siente cómodo en un 
medio. Se ha observado que la mayor parte de la gente vestida de manera 
normal, en reposo o realizando trabajo ligero, se siente cómoda en el rango 
de la temperatura operativa (muy aproximadamente, la temperatura pro­
medio del aire y las superficies circundantes) de 23°C hasta 27°C, o bien, 
73°P a 800 P (figura 1-52). Para la gente desnuda, este rango es de 29°C a 
31°C. La humedad relativa también tiene un efecto considerable sobre la 
comodidad, ya que es una medida de la capacidad del aire para absorber 
humedad y, por tanto, afecta la cantidad de calor que un cuerpo puede disi­
par por evaporación. La humedad relativa elevada retarda el rechazo de ca­
lor por evaporación, en especial a altas temperaturas, y la baja humedad 
relativa lo acelera. El nivel deseable de humedad relativa se encuentra en 
el amplio rango de 30 a 70%, siendo el nivel más deseable el de 50%. La 
mayor parte de las personas no sienten calor ni frío en estas condiciones y 
el cuerpo no necesita activar alguno de los mecanismos de defensa con el 
fin de mantener su temperatura normal (figura 1-53). 

Otro factor que tiene un efecto importante sobre la comodidad térmica es 
el movimiento excesivo del aire o corriente de aire, que causa un enfria­
miento local no deseado del cuerpo humano. La corriente de aire es identi­
ficada por muchos como uno de los factores más molestos en los lugares de 
trabajo, los automóviles y los aviones. La experimentación de incomodidad 
por la corriente de aire es común entre las personas que usan ropa normal 
en interiores y que están realizando trabajo ligero sedentario y menos co­
mún entre aquellas con elevados niveles de actividad. La velocidad del ai­
re debe mantenerse por debajo de 9 rnImin (30 ftlmin), en el invierno, y de 
15 rnImin (50 ftlmin), en el verano, para minimizar la incomodidad por la 
corriente, en especial cuando el aire es frío. Un bajo nivel de movimiento 
del aire es deseable ya que remueve el bochorno, el aire húmedo que se 
acumula alrededor del cuerpo, y lo reemplaza con aire fresco. Por lo tanto, 
el movimiento del aire debe ser lo suficientemente fuerte para eliminar el 
calor y la humedad de la vecindad del cuerpo, pero tan suave como para no 
advertirse. El movimiento del aire a alta velocidad también causa incomo­
didad en el exterior. Por ejemplo, un medio ambiente a 10°C (500 P) con 
vientos de 48 km/h se siente tan frío como un medio ambiente a -7°C 
(200 P) con vientos de 3 km/h, debido al efecto de enfriamiento del movi­
miento del aire (el factor del viento). 

Un buen sistema debe proporcionar condiciones uniformes en todo el es­
pacio habitable para evitar la incomodidad causada por irregularidades co­
mo las corrientes de aire, la radiación térmica asimétrica, los pisos 
calientes o fríos y la estratificación vertical de la temperatura. La radia­
ción térmica asimétrica es causada por las superficies frías de las venta­
nas grandes, las paredes no aisladas o los productos fríos, así como por las 
supeificies calientes como los paneles radiantes para calefacción, de gas o 
eléctricos, colocados en las paredes o el techo, las paredes o techos de 
mampostería calentados por el Sol y la maquinaria caliente. La radiación 
asimétrica causa incomodidad por la exposición de lados diferentes del 
cuerpo a superficies con temperaturas diferentes y, por tanto, a distintas 
pérdidas o ganancias de calor por radiación. Una persona cuyo lado iz­
quierdo está expuesto a una ventana fría, por ejemplo, sentirá como si estu­
viera perdiendo calor de ese lado (figura 1-54). Para lograr la comodidad 
térmica, la asimetría en la temperatura radiante no debe sobrepasar 5°C en 
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la dirección vertical y lOoe en la horizontal. Se puede minimizar el efecto
desagradable de la asimetría en la radiación mediante la instalación de pa-
neles de calefacción de tamaño apropiado, usando ventanas de hoja doble
y colocando aislamiento generoso en las paredes y el techo.

El contacto directo con superficies frías o calientes también causa inco-
modidad en los pies. La temperatura del piso depende de la manera en que
esté construido (si está directamente sobre el suelo o sobre la parte superior
de un cuarto calentado, si está hecho de madera o de concreto, si se usó ais-
lamiento, etc.) así como de la cubierta usada para el piso, como almohadi-
llas, tapetes, alfombras y linóleo. Se sabe que una temperatura del piso de
23 a 25°e es cómoda para la mayor parte de la gente. La asimetría térmica
del piso pierde su significado para las personas con calzado. Una manera
eficaz y económica de elevar la temperatura del piso es usar paneles radian-
tes de calefacción en lugar de aumentar el ajuste del termostato. Otra con-
dición no uniforme que causa incomodidad es la estratificación de la
temperatura en un cuarto, que expone la cabeza y los pies a temperaturas
diferentes. Para lograr la comodidad térmica, la diferencia de temperatura
entre los niveles de la cabeza y los pies no debe exceder de 3°C. Este efec-
to se puede minimizar usando ventiladores.

Se debe notar que ningún ambiente térmico satisfará a todos. Sin impor-
tar lo que se haga, ciertas personas expresarán alguna incomodidad. La zo-
na de comodidad térmica está basada en una tasa de 90% de aceptación. Es
decir, se estima que un medio es cómodo si sólo 10% de las personas no es-
tán satisfechas con él. El metabolismo disminuye algo con la edad, pero no
tiene efecto sobre la zona de comodidad. La investigación indica que no
existe diferencia apreciable entre los medios preferidos por las personas
viejas y jóvenes. Los experimentos también demuestran que los hombres y
las mujeres prefieren casi el mismo ambiente. El índice de metabolismo de
la mujer es algo inferior, pero esto se compensa por la temperatura de la
piel y la pérdida por evaporación ligeramente inferiores. Asimismo, no
existe variación significativa en la zona de comodidad de una parte del
mundo a otra y de invierno a verano. Por lo tanto, se pueden usar las con-
diciones térmicas de comodidad en todo el mundo en cualquier temporada.
Del mismo modo, las personas no pueden aclimatarse para preferir condi-
ciones diferentes de comodidad.

En un medio ambiente frío la razón de pérdida de calor del cuerpo pue-
de exceder la razón de generación de calor metabólico. El calor específico
promedio del cuerpo humano es de 3.49 kJ/kg . "C y, por tanto, cada caída
de I''C en la temperatura del cuerpo corresponde a un déficit de 244 kJ en
el contenido corporal de calor para un hombre promedio de 70 kg. Una caí-
da de 0.5°e en la temperatura media del cuerpo causa una incomodidad no-
toria pero que es aceptable. Una caída de 2.6°e causa una incomodidad
extrema. Una persona que esté durmiendo se despertará cuando su tempe-
ratura media corporal caiga en 1.3°e (lo cual normalmente representa
una caída de 0.5°e en el interior del cuerpo y de 3°e en el área de la piel).
La caída de la temperatura en las profundidades del cuerpo por debajo de
35°e puede dañar el mecanismo de regulación de la temperatura de éste, en
tanto que una caída por debajo de 28°e puede ser fatal. Las personas se-
dentarias informaron sentirse cómodas a una temperatura media de la piel
de 33.3°e, incómodamente frías a 31"Ccfrias hasta tiritar a 300e y extre-
madamente frías a 29°C. Las personas que realizan trabajos pesados infor-
maron sentirse cómodas a temperaturas mucho más bajas, lo cual muestra
que el nivel de actividad afecta el desempeño y la comodidad humanos.
Las extremidades del cuerpo, como las manos y los pies, es probable que
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FIGURA 1-52
Efecto de la ropa sobre la temperatura

ambiente que se siente cómoda (1 do =
0.155 m2. °CfW = 0.880 ft2 . °F . hlBtu)

(tomado de Lanorma 55-1981 de la ASHRAE).
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FIGURA 1-53
Medio térmicamente cómodo.

http://gratislibrospdf.com/



_ 44~- -<' ~,-. 'f~; "I.li ~"'~-~~ 

TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Ventana 
fría 

FIGURA 1-54 

caliente 

Las superficies frías causan pérdida 
excesiva de calor del cuerpo por 
radiación y, por tanto, incomodidad en 
ese lado del cuerpo. 

FIGURA 1-55 
La velocidad de generación de calor 
metabólico en reposo puede aumentar 
hasta seis veces durante la tiritera total 
en condiciones climáticas frías. 

resulten afectadas con mayor facilidad por las condiciones atmosféricas 
frías y su temperatura es una mejor indicación de la comodidad y el desem­
peño. Se percibe que la piel de una mano a 20°C está incómodamente fría, 
a 15°C está en-extremo fría ya 5°C está dolorosamente fría. Se puede rea­
lizar trabajo útil por medio de las manos, sin dificultad, mientras la tempe­
ratura de la piel de los dedos permanece arriba de 16°C (Manual de 
fundamentos de láASHRAE, Ref. 1, capítulo 8). 

La primera línea de defensa del cuerpo contra la pérdida excesiva de ca­
lor en un medio ambiente frío es reducir la temperatura de la piel y, de es­
te modo, la razón de pérdida de calor; esto lo logra al estrechar las venas y 
disminuir el flujo sanguíneo. La medida disminuye la temperatura de los 
tejidos subyacentes a la piel, pero mantiene la temperatura corporal inte­
rior. La siguiente acción preventiva es incrementar la razón de generación 
de calor metabólico en el cuerpo al tiritar, a menos que la persona lo haga 
voluntariamente incrementando su nivel de actividad o poniéndose ropa 
adicional. La tiritera empieza con lentitud en pequeños grupos de músculos 
y puede duplicar la producción de calor metabólico del cuerpo en sus eta­
pas iniciales. En el caso extremo de una tiritera total, la rapidez de produc­
ción de calor puede alcanzar hasta seis veces los niveles correspondientes 
al reposo (figura 1-55). Si esta medida también resulta inadecuada, la tem­
peratura profunda del cuerpo empieza a caer. Las partes más alejadas del 
centro de éste, como las manos y los pies, se encuentran en el máximo pe­
ligro de sufrir daños en los tejidos. 

En los medios calientes la razón de pérdida de calor del cuerpo puede 
hacerse más lenta que la de generación de calor metabólico. En esta oca­
sión el cuerpo activa los mecanismos opuestos. En primer lugar aumenta 
el flujo de sangre y, por tanto, el transporte de calor hacia la piel, causan­
do,que la temperatura de ésta y la de los tejidos subyacentes se eleve y se 
aproxime a la del interior del cuerpo. En condiciones de calor extremo, el 
ritmo cardiaco puede llegar hasta 180 latidos por minuto para mantener un 
suministro adecuado de sangre al cerebro y a la piel. A ritmos cardiacos 
más altos, la eficiencia volumétrica del corazón cae; debido al tiempo tan 
corto entre los latidos no puede llenarse por completo con sangre y cae el 
suministro sanguíneo hacia la piel y, lo que es más importante, al cerebro. 
Esto hace que la persona se desmaye como resultado de la postración cau­
sada por el calor. La deshidratación hace que el problema sea peor. Una 
cosa semejante sucede cuando una persona que trabaja muy duro durante 
un tiempo largo se detiene súbitamente. En este caso, la sangre que ha 
inundado la piel tiene dificultad para regresar al corazón porque los múscu­
los relajados ya no fuerzan a esa sangre de regreso al corazón y, por con­
siguiente, se tiene menos flujo disponible para bombearlo al cerebro. 

La siguiente línea de defensa es liberar agua de las glándulas sudoríparas 
y recurrir al enfriamiento evaporativo, si es que la persona no se quita algo 
de ropa y reduce el nivel de actividad (figura 1-56). El cuerpo puede man­
tener indefinidamente la temperatura de su centro a 37°C en este modo de 
enfriamiento evaporativo, incluso en medios a temperaturas más elevadas 
(tan altas como 200°C durante las pruebas militares de aguante), si la per­
sona toma gran cantidad de líquidos para reaprovisionar sus reservas de 
agua y el aire ambiental está lo suficientemente seco como para permitir 
que el sudor se evapore en lugar de rodar hacia abajo de la piel. Si esta me­
dida no resulta adecuada, el cuerpo tendrá que empezar a absorber calor 
metabólico y la temperatura profunda del cuerpo se elevará. Una persona 
puede tolerar una elevación en la temperatura de 1.4 oC, sin incomodidad 
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importante, pero puede desplomarse cuando la elevación de la temperatura 
alcanza los 2.8°C. La gente se siente lenta y su eficiencia cae de manera 
considerable cuando la temperatura del centro del cuerpo se eleva por en­
cima de 39°C. Una temperatura del centro del cuerpo por encima de 41°C 
puede dañar las proteínas hipotalámicas, lo que da por resultado el cese de 
la sudoración, una producción mayor de calor por tiritera y una insolación 
con daños irreversibles que constituyen una amenaza para la vida. Por en­
cima de 43°C puede ocurrir la muerte. 

Una temperatura superficial de 46°C causa dolor en la piel. Por lo tanto, 
el contacto directo con un bloque metálico a esta temperatura o superior es 
doloroso. Sin embargo, una persona puede permanecer en un cuarto a 
100°C hasta por 30 min sin daños o dolor en la piel, debido a la resistencia 
por convección en la epidermis y al enfriamiento evaporativo. Incluso es 
posible poner nuestras manos dentro de un horno a 200°C, durante un cor­
to tiempo, sin que salgan quemadas. 

Otro factor que afecta la comodidad térmica, la salud y la productividad 
es la ventilación. Se puede proporcionar aire fresco del exterior a un edifi­
cio enforma natural o por fuerza mediante un sistema mecánico de venti­
lación. En el primer caso, lo cual es la norma en los edificios residenciales, 
la ventilación necesaria se suministra por infiltración a través de las grie­
tas y fugas en el espacio habitado y abriendo las ventanas y puertas. La 
ventilación adicional necesaria en los cuartos de baño y las cocinas se su­
ministra con respiraderos con compuertas o con ventiladores de extrac­
ción. Sin embargo, con este tipo de ventilación no controlada, el suministro 
de aire fresco será demasiado elevado, con desperdicio de energía, o dema­
siado bajo, causando una mala calidad del aire en el interior. Pero la prác­
tica actual probablemente no sea buscar un cambio para los edificios 
residenciales, ya que no existe una protesta pública por el desperdicio de 
energía o la calidad del aire y, por tanto, es difícil justificar el costo y la 
complejidad de los sistemas de ventilación mecánica. 

Los sistemas de ventilación mecánica forman parte de cualquier sistema 
de calefacción y acondicionamiento del aire en los edificios comerciales, 
suministrando la cantidad necesaria de aire fresco del exterior y distribu­
yéndolo de manera uniforme en todo el edificio. Esto no es sorprendente, 
ya que muchas habitaciones en los grandes edificios comerciales no cuen­
tan con ventanas y, por tanto, dependen de la ventilación mecánica. Inclu­
so los espacios con ventanas se encuentran en la misma situación, ya que 
dichas ventanas están herméticamente selladas y no se pueden abrir en la 
mayor parte de los edificios. No es una buena idea exagerar el tamaño del 
sistema de ventilación sólo para quedar en el "lado seguro", ya que extraer 
aire del interior, calentado o enfriado, desperdicia energía. Por otra parte, 
también debe evitarse la reducción de las razones de ventilación por deba­
jo del mínimo requerido, con el fin de conservar energía, de modo que la 
calidad del aire en el interior se pueda mantener en los niveles requeridos. 
En la tabla 1-8 se da una lista de los requisitos mínimos de aire fresco para 
ventilación. Los valores están basados en el control del CO2 y otros conta­
.minantes con un margen adecuado de seguridad, lo cual requiere que a ca­
da persona se le suministren por lo menos 7.5 Lis (15 ft3/min) de aire 
fresco. 

Otra función del ~istema de ventilación mecánica es limpiar el aire, fil­
trándolo a medida que entra en yl edificio. Se cuenta con varios tipos de fil­
tros para este fin, dependiendo de ios requisitos de limpieza y de la caída 
admisible de presión. 

FIGURA 1-56 
En los medios calientes un cuerpo puede 

disipar una gran cantidad de calor 
metabólico al transpirar, ya que el sudor 
absorbe el calor del cuerpo y se evapora. 

TABLA 1-8 

Requerimientos mín imos de aire 
fresco en los ed ificios (norma 
62-1989 de la ASHRAE) 

Requerimiento 
(por persona) 

Aplicación 

Salones de clases, 
bib l iotecas, 
su permercados 8 15 

Comedores, salas 
de conferencias, 
oficinas 10 20 

Salas de 

hospital 13 25 

Cuartos 15 30 
de hotel (por cuarto) (por cuarto) 

Salas de 

descanso 30 60 

Almacenes l.0- l.5 0.2-0.3 
de ventas al (por m2) (por ft2) 

menudeo 

Ed ificios re- 0 .35 de cambio de aire 
sidenciales por hora, pero no menos 

de 7.5 Us (o 15 
ft3/min) por persona 
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RESUMEN 

En este capítulo se presentaron y se discutieron los conceptos 
básicos de la transferencia de calor. La ciencia de la termodiná­
mica trata de la cantidad de transferencia de calor a medida que 
un sistema pasa por un proceso de un estado de equilibrio ha­
cia otro, en tanto que la ciencia de la transferencia de calor tra­
ta de la razón de esa transferencia, la cual es la cantidad de 
principal interés en el diseño y evaluación del equipo de trans­
ferencia de calor. La suma de todas las formas de energía de un 
sistema se llama energía total e incluye las energías interna, ci­
nética y potencial. La energía interna representa la energía mo­
lecular de un sistema y consta de las formas sensible, latente, 
química y nuclear. Las formas sensible y latente de la energía 
interna se pueden transferir de un medio a otro como resultado 
de una diferencia de temperatura y se mencionan como energía 
calorífica o térmica. Por tanto, la transferencia de calor es el 
intercambio de las formas sensible y latente de la energía inter­
na entre dos medios, como resultado de una diferencia de tem­
peratura. La cantidad de calor transferido por unidad de tiempo 
se llama razón de transferencia del calor y se denota por Q. La 
razón de transferencia del calor por unidad de área se llamaflu­
jo de calor, q. 

Un sistema de masa fija recibe el nombre de sistema cerra­
do y uno que comprende transferencia de masa a través de sus 
fronteras es un sistema abierto o volumen de control. La prime­
ra ley de la termodinámica o el balance de energía para cual­
quier sistema que pasa por cualquier proceso se puede expresar 
como 

Cuando un sistema cerrado estacionario comprende sólo trans­
ferencia de calor y no interacciones de trabajo a través de su 
frontera, la relación de balance de energía se reduce a 

Q = mcAT 

en donde Q es la cantidad de transferencia neta de calor hacia 
el sistema o desde éste. Cuando el calor se transfiere con una 
rapidez constante de Q, la cantidad de transferencia de calor 
durante un intervalo de tiempo M se puede determinar a partir 
deQ = QM. 

En condiciones de estado estacionario y en ausencia de cua­
lesquiera interacciones de trabajo, la relación de conservación 
de la energía para un volumen de control con una admisión y 
una salida, y con cambios despreciables en las energías cinéti­
ca y potencial, se puede expresar como 

donde rh = P VA c es el gasto de masa y Q es la razón de trans­
ferencia neta de calor hacia afuera o hacia adentro del volumen 
de control. 

El calor se puede transferir en tres modos diferentes: con­
ducción, convección y radiación. La conducción es la transfe­
rencia de calor de las partículas más energéticas de una 
sustancia hacia las menos energéticas adyacentes, como resul-

tado de la interacción entre ellas, y es expresada por la ley de 
Fourier de la conducción del calor como 

. dT 
Qcond = -kA dx 

donde k es la conductividad térmica del material, A es el área 
perpendicular a la dirección de la transferencia de calor y dT/dx 
es el gradiente de temperatura. La magnitud de la velocidad de 
conducción del calor a través de una capa plana de espesor L se 
expresa por 

. tlT 
Qcond = kAI: 

donde tlT es la diferencia de temperatura de uno a otro lado de 
la capa. ' 

La convección es el modo de transferencia de calor entre una 
superficie sólida y el líquido o gas adyacentes que se encuen­
tran en movimiento y comprende los efectos combinados de la 
conducción y del fluido en movimiento. La razón de la transfe­
rencia de calor por convección se expresa por la ley de Newton 
del enfriamiento como 

Q convección = hAs (Ts - Too) 

donde h es el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción, en W/m2 . K o Btu/h . ft2 . °P, As es el área superficial a 
través de la cual tiene lugar esa transferencia, Ts es la tempera­
tura de la superficie y Too es la temperatura del fluido suficien­
temente lejos de dicha superficie. 

La radiación es la energía emitida por la materia en forma de 
ondas electromagnéticas (o fotones), como resultado de los 
cambios en las configuraciones electrónicas de los átomos o 
moléculas. La razón máxima de la radiación que se puede emi­
tir desde una superficie a una temperatura termodinámica Ts es 
expresada por la ley de Stefan-Boltzmann como Q emitido máx = 

aAsTs~ donde u = 5.67 X 10- 8 W/m2 . K4 o 0.l714 X 10- 8 

Btu/h . ft2 . R4 es la constante Stefan-Boltzmann. 
Cuando una superficie de emisividad e y área superficial As, 

a una temperatura termodinámica Ts, está por completo ence­
rrada por una superficie mucho más grande (o negra), a una 
temperatura termodinámica Talred, separada por un gas (como el 
aire) que no interfiere con la radiación, la razón neta de la 
transferencia de calor por radiación entre estas dos superficies 
se da por 

En este caso, la emisividad y el área superficial de la superficie 
circundante no tienen efecto sobre la transferencia neta de ca­
lor por radiación. 

La razón a la cual una superficie absorbeTadiación se deter­
mina a partir de Q absorbido = aQ incidente en donde Q incidente es 
la razón a la cual la radiadón incide sobre la superficie y a es la 
absortividad de esta última. 
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PROBLEMAS* 

Termodinámica y transferencia de calor 

l-lC ¿En qué difiere la ciencia de la transferencia de calor de 
la ciencia de la termodinámica? 

1-2C ¿Cuál es la fuerza impulsora para a) la transferencia de 
calor, b) el flujo de corriente eléctrica y e) el flujo de fluidos? 

l-3C ¿Cuál es la teoría del calórico? ¿Cuándo y por qué se 
abandonó? 

l-4C ¿En qué se diferencian los problemas de capacidad no­
minal de los de dimensionamiento? 

l-SC ¿Cuál es la diferencia entre el enfoque analítico y el ex­
perimental de la transferencia de calor? Discuta las ventajas y 
las desventajas de cada uno de ellos. 

l-6C ¿Cuál es la importancia de la elaboración de modelos 
en la ingeniería? ¿Cómo se preparan los modelos matemáticos 
para los procesos de ingeniería? 

l-7C Cuando se hace un modelo de un proceso de ingeniería, 
¿cómo se hace la selección correcta entre un modelo simple 
pero burdo y uno complejo pero exacto? ¿El modelo comple­
jo es necesariamente una selección mejor porque es más exac­
to? 

Calor y otras formas de energía 

l-8C ¿Qué es flujo de calor? ¿Cómo está relacionado con la 
razón de transferencia de calor? 

l-9C ¿Cuáles son los mecanismos de transferencia de ener­
gía para un sistema cerrado? ¿Cómo se distingue la transferen­
cia de calor de las otras formas de transferencia de energía? 

* Los problemas designados por una "C" son preguntas de 
concepto y se ali enta a los estudiantes a darles respuesta. Los 
designados por una '.'1" están en unidades inglesas y los usuarios 
del SI pueden ignorarlo.s. Los problemas con un icono de CD-EES ~ 
se resuelven usando el EES, y las soluciones completas junto con 
los estudios paramétricos se incluyen en el CD que acompaña a 
este texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, ii?l , 
son de naturaleza detall ada y se pretende que se resuelvan con una 
computadora, de preferencia usando el software de EES que 
acompaña a este texto . 

3. Y. A. <::engel y M. A. Boles, Thermodynamics-An Engi­
neering Approach, 4a. ed. , Nueva York: McGraw-Hill, 
2006. 

4. Robert J. Ribando, Heat Transfer Tools, Nueva York: Mc­
Graw-Hill,2002. 

l-lOC ¿Cómo están relacionados entre sí el calor, la energía 
interna y la energía térmica? 

l-HC Se calienta un gas ideal desde 50°C hasta 80°C a) a 
volumen constante y b) a presión constante. ¿Para cuál de los 
dos casos piensa qué la energía requerida será mayor? ¿Por 
qué? . 

1-12 Un elemento resistor cilíndrico en un tablero de circui­
to disipa 0.8 W de potencia. El resistor tiene 1.5 cm de largo y 
un diámetro de 0.4 cm. Suponiendo que el calor se va a trans­
ferir uniformemente desde todas las superficies, determine a) la 
cantidad de calor que este resistor disipa durante un periodo de 
24 horas, b) el flujo de calor y e) la fracción de calor disipada 
desde las superficies inferior y superior. 

1-131 Un éhip lógico usado en una computadora disipa 3 W 
de potencia en un medio de 120°F y tiene un área superficial de 
transferencia de calor de 0.08 in2. Suponiendo que la transfe­
rencia de calor desde la superficie es uniforme, determine a) la 
cantidad de calor que este chip disipa durante un día de trabajo 
de 8 horas , en kWh, yb) el flujo de calor sobre la superficie de 
él, en W/in2. 

1-14 Considere una lámpara incandescente de 150 W. El fila­
mento de la lámpara tiene 5 cm de largo y el diámetro es de 0.5 
mm. El diámetro del bulbo de vidrio de la lámpara es de 8 cm. 
Determine el flujo de calor, en W/m2, a) sobre la superficie del 

Filamento 
d=O.5mm 

FIGURA Pl-14 

D=8cm 
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filamento y b) sobre la superficie del bulbo de vidrio y e) calcu­
le cuánto costará por año mantener esa lámpara encendida du­
rante 8 horas al día, todos los días, si el costo unitario de la 
electricidad es de 0,08 dólarlkWh. 

Respuestas: al 1.91 x 106 W/m 2 , bl 7500 W/m 2 , el 35 .04 dóla­

res/año 

1-15 Se deja una plancha de 1 200 W sobre la tabla de plan­
char con su base expuesta al aire. Cerca de 85% del calor gene­
rado en la plancha se disipa a través de la base, cuya área 
superficial es de 150 cm2, y el 15% restante a través de otras su­
perficies, Suponiendo que la transferencia de calor desde la su­
perficie es uniforme, determine a) la cantidad de calor que la 
plancha disipa durante un periodo de 2 horas, en kWh, b) el 
flujo de calor sobre la superficie de la base de la plancha, en 
W/m2, y e) el costo total de la energía eléctrica consumida du­
rante este periodo de 2 horas. Tome el costo unitario de la elec­
tricidad como 0.07 dólarlkWh. 

1-16 Un tablero de circuitos de 15 cm X 20 cm aloja sobre su 
superficie 120 chips lógicos con poco espacio entre ellos, cada 
uno disipando 0.12 W. Si la transferencia de calor desde la su­
perficie posterior del tablero es despreciable, determine a) la 
cantidad de calor que este tablero de circuito disipa durante un 
periodo de 10 horas, en kWh, y b) el flujo de calor sobre la su­
perficie de ese tablero, en W/m2. 

FIGURA Pl-16 

1-17 Se va a calentar una bola de aluminio de 15 cm de diá­
metro desde 80°C hasta una temperatura promedio de 200°C. 
Tomando la densidad y el calor específico promedios del alumi­
nio en este rango de temperaturas como p = 2 700 kg/m3 y Cp 

= 0.90 kJlkg . oC, determine la cantidad de energía que necesi-
ta ser transferida a la bola. Respuesta: 515 kJ 

1-18 El calor específico promedio del cuerpo humano es 3.6 
kJlkg . oC. Si la temperatura corporal de un hombre de 70 kg se 
eleva de 37°C a 39°C durante un ejercicio extremo, determine 
el incremento en el contenido de energía térmica del cuerpo co­
mo resultado de esta elevación en su temperatura. 

1-19 La infiltración de aire frío en una casa caliente durante el 
invierno a través de las grietas alrededor de las puertas, venta­
nas y otras aberturas es una fuente importante de pérdida de 
energía, ya que ese aire frío que entra necesita ser calentado 
hasta la temperatura del cuarto. La infiltración se expresa a me­
nudo en términos de los cambios de aire por hora (ACR por sus 
siglas en inglés) . Un ACR de 2 indica que todo el aire de la ca­
sa se reemplaza dos veces cada hora por el aire frío del exterior. 

Considere una casa calentada eléctricamente que tiene una 
superficie de piso de 200 m2 y una altura promedio de 3 m a 
una elevación de 1 000 m, en donde la presión atmosférica es­
tándar es 89.6 kPa. La casa se mantiene a una temperatura de 
22°C y se estima que las pérdidas por infiltración equivalen a 
0.7 ACR. Suponiendo que la presión y la temperatura en la ca­
sa permanecen constantes, determine la cantidad de pérdida de 
energía de ella, debido a la infiltración, para un día durante el 
cual la temperatura promedio en el exterior es de 5°C. Asimis­
mo, determine el costo de esta pérdida de energía para ese día, 
si el costo unitario de la electricidad en esa zona es de 0.082 dó­
larlkWh. 

Respuestas: 53.8 kWh/día , 4.41 dólares/día 

1-20 Considere una casa con una superficie de piso de 200 m2 

y una altura promedio de 3 m, al nivel del mar, en donde la pre­
sión atmosférica estándar es 101.3 kPa. Inicialmente, la casa es­
tá a una temperatura uniforme de 10°C. Ahora, se enciende el 
calefactor eléctrico y funciona hasta que la temperatura del aire 
en la casa se eleva hasta un valor promedio de 22°C. Determine 
cuánto calor es absorbido por el aire, suponiendo que algo de 
éste se escapa a través de las grietas conforme el aire calentado 
en la casa se expande a presión constante. También determine el 
costo de este calor si el precio unitario de la electricidad en esa 
zona es de 0.075 dólarlkWh. 

1-211 Considere un calentador de agua de 60 galones que es­
tá inicialmente lleno con agua a 45°F. Determine cuánta energía 
necesita ser transferida al agua para elevar su temperatura hasta 
120°F. Tome la densidad y el calor específico del agua como 62 
lbrnlft3 y l.0 Btu/lbm . °F, respectivamente. 

Balance de energía 

1-22C En un día caluroso de verano un estudiante enciende su 
ventilador cuando sale de su cuarto en la mañana. Cuando re­
grese en la tarde, ¿su cuarto estará más caluroso o más frío que 
los cuartos vecinos? ¿Por qué? Suponga que todas las puertas y 
ventanas se mantienen cerradas. 

1-23C Considere dos cuartos idénticos, uno con un refrigera­
dor en él y el otro no. Si se cierran todas las puertas y ventanas, 
¿el cuarto que contiene el refrigerador estará más frío o más ca­
liente que el otro? ¿Por qué? 

1-24 Dos automóviles de 800 kg que se están moviendo a una 
velocidad de 90 krnIh chocan de frente en una carretera. Los dos 
automóviles quedan por completo en reposo después del cho­
que. Suponiendo que toda la energía cinética de los automóviles 
se convierte en energía térmica, determine la elevación prome­
dio de la temperatura de los restos de los dos automóviles inme­
diatamente después de la colisión. Tome el calor específico 
promedio de los automóviles como 0.45 kJlkg . oC. 
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1-25 Se va a acondicionar el aire de un salón de clases que 
normalmente contiene 40 personas, con unidades acondiciona­
doras del aire montadas en las ventanas con una capacidad de 
enfriamiento de 5 kW. Se supone que una persona en reposo di­
sipa calor a una velocidad de 360 kJ/h. Se tienen 10 focos eléc­
tricos en el cuarto, cada uno con una capacidad nominal de 100 W. 
Se estima que la razón de transferencia de cal9r hacia el salón a 
través de las paredes y las ventanas es de 15000 kJ/h. Si el aire 
del cuarto se debe mantener a una temperatura constante de 
21 °C, determine el número de unidades como la mencionada 
que se requieren. Respuestas: dos unidades 

1-26 Un cuarto de 4 m X 5 m X 6 m se va a calentar por medio 
de un calefactor de resistencia instalado en la base de la pared. 
Se desea que este calefactor sea capaz de elevar la temperatura 
del aire en el cuarto de 7°C hasta 25°C en 15 minutos . Supo­
niendo que no existen pérdidas de calor y que la presión atmos­
férica es de 100 lePa, determine la potencia nominal requerida 
del calefactor. Suponga calores específicos constantes a la tem-
peratura ambiente. Respuesta: 3 .01 kW 

1-27 Un cuarto de 4 m X 5 m X 7 m se calienta por medio del 
radiador de un sistema de calefacción en el que se usa vapor 
de agua. El radiador de vapor transfiere calor a una razón de 
12500 kJ/h Y se usa un ventilador de 100 W para distribuir el ai­
re cálido en el cuarto. Se estima que las pérdidas de calor del 
cuarto se producen con una rapidez de cerca de 5000 kJ/h. Si la 
temperatura inicial del aire del cuarto es de 10°C, determine 
cuánto tiempo transcurrirá para que esa temperatura se eleve 
hasta 20°e. Suponga calores específicos constantes a la tempe­
ratura ambiente. 

5000 kJ/h 

Cuarto 

4m x 5m x 7m 

FIGURA Pl-27 

1-28 Una estudiante que vive en un cuarto dormitorio de 4 m 
X 6 m X 6 m enciende su ventilador de 150 W antes de salir del 
mismo en un día de verano, esperando que el cuarto esté más 
frío cuando regrese en la tarde. Suponiendo que todas las puer-

Cuarto 

4mx6mx6m 

Ventilador 

Lt 
L 

FIGURA Pl-28 

tas y ventanas están herméticamente cerradas y descartando 
cualquier transferencia de calor a través de las paredes y venta­
nas, determine la temperatura en el cuarto cuando regresa 10 
horas más tarde. Use valores de los calores específicos a la tem­
peratura ambiente y suponga que el cuarto está a 100 lePa y 
15°C en la mañana cuando ella sale. Respuesta: 58. 1 oC 

1-29 Un cuarto se calienta por medio de un calefactor de re­
sistencia instalado en la base de la pared. Cuando las pérdidas 
de calor del cuarto en un día de invierno equivalen a 7 000 kJ/h, 
se observa que la temperatura del aire en el cuarto permanece 
constante aun cuando el calefactor opera de manera continua. 
Determine la potencia nominal del calefactor, en kW. 

1-30 Se va a calentar un cuarto de 5 m X 6 m X 8 m por me­
dio de un calefactor eléctrico de resistencia colocado en un duc­
to corto en el propio cuarto. Inicialmente, el cuarto está a 15°C 
y la presión atmosférica local es de 98 lePa. El cuarto está per­
diendo calor de manera estacionaria hacia el exterior con una 
rapidez de 200 kJ/min. Un ventilador de 200 W hace circular el 
aire de manera estacionaria a través del ducto y del calefactor 
con un gasto promedio de masa de 50 kg/min. Se puede suponer 
que el ducto es adiabático y no hay fugas ni filtraciones de aire 
desde o hacia el cuarto. Si transcurren 18 minutos para que el 
aire del cuarto alcance una temperatura promedio de 25°C, en­
cuentre a) la potencia nominal del calefactor eléctrico y b) el 
aumento en la temperatura que experimenta el aire cada vez que 
pasa a través del calefactor. 

1-31 Una casa tiene un sistema eléctrico de calefacción que 
consta de un ventilador de 300 W y un elemento eléctrico de ca­
lentamiento de resistencia colocado en un ducto. El aire fluye 
de manera estacionaria a través del ducto a razón de 0.6 kg/s y 
experimenta un aumento en la temperatura de 5°C. Se estima 
que la razón de la pérdida de calor del aire en el ducto es de 
250 W. Determine la potencia nominal del elemento de calenta­
miento. 

1-32 Una secadora de cabello es básicamente un ducto en el 
cual se colocan unas cuantas capas de resistores eléctricos. Un 
ventilador pequeño tira del aire llevándolo hacia adentro y for­
zándolo a que fluya sobre los resistores, en donde se calienta. 
Entra aire en una secadora de cabello de 1200 W, a 100 lePa y 
22°C, Y sale a 47°C. El área de la sección transversal de la seca­
dora a la salida es de 60 cm2. Despreciando la potencia consu­
mida por el ventilador y las pérdidas de calor a través de las 
paredes de la secadora, determine a) el gasto volumétric.o del ai­
re a la entrada y b) la velocidad del aire a la salida. 

Respuestas: al 0.0404 m3/s, bl 7.30 mIs 

T2 = 47°C 

A 2 = 60cm2 

We = 1200W 

FIGURA Pl-32 

PI = lOO kPa 

TI = 22°C 

1-33 Los ductos de un sistema de calentamiento de aire pasan 
por un área no calentada. Como resultado de las pérdidas de ca­
lor, la temperatura del aire en el ducto cae 3°C. Si el gasto de 
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masa del aire es de 90 kg/min, determine la razón de la pérdida 
de calor del aire hacia el medio ambiente frío. 

1-341 Entra aire en el ducto de un sistema de acondiciona­
miento a 15 psia y 50°F, con un gasto volumétrico de 450 
ft3/min. El diámetro del ducto es de 10 pulgadas y el calor se 
transfiere al aire de los alrededores a una razón de 2 Btu/s. De­
termine a) la velocidad del aire en la admisión del ducto y b) la 
temperatura de ese aire a la salida. 

Respuestas: 825 ftlmin, b) 64°F 

1-35 Se calienta agua en un tubo aislado de diámetro constan­
te por medio de un calentador eléctrico de resistencia de 7 kW. 
Si el agua entra en el calentador de manera estacionaria a 15°C 
y sale a 70°C, determine el gasto de masa de agua. 

Calentador de 
resistencia, 7 kW 

FIGURA Pl-35 

Mecanismos de transferencia de calor 

1-36C Considere dos casas que son idénticas, excepto porque, 
en una de ellas, las paredes se construyen con ladrillos y, en la 
otra, con madera. Si las paredes de la casa de ladrillos tienen el 
doble de espesor, ¿cuál de las casas piensa usted que será más 
eficiente respecto al uso de la energía? 

1-37C Defina la conductividad térmica y explique su signifi­
cado en la transferencia de calor. 

1-38C ¿Cuáles son los mecanismos de transferencia de calor? 
¿ Cómo se distinguen entre si? 

1-39C ¿Cuál es el mecanismo físico de conducción del calor 
en un sólido, un líquido y un gas? 

1-40C Considere la transferencia de calor a través de una pa­
red sin ventanas de una casa, en un día de invierno. Discuta los 
parámetros que afectan la razón de conducción del calor a tra­
vés de la pared. 

1-41C Escriba las expresiones para las leyes físicas que rigen 
cada modo de transferencia de calor e identifique las variables 
que intervienen en cada relación. 

1-42C .¿En qué difiere la conducción de calor de la convec­
ción? 

1-43C ¿Alguna energía del Sol llega a la Tierra por conduc­
ción o por convección? 

1-44C ¿En qué difiere la convección forzada de la natural? 

1-45C Defina emisividad y absortividad. ¿Cuál es la ley de 
Kirchhoff de la radiación? 

1-46C ¿Qué es un cuerpo negro? ¿En qué difieren los cuerpos 
reales de los negros? 

1-47C Ajuzgar por su unidad, W/m . oC, ¿podemos definir la 
conductividad térmica de un material como la razón de transfe­
rencia de calor a través del material por unidad de espesor por 
unidad de diferencia en la temperatura? Explique. 

1-48C Considere la pérdida de calor a través de dos paredes 
de una casa en una noche de invierno. Las paredes son idénti-

cas, excepto que una de ellas tiene una ventana de vidrio firme­
mente ajustada. ¿A través de cuál pared la casa perderá más ca­
lor? Explique. 

1-49C ¿Cuál es mejor conductor del calor: el diamante o la 
plata? 

1-50C Considere dos paredes de una casa que son idénticas, 
excepto que una de ellas está construida de madera de 10 cm de 
espesor, en tanto que la otra está hecha de ladrillo de 25 cm 
de espesor. ¿A través de cuál de las dos paredes la casa perderá 
más calor en el invierno? 

1-51C ¿Cómo varía la conductividad térmica de los gases y 
los líquidos con la temperatura? 

1-52C ¿Por qué la conductividad térmica de los superaisla­
mientos es de magnitud inferior que la correspondiente al aisla­
miento común? 

1-53C ¿Por qué caracterizamos la capacidad de conducción 
del calor de los aisladores en términos de su conductividad tér­
mica aparente en lugar de la conductividad térmica común? 

1-54C Considere una aleación de dos metales cuyas conduc­
tividades térmicas son k, y k2. ¿La conductividad térmica de la 
aleación será menor que k" mayor que k2 o estará entre k, y k2? 

1-55 Las superficies interior y exterior de un muro de ladrillos 
de 4 m X 7 m, con espesor de 30 cm y conductividad térmica de 
0.69 W/m . K, se mantienen a las temperaturas de 20°C y 5°C, 
respectivamente. Determine la razón de la transferencia de ca­
lor a través del muro, en W. 

FIGURA Pl-55 

1-56 Durante el invierno las superficies interior y extérior de 
una ventana de vidrio de 0.5 cm de espesor y de 2 m X 2 m es­
tán a 10°C y 3°C, respectivamente. Si la conductividad térmica 
del vidrio es 0.78 W/m· oC, determine la cantidad de pérdida de 
calor, en kJ, a través de él durante un periodo de 5 horas. ¿Cuál 
sería su respuesta si el vidrio tuviera 1 cm de espesor? 

Respuestas: 78.6 kJ, 39.3 kJ 

1.57 (E.'> Vuelva a considerar el problema 1-56. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la cantidad de pérdida de calor a través del vidrio en 
función del espesor del vidrio de la ventana, en el rango de 0.1 
cm hasta 1.0 cm. Discuta los resultados. 

1-58 Una cacerola de aluminio cuya conductividad térmica es 
237 W/m· oC tiene un fondo plano con un diámetro de 15 cm y 
un espesor de 0.4 cm. Se transfiere calor de manera estacionaria 
a través del fondo , hasta hervir agua en la cacerola, con una 
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razón de 800 W. Si la superficie interior del fondo de la cacero­
la está a 105°C, determine la temperatura de la superficie exte­
rior de ella. 

800W 

FIGURA Pl-58 

1-591 El muro norte de una casa calentada eléctricamente tie­
ne 20 ft de largo, 10 ft de alto y 1 ft de espesor y está hecha de 
ladrillo cuya conductividad térmica es k = 0.42 Btu/lb . ft . 0F. 
En cierta noche de invierno se miden las temperaturas de las su­
perficies interior y exterior y resultan ser de alrededor de 62°P 
y 25°P, respectivamente, durante un periodo de 8 horas. Deter­
mine a) la razón de la pérdida de calor a través del muro en la 
noche y b) el costo de esa pérdida de calor para el propietario de 
la casa, si el costo de la electricidad es 0.07 dólarlk:Wh. 

1-60 En cierto experimento se usan muestras cilíndricas con 
un diámetro de 4 cm y una longitud de 7 cm (véase la figura 
1-30). Los dos termopares en cada una de las muestras se co­
locan con 3 cm de separación. Después de los transitorios ini­
ciales, se observa que el calentador eléctrico consume 0.6 A a 
110 V Y los dos termómetros diferenciales dan como lectura una 
diferencia de temperatura de 10°C. Determine la conductividad 
térmica de la muestra. Respuesta: 78.8 W/m . oC 

1-61 Una manera de medir la conductividad térmica de un 
material es colocar como en un emparedado un calentador eléc­
trico de lámina térmica entre dos muestras rectangulares idénti­
cas de ese material y aislar profusamente los cuatro bordes 
exteriores, como se muestra en la figura. Los termopares sujetos 
a las superficies interiores y exteriores de las muestras registran 
las temperaturas. 

Durante un experimento se usan dos muestras de 0.5 cm de 
espesor con un tamaño de 10 cm X 10 cm. Cuando se alcanza 
la operación de estado estacionario, se observa que el calenta­
dor consume 25 W de potencia eléctrica .y se observa que la 
temperatura de cada una de las muestras cae de 82°C en la su­
perficie interior a 74°C en la exterior. Determine la conductivi­
dad térmica del material a la temperatura promedio. 

Aislamiento 

Aislamiento 

de resistencia 

FIGURA P 1-61 
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1-62 Repita el problema 1-61 para un consumo de potencia 
eléctrica de 20 W. 

1-63 Un medidor de flujo de calor sujeto a la superficie inte­
rior de la puerta de un refrigerador que tiene 3 cm de espesor in­
dica que se tiene un flujo de 25 W/m2 a través de esa puerta. 
Asimismo", se miden las temperaturas de las superficies interior 
y exterior de la puerta y resultan ser 7°C y 15°C, respectiva­
mente. Determine la conductividad térmica promedio de la 
puerta del refrigerador. Respuesta: 0.0938 W/m . oC 

1-64 Considere una persona que se encuentra parada en un 
cuarto que se mantiene a 20°C en todo momellto. Se observa 
que ¡ilS superficies de las paredes, pisos y techo de la casa están 
a una temperatura promedio de 12°C en el invierno y 23°C en el 
verano. Determine las razones de la transferencia de calor entre 
esta persona y las superficies circundantes, tanto en el verano 
como en el invierno, si el área superficial expuesta, la emisivi­
dad y la temperatura promedio de la superficie exterior de esa 
persona sOn 1.6 m2, 0.95 y 32°C, respectivamente. 

1-65 ~ Vuelva a considerar el problema 1-64. Usando el 
. software EES (u otro 'equivalente), trace la gráfica 

de la transferencia de calor por radiación en el invierno en fun­
ción de la temperatura de la superficie interior del cuarto en el 
rango de 8°C hasta 18°C. Discuta los resultados. 

1-66 Para los fines de la transferencia de calor, un hombre de 
pie se puede considerar como si fuera un cilindro vertical de 30 
cm de diámetro y 170 cm de longitud, con las superficies supe­
rior e inferior aisladas y con la superficie lateral a una tempera­
tura promedio de 34°C. Para un coeficiente de transferencia de 
calor por convección de 20 W/m2 • oC, determine la razón de la 
pérdida de calor de este hombre, por convección, en un medio 
ambiente a 18°C. Respuesta: 513 W 

1-67 Se sopla aire caliente a 80°C sobre una superficie plana 
de 2 m X 4 m que está a 30°C. Si el coeficiente promedio de 
transferencia de calor por convección es 55 W/m2 . oC, determi­
ne la razón de transferencia de calor del aire a la placa, en kW. 

Respuesta: 22 kW 

1-68 ~ Vuelva a considerar el problema 1-67. Usando el 
software EES (u otro equivalente), trace la gráfica 

de la transferencia de calor en función del coeficiente de trans­
ferencia, en el rango de 20 W/m2 . oC hasta 100 W/m2 . oC. Dis­
cuta los resultados. 

1-69 El calor generado en la circuitería sobre la superficie de 
un chip de silicio (k = 130 W/m . oC) se conduce hasta el sus­
trato de cerámica al cual está sujeto. El chip tiene un tamaño de 
6 mm X 6 mm y un espesor de 0.5 mm y disipa 3 W de poten­
cia. Descartando cualesquiera transferencia de calor a través de 
las superficies laterales de 0.5 mm de altura, determine la dife-

de cerámica 

FIGURA Pl -69 
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rencia de temperatura entre las superficies del frente y posterior
del chip operando en estado estacionario.

1-70 Un calentador a base de resistencia eléctrica, con
diámetro de 0.5 cm y temperatura superficial de 120°C, está in-
merso en 75 kg de agua cuya temperatura inicial es de 20°e.
Determine cuánto tiempo tomará a este calentador elevar la
temperatura del agua a 80°e. Asimismo, determine los coefi-
cientes de transferencia de calor por convección al principio y al
final del proceso de calentamiento.

1-71 Un tubo de agua caliente con un diámetro exterior de
5 cm y de 10 m de largo, a 80°C, está perdiendo calor hacia el
aire circundante, a 5°C, por convección natural con un coefi-
ciente de transferencia de calor de 25 W/m2 . 0C. Determine la
razón de la pérdida de calor del tubo por convección natural,
en W. Respuesta: 2945 W

1-72 Un recipiente esférico hueco de hierro con un diámetro
exterior de 20 cm y un espesor de 0.4 cm se llena con agua con
hielo a O°C. Si la temperatura de la superficie exterior es de
5°C, determine la razón aproximada de la pérdida de calor des-
de la esfera, en kW, y la razón a la cual el hielo se funde en el
recipiente. Elcalor de fusión del agua es 333.7 kJ/kg.

0.4 cm

FIGURA Pl-72

1-73 E.E.')Vuelva a considerar el problema 1-72. Usando el
software EES (u otro equivalente), trace la gráfica

de la rapidez a la cual el hielo se funde en función del espesor
del recipiente, en el rango de 0.2 cm hasta 2.0 cm. Discuta los
resultados.

1-741 Los vidrios interior y exterior de una ventana de hoja
doble de 4 ft X 4 ft están a 60°F y 48°F, respectivamente. Si el
espacio de 0.25 in entre los dos vidrios está lleno con aire en re-
poso, determine la razón de transferencia de calor a través de la
ventana. Respuesta: 130 Btu/h

1-75 Las dos superficies de una placa de 2 cm de espesor se
mantienen a ooe y 80°C, respectivamente. Si se determina que
el calor se transfiere a través de la placa a una razón de 500
W/m2, determine su conductividad térmica.

1-76 Cuatro transistores de potencia, cada uno de ellos disi-
pando 15 W, están montados sobre una placa vertical de alumi-
nio delgado que tiene un tamaño de 22 cm X 22 cm. El calor
generado por los transistores se va a disipar por las dos superfi-
cies de la placa hacia al aire circundante que está a 25°C, el cual
se mueve sobre aquélla por medio de un ventilador. Se puede

suponer que toda la placa es casi isotérmica y que se puede to-
mar el área superficial expuesta del transistor como igual al área
de su base. Si el coeficiente promedio de transferencia de calor
por convección es 25 W/m2 . "C, determine la temperatura de la
placa de aluminio. Descarte cualesquiera efectos de radiación.

1-77 Una hielera cuyas dimensiones exteriores son 30 cm X
40 cm X 40 cm está hecha de espuma de estireno (k = 0.033
W/m· 0C). Inicialmente la hielera está llena con 28 kg de hielo
a ooe y la temperatura de la superficie interior se puede tomar
como ooe en todo momento. El calor de fusión del hielo a ooe
es 333.7 kJ/kg Y el aire ambiente circundante está a 25°C. Des-
cartando toda transferencia de calor desde la base de 40 cm X
40 cm de la hielera, determine cuánto tiempo transcurrirá para
que el hielo que está dentro de ella se derrita por completo, si
las superficies exteriores de la misma están a 8°C.

Respuesta: 22.9 días

f- .-
O b o o

o Hielera D o
O°C O

O a o ~ -O a o

o o
íO°C00 o Q

•<,

3cm

Espuma de estireno

FIGURA Pl-77

1-78 Un transistor con una altura de 0.4 cm y un diámetro de
0.6 cm está montado sobre un tablero de circuito. El transistor
se enfría por aire que fluye sobre él con un coeficiente prome-
dio de transferencia de calor de 30 W/m2. 0C. Si la temperatura
del aire es de 55°C y la temperatura de la caja del transistor no
debe ser mayor de 70°C, determine la cantidad de potencia que
este transistor puede disipar con seguridad. Descarte toda trans-
ferencia de calor desde la base del transistor.

Aire

55°C

1 1 1 1 1

FIGURA Pl-78

1-79 ~ Vuelva a considerar el problema 1-78. Usando el
software EES (u otro equivalente), trace la gráfica
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de la cantidad de potencia que el transistor puede disipar con se­
guridad, en función de la temperatura máxima de la caja, en el 
rango de 60°C hasta 90°C. Discuta los resultados . 

1-801 Una sección de 200 ft de largo de un tubo de vapor de 
agua cuyo diámetro exterior es de 4 pulgadas pasa por un espa­
cio abierto que está a 50°F. La temperatura promedio de la su­
perficie exterior del tubo se mide como igual a 280°F y se 
determina que el coeficiente promedio de transferencia de calor 
sobre esa superficie es 6 Btulh . ft2 • 0F. Determine a) la razón de 
la pérdida de calor del tubo de vapor y b) el costo anual de esta 
pérdida de energía si el vapor de agua se genera en un hogar de 
gas natural que tiene una eficiencia de 86% y el precio de este 
gas es de 1.10 dólar/therm (1 therm = 100000 Btu). 

Respuestas: a) 289000 Bt ú/h, b) 32 .380 dólares/año 

1-81 La temperatura de ebullición del nitrógeno a la presión 
atmosférica al nivel del mar (1 atm) es -196°C. Por lo tanto, es 
común usar el nitrógeno en estudios científicos a baja tempera­
tura ya que el nitrógeno líquido en un tanque abierto a la atmós­
fera permanecerá constante a -196°C hasta que se agote. 
Cualquier transferencia de calor al tanque conducirá a la evapo­
ración de algo del nitrógeno líquido, el cual tiene un ca­
lor de vaporización de 198 kJ/kg y una densidad de 810 kg/m3 a 
1 atm. 

Considere un tanque esférico de 4 m de diámetro inicialmen­
te lleno con nitrógeno líquido a 1 atm y - 196°C. El tanque es­
tá expuesto a un .aire ambiente a 20°C con un coeficiente de 
transferencia de calor de 25 W/m2 . oC. Se observa que la tem­
peratura del tanque esférico de pared delgada es casi igual a la 
del nitrógeno que se encuentra en su interior. Descartando cual­
quier intercambio de calor por radiación, determine la rapidez 
de evaporación del nitrógeno líquido en el tanque, como resul­
tado de la transferencia de calor del aire ambiente. 

T . =20°C alfe 

1 atm 
N2 líquido 

- 196°C 

FIGURA Pl-81 

1-82 Repita el problema 1-81 para el oxígeno líquido, el cual 
tiene una temperatura de ebullición de -183°C, un calor de va­
porización de 213 kJ/kg Y una densidad de 1140 kg/m3 a una 
presión de 1 atm. 

1-83 ~E.') Vuelva a considerar el problema 1-81. Usando el 
software EES (u otro equivalente), trace la gráfi­

ca de la rapidez de evaporación del nitrógeno líquido en función 

de la temperatura del aire ambiente, en el rango de O°C hasta 
35°C. Discuta los resultados. 

1-84 Considere una persona cuya área superficial expuesta es 
de 1.7 m2, su emisividad es 0.5 y su temperatura superficial es 
de 32°C. Determine la razón de la pérdida de calor por radia­
ción de esa persona en un cuarto grande que tiene paredes a una 
temperatura de a) 300 K y b) 280 K. 

Respuestas: a) 26 .7 W, b) 121 W 

1-85 Un tablero de circuito de 0.3 cm de espesor, 12 cm de al­
to y 18 cm de largo aloja 80 chips lógicos, con poco espacio en­
tre ellos, en uno de sus lados, disipando cada uno 0.06 W. El 
tablero está impregnado con empaste de cobre y tiene una con­
ductividad térmica efectiva de 16 W/m . oC. Todo el calor gene­
rado en los chips es conducido a través del tablero de circuito y 
se disipa desde el lado posterior de éste hacia el aire ambiente. 
Determine la diferencia de temperatura entre los dos lados del 
tablero. Respuesta: 0.042°C 

1-86 Considere una caja electrónica sellada de 20 cm de alto, 
cuyas dimensiones de la base son 40 cm X 40 cm, colocada en 
una cámara al vacío. La emisividad de la superficie exterior de 
la caja es 0.95. Si los componentes electrónicos que están en la 
caja disipan un total de 100 W de potencia y la temperatura de 
la superficie exterior de ella no debe de sobrepasar 55°C, deter­
mine la temperatura a la cual deben mantenerse las superficies 
circundantes si esta caja se va a enfriar sólo por radiación. Su­
ponga que la transferencia de calor desde la superficie inferior 
de la caja hacia el pedestal es despreciable. 

FIGURA Pl-86 

Caja 
electrónica 

1-871 Usando los factores de conversión entre Wy Btu/h, m y 
ft y K Y R, exprese la constante de Stefan-Boltzmann a = 5.67 
X 10- 8 W/m2 . K4 en la unidad inglesa Btulh . ft2 . R4. 

1-881 Un ingeniero que está trabajando sobre el análisis de 
transferencia de calor de una casa, en unidades inglesas, necesi­
ta el coeficiente de transferencia de calor por convección sobre 
la superficie exterior de la casa. Pero el único valor que puede 
encontrar en sus manuales es 14 W/m2 

. oC, el cual está en uni­
dades SI. El ingeniero no tiene un factor directo de conversión 
entre los dos sistemas de unidades para el coeficiente de trans­
ferencia de calor por convección. Usando los factores de con­
versión entre W y Btulh, m y ft Y oC Y °F, exprese el coeficiente 
dado en Btulh . ft2 . 0F. Respuesta: 2.47 Btu/h . ft2 . °F 

1-89 Se usa una muestra cilíndrica de un material, de 2.5 cm 
de diámetro y 8 cm de largo, para determinar en forma experi­
mental su conductividad térmica. En el aparato de medición de 
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conductividad térmica, la muestra se coloca en una cavidad 
cilíndrica bien aislada a fin de garantizar que la transferencia de 
calor sea unidimensional en la dirección axial. Se genera un 
flujo de calor por medio de un calentador eléctrico cuyo con­
sumo eléctrico es mesurable, y este flujo de calor se aplica en 
una de las caras de muestra (por ejemplo, la cara izquierda). Se 
incrusta un total de 9 termopares en la muestra, con 1 cm de 
separación, para medir las temperaturas a todo lo largo y sobre 
sus caras, Cuando el consumo de energía se fijó en 83A5 W, se 
observó que las lecturas de los termopares se estabilizaban en 
los valores siguientes: 

Distancia desde la 
cara izquierda, cm 

o 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 

Temperatura , 
oC 

89,38 
83,25 
78.28 
74.10 
68,25 
63-13 
49,65 
44.40 
40.00 

Trace la gráfica de la variación de la temperatura a lo largo de 
la muestra y calcule la conductividad térmica del material de la 
misma. Con base en estas lecturas, ¿piensa usted que se es­
tablecen condiciones estacionarias de operación? ¿Hay algunas 
lecturas de temperatura que no parecen correctas y deben 
descartarse? Discuta también cuándo y cómo se desviará el per­
fil de temperatura en una pared plana respecto de una recta. 

, I I I I I 

O 2 3 4 5 6 7 8 x, cm 

FIGURA Pl-89 

1-90 El agua a O°C libera 333,7 kJ/kg de calor conforme se 
convierte en hielo (p = 920 kg/m3) a O°e. Un avión que vuela 
en condiciones de congelación mantiene un coeficiente de 
transferencia de calor de 150 W/m2 . oC entre el aire y las su­
perficies de las alas. ¿Cuál es la temperatura a que deben man­
tenerse las alas para impedir que se forme hielo sobre ellas 
durante las condiciones de congelación a una tasa de 1 mm/min 
o menos? 

Mecanismos simultáneos de transferencia de calor 

1-91C ¿Pueden ocurrir simultáneamente los tres modos de 
transferencia de calor (en paralelo) en un medio? 
1-92C . ¿Puede un medio comprender a) conducción y convec­
ción, b) conducción y radiación o e) convección y radiación si­
multáneamente? Dé ejemplos para las respuestas que sean "sr'. 

1-93C La temperatura profunda del organismo humano de 
una persona sana permanece constante a 37°C mientras que la 
temperatura y la humedad del medio cambian con el tiempo. 
Discuta los mecanismos de transferencia de calor entre el cuer­
po humano y el medio tanto en verano como en invierno y ex­
plique cómo una persona puede mantenerse más fría en verano 
y más caliente en invierno. 

1-94C A menudo encendemos el ventilador en verano para 
que ayude a enfriamos. Explique de qué manera un ventilador 
hace sentimos más fríos en el verano. Asimismo, explique por 
qué algunas personas usan ventiladores en el techo también en 
el invierno. 

1-95 Considere una persona parada en un cuarto a 23°e. De­
termine la razón total de transferencia de calor desde esta perso­
na, si el área superficial expuesta y la temperatura de la piel de 
ella son L7 m2 y 32°C, respectivamente, y el coeficiente de trans­
ferenCia de calor por convección es 5 W/m2 . oC. Tome la emi­
sividad de la piel y la ropa como 0.9 y suponga que la temperatura 
de las superficies interiores del cuarto es igual a la temperatura del 
aire, Respuesta: 161 W 

1-96 Considere la transferencia de calor en estado estaciona­
rio entre dos placas paralelas a las temperaturas constantes de 
TI = 290 K Y T2 = 150 K Y con una separación L = 2 cm. Su­
poniendo que las superficies son negras (emisividad 8 = 1), de­
termine la razón de la transferencia de calor entre las placas por 
unidad de área superficial, suponiendo que el espacio entre las 
placas está a) lleno con aire atmosférico, b) al vacío, e) lleno 
con aislamiento de fibra de vidrio y d) lleno con superaisla­
miento 'que tiene una conductividad térmica aparente de 
0.00015 W/m . 0e. 

1-97 En el verano, las superficies interna y externa de una 
pared de 25 cm de espesor se encuentran a 27°C y 44°C, res­
pectivamente. La superficie exterior intercambia calor por ra­
diación con las superficies que la rodean a 40°C, y por 
convección con el aire del ambiente, también a 40°C, con un co­
eficiente de transferencia de 8 W/m2 

• oC. La radiación solar in­
cide sobre la superficie a razón de 150 W/m2. Si tanto la 
emisividad como la capacidad de absorción de la superficie ex­
terior son de 0.8, determine la conductividad térmica efectiva de 
la pared. 

150W/m2 

FIGURA Pl-97 

1-98 Un cable eléctrico de lA m de largo y 0.2 cm de 
diámetro es extendido a través de una habitación que se 
mantiene a 20°e. En el cable se genera calor como resultado de 
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la disipación de la energía eléctrica; al medirse la temperatu­
ra de la superficie del cable, resulta ser de 240°C en condiciones 
de operación estacionaria. Asimismo, al medirse el voltaje y la 
corriente eléctrica en el cable, resultan ser de 110 V Y 3 A, res­
pectivamente. Si se ignora cualquier transferencia de calor por 
radiación, determine el coeficiente de transferencia de calor 
por convección para la transferencia entre la superficie externa 
del cable y el aire de la habitación. 

Respuesta: 170.5 W/m 2 • oC 

Habitación 

20°C 

{ 240°C 

\:: Cable eléctrico 

FIGURA Pl-98 

1-99 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 1-98. Usando el 
software EES (u otro equivalente), trace la gráfica 

del coeficiente de transferencia de calor por convección en fun­
ción de la temperatura de la superficie del alambre, en el rango 
de 100°C a 300°e. Discuta los resultados. 

1-1001 Una esfera de 2 in de diámetro, cuya superficie se 
mantiene a una temperatura de 170oP, está suspendida en medio 
de un cuarto que está a 700E Si el coeficiente de transferencia de 
calor por convección es 15 Btu/h . ft2 . 0p y la emisividad de la 
superficie es 0.8, determine la razón total de transferencia de ca­
lor desde la esfera. 

1-101 ~ Se deja una plancha de 1 000 W sobre una tabla 
l<ill:J de planchar con su base expuesta al aire a 20°C. 

El coeficiente de transferencia de calor por convección entre la 
superficie de la base y el aire circundante es 35 W/m2 . 0e. Si 
la base tiene una emisividad de 0.6 y un área superficial de 
0.02 m2, determine la temperatura de la base de la plancha. 

Respuesta: 674°C 

FIGURA Pl-l 01 

1-102 La superficie exterior de una nave en el espacio tiene 
una emisividad de 0.8 y una absortividad solar de 0.3. Si la ra­
diación solar incide sobre la nave espacial a razón de 950 W/m2, 

determine la temperatura superficial de esta última cuando la ra­
diación emitida es igual a la energía solar absorbida. 

1-103 Se usa un tanque esférico con diámetro interior de 3 m, 
hecho de acero inoxidable de 1 cm de espesor, para almacenar 
agua con hielo a O°e. El tanque está ubicado en el exterior en 
donde la temperatura es de 25°C. Suponiendo que todo el tan­
que de acero está a O°C y, por tanto, la resistencia térmica del 

mismo es despreciable, determine a) la velocidad de la transfe­
rencia de calor hacia el agua con hielo que está en el tanque y b) 
la cantidad de hielo a O°C que se funde durante un periodo de 
24 horas. El calor de fusión del agua a la presión atmosférica es 
hif = 333.7 kJ/kg. La emisividad de la superficie exterior del 
tanque es 0.75 y el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección sobre la superficie exterior se puede tomar como 30 
W/m2 • 0e. Suponga que la temperatura promedio de la superfi­
cie circundante para el intercambio de radiación es 15°C. 

Respuesta: a) 23 kW, b) 5 980 kg 

1-104 ~ El techo de una casa consta de una losa de con­
'<ID>' creto (k = 2 W/m . OC) de 15 cm de espesor, la 

cual tiene 15 m de ancho y 20 m de largo. La emisividad de la 
superficie exterior del techo es 0.9 y se estima que el coeficien­
te de transferencia de calor por convección sobre esa superficie 
es 15 W/m2 . 0e. La superficie interior del techo se mantiene a 
15°e. En una noche clara de invierno, se informa que el aire 
ambiente está a 10°C, en tanto que la temperatura nocturna del 
cielo para la transferencia de calor por radiación es de 255 K. 
Considerando tanto la transferencia de calor por radiación como 
por convección, determine la temperatura de la superficie exte­
rior y la razón de la transferencia de calor a través del techo. 

Si la casa se calienta por un hogar en el que se quema gas na­
tural con una eficiencia de 85% y el costo unitario del gas natu­
ral es de 0.60 dólar/therm (l therm = 105 500 kJ de contenido 
de energía), determine el dinero perdido a través del techo esa 
noche, durante un periodo de 14 horas. 

1-1051 Considere un colector solar de placa plana colocado ho­
rizontalmente sobre el techo plano de una casa. El colector tie­
ne 5 ft de ancho y 15 ft de largo, y la temperatura promedio de 
la superficie expuesta del colector es 1000E La emisividad 
de esa superficie expuesta es 0.9. Determine la razón de la pér­
dida de calor del colector por convección y radiación durante 
un día calmado, cuando la temperatura ambiente del aire es de 
700P y la temperatura efectiva del cielo para el intercambio 
de radiación es de 500E Tome el coeficiente de transferencia de 
calor por convección sobre la superficie expuesta como 2.5 
B tu/h . ft2 . °E 

TeieJo = 50°F 

FIGURA Pl-l 051 

Técnica de resolución de problemas y EES 

1-106C ¿Cuál es la utilidad de los paquetes de software para 
ingeniería en a) la educación en ingeniería y b) la práctica de la 
ingeniería? 

http://gratislibrospdf.com/



1-107 

1-108 

1-109 

Determine una raíz real positiva de la ecuación 
siguiente, usando EES: 

2X3 - lOxO·5 - 3x = - 3 

Resuelva el siguiente sistema de dos ecuaciones 
con dos incógnitas, usando EES: 

x3 - y2 = 7.75 
3xy + y = 3.5 

Resuelva el siguiente sistema de tres ecuaciones 
con tres incógnitas, usando EES: 

2x - y+z=5 
3x2 + 2y = z + 2 
xy+2z=8 

1-110 lE.') Resuelva el siguiente sistema de tres ecuaciones 
con tres incógnitas, usando EES: 

x2y-z = 1 
x - 3yD·5 + xz = -2 

x+y-z=2 

Tema de interés especial: Comodidad térmica 

l-111C ¿Qué es metabolismo? ¿Cuál es el valor de la razón 
metabólica para un hombre promedio? ¿Por qué estamos intere­
sados en el índice metabólico de los ocupantes de un edificio 
cuando tratamos con la calefacción y el acondicionamiento del 
aire? 

1-112C ¿Por qué, en general, la razón metabólica de las mu­
jeres es menor que el de los hombres? ¿Cuál es el efecto de la 
ropa sobre la temperatura ambiental que se siente cómoda? 

1-113C ¿Qué es radiación térmica asimétrica? ¿Cómo causa 
incomodidad térmica en los ocupantes de un cuarto? 

1-114C ¿Cómo a) la corriente de aire y b) las superficies frías 
del piso causan incomodidad en los ocupantes de un cuarto? 

1-115C ¿Qué es estratificación? ¿Es probable que ocurra en 
lugares con techos bajos o altos? ¿Cómo causa incomodidad 
térmica en los ocupantes de un cuarto? ¿Cómo puede evitarse la 
estratificación? 

1-116C ¿Por qué es necesario ventilar los edificios? ¿Cuál es 
el efecto de la ventilación sobre el consumo de energía para la 
calefacción en el invierno y para el enfriamiento en el verano? 
¿Es buena idea mantener encendidos los ventiladores de los 
cuartos de baño todo el tiempo? Explique. 

Problemas de repaso 

1-117 Se sabe bien que el viento hace que el aire frío se sienta 
mucho más frío como resultado del efecto de enfriamiento por 
el viento, que se debe al aumento en el coeficiente de transfe­
rencia de calor por convección junto con el aumento en la ve­
locidad del aire. El efecto de enfriamiento por el viento suele 
expresarse en términos de factor de enfriamiento por el viento, 
el cual es la diferencia entre la temperatura real del aire y la 
temperatura equivalente del aire en calma. Por ejemplo, un fac­
tor de enfriamiento por el viento de 20°C, para una temperatura 
real del aire de 5°C, significa que el aire ventoso a 5°C se siente 
tan frío como el aire en calma a -15°C. En otras palabras, una 

persona desprenderá tanto calor hacia el aire a 5°C, con un fac­
tor de enfriamiento por el viento de 20°C, como el que perdería 
en aire en calma a - 15°C. 

Para los fines de la transferencia de calor, un hombre de pie 
se puede modelar como un cilindro vertical de 30 cm de 
diámetro y 170 cm de largo, con las superficies tanto de arriba 
como de abajo aisladas y con la superficie lateral a una tempera­
tura promedio de 34°C. Para un coeficiente de transferencia de 
calor por convección de 15 W/m2 . oC, determine la rapidez de la 
pérdida de calor de este hombre, por convección, en aire en 
calma a 20°C. ¿Cuál sería su respuesta si el coeficiente de 
transferencia de calor por convección se incrementara hasta 
50 W/m2 . oC como resultado de los vientos? ¿Cuál es el factor 
de enfriamiento por el viento en este caso? 

Respuestas: 336 W, 1120 W, 32.rc 

1-118 Una placa metálica delgada tiene aislada la parte poste­
rior y la superficie del frente expuesta a la radiación solar. La 
superficie expuesta de la placa tiene una absortividad de 0.7 pa­
ra la radiación solar. Si la radiación solar incide sobre la placa a 
razón de 550 W/m2 y la temperatura del aire circundante es de 
10°C, determine la temperatura superficial de la placa cuando la 
pérdida de calor por convección es igual a la energía solar ab­
sorbida por dicha placa. Tome el coeficiente de transferencia de 
calor por convección como 25 W/m2 . oC y descarte cualquier 
pérdida de calor por radiación. 

ex = 0.7 

FIGURA Pl-118 

1-119 Se va a calentar un cuarto de 4 m X 5 m X 6 m por me­
dio de una tonelada (1 000 kg) de agua líquida contenida en un 
tanque colocado en el propio cuarto. Éste está perdiendo calor 
hacia el exterior con una razón promedio de 10 000 kJ/h. El 
cuarto está inicialmente a 20°C y 100 kPa, y se mantiene a una 
temperatura promedio de 20°C en todo momento. Si el agua ca­
liente va a satisfacer las necesidades de calentamiento de este 
cuarto durante un periodo de 24 horas, determine la temperatu­
ra mínima de esa agua cuando se lleva al inicio del proceso a di­
cho cuarto. Suponga calores específicos constantes tanto para el 
aire como para el agua a la temperatura ambiente. 

Respuesta: 77.4°C 

1-120 Considere un horno cúbico de 3 m X 3 m X 3 m cuyas 
superficies superior y laterales se aproximan mucho a las super-
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ficies negras a una temperatura de 1 200 K. La superficie de la 
base tiene una emisividad de e = 0.7 Y se mantiene a 800 K. 
Determine la rapidez neta de la transferencia de calor por radia­
ción hacia la superficie de la base desde las superficies superior 
y laterales. Respuesta: 594 W 

1-121 Considere un refrigerador cuyas dimensiones son 1.8 m 
X 1.2 m X 0.8 m y cuyas paredes son de 3 cm de espesor. El re­
frigerador consume 600 W de potencia cuando está en opera­
ción y tiene un coeficiente de rendimiento (COP) de 1.5. Se 
observa que el motor del refrigerador permanece encendido du­
rante 5 minutos y, a continuación, está apagado durante 15 mi­
nutos, en forma periódica. Si las temperaturas promedio en las 
superficies interiores y exteriores del refrigerador son 6°C y 
17°C, respectivamente, determine la conductividad térmica pro­
medio de las paredes del mismo. También determine el costo 
anual de operación de este refrigerador si el costo unitario de la 
electricidad es de 0.08 dólarlkWh. 

FIGURA Pl-121 

1-122 Se van a calentar válvulas para motores (Cp = 440 JI 
kg . oC y p = 7 840 kg/m3) desde 40°C hasta 800°C en 5 minu­
tos, en la sección de tratamientos térmicos de una instalación de 
fabricación de válvulas. Las válvulas tienen un vástago cilíndri­
co con un diámetro d~ 8 mm y una longitud de 10 cm. Se puede 
suponer que la cabeza y el vástago de la válvula tienen un área 
superficial igual, con una masa total de 0.0788 kg. Para una so­
la válvula, determine a) la cantidad de transferencia de calor, b) la 
razón promedio de transferencia de calor y e) el flujo promedio 
de calor, d) el número de válvulas que se pueden tratar térmica­
mente por día si la sección de calentamiento puede contener 25 
válvulas y se usa 10 horas al día. . 

1-123 Considere un colector solar de placa plana colocado en 
el techo de una casa. Se miden las temperaturas en las superfi­
cies interior y exterior de la cubierta de vidrio y resultan 28°C y 
25°C, respectivamente. La cubierta de vidrio tiene un área su­
perficial de 2.5 m2, un espesor de 0.6 cm, y una conductividad 
térmica de 0.7 W/m . oC. El calor se pierde desde la superficie 
exterior de la cubierta por convección y radiación, con un coe­
ficiente de transferencia de calor por convección de 10 W/m2 • oC 
ya una temperatura ambiente de 15°C. Determine la fracción de 
calor perdido desde la cubierta de vidrio por radiación. 

1-124 La razón de pérdida de calor a través de una unidad de 
área superficial de una ventana por unidad de diferencia en la 
temperatura entre el interior y el exterior se llama factor U. El 
valor del factor U va desde 1.25 W/m2 . oC (o sea, 0.22 Btu/h . 
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ft2 . °F), para ventanas de cuatro hojas, llenas con argón, con re­
vestimiento de baja emisividad (low-e), hasta 6.25 W/m2 . oC (o 
sea, 1.1 Btu/h . ft2 . °F), para una ventana de una sola hoja, con 
marcos de aluminio. Determine el rango para la razón de pérdi­
da de calor a través de una ventana de 1.2 m X 1.8 m de una casa 
que se mantiene a 20°C cuando la temperatura del aire exterior 
es de -8°C. 

Interior 
20°C 

FIGURA Pl-124 

Exterior 
_8°C 

1-125 (E.') Vuelva a considerar el problema 1-124. Usando 
el software EES (u otro semejante), trace la grá­

fica de la razón de pérdida de calor a través de la ventana en 
función del factor U. Discuta los resultados. 

1-126 Considere una casa en Atlanta, Georgia, que se 
mantiene a 22°C y tiene un total de 20 m2 de área de ventanas. 
Éstas son del tipo de doble puerta con marcos de madera y es­
paciadores metálicos, y tienen un factor U de 2.5 W/m2 . oC 
(vea el problema 1-124 para definir el factor U). En invierno, 
la temperatura promedio de Atlanta es de 11.3°C. Determine la 
rapidez promedio de pérdida de calor a través de las ventanas, 
en esa época del año. 

1-127 Se usa un alambre de resistencia eléctrica de 50 cm de 
largo y 2 mm de diámetro, sumergido en agua, para determinar 
en forma experimental el coeficiente de transferencia de calor 
en la ebullición en agua a 1 atm. Se mide la temperatura del 
alambre y es de 130°C, cuando un wattímetro indica que la po­
tencia eléctrica consumida es de 4.1 kW. Determine el coefi­
ciente de transferencia de calor en la ebullición, aplicando la ley 
de Newton del enfriamiento. 

FIGURA Pl-127 

1-128 Un calefactor eléctrico con el área superficial total de 
0.25 m2 y una emisividad de 0.75 está en un cuarto en donde el 
aire tiene una temperatura de 20°C y las paredes se encuentran 
a 10°C. Cuando el calefactor consume 500 W de potencia eléc­
trica, su superficie tiene una temperatura estacionaria de 120° e. 
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Determine la temperatura de la superficie del calefactor cuando
consume 700 W. Resuelva el problema a) si se supone radiación
despreciable y b) si se toma en consideración la radiación. Con
base en sus resultados, haga un comentario acerca de la suposi-
ción establecida en el inciso a).

T~,h

A,e ()We ()~ TIV

!
/r, Qrad

FIGURAPl-128

1-129 Una pista de patinaje sobre hielo está ubicada en un edi-
ficio en donde el aire está a Taire = 20°C Y las paredes, a TIV =
25°C. El coeficiente de transferencia de calor por convección
entre el hielo y el aire circundante es h = 10 W/m2 . K. La emi-
sividad del hielo es e = 0.95. El calor latente de fusión del hielo
es hif = 333.7 kJ/kg Y su densidad, de 920 kg/m-. a) Calcule la
carga necesaria de refrigeración del sistema para mantener el
hielo a T, = O°C, para una pista de 12 m x 40 m. b) ¿Cuánto
tardaría en fundirse o = 3 mrn de hielo de la superficie de la
pista si no se proporciona enfriamiento y el lado inferior del
hielo se considera aislado?

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI)
1-130 ¿Cuál de las ecuaciones siguientes se utiliza para deter-
minar el flujo de calor por conducción?

dT
a) -kA dx b) -kgrad T e) h(T2-T) d) €UT4

e) Ninguna de ellas.

1-131 ¿Cuál de las ecuaciones siguientes se utiliza para deter-
minar el flujo de calor por convección?

dT
a) -kA dx b) -kgrad T e) h(T2-T) d) wT4

e) Ninguna de ellas.

1-132 ¿Cuál de las ecuaciones siguientes se utiliza para deter-
minar el flujo de calor emitido por radiación térmica desde una
superficie?

~ T =25°C
IV

dT
a) -kA dx b) -kgrad T e) h(T2-T) d) €UT4

e) Ninguna de ellas.

1-133 En una habitación, se enciende un calentador eléctrico
de 1 kW y se mantiene así durante 50 minutos. La cantidad de
energía transmitida por el calentador a la habitación es

a) 1 kJ
d) 3600 kJ

b) 50 kJ
e) 6000 kJ

c)3000kJ

1-134 Un bloque cúbico de hierro caliente, de 16 cm X 16
cm X 16 cm, se enfría a una tasa promedio de 80 W. El flujo
de calor es

a) 195 W/m2

d) 7100W/m2

b) 521 W/m2

e) 19500 W/m2
c) 3125 W/m2

1-135 Se sumerge un calentador eléctrico de 2 kW en 30 kg
de agua y se enciende y mantiene así durante 10 minoDurante el
proceso, se pierden del agua 500 kJ de calor. El aumento de
temperatura del agua es de

a) 5.6°C b) 9.6°C c) 13.6°C
d) 23.3°C e) 42.5°C

1-136 Se enfrían huevos con una masa de 0.15 kg cada uno y
calor específico de 3.32 kJ/kg, de 32°C a 10°C, a razón de 300
huevos por minuto. La tasa de remocióri de calor desde los hue-
vos es de

a) 11 kW
d) 657 kW

b) 80kW
e) 55 kW

c) 25 kW

1-137 Se enfrían bolas de acero a 140°C con un calor especí-
fico de 0.50 kJ/klg . °C, en un baño de aceite a una temperatu-
ra promedio de 85°C a razón de 35 bolas por minuto. Si la masa
promedio de las bolas de acero es de l.2 kg, la tasa de transfe-
rencia de calor de las bolas al aceite es de

a) 33 kJ/s
d) 30 kJ/s

b) 1980 kJ/s
e) 19 kJ/s

c) 49 kJ/s

1-138 Se deja uno bebida embotellada fría (m = 2.5 kg, cp =
4200 J/kg . "C) a 5°C sobre una mesa en un cuarto. Se observa
que la temperatura promedio de la bebida se eleva hasta 15°C
en 30 minutos. La razón promedio de la transferencia de calor a
la bebida es

a) 23 W
d) 88 W

b) 29W
e) 122 W

c) 58 W

Qcarga

Refrigerador
••

FIGURAPl-129

Qconv

?
Aislamiento

Hielo
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1-139 Entra agua a 20°C a un tubo, a razón de 0.25 kg/s, y se 
calienta hasta 60°C. La razón de la transferencia de calor al 
agua es 

a) lOkW 
el) 62.7 kW 

b) 20.9 kW 
e) 167.2 kW 

e) 41.8 kW 

1-140 Entra aire a 50°C a un tubo de 12 m de largo y 7 cm de 
diámetro, a razón de 0.06 kg/s. El aire se enfría a una razón 
promedio de 400 W por m2 de área superficial del tubo. La 
temperatura del aire a la salida del tubo es 

b) 17.5°C 
e) 45.8°C 

e) 32.5°C 

1-141 Se pierde calor en forma continua a través de una ven­
tana de vidrio de 2 m X 3 m y 0.5 cm de espesor cuya conduc­
tividad térmica es de 0.7 W/m . oc. Se sabe que las tempera­
turas de las superficies interior y exterior del vidrio son 12°C y 
9°C. La razón de la pérdida de calor por conducción a través 
del vidrio es 

a) 420W 
el) 1256 W 

b) 5040W 
e) 2520W 

e) 17600W 

1-142 La pared de una casa calentada eléctricamente tiene 6 
m de largo, 3 m de alto y 0.35 m de espesor, y una conductivi­
dad térmica efectiva de 0.7 W/m . oC. Si las temperaturas de 
las superficies interior y exterior de la pared son de 15°C y 
6°C, la razón de la pérdida de calor a través de la pared es 

a) 324 W 
el) 648 W 

b)40W 
e) 1390 W 

e) 756 W 

1-143 A través de una pared compuesta de 9 m X 3 m de di­
mensiones y de 0.3 m de espesor ocurre conducción de calor 
estable a razón de 1.2 kW. Si las temperaturas de las superficies 
interna y externa de la pared son de 15°C y 7°C, la conductivi­
dad térmica efectiva de la pared es de 

a) 0.61 W/m · oC b) 0.83 W/m· oC e) 1.7 W/m . oC 
el) 2.2 W/m · oC e) 5.1 W/m· oC 

1-144 Se pierde calor a razón de 500 W a través de una pared 
de ladrillos (k = 0.72 W/m· oC) que tiene 4 m de largo, 3 m de 
ancho y 25 cm de espesor. Si la superficie interior de la pared 
está a 22°C, la temperatura en el plano medio de ella es 

a) O°C b) 7.5°C e) 11.0°C 
el) 14.8°C e) 22°C 

1-145 Considere dos materiales diferentes, A y B. La razón 
de las conductividades térmicas es kA/kB = 13, la razón de las 
densidades es PA/PB = 0.045 Y la razón de los calores específi­
cos es Cp,A/Cp,B = 16.9. ¿Cuál es la razón de las difusividades 
térmicas aA/aB? 

a) 4882 b) 17.1 C) 0.06 el) 0.1 e) 0.03 

1-146 Un tablero de circuitos de 10 cm de alto y 20 cm de 
ancho aloja sobre su superficie 100 chips espaciados en forma 
cerrada, generando cada uno de ellos calor a razón de 0.08 W y 
transfiriéndolo por convección y radiación hacia el medio que 
lo rodea, que se encuentra a 40°C. La transferencia de calor 
desde la superficie posterior del tablero es despreciable. Si el 
coeficiente combinado de transferencia de calor por convec-
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ción y radiación del tablero es 22 W/m2 , oC, la temperatura su­
perficial promedio del chip es 

b) 66.5°C 
e) 49.1 °C 

1-147 Se usa un alambre de resistencia eléctrica de 40 cm de 
largo y 0,4 cm de diámetro, sumergido en agua, para determi­
nar el coeficiente de transferencia de calor por convección en 
agua durante la ebullición, a una presión de 1 atm. Se sabe que 
la temperatura superficial del alambre es de 114°C, cuando un 
wattímetro indica que el consumo de potencia eléctrica es de 
7.6 kW. El coeficiente de transferencia de calor es 

a) 108 kW/m2 . oC 
c) 68.1 kW/m2 . oC 
e) 256 kW/m2 . oC 

b) 13.3 kW/m2 . oC 
el) 0.76 kW/m2 . oC 

1-148 Se enfría un objeto con forma de prisma rectangular de 
10 cm X 12 cm X 14 cm, hecho de madera (p = 721 kg/m3, cp 

= 1.26 kJ/kg . oC), desde 100°C hasta la temperatura ambiente 
de 20°C, en 54 minutos. El coeficiente promedio de transfe­
rencia de calor en el curso de este proceso es 

a) 0,47 W/m2 . oC b) 5.5 W/m2 . oC 
c) 8 W/m2 . oC el) 11 W/m2 . oC 
e) 17 830 W/m2 . oC 

1-149 Se suspende una bola negra de 30 cm de diámetro en 
el aire y se está perdiendo calor hacia el aire de los alrededores, 
que está a 25°C, por convección y con un coeficiente de trans­
ferencia de calor de 12 W/m2 . oC, y por radiación hacia los 
alrededores que están a 15°C. La razón total de la transferencia 
de calor desde la bola negra es 

a) 322 W 
el) 472 W 

b) 595 W 
e) 2100W 

e) 234 W 

1-150 Una superficie negra de 3 m2, que está a 140°C, está 
perdiendo calor hacia el aire de los alrededores que se encuen­
tra a 35°C, por convección con un coeficiente de transferencia 
de calor de 16 W/m2 

• oC, y por radiación hacia los alrededores 
que están a 15°C. La razón total de la pérdida de calor de la su­
perficie es 

a) 5105 W 
el) 8819W 

b) 2940W 
e) 5040W 

e) 3779W 

1-151 Se puede hacer una aproximación de la cabeza de una 
persona como una esfera de 25 cm de diámetro a 35°C, con una 
emisividad de 0.95. Se pierde calor de la cabeza hacia el aire de 
los alrededores que se encuentra a 25°C, por convección con 
un coeficiente de transferencia de calor de 11 W/m2 . oC, y por 
radiación hacia los alrededores que están a 10°C. Si se descarta 
el cuello, determine la razón total de la pérdida de calor desde 
la cabeza. 

a)22W 
el) 172 W 

b)27W 
e) 249W 

c)49W 

1-152 Un alambre eléctrico mide 30 cm de largo y 0.5 cm de 
diámetro, y se utiliza para determinar en forma experimental el 
coeficiente de transferencia de calor por convección en el aire 
a 25°C. La temperatura superficial del alambre se mide y es de 
230°C cuando el consumo de energía eléctrica es de 180 W. Si 
la pérdida de calor por radiación desde el alambre se calcula y 
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resulta ser de 60 W, el coeficiente de transferencia de calor por 
convección es de 

a) 186 W/m2 , oC 
e) 124 W/m2 , oC 
e) 190 W/m2 , oC 

b) 158 W/m2 , oC 
d) 248 W/m2 , oC 

1-153 Se calienta un cuarto por medio de un calefactor de re­
sistencia eléctrica de 1,2 kW cuyos alambres tienen un diámetro 
de 4 mm y una longitud total de 3A m, El aire del cuarto está a 
23°C y las superficies interiores del mismo están a 17°C, El 
coeficiente de transferencia de calor por convección en la su­
perficie de los alambres es de 8 W/m2 , oC, Si las razones de la 
transferencia de calor de los alambres al cuarto por convección 
y por radiación son iguales, la temperatura de la superficie del 
alambre es 

1-154 Una persona parada en un cuarto pierde calor hacia el 
aire que hay en éste, por convección, y hacia las superficies de 
alrededor, por radiación. Tanto el aire del cuarto como las su­
pelficies de alrededor están a 20°C, La superficie expuesta de la 
persona es de 1,5 m2 y tiene una temperatura promedio de 32°C 
y una emisividad de 0.90. Si las razones de la transferencia de 
calor de la persona por convección y por radiación son iguales, 
el coeficiente combinado de transferencia de calor es 

a) 0.008 W/m2 • oC 
e) 5.5 W/m2 . oC 
e) 10.9 W/m2 . oC 

b) 3.0 W/m2 . oC 
d) 8.3 W/m2 . oC 

1-155 Mientras transita por una carretera temprano en la tarde, 
el flujo de aire sobre un automóvil establece un coeficiente 
global de transferencia de calor de 25 W/m2 . K. La cabina de 
pasajeros de este automóvil expone 8 m2 de superficie al aire 
ambiente en movimiento. En un día en el que la temperatura del 
aire ambiente es de 33°C, ¿cuánto enfriamiento debe suminis­
trar el sistema de acondicionamiento de aire para mantener una 
temperatura de 20°C en la cabina? 

a) 0.65 MW 
d) 3.5 MW 

b) lA MW 
e) 0.94MW 

e) 2.6MW 

1-156 En una noche clara y tranquila, el cielo parece ser un 
cuerpo negro con una temperatura equivalente de 250 K. ¿Cuál 
es la temperatura del aire cuando un campo de fresas se enfría 
hasta O°C y se congela, si el coeficiente total de transferencia de 
calor entre las plantas y el aire es de 6 W/m2 . oC, debido a una 
ligera brisa, y si las plantas tienen una emisividad de 0.9? 

1-157 Más de 90% de la energía disipada por un foco incan­
descente es en forma de calor, no de luz. ¿Cuál es la tempera-

tura de un filamento de tungsteno encerrado al vacío, con un 
área superficial expuesta de 2.03 cm2, en un foco incandescente 
de 100 W? La emisividad del tungsteno a las temperaturas an­
ticipadas es alrededor de 0.35. Nótese que el foco consume 100 
W de energía eléctrica y toda la disipa por radiación. 

a) 1870 K 
d) 3120 K 

b) 2230 K 
e)2980K 

e) 2640 K 

1-158 Es frecuente que procesos comerciales de recubri­
miento de superficies utilicen lámparas infrarrojas para acelerar 
el secado del recubrimiento. Se recubre una superficie de 4 m X 

4 m con una capa de teflón (k = OA5 W/m . K) de 2 mm de es­
pesor usando dicho proceso. Una vez que el recubrimiento al­
canza las condiciones estacionarias, las temperaturas de sus dos 
superficies son de 50°C y 45°C, ¿ Cuál es la tasa mínima a la que 
debe suministrarse energía para las lámparas infrarrojas en las 
condiciones estacionarias? 

a) 18 kW 
d) 24kW 

b) 20 kW 
e)26 kW 

Problemas de diseño y ensayo 

e) 22 kW 

1-159 Escriba un ensayo sobre la manera en que funciona el 
horno de microondas y explique cómo es que cocinan mucho 
más rápido que los hornos convencionales. Discuta si los 
hornos eléctricos convencionales o los de microondas con­
sumen más electricidad para la misma tarea. 

1-160 Con la información de las facturas de las compañías 
generadoras de electricidad para el mes más frío del año, estime 
la rapidez promedio de la pérdida de calor de su casa para ese 
mes. En su análisis, considere la contribución de las fuentes in­
ternas de calor, como las personas, las lámparas y los aparatos 
eléctricos. Identifique las fuentes primarias de pérdida de calor 
de su casa y proponga maneras para mejorar la eficiencia res­
pecto del uso de la energía de la misma. 

1-161 Conduzca este experimento para determinar el coefi­
ciente combinado de transferencia de calor entre un foco incan­
descente de 60 W, por un lado, y el aire y las superficies de 
alrededor, por el otro. Necesitará un termómetro eléctrico, el 
cual se puede comprar en una ferretería, y un pegamento para 
metales. También necesitará un trozo de cuerda y una regla 
para calcular el área superficial del foco. En primer lugar, mida 
la temperatura del aire en el cuarto y, a continuación, pegue la 
punta del alambre del termopar del termómetro al vidrio del 
foco. Encienda la luz y espere hasta que se estabilice la lectura 
de la temperatura. La lectura de la temperatura le dará la tem­
peratura superficial del foco. Si se supone que 10% de la poten­
cia nominal del foco se convierte en luz y se transmite por el 
vidrio, calcule el coeficiente de transferencia de calor basándose 
en la ley de Newton del enfriamiento. 
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ECUACiÓN DE LA CONDUCCiÓN 
DE CALOR 

La transferencia de calor tiene dirección y magnitud. La razón de la trans­
ferencia de calor por conducción en una dirección específica es propor­
cional al gradiente de temperatura, el cual es la razón del cambio de la 

temperatura con respecto a la distancia, en esa dirección. En general, la con­
ducción de calor en un medio es tridimensional y depende del tiempo, y la 
temperatura en un medio varía con la posición y con el tiempo; es decir, T = 
T(x, y, z, t). Se dice que la conducción en un medio es estacionaria (algunos 
autores emplean el término estable) cuando la temperatura no varía con el 
tiempo, y no estacionaria o transitoria, cuando lo hace. Se dice que la con­
ducción de calor en un medio es unidimensional cuando la transferencia de 
calor por conducción es significativa sólo en una dimensión y despreciable en 
las otras dos direcciones primarias, bidimensional cuando la conducción en la 
tercera dimensión es despreciable y tridimensional cuando la conducción en 
todas las dimensiones es significativa. 

Se empieza este capítulo con una descripción de la conducción de calor es­
table, no estable y multidimensional. A continuación se deduce la ecuación di­
ferencial que rige la conducción de calor en una gran pared plana, un cilindro 
largo y una esfera, y se generalizan los resultados hacia los casos tridimensio­
nales en coordenadas rectangulares, cilíndricas y esféricas. Después de una 
discusión de las condiciones de frontera se presenta la formulación de los pro­
blemas de conducción de calor y sus soluciones. Por último, se consideran los 
problemas de conducción de calor con conductividad térmica variable. 

En este capítulo se tratan los aspectos teóricos y matemáticos de la conduc­
ción del calor y se puede estudiar de manera selectiva, si se desea, sin causar 
una pérdida significativa en la continuidad. Los aspectos más prácticos de la 
conducción del calor se cubren en los dos capítulos siguientes. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Entender la multidimensionalidad y la dependencia de la transferencia de calor res­
pecto al tiempo, así como las condiciones en las cuales se puede realizar una aproxi­
mación de un problema de transferencia de calor al caso unidimensional 

• Obtener la ecuación diferencial de la conducción del calor en varios sistemas de coor­
denadas y simplificarla para el caso unidimensional estacionario 

• Identificar las condiciones térmicas en las superficies y expresarlas en forma 
matemática como condiciones de frontera e inicial 

• Resolver problemas de conducción unidimensional del calor y obtener las distribu­
ciones de temperaturas dentro de un medio, así como el flujo de calor 

• Analizar la conducción unidimensional de calor en sólidos en los que se tiene ge­
neración de ca lar, y 

• Evaluar la conducción de calor en sólidos con conductividad térmica que depende de la 
tem peratu ra. 
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FIGURA 2-1 
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La transferencia de calor tiene 
dirección así como magnitud y, por 
tanto, es una cantidad vectorial. 
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FIGURA 2-2 
Indicación de la dirección para la 
transferencia de calor (positiva en la 
dirección positiva; negativa en la 
dirección negativa). 

2-1 • INTRODUCCiÓN 
En el capítulo 1 se definió la conducción del calor como la transferencia de 
energía térmica de las partículas más energéticas de un medio hacia las menos 
energéticas adyacentes. Se expresó que la conducción puede tener lugar en los 
líquidos y los gases así como en los sólidos, siempre que no se tenga un mo­
vimiento masivo. 

Aun cuando la transferencia de calor y la temperatura están íntimamente re­
lacionadas, son de naturaleza diferente. A diferencia de la temperatura, la 
transferencia de calor tiene dirección así como magnitud y, por tanto, es una 
cantidad vectorial (figura 2-1). Por consiguiente, se debe especificar tanto la 
dirección como la magnitud con el fin de describir por completo la transferen­
cia de calor en un punto. Por ejemplo, al decir que la temperatura en la su­
perficie interior de una pared es de ISoC, se describe en su totalidad la tempe­
ratura en ese lugar. Pero si se dice que el flujo de calor sobre esa superficie es 
de 50 W/m2, de inmediato se propone la pregunta: "¿en qué dirección?" Se 
responde a esta pregunta al decir que la conducción de calor es hacia el inte­
rior (indicando ganancia de calor) o hacia el exterior (con lo que se indica pér­
dida de calor). 

Con el fin de evitar esas preguntas, se recomienda trabajar con un sistema de 
coordenadas e indicar la dirección con los signos más o menos. La convención 
en general aceptada es que la transferencia de calor en la dirección positiva de 
un eje de coordenadas es positiva y en la dirección opuesta es negativa. Por 
lo tanto, una cantidad positiva indica la transferencia de calor en la dirección 
positiva y una cantidad negativa indica transferencia de calor en la dirección ne­
gativa (figura 2-2). 

La fuerza impulsora para cualquier forma de transferencia de calor es la di­
ferencia de temperatura, y entre mayor sea esa diferencia, mayor es la razón 
de la transferencia. En algunos problemas de transferencia de calor en inge­
niería se requiere la determinación de la distribución de temperatura (la varia­
ción de la temperatura) de uno a otro lado del medio para calcular algunas 
cantidades de interés, como la razón local de transferencia de calor, la expan­
sión térmica y el esfuerzo térmico, en algunos lugares críticos en momentos 
específicos. La especificación de la temperatura en un punto en un medio re­
quiere en primer lugar la determinación de la ubicación de ese punto. Esto se 
puede hacer al elegir un sistema adecuado de coordenadas, como las rectan­
gulares, cilíndricas o esféricas, dependiendo de la configuración geométrica 
que intervenga, y un punto conveniente de referencia (el origen). 

La ubicación de un punto se especifica como (x, y, z), en coordenadas rectan­
gulares, como (r, cp, z), en coordenadas cilíndricas, y como (r, cp, O), en coorde­
nadas esféricas, en donde las distancias x, y, z y r, y los ángulos cp y O son como 
se muestran en la figura 2-3. Entonces, la temperatura en un punto (x, y, z) en 
el instante t, en coordenadas rectangulares, se expresa como T(x, y, z, t). El me­
jor sistema de coordenadas para una configuración geométrica dada es la que 
describe mejor las superficies en dicha configuración. Por ejemplo, un parale­
lepípedo se describe de la mejor manera en coordenadas rectangulares, ya que 
cada una de las superficies se puede describir por un valor constante de las 
coordenadas x, y o z. Un cilindro es lo más apropiado para las coordenadas ci­
líndricas, ya que su superficie lateral se puede describir por un valor constante 
del radio. De modo análogo, toda la superficie exterior de un cuerpo esférico se 
puede describir del mejor modo por un valor constante del radio en coordena­
das esféricas. Para un cuerpo con forma arbitraria, lo normal es usar coorde­
nadas rectangulares, ya que es más fácil tratar con distancias que con ángulos. 

La notación que acaba de describirse también se usa para identificar las va­
riables que intervienen en un problema de transferencia de calor. Por ejemplo, 
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la notación T(x, y, z, t) implica que l~ temperatura varía con las variables es­
paciales x, y y z, así como con el tiempo, Por otra parte, la notación T(x) indi­
ca que la temperatura varía sólo en la dirección x y no se tiene variación con 
las otras dos coordenadas espaciales o con el tiempo. 

Transferencia de calor estacionaria en comparación 
con la transferencia transitoria 
Los problemas de transferencia de calor a menudo se clasifican como esta­
cionarios (también llamados estables) o transitorios (también llamados no 
estables o no estacionarios). El término estacionario implica que no hay cam­
bio con el tiempo en cualquier punto dentro del medio, en tanto que transito­
rio implica variación con el tiempo o dependencia con respecto al tiempo. Por 
lo tanto, la temperatura o el flujo de calor permanecen inalterados con el trans­
curso del tiempo durante la transferencia de calor estacionaria a través de un 
medio, en cualquier ubicación, aunque las dos cantidades pueden variar de 
una ubicación a otra (figura 2-4). Por ejemplo, la transferencia de calor a tra­
vés de las paredes de una casa será estacionaria cuando las condiciones en el 
interior de ella y en el exterior permanezcan constantes durante varias horas. 
Pero incluso en este caso, las temperaturas sobre las superficies interior y ex­
terior de la pared serán diferentes, a menos que las temperaturas dentro y fue­
ra de la casa sean iguales. Por otra parte, el enfriamiento de una manzana en 
un refrigerador es un proceso transitorio de transferencia de calor, ya que la 
temperatura en cualquier punto fijo dentro de esa manzana cambiará con el 
tiempo mientras se produce el enfriamiento. Durante la transferencia de calor 
transitoria, la temperatura normalmente varía tanto con el tiempo como con la 
posición. En el caso especial de variación con el tiempo pero no con la posi­
ción, la temperatura del medio cambia uniformemente con el tiempo. Los sis­
temas con una transferencia de calor de este tipo se llaman sistemas de 
parámetros concentrados o de resistencia interna despreciable. Por ejemplo, 
un pequeño objeto metálico, como una unión de un termopar o un alambre 
delgado de cobre, se puede analizar como un sistema de parámetros concen­
trados durante un proceso de calentamiento o de enfriamiento. 

La mayoría de los problemas de transferencia de calor que se encuentran en 
la práctiCa son de naturaleza transitoria, pero suelen analizarse bajo condicio­
nes que se suponen estacionarias, ya que los procesos estacionarios son más 
fáciles de analizar y suministran respuestas a nuestras preguntas. Por ejemplo, 
la transferencia de calor a través de las paredes y el techo de una casa típica 
nunca es estacionaria, puesto que las condiciones en el exterior, como la tem­
peratura, la velocidad y dirección del viento, la ubicación del Sol, etc., cam-
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FIGURA 2-3 
Diversas distancias y ángulos que 

intervienen al describir la ubicación 
de un punto en los diferentes 
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FIGURA 2-4 
Conducción del calor estacionaria y 

transitoria en una pared plana. 
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FIGURA 2-5 
Transferencia bidimensional de calor 
en una barra rectangular larga. 

FIGURA 2-6 
La transferencia de calor a través de la 
ventana de una casa se puede 
considerar como unidimensional. 

bian en forma constante. Las condiciones dentro de una casa típica tampoco 
son tan estacionarias. Por lo tanto, es casi imposible realizar el análisis de 
transferencia de calor de una casa con exactitud. Pero, entonces, ¿en realidad 
se necesita un análisis profundo de la transferencia de calor? Si la finalidad del 
análisis de transferencia de calor de una casa es determinar el tamaño apropia­
do de un calefactor, que suele ser el caso más común, se necesita conocer la 
razón máxima de la pérdida de calor de esa casa, que se calcula al considerar 
la pérdida de calor en las peores condiciones, durante un periodo extendido; 
es decir, durante operación estacionaria en las peores condiciones. Por consi­
guiente, se puede obtener la respuesta a la pregunta al llevar a cabo un análi­
sis de transferencia de calor en condiciones estacionarias. Si el calefactor es 
suficientemente grande para mantener la casa caliente en las peores condicio­
nes supuestas, es idóneo para cualquier situación. El procedimiento antes des­
crito es una práctica común en la ingeniería. 

Transferencia de calor multidimensional 
Los problemas de transferencia de calor también se clasifican como unidimen­
sionales, bidimensionales o tridimensionales, dependiendo de las magnitudes 
relativas de las razones de transferencia en las diferentes direcciones y del ni­
vel de exactitud deseado. En el caso más general la transferencia de calor a 
través de un medio es tridimensional. Es decir, la temperatura varía a lo lar­
go de las tres direcciones primarias dentro del medio durante el proceso de 
transferencia de calor. En este caso general, la distribución de temperatura 
de uno a otro lado del medio en un momento específico, así como la razón de 
la transferencia de calor en cualquier ubicación se pueden describir por un 
conjunto de tres coordenadas, tales como x, y y z, en el sistema de coordena­
das rectangulares (o cartesianas), la r, cp y z, en el sistema de coordenadas ci­
líndricas, y la r, cp y (), en el sistema de coordenadas esféricas (o polares). En 
este caso, la distribución de temperatura se expresa como T(x, y, z, t) , T(r, cp, 
z, t) y T(r, cp, (), t), en los respectivos sistemas de coordenadas. 

En algunos casos la temperatura en un medio varía principalmente en dos 
direcciones primarias y la variación de la temperatura en la tercera dirección 
(y, por tanto, la transferencia de calor en esa dirección) es despreciable. En ese 
caso, se dice que un problema de transferencia de calor es bidimensional. Por 
ejemplo, la distribución estacionaria de temperatura en una barra larga de sec­
ción transversal rectangular se puede expresar como T(x, y ), si la variación de 
la temperatura en la dirección z (a lo largo de la barra) es despreciable y no 
hay cambio con el tiempo (figura 2-5). 

Se dice que un problema de transferencia de calor es unidimensional si la 
temperatura en el medio varía en una sola dirección y, por tanto, el calor se 
transfiere en esa misma dirección; al mismo tiempo, la variación de tempera­
tura y, como consecuencia, la transferencia de calor en otras direcciones es 
despreciable o cero. Por ejemplo, la transferencia de calor a través del vidrio 
de una ventana se puede considerar como unidimensional, ya que ocurrirá de 
manera predominante en una dirección (la perpendicular o normal a la super­
ficie del vidrio) y la transferencia de calor en otras direcciones (de uno de los 
bordes laterales hacia el otro y del borde superior al inferior) es despreciable 
(figura 2-6). De modo semejante, la transferencia de calor a través de un tubo 
de agua caliente ocurre de manera predominante en dirección radial desde el 
agua caliente hacia el ambiente, y es típico que la transferencia a lo largo del 
tubo y de la circunferencia de una sección transversal (direcciones z y cp) sea 
despreciable. La transferencia de calor hacia un huevo que se deja caer en 
agua hirviendo también es casi unidimensional debido a la simetría. En este 
caso, el calor se transferirá al huevo en la dirección radial; es decir, a lo largo 
de rectas que pasan por el punto medio del huevo. 
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También se mencionó en el capítulo 1 que la razón de la transferencia de ca­
lor a través de un medio en una dirección específica (por ejemplo, en la direc­
ción x) es proporcional a la diferencia de temperatura entre uno y otro lados -
del medio y al área perpendicular a la dirección de la transferencia de calor, 
pero es inversamente proporcional a la distancia en esa dirección. Esto se ex­
presó en forma diferencial por la ley de Fourier de la conducción del calor 
en forma unidimensional, como 

. dT 
Qcond = -kA dx (W) (2-1) 

donde k es la conductividad térmica del material, que es una medida de la ca­
pacidad del material para conducir el calor y dT/dx es el gradiente de tempe­
ratura, es decir, la pendiente de la curva de temperatura sobre un diagrama T-x 
(figura 2-7). En general, la conductividad térmica de un material varía con la 
temperatura. Pero se pueden obtener resultados suficientemente exactos al 
usar un valor constante para la conductividad térmica a la temperatura pro­
medio. 

_ El calor es conducido en la dirección de la temperatura decreciente y, por 
tanto, el gradiente de temperatura es negativo cuando el calor es conducido en 
la dirección positiva de x. El signo negativo en la ecuación 2-1 garantiza que la 
transferencia de calor en la dirección positiva de x sea una cantidad positiva. 

Con el fin de obtener una relación general para la ley de Fourier de la con­
ducción del calor, considere un medio en el cual la distribución de temperatu­
ra es tridimensional. En la figura 2-8 se muestra una superficie isotérmica en 
ese medio. El vector de flujo de calor en un punto P sobre esta superficie de­
be ser perpendicular a ella y debe apuntar en la dirección de la temperatura 
decreciente. Si n es la normal a la superficie isotérmica en el punto P, la razón 
de la conducción de calor en ese punto se puede expresar por la ley de Fourier 
como 

. aT 
Q" = - kA an (W) (2-2) 

En coordenadas rectangulares el vector de conducción del calor se puede ex­
presar en términos de sus componentes como 

(2-3) 

~ --7 --7 • • • 

en donde i , j Y k son los vectores unitarios, y Qx' Q y y Q z son las magnitudes 
de las razones de transferencia de calor en las direcciones x, y y z, las cuales 
una vez más se pueden determinar a partir de la ley de Fourier como 

y (2-4) 

Aquí, Ax, Ay Y Az son las áreas de conducción del calor normales a las direc­
ciones x, y y z, respectivamente (figura 2-8). 

La mayor parte de los materiales de ingeniería son de naturaleza isotrópica 
y, por tanto, tienen las mismas propiedades en todas direcciones. Para esos 
materiales no es necesario preocuparse por la variación de las propiedades con 
la dirección. Pero en los materiales anisotrópicos, como los fibrosos o com­
puestos, las propiedades pueden cambiar con la dirección. Por ejemplo, algu­
nas de las propiedades de la madera a lo largo de la fibra son diferentes de 
aquellas en la dirección normal a ésta. En esos casos puede ser que se necesi­
te expresar la conductividad térmica como una cantidad tensorial, para tomar 
en cuenta la variación con la dirección. El tratamiento de esos temas avanza-
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FIGURA 2-9 
El calor se genera en las bobinas de 
calentamiento de una estufa eléctrica 
como resultado de la conversión de la 
energía eléctrica en calor. 

Agua 

Radiación 
solar 

FIGURA 2-10 

Energía solar 
absorbida 

por el agua 

g(x) = i;¡s, absorbida(x) 

La absorción de la radiación solar por 
el agua se puede considerar como 
generación de calor. 

dos está fuera del alcance de este texto y se supondrá que la conductividad tér­
mica de un material es independiente de la dirección. 

Generación de calor 
En un medio a través del cual se transfiere calor puede tenerse la conversión 
de energía mecánica, eléctrica, nuclear o química en calor (o energía térmica). 
En el análisis de la conducción de calor, esos procesos de conversión son ca­
racterizados como generación de calor (o de energía térmica). 

Por ejemplo, la temperatura de una resistencia de alambre se eleva con ra­
pidez cuando pasa corriente eléctrica a través de ella, como resultado de la 
energía eléctrica que se está convirtiendo en calor a razón de ¡2R, en donde 
¡ es la corriente y R es la resistencia eléctrica del alambre (figura 2-9). La 
eliminación segura y eficaz de este calor de los sitios en los que se genera 
(los circuitos electrónicos) es el tema del enfriamiento de equipos electróni­
cos, el cual es una de las áreas modernas de aplicación de la transferencia de 
calor. 

De modo semejante, una gran cantidad de calor se genera en los elementos 
combustibles de los reactores nucleares, como resultado de la fisión nuclear 
que sirve como fuente de calor para las plantas nucleares. de generación eléc­
trica. La desintegración natural de los elementos radiactivos en desechos nu­
cleares o en otro material radiactivo también resulta en la generación de calor 
a través de todo el cuerpo. El calor generado en el Sol como consecuencia de 
la fusión del hidrógeno para formar helio hace que el Sol sea un gran reactor 
nuclear que suministra calor a la Tierra. 

Otra fuente de generación de calor en un medio son las reacciones químicas 
exotérmicas que pueden ocurrir en él. En este caso la reacción química sirve 
como una fuente de calor para el medio. Sin embargo, en el caso de las reac­
ciones químicas endotérrnicas el calor se absorbe en lugar de ser liberado y, 
por tanto, dicha reacción sirve como un sumidero de calor. En este caso el tér­
mino generación de calor se convierte en una cantidad negativa. 

A menudo también es conveniente considerar la absorción de la radiación, 
por ejemplo la energía solar o los rayos gamma, como generación de calor, 
cuando penetra profundo en el cuerpo mientras es absorbida de manera gra­
dual. Por ejemplo, la absorción de calor en las masas grandes de agua se pue­
de tratar como generación de calor en todo el líquido con una velocidad igual 
a la rapidez de absorción, que varía con la profundidad (figura 2-10). Pero la 
absorción de la energía solar por un cuerpo opaco ocurre dentro de unas cuan­
tas micras de la superficie, en este caso la energía que penetra en el medio se 
puede tratar como un flujo específico de calor sobre esa superficie. 

Note que la generación de calor es unfenómeno volumétrico. Es decir, ocu­
rre en todo el medio. Por lo tanto, la velocidad de generación de calor en un 
medio suele especificarse por unidad de volumen y se denota por egen , cuya 
unidad es el W/m3 o Btu/h . ft3. 

La velocidad de generación de calor en un medio puede variar con el tiem­
po y con la posición dentro de él. Cuando se conoce la variación de la genera­
ción de calor con la posición, la velocidad total de esa generación en un medio 
de volumen V se puede determinar a partir de 

(W) (2-5) 

En el caso especial de una generación uniforme de calor, como en el caso del 
calentamiento por resistencia eléctrica .en todo un material homogéneo, la re­
lación de la ecuación 2-5 se reduce a Egen = egen V, en donde egen es la veloci­
dad constante de generación del calor por unidad de volumen. 
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EJEMPLO 2-1 Ganancia de calor por un refrigerador 

Para calcular el tamaño del compresor de un refrigerador nuevo se desea deter­
minar la razón de la transferencia de calor del aire de la cocina hacia el espa­
cio refrigerado, a través de las paredes, la puerta y las secciones superior e 
inferior del refrigerador (figura 2-11). En su análisis, ¿lo abordaría como un pro­
blema de transferencia de calor en régimen transitorio o estacionario? ¿Consi­
deraría la transferencia de calor como unidimensional o multidimensional? 
Explique. 

SOLUCiÓN Se considera la transferencia de calor del ai re de la cocina hacia 
un refrigerador. Se debe determinar si esta transferencia de calor es esta­
cionaria o transitoria y si es unidimensional o multid imensional. 
Análisis El proceso de transferencia de calor del aire de la cocina al espacio 
refrigerado es de naturaleza transitoria , ya que, en general , las condiciones tér­
micas en la cocina y en el refrigerador cambian con el tiempo. Sin embargo, se 
analizaría el problema como un caso de transferencia de calor estacionaria ba­
jo las peores condiciones anticipadas, como el ajuste mínimo del termostato pa­
ra la temperatura más baja en el espacio refrigerado y la temperatura más alta 
anticipada en la cocina (las llamadas condiciones de diseño) . Si el compresor 
es suficientemente grande como para mantener el espacio refrigerado en la 
temperatura deseada, en las peores condiciones supuestas, entonces es idóneo 
para hacerlo en tódas las condiciones, recorriendo el ciclo de encendido y apa­
gado. 

La transferencia de calor en el espacio refrigerado es de naturaleza tridimensio­
nal , ya que estará entrando a través de los seis lados del refrigerador. Sin embar­
go, la transferencia de calor a través de cualquiera de las paredes o el piso tiene 
lugar en la dirección normal a la superficie y, por tanto, se puede analizar como si 
fuera unidimensional. Por consiguiente, este problema se puede simplificar mu­
cho al considerar la transferencia de calor como unidimensional en cada uno de 
los cuatro costados, así como en las secciones superior e inferior y, a continua­
ción , sumando los valores calculados de esa transferencia en cada superficie. 

EJEMPLO 2-2 Generación de calor en una secadora de cabello 

La resistencia de alambre de una secadora de cabello de 1 200 W tiene 80 cm 
de largo y un diámetro 0= 0 .3 cm (figura 2-12). Determine la velocidad de ge­
neración de calor en el alambre por unidad de volumen, en W/cm3 , y el flujo de 
calor sobre la superficie exterior del alambre, como resultado de esta genera­
ción de calor. 

SOLUCiÓN Se da la potencia consumida por la resistencia de alambre de una 
secadora de cabello. Deben determinarse la generación de calor y el flujo de 
calor. 
Suposición El calor se genera de manera uniforme en la resistencia de alambre. 
Análisis Una secadora de cabello de 1 200 W convertirá energía eléctrica en 
calor, en el alambre, a razón de 1 200 W. Por lo tanto, la velocidad de genera­
ción de calor en una resistencia de alambre es igual al consumo de potencia de 
un calentador de resistencia. Entonces, la velocidad de generación de calor en 
el alambre por unidad de volumen se determina al dividir la velocidad total de 
generación de calor entre el volumen del alambre: 

é = Egen = Egen = 1200W = 212W/cm3 

gen Valambre (nD2/4 )L [1T(O.3 cmj2/4](80 cm) 

De manera análoga, el flujo de calor sobre la superficie exterior del alambre, co­
mo resultado de la generación de calor, se determina al dividir la velocidad to­
tal de la generación entre el área superficial del alambre, 

Transferencia de calor 

FIGURA 2-11 
Esquema para el ejemplo 2-11. 

FIGURA 2-12 
Esquema para el ejemplo 2-2. 
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A =A =A x x + ó.x 

FIGURA 2-13 
Conducción unidimensional de calor 
a través de un elemento de volumen 
en una pared plana grande. 

. . 
ti = Egen = Egen = 1200 W = 159 W/cm2 

A alambre nDL 1T(0.3 cm)(80 cm) . 

Discusión Note que la generación de calor se expresa por unidad de volumen , 
en W/cm3 o Btu/h . ft3, en tanto que el flujo de calor se expresa por un idad de 
área superfic ial, en W/cm2 o Btu/h . ft2, 

2-2 • ECUACiÓN UNIDIMENSIONAL 
DE LA CONDUCCiÓN DE CALOR 

Considere la conducción de calor a través de una pared plana grande, como la 
de una casa, el vidrio de una ventana de una sola hoja, la placa metálica de la 
base de una plancha, un tubo para vapor de agua de hierro fundido , un ele­
mento cilíndrico de combustible nuclear, una resistencia eléctrica de alambre, 
la pared de un recipiente esférico o una bola metálica que está siendo templa­
da por inmersión o revenida. La conducción de calor en estas y muchas otras 
configuraciones geométricas se puede considerar unidimensional, ya que la 
conducción a través de ellas será dominante en una dirección y despreciable 
en las demás. Enseguida, se desarrollará la ecuación unidimensional de la con­
ducción de calor en coordenadas rectangulares, cilíndricas y esféricas. 

Ecuación de la conducción de calor 
en una pared plana grande 
Considere un elemento delgado de espesor fu en una pared plana grande, co­
mo se muestra en la figura 2-13. Suponga que la densidad de la pared es p , el 
calor específico es e y el área de la pared perpendicular a la dirección de 
transferencia de calor es A. Un balance de energía sobre este elemento delga­
do, durante un pequeño intervalo de tiempo t::.t, se puede expresar como 

(

Velocidad de ) ( Razón ) Razón de Razón de generación de cambio del 
conducción - conducción del + de calor en = contenido 

(dol o,uo,," ,) (o,um en x + 11,) elinteno< del de en"gr, del 
elemento elemento 

o bien, 

. • . _t:._E..:::.ele:.::.m:.:::.en:::.::.to 
Qx - Qx + ~ + E gen. elemento = t:.t (2-6) 

Pero el cambio en el contenido de energía interna del elemento y la velocidad 
de generación de calor dentro del elemento se pueden expresar como 

t:.Eelemento = E, + tJ., - E, = mc(T, + tJ., - T,) = pcAfu(T, + tJ., - T,) (2-7) 

Égen, elemento = egen Velemento = egenA fu (2-8) 

Al sustituir en la ecuación 2-6, se obtiene 

(2-9) 
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Al dividir entre ALlx da 

_ 1. QxHx - Qx +. _ T,+6.' - T, 
A Llx egen - pc Llt 

Al tomar el límite cuando fu: ~ O Y !:"t ~ O se obtiene 

1 a ( aT) . aT A ax kA ax + egen = pc at 

(2-10) 

(2-11) 

por la definición de derivada ya partir de la ley de Fourier de la conducción 
del calor, 

lím Qx+Óox - Qx = aQ = l... (_kAaT ) 
Óox-->O Llx ax ax ax (2-12) 

Dado que el área A es constante para una pared plana, la ecuación unidimen­
sional de conducción de calor en régimen transitorio en una pared de ese tipo 
queda 

Conductividad variable: l... (k aT) + egen = c aT 
ax ax k P at (2-13) 

En general, la conductividad térmica k de un material depende de la tempera­
tura T (y, por lo tanto, de x) y, por consiguiente, no se puede extraer de la de­
rivada. No obstante, en la mayor parte de las aplicaciones prácticas se puede 
suponer que la conductividad térmica permanece constante en algún valor 
promedio. En ese caso, la ecuación antes dada se reduce a 

Conductividad constante: (2-14) 

donde la propiedad a = k/ pe es la difusividad térmica del material y repre­
senta la velocidad con que se propaga el calor a través del mismo. Ésta se re­
duce a las formas siguientes en condiciones específicas (figura 2-14): 

1) Régimen estacionario: 
(alat = O) 

2) Régimen transitorio, sin generación de calor: 
(egen = O) 

3) Régimen estacionario, sin generación de calor: 
(alat = O Y egen = O) 

egen = O 
k 

1 aT 
O'. at 

(2-15) 

(2-16) 

(2-17) 

Note que se reemplazan las derivadas parciales por derivadas ordinarias en 
el caso de conducción unidimensional y estable de calor, ya que son idénticas 
cuando dicha función depende de una sola variable [T = T(x), en este caso]. 

General, unidimensional: 

Sin Estado 
generación estable 

Estado estable, unidimensional: 

cFT = O 
dx2 

FIGURA 2-14 
Simplificación de la ecuación 

unidimensional de conducción de 
calor en una pared plana, para el caso 
de conductividad constante en estado 

estable, sin generación de calor. 

FIGURA 2-15 
Conducción unidimensional del calor 

a través de un elemento de volumen en 
un cilindro largo. 
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Ecuación de la conducción de calor 
en un cilindro largo 
Considere ahora un elemento delgado con forma de casco cilíndrico, de espe­
sor t:.r, en un cilindro largo, como se muestra en la figura 2-15. Suponga que 
la densidad del cilindro es p, el calor específico es e y la longitud es L. El área 
del cilindro, normal a la dirección de transferencia de calor en cualquier lugar, 
es A = 27TrL, en donde r es el valor del radio en ese lugar. Note que el área A 
de la transferencia de calor depende de r en este caso y, por tanto, varía con el 
lugar. Un balance de energía sobre este elemento delgado con forma de casco 
cilíndrico, durante un pequeño intervalo de tiempo t:.t, se puede expresar 
como 

(

Velocidad de ) ( Razón ) 
Razón de Razón de generación de cambio del 

conducción . - conducción del + de calor en = contenido 
(del "l0' eo ,) C10COO c+ 11,) e! iote"o, de! de eo"gfa del 

elemento elemento 

o bien, 

.. . 11 E elemento 
Q r - Q r + t!.r + E gen. elemento = --;Il-t--'- (2-18) 

El cambio en el contenido de energía del elemento y la velocidad de genera­
ción de calor dentro del mismo se pueden expresar como 

IlEelemento = E¡ + t!.¡ - E¡ = mc(T¡ + t!.¡ - T¡) = pcAllr(T¡ + t!.¡ - T¡) (2-19) 

Egen. elemento = egen Velemento = egen Allr (2-20) 

Al sustituir en la ecuación 2-18, se obtiene 

". T¡ +t!.r - T¡ 
Q r - Q r + t!.r + egen Allr = peAllr Ilt (2-21) 

donde A = 27TrL. El lector puede sentirse tentado a expresar el área localizada 
a la mitad del elemento, usando el radio promedio como A = 27T(r + t:.r/2)L. 
Pero nada hay que se pueda ganar a partir de esta complicación, ya que, más 
adelante en el análisis, se tomará el límite cuando t:.r -7 O y, por tanto, se can­
celará el término t:.r/2. Ahora se divide la ecuación anterior entre At:.r y da 

_ .1 Qr+ t!.r - Qr +. _ T¡ +t!.¡ - T¡ 
A 111' egen - pe Ilt 

Si se toma el límite cuando t:.r -7 O y t:.t -7 O, se obtiene 

1 a ( aT) . aT 
A ar kA a,: + egen = pe a¡ 

(2-22) 

(2-23) 

por la definición de derivada y a partir de la ley de Fourier de la conducción 
del calor, 

lím Qr+t!.r - Qr = aQ = ..!2.. (-kA aT) 
t!.r-7 0 Ilr ar ar ar 

(2-24) 

Puesto que el área de transferencia de calor en este caso es A = 27TrL, la ecua­
ción unidimensional de conducción de calor en régimen transitorio en un ci­
lindro queda 

Conductividad variable: 1 a ( aT) . aT r ar rk ar + egen = pea¡ (2-25) 

http://gratislibrospdf.com/



Para el caso de conductividad térmica constante, la ecuación anterior se redu­
ce a 

Conductividad constante: (2-26) 

donde una vez más la propiedad a = k/pC es la difusividad térmica del mate­
rial. En condiciones especificadas, la ecuación 2-26 se reduce a las formas si­
guientes (figura 2-16): 

1) Régimen estacionario: 
(a/at = O) 

L~ (r dT) + egen 
= O (2-27) 

r dr dr k 

2) Régimen transitorio, sin generación de calor: 
(egen = O) } :r (r ~n = ~ ~~ (2-28) 

3) Régimen estacionario, sin generación de calor: 
(a/at = O Y egen = O) :r (r ~n = O (2-29) 

Note que, una vez más, se reemplazan las derivadas parciales por derivadas 
ordinarias en el caso de la conducción unidimensional y estacionaria de calor, 
ya que son idénticas cuando dicha función depende de una sola variable [T = 
T(r), en este caso]. 

Ecuación de la conducción de calor 
en una esfera 
Considere ahora una esfera con densidad p, calor específico C y radio exterior 
R. El área de la esfera normal a la dirección de transferencia de calor, en cual­
quier lugar, es A = 41Tr2, en donde r es el valor del radio en ese lugar. Note 
que, en este caso, el área de transferencia de calor A, depende de r y, por tan­
to, varía con la ubicación. Al considerar un elemento con forma de casco es­
férico delgado de espesor Ar y repetir el procedimiento descrito con ante­
rioridad para el cilindro, usando A = 41TrZ en lugar de A = 21TrL, la ecuación 
unidimensional de conducción de calor en régimen transitorio para una esfera 
se determina que es (figura 2-17) 

Conductividad variable: ..1 ~ ( 2 k aT) . _ aT 
r2 ar r ar + egen - pc at (2-30) 

la cual, en el caso de conductividad térmica constante, se reduce a 

Conductividad constante: ..l~(r2aT)+ egen =.laT 
r 2 ar ar k ex at 

(2-31) 

en donde, una vez más, la propiedad a = k/pc es la difusividad térmica del 
material. En condiciones especificadas, se reduce a las formas siguientes: 

1) Régimen estacionario: 
(a/ar = O) 

2) Régimen transitorio, 
sin generación de calor: 
(egen = O) 

3) Régimen estacionario, 
sin generación de calor: 
(a/ar = O Y egen = O) 

!!.. (~2 dT) = O 
dr dr 

(2-32) 

(2-33) 

o r
d2T + 2 dT = O (2-34) 
dr 2 dr 

donde, de nuevo, se reemplazan las derivadas parciales por derivadas ordina­
rias en el caso de conducción unidimensional y estacionaria de calor. 

a) La forma que es fácil de integrar 

!J..(r dT
) - O dr dr -

b) La forma alternativa equivalente 

FIGURA 2-16 
Dos formas equivalentes de la 

ecuación diferencial para la 
conducción unidimensional y 

estacionaria de calor en un cilindro, 
sin generación de calor. 

de volumen 

FIGURA 2-17 
Conducción unidimensional de calor a 

través de un elemento de volumen en 
una esfera . 
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800W 

FIGURA 2-18 
Esquema del ejemplo 2-3, 

Ecuación unidimensional combinada 
de la conducción de calor 
Un examen de las ecuaciones unidimensionales de conducción de calor en ré­
gimen transitorio, para la pared plana, el cilindro y la esfera, revela que las 
tres se pueden expresar en una forma compacta como 

1 a (_11 k aT) +' _ aT 
r" ar 1 ar egen - pe ¡¡¡ (2-35) 

donde n = O para una pared plana, n = 1 para un cilindro y n = 2 para una es­
fera, En el caso de una pared plana se acostumbra reemplazar la variable r por 
x, Esta ecuación se puede simplificar para los casos de régimen estacionario o 
sin generación de calor como se describe con anterioridad. 

EJEMPLO 2-3 Conducción de calor a través del fondo de una 
cacerola 

Considere una cacerola de acero colocada sobre la parte superior de una estufa 
eléctrica para cocinar espagueti (figura 2-18). La sección del fondo de la cace­
rola tiene L = 0.4 cm de espesor y un diámetro D = 18 cm, La unidad eléctri­
ca de calentamiento en la parte superior de la estufa consume 800 W de 
potencia durante el cocimiento y 80% del calor generado en el elemento de ca­
lentamiento se transfiere de manera uniforme a la cacerola. Si se supone una 
conductividad térmica constante, obtenga la ecuación diferencial que describe 
la variación de la temperatura en la sección del fondo de la cacerola durante la 
operación estacionaria, 

SOLUCiÓN Se considera una sartén de acero colocada sobre la parte superior 
de una estufa eléctrica, Debe obtenerse la ecuación diferencial para la variación 
de la temperatura en el fondo de la sartén. 
Análisis La sección del fondo de la cacerola tiene un área superficial grande en 
relación con su espesor y se puede tener una aproximación de ella como una pa­
red plana grande. Se aplica flujo de calor a la superficie inferior de la cacero la, 
de manera uniforme, y las condiciones sobre la superficie interior también son 
uniformes, Por lo tanto, se espera que la transferencia de calor a través de la 
sección del fondo de la cacerola sea de la superficie de abajo hacia la de arriba 
y, en este caso, la transferencia de calor se puede aproximar de manera razona­
ble como si fuere unidimensional. Tomando la dirección perpendicular a la su­
perficie del fondo de la cacerola como el eje x, se tendrá T = T(x) durante la 
operación estacionaria ya que, en este caso, la temperatura dependerá sólo de x, 

La conductividad térm ica se da como constante y no hay generación de calor 
en el medio (dentro de la sección del fondo de la cacerola). Por lo tanto, en es­
te caso, la ecuación diferencial que rige la variación de la temperatura en esa 
sección es simplemente la 2-17, 

la cual es la ecuación unidimensional de conducción de ca lor en estado esta­
cionario en coordenadas rectangulares, bajo las condiciones de conductividad 
térmica constante y sin generación de calor. 
Discusión Note que las condiciones en la superficie del medio no tienen efec­
to sobre la ecuación diferencial. 
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EJEMPLO 2-4 Conducción de calor en un calentador de 
resistencia 

Se usa un calentador de resistenc ia de alambre de 2 kW, con conductividad tér­
mica k = 15 W/m . oC, diámetro 0= 0.4 cm y longitud L = 50 cm, para calen­
tar agua al sumergirlo en ella (figura 2-19). Suponiendo que la variac ión de la 
conduct ividad térmica del alambre con la temperatura es despreciable, obten­
ga la ecuación diferenc ial que describe la variación de la temperatura en el 
alambre durante la operación estacionaria. 

SOLUCiÓN Se considera el alambre eléctrico de un calentador de agua. Debe 
obtenerse la ecuación diferencial para la variación de la temperatura en el 
alambre. 
Análisis La resistencia de alambre se puede considerar como un cilindro muy 
largo dado que su longitud es más de 100 veces su diámetro. Asimismo, el ca­
lor se genera de manera uniforme en el alambre y las condiciones sobre la su­
perficie exterior de éste son uniformes. Por lo tanto, resulta razonab le esperar 
que la temperatura en el alambre varíe sólo en la direcc ión radia l ry, por tanto, 
la transferenc ia de calor sea unidimensional. Entonces, se tendrá T = T(r) du­
rante la operación estacionaria, puesto que la temperatura en este caso depen­
derá sólo de r. 

Se puede determinar la velocidad de la generación de calor en el alambre por 
unidad de volumen a partir de 

e = Egen = E gen = 2000 W = 0.318 X 109 W/m3 
gen Valambre (nD2/4)L [7T(0.004 m)2/4](0.5 cm) 

Dado que se considera la conductividad térmica como constante, la ecuación 
diferenc ial que rige la variación de la temperatura en el alambre es simplemen­
te la ecuac ión 2-27, 

L4. (r dT) + egen = O 
r dr dr k 

que es la ecuación unidimensional de conducción del calor en estado estaciona­
rio en coordenadas cilíndricas, para el caso de conductividad térmica constante. 
Discusión Note una vez más que las condiciones en la superficie del alambre 
no tienen efecto sobre la ecuación diferencial. 

EJEMPLO 2-5 Enfriamiento de una esfera metálica caliente 
en el aire 

Una esfera metá lica de radio R se calienta en un horno hasta una temperatura 
de 600°F en toda ella y, a continuación, se le extrae del horno y se le deja en­
friar en el aire ambiental a T~ = 75°F, por convección y radiación (figura 2.20) . 
Se sabe que la conductividad térmica del material de la bola varía en forma li­
neal con la temperatura. Suponiendo que la bola se enfría uniformemente par­
tiendo de toda la superficie exterior, obtenga la ecuación diferencial que 
describe la variación de la temperatura en la esfera durante el enfriamiento. 

SOLUCiÓN Se deja enfriar una bola metálica cal iente en aire a temperatura 
ambiente. Debe obtenerse la ecuación diferencial para la variación de la tem­
peratura dentro de la bola. 
Análisis La esfera está inicialmente a una temperatura uniforme y se enfría de 
manera uniforme partiendo de toda la superficie exterior. Asimismo, la tempe­
ratura en cualquier punto en la esfera cambiará con el tiempo durante el enfria­
miento . Por lo tanto, es un problema unidimensional de conducción del calor 
en régimen transitorio, puesto que la temperatura dentro de la e'sfera cambia 
con la distancia radial ry el tiempo t; es decir, T = T(r, t). 
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Calentador 
de resistencia 

FIGURA 2-19 
Esquema para el ejemplo 2-4. 

Esfera metálica 

FIGURA 2-20 
Esquema para el ejemplo 2-5. 
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FIGURA 2-21 
Conducción tridimensional del calor 
a través de un elemento rectangular 
de volumen. 

La conductividad térmica se da como variable y no se tiene generación de ca­
lor en la esfera. Por consiguiente, en este caso, la ecuación diferencial que ri­
ge la variación de la temperatu ra en la bola se obtiene a partir de la ecuación 
2-30, igualando a cero el término de generación de calor. Se obtiene 

.l~( 2 aT) _ aT 
r2 ar r k ar - pe at 

la cual es la ecuación unidimensional de conducción del calor en régimen tran­
sitorio, en coordenadas esféricas, con las condiciones de conductividad térmi­
ca variable y sin generación de calor. 
Discusión Note de nuevo que las condiciones en la superficie exterior de la es­
fera no tienen efecto sobre la ecuación diferencial. 

2-3 • ECUACiÓN GENERAL DE CONDUCCiÓN 
DE CALOR 

En la sección anterior se consideró la conducción unidimensional de calor y 
se supuso que la conducción en otras direcciones era despreciable. La mayor 
parte de los problemas de transferencia de calor que se encuentran en la prác­
tica se pueden aproximar como si fueran unidimensionales, y en este texto se 
tratará principalmente con ese tipo de problemas. Empero, éste no siempre es 
el caso y a veces se necesita considerar la transferencia de calor también en 
otras direcciones. En esos casos se dice que la conducción de calor es multidi­
mensional; en esta sección se desarrollará la ecuación diferencial que rige ta­
les sistemas, en coordenadas rectangulares, cilíndricas y esféricas. 

Coordenadas rectangulares 
Considere un pequeño elemento rectangular de longitud Lll, ancho Áy y altu­
ra Áz, como se muestra en la figura 2-21. Suponga que la densidad del cuerpo 
es p y el calor específico es C. Un balance de energía sobre este elemento, du­
rante un pequeño intervalo de tiempo Át, se puede expresar como 

R / d azon e . / d b' d 1 azon e d . / d 1 generaclOn e cam 10 e 

( 

R / d ) (velOCidad de) ( Razón ) 

(CalO"", y y J ,,+o~enxd ;; eUnterioe do! de en<egt, del 
d . / d 1 con UCClOn e + d 1 'd con UCClOn e - 1 + il e ca or en = contem o 

y y y elemento elemento 

o bien, 

. . .. . . . ilEelemento 
Qx + Q y + Q z - Q.d t..x - Q y+ t'.y - Q z+ t'.z + E gen.elemenlo = ilt (2-36) 

Dado que el volumen del elemento es Velemento = LllÁyÁz, el cambio en el con­
tenido de energía en dicho elemento y la velocidad de generación de calor 
dentro del mismo se pueden expresar como 

ilEelemento = E, + t'.1 - Et = me(Tt + t'.t - T,) = pe!:uilyilz(Tt + t'.t - T,) 

Egen. elemento = égen Vele mento = égen!:uilyilZ 

Si se sustituye en la ecuación 2-36 se obtiene 

. . . . . '. Tt+ t'.t - Tt 
Qx + Qy + Q z - Qx + t..x - Qy + t'.y - Q z + t'.z + egen!:uilyilz = pe!:uilyilz M 

Al dividir entre LllÁyÁz da 
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OxHx - OX __ 1_0YHY - Oy __ 1_0z+ 8' - Oz+ e = Tt+8t - Tt 
~y~z ~x ~x~z ~y ~x~y ~z gen pe ~t 

(2-37) 

Dado que las áreas de transferencia de calor del elemento para la conducción 
de ese calor en las direcciones x, y y z son Ax = LlyLlz, Ay = LlxLlz y Az = 
LlXLlY, respectivamente, y tomando el límite cuando Llx, LlY, Llz y Llt ~ 0, se 
obtiene 

a (aT) a (aT) a (aT) . aT ax k ax + ay k ay + az k az + egen = pe al (2-38) 

por la definición de derivada y a partir de la ley de Fourier de la conducción 
de calor, 

lím _1_ OX+8x - Qx = _1_ aQx = _1_.2... (-k~ ~z aT) = _.2... (k aT) 
8x ... o ~y~z ~x ~y~z ax ~y~z ax y ax ax ax 

lím _ 1_ OyHy - Oy = _1_ aQy = _1_.2... (-Mx~z aT) = _.2... (k aT) 
8y ... 0 ~x~z ~y ~x~z ay ~x~z ay ay ay ay 

lím _1_ OZ+ 8' - Oz = _1_ aQz = _1_.2... (-MX~ aT) = _.2... (k aT) 
8HO ~x~y ~z ~x~y az ~x~y az y az az az 

La ecuación general de conducción de calor en coordenadas rectangulares es 
la 2-38. En el caso de conductividad térmica constante, se reduce a 

(2-39) 

donde, una vez más, la propiedad a = k/ pc es la difusividad térmica del ma­
terial. La ecuación 2-39 se conoce como ecuación de Fourier-Biot y, en con­
diciones especificadas, se reduce a estas formas: 

1) Régimen transitorio: 
(llamada ecuación de Poisson) 

2) Régimen transitorio, 
sin generación de calor: 
(llamada ecuación de difusión) 

3) Régimen transitorio, 
sin generación de calor: 
(llamada ecuación de Laplace) 

(2-40) 

(2-41) 

(2-42) 

Note que en el caso especial de transferencia de calor unidimensional en la di­
rección x, las derivadas con respecto a y ya z se cancelan y las ecuaciones an­
tes dadas se reducen a las desarrolladas en la sección anterior para una pared 
plana (figura 2-22). 

Coordenadas cilíndricas 
Se puede obtener la ecuación general de conducción de calor en coordenadas 
cilíndricas a partir de un balance de energía sobre un elemento de volumen en 
coordenadas cilíndricas, el cual se muestra en la figura 2-23, siguiendo los pa­
sos que acaban de describirse. También se puede obtener directamente de la 
ecuación 2-38, por transformación de coordenadas, usando las relaciones si-
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1 aT 
a at 

FIGURA 2-22 
Las ecuaciones tridimensionales de 

conducción de calor se reducen a las 
unidimensionales cuando la 

temperatura varía sólo en una 
dimensión. 
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FIGURA 2-23 
Un elemento diferencial de volumen 

en coordenadas cilíndricas. 
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z 

x 

FIGURA 2-24 
Un elemento diferencial de volumen 
en coordenadas esféricas. 

Pérdida de calor 

FIGURA 2-25 
Esquema para el ejemplo 2-6. 

y 

guientes entre las coordenadas de un punto en los sistemas de coordenadas 
rectangulares y cilíndricas: 

x = reos </>, y = r sen </> y z=z 

Después de largas manipulaciones, se obtiene 

1 a ( aT) 1 a ( aT) a (aT) . aT r ar kr ar + r2 a<j> kr a<j> + az k az + egen = pC7ii (2-43) 

Coordenadas esféricas 
Se puede obtener la ecuación general de conducción de calor en coordenadas 
esféricas a partir de un balance de energía sobre un elemento de volumen en 
coordenadas esféricas, el cual se muestra en la figura 2-24, siguiendo los pa­
sos que acaban de describirse. También se puede obtener directamente de la 
ecuación 2-38, por transformación de coordenadas, usando las relaciones si­
guientes entre las coordenadas de un punto en los sistemas de coordenadas 
rectangulares y esféricas: 

x = reos </> sen 8, y = r sen </> sen 8 y z = eos 8 

Después de largas manipulaciones, se obtiene 

1 a ( 2 aT) 1 a (aT) 1 a ( aT). _ aT r2 ar kr ar + r2 sen2 8 a</> k a</> + r2 sen 8 a8 k sen 8 a8 + egen - pc 7ii 

(2-44) 

La obtención de soluciones analíticas de estas ecuaciones diferenciales requie­
re un conocimiento de las técnicas de resolución de ecuaciones diferenciales 
parciales, lo cual se encuentra fuera del alcance de este texto introductorio. 
Aquí se limita esta consideración a los casos unidimensionales en estado esta­
cionario, ya que conducen a ecuaciones diferenciales ordinarias. 

EJEMPLO 2-6 Conducción de calor en un cilindro corto 

Un lingote metálico cilíndrico corto, de rad io R y altura h, se calienta en un hor­
no hasta una temperatura de 600°F en toda su extensión y, a continuación, se 
saca del horno y se deja enfriar en el aire ambiental que está a T= = 65°F, por 
convección y radiación. Suponiendo que el lingote se enfría de manera unifor­
me desde todas las superficies exteriores y que la variación de la conductividad 
térmica del material con la temperatura es despreciable, obtenga la ecuación 
diferencial que describe la variación de la temperatura en el l ingote durante es­
te proceso de enfriamiento. 

SOLUCiÓN Se enfría un lingote cilíndrico corto en aire a temperatura am­
biente. Debe obtenerse la ecuación diferencial para la variación de la tempe­
ratura . 
Análisis El lingote mostrado en la figura 2-25 está inicialmente a una tempe­
ratura uniforme y se enfría de manera uniforme desde las superficies superior e 
inferior, en la dirección z, así como desde la superficie lateral, en la dirección r 
radial. Asimismo, la temperatura en el lingote cambiará con el tiempo durante 
el enfriamiento. Por lo tanto, se trata de un problema bidimensional de conduc­
ción de calor en régimen transitorio, puesto que la temperatura dentro del lin­
gote cambiará con las distancias radial y axial , ry z, y con el tiempo t; es decir, 
T = T(r, z, t). 

La conductividad térmica se da como constante y no hay generación de calor 
en el lingote . Por lo tanto, en este caso, la ecuación diferencial que rige la va-
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riación de la temperatura se obtiene a partir deJa ecuación 2-43, igualando a 
cero el término de generación de calor y las derivadas con respecto a <1>. Se ob­
tiene 

En el caso de conduct ividad térmica constante, se reduce a 

que es la ecuación deseada. 

1 dT 
a dt 

Discusión Nótese que las condiciones de frontera e inicial no tienen efecto so­
bre la ecuación diferencial. 

2-4 • CONDICIONES DE FRONTERA 
E INICIALES 

Las ecuaciones de conducción de calor antes dadas se desarrollaron aplicando 
un balance de energía sobre un elemento diferencial en el interior del medio y 
siguen siendo las mismas sin importar las condiciones térmicas sobre las su­
perficies del medio. Es decir, las ecuaciones diferenciales no incorporan in­
formación relacionada con las condiciones sobre las superficies, como la 
temperatura de la superficie o un flujo específico de calor. Empero, se sabe 
que el flujo de calor y la distribución de temperatura en un medio depende de 
las condiciones en las superficies, y la descripción completa de un problema 
de transferencia de calor en un medio tiene que incluir las condiciones térmi­
cas en las superficies limítrofes del mismo. La expresión matemática de las 
condiciones térmicas en las fronteras se llama condiciones de frontera. 

Desde un punto de vista matemático, resolver una ecuación diferencial es, 
en esencia, un proceso de eliminar derivadas, o sea, un proceso de integra­
ción, por lo tanto es típico que la solución de una ecuación diferencial com­
prenda constantes arbitrarias (figura 2-26). Se deduce que para obtener una 
solución única para un problema, se necesita especificar más que sólo la ecua­
ción diferencial que lo rige. Es necesario fijar algunas condiciones (como el 
valor de la función o de sus derivadas en algún valor de la variable indepen­
diente) de modo que al forzar a la solución a que satisfaga tales condiciones 
en puntos específicos arrojará valores únicos para las constantes arbitrarias y, 
por tanto, una solución única. Pero puesto que la ecuación diferencial no tie­
ne lugar para la información o condiciones adicionales, se necesita suminis­
trarlas por separado en la forma de condiciones iniciales o de frontera. 

Considere la variación de la temperatura a lo largo de la pared de una casa 
de ladrillos en invierno. La temperatura en cualquier punto en la pared depen­
de, entre otras cosas, de las condiciones en las superficies interior y exterior, 
la temperatura del aire de la casa, la velocidad y dirección de los vientos y la 
energía solar que incide sobre la superficie externa. Es decir, la distribución de 
temperatura en un medio depende de las condiciones en las fronteras del mis­
mo así como del mecanismo de transferencia de calor en su interior. Con el fin 
de describir por completo un problema de transferencia de calor, deben darse 
dos condiciones en la frontera para cada dirección del sistema de coordena­
das a lo largo de la cual la transferencia de calor es significativa (figura 2-27). 
Por lo tanto, se necesita especificar dos condiciones de frontera para los pro­
blemas unidimensionales, cuatro para los bidimensionales y seis para los tri-
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La ecuación diferencial: 

d 2T 
-=0 
dx2 

Solución general: 

T(X)=PC2 

Constantes arbitrarias 

Algunas soluciones especificas: 

T(x) = 2x + 5 

T(x) = -x+ 12 

T(x) = -3 

T(x) = 6.2x 

FIGURA 2-26 
La solución general de una ecuación 

diferencial típica comprende 
constantes arbitrarias y, por tanto, un 

número infinito de soluciones. 

Algunas 
_ -?C/VI soluciones de 

d 2T 
-=0 
dx2 

La única solución 
O +------I-::-L- x que satisface 

las condiciones 
T(O) = 50°C 
Y T(L) = 15°C. 

FIGURA 2-27 
Para describir por completo un 

problema de transferencia de calor, 
deben darse dos condiciones de 

frontera para cada dirección a lo largo 
de la cual la transferencia de calor es 

significativa. 
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T(O, t) = IS0De 
T(L, t) = 70De 

FIGURA 2-28 

70De 

L x 

Condiciones de frontera de 
temperatura especificada en ambas 
superficies de una pared plana. 

dimensionales. Por ejemplo, en el caso de la pared de una casa, se necesita es­
pecificar las condiciones en dos lugares (las superficies interior y exterior) ya 
que, en este caso, la transferencia de calor es unidimensional. Pero en el caso 
de un paralelepípedo, se necesita especificar seis condiciones de frontera (una 
en cada cara) cuando la transferencia de calor es significativa en las tres di­
mensiones. 

El argumento físico que acaba de presentarse es coherente con la naturaleza 
matemática del problema, ya que la ecuación de conducción de calor es de se­
gundo orden (es decir, contiene segundas derivadas con respecto a las varia­
bles espaciales) en todas las direcciones a lo largo de las cuales la conducción 
del calor es significativa, y la solución general de una ecuación diferencial de 
segundo orden contiene dos constantes arbitrarias para cada dirección. Esto 
es, el número de condiciones de frontera que es necesario especificar en una 
dirección es igual al orden de la ecuación diferencial en esa dirección. 

Vuelva a considerar la pared de ladrillos ya discutida. La temperatura en 
cualquier punto sobre ella en un momento dado también depende de la condi­
ción de la pared al principio del proceso de conducción de calor. Tal condi­
ción, que suele especificarse en el instante t = O, se llama condición inicial, 
la cual es una expresión matemática para la distribución inicial de temperatu­
ra del medio. Note que sólo se necesita una condición inicial para un proble­
ma de conducción de calor, sin importar la dimensión, ya que la ecuación de 
la conducción es de primer orden en el tiempo (contiene la primera derivada 
de la temperatura con respecto al tiempo). 

En coordenadas rectangulares, la condición inicial se puede especificar en 
la forma general como 

T(x, y, z, O) = ¡(x, y, z) (2-45) 

en donde la funciónf(x, y, z) representa la distribución de temperatura en todo 
el medio en el instante t = O. Cuando el medio está inicialmente a una tempe­
ratura uniforme Ti' la condición inicial de la ecuación 2-45 se puede expresar 
como T(x, y, z, O) = Ti' Note que en condiciones estacionarias la ecuación de 
conducción de calor no contiene derivadas con respecto al tiempo y, por tan­
to, no se necesita especificar una condición inicial. 

La ecuación de conducción de calor es de primer orden en el tiempo y, por 
tanto, la condición inicial no puede contener derivadas (está limitada a una 
temperatura específica). Sin embargo, la ecuación de conducción de calor es 
de segundo orden en las coordenadas espaciales y, por tanto, una condición de 
frontera puede contener primeras derivadas en las fronteras así como valores 
específicos de la temperatura. Las condiciones de frontera que se encuentran 
con la mayor frecuencia en la práctica son las de temperatura específica, flu­
jo específico de calor, convección y radiación. 

1 Condición de frontera de temperatura 
específica 

La temperatura de una superficie expuesta suele ser mensurable directamen­
te y con facilidad. Por lo tanto, una de las maneras más fáciles de especificar 
las condiciones térmicas sobre una superficie es mediante la temperatura. Por 
ejemplo, para una transferencia unidimensional de calor a través de una pared 
plana de espesor L, las condiciones en la frontera de temperatura específica se 
pueden expresar como (figura 2-28) 

T(O, t) = TI 

T(L, t) = T2 (2-46) 
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donde TI Y T2 son las temperaturas específicas en las superficies en x = O Y 
x = L, respectivamente. Las temperaturas específicas pueden ser constantes, 
como en el caso de la conducción estable de calor, o pueden variar con el 
tiempo. 

2 Condición de frontera de flujo específico 
de calor 

Cuando existe información suficiente acerca de las interacciones de energía en 
una superficie, puede ser posible determinar la velocidad de transferencia de 
calor y, por tanto, el flujo de calor, q (velocidad de transferencia de calor por 
unidad de área superficial, W/m2), sobre esa superficie, y se puede usar esta 
información como una de las condiciones en la frontera. El flujo de calor en la 
dirección positiva x, en cualquier lugar del medio, incluidas las fronteras, se 
puede expresar por la ley de Fourier de la conducción de calor como 

. = -k aT = (FlUjO de calor en la) 
q ax dirección positiva x (2-47) 

Entonces se obtiene la condición de frontera, en una de las fronteras, al hacer 
el flujo específico de calor igual a -k(BT/Bx) en esa frontera. El signo del 
flujo específico de calor se determina por inspección: positivo, si el flujo de 
calor es en la dirección positiva del eje coordenado y negativo, si lo es en la 
dirección opuesta. Note que es en extremo importante tener el signo correcto 
para el flujo específico de calor, ya que el signo erróneo invertirá la dirección 
de la transferencia de calor y hará que la ganancia de éste se interprete como 
pérdida (figura 2-29) 

Por ejemplo, para una placa de espesor L sujeta a un flujo de calor de 50 
W/m2 hacia su interior desde ambos lados, las condiciones de frontera de flujo 
específico de calor se pueden expresar como 

aTeO, t) 
-k--=50 ax y 

-aT(L, t) 
-k--= -50 ax (2-48) 

Note que el flujo de calor en la superficie en x = L es en la dirección negativa 
x y, por tanto, es -50 W/m2

• 

Caso especial: Frontera aislada 
Es común que, en la práctica, algunas superficies se aíslen con el fin de mini­
mizar la pérdida (o ganancia) de calor a través de ellas. El aislamiento reduce 
la transferencia de calor pero no lo elimina en su totalidad, a menos que su es­
pesor sea infinito. Sin embargo, la transferencia de calor a través de una su­
perficie apropiadamente aislada se puede tomar como cero, ya que el aisla­
miento adecuado reduce la transferencia de calor a través de una superficie a 
niveles despreciables. Por lo tanto, una superficie bien aislada se puede con­
siderar como una con un flujo específico de calor de cero. Entonces, la condi­
ción de frontera sobre una superficie perfectamente aislada (en x = O, por 
ejemplo) se expresa como (figura 2-30) 

aTCO, t) 
k - - = O ax O 

aTeo, t) 
- - =0 ax (2-49) 

Es decir, sobre una superficie aislada, la primera derivada de la temperatura 
con respecto a la variable espacial (el gradiente de temperatura) en la direc­
ción normal a esa superficie aislada es cero. Esto también significa que la 
función de temperatura debe ser perpendicular a una superficie aislada, ya que 
la pendiente de la temperatura en la superficie debe ser cero. 

Flujo 
de calor 

Flujo 
Conducción de calor 

_...lo.. ...lo.. 

-... ... 
-k areL, t) _ q ax - L 

O~--------~--­
L x 

FIGURA 2-29 
Condiciones de frontera de flujo de 

calor específico en ambas superficies 
de una pared plana. 

Ai,¡,mll 
-

T(x, t) 

--
aTeO, t) - O ax -

T(L, t) = 60°C 

~OC 

L x 

FIGURA 2-30 
Una pared plana con aislamiento y 

condiciones de frontera de 
temperatura específica. 
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al plano central)
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Condición de frontera de simetría
térmica en el plano central de una
pared plana.

,.. ~
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x
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40

FIGURA 2-32
Esquema para el ejemplo 2-7.

Otro caso especial: simetría térmica
Algunos problemas de transferencia de calor poseen simetría térmica como
resultado de la simetría en las condiciones térmicas impuestas. Por ejemplo,
las dos superficies de una placa grande caliente, de espesor L, suspendida ver-
ticalmente en el aire, estarán sujetas a las mismas condiciones térmicas y, por
tanto, la distribución de temperatura en una de las mitades de ella será igual a
la de la otra mitad. Es decir, la transferencia de calor en esta placa poseerá
simetría térmica con respecto al plano central en x = L/2. Asimismo, la direc-
ción del flujo de calor en cualquier punto en la placa será dirigida hacia la su-
perficie más cercana a ese punto y no habrá flujo de calor a través del plano
central. Por consiguiente, el plano central se puede concebir como una super-
ficie aislada y la condición térmica en este plano de simetría se puede expre-
sar como (figura 2-31)

ar(L/2, t) = O
ñx (2-50)

la cual se asemeja a la condición de frontera de aislamiento o de flujo cero de
calor. Este resultado también se puede deducir a partir de una gráfica de la
distribución de temperatura con un máximo y, por tanto, pendiente cero en el
plano central.

En el caso de cuerpos cilíndricos (o esféricos) que tienen simetría térmica
con respecto a la línea central (o punto medio), la condición de frontera de
simetría térmica requiere que la primera derivada de la temperatura con res-
pecto a r (la variable radial) sea cero en la línea central (o el punto medio).

EJEMPLO 2-7 Condición de frontera de flujo de calor

Considere una cacerola de aluminio usada para cocinar estofado colocada sobre
la parte superior de una estufa eléctrica. La sección del fondo de la cacerola
tiene L = 0.3 cm de espesor y un diámetro de D = 20 cm. La unidad eléctrica
de calentamiento en la parte superior de la estufa consume 800 W de potencia
durante la cocción y 90% del calor generado en el elemento de calentamiento
se transfiere a la cacerola. Durante la operación estacionaria, se mide la tempe-
ratura de la superficie interior de la cacerola y resulta ser de 110°C. Exprese las
condiciones de frontera para la sección del fondo de la cacerola durante este
proceso de cocción.

SOLUCiÓN Se considera una sartén de aluminio colocada sobre una estufa
eléctrica. Deben obtenerse las condiciones de frontera para el fondo de la
sartén.
Análisis La transferencia de calor a través de la sección del fondo de la cace-
rola es de la superficie inferior hacia la superior y se puede aproximar razona-
blemente como si fuera unidimensional. Se toma la dirección normal a las
superficies del fondo como el eje x, con el origen en la superficie exterior, como
se muestra en la figura 2-32. Entonces las superficies interior y exterior de la
sección del fondo de la cacerola se pueden representar por x = O Y x == L, res-
pectivamente. Durante la operación estacionaria la temperatura dependerá só-
lo de x y, por tanto, T = T(x).

La condición de frontera sobre la superficie exterior del fondo, en x = O, se
puede especificar como cierto flujo específico de calor, ya que se expresó que
90% de los 800 W (es decir, 720 W) se transfieren a la cacerola en esa super-
ficie. Por lo tanto,

dT(O) .
-k-- = qo

dx
donde

40 = Vel?Cida: dIetrans~:~nCia de.calor = 0.720 k~ = 22.9 kW/m2
Afea e a supe icie extenor 7T(0.1 m)
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La temperatura en la superficie interior del fondo de la cacerola se especifica
como 110°C. Entonces la condición de frontera sobre esa superficie se puede
expresar como

T(L) = 110°C

en donde L = 0.003 m.
Discusión Note que la determinación de las condiciones de frontera puede re-
querir algo de razonamiento y aproximaciones.

3 Condición de convección de frontera
Es probable que la convección sea la condición de frontera más común en-
contrada en la práctica, ya que la mayor parte de las superficies de transferen-
cia de calor están expuestas a un medio y a una temperatura específica. La
condición de convección de frontera sebasa en un balance de energía super-
ficial expresado como

(
Conducción de calor) ( Convecciónde calor)
en la superficieen una = en la superficieen la
direcciónseleccionada mismadirección

Para la transferencia de calor unidimensional en la dirección x, en una placa
de espesor L, las condiciones de frontera sobre ambas superficies se pueden
expresar como

aT(o, t)
-k----¡¡x = hl[Tool - T(O,t)] (2-51a)

y
aT(L, t)=rs;: = h2[T(L, t) - T,d (2-51b)

donde h, Yh2 son los coeficientes de transferencia de calor por convección y
Tco¡ y Tco2 son las temperaturas de los medios circundantes sobre los dos lados
de la placa, como se muestra en la figura 2-33.

Al escribir las ecuaciones 2-51 para las condiciones de convección de fron-
tera se ha seleccionado la dirección de la transferencia de calor como la x posi-
tiva en ambas superficies. Pero esas expresiones son aplicables por igual
cuando la transferencia de calor es en la dirección opuesta, en una o en las dos
superficies, ya que la inversión de la dirección de la transferencia de calor en
una superficie simplemente invierte los signos de los términos tanto de con-
ducción como de convección, Esto es equivalente a multiplicar una ecuación
por -1, lo cual no tiene efecto sobre la igualdad (figura 2-34). Es evidente que
poder seleccionar cualquiera de las dos direcciones como la de transferencia de
calor es un alivio, ya que a menudo no se conoce de antemano la temperatura
superficial y, como consecuencia, la dirección de la transferencia en una su-
perficie. Este argumento también es válido para otras condiciones de frontera,
como las de radiación y combinadas que se discuten un poco más adelante.

Note que una superficie tiene espesor cero y, por tanto, no tiene masa, y no
puede almacenar energía. Por lo tanto, todo el calor neto que entra en la su-
perficie desde uno de los lados debe salir de ella por el otro lado. La condición
de convección de frontera simplemente expresa que el calor sigue fluyendo de
un cuerpo al medio circundante a la misma velocidad y sólo cambia de ve-
hículos en la superficie, de conducción a convección (o viceversa, en la otra
dirección). Esto es análogo a la gente que viaja en autobuses por tierra y se
transfiere a barcos en la orilla del mar. Si no se permite a los pasajeros deam-
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FIGURA 2-33
Condiciones de frontera de

convección sobre las dos superficies
de una pared plana.

Convección Conducción

h [T - v(O t)] = -k aTeO,t),""" ax

Convección Conducción

h [T(O t) - A ] - k aTeO,t)
l ' 1'1 - ax
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L x

FIGURA 2-34
La dirección supuesta de la

transferencia de calor en una frontera
no tiene efecto sobre la expresión de la

condición en la frontera.
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Aislamiento 

FIGURA 2-35 
Esquema para el ejemplo 2-8. 

bular por la orilla, entonces la rapidez a la cual la gente desciende en la orilla 
debe ser igual a la rapidez a la cual aborda los barcos. Se puede decir que esto 
es el principio de conservación de la "gente". 

Note también que no se conocen las temperaturas superficiales T(O, t) y 
T(L, t) (si se conocieran, simplemente se usarían como la temperatura especí­
fica en la condición de frontera sin tomar en cuenta la convección). Pero se 
puede determinar una temperatura superficial una vez que se obtiene la solu­
ción T(x, t) , sustituyendo en la solución el valor de x en esa superficie. 

EJEMPLO 2-8 Condiciones de convección de frontera y 
aislamiento 

Fluye vapor de agua por un tubo, mostrado en la figura 2-35, a una temperatura 
promedio de T= = 200°C. Los rad ios interior y exterior del t ubo son rl = 8 cm y 
r2 = 8.5 cm, respect ivamente, y la superficie exterior está fuertemente aislada. 
Si el coeficiente de transferencia de calor por convección sobre la superficie in­
terior del tubo es h = 65 W/m 2 • oC, exprese las condiciones de frontera sobre las 
superficies interior y exterior del tubo durante los periodos en régimen transitorio. 

SOLUCION Se considera el f lujo de vapor de agua por un tubo ais lado. Deben 
obtenerse las condiciones de frontera en las superficies interior y exterior del 
tubo. 
Análisis En el transcurso de los periodos transitorios , la transferencia de calor 
a t ravés del material del tubo es, de manera predominante, en dirección radial, 
por lo que puede tenerse una aproximación a ella considerándola como unidi­
mensional. Entonces la temperatura dentro del material del tubo cambia con la 
distancia radia l ry el t iempo t. Es decir, T = T(r, t). 

Se plantea que la transferencia de calor entre el vapor de agua y el tubo, en 
la superficie interior, es por convección . Entonces, si se toma la dirección de la 
tra nsferencia de calor como la dirección r positiva, puede expresarse la cond i­
ción de frontera en esa superficie como 

- k aT~:, t) = h[T., - T(r¡)] 

Se dice que el tubo está bien aislado en el exterior y, por consigu iente, se puede 
suponer que la pérdida de calor a través de la superficie exterior del mismo es 
despreciable. Entonces, la condición de frontera en la superficie exter ior puede 
expresarse como 

aT(r2, t) 
ar = O 

Discusión Nótese que el gradiente de temperatura debe ser cero en la superfi­
cie exterior del tubo, en todo momento. 

4 Condición de radiación de frontera 
En algunos casos, como los encontrados en las aplicaciones espaciales y 
criogénicas, una superficie de transferencia de calor está rodeada por un espa­
cio vacío y, por tanto, no se tiene transferencia por convección entre la super­
ficie y el medio circundante. En esos casos la radiación se convierte en el 
único mecanismo de transferencia de calor entre la superficie y los alrede­
dores. Utilizando un balance de energía, la condición de radiación de frontera 
sobre una superficie se puede expresar como 
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(

Conducción de calor) (Intercambio de radiación) 
en la superficie, en una = • en la superficie, en la 
dirección seleccionada misma dirección 

Para una transferencia unidimensional de calor en la dirección x, en una placa 
de espesor L, las condiciones de radiación de frontera sobre ambas superficies 
se pueden expresar como (figura 2-36) 

_ aTeO, t) _ 4 _ 4 
k ax - B lu[Talred. I T(O, t ) ] (2-52a) 

y 

(2-52b) 

donde el Y e 2 son las emisividades de las superficies frontera, a = 5.67 X 10-8 

W/m2
. K4 es la constante de Stefan-Boltzmann y T alred, l Y T alred,2 son las tem­

peraturas promedio de las superficies circundantes de los dos lados de la 
placa, respectivamente. Note que las temperaturas en los cálculos de radiación 
deben expresarse en K o R (no en oC o °F). 

La condición de radiación de frontera involucra la cuarta potencia de la tem­
peratura y, por tanto, es una condición no lineal. Como resultado, la aplicación 
de esta condición de frontera conduce a potencias de los coeficientes des­
conocidos, lo cual hace que sea difícil determinarlos. Por lo tanto, resulta ten­
tador ignorar el intercambio de radiación en una superficie durante un análisis 
de transferencia de calor con el fin de evitar las complicaciones asociadas con 
la no linealidad. Éste es en especial el caso cuando la transferencia de calor en 
la superficie está dominada por la convección y el papel de la radiación es pe­
queño. 

5 Condiciones de frontera en la interfase 
Algunos cuerpos están formados por capas de materiales diferentes y la reso­
lución de un problema de transferencia de calor en un medio de ese tipo re­
quiere determinar la transferencia en cada capa. Esto, a su vez, requiere la 
especificación de las condiciones de frontera en cada inteifase. 

Las condiciones de frontera en una interfase se basan en los requisitos de 
que 1) los dos cuerpos en contacto deben tener la misma temperatura en el 
área de contacto y 2) una interfase (que es una superficie) no puede almacenar 
energía y, por tanto, el flujo de calor sobre ambos lados de la interfase debe 
ser el mismo. Las condiciones de frontera en la interfase de dos cuerpos A y B, 
en contacto perfecto en x = Xo se pueden expresar como (figura 2-37) 

(2-53) 

y 

(2-54) 

donde kA Y kB son las conductividades térmicas de las capas A y B, respectiva­
mente. El caso de un contacto imperfecto conduce a resistencia térmica por 
contacto, la cual se abordará en el siguiente capítulo. 

Radiación Conducción I 
[T 4 _ nO t)4] _ -k aTeO, t) 

s 10" alred, I ' - ax 
s I 

Talred, I 

FIGURA 2-36 
Condiciones de frontera de radiación 
sobre ambas superficies de una pared 

plana. 

Interfase 

Material 
B 

O~------~~--------~--· 
L x 

FIGURA 2-37 
Condiciones de frontera en la interfase 

de dos cuerpos en contacto perfecto. 
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Talred = 525 R 

FIGURA 2-38 
Esquema para el ejemplo 2-9. 

6 Condiciones de frontera generalizadas 
Hasta ahora se ha considerado superficies sujetas a transferencia de calor de 
un solo modo, como el flujo especificado de calor, la convección o la ra­
diación, por sencillez. Sin embargo, en general, una superficie puede com­
prender convección, radiación y flujo especificado de calor simultáneamente. 
En esos casos se obtiene una vez más la condición de frontera a partir de un 
balance de energía superficial, expresado como 

(

Transferencia de ) (TransferenCia de calor) 
calor hacia la superficie = desde la superficie en 

en todos los modos todos los modos 

Esto se ilustra en los ejemplos 2-9 y 2-10. 

EJEMPLO 2-9 Condición de convección y radiación 
combinadas 

(2-55) 

Una esfera metálica de radio (o se calienta en un horno hasta una temperatura 
de 600°F en toda su extensión y, a continuación, se saca del horno y se deja 
enfriar en el aire ambiente que está a Too = 78°F, como se muestra en la figura 
2-38. La conductividad térmica del material de la bola es k = 8.3 Btu/h . ft . 
°F Y el coeficiente de transferencia de calor promedio por convección sobre la 
superficie exterior se evalúa que es h = 4 .5 Btu/h . ft2 . 0F. La emisividad de la 
superficie exterior de la bola es e = 0.6 y la temperatura promedio de las su­
perficies circundantes es Ta lred = 525 R. Suponiendo que la bola se enfría de 
manera uniforme desde toda la superficie exterior, exprese las condiciones ini­
cial y de frontera para el proceso de enfriamiento de la misma. 

SOLUCiÓN Se considera el enfriamiento de una bola metálica esférica 
ca liente. Deben obtenerse las condiciones inicial y de frontera. 
Análisis La bola está inicialmente a una temperatura un iforme y se enfría tam­
bién de manera uniforme desde toda la superficie exterior. Por lo tanto, se tra­
ta de un problema unidimensional de transferencia de calor en régimen 
transitorio, dado que la temperatura dentro de la bola cambiará con la distan­
cia radia l (y el tiempo t. Es decir, T = T(r, t). Tomando como t = O el momen­
to en que la bola se saca del horno, la condición inicial se puede expresar como 

T(r, O) = Ti = 600°F 

El problema posee simetría en torno al punto med io (r = O), ya que, en este 
caso, las isotermas serán esferas concéntricas y, por consiguiente, nada de 
calor cruza el punto medio de la bola. Entonces, la condic ión de frontera en el 
punto medio se puede expresar como 

aT(O, t) = O 
ar 

El calor conducido hacia la superficie exterior de la bo la se pierde hacia el me­
dio por convección y radiación. Entonces, tomando la dirección r positiva como 
la dirección de transferencia de calor, la condición de frontera sobre la superfi­
cie exterior se puede expresar como 

Discusión Se conocen todas las cantidades involucradas en las re laciones an­
teriores, excepto las temperaturas y sus derivadas en r = O Y ro . Asim ismo, por 
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sencillez, con frecuencia se ignora la parte de radiación de la condición en la 
frontera modificando el coeficiente de transferencia de calor por convección 
para explicar la contribución de la radiación. En ese caso, el coeficiente de 
convección h se convierte en el coefic iente combinado de transferencia de 
calor. 

EJEMPLO 2-10 Convección, radiación y flujo de calor 
combinados 

Considere el muro sur de una casa que tiene L = 0 .2 m de espesor. La superfi­
cie exterior del muro está expuesta a la radiación solar y tiene una absortivi­
dad de ex = 0.5, para la energía solar. El interior de la casa se mantiene a 
Too ¡ = 20°C, en tanto la temperatura del aire ambiente exterior permanece 
en Too2 = 5°C. El cielo, el suelo y las superficies de las estructuras circundan­
tes en este lugar se pueden considerar como una superficie a una temperatura 
efectiva de Teielo = 255 K, para el intercambio de radiación sobre la superficie 
exterior. El intercambio de radiación entre la superficie interior del muro y las 
superficies de las paredes, piso y techo que están enfrente de él es desprecia­
ble. Los coeficientes de transferencia de calor por convección sobre las super­
ficies interior y exterior del muro son h¡ = 6 W/m 2 • oC y h2 = 25 W/m 2 • oC, 
respectivamente. La conductividad térmica del material del muro es k = 0.7 
W/m . oC y la emisividad de la superficie exterior es G2 = 0.9. Suponiendo 
que la transferencia de calor a través del muro es estacionaria y unidimensio­
nal , exprese las condicion"es en la frontera sobre las superficies interior y exte­
rior de él. 

SOLUCiÓN Se considera la pared de una casa sujeta a radiación solar. Deben 
obtenerse las condiciones de frontera en las superficies interior y exterior de la 
pared. 
Análisis Tome la dirección normal a las superficies del muro como el eje x, con 
el origen en la superficie interior del propio muro, como se muestra en la figura 
2-39. La transferencia de calor a t ravés del muro se considera como esta­
cionaria y unidimensional y, por consiguiente, la temperatura depende sólo de 
x y no del tiempo. Es decir, T = T(x). 

La condición de frontera sobre la superficie interior del muro, en x = O, es 
una condición típica de convección, ya que no comprende radiación o flujo es­
pecificado de calor. Tomando la dirección x positiva como el sentido de la trans­
ferencia de calor, la condición de frontera sobre la superficie interior se puede 
expresar como 

dT(O) 
-k -;¡;- = h,[T"'1 - T(O)] 

La condición de frontera sobre la superficie exterior, en x = L, es bastante ge­
nera l, ya que comprende conducción , convección, radiación y flujo especificado 
de calor. De nuevo, tomando la dirección x positiva como el sentido de la trans­
ferencia de calor, la condición de frontera sobre la superficie exterior se puede 
expresar como 

en donde q solar es el flujo de calor solar incidente. 
Discusión Suponiendo la dirección opuesta para la transferencia de calor da­
ría el mismo resultado multiplicado por -1, lo cual es equivalente a la relación 
que se da aquí. Todas las cantidades en estas relaciones se conocen, excepto 
las temperaturas y sus derivadas en las dos fronteras. 

,,_' __ <. _ 85 
CAPíTULO 2 

Convección Conducción Superficie 
exterior 

o ....... ---.. L--....... x 

FIGURA 2-39 
Esquema para el ejemplo 2-10. 
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Problema de transferencia de calor 

~ 
Formulación matemática 

(Ecuación diferencial 
y condiciones de frontera) 

~ 
Solución general 

de la ecuación diferencial 

~ 
Aplicación de las condiciones de frontera 

~ 
Solución del problema 

FIGURA 2-40 
Pasos básicos que intervienen en la 
resolución de los problemas de 
transferencia de calor. 

Pared 
plana 

O~--------~L~-X 

FIGURA 2-41 
Esquema para el ejemplo 2-11. 

Note que un problema de transferencia de calor puede comprender di­
ferentes clases de condiciones de frontera sobre distintas superficies. Por 
ejemplo, una placa puede estar sujeta aflujo de calor sobre una de sus super­
ficies, mientras pierde o gana calor al mismo tiempo por convección desde la 
otra. También, las dos condiciones de frontera en una dirección pueden espe­
cificarse en la misma frontera, en tanto no se imponga condición sobre la otra. 
Por ejemplo, la especificación de la temperatura y el flujo de calor en x = O de 
una placa de espesor L dará por resultado una solución única para la distribu­
ción unidimensional de temperatura de estado estacionario en la placa, inclu­
yendo el valor de la temperatura en la superficie x = L. Aun cuando no es 
necesario, nada hay de erróneo en la especificación de más de dos condicio­
nes de frontera en una dirección específica, siempre que no exista contradic­
ción. En este caso, las condiciones adicionales se pueden usar para verificar 
los resultados. 

2-5 • RESOLUCiÓN DE PROBLEMAS 
UNIDIMENSIONALES DE CONDUCCiÓN 
DE CALOR EN RÉGIMEN ESTACIONARIO 

Hasta ahora se han deducido las ecuaciones diferenciales para la conducción 
del calor en varios sistemas de coordenadas y discutido las posibles condicio­
nes de frontera. Un problema de conducción de calor se puede formular por la 
especificación de la ecuación diferencial aplicable y un conjunto de condicio­
nes de frontera apropiadas. 

En esta sección se resolverá una amplia gama de problemas de conducción 
del calor en configuraciones geométricas rectangulares, cilíndricas y esféricas. 
Se limitará la atención a los problemas que conducen a ecuaciones diferencia­
les ordinarias, como los unidimensionales de conducción de calor en régimen 
estacionario. También se supondrá que la conductividad térmica es constan­
te, pero más adelante en este capítulo se considerará la conductividad varia­
ble. Si se siente intimidado por las ecuaciones diferenciales, o todavía no ha 
tomado un curso en ese sentido, no es necesario sentir pánico. La integración 
simple es todo lo que necesita para resolver los problemas unidimensionales 
de conducción de calor en régimen estacionario. 

El procedimiento para resolver los problemas de conducción de calor se 
puede resumir como sigue: 1) formúlese el problema mediante la obtención de 
la ecuación diferencial aplicable en su forma más sencilla y especificando las 
condiciones de frontera, 2) obténgase la solución general de la ecuación dife­
rencial y 3) aplíquense las condiciones de frontera y determínense las cons­
tantes arbitrarias en la solución general (figura 2-40). Esto se demuestra a 
continuación con ejemplos. 

EJEMPLO 2-11 Conducción de calor 
en una pared plana 

Considere una pared plana grande de espesor L = 0.2 m, conductividad térmi­
ca k = 1.2 W/m . oC y área superficial A = 15 m2 . Los dos lados de la pared se 
mantienen a las temperaturas constantes TI = 120°C Y T2 = 50°C, respectiva­
mente, como se muestra en la figura 2-41. Determine a) la variación de la tem­
peratura dentro de la pared y el valor de la temperatura en x = 0 .1 m y b) la 
razón de la conducción de calor a través de la pared en condiciones estaciona­
rias. 
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• 
SOLUCION Se da una pared plana con temperaturas superficiales específicas. 
Se deben determinar la variación de la temperatura y la razón de la transferen­
cia de calor. 
Suposiciones 1 La conducción de calor es estacionaria . 2 La conducción de 
calor es unidimensional, dado que la pared es grande en relación con su espe­
sor y las condiciones térmicas en ambos lados son uniformes. 3 La conductivi­
dad térmica es constante. 4 No hay generación de calor. 

Propiedades Se da la conductividad térmica como k = 1.2 W/m . oC. 

Análisis a) Tomando la dirección x como la perpendicular a la superficie de la 
pared, la ecuación diferencial para este problema se puede expresar como 

con las condiciones de frontera 

d 2T 
dX2 = O 

T(O) = T I = 120°C 

T(L) = T2 = 50°C 

La ecuación diferencial es lineal y de segundo orden, y una inspección rápida 
de ella revela que tiene un solo término que comprende derivadas y ningún tér­
mino que contenga a la función desconocida T como factor. Por tanto, se pue­
de resolver por integración directa. Puesto que una integración reduce el orden 
de una derivada en uno, se puede obtener la solución general de la ecuación di­
ferencial antes dada por medio de dos simples integraciones sucesivas, cada 
una de las cuales introduce una constante de integración. 

Integrando la ecuación diferencial una vez con respecto a x, se obtiene 

dT - e 
dx - I 

donde el es una constante arbitraria. Advierta que, como resultado de la inte­
gración, el orden de la derivada disminuyó en uno. Como verificación, si se cal­
cula la derivada de esta ecuación, se obtendrá la ecuación diferencial original. 
Esta ecuación todavía no es la solución puesto que contiene una derivada. 

Integrando una vez más se obtiene 

T(x) = e¡x + e2 

la cual es la solución general de la ecuación diferencial (figura 2-42). En este 
caso, la solución general se asemeja a la fórmula general de una recta cuya 
pendiente es el y cuyo valor en x = O es e2 . Esto no es sorprendente, ya que 
la segunda derivada representa el cambio en la pendiente de una función, y una 
segunda derivada igual a cero indica que la pendiente de esa función permane­
ce constante. Por lo tanto, cualquier recta es una solución de esta ecuación di­
ferencial. 

La solución general contiene dos constantes desconocidas, el y e2 y, por con­
siguiente, se necesitan dos ecuaciones para determinarlas de manera única y 
obtener la solución específica. Estas ecuaciones se obtienen al forzar que la so­
lución general satisfaga las condiciones de frontera específicas. La aplicación 
de cada condición da lugar a una ecuación y, por tanto, se necesita especificar 
dos condiciones para determinar las constantes el y e2 . 

Cuando se aplica una condición de frontera a una ecuación, todas las ocu­
rrencias de las variables dependiente e independiente y cualesquiera derivadas 
se reemplazan por los valores específicos. De este modo, las únicas incógnitas 
en las ecuaciones resultantes son 'Ias constantes arbitrarias. 

La primera condición de frontera se puede interpretar como en la solución ge­
neral, reemplácense todas las x por cero y T(x) por TI; es decir (figura 2-43): 

Ecuación diferencial: 

d 2T 
dx2 = a 

Intégrese: 

Intégrese una vez más: 

T(x) = C¡x + C2 

SI/' Ve o UClQn onstantes 
general arbitrarias 

FIGURA 2-42 
Obtención por integración de la 

solución general de una ecuación 
diferencial simple de segundo orden. 

Condición de frontera: 

T(a) = TI 

Solución general: 

T(x) = C¡x + C2 

Aplicación de la condición de frontera: 

Sustituyendo: 

T(x) = C¡x + C2 

l' l' 
a a 

T I = CI X a + C2 ~ C2 = TI 

(NO puede aparecer x o T(x) después de 
que se aplica la condición de frontera. 

FIGURA 2-43 
Cuando se aplica una condición de 

frontera a la solución general, en un 
punto específico, todas las ocurrencias 

de las variables dependiente e 
independiente deben reemplazarse por 
los valores especificados en ese punto. 
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La segunda condición de frontera se puede interpretar como en la solución ge­
neral, reemplácense todas las x por L y T(x) por T2 ; es decir, 

Si se sustituyen las expresiones para CI y C2 en la solución general, se obtiene 

Tz - TI 
T(x) = -L-x + TI (2-56) 

la cual es la solución deseada, ya que no sólo satisface la ecuación diferencial 
sino también las dos condiciones de frontera específicas. Es decir, si se deriva 
la ecuación 2-56 con respecto a x dos veces dará d2 T/dx2, que es la ecuación 
diferencial dada, y si se sustituyen x = O Y x = L en la ecuación 2-56, da T(O) 
= TI Y T(L) = T2 , respectivamente, las cuales son las condiciones de frontera 
especificadas. 

Si se sustituye la información dada , se determina que el valor de la tempera­
tura en x = 0.1 m es 

(50 - 120)Oe 
T(O.1 m) = 0.2 m (0.1 m) + 1200 e = 8Soe 

b) La velocidad de conducción de calor a través de la pared, en cualquier pun­
to, determinada por la ley de Fourier es: 

. dT . T2 - TI TI - T2 
Qpared = -kA dx = -kAe l = -kA --L- = kA --L- (2-57) 

Al sustituir los valores dados se determina que el valor numérico de la razón de 
conducción de calor a través de la pared es 

. T - T (120 - 50)Oe 
Q = kA Y = (1.2 W/m . °C)(15 m2

) 0.2 m = 6300 W 

Discusión Note que en las condiciones en régimen estacionario, la razón de 
conducción de calor a través de una pared plana es constante. 

EJEMPLO 2-12 Una pared con varios conjuntos de condiciones 
de frontera 

Considere la conducción unidimensional de calor en régimen estacionario en una 
pared plana de espesor L y conductividad térmica constante k, sin generación 
de calor. Obtenga expresiones para la variación de la temperatura dentro de la 
pared para las parejas siguientes de condiciones de frontera (figura 2-44): 

dT(O) 
a) -k-- = 10 = 40W/cm2 

dx 

dT(O) 
b) -k -¡¡;- = 10 = 40 W/cm2 

dT(O) 
e) -k -- = 10 = 40 W/cm2 

dx 

y 

y 

y 

dT(L) 
-k-- = 1L = -25 W/cm2 

dx 

dT(L) 
-k---;¡;- = 10 = 40W/cm2 

SOLUCiÓN Se considera la conducción unidimensional estacionar ia de calor 
en una pared plana grande . Debe determinarse la variación de la temperatura 
para diferentes conjuntos de condiciones de frontera . 
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40W/cm2 

Pared 
plana 

T(x) 
40W/cm2 

. . . 89 '.' 

40W/cm2 

CAPíTULO 2 

Pared 
plana 

25 W/cm2 40W/cm2 

o '------+--­
L x 

O'------+---
x 

a) b) 

Análisis Éste es un problema unidimensional de conducción de calor en es­
tado estacionario, con conductiviqad térmica constante y sin generación de 
calor en el medio, y la ecuación de conducción de calor en este caso se puede 
expresar como (ecuación 2-17) 

cuya solución general se determinó en el ejemplo anterior por integración di­
recta que era 

T(x) = Cl X + C2 

en donde Cl y C2 son dos constantes arbitrarias de integración. Las soluciones 
correspondientes a cada pareja especificada de condiciones de frontera se de­
terminan como sigue: 

a) En este caso, las dos condiciones de frontera se especifican en la misma 
frontera x = O Y no se especifica condición en la otra frontera, en x = L. Dado 
que 

dT - C 
dx - I 

la aplicación de las condiciones de frontera da 

dT(O) . 
-k--;¡;- = qo -t -kC l = 40 -t 

y 

C - _40 
1- k 

TeO) = To -t To = CI X O + C2 -t C2 = To 

Al sustituir se determina que, en este caso, la solución específica es 

40 
T(x) = -k + To 

Por lo tanto, las dos condiciones de frontera se pueden especificar en la misma 
frontera y r:lO es necesario determinarlas en lugares diferentes. De hecho, el teo­
rema fundamental de las ecuaciones diferenciales lineales ordinarias garantiza 
que existe una solución única cuando se especifican las dos condiciones en la 

e) 

x 

FIGURA 2-44 
Esquema para el ejemplo 2-12. 
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Ecuación diferencial: 

T"(x) = O 

Solución general: 

T(x) = C¡x + C2 

a) Solución única: 

-kT'(O) = qo} T( ) = -~ + T. 
T(O) = To l' x k x o 

b) Ninguna solución: 

-kT'(O) = qo} _ . 
-kT'(L) = qL T(x) - Nmguna 

e) Soluciones múltiples: 

-kT'(O) = qo} __ ~ 
-kT'(L) = qo T(x) - k x + 1 

Arbitraria 

FIGURA 2-45 
Un problema con valores de frontera 
puede tener una solución única, un 
número infinito de soluciones o 
ninguna solución, 

Calentador 
de resistencia 

1200W 

Aislamiento 

FIGURA 2-46 

h 

Placa base 

300 cm2 

Too = 20°C 

Esquema para el ejemplo 2-13, 

misma ubicación. Pero no existe esa garantía cuando las dos condiciones se es­
pecifican en fronteras diferentes, como se verá a continuación , 

b) En este caso se especifican diferentes flujos de calor en las dos fronteras, La 
aplicación de las condiciones de frontera da 

dT(O) 
-k --;¡;- = 40 ~ -kCI = 40 ~ C = _ 40 

¡ k 

y 

k dT(L) - q' ----' -kC¡ = q'L -" C
l 

= - qk'L - --;¡;- - L -,. -,. 

Puesto que é¡o =1= é¡ L Y la constante el no puede ser igual a dos cosas diferentes 
al mismo tiempo, no hay solución en este caso. Esto no es sorprendente , ya que 
este caso corresponde a suministrar calor a la pared plana desde ambos lados y 
esperar que la temperatura permanezca estacionaria (no cambie con el tiempo), 
Esto es imposible, 

e) En este caso se especifican los mismos valores para el flujo de calor en las 
dos fronteras, La apl icación de las condiciones de frontera da 

- k d'1
0

) = 40 ~ - kC¡ = 40 ~ C l = -~ 

y 

_kd~~) = 40 ~ -kC¡ = 40 ~ C¡ = -~ 

Por tanto, las dos condiciones conducen al mismo valor para la constante el, 
pero a ninguno para e2 , Al sustituir, se determina que, en este caso, la solución 
específica es 

40 
T(x) = -'Ix + C2 

la cual no es una solución única, ya que e2 es arbitraria. 
Discusión Esta última solución representa una familia de rectas cuya pend ien­
te es -é¡o/k. Físicamente, este problema corresponde a requerir que la razón a 
la cual el calor es suministrado a la pared en x = O sea igual a la razón con la 
que se elimina desde el otro lado, en x = L Pero ésta es una consecuencia de 
que la conducción de calor a través de la pared sea estacionaria y, por tanto, la 
segunda condición de frontera no proporciona nueva información. Por tanto, no 
sorprende que la solución de este problema no sea única. En la figura 2-45 se 
resumen los tres casos antes discutidos. 

EJEMPLO 2-13 Conducción de calor en la placa base de una 
plancha 

Considere la placa base de una plancha doméstica de 1 200 W que tiene un es­
pesor de L = 0.5 cm, área de la base de A = 300 cm2 y conductividad térmica 
de k = 15 W/m . oC. La superficie interior de la placa base se sujeta a un flujo 
de calor uniforme generado por los calentadores por resistencia que están en el 
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interior y la superficie exterior pierde calor hacia los alrededores que están a Too 
= 20°C, por convección, como se muestra en la figura 2-46. Tomando el coefi­
ciente de transferencia de calor por convección como h = 80 W/m 2 . OC Y 
descartando la pérdida de calor por radiación, obtenga una expresión para lá 
variación de la temperatura en la placa base y evalúe las temperaturas en las 
superficies interior y exterior. 

SOLUCiÓN Se considera la placa base de una plancha. Deben determinarse la 
variación de la temperatura en la placa y las temperaturas superficiales. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, ya que no existe 
cambio con el tiempo. 2 La transferencia de calor es unidimensional, puesto 
que el área superficial de la placa base es grande en relación con su espesor y 
las condiciones térmicas en ambos lados son uniformes. 3 La conductividad tér­
mica es constante. 4 No se tiene generación de calor en el medio. 5 La trans­
ferencia de calor por radiación es despreciable. 6 la parte superior de la 
plancha está bien aislada, de modo que todo el calor generado en las resisten: 
cias de alambre se transfiere a la placa base a través de su superficie interior. 
Propiedades Se da la conductividad térmica como k = 15 W/m . oC. 
Análisis La superficie interior de la placa base está sujeta a un flujo uniforme 
de calor a razón de 

40 = Qo == 1200W = 40000W/m2 
Abase 0.03 m2 

El lado exterior de la placa está sujeto a la condición de convección . Tomando 
la dirección x como la perpendicular a la superficie de la pared, con su origen 
sobre la superficie interior, la ecuación diferencial para este problema se puede 
expresar como (figura 2-4Tl 

con las condiciones de front'era 

dT(O) 
-k-- = 40 = 40000W/m2 

dx 

dT(L) 
-k-;¡;- = h[T(L) - Too] 

Una vez más, med'iante dos integraciones sucesivas se obtiene que la solución 
general. de la ecuación di.ferencial es 

y 

(a) 

en donde el y e2 son constantes arbitrarias. Apl icando la primera condi.ción de 
frontera, " ,. 

-k dr¿:) = 40 ~ -kC1 = 40 ~ Cl = -~ 

Dado que dT/dx = el y T(L) = elL + e2 , la aplicación de la segunda condición 
en· la frontera da 

-­Placa base 

Conducción Convección .... 
-k d~) 1 h[T(L) - Too] 

o +---::---+L-x 

FIGURA 2-47 
Condiciones de frontera sobre la placa 

base de la plancha discutida en el 
ejemplo 2-13. 
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Pared plana 

e 
a 

O~--------~L---X 

FIGURA 2-48 

Espacio 

Esquema para el ejemplo 2-14. 

dT(L) 
-k-;¡;- = h[T(L) - Too] ~ -kC¡ = h[(C¡L + C2) - Too] 

Si se hace la sustitución el = -étdk y se despeja e2 , se obtiene 

C = T + C}O + c}°L 
2 00 h k 

Ahora, al sustituir el y e2 en la solución general (a) da 

. (L - x 1) T(x) = Too + qo - k - + h (b) 

la cual es la solución para la variación de la temperatura en la placa. Las tem­
peraturas en las superficies interior y exterior de la placa se determinan al ha­
cer las sustituciones x = O Y x = L, respectivamente, en la relación (b): 

T(O) = Too + c}o(~ + t) 
= 200C + (40000 W/ 2)( 0.005 m + 1 ) = 5330C 

m 15 W/m' oC 80W/m2 . oC 

y 

T(L) = T + . (o + 1.) = 200C + 40000 W/m
2 

= 5200C 
00 qo h 80 W/m2 . oC 

Discusión Note que la temperatura de la superficie interior de la placa base 
es 13°C más elevada que la de la superficie exterior cuando se alcanzan las 
condiciones estables de operación. Note también que este análisis de transfe­
rencia de calor permite incluso calcular las temperaturas de superficies que no 
se pueden alcanzar. En este ejemplo se demuestra cómo se aplican las condi­
ciones de frontera de flujo de calor y de convecc ión a los problemas de transfe­
rencia de calor. 

EJEMPLO 2-14 Conducción del calor en una pared calentada 
por radiación solar 

Considere una pared plana grande de espesor L = 0.06 m y conductividad tér­
mica k = 1.2 W/m . oC en el espacio. La pared está cubierta con losetas de por­
celana blanca que t ienen una emisividad de e = 0 .85 Y una absortividad solar 
de Cl = 0.26, como se muestra en la figura 2-48. La superficie interior de la pa­
red se mantiene a TI = 300 K en todo momento, en tanto que la exterior está 
expuesta a la radiación solar que incide a razón de ét solar = 800 W/m2. La super­
ficie exterior también está perdiendo calor por radiación hacia el espacio pro­
fundo que está a O K. Determine la temperatura de la superficie exterior de la 
pared y la razón de la transferencia de calor a través de la pared cuando se al­
canzan las condiciones estacionarias de operación . ¿Qué respondería si no inci­
diera radiación solar sobre la superficie? 

SOLUCIÓN Una pared plana en el espacio está sujeta a una temperatura espe- I 
cífica sobre uno de sus lados y a radiación solar sobre el otro. Se deben deter­
minar la temperatura de la superficie exterior y la razón de transferencia de 
calor. 
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Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria dado que no hay cam­
bio con el tiempo. 2 La transferencia de calor es unidimensional, ya que la 
pared es grande en relación con su espesor y las condiciones térmicas en am­
bos lados son uniformes. 3 La conductividad térmica es constante. 4 No hay 
generación de calor. 
Propiedades Se da que la conductividad térmica es k = 1.2 W/m . oC. 
Análisis Tomando la dirección x como la perpendicular a la superficie de la 
pared con su origen sobre la superficie interior, la ecuación diferencial para este 
problema se puede expresar como 

con las condiciones de frontera 

T(O) = TI = 300 K 

dT(L) _ 4 4 . 
- k-;¡;- - BO'[T(L) - T espacio] - aqsolar 

en donde Tespacio = O. Una vez más, por medio de dos integraciones sucesivas, 
se obtiene que la solución general de la ecuación diferencial es 

T(x) = C¡x + C2 (al 

donde el y e2 son constantes arbitrarias. Aplicando la primera condición de 
frontera, se obtiene 

T(O) = CI X O + C2 -7 C2 = T¡ 

Dado que dT/dx = el y nL) = elL + e2 = el L + Tl , la aplicación de la se­
gunda condición de frontera da 

dT(L) _ 4 . 
-k-;¡;- - BO'T(L) - aqsolar -7 -kC¡ = BO'(C¡L + T I )4 - aqsolar 

Aun cuando el es la única incógnita en esta ecuación, no se puede obtener una 
expresión explícita para ella porque dicha ecuación no es lineal y, por tanto, no 
se puede obtener una expresión en forma cerrada para la distribución de tem­
peratura. Esto debe explicar por qué se hizo el mejor esfuerzo para evitar las no 
linealidades en el análisis, como las asociadas con la radiación. 

Se retrocede un poco y se denota la temperatura de la superficie exterior por 
nL) = TL, en lugar de T(L) = el L + Tl . En este caso, la aplicación de la se­
gunda condición de frontera da 

dT(L) _ 4 . 
-k-;¡;- - BO'T(L) - aqso¡ar -7 -kC¡ = BO'Tt - aqsolar 

Despejando el da 

(bl 

Ahora, sustituyendo el y e2 en la solución general (a), se obtiene 

aq' - BO'T4 
T(x) = solar L X + TI 

k 
(el 

'.' 93 
CAPíTULO 2 
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1) Reacomódese la ecuación que se debe 
resolver: 

( 
TL)4 

TL = 310.4 - 0.240975 100 

La ecuación está en la fo rma apropiada ya 
que el miembro izquierdo sólo consta de TL• 

2) Supóngase el valor de Tú es decir. 300 K 
y sustitúyase en el miembro derecho de la 
ecuación. Esto da 

T¿ = 290.2 K 

3) Ahora sustitúyase este valor de TL en el 
miembro derecho de la ecuación y 
obténgase 

TL = 293.1 K 

4) Repítase el paso 3 hasta llegar a la 
convergencia con el fin de lograr la 
exactitud deseada. Las iteraciones 
subsiguientes dan 

TL = 292.6 K 

TL = 292.7 K 

TL = 292.7 K 

Por lo tanto, la solución es TL = 292.7 K. El 
resultado es independiente de la conjetura 
inicial. 

FIGURA 2-49 
Un método sencillo para resolver una 
ecuación no lineal es disponerla en tal 
forma que la incógnita quede sola en 
el miembro izquierdo e iterar, después 
de hacer un conjetura inicial del valor, 
hasta lograr la convergencia. 

FIGURA 2-50 
Esquema para el ejemplo 2-15. 

la cual es la so lución para la variación de la temperatura en la pared en térm i­
nos de la temperatura desconocida d.e la superficie exterior, TL• En x = L, se 
transforma en 

aqsolar - 8a-Tf 
TL = k L + TI (d) 

la cual es una relación imp lícita para la temperatura de la superficie exterior, 
TL• Si se sustituyen los valores dados, se obtiene 

0 .26 x (800 W /m2) - 0.85 x (5 .67 x 10- 8 W/m2 . K4) Ti 
TL = 1.2 W /m.· K (0.06 m) + 300 K 

la cual se simplifica a 

( 
TL)4 

TL = 310.4 - 0.240975 100 

Esta ecuación se puede resolver por medio de uno de los varios programas para 
resolver ecuaciones no lineales (o bien, por el ant iguo método de tanteos) pa­
ra dar (figura 2-49) 

TL = 292.7 K 

Al conocer la temperatura de la superficie exterior y si se sabe que debe per­
manecer constante en condiciones estacionarias, se puede determinar la dis­
tribuc ión de temperatura en la pared mediante la sustitución del valor de TL 

antes encontrado en la ecuación (e) : 

0 .26 x (800 W 1m2) - 0.85 X (5.67 x 10- 8 W 1m2 . K4) (292.7 K )4 
T(x) = 1.2 W 1m . K x + 300 K 

la cual se simplifica a 

T(x) = (-121.5 K/m)x + 300 K 

Note que la temperatura de la superficie exterior resulta menor que la de la su­
perficie interior. Por lo tanto, la t ransferencia de calor a través de la pared será 
hacia afuera , a pesar de la absorción de la radiación solar por la superficie ex­
terior. Si se conocen las temperaturas de las superficies interior y exterior de la 
pared , se puede determinar la velocidad estable de conducción de calor a través 
de la pared, a parti r de 

. _ To - TL _ (300 - 292.7) K _ 2 
q -;- k L - (1.2 W/m· K ) 0.06 m - 146 W7m 

Discusión En el caso de que no incid iera rad iación solar, la temperatura de la 
superficie exterior, determinada a parti r de la ecuación (d), haciendo el solar = O, 
será TL = 284.3 K. Es interesante notar que la energía solar que incide sobre la 
superficie causa que la temperatura superficial se incremente sólo en alrededor 
de 8 K, cuando la temperatura de la superficie interior de la pared se mantiene 
en 300 K. 

EJEMPLO 2-15 Pérdi da de calor a través de un tubo de vapor 
de agua 

Considere un tubo de vapor de agua de longitud L = 20 m, radio interior f l = 
6 cm , radio exterior f 2 = 8 cm y conductividad térm ica k = 20 W/m . oC, como 
se muestra en la figura 2-50. Las superficies interior y exterior del tubo se 
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mantienen a las temperaturas promedio de TI = 150°C Y T2 = 60°C, respecti­
vamente. Obtenga una relación general para la distribución de temperatura en 
el interior del tubo, en condiciones estacionarias, y determine la razón de la 
pérd ida de calor del vapor a través del propio tubo. 

SOLUCiÓN Un tubo de vapor de agua está sujeto a temperaturas específicas 
sobre sus superficies. Deben determinarse la variación de la temperatura y la 
razón de la transferencia de calor. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria , ya que no cambia 
con el tiempo. 2 La transferencia de calor es unidimensional puesto que hay 
simetría térmica con respecto a la línea central y no varía en la dirección axial , 
por tanto, T = T(r). 3 La conductividad térmica es constante. 4 No hay gen­
eración de calor. 
Propiedades La conductividad térmica se da como k = 20 W/m . oC. 
Análisis La formulación matemática de este problema se puede expresar como 

!!:... (r dT
) - O dr dr -

con las condiciones de frontera 

T(rl) = TI = ISO°C 

T(r2) = T2 = 60°C 

Al integrar la ecuación diferencial una vez con respecto a r da 

dT 
r-=CI dr 

donde el es una constante arbitraria. Ahora se dividen los dos miembros de 
esta ecuación entre r para llevarla a una forma fácilmente integrable, 

dT CI 

dr r 

Si se integra de nuevo con respecto a rda (figura 2-51) 

T(r) = CI In r + C2 (a) 

Ahora se aplican las dos condiciones de frontera al reemplazar todas las ocu­
rrencias de r y T(r) en la ecuación (a) con los valores específicos en las fron­
teras. Se obtiene 

T(r¡) = T¡ ~ C I In r¡ + C2 = T¡ 

T(r2) = T2 ~ CI In r2 + C2 = T2 

las cuales son dos ecuaciones con dos incógnitas, el y e2 . Al resolverlas si­
multáneamente da 

T2 - TI 
C ¡ =---

In (rirl) 
y 

T2 - TI 
C2 = TI - 1n r l 

In (rir l) 

Si se sustituyen en la ecuación (a) y se reacomoda, se determina que la varia­
ción de la temperatura dentro del tubo es 

T(r) = (1n (rlr ¡» ) (T2 - TI) + T¡ 
In (rir l) 

(2-58) 

La razón de la pérdida de calor del vapor es simplemente la razón total de con­
ducción de calor a través del tubo y, a partir de la ley de Fourier, se determina 
que es 

Ecuación diferencial: 

.É.. (r dT
) = O 

dI' dI' 

Intégrese: 

dT 
l' dI' = el 

Divídase entre l' (1' "" O): 

dT el 
dI' r 

Intégrese una vez más: 

T(r) = el In r + e2 
la cual es la solución general. 

FIGURA 2-51 
Pasos básicos que intervienen en la 

resolución de la ecuación 
unidimensional de conducción de 
calor en régimen estacionario, en 

coordenadas cilíndricas. 
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r 

FIGURA 2-52 
Esquema para el ejemplo 2-16. 

. dT e¡ TI - T2 
Qcilindro = -kA d = -k(21TrL) r = -21TkLe¡ = 21TkL (2·59) 

r In (rir¡) 

El valor numérico de la razón de la conducc ión de calor a través del tubo se de­
termina por la sustitución de los valores dados: 

. (150 - 60)Oe 
Q = 21T(20 W/m . °C)(20 m) In (0.08/0.06) = 786 kW 

DISCUSiÓN Note que la razón total de la transferencia de calor a través de un 
tubo es constante, pero el flujo de calor no lo es, ya que decrece en la dirección 
de la transferencia de calor al crecer el radio , puesto que se tiene q = 
Ó/(21TrL). 

EJEMPLO 2-16 Conducción de calor a través de una capa 
esférica 

Considere un recipiente esférico de radio interior rl = 8 cm, radio exterior r2 = 
10 cm y conductividad térmica k = 45 W/m . oC, como se muestra en la figura 
2-52 . Las superficies interior y exterior del recipiente se mantienen a las tem­
peraturas constantes de TI = 200°C Y T2 = 80°C, respectivamente, como 
resultado de algunas reacciones químicas que ocurren en su interior. Obtenga 
una relación general para la distribución de temperatura dentro de la capa es­
férica, en condiciones estacionarias, y determine la razón de la pérdida de ca­
lor del recipiente . 

SOLUCiÓN Un recipiente esférico está sujeto a temperaturas específicas sobre 
sus superficies. Deben determinarse la variación de la temperatura y la razón de 
la transferencia de calor. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, ya que ho cambia 
con el tiempo. 2 La transferencia de calor es unidimensional , dado que se tiene 
simetría térmica con respecto al punto medio y, por tanto, T = T{r) . 3 La con­
ductividad térmica es constante. 4 No hay generación de calor. 
Propiedades La conductividad térmica es k = 45 W/m . oC. 
Análisis La formulación matemática de este problema se puede expresar como 

.É:.- (r 2 dT) = O 
dr dr 

con las condiciones de frontera 

T(rI) = T¡ = 2000 e 

T(r2) = T2 = 80° e 

Al integrar la ecuación diferencial una vez con respecto a e da 

2
dT - e r dr - ¡ 

en donde el es una constante arb itraria. Ahora se dividen los dos miembros de 
esta ecuación entre r2 con el fin de llevarla a una forma fácilmente integrable, 

dT el 
dr r2 
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Si se integra una vez más con respecto a r da 

(a) 

Ahora se aplican las dos condiciones de frontera, al reemplazar todas las ocu­
rrencias de r y T(r) en la relación que acaba de obtenerse por los valores es­
pecíficos en las fronteras. Se obtiene 

T(r¡) = T) 

T(ri ) = T2 ~ 

las cuales son dos ecuaciones con dos incógnitas, Cl y C2 . Al resolverlas si­
multáneamente da 

y 

Al sustituir en la ecuación (a) se determina que la variación de la ,temperatura 
dentro de la capa esférica ~s 

r)r2 r2T2 - r¡T¡ 
T(r) = ( ) (Tl - T2) + r - r r r2 - r ) 2 ) 

(2-60) 

La razón de la pérdida de calor del recipiente es simplemente la razón total de 
la transferencia de calor a través de la pared del mismo y se determina a partir 
de la ley de Fourier, 

. _ dT _ 2 CI _ _ T) - T2 
Q esfera - -kA -d - -k(4'1Tr ) 2" - - 4'1TkC¡ - 4'1Tkr¡r2...,--=r:- (2-61) r r 2 1 

El valor numérico de la razón de la conducción de calor a través de la pared se 
determina mediante la sustitución de los valores dados como 

. (200 - 80)OC 
Q = 4'1T(45 W/m · °C)(0.08 m)(O.lO m) (0.10 _ 0.08) m = 27140W 

Discusión Note que la razón total de la transferencia de calor a través de una 
capa esférica es constante pero el flujo de calor, é¡ = G/4'1Tr2 , no lo es puesto 
que dism inuye en la dirección de la transferencia de calor al crecer el radio, 
como se muestra en la f igura 2-53. 

2-6 • GENERACiÓN DE CALOR EN UN SÓLIDO 
Muchas aplicaciones prácticas de la transferencia de calor comprenden la 
conversión . de alguna forma de energía en energía térmica en el medio. Se 
dice que los medios de ese tipo comprenden generación interna de calor, la 
cual se manifiesta como una elevación en la temperatura en todo el medio. Al­
gunos ejemplos de generación de calor son el calentamiento por resistencia en 
alambres, las reacciones químicas exotérmicas en un sólido y las reacciones 
nucleares en las barras de combustible nuclear, en donde las energías eléc­
trica, química y nuclear se convierten en calor, respectivamente (figura 2-54). 
La absorción de radiación en todo el volumen de un medio semitransparente, 
tal como el agua, también se puede considerar como generación de calor den­
tro del medio, como se explicó con anterioridad. 

. = Q) = 27.1 kW = 337 kW/m2 
q) A) 4n(O.08 m)2 

. = Q2 = 27.1 kW = 216 kW/m2 
q2 A

2 
4n (O.lO m)2 

FIGURA 2-53 
Durante la conducción unidimensional 

de calor en estado estacionario en un 
recipiente esférico ( o cilíndrico), la 

razón total de la transferencia de calor 
permanece constante, pero el flujo de 

calor disminuye al crecer el radio. 

Reacciones 
químicas 

FIGURA 2-54 
En la práctica es común encontrar la 

generación de calor en sólidos. 
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k 

Generación de calor 

FIGURA 2-55 

Q. - j;; 
- gen 

En condiciones estacionarias, todo el 
calor generado en un sólido debe salir 
de éste a través de su superficie 
exterior. 

La generación de calor suele expresarse por unidad de volumen del medio y 
se denota por egen, cuya unidad es W/m3 . Por ejemplo, la generación de calor 
en un alambre eléctrico de radio exterior ro y longitud L se puede expresar 
como 

É gen. eléctrica egen = -":-V:-'---­
alambre 

(2-62) 

donde 1 es la corriente eléctrica y Re es la resistencia eléctrica que presenta el 
alambre. 

La temperatura de un medio se eleva durante la generación de calor, como 
resultado de la absorción del calor generado por el medio durante el periodo 
transitorio de arranque. A medida que se incrementa la temperatura del medio, 
también aumenta la transferencia'de calor de ese medio hacia sus alrededores. 
Esto continúa hasta que se alcanzan las condiciones de operación estaciona­
rias y la velocidad de generación de calor es igual a la razón de la transferen­
cia de calor hacia los alrededores. Una vez que se ha establecido la operación 
estacionaria, la temperatura del medio en cualquier punto ya no cambia. 

La temperatura máxima T máx en un sólido que comprende generación uni­
forme de calor se tiene en un lugar lo más alejado de la superficie exterior, 
cuando ésta se mantiene a una temperatura constante Ts' Por ejemplo, la tempera­
tura máxima ocurre en el plano medio de una pared plana, en la línea central de 
un cilindro largo y en el punto medio en una esfera. En estos casos la distribución 
de temperatura dentro del sólido será simétrica con respecto al eje de simetría. 

Las cantidades que interesan más en un medio con generación de calor son 
la temperatura superficial Ts Y la temperatura máxima T máx que se presentan en 
el medio en operación estacionaria. Enseguida se desarrollarán expresiones 
para estas dos cantidades, en relación con configuraciones geométricas co­
munes, para el caso de generación uniforme de calor (egen = constante) 'dentro 
del medio. 

Considere un medio sólido de área superficial As, volumen Vy conductivi­
dad térmica constante k, donde el calor se genera a una razón constante de egen 

por unidad de volumen. El calor se transfiere del sólido al medio circundante 
que está a Te,,, con un coeficiente constante de transferencia de calor de h. To­
das las superficies del sólido se mantienen a una temperatura común Ts ' En 
condiciones estacionarias el balance de energía para este sólido se puede ex­
presar como (figura 2-55) 

(

Razón de la ) ( Velocidad de la ) 
transferencia de calor = generación de energía 

desde el sólido dentro del sólido 
(2-63) 

o bien, 

(W) (2-64) 

Si se descarta la radiación (o se incorpora en el coeficiente de transferencia de 
calor h), la razón de la transferencia de calor también se puede expresar a par­
tir de la ley de Newton del enfriamiento como 

(W) (2-65) 

Al combinar las ecuaciones 2-64 y 2-65 Y despejar la temperatura superficial 
Ts da 

(2-66) 
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Para una pared plana grande de espesor 2L (As = 2Apared Y V = 2LApared) , un 
cilindro sólido largo de radio ro (As = 27T-roL y V = 'TTr; L), y una esfera sóli­
da de radio ro (As = 4'TTr; y V = 5'TT r; ), la ecuación 2-66 se reduce a 

egenL 
Ts, pared plana = Too + - h- (2-67) 

(2-68) 

(2-69) 

Note que la elevación en la temperatura superficial Ts se debe a la generación 
de calor en el sólido. 

Vuelva a considerar la transferencia de calor de un cilindro largo con gene­
ración de calor. Se mencionó con anterioridad que, en condiciones esta­
cionarias, todo el calor generado dentro del medio es conducido a través de la 
superficie exterior del cilindro, Considere ahora un cilindro interior imagina­
rio, de radio r, dentro del cilindro (figura 2-56), Una vez más, el calor gene­
rado dentro de este cilindro interior debe ser igual al calor conducido a través 
de la superficie exterior del mismo, Es decir, con base en la ley de Fourier de 
la conducción del calor, 

kA dT . V 
- r dr = egen r (2-70) 

en donde A,. = 2'TTrL y V,. = 'TTr 2L en cualquier ubicación r , Al sustituir estas 
expresiones en la ecuación 2-70 y separar las variables, se obtiene 

Si se integra desde r = 0, donde T(O) = To, hasta r = ro, donde T(ro) = Ts' se 
obtiene 

_ _ egen~ 
!1T máx. cilindro - To - Ts - ""4k (2-71) 

donde To es la temperatura en la línea central del cilindro, la cual es la tempe­
ratura máxima, y IlTmáx es la diferencia entre las temperaturas de la línea cen­
tral y de la superficie del cilindro, la cual es la elevación máxima de 
temperatura en dicho cilindro por encima de la temperatura superficial. Una 
vez que se cuenta con IlT máx' la temperatura en la línea central se puede deter­
minar con facilidad a partir de (figura 2-57) 

(2-72) 

También se puede usar el enfoque descrito con anterioridad con el fin de de­
terminar la elevación máxima en la temperatura en una pared plana de espe­
sor 2L y en una esfera sólida de radio ro, con estos resultados: 

(2-73) 

(2-74) 

FIGURA 2-56 
El calor conducido a través de un 

casco cilíndrico de radio r es igual al 
calor generado dentro de él. 

FIGURA 2-57 
La temperatura máxima en un sólido 

simétrico con generación uniforme de 
calor ocurre en su centro. 
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Agua 

FIGURA 2-58 
Esquema para el ejemplo 2-17. 

Agua 

FIGURA 2-59 
Esquema para el ejemplo 2-18. 

De nuevo se puede determinar la temperatura máxima en el centro a partir de 
la ecuación 2-72 sumando la elevación máxima en la temperatura a la tempe­
ratura superficial del sólido. 

EJEMPLO 2-17 Temperatura en la línea central de un calentador 
de resistencia 

Un calentador de resistencia de alambre de 2 kW cuya conductividad es k = 15 
W/m . oC tiene un diámetro de D = 4 mm y una longitud de L = 0.5 m y se usa 
para hervir agua (f igura 2-58). Si la temperatura de la superf icie exterior de la 
resistenc ia de alambre es Ts = 105°C, determine la temperatura en el centro 
del alambre. 

SOLUCiÓN Se va a determinar la temperatura en el centro de un calentador de 
resistencia sumergido en agua. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, dado que no cambia 
con el tiempo. 2 La transferencia de calor es un idimensiona l, ya que se tiene si­
metría térmica con respecto a la línea central y no hay cambio en la dirección 
axial. 3 La conductividad térm ica es constante. 4 La generación de calor en el 
calentador es uniforme. 
Propiedades Se da la conductividad térmica, la cua l es k = 15 W/m . K, 
Análisis La resistencia del calentador de 2 kW convierte la energía eléctrica en 
calor a velocidad de 2 kW. La generación de calor por unidad de volumen del 
alambre es 

. E gen E gen 2000W _ 0318 X 109w/ 3 
egen = - - = -;¡¿ = 1T(0.002 m)2(0.5 m) - . m 

Valambre 7Tr o 

Entonces, a partir de la ecuación 2-71, se determina que la temperatura en el 
centro del alambre es 

egen,; (0.318 X 109 W/m3)(0.002 m? 
To = Ts + ~ = 105°C + 4 X (15 W/m . oC) = 126°C 

Discusión Nótese que la diferencia de temperatura entre el centro y la super­
ficie de l alambre es de 21°C. Asimismo, las un idades de la conductividad tér­
mica W/m . oC y W/m . K son equ ivalentes. 

Se han desarrollado estas relaciones por medio del procedimiento intuitivo 
del balance de energía. Sin embargo, fue posible haber obtenido las mismas 
relaciones planteando las ecuaciones diferenciales apropiadas y resolviéndo­
las, como se ilustra en los ejemplos 2-18 y 2-19. 

EJEMPLO 2-18 Variación de la temperatura en una resistencia 
de calentador 

Se usa una resistencia de alambre homogéneo y largo de rad io ro = 0.2 in y 
conductividad térmica k = 7.8 Btu/h . ft . °F para hervir agua a la presión at­
mosférica por el paso de corriente eléctrica, como se muestra en la figura 2-59, 
El calor se genera en el alambre de manera uniforme como resultado del calen­
tamiento por resistencia a una velocidad de égen = 2400 Btu/h . in3 . Si se mi­
de la temperatura de la superficie exterior del alambre y resulta ser Ts = 226°F, 
obtenga una relación para la distribución de temperatura y determine la tempe­
ratura de la línea central del alambre cuando se alcanzan las condic iones de 
operación estacionaria. 
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SOLUCiÓN Este problema de transferencia de calor es semejante al del ejem­
plo 2-17, excepto en que se necesita obtener una relación para la variación de 
la temperatura dentro del alambre con respecto a r. Las ecuaciones diferencia­
les son muy adecuadas para este fin. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, dado que no cambia 
con el tiempo. 2 La transferencia de calor es unidimensional , puesto que se tie­
ne simetría térmica con respecto a la línea central y no hay cambio en la direc­
ción axial. 3 La conductividad térmica es constante. 4 La generación de calor 
en el alambre es uniforme. 
Propiedades La conductividad térmica es k = 7.8 Btu/h . ft . 0F. 
Análisis La ecuación diferencial que rige la variación de la temperatura en el 
alambre es simplemente la ecuación 2-27, 

Ésta es una ecuación diferencial ordinaria lineal de segundo orden y, por tanto, 
su solución general contendrá dos constantes arbitrarias. La determinación de 
éstas requiere la especificación de dos condiciones de frontera, las cuales se 
pueden tomar como 

y 

dT(O) 
--= 0 

dr 

La primera condición de frontera simplemente expresa que la temperatura de la 
superficie exterior del alambre es de 226°F. La segunda es la condición de si­
metría en la línea central y se afirma que la temperatura máxima en el alambre 
ocurrirá en esa línea, por tanto, la pendiente de la temperatura en r = O debe 
ser cero (figura 2-60). Con esto se completa la formulación matemática del pro­
blema. 

Aun cuando no es obvio de inmediato, la ecuación diferencial está en una 
forma que se puede resolver por integración directa. Al multiplicar los dos 
miembros de la ecuación por r y reacomodar, se obtiene 

Si se integra con respecto a r da 

dT egen r 2 
r-= ---+ e 

dr k 2 1 
(al 

puesto que la generación de calor es constante y la integral de la derivada de 
una función es la propia función. Es decir, la integración elimina una derivada. 
En este punto resulta conveniente aplicar la segunda condición de frontera, da­
do que está relacionada con la primera derivada de la temperatura, al reempla­
zar todas las ocurrencias de r y de dTldr en la ecuación (a) por cero. Con esto 
se llega a 

dT(O) egen 
O x -;¡;:- = - 2k x O + el --t el = o 

. 101 
- CAPíTULO 2 . 

I 

T T(r) 

dT(O) = o 
dr 

o I ro r 

I 
I 

g I 

FIGURA 2-60 
Condición de simetría térmica en la 

línea central de un alambre en el cual 
el calor se genera de manera uniforme. 
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Capa de cerámica 

FIGURA 2-61 
Esquema pára el ejemplo 2-19. 

"­ , 
\ 

\ 
I 
J 

Por tanto, CI se cancela de la solución. Ahora se divide la ecuac ión (a) entre r 

para llevarla a una forma fáci lmente integrable, 

dT égen 
-=--r 
dr 2k 

Si seintegra una vez más con respecto a r da 

(b) 

Ahora se aplica la primera condición de frontera, reemplazando todas las ocu­
rrencias de r por ro y todas las de T por Ts' Se obtiene 

Al sustituir esta relación para C2 en la ecuación (b) y reacomodar da 

(e) 

que es la solución deseada para la distribución de temperatura en el alambre en 
función de r. La temperatura en la línea central (r = O) se obtiene al reemplazar 
r en la ecuación (e) por cero y sustituir las cantidades conocidas, 

T(O) = T + égen 
2 = 2260P + 2400 Btulh . in

3 
(12 in)(O 2' )2 = 2630F 

s 4k ro 4 X (7.8 Btu/h . ft . 0F) 1ft . 1ll 

Discusión La temperatura de la línea central será 3JOF por encima de la 
temperatura de la superficie exterior del alambre. Note que la expresión que 
acaba de darse para la temperatura de la línea central es idéntica a la ecuación 
2-71, la cua l se obtuvo utilizando un balance de energía en un volumen de con­
trol . 

EJEMPLO 2-19 Conducción de calor en un medio de dos capas 

Considere un alambre largo usado como resistencia de radio rl = 0.2 cm y con­
ductividad térmica kalambre = 15 W/m . oC en el cual el ca lor se genera de ma­
nera uniforme como resultado del calentamiento de la resistencia con una 
velocidad constante de égen = 50 W/cm3 (figura 2-61) . El alambre está recu­
bierto por una capa de 0.5 cm de espesor de cerámica cuya conductividad tér­
mica es k cerámica = 1.2 W/m . oC. Si se mide que la temperatura de la superficie 
exterior de la capa de cerámica es Ts = 35°C, determine las temperaturas en el 
centro del alambre yen la interfase del alambre y la capa de cerámica en con­
diciones estacionarias. 

SOLUCiÓN Se deben determinar las temperaturas de la superfic ie y de la in­
terfase de una resistencia de alambre cubierta con una capa de cerám ica. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, puesto que no cam­
bia con el tiempo . 2 La transferencia de calor es unidimensional, dado que es­
te problema de transferencia de calor en dos capas posee simetría con respecto 
a la línea central y no comprende cambios en la dirección axial , por tanto, T = 
T(r). 3 Las conductividades térmicas son constantes. 4 La generación de calor 
en el alambre es uniforme. 
Propiedades Se tiene k alambre = 15 W/m . oC Y kcerámica = 1.2 W/m . oC. 
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Análisis Si se denota la temperatura desconocida en la interfase por TI, el 
problema de transferencia de calor en el alambre se puede formular como 

con 

-- r--- +-0-=0 1 d (dTalambre) e"en 
r dr dr k 

TalambreCrl) = TI 

dTa1ambre(0) 
dr = O 

Este problema se resolvió en el ejemplo 2-18 y se determinó que su solución es 

_ egen 2 2 
Talambre(r) - TI + ¡¡z-- (r1 - r ) 

alambre 
(a) 

Si se observa que la capa de cerámica no involucra generación de calor y que 
se especifica su temperatura en la sl:Jperficie exterior, el problema 'de conduc­
ción de calor en esa capa se puede expresar como 

!f (r dTceránúca) = O 
dr dr 

con 

Tcerámica (r[) = TI 

Este problema se resolvió en el ejemplo 2-15 y se determinó que su solución es 

(b) 

Ya se ha utilizado la primera condición en la interfase al igualar a TI las tem­
peraturas en el alambre y en la capa de cerámica, donde r = r1' La temperatura 
TI en la interfase se determina a partir de la 'segunda condición en la interfase 
de que el flujo de calor en el alambre y en la capa de cerámica, en r = r1, 
deben ser iguales: 

, . T - T ( _ , dTalambre (rl) _ _ dTcerárllica (rl) egenr[ _ _ ! I 1) 
kalambre dr - kcerámica dr ~ 2 - kceránúca rl 

In (rzlrl) , 

Al despejar TI y sustituir los valores dados, se determina que la temperatura en 
la interfase es 

• 2 
egenrl r2 

TI =2k lnr+r, 
cerámica 1 

(50 X 106 W/m3)(0.002 m? 0,007 m 
= 2(1.2 W/m ' oC) In 0.002 m + 45° C = 149.4°C 

Si se conoce la temperatura en la interfase se obtiene la temperatura en la línea 
central Er = O) al sustituir las cantidades conocidas en la ecuación (a) , 

egenr? (50 X 106 W/m3)(0,002 m)2 
Talambre (O) = TI + ~ = 149.4°C + 4 X (15 WI , OC) = 152.7°C 

alambre m 

: . 103 
CAPiTULO 2 
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FIGURA 2-62
Variación de la conductividad térmica
de algunos sólidos con la temperatura.

Por tanto, la temperatura de la línea central será ligeramente mayor que la de
interfase.
Discusión En este ejemplo se demuestra cómo se pueden resolver los proble-
mas unidimensionales de conducción de calor en estado estacionario en medios
compuestos. También se podría resolver este problema mediante la determi-
nación del flujo de calor en la interfase al dividir el calor total generado en el
alambre entre el área superficial de éste y, a continuación, usando este valor
como la condición de frontera de flujo específico de calor, tanto para el alam-
bre como para la capa de cerámica. De esta manera, los dos problemas se de-
sacoplan y se pueden resolver por separado.

2-7 • CONDUCTIVIDAD TÉRMICA VARIABLE, k( T)
El lector recordará, por lo visto en el capítulo 1 que, en general, la conductivi-
dad térmica de un material varía con la temperatura (figura 2-62). Sin embar-
go, esta variación es moderada para muchos materiales en un rango de interés
práctico y se puede descartar. En esos casos se puede usar un valor promedio
para la conductividad térmica y considerarla constante, como se ha estado ha-
ciendo hasta ahora. Es común hacer lo mismo para otras propiedades que de-
penden de la temperatura, como la densidad y el calor específico.

Sin embargo, cuando la variación de la conductividad térmica con la tempe-
ratura, en un intervalo específico de temperaturas es grande, puede ser nece-
sario tomar en cuenta esta variación para minimizar el error. En general, al
tomar en cuenta la variación de la conductividad térmica con la temperatura
se complica el análisis. Pero cuando se trata de casos simples unidimensiona-
les, se puede obtener relaciones de transferencia de calor de manera directa.

Cuando se conoce la variación de la conductividad térmica con la tempera-
tura, k(T), se puede determinar el valor promedio de la conductividad térmica
en el rango de temperaturas entre TI y T2' a partir de

rT, k(T)dT
JTI

(2-75)

Esta relación se basa en el requisito de que la razón de la transferencia de ca-
lor a través de un medio con conductividad térmica promedio constante kprom

es igual a la razón de transferencia a través del mismo medio con conductivi-
dad variable k(T). Note que en el caso de conductividad térmica constante k(T)
= k, la ecuación 2-75 se reduce a ~rom = k, como era de esperarse.

Entonces se puede determinar la razón de la transferencia de calor en ope-
ración estacionaria a través de una pared plana, una capa cilíndrica o una ca-
pa esférica, para el caso de conductividad térmica variable, si se reemplaza la
conductividad térmica constante k de las ecuaciones 2-57, 2-59 Y 2-61 por
la expresión (o valor) de kprom de la 2-75:

. TI - T2 A fTI
Q pared plana = kprom A --L- = I k(T)dT

T,
(2-76)

(2-77)

(2-78)
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Con frecuencia se puede aproximar la variación en la conductividad térmica 
de un material con la temperatura, en el rango de interés, como una función 
lineal y expresada como 

k(T) = ko(l + f3T) (2-79) 

en donde f3 se denomina coeficiente de temperatura de la conductividad 
térmica. En este caso, el valor promedio de la conductividad térmica en el 
rango de temperaturas TI a T2 se puede determinar a partir de 

{T, koO + f3T)dT 
JT, (T2 + TI) 

kprom = T
2 

- TI = ko 1 + f3 --2- = k(Tprom) (2-80) 

Note que, en este caso, la conductividad térmica promedio es igual al valor de 
la conductividad térmica en la temperatura promedio. 

Se mencionó con anterioridad que, en una pared plana, la temperatura varía 
linealmente durante la conducción unidimensional de calor en estado esta­
cionario cuando la conductividad térmica es constante. Pero éste ya no es el 
caso cuando la conductividad térmica cambia con la temperatura, incluso 
linealmente, como se muestra en la figura 2-63. 

EJEMPLO 2-20 Variación de la temperatura en una pared 
con k(T} 

Considere una pared plana de espesor L cuya conductividad térmica varía li­
nealmente en un intervalo especificado de temperaturas como k(T} = kaO + 
f3T}, donde ka Y f3 son constantes. La superficie de la pared en x = O se man­
tiene a una temperatura constante TI, en tanto que la superficie en x = L se 
mantiene a T2 , como se muestra en la figura 2-64. Si se supone una transferen­
cia de calor unidimensional en estado estacionario, obtenga una relación para 
a) la razón de la transferencia de calrravés de la pared y b) la distribución 
de temperatura T(x) en ésta. / 

SOLUCiÓN Una placa con conductividad variable está sl:Jjeta a temperaturas 
específicas en ambos lados. Deben determinarse la variación de la temperatura 
y la razón de la transferencia de calor. 
Suposiciones 1 Se supone que la transferencia de calor es estacionaria y uni­
dimensional. 2 La conductividad térmica varía linealmente. 3 No hay genera­
ción de calor. 
Propiedades Se sabe que la conductividad térmica es k(T} = kaO + f3Tl. 
Análisis a) Se puede determinar la razón de la transferencia de calor a través 
de la pared a partir de 

. TI - T2 
Q =~romA-L-

donde A es el área de conducción de calor de la pared y 

( 
T2 + TI) kprom = k(Tprom) = ko 1 + f3 --2-

es la conductividad térmica promedio (ecuación 2-80). 

b) Con el fin de determinar la distribución de temperatura en la pared, se inicia 
con la ley de Fourier de la conducción del calor, expresada como 

Q = -k(T) A dT 
dx 

~105~~~}E 
CAPíTULO 2 

Tl ._--..,..--....... ..,... ... 
Pared plana 

k(1) = ko(l + /31) 

o~------~--. 
L x 

FIGURA 2-63 
Variación de la temperatura en una 
pared plana durante la conducción 
unidimensional de calor en estado 

estacionario, para los casos 
de conductividad térmica 

constante y variable. 

( k(1) = koCl + /31) 

Pared 
plana 

o +----+L-... x 

FIGURA 2-64 
Esquema para el ejemplo 2-20. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

TI = 600 K 

( k(T) = ko{l + f3T) 

Placa 
de bronce 

FIGURA 2-65 
Esquema para el ejemplo 2-21. 

donde la razón de la transferencia de ca lor por conducción Ó y el área A son 
constantes. Al separar variables e integrando desde x = O, en donde nO) = TI, 
hasta cualquier x, en donde nx) = T, se obtiene 

(X Qdx = -A (T k(T)dT 
Jo JT, 

Al sustitu ir k( T) = kon + f3T) y llevar a cabo las integraciones, se obt iene 

Qx = -Ako[(T - TI) + f3(T 2 - Tr)l2] 

Si se sustituye la expresión para Ó del inciso a y se reacomoda, da 

T2 + 1 T + 2kprom:! (T - T ) - T2 - 1 T = O 
f3 f3ko L I 2 I f3 I 

la cua l es una ecuación cuadrática en la temperatura desconocida T. Usando la 
fórmula cuadrática, se determina que la distribución de temperatura nx) en la 
pared) es 

1 ~l 2~romx 2 T(x) = - -:t - - -- - (T - T) + T2 + - T 
f3 f32 f3 ko L I 2 l f3 I 

Discusión El signo apropiado del término con la raíz cuadrada (+0 -) se de­
termina con base en el requisito de que la temperatura en cualquier punto den­
tro del medio debe permanecer entre TI y T2 . Este resultado explica por qué la 
distribución de temperatura en una pared plana ya no es una recta cuando la 
conduct ividad térmica varía con la temperatura. 

EJEMPLO 2-21 Conducción de calor a través de una pared 
con k( T) 

Considere una placa de bronce de 2 m de alto y 0.7 m de ancho cuyo espesor 
es de 0 .1 m. Uno de los lados de la placa se mantiene a una temperatura cons­
tante de 600 K, en tanto que otro se mantiene a 400 K, como se muestra en 
la figura 2-65. Se puede supon r que la conductividad térmica de la placa de 
bronce varía linealmente en ese r go de temperaturas como k(T) = kon + 
(3T), en donde ko = 38 W/m . K y (3 = 9 .21 X 10- 4 K- l . Si se descartan los 
efectos de los bordes y se supone transferencia un idimensional de calor en es­
tado estacionario, determine la razón de la conducción de calor a través de la 
placa. 

SOlUCION Una placa con conductividad variable está sujeta a temperaturas 
específicas en ambos lados . Debe determinar la razón de la transferencia de 
calor. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estable y unidimensional. 2 La 
conductividad térmica varía linealmente. 3 No hay generación de calor. 

Propiedades Se da que la conductividad térmica es k(T) = kon + (3Tl. 
Análisis En este caso, la conductividad térmica promedio del medio es sim­
plemente el valor a la temperatura promedio y se determina a partir de 

~rom = k(Tprom) = ko( 1 + f3 T
2 

; TI) 

[ 
(600 + 400) K] 

= (38 W/m . K) 1 + (9.21 X 10- 4 K- l) 2 

= 55.5 W/m· K 

http://gratislibrospdf.com/



Entonces se puede determinar la razón de la conducción de calor a través de la 
placa a partir de la ecuación 2-76, como 

, TI - T2 
Q =~romA-L-

(600 - 400)K 
= (55.5 W/m· K)(2 m X 0.7 m) 0.1 m = 155400 W 

Discusión Se habría obtenido el mismo resultado si se hubiera sustituido la 
relación de k(T) en la segunda parte de la ecuación 2-76 y realizado la inte­
gración indicada. 

TEMA DE INTERÉS ESPECIAL 

Un breve repaso de las ecuaciones diferenciales* 

Como se mencionó en el capítulo 1, la descripción de la mayor parte de los 
problemas científicos comprende relaciones en las que se tienen cambios 
en algunas variables clave con respecto a otras, Por lo común, entre más 
pequeño es el incremento elegido en las variables que cambian, más gene­
ral y exacta es la descripción. En el caso límite de cambios infinitesimales 
o diferenciales en las variables, se obtienen ecuaciones diferenciales, las 
cuales proporcionan formulaciones matemáticas precisas para los princi­
pios y leyes físicos al representar las razones de cambio como derivadas, 
Por lo tanto, se usan ecuaciones diferenciales-para investigar una amplia 
variedad de problemas en la ciencia y la ingeniería, incluyendo la transfe­
rencia de calor, 

Las ecuaciones diferenciales surgen cuando se aplican las leyes y princi­
pios físicos a un problema considerando cambios infinitesimales en las va­
riables de interés, Por lo tanto, la obtención de la ecuación diferencial 
reguladora para un problema específico requiere un conocimiento adecua­
do de la naturaleza de dicho problema, de las variables que intervienen, de 
las hipótesis simplificadoras apropiadas y de las leyes y principios físicos 
aplicables que intervienen, así como un análisis cuidadoso. 

En general, una ecuación puede comprendev!una o más variables. Como 
el nombre lo implica, una variable es u~tidad que puede tomar varios 
valores durante un estudio. Una cantidad cuyo valor está fijo durante un es­
tudio se llama constante. Las constantes suelen denotarse por las primeras 
letras del alfabeto, como a, b, c y d, en tanto que las variables por lo común 
se denotan por las últimas, como t, x, y y z. Una variable cuyo valor se pue­
de cambiar de manera arbitraria se llama variable independiente (o argu­
mento). Una variable cuyo valor depende del valor de otras variables y, por 
tanto, no puede variar de manera independiente se llama variable depen­
diente (o función). 

Una variable dependiente y que depende de una variable x suele denotar­
se, por claridad, como y(x). Sin embargo, esta notación se vuelve muy in­
conveniente e incómoda cuando y se repite varias veces en una expresión, 
En esos casos, resulta conveniente denotar y(x) simplemente como y, cuan­
do es evidente que y es función de x. Esta abreviatura en la notación mejo-

* Esta sección se puede pasar por alto, si se desea, sin pérdida de continuidad. 

~~2:)P~'~~:-=-:-~1107 .'-_., ,. 
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y

y(x + L'.x)

y(x)
1__________ __.J

'-v-'I
1 L'.x 1
1 1
1 1
1 1

Recta tangente: :

x x+L'.x x

FIGURA 2-66
La derivada de una función en un
punto representa la pendiente de la
recta tangente de la función en ese
punto.

FIGURA 2-67
Representación gráfica de la derivada
parcial az/ax.

ra el aspecto y legibilidad de las ecuaciones. El valor de y en un número fi-
jo a se denota por y(a).

La derivada de una función y(x) en un punto es equivalente a la pendien-
te de la recta tangente a la gráfica de la función en ese punto y se define co-
mo (figura 2-66)

dy(x) dy
y'(x) = -- = lím -dx fue ...• o dx

, y(x + dx) - y(x)
hm

fue ...• o dx (2-81)

Aquí Llx representa un cambio (pequeño) en la variable independiente x y
se llama incremento de x. El cambio correspondiente en la función y se lla-
ma incremento de y y se denota por ~y. Por lo tanto, la derivada de una
función se puede concebir como la razón del incremento ~y de la función
con respecto al incremento Llx de la variable independiente, para un Llx
muy pequeño. Note que ~y y, por tanto, y'(x) será cero si la función y no
cambia con x.

La mayor parte de los problemas que se encuentran en la práctica com-
prenden cantidades que cambian con el tiempo t y sus primeras derivadas
con respecto al tiempo representan la velocidad de cambio de esas cantida-
des con el tiempo. Por ejemplo, si N(t) denota la población de una colonia
de bacterias en el instante t, entonces la primera derivada N' = dN/dt repre-
senta la velocidad de cambio de la población, lo cual es la cantidad de au-
mento o disminución de la población por unidad de tiempo.

La derivada de la primera derivada de una función y se llama segun-
da derivada de y y se denota por y" o d2y/dx2. En general, la derivada de la
(n - l)-ésima derivada de y se llama n-ésima derivada de y y se denota por
y(Il) o d=yldx". En este caso, n es un entero positivo y se llama orden de la
derivada. El orden n no debe confundirse con el grado de una derivada. Por
ejemplo, yl/l es la derivada de tercer orden de y, pero (y')3 es el tercer grado
de la primera derivada de y. Note que la primera derivada de una función
representa la pendiente o la razón de cambio de la función con la variable
independiente, y la segunda derivada representa la razón de cambio de la
pendiente de la función con la variable independiente.

Cuando una función y depende de dos o más variables independientes,
como x y t, a veces se tiene interés en examinar la dependencia de la fun-
ción sólo con respecto a una de las variables. Esto se hace al tomar la deri-
vada de la función con respecto a esa variable, manteniendo constantes las
otras variables. Esas derivadas se llaman ~~~1~dasparciales. Las prime-
ras derivadas parciales de la función y(x, t~l respecto a x y a t se definen
como (figura 2-67)

ay
lím

y(x + dx, t) - y(x, t)
(2-82)ax fue ...• o dx

ay
lím

y(x, t + ilt) - y(x, t)
(2-83)at at ...•o ilt

Note que al hallar ay/ax, se trata a t como una constante y se deriva y con
respecto a x. Del mismo modo, al hallar ay/at, se trata a x como constante
y se deriva y con respecto a t.

La integración se puede concebir como el proceso inverso a la deriva-
ción. Es común usar la integración en la resolución de ecuaciones diferen-
ciales ya que, en esencia, resolver una ecuación diferencial es un proceso
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de eliminación de las derivadas de la ecuación. La derivación es el proce­
so de hallar y' (x) cuando se da una función y(x), en tanto que la integración 
es el proceso de hallar la función y(x) cuando se da su derivada y' (x). La in­
tegral de esta derivada se expresa como 

f y'(x)dx = f dy = y(x) + e (2-84) 

ya que y' (x)dx = dy y la integral de la diferencial de una función es la pro­
pia función (más una constante, por supuesto). En la ecuación 2-84, x es la 
variable de integración y e es una constante arbitraria llamada constante 
de integración. 

La derivada de y(x) + e es y'(x), sin importar cuál sea el valor de la 
constante C. Por lo tanto, dos funciones que difieren en una constante tie­
nen la misma derivada, y siempre se suma una constante e durante la inte­
gración con el fin de recuperar esta constante que se pierde durante la 
derivación. La integral de la ecuación 2-84 se llama integral indefinida, ya 
que el valor de la constante arbitraria e está indefinido. El procedimiento 
descrito se puede extender hacia derivadas de orden superior (figura 2-68). 
Por ejemplo, 

f y"(x)dx = y' (x) + e (2-85) 

Esto se puede probar definiendo una nueva variable u(x) = y'(x), deriván­
dola para obtener u' (x) = y"(x) y, a continuación, aplicando la ecuación 
2-84. Por consiguiente, el orden de una derivada disminuye en uno cada 
vez que se integra. 

Clasificación de las ecuaciones diferenciales 
Una ecuación diferencial que contiene sólo derivadas ordinarias se llama 
ecuación diferencial ordinaria y una que contenga derivadas parciales se 
llama ecuación diferencial parcial. Entonces se infiere que los problemas 
relacionados con una sola variable independiente conducen a ecuaciones 
diferenciales ordinarias y los que comprenden dos o más variables indepen­
dientes conducen a ecuaciones diferenciales parciales. Una ecuación dife­
rencial puede contener varias derivadas de diversos órdenes de una función 
desconocida. El orden de la derivada más alta en una ecuación diferencial 
es el orden de la propia ecuación. Por ejemplo, el orden de y'" + (y")4 = 7x? 
es 3, puesto que no contiene derivadas de cuarto orden o superiores. 

El lector recordará, por lo visto en álgebra, que la ecuación 3x - 5 = O 
es mucho más fácil de resolver que la ecuación x4 + 3x - 5 = O, debido a 
que la primera ecuación es lineal en tanto que la segunda no lo es. Esto 
también es cierto para las ecuaciones diferenciales. Por lo tanto, antes de 
empezar a resolver una ecuación diferencial por lo común se verifica la 
linealidad. Se dice que una ecuación diferencial es lineal si la variable 
dependiente y todas sus derivadas son de primer grado y sus coeficientes 
dependen sólo de la variable independiente. En otras palabras, una ecua­
ción diferencial es lineal si se puede escribir en una forma que no conten­
ga: 1) potencias de la variable dependiente o de sus derivadas, como y3 o 
(y'f, 2) productos de la variable dependiente o de sus derivadas, como yy ' 
o y'y"', y 3) otras funciones no lineales de la variable dependiente, como 
sen y o eY. Si se cumple alguna de estas condiciones, es no lineal (figura 
2-69). 

~.:,~ ":,_ -.. _' -' , .1 09 
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fdy=y + C 

f y' dx = y + C 

f y" dx = y' + C 

f y"' dx= y" +C 

f yen) dx = yen - 1) + C 

FIGURA 2-68 
Algunas integrales indefinidas que 

comprenden derivadas. 

a) Una ecuación no lineal: 

3(y'? - 4yy' + e2xy = 6x2 

b) Una ecuación lineal: 

3x2y" - 4xy' + e2xy = 6x2 

FIGURA 2-69 
Una ecuación diferencial que es a) no 

lineal y b) lineal. Al comprobar la 
linealidad, se examina sólo la variable 

dependiente. 
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a) Con coeficientes constantes: 

Constante 

b) Con coeficientes variables: 

Variable 

FIGURA 2-70 
Una ecuación diferencial con 
a) coeficientes constantes y 
b) coeficientes variables. 

a) Una ecuación algebraica: 

y2-7y- IO=O 

Solución: y = 2 Y Y = 5 

b) Una ecuación diferencial: 

y' - 7y = O 

Solución: y = e7x 

FIGURA 2-71 
A diferencia de las ecuaciones 
algebraicas las soluciones de las 
ecuaciones diferenciales son 
típicamente funciones en lugar de 
valores discretos. 

Sin embargo,. una ecuación diferencial lineal puede contener: 1) poten­
cias o funciones no lineales de la variable independiente, tales como X2 o 
cos x, y 2) productos de la variable dependiente (o sus derivadas) y funcio­
nes de la variable independiente, como X3y ' , x2y o e-2xy". Una ecuación di­
ferencial de orden n se puede expresar en la forma más general como 

yen) + ft(x)y(1l - 1) + ... + fn_I(X)y' + !,,(x)y = R(x) (2-86) 

Una ecuación diferencial que no se puede poner en esta forma es no lineal. 
También se dice que una ecuación diferencial lineal en y es homogénea, si 
R(x) = O. De lo contrario, es no homogénea. Es decir, cada término en una 
ecuación lineal homogénea contiene la variable dependiente o una de sus 
derivadas, después de que se eliminan los factores comunes de ella. El tér­
mino R(x) se conoce como término no homogéneo. 

Las ecuaciones diferenciales también se clasifican por la naturaleza de 
los coeficientes de la variable dependiente y sus derivadas. Se dice que una 
ecuación diferencial tiene coeficientes constantes si los coeficientes de 
todos los términos que contienen la variable dependiente o sus derivadas 
son constantes. Si, después de eliminar cualesquiera factores comunes, 
cualquiera de los términos con la variable dependiente o sus derivadas tiene 
a la variable independiente como coeficiente, se dice que esa ecuación 
tiene coeficientes variables (figura 2-70). Las ecuaciones diferenciales con 
coeficientes constantes suelen ser mucho más fáciles de resolver que aque­
llas con coeficientes variables. 

Soluciones de las ecuaciones diferenciales 
Resolver una ecuación diferencial puede ser tan fácil como realizar una o 
más integraciones; pero ecuaciones diferenciales tan simples suelen ser la 
excepción más bien que la regla. No existe un método único general de re­
solución aplicable a todas las ecuaciones diferenciales. Se tienen distintas 
técnicas de solución, siendo aplicable cada una de ellas a clases diferentes 
de ecuaciones diferenciales. A veces la solución de una ecuación diferen­
cial requiere el uso de dos o más técnicas así como ingenio y dominio de 
los métodos de resolución. Algunas ecuaciones diferenciales sólo se 
pueden resolver aplicando algunos trucos ingeniosos. Algunas no se pue­
den resolver analíticamente en lo absoluto. 

En álgebra suelen buscarse valores discretos que satisfagan una ecuación 
algebraica, como X2 - 7x - 10 = O. No obstante, al tratar con las ecua­
ciones diferenciales se buscan funciones que satisfagan la ecuación en 
un intervalo específico. Por ejemplo, la ecuación algebraica X2 - 7x - 10 
= O es satisfecha sólo por dos números: 2 y 5. Pero la ecuación diferen.ci~ 
y' - 7y = O es satisfecha por la función e7x para cualquier valo~x 
(figura 2-71). 

Considere la ecuación algebraica x3 - 6x2 + llx - 6 = O. Es obvio que 
x = 1 satisface esta ecuación y, por tanto, es una solución. Sin embargo, no 
es la única solución de esta ecuación. Se puede demostrar con facilidad, por 
sustitución directa, que x = 2 Y x = 3 también satisfacen esta ecuación y, 
por consiguiente, también son soluciones. Pero no existen otras soluciones 
para esta ecuación. Por lo tanto, se dice que el conjunto 1, 2 Y 3 forma la 
solución completa para esta ecuación algebraica. 

La misma línea de razonamiento se aplica a las ecuaciones diferenciales. 
Por lo común las ecuaciones diferenciales tienen soluciones múltiples que 
contienen por lo menos una constante arbitraria. Cualquier función que sa-
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tisfaga la ecuación diferencial en un intervalo se llama solución de esa 
ecuación en ese intervalo. Una solución que contiene una o más constantes 
arbitrarias representa una familia de funciones que satisfacen la ecuación 
diferencial y se llama solución general de esa ecuación. No es de sorpren­
der que una ecuación diferencial pueda tener más de una solución general. 
Se suele decir que una solución general es la solución general o la solu­
ción completa si todas las soluciones de la ecuación se pueden obtener a 
partir de ella como un caso especial. Una solución que se puede obtener 
a partir de una solución general, al asignar valores particulares a las cons­
tantes arbitrarias, se llama solución específica. 

Función:f= 3e- 2< 

Ecuación diferencial: y" - 4y = O 

Derivadas de f: 
f' = -6e- 2< 

f" = 12e- 2, 

Sustituyendo en y" - 4y = O: 

f"-4f:b0 

12e- 2< - 4 X 3e - 2x :b O 

0 = 0 
El lector recordará, por lo que estudió en álgebra, que un número es una 

solución de una ecuación algebraica si satisface esa ecuación. Por ejemplo, 
2 es una solución de la ecuación x3 - 8 = O porque la sustitución de la x 
por 2 hace que sea idéntica a cero. Del mismo modo, una función es una 
solución de una ecuación diferencial si aquélla satisface a ésta. En otras 
palabras, una función solución conduce a una identidad cuando se sustituye 
en la ecuación diferencial. Por ejemplo, se puede demostrar por sustitución 
directa que la función 3e-2x es una solución de y" - 4y = O (figura 2-72). 

Por lo tanto, la función 3e- 2< es una 
solución de la ecuación diferencial 
y" - 4y = O, 

FIGURA 2-72 
Verificación de que una función dada 

es una solución de una ecuación 
diferencial. 

RESUMEN 

En este capítulo se ha estudiado la ecuación de la conducción 
de calor y sus soluciones, Se dice que la conducción de calor 
en un medio es estacionaria (o estable) cuando la temperatura 
no varía con el tiempo y no estacionaria o transitoria cuando 
sí se tiene esta variación, Se dice que la conducción de calor en 
un medio es unidimensional cuando la conducción es significa­
tiva sólo en una dimensión y despreciable en las otras dos di­
mensiones, Se dice que es bidimensional cuando la conducción 
en la tercera dimensión es despreciable y tridimensional cuan­
do la conducción en todas las dimensiones es significativa, En 
el análisis de la transferencia de calor, la conversión de la ener­
gía eléctrica, química o nuclear en energía calorífica (o térmi­
ca) se caracteriza como generación de calor. 

Se puede obtener la ecuación de la conducción de calor al 
realizar un balance de energía sobre un elemento diferencial de 
volumen. La ecuación unidimensional de conducción de calor 
en los sistemas de coordenadas rectangulares, cilíndricas y es­
féricas, para el caso de conductividades térmicas constantes se 
expresa como 

donde la propiedad a = k/ pc es la difusividad térmica del ma­
terial. 

La solución de un problema de conducción de calor depende 
de las condiciones en las superficies, y las expresiones mate­
máticas para las condiciones térmicas en las fronteras se lla­
man condiciones de frontera, La solución de los problemas de 

conducción transitoria de calor también depende de la condi­
ción del medio al iniciarse el proceso de conducción, Esa con­
dición, que suele especificarse en el instante t = O, se llama 
condición inicial, la cual es una expresión matemática para la 
distribución de temperatura en el medio, inicialmente, La des­
cripción matemática completa de un problema de conducción 
de calor requiere la especificación de dos condiciones de fron­
tera para cada dimensión a lo largo de la cual la conducción es 
significativa, y una condición inicial cuando el problema es 
transitorio, Las condiciones de frontera más comunes son las 
de temperatura específica,flujo especificado de calor, convec­
ción y radiación. En general, una superficie de frontera puede 
comprender flujo especificado de calor, convección y radiación 
al mismo tiempo, 

Para la transferencia unidimensional de calor en estado esta­
cionario a través de una placa de espesor L, los diversos tipos 
de condiciones de frontera en las superficies en x = O Y x = L 
se pueden expresar como 

Temperatura específica: 

T(O) = TI y T(Lry 

donde TI y T2 son las temperaturas especificadas en las super­
ficies en x = O Y x = L 

Flujo específico de calor: 

dT(O) . 
-k -;¡;- = qo y 

dT(L) . 
-k-;¡;- = qL 

donde 40 y 4 L son los flujos específicos de calor en las superfi­
cies en x = O Y x = L 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Aislamiento o simetría térmica: 

Convección: 

dT(O) 
--=0 

dx 
y 

dT(O) 
-k -;¡;- = hl[Too l - T(O)] y 

dT(L) 
- - = 0 

dx 

donde h l Y h2 son los coeficientes de transferencia de calor por 
convección y Too l y Too2 son las temperaturas en los medios cir­
cundantes en los dos lados de la placa. 

Radiación: 

dT(O) _ 4 4 
-k -;¡;- - sl<T[T alred, I - T(O) ] y 

dT(L) _ 4 4 
- k -;¡;- - s 2<T[T(L) - T a!red. 2] 

donde SI Y S2 son las emisividades de las superficies frontera, <T 
= 5.67 X 10- 8 W/m2 • K4 es la constante de Stefan-Boltzmann 
y T alred,1 Y T alred,2 son las temperaturas promedio en las superfi­
cies que rodean los dos lados de la placa. En los cálculos sobre 
radiación, las temperaturas deben estar en K o R. 

Interfase de dos cuerpos A y B en contacto perfecto en 
x = Xo: 

y 

donde kA Y kB son las conductividades térmicas de las capas A 
yB. 

La generación de calor suele expresarse por unidad de volu­
men del medio y se denota por egen, cuya unidad es W 1m 3• En 
condiciones estacionarias, la temperatura superficial Ts de una pa­
red plana de espesor 2L, un cilindro de radio exterior ro y una 
esfera de radio ro, en los cuales el calor se genera a una veloci­
dad constante de egen por unidad de volumen en un medio cir­
cundante a una temperatura Too, se puede expresar como 
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donde h es "el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción. La elevación máxima de temperatura entre la superficie y 
la sección media de un medio se expresa por 

Cuando se conoce la variación de la conductividad térmica 
con la temperatura, k(T) , se puede determinar el valor promedio 
de la conductividad térmica en el rango de temperaturas entre TI 
y T2 a partir de 

Entonces la razón de la transferencia de calor a través de una pa­
red plana en régimen estacionario, una capa cilíndrica o una ca­
pa esférica se puede expresar como 

. TI - T2 A fT I 

Q pnred plana = k prorrA - -L- = L k(T)dT 
T, 

A menudo la variación de la conductividad térmica de un mate­
rial con la temperatura se puede considerar una función lineal y 
expresarse como 

k(T) = koCl + f3T) 

donde f3 se llama coeficiente de temperatura de la conductivi­
dad térmica. 

2. S. S. Kutateladze. Fundamentals of Heat Transfer, Nueva 
York: Academic Press, 1963. 
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PROBLEMAS* 

Introducción 

2-1C ¿La transferencia de calor es una cantidad escalar o 
vectorial? Explique. Dé respuesta a la misma pregunta para la 
temperatura. 

2-2C ¿En qué difiere la transferencia transitoria de calor de 
la estacionaria? ¿En qué difiere la transferencia unidimensional 
de calor de la bidimensional? 

2-3C Considere una bebida enlatada fría que se deja sobre la 
mesa de un comedor. ¿Consideraría la transferencia de calor 
hacia la bebida como unidimensional, bidimensional o tridi­
mensional? ¿La transferencia de calor sería estaCionaria o tran­
sitoria? También, ¿cuál sería el sistema de coordenadas que 
usaría para analizar este problema y en dónde colocaría el ori­
gen? Explique. 

2-4C Considere una papa que se está horneando. ¿Describi­
ría la transferencia de calor hacia la papa como unidimensio­
nal, bidimensional o tridimensional? ¿La transferencia de calor 
sería estacionaria o transitoria? También, ¿cuál sería el sistema 
de coordenadas que usaría para resolver este problema y en 
dónde colocaría el origen? Explique. 

2-5C Considere un huevo que se cuece en agua hirviendo 
en una cacerola. ¿Describiría la transferencia de calor hacia 
el huevo como unidimensional, bidimensional o tridimensio­
nal? ¿La transferencia de calor sería estacionaria o transitoria? 
También, ¿cuál sería el sistema de coordenadas que usaría pa­
ra resolver este problema y en dónde colocaría el origen? Ex­
plique. 

2-6C Considere una salchicha que se cuece en agua hirvien­
do en una cacerola. ¿Describiría la transferencia de calor hacia 
la salchicha como unidimensional, bidimensional o tridimen­
sional? ¿La transferencia de calor sería estacionaria o transito­
ria? También, ¿cuál sería el sistema de coordenadas que usaría 
para resolver este problema y en dónde colocaría el origen? 
Explique. 

Agua hirviendo 

6hiCha~ 

FIGURA P2-6C 

* Los problemas designados por una "e" son preguntas de concepto 
y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. Los designados 
por una "1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI pueden 
ignorarlos. Los problemas con un icono de eD-EES, (lJ , se 
resuelven usando el EES, y las soluciones completas, junto con 
estudios paramétricos, se incluyen en el eD que acompaña a este 
texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, (lJ , son 
de naturaleza detallada y se pretende que se resuelvan con una 
computadora, de preferencia usando el software de EES que 
acompaña a este texto. 

CAPíTULO 2 

2-7C Piense en el proceso de cocción de un trozo de carne de 
res en un horno. ¿Consideraría éste como un problema de régi­
men estacionario o transitorio de transferencia de calor? Tam­
bién, ¿consideraría que este problema es unidimensional, 
bidimensional o tridimensional? Explique. 

2-8C Considere la pérdida de calor de un tanque cilíndrico de 
200 L de agua caliente. ¿Describiría éste como un problema 
de régimen estacionario o transitorio de transferencia de calor? 
También, ¿consideraría que este problema es unidimensional, 
bidimensional o tridimensional? Explique. 

2-9C ¿El vector de flujo de calor en un punto P de una su­
perficie isotérmica de un medio tiene que ser perpendicular a la 
superficie en ese punto? Explique. 

2-10C Desde el punto de vista de la transferencia de calor, 
¿cuál es la diferencia entre los materiales isotrópicos y los 
anisotrópicos? 

2-11C ¿Qué es generación de calor en un sólido? Dé ejem­
plos. 

2-12C La generación de calor también se conoce como gene­
ración de energía o como generación de energía térmica. ¿Qué 
piensa de estas frases? 

2-13C Con el fin de determinar el tamaño del elemento de 
calentamiento de un horno nuevo, se desea determinar la razón 
de la pérdida de calor a través de las paredes, la puerta y las 
secciones superior e inferior de éste. En su análisis, ¿conside­
raría éste como un problema de transferencia estacionaria o 
transitoria de calor? Asimismo, ¿consideraría que la transfe­
rencia de calor es unidimensional o multidimensional? Ex­
plique. 

2-141 La resistencia de alambre de una plancha de 100 W 
tiene 15 in de largo y un diámetro de D = 0.08 in. Determine 
la velocidad de la generación de calor en el alambre por unidad 
de volumen, en Btu/h . ft3 y el flujo de calor en la superficie ex­
terior de dicho alambre, en Btu/h . ft2, como resultado de esta 
generación de calor. 

FIGURA P2-141 

2-151 '-'-'-> Vuelva a considerar el problema 2~do 
el software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica del flujo de calor en la superficie en función del 
diámetro del alambre, conforme este diámetro varía de 0.02 
hasta 0.20 in. Discuta los resultados. 

2-16 En los medidores de flujo de calor se usa un dispositivo 
muy sensible, conocido como termopila, que sirve para medir 
la diferencia de temperatura de uno a otro lado de una película 
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delgada conductora del calor, hecha de kaptón (k = 0.345 W/m 
. K). Si la termopila puede detectar diferencias de temperatura 
de 0.1 oC o más y el espesor de la película es de 2 mm, ¿cuál es 
el flujo mínimo de calor que puede detectar este medidor? 
Respuesta: 12.3 W/m2 . 

2-17 En un reactor nuclear se genera calor uniformemente en 
las barras cilíndricas de uranio de 5 cm de diámetro a razón de 
7 X 107 W/m3. Si la longitud de las barras es de 1 m, determine 
la velocidad de la generación de calor en cada una de esas ba-
rras. Respu.esta: 137 kW 

2-18 En un estanque solar, la absorción de la energía solar se 
puede considerar como generación de calor y se puede aproxi­
mar por egen = eae- bx, donde ea es la velocidad de absorción de 
calor en la superficie superior por unidad de volumen y b es una 
constante. Obtenga una relación para la velocidad total de gene­
ración de calor en una capa de agua de área superficial A y es­
pesor L, en la parte superior del estanque. 

o 

Haz 
de radiación Energía 
que se está solar 

absorbiendo 

1 
1 j -------------1----- - ---
: Estanque 
1 solar 
1 
1 
1 I ___ ~~ ... 

FIGURA P2-18 

2-19 Considere una placa grande de acero inoxidable con es­
pesor de 3 cm en la cual se genera calor de manera uniforme a 
razón de 5 X 106 W 1m3. Suponiendo que la placa está perdiendo 
calor por ambos lados, determine el flujo de calor en la superfi­
cie de ella durante una operación estacionaria. 

Respuesta: 75 kW/m 2 

Ecuación de la conducción del calor 

2-20 Escriba la ecuación unidimensional de conducción del 
calor en régimen transitorio para una pared plana, con conduc­
tividad térmica constante y generación de calor, en su forma 
más simple, e indique qué representa cada una de las variables. 

2-21 Escriba la ecuación unidimensional de conducción del 
calor en régimen transitorio para un cilindro largo, con conduc­
tividad térmica constante y generación de calor, e indique qué 
representa cada una de las variables. 

2-22 Partiendo de un balance de energía sobre un elemento 
rectangular de volumen, deduzca la ecuación unidimensional de 
conducción de calor en régimen transitorio para una pared 
plana, con conductividad térmica constante y sin generación de 
calor. 

2-23 Partiendo de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen con forma de casco cilíndrico, deduzca la ecuación 
unidimensional de conducción de calor en estado estacionario 
para un cilindro largo, con conductividad térmica constante, en 
el cual se genera calor con una velocidad egen. 

FIGURA P2-23 

2-24 Partiendo de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen con forma de capa esférica, deduzca la ecuación uni­
dimensional de conducción de calor en régimen transitorio para 
una esfera con conductividad térmica constante y sin gene­
ración de calor. 

R r 

FIGURA P2-24 

2-25 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con­
ducción de calor en su forma más simple como 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sional o tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va­

riable? 

2-26 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con­
ducción de calor en su forma más simple como 

1 d ( dT) . r dr rk dr + egen = O 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unid;¿;'nie ional, bidimen­

sional o tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el me lO? 
d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va­

riable? 
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2-27 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con­
ducción de calor en su forma más simple como 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sionalo tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 

z 
FIGURA P2-31 

d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va- 2-32 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con-
riable? ducción de calor en su forma más simple como 

2-28 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con-
ducción de calor en su forma más simple como 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sionalo tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va-

riable? 

2-29 Partiendo de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen, deduzca la ecuación bidimensional de conducción de 
calor en régimen transitorio, en coordenadas rectangulares, para 
T(x, y, z), para el caso de conductividad térmica constante y sin 
generación de calor. 

2-30 Partiendo de un balance de energía sobre.un elemento de 
volumen con forma de anillo, deduzca la ecuación bidimen­
sional de conducción de calor en estado estacionario, en coor­
denadas cilíndricas para T(r, z), para el caso de conductividad 
térmica constante y sin generación de calor. 

FIGURA P2-30 

2-31 Partiendo de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen con forma de disco, deduzca la ecuación unidimen­
sional de conducción de calor en régimen transitorio, para T(z, 
t) , en un cilindro de diámetro D con una superficie lateral ais­
lada, para el caso de conductividad térmica constante y con ge­
neración de calor. 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sional o tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va­

riable? 

2-33 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con­
ducción de calor en su forma más simple como 

1 a ( aT) a (aT) . r ar kr ar + az k az + egen = o 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sional o tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va­

riable? 

2-34 Considere un medio en el cual se da la ecuación de con­
ducción de calor en su forma más simple como 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sional o tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
d) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va­

riable? 

Condiciones de frontera e iniciales; 
Formulación de problemas de conducción de calor 

2-35C ¿Qué es una condición de frontera? ¿Cuántas condi­
ciones de frontera se necesita especificar 7 un problema bidi­
mensional de transferencia de calor? I 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

2-36C ¿Qué es una condición inicial? ¿Cuántas condiciones 
iniciales se necesita especificar para un problema bidimensional 
de conducción de calor? 

2-37C ¿Qué es condición de frontera de simetría térmica? 
¿Cómo se expresa matemáticamente? 

2-38C ¿Cómo se expresa matemáticamente la condición de 
frontera sobre una superficie aislada? 

2-39C Se afirma que el perfil de temperaturas en un medio 
debe ser perpendicular a una superficie aislada. ¿Es ésta una 
afirmación válida? Explique. 

2-40C ¿Por qué se trata de evitar las condiciones de frontera 
de radiación en el análisis de transferencia de calor? 

2-41 Considere un recipiente esférico de radio interior rl ' ra­
dio exterior r2 Y conductividad térmica k. Exprese la condición 
de frontera sobre la superficie interior del recipiente para con­
ducción unidimensional estacionaria, para los casos siguientes: 
a) temperatura específica de 50°C, b) flujo específico de calor 
de 30 W/m2 hacia el centro, e) convección hacia un medio que 
se encuentra a una temperatura Too con un coeficiente de transfe­
rencia de calor de h. 

Recipiente esférico 

FIGURA P2-41 

2-42 Se genera calor en un alambre largo de radio ro a una 
razón constante de eo por unidad de volumen. El alambre está 
cubierto con una capa de aislamiento plástico. Exprese las 
condiciones de frontera de flujo de calor en la interfase, en tér­
minos del calor generado. 

2-43 Considere un tubo largo de radio interior r" radio exte­
rior r2 Y conductividad térmica k. La superficie exterior del tubo 
está sujeta a convección hacia un medio a una temperatura Too, 
con un coeficiente de transferencia de calor de h, pero no se 
conoce la dirección de esa transferencia. Exprese la condición 
de convección de frontera sobre la superficie exterior del tubo. 

2-44 Considere una capa esférica de radio interior r l ' radio ex­
terior r2, conductividad térmica k y emisividad 8. La superficie 
exterior de la capa está sujeta a radiación hacia las superficies 
circundantes que se encuentran a la temperatura Talred, pero no 
se conoce la dirección de la transferencia de calor. Exprese la 
condición de radiación de frontera sobre la superficie exterior 
de la capa. 

2-45 Un recipiente consta de dos capas esféricas, A y B, que 
están en contacto perfecto. Si el radio de la interfase es ro, ex­
prese las condiciones de frontera en la interfase. 

2-46 Considere una cacerola de acero usada para hervir agua 
colocada sobre la parte superior de una estufa eléctrica. La sec­
ción del fondo de la cacerola tiene un espesor L = 0.5 cm y un 
diámetro de D = 20 cm. La unidad eléctrica de calentamiento 
que está en la parte superior de la estufa consume 1 250 W de 
potencia durante la cocción y 85% del calor generado en el ele­
mento de calentamiento se transfiere de manera uniforme hacia 
la cacerola. La transferencia de calor desde la superficie supe­
rior de la sección del fondo hacia el agua es por convección con 
un coeficiente de transferencia de calor de h. Si se supone con­
ductividad térmica constante y transferencia unidimensional de 
calor, exprese la formulación matemática (la ecuación diferen­
cial y las condiciones de frontera) de este problema de conduc­
ción de calor durante una operación estacionaria. No resuelva. 

Cacerola de acero 

t t t t t t t O t t 
FIGURA P2-46 

2-471 Un alambre calentador por resistencia de 2 kW, cuya 
conductividad térmica es k = lOA Btu/h . ft . °P, tiene un radio 
de ro = 0.06 in y una longitud de L = 15 in, y se usa para calen­
tamiento espacial. Si se supone conductividad térmica constan­
te y transferencia unidimensional de calor, exprese la formu­
lación matemática (la ecuación diferencial y las condiciones de 
frontera) de este problema de conducción de calor durante ope­
ración estacionruia. No resuelva. 

2-48 Considere una cacerola de aluminio usada para cocinar 
estofado colocada sobre la parte superior de una estufa eléctrica. 
La sección del fondo de la cacerola tiene un espesor L = 0.25 
cm y un diámetro de D = 18 cm. La unidad eléctrica de ca­
lentamiento que está en la parte superior de la estufa consume 
900 W de potencia durante la cocción y 90% del calor generado 
en el elemento de calentamiento se transfiere hacia la cacerola. 
Durante la operación estacionaria se mide la temperatura de la 
superficie interior y resulta ser de 108°C. Si se supone una con­
ductividad térmica dependiente de la temperatura y transfe­
rencia unidimensional de calor, exprese la formulación mate-

Cacerola de aluminio 

L ) t t 1 O t t t t t t 
FIGURA P2-48 
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mática (la ecuación diferencial y las condiciones de frontera) de 
este problema de conducción de calor en operación estaciona­
ria. No resuelva. 

2-49 Fluye agua por un tubo a una temperatura promedio de 
Too = 70°C. Los radios interior y exterior del tubo son r l = 6 cm 
Y r2 = 6.5 cm, respectivamente. La superficie exterior del tubo 
está envuelta con un calentador eléctrico delgado que consume 
300 W por m de longitud del tubo. La superficie expuesta del 
calentador está fuertemente aislada, de modo que todo el calor 
generado en él se transfiere al tubo. El calor se transfiere de la 
superficie interior del tubo al agua por convección con un coe­
ficiente de transferencia de calor de h = 85 W/m2 . oc. Si se 
supone una conductividad térmica constante y transferencia 
unidimensional de calor, exprese la formulación matemática (la 
ecuación diferencial y las condiciones de frontera) de la con­
ducción de calor en el tubo durante una operación estacionaria. 
No resuelva. 

Aislamiento 

FIGURA P2-49 

2-50 Una esfera metálica de radio ro se calienta en un horno 
hasta una temperatura de Ti en toda su extensión y, a continua­
ción, se saca del horno y se deja caer en una gran masa de agua 
que está a la temperatura Too, donde se enfría por convección 
con un coeficiente promedio de transferencia de calor por con­
vección de h. Si se supone una conductividad térmica constante 
y transferencia unidimensional de calor en régimen transitorio, 
exprese la formulación matemática (la ecuación diferencial y 
las condiciones de frontera) de este problema de conducción de 
calor. No resuelva. 

2-51 Una esfera metálica de radio ro se calienta en un horno 
hasta una temperatura de Ti en toda su extensión y, a continua­
ción, se saca del horno y se deja enfriar en el aire ambiental, que 
está a una temperatura Too, por convección y radiación. La emi­
sividad de la superficie exterior del cilindro es e y la tempera­
tura de las superficies circundantes es Talred ' Se estima que el 
coeficiente promedio de transferencia de calor por convección 
es h. Si se supone una conductividad térmica variable y trans­
ferencia unidimensional de calor en régimen transitorio, exprese 
la formulación matemática (la ecuación diferencial y las condi­
ciones de frontera e iniciales) de este problema de conducción 
de calor. No resuelva. 

2-52 Considere la pared este de una casa, de espesor L. La su­
perficie exterior de la pared intercambia calor tanto por con­
vección como por radiación. El interior de la casa se mantiene a 
Too 1, en tanto que la temperatura del aire ambiente de afuera per-

Radiación 

Convección 

FIGURA P2-51 

manece a Too2. El cielo, el suelo y las superficies de las estructu­
ras circundantes en este lugar se pueden considerar como una 
superficie a una temperatura efectiva de Tcielo, para el intercam­
bio de radiación sobre la superficie exterior. El intercambio de 
radiación entre la superficie interior de la pared y las superficies 
de las paredes, piso y techo que tiene enfrente es despreciable. 
Los coeficientes de transferencia de calor por convección sobre 
las superficies interior y exterior son h l y h2, respectivamente. 
La conductividad térmica del material de la pared es k y la 
emisividad de la superficie exterior es e2' Si se supone que 
la transferencia de calor a través de la pared es estacionaria y 
unidimensional, exprese la formulación matemática (la ecua­
ción diferencial y las condiciones de frontera e iniciales) de es­
te problema de conducción de calor. No resuelva. 

Pared 

O~----~-L----------X 

FIGURA P2-52 

Solución de problemas unidimensionales 
de conducción de calor en régimen 
estacionario 

2-53C Considere la conducción unidimensional de calor, sin 
generación de calor, a través de una pared plana grande que está 
perfectamente aislada sobre uno de sus lados y está SUj~ a 
convección y radiación en el otro. Se afirma que, en condi ( -
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nes estacionarias, la temperatura en una pared plana debe ser 
uniforme (la misma en todas partes). ¿Está usted de acuerdo con 
esta afirmación? ¿Por qué? 

2-54C Se expresa que la temperatura en una pared plana con 
conductividad térmica constante y sin generación de calor varía 
linealmente durante una conducción unidimensional de calor en 
estado estacionario. ¿Será éste todavía el caso cuando la pared 
pierde calor por radiación desde sus superficies? 

2-55C Considere una varilla cilíndrica sólida cuyos extremos 
se mantienen a temperaturas constantes pero diferentes, en tanto 
que la superficie lateral está perfectamente aislada. No hay 
generación de calor. Se afirma que la temperatura a lo largo del 
eje de la varilla varía linealmente durante una conducción esta­
cionaria de calor. ¿Está usted de acuerdo con esta afirmación? 
¿Por qué? 

2-56C Considere una varilla cilíndrica sólida cuya superficie 
lateral se mantiene a una temperatura constante, en tanto que las 
superficies de los extremos están perfectamente aislados. La 
conductividad térmica del material de la varilla es constante y 
no hay generación de calor. Se afirma que la temperatura en la 
dirección radial dentro de la varilla no variará durante una con-
ducción estacionaria de calor. ¿Está usted de acuerdo con esta 

peratura de la superficie exterior de la placa es de 85°C. Descar­
tando cualquier pérdida de calor a través de la parte superior de 
la plancha, a) exprese la ecuación diferencial y las condiciones 
de frontera para la conducción unidimensional de calor en es­
tado estacionario a través de la placa, b) obtenga una relación 
para la variación de la temperatura en la placa base, resolviendo 
la ecuación diferencial, y e) evalúe la temperatura de la superfi-
cie interior. Respuesta: e) 100°C 

FIGURA P2-60 

afirmación? ¿Por qué? 2-61 Repita el problema 2-60 para una plancha de 1200 W. 

2-57 Considere una pared plana grande de espesor L = 0.4 m, 
conductividad térmica k = 2.3 W 1m . oC y área superficial A = 
30 m2. El lado izquierdo de la pared se mantiene a una tempera­
tura constante de TI = 90°C, en tanto que el derecho pierde 
calor por convección hacia el aire circundante que está a Too = 
25°C, con un coeficiente de transferencia de calor de h = 24 
W/m2 . oC. Si se supone una conductividad térmica constante y 
que no hay generación de calor en la pared, a) exprese la 
ecuación diferencial y las condiciones en la frontera para una 
conducción unidimensional de calor en estado estacionario a 
través de la pared, b) obtenga una relación para la variación de 
la temperatura en la pared, mediante la solución de la ecuación 
diferencial y e) evalúe la razón de la transferencia de calor a 
través de la misma. Respuesta: e) 9045 W 

2-58 Considere una varilla cilíndrica sólida de 0.15 m de lon­
gitud y 0.05 m de diámetro. Las superficies superior e inferior 
de la varilla se mantienen a las temperaturas constantes de 20°C 
y 95°C, respectivamente, en tanto que la superficie lateral está 
perfectamente aislada. Determine la razón de la transferencia de 
calor a través de la varilla, si está hecha de a) cobre, k = 380 
W/m . oC, b) acero, k = 18 W/m . oC y e) granito, k = 1.2 W/m 
. oC. 

2-59 E.E.') Vuelva a considerar el problema 2-58. Usando el 
."'" software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la razón de la transferencia de calor en función de la 
conductividad térmica de la varilla en el rango de 1 W/m . oC a 
400 W/m . oC. Discuta los resultados. 

2-60 Considere la placa base de una plancha doméstica de 800 W 
con un espesor de L = 0.6 cm, área de la base de A = 160 cm2 

y conductividad térmica de k = 20 W/m . oC. La superficie in­
terior de la placa base se sujeta a un flujo uniforme de calor ge­
nerado por los calentadores de resistencia del interior. Cuando 
se alcanzan las condiciones estacionarias de operación, la tem-

2-62 E.E.') Vuelva a considerar el problema 2-60. Usando la 
- relación obtenida para la variación de la tempera­

tura en la base de la placa, trace la gráfica de la temperatura en 
función de la distancia x en el rango de x = O hasta x = L Y dis­
cuta los resultados. Use el software EES (o cualquier otro se­
mejante). 

2-63 Considere un tubo de agua fría de longitud L , radio inte­
rior rl, radio exterior r2 Y conductividad térmica k. El agua fluye 
en el tubo a una temperatura TI y el coeficiente de transferencia 
de calor en la superficie interior es h. Si el tubo está bien aislado 
en su superficie exterior, a) exprese la ecuación diferencial y las 
condiciones de frontera para la conducción unidimensional 
estacionaria del calor a través del tubo y b) obtenga una relación 
para la variación de la temperatura en el tubo, al resolver la 
ecuación diferencial. 

2-641 Considere un tubo de vapor de agua de longitud L = 30 
ft , radio interior r l = 2 in, radio exterior r2 = 2.4 in y conduc­
tividad térmica k = 7.2 Btu/h · ft· °E El vapor está fluyendo por 
el tubo a una temperatura promedio de 2500 P y el coeficiente 
promedio de transferencia de calor por convección sobre la su­
perficie exterior se da como h = 1.25 Btu/h . ft2 . °E Si la tem­
peratura promedio sobre la superficie exterior del tubo es T2 = 
160oP: a) exprese la ecuación diferencial y las condiciones de 
frontera para la conducción unidimensional y estacionaria de 
calor a través del tubo, b) obtenga una relación para la variación 
de la temperatura en éste, resolviendo la ecuación diferencial, y 
e) evalúe la razón de la pérdida de calor del vapor a través del 
mismo. Respuesta: e) 33600 Btu/h 

2-65 Un recipiente esférico de radio interior rl = 2 m, radio 
exterior r2 = 2.1 m y conductividad térmica k = 30 W/m . oC 
está lleno de agua con hielo a O°C. El recipiente está ganando \ 
calor por convección del aire circundante que está a Too = 25°C, 
con un coeficiente de transferencia de calor de h = 18 W/m2 . oC. 
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FIGURA P2-641 

Si se supone que la temperatura de la superficie interior del 
recipiente es de O°C, a) exprese la ecuación diferencial y las 
condiciones de frontera para la conducción unidimensional y 
estacionaria de calor a través del recipiente, b) obtenga una re­
lación para la variación de la temperatura en él, resolviendo la 
ecuación diferencial, y e) evalúe la razón de la ganancia de ca­
lor del agua con hielo. 

2-66 Considere una pared plana grande de espesor L = 0.3 m, 
conductividad térmica k = 2.5 W/m . oC y área superficial A = 

12 m2. El lado izquierdo de la pared, en x = O, está sujeto a un 
flujo neto de calor de qo = 700 W/m2 al mismo tiempo que la 
temperatura en esa superficie es TI = 80°C. Si se supone una 
conductiv idad térmica constante y que no hay generación de 
calor en la pared, a) exprese la ecuación diferencial y las condi­
ciones de frontera para la conducción unidimensional y esta­
cionaria de calor a través de ella, b) obtenga una relación para la 
variación de la temperatura en la misma, resolviendo la ecua­
ción diferencial, y e) evalúe la temperatura de la superficie de-
recha, en x = L. Respuesta : el - 4°C 

L x 

FIGURA P2-66 

2-67 Repita el problema 2-66 para un flujo de calor de 1050 
W/m2 y una temperatura superficial de 90°C en la superficie de 
la izquierda, en x = O. 

2-681 Una placa grande de acero que tiene un espesor de L = 
4 in, conductividad térmica de k = 7.2 Btu/h . ft· °F Y una emi­
sividad de e = 0.7 está tendida sobre el suelo. Se sabe que la su­
perficie expuesta de la placa, en x = L, intercambia calor por 
convección con el aire ambiente que está a Too = 90°F, con un 
coeficiente promedio de transferencia de calor de h = 12 Btu/h 
. ft2 . °F, así como por radiación hacia el cielo abierto, con una 
temperatura equivalente del cielo de Tcielo = 480 R. Asimismo, 

_ 119 
CAPíTULO 2 

la temperatura de la superficie superior de la placa es de 75°F. 
Si se supone una transferencia unidimensional de calor en esta­
do estacionario, a) exprese la ecuación diferencial y las condi­
ciones de frontera para la conducción a través de la placa, b) 
obtenga una relación para la variación de la temperatura en ella, 
resolviendo la ecuación diferencial, y e) determine el valor de la 
temperatura de la superficie inferior de la misma, en x = O. 

Radiación 

FIGURA P2-681 

2-691 Repita el problema 2-681 descartando la transferencia 
de calor por radiación. 

2-70 Cuando una sección larga de una línea de suministro de 
aire comprimido pasa a través del exterior, se observa que la hu­
medad que existe en el aire comprimido se congela cuando el 
clima es frío , perturbando e incluso bloqueando por completo 
el flujo de aire en el tubo. Con el fin de evitar este problema, la 
superficie exterior del tubo se envuelve con calentadores eléc­
tricos de cinta y, a continuación, se aísla. 

Considere un tubo de aire comprimido de longitud L = 6 m, 
radio interior rl = 3.7 cm, radio exterior r 2 = 4.0 cm y conduc­
tividad térmica k = 14 W/m · oC equipado con un ca lentador de 
cinta de 300 W. El aire está fluyendo por el tubo a una tempe­
ratura promedio de -lQoC y el coeficiente promedio de trans­
ferencia de calor por convección es h = 30 W/m2 . oC. 
Suponiendo que 15% del calor generado en el calentador de 
cinta se pierde a través del aislamiento, a) exprese la ecuación 
diferencial y las condiciones de frontera para la conducción 
unidimensional de calor en estado estacionario a través del tu­
bo, b) obtenga una relación para la variación de la temperatura 
en el material del tubo, resolviendo la ecuación diferencial, y e) 
evalúe las temperaturas de las superficies interior y exterior del 
propio tubo. Respuesta: el - 3.91 °C, - 3 .87"C 

r 
Calentador eléctrico 

r 2 

r I 

o 

( 

Aire comprimido -

~ Aislamiento 

FIGURA P2-70 

-WOC 
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2-71 ((') Vuelva a considerar el problema 2-70. Usando la 
relación obtenida para la variación de la tempera­

tura en el material del tubo, trace la gráfica de la temperatura en 
función del radio r, en el rango de r = r l hasta r = r2 Y discuta 
los resultados. Use el software EES (o cualquier otro seme­
jante). 

2-72 En una instalación de procesamiento de alimentos se usa 
un recipiente esférico de radio interior rl = 40 cm, radio exte­
rior r2 = 41 cm y conductividad térmica k = 1.5 W/m . oC para 
almacenar agua caliente y mantenerla a 100°C en todo momen­
to . Para realizar esto, la superficie exterior del recipiente se 
envuelve con un calentador eléctrico de cinta de 500 W y, a con­
tinuación, se aísla. Se observa que, en todo instante, la tempera­
tura de la superficie interior del recipiente está cercana a 100°C. 
Si se supone que 10% del calor generado en el calentador se 
pierde a través del aislamiento, a) exprese la ecuación diferen­
cial y las condiciones de frontera para la conducción unidimen­
sional de calor en estado estacionario a través del recipiente, b) 
obtenga una relación para la variación de la temperatura en el 
material de ese recipiente, resolviendo la ecuación diferencial, y 
e) evalúe la temperatura de la superficie exterior del propio re­
cipiente. También determine cuánta agua a 100°C puede sumi­
nistrar este tanque de manera estacionaria, si el agua fría entra a 
20°C. 

Recipiente 
esférico 

FIGURA P2-72 

2-73 ((') Vuelva a considerar el problema 2-72. Usando la 
-"'" relación obtenida para la variación de la tempera­

tura en el material del recipiente, trace la gráfica de la tempe­
ratura en función del radio r en el rango de r = r l hasta r = r2 Y 
discuta los resultados. Use el software EES (o cualquier otro se­
mejante). 

Generación de calor en un sólido 

2-74C ¿La generación de calor en un sólido viola la primera 
ley de la termodinámica, en la cual se afirma que la energía no 
se puede crear ni destruir? Explique. 

2-75C ¿Qué es generación de calor? Dé algunos ejemplos. 

2-76C Una plancha se deja desatendida y la temperatura de su 
base se eleva como resultado del calentamiento por resistencia 
desde su interior. ¿Cuándo la velocidad de generación de calor 

dentro de la plancha será igual a la razón de la pérdida de calor 
de ésta? 

2-77C Considere el calentamiento uniforme de una placa en 
un medio a una temperatura constante. ¿Es posible que parte del 
calor generado en la mitad izquierda de la placa salga de ésta a 
través de la superficie derecha? Explique. 

2-78C Considere la generación uniforme de calor en un cilin­
dro y una esfera de radio igual, fabricados del mismo material, 
en el mismo medio. ¿En cuál configuración geométrica se ten­
drá una temperatura más alta en el centro? ¿Por qué? 

2-79 Se usa un alambre calentador de resistencia de 2 kW, con 
conductividad térmica de k = 20 W 1m . oC, un diámetro de D = 
5 mm y una longitud de L = 0.9 m, para hervir agua. Si la tem­
peratura de la superficie exterior del alambre de resistencia es Ts 

= 110°C, determine la temperatura en el centro del mismo. 

110°C 

r 

Calentador 
de resistencia 

FIGURA P2-79 

2-80 Considere un cilindro sólido largo de radio ro = 4 cm y 
conductividad térmica k = 25 W 1m . oC. Se genera calor unifor­
memente en el cilindro a razón de eo = 35 W /cm3. La superficie 
lateral del cilindro se mantiene a una temperatura constante de 
Ts = 80°e. La variación de la temperatura en ese cilindro se ex­
presa por 

e r
2 

[ ()2 J T(r) = ge¡ o 1 - fa + Ts 

Con base en esta relación, determine a) si la conducción de ca­
lor es estacionaria o transitoria, b) si es unidimensional, bidi­
mensional o tridimensional y e) el valor del flujo de calor en la 
superficie lateral del cilindro, en r = ro. 

2-81 ((') Vuelva a considerar el problema 2-80. Usando la 
~ relación obtenida para la variación de la tempera­

tura en el cilindro, trace la gráfica de la temperatura en función 
del radio r en el rango de r = O hasta r = ro y discuta los resul­
tados. Use el software EES (o cualquier otro semejante). 

2-82 Considere una placa grande de espesor L en la cual se 
genera uniformemente calor a razón de egen- Uno de los lados de 
la placa está aislado en tanto que el otro está expuesto a un am­
biente a T~, con un coeficiente de transferencia de calor de h. a) 
Exprese la ecuación diferencial y las condiciones de frontera 
para la conducción unidimensional estacionaria del calor a 
través de la placa, b) determine la variación de la te~a 
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en la placa y e) obtenga relaciones para las temperaturas en am-
bas superficies y la elevación máxima de temperatura en la
placa, en términos de los parámetros dados.

Aisl

r: k

go
ado T~

h

O
,

L
,. x

FIGURA P2-82

2-831 Se está usando una resistencia de alambre larga y ho-
mogénea de radio ro = 0.25 in y conductividad térmica k = 8.6
B tu/h . ft . °F, para hervir agua a la presión atmosférica por el
paso de corriente eléctrica. Se genera calor uniformemente en el
alambre como resultado del calentamiento por resistencia a ra-
zón de 1800 Btu/h . in". El calor generado se transfiere al agua
a 212°F por convección, con un coeficiente promedio de trans-
ferencia de calor de h = 820 Btu/h . ft2 . 0F. Si se supone una
transferencia de calor unidimensional en estado estacionario, a)
exprese la ecuación diferencial y las condiciones de frontera pa-
ra la conducción de calor a través del alambre, b) obtenga una
relación para la variación de la temperatura en éste, resolviendo
la ecuación diferencial, y e) determine la temperatura en la línea
central del alambre. Respuesta: el 290.8°F

r

Calentador
de resistencia

FIGURA P2-831

2-841 ~ Vuelva a considerar el problema 2-831. Usando la
relación obtenida para la variación de la tempera-

tura en el alambre, trace la gráfica de la temperatura en la línea
central de éste en función de la generación de calor egen en el
rango de 400 Btu/h . in3 hasta 2400 Btu/h . in ' y discuta los re-
sultados. Use el software EES (o cualquier otro semejante).

2-85 En un reactor nuclear, barras cilíndricas de uranio de 1 cm
de diámetro, enfriadas por agua desde fuera, sirven como com-
bustible. El calor se genera uniformemente en las barras (k =

220°C

FIGURA P2-85

29.5 W/m . 0C) a razón de 4 X 107 W/m3. Si la temperatura de
la superficie exterior de las barras es 220°C, determine la tem-
peratura en su centro.

2-86 Considere una placa grande de acero inoxidable de 3 cm
de espesor (k = 15.1 W/m· 0C) en la cual se genera uniforme-
mente calor a razón de 5 X 105 W/m3. Ambos lados de la placa
están expuestos a un medio a 30°C, con un coeficiente de trans-
ferencia de calor de 60 W/m2 . °C. Explique en qué sitios de la
placa se localizarán las temperaturas más alta y más baja, y de-
termine sus valores.

2-87 Considere una placa grande de latón de 5 cm de espesor
(k = 111 W/m· 0C) en la cual se genera uniformemente calor a
razón de 2 X 105 W/m3. Uno de los lados de la placa está aisla-
do, en tanto que el otro está expuesto a un medio a 25°C, con un
coeficiente de transferencia de calor de 44 W/m2 . "C. Explique
en qué sitios de la placa se localizarán las temperaturas más al-
ta y más baja, y determine sus valores.

h

T~

Placa
de

latón

x
~:o L

[ --
FIGURA P2-87

2-88 iD Vuelva a considerar el problema 2-87. Usando el
software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue el efecto del coeficiente de transferencia de calor sobre las
temperaturas más alta y más baja en la placa. Suponga que ese
coeficiente varía de 20 W/m2 . "C hasta 100 W/m2 . °C. Trace la
gráfica de las temperaturas más alta y más baja en función del
coeficiente de transferencia de calor y discuta los resultados.

2-89 Una resistencia eléctrica de alambre de 2 kW y 6 m de
largo está hecha de acero inoxidable de 0.2 cm de diámetro (k =
15.1 W/m . 0C). La resistencia de alambre opera en un medio
ambiente a 20°C con un coeficiente de transferencia de calor de
175 W/m2 . "C en la superficie exterior. Determine la tempera-
tura superficial del alambre a) usando la relación aplicable y b)
planteando la ecuación diferencial apropiada y resolviéndola.

Respuestas: al 323°C, bl 323°C

2-901 Se genera uniformemente calor a razón de 3 kW por ft
de longitud en una resistencia eléctrica de alambre de 0.08 in de
diámetro hecha de acero al níquel (k = 5.8 Btu/h . ft . °F). De-
termine la diferencia de temperatura entre la línea central y la
superficie del alambre.

2-911 Repita el problema 2-901 para un alambre de mangane-
so (k = 4.5 Btu/h . ft . °F).

2-92 Considere una pieza esférica homogénea de material ra-
diactivo de radio "o = 0.04 m que está generando calor a una ra-

~
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zón constante de egen = 4 X 107 W/m3. El calor generado se di­
sipa hacia el medio de manera estacionaria. La superficie exte­
rior de la esfera se mantiene a una temperatura uniforme de 
80°C y la conductividad térmica de la esfera es k = 15 W/m . 
oc. Si se supone una transferencia unidimensional de calor en 
estado estacionario, a) exprese la ecuación diferencial y las con­
diciones de frontera para la conducción de calor a través de la 
esfera, b) obtenga una relación para la variación de la tempera­
tura en ella, resolviendo la ecuación diferencial, y e) determine 
la temperatura en el centro de la misma. 

o 

FIGURA P2-92 

2-93 E.E.') Vuelva a considerar el problema 2-92. Usando la 
relación obtenida para la variación de la tempera­

tura en la esfera, trace la gráfica de la temperatura en función 
del radio r en el rango de r = O hasta r = ro. Asimismo, trace la 
gráfica de la temperatura en el centro de la esfera en función de 
la conductividad térmica en el rango de 10 W/m . oC hasta 400 
W/m· oc. Discuta los resultados. Use· el software EES (o cual­
quier otro semejante). 

2-94 Se está usando una resistencia de alambre homogénea y 
larga de radio ro = 5 mm para calentar el aire en un cuarto por 
el paso de la corriente eléctrica. El calor se genera en el alambre 
de manera uniforme a razón de 5 X 107 W 1m3 como resultado 
del calentamiento por resistencia. Si la temperatura en la super­
ficie exterior del alambre permanece a 180°C, determine la tem­
peratura en r = 3.5 mm, después de que se han alcanzado las 
condiciones estacionarias de operación. Tome la conductividad 
térmica del alambre como k = 8 W/m . oc. 

Respuesta: 200°C 

FIGURA P2-94 

2-95 Considere una pared plana grande de espesor L = 0.05 m. 
La superficie de la pared en x = O está aislada, en tanto que la 
superficie en x = L se mantiene a una temperatura de 30°C. La 
conductividad térmica de la pared es k = 30 W 1m . oC y el ca­
lor se genera en ella a razón de egen = eOe-O.5xIL W/m3 en donde 
eo = 8 X 106 W /m3. Si se supone una transferencia unidimen­
sional de calor en estado estacionario, a) exprese la ecuación di­
ferencial y las condiciones de frontera para la conducción de 
calor a través de la pared, b) obtenga una relación para la varia-

ción de la temperatura en ella, resolviendo la ecuación diferen­
cial, y e) determine la temperatura de la superficie aislada de la 
misma. Respuesta: a) 314°C 

2-96 E.E.') Vuelva a considerar el problema 2-95. Usando la 
relación dada para la generación de calor en la pa­

red, trace la gráfica de esa generación en función de la distancia 
x en el rango de x = O hasta x = L Y discuta los resultados. U se 
el software EES (o cualquier otro semejante). 

Conductividad térmica variable, k( n 
2-97C Considere la conducción unidimensional de calor en 
estado estacionario en una pared plana, un cilindro largo y una 
esfera, con conductividad térmica constante y sin generación de 
calor. ¿Variará linealmente la temperatura en cualquiera de es­
tos medios? Explique. 

2-98C En general, ¿la conductividad térmica de un medio es 
constante o varía con la temperatura? 

2-99C Considere la conducción unidimensional de calor en 
estado estacionario en una pared plana en la cual la conductivi­
dad térmica varía linealmente. El error cometido en los cálculos 
de transferencia de calor, suponiendo conductividad térmica 
constante a la temperatura promedio es a) ninguno, b) pequeño 
o e) significativo. 

2-100C La temperatura de una pared plana durante la conduc­
ción unidimensional de calor en estado estacionario varía lineal­
mente cuando la conductividad térmica es constante. ¿Todavía 
es éste el caso cuando la conductividad térmica varía linealmen­
te con la temperatura? 

2-101C Cuando la conductividad térmica de un medio varía 
linealmente con la temperatura, ¿la conductividad térmica pro­
medio siempre es equivalente al valor de la conductividad a la 
temperatura promedio? 

2-102 Considere una pared plana de espesor L cuya conduc­
tividad térmica varía en un rango especificado de temperaturas 
como k(1) = koO + f3T2), en donde ko Y f3 son dos constantes 
determinadas. La superficie de la pared en x = O- se mantie­
ne a una temperatura constante de T), en tanto que la superfi­
cie en x = L se mantiene a T2• Si se supone una transferen­
cia unidimensional de calor en estado estacionario, obtenga una 
relación para la razón de esa transferencia a través de la pared. 

2-103 Considere una capa cilíndrica de longitud L, radio in­
terior r) y radio exterior r2, cuya conductividad térmica varía 
linealmente en un rango específico de temperaturas como k(1) 

Casco 
cilíndrico 
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= ko(l + f3T), en donde ko Y f3 son dos constantes definidas. La 
superficie interior de la capa se mantiene a una temperatura de 
TI' en tanto que la exterior se mantiene a Tz. Si se supone una 
transferencia unidimensional de calor en estado estacionario, 
obtenga una relación para a) la razón de esa transferencia a tra­
vés de la pared y b) la distribución de temperatura T(r) en la 
capa. 

2-104 Considere una capa esférica de radio interior r ¡ y radio 
exterior rz, cuya conductividad térmica varía linealmente en un 
rango específico de temperaturas como k(T) = ko(l + f3T), en 
donde ko Y f3 son dos constantes definidas. La superficie interior 
de la capa se mantiene a una temperatura de TI' en tanto que la 
exterior se mantiene a Tz. Si se supone una transferencia unidi­
mensional de calor en estado estacionario, obtenga una relación 
para a) la razón de esa transferencia a través de la capa y b) la 
distribución de temperatura T(r) en éste. 

2-105 Considere una placa de 1.5 m de alto y 0.6 m de ancho, 
cuyo espesor es de 0.15 m. Uno de los lados de la placa se man­
tiene a una temperatura constante de 500 K, en tanto que el otro 
se mantiene a 350 K. Se puede suponer que la conductividad 
térmica de la placa varía linealmente en ese rango de tempera­
turas como k(T) = ko(l + f3T), en donde ko = 25 W/m · K y f3 
= 8.7 X 10-4 K - l. Descartando los efectos de los bordes y su­
poniendo transferencia unidimensional de calor en estado esta­
cionario, determine la razón de esa transferencia a través de la 
placa. Respuesta: 30.8 kW 

2-106 ((es Vuelva a considerar el problema 2-105. Usando 
el software EES (o cualquier otro semejante), tra­

ce la gráfica de la razón de conducción de calor a través de la 
placa en función de la temperatura del lado caliente de ésta, en 
el rango de 400 K hasta 700 K. Discuta los resultados. 

Tema de interés especial: 
Repaso de las ecuaciones diferenciales 

2-107C ¿Por qué con frecuencia se utilizan suposiciones sim­
plificadoras cuando se derivan ecuaciones diferenciales? 

2-108C ¿Qué es una variable? ¿Cómo distingue una variable 
dependiente de una independiente en un problema? 

2-109C ¿Una ecuación diferencial puede contener más de una 
variable independiente? ¿Puede contener más de una depen­
diente? Dé ejemplos. 

2-110C ¿Cuál es la interpretación geométrica de una deriva­
da? ¿Cuál es la diferencia entre las derivadas parciales y las or­
dinarias? 

2-111C ¿Cuál es la diferencia entre el grado y el orden de una 
derivada? 

2-112C Considere una función f(x, y) y su derivada parcial 
Jf/Jx. ¿En qué condiciones esta derivada parcial será igual a la 
derivada ordinaria df/dx? 

2-113C Considere una funciónf(x) y su derivada df/dx. ¿Esta 
derivada tiene que ser función de x? 

2-114C ¿Cómo está relacionada la integración con la deriva­
ción? 

2-115C ¿Cuál es la diferencia entre una ecuación algebraica y 
una ecuación diferencial? 

2-116C ¿Cuál es la diferencia entre una ecuación diferencial 
ordinaria y una ecuación diferencial en derivadas parciales? 

2-117C ¿Cómo se determina el orden de una ecuación dife­
rencial? 

2-118C ¿Cómo distingue una ecuación diferencial lineal de 
una no lineal? 

2-119C ¿Cómo reconoce una ecuación diferencial lineal ho­
mogénea? Dé un ejemplo y explique por qué es lineal y homo­
génea. 

2-120C ¿En qué difieren las ecuaciones diferenciales con coe­
ficientes constantes de aquellas con coeficientes variables? Dé 
un ejemplo para cada tipo. 

2-121C ¿Qué clase de ecuaciones diferenciales se pueden re­
solver por integración directa? 

2-122C Considere una ecuación diferencial lineal y homogé­
nea de tercer orden. ¿Cuántas constantes arbitrarias contendrá 
su solución general? 

Problemas de repaso 

2-123 Considere un pequeño objeto metálico caliente de ma­
sa m y calor específico e que está inicialmente a una tempera­
tura de Ti. Ahora el objeto se deja enfriar por convección en un 
medio a una temperatura T,,,, con un coeficiente de transferencia 
de calor de h. Se observa que la temperatura del objeto metáli­
co varía uniformemente con el tiempo durante el enfriamiento. 
Si se escribe un balance de energía del objeto metálico comple­
to, deduzca la ecuación diferencial que describe la variación de 
su temperatura con el tiempo, T(t). Suponga conductividad tér­
mica constante y que no existe generación de calor en el objeto. 
No resuelva. 

A 

h 

T= TCt) 

FIGURA P2-123 

2-124 Considere una barra rectangular larga de longitud a en 
la dirección x y ancho b en la dirección y que está inicialmente 
a una temperatura uniforme de Ti. Las superficies de la barra en 
x = O Y Y = O están aisladas, en tanto que el calor se pierde por 
convección desde las otras dos superficies hacia el medio cir­
cundante que se encuentra a la temperatura T,,,, con un coe­
ficiente de transferencia de calor de h. Si se supone conductivi­
dad térmica constante y transferencia bidimensional de calor en 
régimen transitorio, sin generación de calor, exprese la formula­
ción matemática (la ecuación diferencial y las condiciones de 
frontera e iniciales) de este problema de conducción de calor. 
No resuelva. 
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FIGURA P2-124 

2-125 Considere un cilindro corto de radio ro y altura H en el 
cual se genera calor con una velocidad constante de eo. El calor 
se pierde por convección desde la superficie cilíndrica, en r = 
ro, hacia el medio circundante que está a la temperatura Too, con 
un coeficiente de transferencia de calor de h. La superficie in­
ferior del cilindro, en z = O, está aislada, en tanto que la su­
perficie superior, en z = H, está sujeta a un flujo uniforme de 
calor, 4h' Si se supone conductividad térmica constante y trans­
ferencia bidimensional de calor en estado estacionario, exprese 
la formulación matemática (la ecuación diferencial y las condi­
ciones de frontera) de este problema de conducción de calor. No 
resuelva. 

2-1261 Considere un pared plana grande de espesor L = 0.8 ft 
Y conductividad térmica k = 1.2 Btu/h . ft . 0F. La pared está cu­
bierta con un material que tiene una emisividad de e = 0.80 Y 
una absortividad solar de a = 0.60. La superficie interior de la 
pared se mantiene a T¡ = 520 R en todo momento, en tanto que 
la exterior está expuesta a la radiación solar que incide a razón 
de 4 so¡a, = 300 Btu/h . ft2. La superficie exterior también está 
perdiendo calor por radiación hacia el espacio profundo que es­
tá a O K. Determine la temperatura de la superficie exterior de la 
pared y la razón de la transferencia de calor a través de esta úl­
tima cuando se alcanzan las condiciones estacionarias de opera-
ción. Respuestas: 554 R, 50,9 Btu/h . ft2 

° t-----+-L--·x 

FIGURA P2-1261 

2-1271 Repita el problema 2-1261 para el caso en el que no se 
tenga radiación solar que incida sobre la superficie. 

2-128 Considere un tubo de vapor de agua de longitud L, ra­
dio interior r¡, radio exterior r2 Y conductividad térmica cons­
tante k. El vapor fluye dentro del tubo a una temperatura 
promedio de T¡, con un coeficiente de transferencia de calor por 
convección de h¡. La superficie exterior del tubo está expuesta a 

convección hacia el aire circundante que está a una temperatura 
de To, con un coeficiente de transferencia de calor de ha. Si se 
supone conducción unidimensional de calor en estado esta­
cionario a través del tubo, a) exprese la ecuación diferencial y 
las condiciones de frontera para la conducción de calor a través 
del material de dicho tubo, b) obtenga una relación para la va­
riación de la temperatura en ese material, resolviendo la ecua­
ción diferencial, y e) obtenga una relación para la temperatura 
de la superficie exterior del tubo. 

FIGURA P2-128 

2-129 La temperatura de ebullición del nitrógeno a la presión 
atmosférica al nivel del mar (presión de 1 atm) es -196°C. Por 
10 tanto, es común usar el nitrógeno en los estudios científicos 
que requieren bajas temperaturas, dado que la temperatura del 
nitrógeno líquido en un tanque abierto a la atmósfera permane­
cerá constante a -196°C, hasta que se agote el nitrógeno en di­
cho tanque. Cualquier transferencia de calor hacia el tanque 
conduce a la evaporación de algo del nitrógeno líquido, el cual 
tiene un calor de vaporización de 198 kJ/kg y una densidad de 
810 kg/m3, a 1 atm. 

Considere un tanque esférico de pared gruesa con radio inte­
rior r¡ = 2 m, radio exterior r2 = 2.1 m y conductividad térmi­
ca constante k = 18 W/m · oc. El tanque está inicialmente lleno 
con nitrógeno líquido a 1 atm y - 196°C, y se expone al aire 
ambiente que está a Too = 20°C, con un coeficiente de transfe­
rencia de calor de h = 25 W/m2 . oc. Se observa que la tempe­
ratura de la superficie interior del tanque esférico casi siempre 
es igual a la del nitrógeno que está dentro . Si se supone una 
transferencia unidimensional de calor en estado estacionario, a) 
exprese la ecuación diferencial y las condiciones de frontera pa­
ra la conducción de calor a través del tanque, b) obtenga una re­
lación para la variación de la temperatura en el material de éste, 
resolviendo la ecuación diferencial, y e) determine la rapidez de 
la evaporación del nitrógeno líquido en el tanque como resulta­
do de la transferencia de calor del aire ambiental. 

Respuesta: el 1,32 kgls 

2-130 Repita el problema 2-129 para el oxígeno líquido, el 
cual tiene una temperatura de ebullición de -183°C, un calor 
de vaporización de 213 kJ/kg y una densidad de 1 140 kg/m3, a 
1 atm. 

2-131 Considere una pared plana grande de espesor L = 0.4 m 
y conductividad térmica k = 8.4 W/m· oc. No hay acceso alIa­
do interior de la pared, en x = O y, por tanto, no se conocen las 
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condiciones térmicas en esa superficie. Sin embargo, se sabe 
que la superficie exterior de la pared, en x = L, cuya emisividad 
es e = 0.7, intercambia calor por convección con el aire am­
biente que está a Too = 25°C, con un coeficiente promedio de 
transferencia de calor de h = 14 W/m2 . oC, así como por radia­
ción con las superficies circundantes que están a una temperatu­
ra promedio de Talred = 290 K. Además, se mide la temperatura 
de la superficie exterior que resulta ser T2 = 45°C. Si se supone 
una transferencia unidimensional de calor en estado estaciona­
rio, a) exprese la ecuación diferencial y las condiciones de fron­
tera para la conducción de calor a través de la placa, b) obtenga 
una relación para la temperatura de la superficie exterior de és­
ta, resolviendo la ecuación diferencial, y e) evalúe la temperatu­
ra de la superficie interior de la pared en x = O. 

Respuesta: el 64.3°C 

O~-"'-"-L---""'x 

FIGURA P2-131 

2-132 Se deja una plancha de 1 000 W sobre la tabla de plan­
char con su base expuesta al aire ambiente que está a 26°C. La 
placa base de la plancha tiene un espesor de L = 0.5 cm, un área 
de la base de A = 150 cm2 y conductividad térmica de k = 18 
W/m· oC. La superficie interior de la placa base está sujeta a un 
flujo uniforme de calor generado por los calentadores de resis­
tencia del interior. La superficie exterior de dicha placa, cuya 
emisividad es e = 0.7, pierde calor por convección hacia el ai­
re ambiente con un coeficiente promedio de transferencia de ca­
lor de h = 30 W/m2 . oC, así como por radiación hacia las 
superficies circundantes que están a una temperatura promedio 
Talred = 295 K. Descartando cualquier pérdida de calor a través 

-~ 
Placa 

_ ba$e 
_ dela 
_ plancha 

FIGURA P2-132 
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de la parte superior de la plancha, a) exprese la ecuación dife­
rencial y las condiciones de frontera para la conducción unidi­
mensional de calor en estado estacionario a través de la placa, 
b) obtenga una relación para la temperatura de la superficie ex­
terior de ésta, resolviendo la ecuación diferencial, y e) evalúe la 
temperatura de la superficie exterior. 

2-133 Repita el problema 2-132 para una plancha de 1 500 W. 

2-1341 El techo de una casa consta de una losa de concreto de 
0.8 ft de espesor (k = 1.1 Btu/h . ft . °P) que tiene 25 ft de ancho 
y 35 ft de largo. La emisividad de la superficie exterior del techo 
es 0.8 y se estima que el coeficiente de transferencia de calor por 
convección es 3.2 Btu/h . ft2 . °E En una noche clara de invierno 
se informa que el aire ambiente está a 50oP, en tanto que la tem­
peratura del cielo nocturno para la transferencia de calor por ra­
diación es 310 R. Si la temperatura de la superficie interior del 
techo es TI = 62°P, determine la temperatura de su superficie 
exterior y la razón de la pérdida de calor a través del mismo 
cuando se alcanzan las condiciones estacionarias de operación. 

y 

L 

o 

FIGURA P2-1341 

2-135 Considere un alambre largo usado como resistencia con 
radio rl = 0.3 cm y conductividad térmica kalambre = 18 W/m . 
oC en el cual se genera calor de manera uniforme a una razón 
constante de egen = 1.5 W/cm3, como resultado del calentamien­
to por resistencia. El alambre está recubierto con una capa grue­
sa de plástico de 0.4 cm cuya conductividad térmica es kplástico = 

1.8 W/m . oC. La superficie exterior de la cubierta de plástico 
pierde calor por convección hacia el aire ambiente que está a Too 
= 25°C, con un coeficiente combinado promedio de transferen­
cia de calor de h = 14 W/m2 •. oC. Al suponer una transferencia 
unidimensional de calor, determine las temperaturas en el cen­
tro del alambre y en la interfase alambre-capa de plástico, en 
condiciones estacionarias. Respuestas: 97 .1 oC, 97.3°C 

Cubierta de plástico 

FIGURA P2-135 
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2-136 Considere una capa cilíndrica de longitud L, radio inte­
rior r 1 Y radio exterior r2 cuya conductividad térmica varía en un 
rango específico de temperaturas como k(T) = kaO + f3T2), en 
donde ka y f3 son dos constantes determinadas. La superficie inte­
rior de la capa se mantiene a una temperatura constante de T¡, en 
tanto que la exterior se mantiene a T2• Si se supone una transfe­
rencia unidimensional de calor en estado estacionario, obtenga 
una relación para la razón de esa transferencia a través de la capa. 

2-137 . En un reactor nuclear se genera calor en unas barras ci­
líndricas de 1 cm de diámetro de combustible de uranio a razón 
de 4 X 107 W/m3. Determine la diferencia de temperatura entre 
el centro y la superficie de la barra de combustible. 

Respuesta: 9 .0°C 

Barra de combustible egon 

FIGURA P2-137 

2-138 Considere una pared plana grande de concreto (k = 
0.77 W/m . oC) sujeta a convección en ambos lados, con Too ¡ = 
27°C Y h¡ = 5 W/m2 . oC en el interior y Too2 = 8°C Y h2 = 12 
W/m2 • oC en el exterior. Si se supone una conductividad térmi­
ca constante, sin generación de calor y radiación despreciable, 
a) exprese la ecuación diferencial y las condiciones de frontera 
para la conducción unidimensional de calor en estado estacio­
nario a través de la pared, b) obtenga una relación para la varia­
ción de la temperatura en ésta, resolviendo la ecuación dife­
rencial, y e) evalúe las temperaturas en las superficies interior y 
exterior de la misma. 

2-139 Considere un tubo de agua de longitud L = 17 m, radio 
interior r 1 = 15 cm, radio exterior r2 = 20 cm y conductividad 
térmica k = 14 W/m . oc. Se genera calor de manera uniforme 
en el material del tubo por medio de un calentador de resisten­
cia eléctrica de 25 kW. Las superficies interior y exterior del tu­
bo están a T¡ = 60°C Y T2 = 80°C, respectivamente. Obtenga 
una relación general para la distribución de temperatura dentro 
del tubo en condiciones estacionarias y determine la temperatu­
ra en el plano central del mismo. 

2-140 Una pared plana de espesor L = 4 cm tiene una con­
ductividad térmica de k = 20 W/m . K. En el interior de la 
pared, tiene lugar una reacción química que da como resultado 
una transferencia uniforme de calor, con una razón de egen = 105 

W/m3. Un calentador de película de espesor despreciable que 
genera un flujo de calor i¡s = 16 kW/m2 se encuentra colocado 
entre la pared y una capa aislante. El lado opuesto de la pared 
está en contacto con agua a la temperatura T~ = 40°C. Un ter­
mopar montado sobre la superficie de la pared que está en con­
tacto con el agua da una lectura Ts = 90°C. 

a) Determine el coeficiente de convección entre la pared y 
el agua. 

b) Demuestre que la distribución de temperatura de estado 
estacionario tiene la forma T(x) = ax2 + bx + e y deter­
mine los valores y unidades de a, b y c. En la figura, se 
muestra el origen de x. 

e) Determine la ubicación y el valor de la temperatura má­
xima en la pared. ¿Se podría hallar esta ubicación sin 

conocer a, b y e, pero si se sabe que T(x) es una función 
cuadrática? Explique por qué. 

Calentador 
k 

Aislamiento 

FIGURA P2-140 

2-141 Una pared plana, de espesor 2L = 40 mm y conductivi­
dad térmica constante k = 5 W/m . K, experimenta una gene­
ración uniforme de calor a razón de egen . En condiciones 
estacionarias, la distribución de temperatura en la pared es de la 
forma T(x) = a - bX2, donde a = 80°C y b = 2 X 104 °C/m2, y 
x está dada en metros. El origen de la coordenada x se encuen­
tra en el plano medio de la pared. 

a) Determine las temperaturas de las superficies y trace un 
esquema de la distribución de temperatura en la pared. 

b) ¿Cuál es la razón volumétrica de generación de calor, 
egen? 

e) Determine los flujos de calor en las superficies, i¡s (- L) y 
i¡s (L). 

á) ¿Cuál es la relación entre estos flujos, la razón de gene­
ración de calor y la configuración geométrica de la pa­
red? 

2-142 Tiene lugar conducción unidimensional estacionaria de 
calor en una plancha larga de ancho W (en la dirección del flujo 
de calor, x) y espesor Z. La conductividad térmica de la plancha 
varía con la temperatura como k = k*/(Tr. + T), donde T es la 
temperatura (en K) y k* (en W /m) y P (en K) son dos cons­
tantes. Las temperaturas en x = O Y x = W son Ta y T w, res­
pectivamente. Demuestre que el flujo de calor en operación 
estacionaria se expresa por 

. I a k* (P + T,) 
q = W n TI' + Tw 

Asimismo, calcule el flujo de calor para P = 1000 K, Ta = 600 
K, T w = 400 K, k* = 7 X 104 W 1m y W = 20 cm. 

2-143 Se genera calor uniformemente, a razón de 2.6 X 106 

W/m3, en una bola esférica (k = 45 W/m . oC) de 24 cm de 
diámetro. La bola se expone a agua con hielo a O°C, con un co­
eficiente de transferencia de calor de 1200 W/m2 . oC. Deter­
mine las temperaturas en el centro y en la superficie de la bola. 

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI) 

2-144 La ecuación de la conducción de calor en un medio, en 
su forma más sencilla, se expresa como 

~ ~ (rk dT) + e = O 
r dr dr gen 
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En las que siguen, seleccione la proposición errónea. 
a) El medio tiene forma cilíndrica. 
b) La conductividad térmica del medio es constante. 
e) La transferencia de calor a través del medio es esta­

cionaria. 
el) Se tiene generación de calor dentro del medio. 
e) La conducción de calor a través del medio es unidimen­

sional. 

2-145 Considere un medio en el que la ecuación de la con­
ducción de calor se expresa en su forma más sencilla como 

1 a (2aT) 1 aT --r --- -
r 2 ar ar - a at 

a) ¿La transferencia de calor es estacionaria o transitoria? 
b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimen­

sional o tridimensional? 
e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
el) ¿La conductividad térmica del medio es constante o va­

riable? 
e) ¿El medio es una pared plana, un cilindro o una esfera? 
j) ¿Esta ecuación diferencial para la conducción del calor 

es lineal o no lineal? 

2-146 Una manzana de radio R está perdiendo calor de mane­
ra estacionaria y uniforme desde su superficie exterior hacia el 
aire del medio ambiente que está a la temperatura T~, con un 
coeficiente de convección de h, y hacia las superficies de 
alrededor que están a la temperatura Talred (todas las temperatu­
ras son absolutas). Asimismo, se genera calor dentro de la man­
zana de manera uniforme, a razón de égen por unidad de 
volumen. Si Ts denota la temperatura de la superficie exterior, la 
condición de frontera en la superficie exterior de la manzana se 
puede expresar como 

dT I _ 4 4 . b) -k - - h(Ts - Too) + eu(Ts - Talred) + egen 
dr r~R 

dT I e) k - = h(Ts - Too) + eu(T; - T~red) 
dr r~R 

dT I _ 4 4 47TR
3
/3 . 

el) k - - h(Ts - Too) + eu(Ts - Talred) + --2- egen 
dr r~R 47TR 

e) Ninguna de ellas 

2-147 Un horno de forma esférica está perdiendo calor en 
forma estacionaria y uniforme desde su superficie exterior, que 
tiene radio R, hacia el aire del medio ambiente que está a la tem­
peratura T~, con un coeficiente de convección de h, y hacia las 
superficies de alrededor que están a la temperatura Talred (todas 
las temperaturas son absolutas). Si To denota la temperatura de 
la superficie exterior, la condición de frontera en la superficie 
exterior del horno se puede expresar como 

dT I _ 4 4 a) -k- - h(To - Too) + Bu(To - Tsurr) 
dr r=R 

dT I 4 4 b) - k - = h(To - Too) - Bu(To - Tsurr) 
dr r=R 

dT I _ 4 4 e) k - - h(To - Too) + eu(To - Tsurr) 
dr r=R 

el) k dT I = h(To - Too) - eu(T6 - T~rr) 
dr r7'R 

2 dT I _ 4 4 e) k(47TR) - - h(To - Too) + eu(To - Tsurr) 
dr r=R 

2-148 Una pared plana de espesor L se sujeta a convección en 
ambas superficies, con la temperatura del medio ambiente T~¡ y 
coeficiente h l de transferencia de calor en la superficie interior, 
y los valores correspondientes T ~2 Y h2 en la superficie exterior. 
Si se toma la dirección positiva de x como la que va desde la su­
perficie interior hacia la exterior, la expresión correcta para la 
condición en la frontera por convección es 

dT(O) 
a) k-;¡;- = h¡[T(O) - Too¡)] 

dT(L) 
b) k-;¡;- = h2[T(L) - Too2 )] 

dT(O) 
e) -k-;¡;- = h¡[Too¡ - Too2)] 

dT(L) 
el) -k-;¡;- = h2 [Too! - Too2)] 

e) Ninguna de ellas 

2-149 Considere la conducción unidimensional estacionaria 
de calor a través de una pared plana, una capa cilíndrica y una 
capa esférica, de espesor uniforme con propiedades termofísicas 
constantes y sin generación de energía térmica. La configu­
ración geométrica en la cual la variación de la temperatura en la 
dirección de la transferencia de calor será lineal es 

a) la pared plana b) el casco cilíndrico 
e) el casco esférico el) todas ellas e) ninguna de ellas 

2-150 Considere una pared plana grande de espesor L, con­
ductividad térmica k y área superficial A. La superficie 
izquierda de la pared se expone al aire del medio ambiente a T~, 
con coeficiente de transferencia de calor de h, en tanto que la 
superficie derecha está aislada. La variación de la temperatura 
en la pared para la conducción" unidimensional estacionaria de 
calor, sin generación de calor, es 

h(L - x) 
a) T(x) = k Too 

k 
b) T(x) = h(x + 0.5L) Too 

e) T(x) = (1 - x:) Too 

el) T(x) = (L - x) Too 

e) T(x) = Too 

2-151 Se determina que la variación de la temperatura en una 
pared plana es T(x) = 65x + 25, donde x está en m y T está en 
oC. Si la temperatura en una de las superficies es de 38°C, el es­
pesor de la pared es de 

a) 2 m b) 0.4 m e) 0.2 m d) 0.1 m e) 0.05 m 

2-152 Se determina que la variación de la temperatura en una 
pared plana es T(x) = 110 - 48x, donde x está en m y T está en 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

0e. Si el espesor de la pared es de 0.75 m, la diferencia de tem­
peratura entre sus superficies interior y exterior es 

a) uooe b) 74°C e) 55°C ti) 36°C e) 18°C 

2-153 Las temperaturas en las superficies interior y exterior 
de una pared plana de 15 cm de espesor son 40°C y 28°C, res­
pectivamente. La expresión para la variación unidimensional 
estacionaria de temperatura en la pared es 

a) T(x) = 28x + 40 b) T(x) = -40x + 28 
e) T(x) = 40x + 28 ti) T(x) = - 80x + 40 
e) T(x) = 40x - 80 

2-154 Se genera calor en un calentador eléctrico cilíndrico y 
largo, de 0.3 cm de diámetro, a razón de 150 W/cm3. El flujo de 
calor en la superficie de calor en operación estacionaria es 

a) 42.7 W/cm2 b) 159 W/cm2 e) 150 W/cm2 

ti) 10.6 W/cm2 e) 11.3 W/cm2 

2-155 Se genera calor en un material radiactivo esférico de 8 
cm de diámetro, cuya conductividad térmica es de 25 W/m· oC, 
de manera uniforme y a razón de 15 W/cm3. Si se mide la tem­
peratura superficial del material en 120°C, la temperatura en el 
centro del mismo en el curso de la operación estacionaria es 

a) 160°C b) 280°C e) 212°C 
ti) 360°C e) 600°C 

2-156 Se genera calor en un material radiactivo esférico de 3 
cm de diámetro, de manera uniforme y a razón de 15 W/cm3. El 
calor se disipa hacia el medio que lo rodea y que está a 25°C, 
con un coeficiente de transferencia de calor de 120 W/m2 . oC. 
La temperatura superficial del material en operación esta­
cionaria es 

a) 56°C 

2-157 Se genera calor de manera uniforme en una balTa sólida 
de 4 cm de diámetro y 16 cm de largo (k = 2.4 W/m . oC). Las 
temperaturas en el centro y en la superficie de la barra son 
210°C y 45°, respectivamente. La razón de la generación de 
calor dentro de la barra es 

a) 240 W b) 796 W e) 1013 W 
ti) 79620 W e) 3.96 X 106 W 

2-158 Un flujo de calor solar, qs, incide sobre una acera cuya 
conductividad térmica es k, la absortividad solar es as y el coe­
ficiente de transferencia de calor por convección es h. Si se 
toma la dirección x positiva hacia el cielo y se descarta el inter­
cambio por radiación con las superficies de alrededor, la condi­
ción correcta en la frontera para la superficie de esta acera es 

dT 
a) -k dx = as(¡s 

dT 
b) -k dx = h(T - Too) 

dT 
e) -k dx = h(T - Too) - a s (¡s ti) h(T - Too) = a si¡s 

e) Ninguna de ellas 

2-159 Fluye agua caliente por un tubo de pve (k = 0.092 
W/m · K) cuyo diámetro interior es de 2 cm y el exterior, de 2.5 
cm. La temperatura de la superficie interior de este tubo es de 
35°C y la de la superficie exterior, de 20° e. La razón de la 
transferencia de calor por unidad de longitud del tubo es 

a) 22.8 W/m b) 38.9 W/m e) 48.7 W/m 
ti) 63.6 W/m e) 72.6 W/m 

2-160 La conductividad térmica de un sólido depende de su 
temperatura como k = aT + b, donde a y b son constantes. La 

temperatura en una capa plana de este sólido, a medida que con­
duce el calor, es expresada por 

a) aT + b = x + C2 

e) aTl + bT= C/x + C2 

e) Ninguna de ellas 

b) aT + b = C/x2 + C2 

ti) = aTl + bT = C/x2 + C2 

2-161 Los granos cosechados, como el trigo, pasan por una 
reacción exotérmica volumétrica mientras se encuentran alma­
cenados. Si no se controla de manera apropiada, esta generación 
de calor causa que estos granos se deterioren o, incluso, se pro­
duzcan incendios. Se almacena trigo (k = 0.05 W/m . K) sobre 
el suelo (una superficie adiabática, efectivamente) en capas de 5 
m de espesor. Se hace que aire a 20°C entre en contacto con la 
superficie superior de esta capa de trigo, con h = 3 W/m2 . K. 
La distribución de temperatura en el interior de esta capa es ex­
presada por 

T - Ts = 1 _ (::)2 
To - T., L 

donde Ts es la temperatura de la superficie superior, To es la de 
la inferior, x se mide hacia arriba desde el suelo y L es el espe­
sor de la capa. Cuando la temperatura de la superficie superior 
es de 24°C, ¿cuál es la temperatura del trigo próximo al suelo? 

a) 39°C b)510e e) 72°C ti) 84°C e) 91 °C 

2-162 La condición de frontera de la ecuación de conducción, 
para una superficie adiabática, si se considera la dirección n 
como normal a la superficie, es 

a) T = O b) dT/dn = O e) ~T/dn2 = O 
. ti) ~T/dn3 = O e) -kdT/dn = 1 

2-163 ¿Cuál de las siguientes es la expresión COlTecta para la 
ecuación de conducción unidimensional, de estado estacionario 
y de conductividad térmica constante, para un cilindro con ge­
neración de calor? 

1 a ( aT) aT (a) - - rk - + e en = pe-r ar ar g at 
1 a (aT) egen 1 aT 

(b) -;. ar r ar + k = ~ at 

(e) !i. (r aT) =.! aT 
r ar ar a at 
1 d (dT) egen 

(ti) -;. dr r dr + k = O 

. d( dT) (e) - r- = O dr dr 

Problemas de diseño y ensayo 

2-164 Escriba un ensayo sobre la generación de calor en las 
barras de combustible nuclear. Obtenga información sobre los 
rangos de generación de calor, la variación de la generación de 
calor con la posición en las varillas y la absorción de la radia­
ción emitida por el medio de enfriamiento. 

2-165 ~ Escriba un programa interactivo para computado-
I®J ra para calcular la razón de la transferencia de ca­

lor y el valor de la temperatura en cualquier punto en el medio, 
para la conducción unidimensional de calor en estado estacio­
nario en una capa cilíndrica larga, para cualquier combinación 
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de condiciones de frontera de temperatura específica, flujo 
específico de calor y convección, Ejecute el programa para cin­
co conjuntos diferentes de condiciones específicas en la fron­
tera, 

2-166 Escriba un programa interactivo para computadora pa­
ra calcular la razón de la transferencia de calor y el valor de la 
temperatura en cualquier punto en el medio, para la conducción 
unidimensional de calor en estado estacionario en una capa es­
férica, para cualquier combinación de condiciones de frontera 
de temperatura específica, flujo específico de calor y convec-

", o, 'é " ~ 129 ':.', ' 
CAPíTULO 2 

ción, Ejecute el programa para cinco conjuntos diferentes de 
condiciones específicas de frontera, 

2-167 Escriba un programa interactivo para computadora pa­
ra calcular la razón de la transferencia de calor y el valor de la 
temperatura en cualquier punto en el medio, para la conducción 
unidimensional de calor en estado estacionario en una pared 
plana cuya conductividad térmica varía linealmente como kCD 
= koCl + f3T) , en donde las constantes ko Y f3 son especificadas 
por el usuario, para condiciones de frontera de temperatura es­
pecífica, 
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CONDUCCiÓN DE CALOR 
EN ESTADO ESTACIONARIO 

En el análisis de transferencia de calor con frecuencia se tiene interés en la 
razón de esa transferencia a través de un medio, en condiciones y tempe­
raturas superficiales estacionarias. Ese tipo de problemas se pueden 

resolver con facilidad sin la intervención de ecuaciones diferenciales, median­
te la introducción de los conceptos de resistencia térmica, de manera análoga 
a los problemas sobre circuitos eléctricos. En este caso, la resistencia térmica 
corresponde a la resistencia eléctrica, la diferencia de temperatura a la tensión, 
y la rapidez de la transferencia de calor a la corriente eléctrica. 

Se inicia este capítulo con la conducción unidimensional de calor en estado 

estacionario en una pared plana, un cilindro y una esfera, y se desarrollan re­
laciones para la resistencia térmica en estas configuraciones geométricas. 
También se desarrollan relaciones de la resistencia térmica para condiciones 
de frontera de convección y radiación. Se aplica este concepto a problemas de 
conducción de calor en paredes planas, cilindros y esferas de capas múltiples 
y se generalizan hacia sistemas que comprenden transferencia de calor en dos 
o tres dimensiones. También se discute la resistencia térmica por contacto y 
el coeficiente total de transferencia de calor y se desarrollan relaciones para 
el radio crítico del aislamiento para un cilindro y una esfera. Por último, se 
discute la transferencia de calor estacionaria desde superficies con aletas y al­
gunas configuraciones geométricas complejas comunes de encontrar en la 
práctica, a través del uso de factores de forma en la conducción. 

OBJETIVOS 
Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Entender el concepto de resistencia térmica y sus limitaciones, y desarrollar redes de 
resistencias térmicas para problemas prácticos de conducción del calor 

• Resolver problemas de conducción de calor en estado estacionario en los que intervengan 
configuraciones geométricas rectangulares, cilíndricas o esféricas de capas múltiples 

• Desarrollar una comprensión intuitiva de la resistencia térmica por contacto y de las 
circunstancias en las que puede ser significativa 

• Identificar las apl icaciones en las que realmente el material aislante puede incremen­
tar la transferencia de calor 

• Analizar las superficies con aletas y evaluar con cuánta eficiencia y efectividad las ale­
tas mejoran la transferencia de calor, y 

• Resolver problemas prácticos de conducción multidimensional del calor, usando los 
factores de forma. 
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FIGURA 3-1
El flujo de calor a través de una pared
es unidimensional cuando la
temperatura de ésta varía sólo en una
dirección.

3-1 • CONDUCCiÓN DE CALOR EN ESTADO
ESTACIONARIO EN PAREDES PLANAS

Considere la conducción estacionaria de calor a través de las paredes de una
casa durante un día de invierno. Se sabe que se pierde calor en forma continua
hacia el exterior a través de la pared. Intuitivamente se siente que la transfe-
rencia de calor a través de la pared es en la dirección normal a la superficie de
ésta y no tiene lugar alguna transferencia de calor significativa en ella en otras
direcciones (figura 3-1).

Recuerde que la transferencia de calor en cierta dirección es impulsada por
el gradiente de temperatura en esa dirección. No habrá transferencia de calor
en una dirección en la cual no hay cambio en la temperatura. Las mediciones
de la temperatura en varios lugares sobre la superficie interior o exterior de la
pared confirmarán que la superficie de una pared es casi isotérmica. Es decir,
las temperaturas en la parte superior e inferior de la superficie de una pared,
así como en los extremos derecho e izquierdo, son casi las mismas. Por lo tan-
to, no hay transferencia de calor a través de la pared de la parte superior hacia
abajo, o de izquierda a derecha, pero se tiene una diferencia considerable en
las temperaturas entre las superficies interior y exterior de dicha pared y, por
tanto, transferencia de calor significativa en la dirección de la superficie inte-
rior hacia la exterior.

El espesor pequeño de la pared hace que el gradiente de temperatura en esa
dirección sea grande. Además, si las temperaturas del aire dentro y fuera de la
casa permanecen constantes, entonces la transferencia de calor a través de
la pared de una casa se puede considerar como estacionaria y unidimensional.
En este caso, la temperatura de la pared presentará dependencia sólo en una
dirección (es decir la dirección x) y se puede expresar como T(x).

Nótese que la transferencia de calor es la única interacción de energía que
interviene en este caso y no se tiene generación de calor, por tanto, el balance
de' calor para la pared se puede expresar como

(
Razón de la ) ( Razónde la ) ( Razón del )
transferenciade calor - transferenciade calor = cambiode la energía

hacia la pared . hacia afuerade la pared de la pared

o bien,
. . dEpared

Q ent - Q sal = ---;¡¡-

Pero dEpareidt = Opara la operación estacionaria, puesto que no hay cambio
en la temperatura de la pared con el tiempo en ningún punto. Por lo tanto, la
razón de la transferencia de calor hacia la pared debe ser igual a la razón de la
transferencia hacia afuera de ella. En otras palabras, la razón de la transferen-
cia de calor a través de la pared debe ser constante, Q cond, pared = constante.

Considere una pared plana de espesor L y conductividad térmica promedio
k. Las dos superficies de la pared se mantienen a temperaturas constantes de
TI y T2. Para la conducción unidimensional de calor en estado estacionario a
través de la pared, tenemos T(x). Entonces, la ley de Fourier de la conducción
de calor para la pared se puede expresar como

. dT
Q cond, pared = - kA dx (W)

donde la razón de la transferencia de calor por conducción, Q cond pared Yel área
A de la pared será constante. Por lo tanto, dT/dx = constante, lo cual significa

(3-1)

(3-2)
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que la temperatura a través de la pared varía linealmente con x. Es decir, la
distribución de temperatura en la pared, en condiciones estacionarias, es una
línea recta (figura 3-2).

Al separar la variable en la ecuación anterior e integrar desde x = 0, donde
T(O) = T¡, hasta x = L, donde T(L) = T2' se obtiene

LL . j,T2

Q cond, pared dx = - kA dT
x=O T=T,

. Al realizar las integraciones y reacomodar da .:

. TI - T2
Q cond. pared = kA --L- (W) (3-3)

que es idéntica a la ecuación 3-1. Una vez más, la razón de la conducción de
calor a través de una pared plana es proporcional a la conductividad térmica
promedio, al área de la pared ya la diferencia de temperatura, pero es inver-
samente proporcional al espesor de la pared. Asimismo, una vez que se cuen-
ta con la razón de la conducción de calor, se puede determinar la temperatura
T(x) en cualquier ubicación x al reemplazar T2 en la ecuación 3-3 por T y L
por x.

El concepto de resistencia térmica
La ecuación 3-3 para la conducción de calor a través de una pared plana se
puede reacomodar para tener

. TI - T2 (W)Q cond, pared = -R-- (3-4)
pared

donde
L (oC/W) (3-5)Rpared = kA

es la resistencia térmica de la pared en contra de la conducción de calor o sim-
plemente la resistencia a la conducción de la pared. Note que la resistencia
térmica de un medio depende de la configuración geométrica y de las propie-
dades térmicas del medio.

La ecuación antes dada para la transferencia de calor es análoga a la rela-
ción para elflujo de corriente eléctrica 1, expresada como

donde Re = LfO'eA es la resistencia eléctrica y VI - V2 es la caída de voltaje
a lo largo de la resistencia (O'e es la conductividad eléctrica). Por tanto, la
razón de la transferencia de calor a través de una capa corresponde a la co-
rriente eléctrica, la resistencia térmica a la resistencia eléctrica y la diferen-
cia de temperatura a la caída de voltaje en la capa (figura 3-3).

Considere la transferencia de calor por convección de una superficie sólida
de área As Y temperatura T, hacia un fluido cuya temperatura en un punto
suficientemente lejos de la superficie es Too, con un coeficiente de transfe-
rencia de calor por convección h. La ley de Newton del enfriamiento para la
razón de transferencia de calor por convección, Q conv = hAs (T, - T00)' se pue-
de reacomodar para obtener

. T, - T¿
Qcoov =-R--

conv

(W)

, :;" '133,
CAPíTULO 3

•A

o L x

FIGURA 3-2
En condiciones estacionarias, la

distribución de temperatura en una
pared plana es una línea recta.

(3-6)

a) Flujo de calor
I=VI-V2

Re

VI V2

Re

b) Flujo de corriente eléctrica

(3-7)

FIGURA 3-3
Analogía entre los conceptos de

resistencia térmica y eléctrica.
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FIGURA 3-4
Esquema para la resistencia a la
convección en una superficie.
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R
conv
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FIGURA 3-5
Esquema para las resistencias a la
convección y a la radiación en una
superficie.

donde

1
Reonv = hA

s
(3-8)

es la resistencia térmica de la superficie contra la convección de calor o, sim-
plemente, la resistencia a la convección de la superficie (figura 3-4). Note
que cuando el coeficiente de transferencia de calor por convección es muy
grande (h ~ 00), la resistencia a la convección se hace cero y T, = Ti; Es de-
cir, la superficie no ofrece resistencia a la convección y, por tanto, no desace-
lera el proceso de transferencia de calor. Se tiende a esta situación en la
práctica en las superficies en donde ocurren ebullición y condensación. Asi-
mismo, note que la superficie no tiene que ser plana. La ecuación 3-8 para la
resistencia a la convección es válida para superficies de cualquier forma,
siempre que sea razonable la suposición de que h = constante y uniforme.

Cuando la pared está rodeada por un gas, los efectos de la radiación, que
hemos ignorado hasta ahora, pueden ser significativos y es posible que sea ne-
cesario considerarlos. La razón de la transferencia de calor por radiación en-
tre una superficie de emisividad s y área As, que está a la temperatura T; Ylas
superficies circundantes a alguna temperatura promedio Talred se puede expre-
sar como

(W) (3-9)

donde

1s.; = hA
rad s

(K/W) (3-10)

es la resistencia térmica de una superficie contra la radiación, o bien, la resis-
tencia a la radiación y

(W/m2. K) (3-11 )

es el coeficiente de transferencia de calor por radiación. Note que tanto T,
como Talred deben estar en K en la evaluación de hrad' La definición del coefi-
ciente de transferencia de calor por radiación permite expresar la radiación en
forma conveniente, de manera análoga a la convección, en términos de una di-
ferencia de temperatura. Pero hrad depende con intensidad de la temperatura,
en tanto que, por lo común, heonv no depende de ella.

Una superficie expuesta al aire circundante comprende convección y radia-
ción de manera simultánea y la transferencia de calor total en la superficie se
determina al sumar (o restar, si tienen direcciones opuestas) las componentes
de radiación y de convección. Las resistencias a la convección y a la radiación
son paralelas entre sí, como se muestra en la figura 3-5 y pueden provocar al-
gunas complicaciones en la red de resistencias térmicas. Cuando Talred = Ti;
el efecto de radiación se puede tomar en cuenta de manera apropiada al reem-
plazar h en la relación de la resistencia a la convección por

heombinado = heonv + hrad (W/m2. K) (3-12)

donde heombinado es el coeficiente de transferencia de calor combinado. De
esta manera, se evitan todas las complicaciones asociadas con la radiación.
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CAPíTULO 3

~--T"'2

. Too,-Too2 Q R conv, 1 T, Rpared T2 R conv, 2 Red
Q = Reonv" + Rpared + Reonv, 2

Too, TOO2 térmica

"V, - "V
2

I R e, l R e,2 R e,3
I= "V, "V

2
Analogía

R e,' +Re,2+Re,3 eléctrica

FIGURA 3-6
Red de resistencias térmicas para la transferencia de calor a través de una pared plana sujeta a convección

sobre ambos lados, y la analogía eléctrica.

Red de resistencias térmicas
Considere ahora la transferencia de calor unidimensional en estado estaciona-
rio a través de una pared plana de espesor L, área A y conductividad térmica k
que está expuesta a la convección sobre ambos lados hacia fluidos a las tem-
peraturas Tool y Too2, con coeficientes de transferencia de calor h¡ y ~, respec-
tivamente, como se muestra en la figura 3-6. Si se supone que TOO2 < Ts«,
la variación de la temperatura será como se muestra en la figura, Note que la
temperatura varía en forma lineal en la pared y tiende asintóticamente a T~¡ y
Too2 en los fluidos, a medida que se aleja de la pared,

En condiciones estacionarias, se tiene

(
Razón de la ) ( Razónde la ) ( Razónde la )
convección de calor = conducción de calor = convección de calor

hacia la pared a través de la pared desde la pared

o sea

la cual se puede reacomodar como

. Tool - TI TI - T2 T2 - T"2
Q = uh, A = L/kA = l/h2A

T, - T2 T2 - Too2
Rpared Reonv,2

(3-14)
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Si

entonces
al + a2 + + an = e
h; + b2 + +b

ll

Por ejemplo,

1 2 5
4=8=20=0.25

y

1+ 2 + 5 = 0.25
4 + 8 + 20

FIGURA 3-7
Una identidad matemática útil.

Q= IOW

T~I
20°C

150°C

30°C
T.,.,

Rconv,l T ~wall T Rconv,2
T",,¡ 1 2 TOC2

2°C/W 15°C/W 3°C/W

FIGURA 3-8
La caída de temperatura a través de
una capa es proporcional a su
resistencia térmica.

Al sumar los numeradores y los denominadores, da (figura 3-7)

(W) (3-15)

donde

1 L 1
Rtotal = Reonv, I + Rpared + Reonv,2 = h

l
A + kA + h

2
A (3-16)

Note que el área A de la transferencia de calor es constante para una pared pla-
na y la razón de esa transferencia a través de una pared que separa dos medios
es igual a la diferencia de temperatura dividida entre la resistencia térmica to-
tal entre los medios. Note también que las resistencias térmicas están en serie
y la resistencia térmica equivalente se determina simplemente al sumar cada
una de las resistencias, precisamente como en las resistencias eléctricas co-
nectadas en serie, Por tanto, todavía se aplica la analogía eléctrica, Se resume
esto al expresar: la rapidez de la transferencia de calor estacionaria entre dos
superficies es igual a la diferencia de temperatura dividida entre la resisten-
cia térmica total entre esas dos superficies,

Otra observación que se puede hacer a partir de la ecuación 3-15 es que la
razón de la caída de temperatura con respecto a la resistencia térmica a través
de cualquier capa es constante y, de este modo, la caída de temperatura a tra-
vés de cualquier capa es proporcional a la resistencia térmica de ésta, Entre
mayor sea la resistencia, mayor es la caída de temperatura, De hecho, la ecua-
ción Q = f:.T/R se puede reacomodar para obtener

t.T= QR (3-17)

la cual indica que la caída de temperatura a través de cualquier capa es igual
a la razón de la transferencia de calor multiplicada por la resistencia térmica
de esa capa (figura 3-8), Posiblemente se recuerde que esto también se cum-
ple para la caída de voltaje a través de una resistencia eléctrica cuando la co-
rriente eléctrica es constante.

A veces resulta conveniente expresar la transferencia de calor a través de un
medio de una manera análoga a la ley de Newton del enfriamiento, como

Q = UAsr (W) (3-18)

donde U es el coeficiente de transferencia de calor total. La comparación de
las ecuaciones 3-15 y 3-18 revela que

UA =_1_
Rtotal

(3-19)

Por lo tanto, para una unidad de área, el coeficiente de transferencia de calor
total es igual al inverso de la resistencia térmica total.

Note que no se necesita conocer las temperaturas superficiales de la pared
para evaluar la razón de la transferencia de calor estacionaria a través de ella.
Todo lo que se necesita conocer son los coeficientes de transferencia de ca-
lor por convección y las temperaturas de los fluidos en ambos lados de la pa-
red. La temperatura superficial de esta última se puede determinar como se
describió antes al aplicar el concepto de resistencia térmica, pero se toma la
superficie a la cual se le va a determinar la temperatura como una de las su-
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perficies terminales. Por ejemplo, una vez que se evalúa Q, se puede determi­
nar la temperatura superficial TI a partir de 

(3-20) 

Paredes planas de capas múltiples 
En la práctica, a menudo se encuentran paredes planas que constan de varias 
capas de materiales diferentes. Todavía se puede usar el concepto de resisten­
cia térmica con el fin de determinar la razón de la transferencia de calor esta­
cionaria a través de esas paredes compuestas. Como es posible que el lector ya 
haya conjeturado, esto se hace simplemente al darse cuenta de que la resisten­
cia a la conducción de cada pared es L/kA conectada en serie y aplicando la 
analogía eléctrica. Es decir, al dividir la diferencia de temperatura que existe 
entre las dos superficies a las temperaturas conocidas entre la resistencia tér­
mica total que presentan ambas. 

Considere una pared plana qu~ consta de dos capas (como un muro de ladri­
llos con una capa de aislamiento). La razón de la transferencia de calor esta­
cionaria a través de esta pared compuesta de dos capas se puede expresar 
como (figura 3-9) 

(3-21) 

donde Rtotal es la resistencia térmica total, expresada como 

R,o,al = R eonv, 1 + Rpared. 1 + Rpared, 2 + R eonv, 2 

(3-22) 

~"""""""~Q 
Pared 1 

A 

Pared 2 

L R2 = _ 2 

kzA 

----.. TOO2 

R _ 1 
eonv, 2 - h

2
A 

~~.:~ ):.;:' " ·Y--;..-: J 37 . 
CAPíTULO 3 

FIGURA 3-9 
Red de resistencias térmicas para la 

transferencia de calor a través de una 
pared plana de dos capas sujeta a 

convección sobre ambos lados. 
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.-",--,.Q 

Rconv,l Rconv ,2 

FIGURA 3-10 
Evaluación de las temperaturas 
superficial y en la interfase cuando se 
dan Ll y T~2 Y se calcula Q. 

~I A 
Pared 

3m 

5m 

'------Y~ 
1 ·1 
L= 0.3 m 

FIGURA 3-11 
Esquema para el ejemplo 3-1. 

Los subíndices 1 y 2 en las relaciones Rpared antes dadas indican la primera y 
la segunda capas, respectivamente. También se pudo obtener este resultado al 
seguir el procedimiento utilizado antes para el caso de una sola capa, al notar 
que la razón de la transferencia de calor estacionaria, Q, a través de un medio 
de capas múltiples es constante y, por consiguiente, debe ser la misma a través de 
cada una de las capas. Note, a partir de la red de resistencias térmicas, que di­
chas resistencias están en serie y, por tanto, la resistencia térmica total es sim­
plemente la suma aritmética de cada una de las resistencias térmicas que se 
encuentran en la trayectoria de la transferencia de calor. 

Este resultado para el caso de dos capas es análogo al de una sola capa, ex­
cepto en que se suma una resistencia adicional por la capa adicional. Este re­
sultado se puede extender para paredes planas que constan de tres o más 
capas, al sumar una resistencia adicional por cada capa adicional. 

Una vez que se conoce Q, se puede determinar una temperatura superficial 
desconocida ~ en cualquier superficie o interfase j, a partir de 

(3-23) 

donde Ti es una temperatura conocida en el lugar i Y Rtotal, ; _ j es la resistencia 
térmica total entre los lugares i y j. Por ejemplo, cuando se dispone de las tem­
peraturas de los fluidos, Too l y Too2 , para el caso de dos capas mostrado en la fi­
gura 3-9 y se calcula Q a partir de la ecuación 3-21, se puede determinar la 
temperatura T2 en la interfase entre las dos paredes, a partir de (figura 3-10) 

. Too! - T? 
Q = -

Reonv, ! + Rpared, ! 
(3-24) 

La caída de temperatura a través de una capa se determina con facilidad me­
diante la aplicación de la ecuación 3-17, al multiplicar Q por la resistencia tér­
mica de esa capa. 

El concepto de resistencia térmica se usa con amplitud en la práctica debi­
do a que es intuitivamente fácil de entender y ha probado ser una herramienta 
poderosa en la resolución de una amplia gama de problemas de transferencia 
de calor. Pero su uso queda limitado a los sistemas a través de los cuales la 
razón de la transferencia de calor, Q, permanece constante; es decir, a siste­
mas que implican transferencia de calor estacionaria, sin generación de calor 
(como el calentamiento por resistencia o las reacciones químicas) dentro del 
medio. 

EJEMPLO 3-1 Pérdida de calor a través de una pared 

Considere una pared gruesa de 3 m de alto, 5 m de ancho y 0 .30 m de espesor, 
cuya conduct ividad térmica es k = 0.9 W/m . oC (figura 3-11). Cierto día, se 
miden las temperaturas de las superficies interior y exterior de esa pared y re­
sultan ser de 16°C y 2°C, respectivamente. Determine la razón de la pérdida de 
calor a través de la pared en ese día. 

SOLUCiÓN Las dos superficies de la pared se mantienen a temperaturas espe- I 
cíficas. Debe determinarse la razón de la pérdida de calor a través de la pared. 

http://gratislibrospdf.com/



Suposiciones 1 La transferencia de calor a través de la pared es estacionaria, 
dado que las temperaturas superficiales permanecen constantes en los valores 
especificados. 2 La transferencia de calor es unidimensional, puesto que cua­
lesqu iera gradientes significativos de temperatura existen en la dirección del in­
terior hacia el exterior. 3 La conductividad térmica es constante. 
Propiedades Se da la conductividad térmica como k = 0.9 W/m . oC. 
Análisis Dado que la transferencia de calor a través de la pared es por conduc­
ción y el área de ésta es A = 3 m x 5 m = 15 m2 , la razón estacionaria de la 
transferencia de calor a través de esa pared se puede determinar con base en 
la ecuación 3-3 

. TI - T2 (16 - 2)OC 
Q = kA --= (0.9 W/m . °C)(15 m2) = 630 W 

L Q3m 

Se pudo también determinar la razón estacionaria de la transferencia de calor a 
través de la pared al hacer uso del concepto de resistencia térmica, a partir de 

. .:lTpared 
Q=--

Rpared 

donde 

Al sustituir, se obtiene 

. (16 - 2)OC 
Q = 0.022220 C/W = 630 W 

Discusión Éste es el mismo resultado obtenido con anterioridad . Note que la 
conducción de calor a través de una pared plana, con temperaturas superficia­
les especificadas, puede determinarse directa y fácilmente sin utilizar el con­
cepto de resistencia térm ica . Sin embargo, este concepto es una herramienta 
valiosa en problemas más complejos de transferencia de calor, como el lector 
verá en los ejemplos que siguen. Además, las unidades W/m . oC y W/m . K para 
la conductividad térmica son equivalentes y, por consiguiente, pueden ser in­
tercambiadas. Éste es también el caso de oC y K para las diferencias de tem­
peratura. 

EJEMPLO 3-2 Pérdida de calor a través de una ventana 
de una sola hoja 

Considere una ventana de vidrio de 0.8 m de alto y 1.5 m de ancho, con un es­
pesor de 8 mm y una conductividad térmica de k = 0.78 W/m . oC. Determine 
la razón estacionaria de la transferencia de calor a través de esta ventana de vi­
drio y la temperatura de su superficie interior para un día durante el cual el 
cuarto se mantiene a 20°C, en tanto que la temperatura del exterior es de 
-10°C. Tome los coeficientes de transferencia de calor de las superficies inte­
rior y exterior de la ventana como h1 = 10 W/m2 . oC y h2 = 40 W/m2 . oC, los 
cuales incluyen los efectos de la radiación. 

I 
SOLUCiÓN Se considera la pérdida de calor a través de una ventana de vidrio. 
Se deben determinar la razón de la transferencia de calor a través de la venta­
na y la temperatura de la superficie interior. 

.. , 139 
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20°C 

___ -lQOC 

h,= IO W /m2 . oC 

L=8mm 

FIGURA 3-12 
Esquema para el ejemplo 3-2. 

Suposiciones 1 La transferencia de calor a través de la ventana es estacionaria, 
dado que las temperaturas superficiales permanecen constantes en los valores 
especificados. 2 La transferencia de calor a través de la ventana es unidimen­
sional ya que cualesquiera gradientes significativos de temperatura existen en 
la dirección Giesde el interior hacia el exterior. 3 La conductividad térmica es 
constante. 
Propiedades Se da que la conductividad térmica es k = 0.78 W/m . oC. 
Análisis Este problema está relacionado con conducción a través de la venta­
na de vidrio y convección en sus superficies, y se puede manejar de la mejor 
manera al usar el concepto de resistencia térmica y dibujar la red de resisten­
cias térmicas, como se muestra en la figura 3-12. Dado que el área de la ven­
tana es A = 0.8 m x l.5 m = l.2 m2, cada una de las resistencias se evalúan 
a partir de sus definiciones como 

1 1 
R¡ = Reonv. ' = h, A = (10 W/m2 . 0C)(1.2 m2) = 0.08333°C/W 

R L 0.008 m = O 008550C/W 
vidrio = kA = (0.78 W/m . °C)(1.2 m2) . 

1 1 
Ro = Reonv.2 = h

2
A = (40 W/m2 . 0C)(1.2 m2) = 0.02083°C/W 

Ya que las tres resistencias están en serie, la resistencia tota l es 

Rlola' = Reonv. l + Rvidrio + Reonv. 2 = 0.08333 + 0.00855 + 0.02083 
= O.l127°C/W 

Entonces la razón de transferencia de calor estacionaria a través de la ventana 
queda 

. Too , - Too2 [20 - (-lO)JOC 
Q = R = O 1127 0 C/W = 266W 

total . 

Si se conoce la razón de la transferencia de calor, se puede determinar la tem­
peratura de la superficie interior a parti r de 

. Too , - T, 
Q = -=-----' 

R eonv. , 
T] = Too1 - QRconv. , 

= 20°C - (266 W)(0.08333°C/W) 

= -2.2°C 

Discusión Note que la temperatura de la superficie interior de la ventana de vi­
drio está a - 2.2°C, aun cuando la temperatura del aire en el cuarto se manten­
ga a 20°C. Temperaturas superficiales así de bajas son del todo indeseables, ya 
que causarán que se empañen las superficies interiores del vidrio o incluso que 
se forme escarcha sobre ellas cuando la humedad en el cuarto sea alta. 

EJEMPLO 3-3 Pérdida de calor a través de ventanas 
de hoja doble 

Considere una ventana de hoja doble de 0 .8 m de alto y l.5 m de ancho que 
consta de dos capas de vid rio de 4 mm de espesor (k = 0.78 W/m . OC) se-:. 
paradas por un espacio de aire estancado de 10 mm de ancho (k = 0 .026 
W/m . oC). Determine la razón de transferencia de calor estacionaria a través de 
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la ventana de hoja doble y la temperatura en la superficie interior para un día 
durante el cual el cuarto se mantiene a 20°C, en tanto que la temperatura del 
exterior es de -10°C. Tome los coeficientes de transferencia de calor por 
convección en las superficies interior y exterior como h1 = 10 W/m 2 . oC y h2 = 
40 W/m2 . oC, respectivamente, los cuales incluyen los efectos de la radiación. 

SOLUCiÓN S'e considera una ventana de hoja doble. Se deben determinar la 
razón de la transferencia de calor a través de la ventana y la temperatura de la 
superficie interior. 
Análisis Este problema de ejemplo es idéntico al anterior, excepto en que el vi­
drio sencillo de 8 mm de la ventana se reemplaza por dos vidrios de 4 mm de 
espesor que encierran un espacio de aire estancado de la mm de ancho. Por lo 
tanto, la red de resistenc ias térmicas de este problema comprenderá dos resis­
tencias adicionales a la conducción correspondientes a las dos capas adiciona­
les, como se muestra en la figura 3-13 . Dado que el área de la ventana es una 
vez más A = 0 .8 m x 1.5 m = 1.2 m2 , cada una de las resistencias se evalúa 
a parti r. de sus definiciones como 

1 1 
R¡ = Reonv, l = h l A = (lO W/m2 . 0C)(1.2 m2) = 0.08333°C/W 

R - R - L-¿ - 0.01 m - O 32050C/W 
2 - aire - k2A - (0.026 W/m . °C)(1.2 m2) - . 

1 1 
Ro = Reonv,2 = h

2
A = (40 W/m2 . 0C)(1.2 m2) = 0.02083°C/W 

Como las cuatro resistencias están en serie, la resistencia total es 

R 'Olal = Reonv, l + R vidrio, l + R aire + R vidrio, ~ + Reonv, 2 

= 0.08333 + 0.00427 -P 0.3205 + 0.00427 + 0.02083 

= 0.4332°C/W 

Entonces la razón de transferencia de calor estacionaria a través de la ventana 
queda 

Q = Tool - Too2 = [20 - (-lOWC = 692W 
R ,o,al 0.4332°C/W • 

la cual es alrededor de una cuarta parte del resultado obtenido en el ejemplo 
anterior. Esto explica la popularidad de las ventanas de hoja doble e incluso tri­
ple en los cl i mas fríos. En este caso, la drástica red ucción en la razón de la 
transferencia de ca lor se debe a la gran resistencia térmica de la capa de ai re 
entre los vidrios. 

En este caso, la temperatura de la superficie interior de la ventana será 

la cual es considerablemente más alta que los -2.2°C obtenidos en el ejemplo 
anterior. Por lo tanto, una ventana de hoja doble rara vez se empaña. Una ven­
tana de hoja doble también reducirá la ganancia de calor en verano y, en con­
secuencia , reduce los costos del acondicionamiento del aire. 
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Vidrio Vidrio 

FIGURA 3-13 
Esquema para el ejemplo 3-3. 

http://gratislibrospdf.com/



• - ", .' < .,:":" :. 142 ·. .'" - , 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

FIGURA 3-14 
Distribución de temperatura y líneas 

de flujo de calor a lo largo de dos 
placas sólidas comprimidas entre sí 
para el caso del contacto perfecto e 

imperfecto, 

Flecha de carga 
Collarín 
de alineamiento 

Placa superior~,_-===! 1='--­
Bola de acero '..... 
Calentadores ........ ~---¡;:::::=~=:1 
en haz 
Bloque de calentadores 

Muestra superior----¡ Termopares 
de prueba 

Muestra inferior - - - --¡ 
de prueba 

Medidor inferior 
de flujo de calor - - - -¡ 

Placa fría ----.:::::.¡-~;:;:::=:2;_--.l -Fluido 
Celda de carga 

Bola de acero -----=~::L_ 

Placa inferior ---C:;;;;:::===~¡¡:] 

Placa base - :---:-:-: _______ _ 
de la campana de vidrio 

FIGURA 3-15 
Montaje experimental típico para la 
determinación de la resistencia por 
contacto térmico (tomado de Song 
et al.) . 

frío 

Capa 1 Capa 2 

No hay 
caída 

de temperatura 

a) Contacto térmico ideal (perfecto) 

Interfase~ 

b) Contacto térmico real (imperfecto) 

3-2 • RESISTENCIA TÉRMICA POR CONTACTO 
En el análisis de la conducción de calor a través de sólidos de capas múltiples, 
se supuso un "contacto perfecto" en la interfase de dos capas y, como conse­
cuencia, ninguna caída de temperatura en dicha interfase, Éste sería el caso 
cuando las superficies son perfectamente lisas y producen un contacto perfec­
to en cada punto. No obstante, en la realidad incluso las superficies planas que 
aparentan estar lisas a simple vista resultan estar más bien ásperas cuando se 
examinan con un microscopio, como se muestra en la figura 3-14, con nume­
rosos picos y valles. Es decir, una superficie es microscópicamente áspera sin 
importar cuán lisa parezca estar. 

Cuando dos superficies de ese tipo se comprimen una contra la otra, los pi­
cos forman buen contacto material, pero los valles formarán vacíos con aire. 
Como resultado, una interfase contendrá numerosas brechas de aire de tama­
ños variables que actúan como aislamiento debido a la baja conductividad tér­
mica del aire. Por tanto, una interfase ofrece alguna resistencia a la 
transferencia de calor, y esta resistencia por unidad de área de la interfase se 
llama resistencia térmica por contacto, Re' El valor de Re se determina expe­
rimentalmente usando un montaje como el que se muestra en la figura 3-15 y, 
como es de esperar, se tiene una dispersión considerable de los datos debido a 
la dificultad para caracterizar las superficies. 

Considere la transferencia de calor a través de dos barras metálicas de área 
de sección transversal A que se comprimen una contra la otra. La transferen­
cia de calor a través de la interfase de estas dos barras es la suma de las trans­
ferencias a través de los puntos de contacto sólido y de las brechas en las 
áreas donde no se tiene contacto y se puede expresar como 

Q = Q contacto + Q brecha (3-25) 

También se puede expresar de manera análoga a la ley de Newton del enfria­
miento como 

(3-26) 
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donde A es el área aparente de la interfase (que es igual al área de la sección 
transversal de las barras) y LlTinterfase es la diferencia efectiva de temperatura 
en dicha interfase. La cantidad he' que corresponde al coeficiente de transfe­
rencia de calor por convección, se llama conductancia térmica por contacto 
y se expresa como 

Q/A 
he =---

11 Tinterfase 

(W/m2 . oC) (3-27) 

Está relacionada con la resistencia térmica por contacto por 

1 11 T interfase 
R =-=-- -

e he Q/A 
(3-28) 

Es decir, la resistencia térmica por contacto es la inversa de la conductancia 
térmica por contacto. Por lo general, en la literatura se da la conductancia, pe­
ro el concepto de resistencia térmica por contacto es un mejor vehículo para 
explicar el efecto de la interfase sobre la transferencia de calor. Note que Re 
representa la resistencia térmica por contacto por unidad de área. La resisten­
cia térmica para la interfase completa se obtiene al dividir Re entre el área apa­
rente A de dicha interfase. 

La resistencia térmica por contacto se puede determinar a partir de la ecua­
ción 3-28 al medir la caída de temperatura en la interfase y al dividirla entre el 
flujo de calor en condiciones estacionarias. El valor de la resistencia térmica 
por contacto depende de la aspereza de la superficie y de las propiedades de 
los materiales, así como de la temperatura y de la presión en la interfase y del 
tipo de fluido atrapado en ésta. La situación se vuelve más compleja cuando 
las placas se sujetan por medio de pernos, tornillos o remaches puesto que, en 
ese caso, la presión en la interfase no es uniforme. En ese caso, la resistencia 
térmica por contacto también depende del espesor de la placa, del radio del 
perno y del tamaño de la zona de contacto. Se observa que la resistencia tér­
mica por contacto disminuye al disminuir la aspereza superficial y al aumen­
tar la presión en la interfase, como es de esperar. La mayor parte de los 
valores de la resistencia térmica por contacto determinados experimentalmen­
te caen entre 0.000005 y 0.0005 m2 . °C/W (el rango correspondiente de la 
conductancia térmica por contacto es 2 000 a 200 000 W/m2 . OC). 

Cuando se analiza la transferencia de calor en un medio que consta de dos o 
más capas, lo primero que se necesita saber es si la resistencia térmica por 
contacto es significativa o no. Se puede responder esta pregunta al comparar 
las magnitudes de las resistencias térmicas de las capas con los valores típicos 
de la resistencia térmica por contacto. Por ejemplo, la resistencia térmica de 
una capa de 1 cm de espesor de un material aislante por unidad de área super­
ficial es 

L 
Re, aislamiento == k 0.01 m _ 025 2 0C/W 

0.04 W/m . oC - . m· 

en tanto que para una capa de cobre de 1 cm de espesor es 

Re, cobre = ~ = 386 O~/~~ oC = 0.000026 m2
. °C/W 

Al comparar los valores antes dados con los valores típicos de la resistencia 
térmica por contacto, se concluye que ésta es significativa e incluso puede do­
minar la transferencia de calor para buenos conductores de calor como los me­
tales, pero puede descartarse para los malos conductores de calor, como los 
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TABLA 3-1 

Conductancia térmica por contacto 
para placas de aluminio con flu idos 
diferentes en la interfase, para una 
aspereza superf icial de 10 j..Lm y una 
presión en esa interfase de 1 atm 
(tomado de Fr ied), 

Fluido en la 
interfase 

Aire 
Hel io 
Hidrógeno 
Aceite de siliconas 
Glicerina 

Conductancia 
por contacto, he, 
W/m 2 . oC 

3640 
9520 

13900 
19000 
37700 

Presión de contacto (psi) 

102 103 

104 

'" T E 

~ '" . 
~ '" 

B 
p:¡~ 

g 104 ........:.B 
<= B 
o 103~ (J ... " o o 
o. (J 

ro ... 
(J o 
'§ o. 

ro 
-2 103 (J 

ro 
'§ 

'(3 102 -2 
" f3 ro 
(J 

'(3 
::> " 'O í9 
" (J 

o '" U 'O 

" 102 104 o 
U 

Presión de contacto (kN/m2
) 

-- No recubierto 
- - Recubierto 

FIGURA 3-1 6 
Efecto de los recubrimientos metálicos 
sobre la conductancia térmica por 
contacto (tomado de Peterson). 

aislamientos. Esto no es sorprendente, puesto que los materiales aislantes 
constan en su mayor parte de espacios llenos de aire, precisamente como la 
misma interfase. 

Se puede minimizar la resistencia térmica por contacto mediante la aplica­
ción de un líquido térmicamente conductor, llamado grasa térmica, como el 
aceite de silicona, sobre las superficies, antes de comprimir una contra la otra. 
Ésta es una práctica común cuando se sujetan componentes electrónicos, co­
mo los transistores de potencia a los sumideros de calor. También se puede re­
ducir la resistencia térmica por contacto reemplazando el aire que se encuentra 
en la interfase por un mejor gas conductor, como el helio o el hidrógeno, co­
mO se muestra en la tabla 3-l. 

Otra manera de minimizar la resistencia por contacto es insertar una hoja 
metálica suave, como estaño, plata, cobre, níquel o aluminio, entre las dos su­
perficies. Los estudios experimentales demuestran que se puede reducir la re­
sistencia térmica por contacto en un factor de hasta 7 por una hoja metálica en 
la interfase. Para obtener la máxima eficacia, las hojas deben ser muy delga­
das. En la figura 3-16 se muestra el efecto de los recubrimientos metálicos so­
bre la conductancia térmica por contacto para varias superficies metálicas. 

Existe una incertidumbre considerable en los datos sobre la conductancia 
por contacto que se encuentran en la literatura y debe tenerse cuidado al usar­
las. En la tabla 3-2 se dan algunos resultados experimentales para la conduc­
tancia por contacto entre superficies metálicas semejantes y diferentes, para 
usarlos en los cálculos preliminares de diseño. Note que la conductancia tér­
mica por contacto es la más alta (y, por tanto, la resistencia por contacto es la 
más baja) para los metales suaves con superficies lisas a alta presión. 

EJEMPLO 3-4 Espesor equivalente para la resistencia 
por contacto 

Se mide la conductancia térmica por contacto en la interfase de dos placas de 
aluminio de 1 cm de espesor y resulta ser de 11 000 W/m 2 • oC. Determine el 
espesor de la placa de aluminio cuya resistencia térmica sea igual a la de la in­
terfase entre las placas (figura 3-17). 

SOLUCiÓN Se debe determinar el espesor de la placa de aluminio cuya resis­
tenc ia térmica sea igua l a la resistencia térm ica por contacto. 
Propiedades La cond uctividad térm ica del alumin io a la temperatura ambien­
te es k = 237 W/m . oC (tabla A-3). 
Análisis Dado que la resistencia térmica por contacto es la inversa de la con­
ductancia térmica por contacto, esa resistencia es 

R =.1 = 1 = 0.909 X 10- 4 m2 . °C/W 
e he 11 000 W 1m2 • oC 

Para una unidad de área superficial, la resistencia térmica de una placa plana 
se defi ne como 

donde L es el espesor de la placa y k es la conductividad térmicá . Si se consi­
dera R = Re' se determ ina el espesor equivalente a partir de la relación antes 
dada como 

L = kRc = (237 W/m· °C)(0.909 x 10- 4 m2 . °C/W) = 0.0215 m = 2.15 cm 
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TABLA 3-2
Conductancia térmica por contacto de algunas superficies metálicas en aire (tomado de varias fuentes)

Condición de he,*
Material la superficie Aspereza, um Temperatura, °C Presión, MPa W/m2.oC

Parejas de metales idénticos
Acero inoxidable 416 Esmerilada 2.54 90-200 0.17-2.5 3800

Acero inoxidable 304 Esmerilada l.14 20 4-7 1900

Aluminio Esmerilada 2.54 150 l.2-2.5 11400

Cobre Esmerilada l.27 20 l.2-20 143000

Cobre Cepillada 3.81 20 1-5 55500

Cobre (al vacío) Cepillada 0.25 30 0.7-7 11400

Parejas de metales diferentes
Acero inoxidable: 10 2900

aluminio 20-30 20 20 3600

Acero inoxidable: 10 16400
aluminio l.0-2.0 20 20 20800

Acero Ct-30: 10 50000
aluminio Esmerilada l.4-2.0 20 15-35 59000

Acero Ct-30: 10 4800
aluminio Cepillada 4.5-7.2 20 30 8300

5 42000

Aluminio-cobre Esmerilada l.17-1.4 20 15 56000

10 12000
Aluminio-cobre Cepillada 4.4-4.5 20 20-35 22000

'Divídanse los valores dados entre 5.678 para convertir a Btu/h . ft2 . °F.

Discusión Note que la interfase entre las dos placas ofrece tanta resistencia a
la transferencia de calor como una placa de aluminio de 2.3 cm de espesor. Re-
sulta interesante que, en este caso, la resistencia térmica por contacto es ma-
yor que la suma de las resistencias térmicas de las dos placas.

Placa Placa
1 2V~

¡cm ¡cm

Interfase

EJEMPLO 3-5 Resistencia por contacto de los transistores

Cuatro transistores idénticos de potencia con caja de aluminio están sujetos a
uno de los lados de una placa cuadrada de cobre de 20 cm x 20 cm y 1 cm de
espesor (k = 386 W/m . °C) por medio de tornillos que ejercen una presión pro-
med io de 6 MPa (figura 3-18). El área de la base de cada transistor es 8 cm- y
cada uno de ellos está colocado en el centro de una sección de 10 cm x 10 cm
que constituye la cuarta parte de la placa. Se estima que la aspereza de la in-
terfase es alrededor de l.5 urn. Todos los transistores están cubiertos de una
gruesa capa de plexiglas, que es un mal conductor del calor y, por tanto, todo
el calor generado en la unión del transistor debe ser disipado hacia el ambien-
te que está a 20°C, a través de la superficie posterior de la placa de cobre. El
coeficiente combinado de transferencia de calor por convección/radiación en
la superficie posterior se puede tomar como 25 W/m2 • °C. Si la temperatura de

Placa I

1 :
I
I
I

1 cm:

Placa
equivalente
de aluminio

I Placa
: 2
I
I
I

: 1 cm2.15 cm

FIGURA 3-17
Esquema para el ejemplo 3-4.
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FIGURA 3-18 
Esquema para el ejemplo 3-5. 

la caja del transistor no debe sobrepasar los 70°C, determine la potencia máxi­
ma que cada transistor puede disipar con seguridad y el salto de temperatura 
en la interfase caja-placa. 

SOLUCiÓN Cuatro transistores idénticos de potencia están sujetos a una pla­
ca de cobre. Para una temperatura máxima de la caja de 70°C, se deben deter­
minar la disipación máxima de potencia y el salto de temperatura en la inter­
fase. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor se puede considerar como si fuera unidimensional, aun cuando 
se reconoce que, en algunas partes de la placa, la conducción de calor será bi­
dimensional , dado que el área de la placa es mucho más grande que el área de 
la base del transistor. Pero la gran conductividad térmica del cobre minimizará 
este efecto. 3 Todo el calor generado en la unión se disipa a través de la super­
ficie posterior de la placa, ya que los transistores están cubiertos por una grue­
sa capa de plexiglas. 4 Las conductividades térmicas son constantes. 
Propiedades Se da la conductividad térmica del cobre como k = 386 W/m . 
oC. La conductancia por contacto se obtiene de la tabla 3-2 como he = 42 000 
W/m2 . oC, la cual corresponde a la interfase cobre-aluminio para el caso de una 
aspereza de 1.3-1.4 I-Lm y una presión de 5 MPa, la cual es suficientemente 
cercana a la que se tiene. 
Análisis Se dice que el área de contacto entre la caja y la placa es de 8 cm 2 y 
el área de esta última para cada transistor es de 100 cm2 . La red de resisten­
cias térmicas de este problema consta de tres resistencias en serie (interfase, 
placa y convección) , las cuales se determina que son 

Rplaea = ~ (386 W/~·~!~(O.Ol m2) = 0.0026°C/W 

Reonv = h:A (25 W/m2 . !C)(O.Ol m2) = 4.0°C/W 

Entonces la resistencia térmica total es 

R total = Rinterfase + R placa + R ambiente = 0.030 + 0.0026 + 4.0 = 4.0326°C/W 

Note que la resistencia térmica de una placa de cobre es muy pequeña y se 
puede ignorar por completo. Entonces se determina que la razón de la transfe­
rencia de calor es 

. Ll T (70 - 20)OC 
Q = R = 4 03260 C/W = 12.4 W 

total . 

Por lo tanto, el transistor de potencia no debe operarse a niveles de potencia 
mayores que 12A W, si la temperatura de la caja no debe sobrepasar los 70°C. 

El salto de temperatura en la interfase se determina a partir de 

LlTinterfase = QR interfase = (12.4 W)(0.030°C/W) = O.37°C 

que no es muy grande. Por lo tanto, incluso si se elimina por completo la resis­
tencia por contacto térmico en la interfase, en este caso se bajará la tempera­
tura de operación del transistor en menos de OAoe. 
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3-3 • REDES GENERALIZADAS DE RESISTENCIAS
TÉRMICAS

También se puede usar el concepto de resistencia térmica o la analogía eléc-
trica para resolver problemas de transferencia de calor en estado estacionario
que comprenden capas en paralelo o disposiciones combinadas serie-paralelo.
Aun cuando ese tipo de problemas con frecuencia son bidimensionales o in-
cluso tridimensionales, se pueden obtener soluciones aproximadas suponien-
do transferencia unidimensional de calor y utilizando la red de resistencias
térmicas.

Considere la pared compuesta que se muestra en la figura 3-19, la cual
consta de dos capas paralelas. La red de resistencias térmicas, que consta de
dos resistencias en paralelo, se puede representar como se muestra en la figu-
ra. Puesto que la transferencia total de calor es la suma de las transferencias a
través de cada capa, se tiene

(3-29)

Si se utiliza la analogía eléctrica, se obtiene

. T¡ - T2Q=--
RIO,a¡

(3-30)

donde

(3-31)

A¡

ya que las resistencias están en paralelo. T¡

Considere ahora la disposición combinada serie-paralelo que se muestra en
la figura 3-20. Una vez más, la razón total de la transferencia de calor a través A2

de este sistema compuesto se puede expresar como

(3-32)

donde

(3-33)

y

1
Reonv = hA3 (3-34)

Una vez que se evalúan cada una de las resistencias térmicas, se pueden deter-
minar con facilidad la resistencia total y la razón total de la transferencia de
calor a partir de las relaciones antes dadas.

El resultado que se obtenga será un tanto aproximado, puesto que las super-
ficies de la tercera capa es probable que no sean isotérmicas y es posible que
ocurra transferencia de calor entre las dos primeras capas.

Dos suposiciones que por lo común se establecen al resolver problemas
multidimensionales complejos sobre transferencia de calor al tratarlos como

Aislamiento
/

~
CD k¡ :=::c:
@ k2.-

-----L-----

Q¡-

FIGURA 3-19
Red de resistencias térmicas para dos

capas paralelas.

Aislamiento
/

f -, ,
, ti

---- CD k¡-: 1----
<, Q)

@ kz---- k3 h,

,
'"

Q--T¡

FIGURA 3-20
Red de resistencias térmicas para una
disposición combinada serie-paralelo.
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1.5 cm 

Ladrillo 

22 cm 

1.5 cm 

R¡ Rl R2 R6 Ro 
Too ¡~~4M~W-~~+-~~~ Too2 

FIGURA 3-21 
Esquema para el ejemplo 3-6. 

unidimensionales (es decir, en la dirección x), usando la red de resistencias 
térmicas, son 1) cualquier pared plana normal al eje x es isotérmica (es decir, 
se supone que la temperatura varía sólo en la dirección x) y 2) cualquier pla­
no paralelo al eje x es adiabático (es decir, se supone que la transferencia de 
calor ocurre sólo en la dirección x). Estas dos 'Suposiciones conducen a redes 
diferentes de resistencias y, como consecuencia, a valores diferentes (pero, por 
lo general, cercanos) para la resistencia térmica total y, por tanto, para la trans­
ferencia de calor. El resultado real se encuentra entre estos dos valores. En las 
configuraciones geométricas en las cuales la transferencia de calor ocurre de 
manera predominante en una dirección, cualquiera de los dos enfoques condu­
ce a resultados satisfactorios. 

EJEMPLO 3-6 Pérdida de calor a través 
de una pared compuesta 

Una pared de 3 m de alto y 5 m de ancho consta de ladrillos de 16 x 22 cm 
de sección transversal horizontal (k = 0.72 W/m . OC) separados por capas de 
mortero (k = 0.22 W/m . OC) de 3 cm de espesor. También se tienen capas de 
mortero de 2 cm de espesor sobre cada lado del ladrillo y una espuma rígida (k 

= 0.026 W/m . OC) de 3 cm de espesor sobre el lado interior de la pared, como 
se muestra en la figura 3-21. Las temperaturas dentro y fuera son de 20°C y 
- 10°C, respectivamente, y los coeficientes de transferencia de calor por con­
vección sobre los lados interior y exterior son h1 = 10 W/m 2 . oC y h2 = 25 
W/m 2 • oC, respectivamente. Si se supone transferencia de calor unidimensio­
nal y se descarta la radiación, determine la razón de la transferencia de calor a 
través de la pared. 

SOLUCiÓN Se da la composición de una pared compuesta. Se debe determi­
nar la razón de la transferencia de calor a través de la pared. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria dado que no hay indi­
cación de cambio con el tiempo. 2 La transferencia de calor se puede conside­
rar como si fuera unidimensional, ya que se realiza de manera predominante en 
la dirección x. 3 Las conductividades térmicas son constantes. 4 La transferen­
cia de calor por radiación es despreciable. 
Propiedades Se da que las conductividades térmicas son k = 0.72 W/m . oC, 
para los ladrillos, k = 0,22 W/m . oC, para las capas de mortero y k = 0.026 
W/m . oC, para la espuma rígida. 
Análisis Existe un patrón en la construcción de esta pared que se repite cada 
25 cm de distancia en la dirección vertical. No hay variación en la dirección 
horizontal. Por lo tanto, se considera una porción de 1 m de profundidad y 
0.25 m de alto de la pared, ya que es representativa de toda ella. 

Si se supone que cualquier sección transversal de la pared normal a la direc­
ción x es isotérmica, la red de resistencias térmicas para la sección representa­
tiva de la pared queda como se muestra en la figura 3-21. Cada una de las 
resistencias se evalúa como 

1 1 
R¡ = Reonv, ¡ = h¡ A = (10 W/m2 . 0C)(0.25 X 1 m2) = O.4°C/W 

L 
R ¡ = Respuma = kA 0.03 m - 460 C/W 

(0.026 W/m . °C)(0.25 X 1 m2) - • 

L 
Rz = R6 = Rmortero, lado = kA 

0.02 m 
(0.22 W/m . °C)(0.25 X 1 m2) 
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L 0.16 m 
R3 = Rs = Rmortero.centro = kA = (0.22 W/m . °C)(0.015 X 1 m2) 

= 48.48°C/W 

R - R - L - 0.16 m - 101oC/W 
4 - ladrillo - kA - (0.72 W/m . °C)(0.22 X 1 m2) - . 

Las tres resistencias R3 , R4 Y R5 de en medio son para lelas y su resistencia 
equivalente se determina a partir de 

1 _1 1 1_ 1 1 1 _ ° -- - - + - + - - 48.48 + 1.01 + 48.48 - 1.03 W/ C 
Ren medio R3 R4 Rs 

lo cual da 

Ren medio = 0.97°C/W 

Ahora todas las resistencias están en serie y la resistencia total es 

R total = Ri + R¡ + Rl + Ren medio + R6 + Ro 

= 0.4 + 4.6 + 0.36 + 0.97 + 0.36 + 0.16 

= 6.87°C/W 

Entonces la razón de transferencia de calor estacionaria a través de la pared 
queda 

• T OO I - T OO2 [20 - (-lOWC 
Q = Rtotal = 6.870 C/W = 4.37 W (por área superficial de 0.25 m2

) 

o sea, 4.38/0.25 = 17.5 W por m2 de área. El área total de la pared es A = 

3 m x 5 m = 15 m2. Entonces la razón de la transferencia de calor a través de 
toda la pared queda 

{ltotal = (17.5 W/m1)(15 m2) = 263 W 

Por supuesto, este resu ltado es aproximado, ya que se supuso que la tempera­
tura dentro de la pared varía sólo en una dirección y se ignoró cua lquier cambio 
de temperatura (y, por tanto, transferencia de calor) en las otras dos direccio­
nes. 
Discusión En la solución antes dada, se supuso que cualquier sección trans­
versa l de la pared normal a la dirección x es isotérmica. También se pudo reso l­
ver este problema yendo hacia el otro extremo y suponer que las superfic ies 
para lelas a la dirección x son adiabáticas. En este caso, la red de resistencias 
térmicas será como se muestra en la figura 3-22. Al seguir el enfoque que aca­
ba de describirse, se determina que la resistencia térmica total en este caso es 
Rtotal = 6.9rC/W, lo cual es muy cercano al valor de 6.85°C/W obten ido con 
anterioridad . Por tanto, cualquiera de los dos enfoques da aproximadamente el 
mismo resultado en este caso. Este ejemplo hace ver que, en la práctica, se 
puede usar cualquiera de los dos enfoques para obtener resultados satisfacto­
rios. 
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FIGURA 3-22 
Red alternativa de resistencias 

térmicas para el ejemplo 3-6, para el 
caso en que se consideran adiabáticas 
las superficies paralelas a la dirección 

primaria de transferencia de calor. 
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FIGURA 3-23 
En un tubo que conduce agua caliente 
el calor se pierde hacia el aire del 
exterior en la dirección radial y, como 
consecuencia, la transferencia de calor 
desde un tubo largo es unidimensional. 

FIGURA 3-24 
Tubo cilíndrico largo (o casco 
esférico) con temperaturas de las 
superficies interior y exterior, 
T¡ y T2> especificadas. 

3-4 • CONDUCCiÓN DE CALOR 
EN CILINDROS Y ESFERAS 

Considere la conducción estacionaria de calor a través de un tubo de agua ca­
liente. El calor se pierde en forma continua hacia el exterior a través de la pa­
red del tubo e, intuitivamente, se siente que la transferencia de calor a través 
de éste se efectúa en la dirección normal a su superficie y no se tiene alguna 
transferencia significativa en otras direcciones (figura 3-23). La pared del tu­
bo, cuyo espesor es más bien pequeño, separa dos fluidos a temperaturas dife­
rentes y, en consecuencia, el gradiente de temperatura en la dirección radial es 
relativamente grande. Además, si las temperaturas de los fluidos, dentro y fue-

. ra del tubo, permanecen constantes, entonces la transferencia de calor a través 
de ese tubo es estacionaria. Por tanto, la transferencia de calor a través del tu­
bo se puede considerar estacionaria y unidimensional. En este caso, la tempe­
ratura del tubo depende sólo de una dirección (la dirección r radial) y se puede 
expresar como T = T(r). La temperatura es independiente del ángulo azimu­
talo de la distancia axial. Esta situación se presenta aproximadamente en la 
práctica en los tubos cilíndricos largos y en los recipientes esféricos. 

En operación estacionaria no se tiene cambio en la temperatura del tubo 
con el tiempo en cualquier punto. Por lo tanto, la razón de la transferencia de 
calor hacia el tubo debe ser igual a la razón de la transferencia hacia afuera de él. 
En otras palabras, la transferencia de calor a través del tubo debe ser constan­
te, Q cand, ci l = constante. 

Considere una capa cilíndrica larga (como un tubo circular) de radio interior 
r¡ , radio exterior r2' longitud L y conductividad térmica promedio k (figura 
3-24). Las dos superficies de la capa cilíndrica se mantienen a las temperatu­
ras constantes TI y T2 . No hay generación de calor en la capa y la conductivi­
dad térmica es constante. Para una conducción de calor unidimensional a 
través de la capa cilíndrica, se tiene T(r). Entonces la ley de Fourier de la con­
ducción del calor para la transferencia de calor a través de la capa cilíndrica se 
puede expresar como 

. dT 
Q cood, cil = - kA dr (W) (3-35) 

en donde A = 27TrL es el área de transferencia en la ubicación r. Note que A 
depende de r y, en consecuencia, varía en la dirección de la transferencia de 
calor. Al separar las variables de la ecuación antes dada e integrar desde r = 
r¡, donde T(r¡) = T¡ , hasta r = r2' en donde T(r2) = T2, da 

f r, Q cood, cil J, T, 
---dr= - kdT 

r=r, A T=T, 

Al sustituir A = 27TrL y realizar la integración da 

. TI - T2 
Qcood,cil = 2nLk-- ­

In (r2/rl) 
(W) 

(3-36) 

(3-37) 

dado que Q cand, cil = constante. Esta ecuación se puede reacomodar para que 
quede 

. TI - T2 
Q cood, cil = -R-­

ci l 
(W ) (3-38) 
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donde 

In (r2Ir ,) 
Rei,=-- -

2TiLk 

In (radio exterior Iradio interior) 
(3-39 ) 

2Ti X (Longitud) X (Conductividad térmica) 

es la resistencia térmica de la capa cilíndrica contra la conducción de calor o, 
simplemente, la resistencia a la conducción de la capa cilíndrica. 

Se puede repetir el análisis para una capa esférica, al tomar A = 47T? Y rea­
lizar la integración en la ecuación 3-36. El resultado se puede expresar como 

donde 

. T, - T2 
Q eond, esf = -R-­

esf 
(3-40) 

R = r 2 - r l = Radio exterior - Radio interior 
esf 4Tir ,r2k 4Ti(Radio exterior)(Radio interior)(Conductividad térmica) (3 -41 ) 

es la resistencia térmica de la capa esférica contra la conducción del calor o, 
simplemente, la resistencia a la conducción de la capa esférica. 

Considere ahora el flujo unidimensional de calor en estado estacionario a 
través de una capa cilíndrica o esférica que está expuesta a la convección en 
ambos lados hacia fluidos que están a las temperaturas Too , y Too2, con coefi­
cientes de transferencia de calor h, y h2, respectivamente, como se muestra en 
la figura 3-25 . En este caso, la red de resistencias térmicas consta de una re­
sistencia a la conducción y dos a la convección, en serie, precisamente como 
aquélla para la pared plana y la razón de la transferencia de calor en condicio­
nes estacionarias se puede expresar como 

donde 

Rto,a, = R eonv, I + Rei, + R eonv,2 

In (r2Ir ,) 
- ----"-- + + - --=---
(2Tir,L )h , 2TiLk (2Tir2L )h2 

para una capa cilíndrica y 

Rlolal = R eonv, , + R esf + R eonv, 2 

1 r2 - r , -----::- + --- + ----:-­
(4Tir?)h , 4Tir, r2 k (4Tiri)h2 

(3 -42) 

(3-43) 

(3-44) 

para una capa esférica. Note que A en la relación de la resistencia a la convec­
ción R eonv = l/hA es el área superficial en la cual ocurre la convección. Ésta 
es igual a A = 27TrL, para una superficie cilíndrica, y A = 47T?, para una su­
perficie esférica de radio r . Note también que las resistencias térmicas están 
en serie y, por tanto, la resistencia térmica total se determina simplemente al 
sumar cada una de las resistencias, precisamente como las resistencias eléctri­
cas conectadas en serie, 

~:l;':c.~~;~~;;151:...~~.= " 
CAPíTULO 3 

R,ota, = R eonv" + R ey' + R eonv,2 

FIGURA 3-25 
Red de resistencias térmicas para un 
casco cilíndrico (o esférico) sujeto a 
convección tanto en el lado interior 

como en el exterior. 
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FIGURA 3-26 

/ 
/ Q) 

Cilindros y esferas con capas múltiples 
La transferencia de calor estacionaria a través de capas cilíndricas o esféricas 
múltiples se puede manejar como en el caso de las paredes planas de capas múl­
tiples que se discutió antes, simplemente al sumar una resistencia adicional en 
serie por cada capa adicional. Por ejemplo, la razón de la transferencia de ca­
lor estacionaria a través del cilindro compuesto de tres capas, de longitud L, 
que se muestra en la figura 3-26, con convección en ambos lados, se puede ex­
presar como 

(3-45) 

donde Rtotal es la resistencia térmica total, expresada como 

Rlolal = R eonv. l + R eil. l + R eil. 2 + R ei!. 3 + R eonv.2 

l In (r2/r l) In (r3/r2) In (r4/r3) l 
= -- + + + + -- (3-46) 

h l Al 2T'iLk¡ 2T'iLk2 2T'iLk3 h2A4 

donde Al = 27Tr]L y A4 = 27Tr4L. La ecuación 3-46 también se puede usar pa­
ra una cubierta esférica de tres capas, al reemplazar las resistencias térmicas 
de las capas cilíndricas por las correspondientes esféricas. Una vez más, note 
que, con base en la red de resistencias térmicas, esas resistencias están en se­
rie y, como consecuencia, la resistencia térmica total es simplemente la suma 
aritmética de cada una de las resistencias térmicas en la trayectoria del flujo 
de calor. 

Una vez que se conoce Q, se puede determinar cualquier temperatura inter­
media ~, al aplicar la relación Q = (Ti - ~)/Rtotal , i _ j a través de cualquier ca­
pa o cualesquiera capas, en tal forma que Ti sea una temperatura conocida en 
la ubicación i Y Rtotal , i _ j sea la resistencia térmica total entre. las ubicaciones i 
y j (figura 3-27). Por ejemplo, una vez que se ha calculado Q, se puede deter­
minar la temperatura T2 en la interfase entre la primera y la segunda capas ci­
líndricas a partir de 

/ 
/0) 

Red de resistencias térmicas para la transferencia de calor a través de un cilindro compuesto 
de tres capas sujeto a convección en ambos lados. 
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(3-47) 
Reonv, ¡ + Rei¡, ¡ In (r2/r¡) 

----+---
h¡(2-rrr¡L) 2-rrLk¡ 

También se pudo calcular T2 a partir de 

T2 - Too2 Q= ----- (3-48) 
R2 + R3 + Reonv, 2 In (r3/r2) ln (r4 /r3) 1 

---+ +----
2-rrLk2 2-rrLk3 ho(2-rrr4L) 

Aun cuando las dos relaciones dan el mismo resultado, se prefiere la primera, 
ya que comprende menos términos y, por tanto, menos trabajo. 

También se puede emplear el concepto de resistencia térmica para otras 
configuraciones geométricas, siempre que se usen las resistencias apropiadas 
a la conducción y las áreas superficiales apropiadas en las resistencias a la 
convección. 

EJEMPLO 3-7 Transferencia de calor hacia un recipiente esférico 

Se usa un tanque esférico con diámetro interno de 3 m hecho de acero inoxida­
ble de 2 cm de espesor (k = 15 W/m . OC) para almacenar agua con hielo a Too¡ 

= O°C. El tanque está ubicado en un cuarto cuya temperatura es Too¡ = 22°C. 
Las paredes del cuarto también están a 22°C. La superf ic ie exterior del tanque 
es negra y la transferencia de calor entre la superficie exterior del mismo y los al­
rededores es por convección natural y radiación . Los coeficientes de transferen­
cia de calor por convección en las superficies interior y exterior del tanque son 
h¡ = 80 W/m2 . oC y h2 = 10 W/m2 • oC, respectivamente. Determine: a) la razón 
de la transferencia de calor hacia el agua con hielo que está en el tanque y b) la 
cantidad de hielo a O°C que se funde durante un periodo de 24 h. 

SOLUCiÓN Un rec ipiente esférico lleno de agua con hielo está sujeto a trans­
ferencia de calor por convección y radiación en su superficie exterior. Se deben 
determinar la razón de la transferencia de calor y la cantidad de hielo que se 
funde por día . 

Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria dado que las condi­
ciones térmicas especificadas en las fronteras no cambian con el tiempo. 2 La 
transferencia de calor es unidimensional, ya que se tiene simetría térmica en 
torno al punto medio. 3 La conductividad térmica es constante. 

Propiedades Se da la conduct ividad térmica del acero como k = 15 W/m . oC. 
El calor de fusión del agua a la presión atmosférica es h it = 333.7 kJ/kg . La su­
perficie exterior del tanque es negra y, por tanto, su emisividad es e = 1. 
Análisis a) En la figura 3-28, se da la red de resistencias térmicas para este 
problema. Dado que el diámetro interior del tanque es o¡ = 3 m y el diámetro 
exterior es O2 = 3.04 m, las áreas de las superficies interior y exterior del mis­
mo son 

A¡ = -rrD? = '17(3 m)2 = 28.3 m2 

A2 = '17D22 = '17(3.04 m? = 29.0 m2 

Asimismo, el coeficiente de transferencia de calor por radiación se expresa por 

Pero no se conoce la temperatura T2 de la superficie exterior del tanque y, en 
consecuencia, no se puede calcular hrad . Por lo tanto, se necesita suponer aho-
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Too¡-T2 

R eonv. ¡ +R¡ 

T¡ - T3 

R¡ +R2 

T2 - T3 

R2 

T2 - Too2 

R 2 + R eonv.2 

FIGURA 3-27 
La razón !1T!R a través de cualquier 

capa es igual a Q , la cual permanece 
constante en la conducción estacionaria 

unidimensional. 

Agua 
con hielo 

QOC 

Ro 

FIGURA 3-28 
Esquema para el ejemplo 3-7. 
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ra un valor de T2 y comprobar más adelante la exactitud de esta suposición. Si 
es necesario, se repetirán los cálculos usando un valor revisado para T2 . 

Nótese que T2 debe estar entre aoc y 22°C, pero debe estar más cercana a 
aoc, dado que el coeficiente de transferencia de calor dentro del tanque es mu­
cho mayor. Si se toma T2 = 5°C = 278 K, se determina que el coeficiente de 
transferencia de calor por radiación es 

hrad = (1)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(295 K)2 + (278 K)2][(295 + 278) K] 

= 5.34 W/m2 . K = 5.34 W/m2 . oC 

Entonces cada una de las resistencias térmicas queda 

1 1 
R¡ = Reonv, , = h, A, = (80 W/m2 . 0C)(28.3 m2) = 0.000442°C/W 

r2 - r , (1.52 - 1.50) m 
R, = Re'fera = -- = 41T(15 W/m . °C)(1.52 m)(1.50 m) 41Tkr,r2 

= 0.000047°C/W 

1 1 
R o = R eonv, 2 = h

2
A

2 
= (10 W/m2 . 0C)(29.0 m2) = 0.00345°C/W 

Rrad = hra~A2 (5 .34 W/m2 .1°C)(29.0 m2) = 0.00646°C/W 

Las dos resistencias en paralelo, Ro y Rrad , se pueden reemplazar por una resis­
tencia equivalente Requiv determinada a partir de 

_1_ = 1- + _1_= 1 + 1 = 444.7W/oC 
Roo.lliv Ro Rrad 0.00345 0.00646 

la cual da 

Requiv = 0.00225°C/W 

Ahora todas las resistencias están en serie y la resistencia tota l es 

Rtotal = R¡ + R, + Requiv = 0.000442 + 0.000047 + 0.00225 = 0.00274°C/ W 

Entonces la razón de transferencia de calor estacionaria hacia el agua con hie­
lo queda 

. T"'2 - Too , (22 - O)OC 
Q = R = O 002740 C/ W = 8029W 

total . 
(o Q = 8.029 kJ/s) 

Para comprobar la validez de nuestra suposición original , se determina ahora la 
temperatura de la superficie exterior a partir de 

T2 = Too2 - QR equiv 

= 22°C - (8029 W)(0.00225°C/W) = 4°C 

la cual está suficientemente cercana a los 5°C supuestos en la determinación 
del coeficiente de transferencia de calor por radiación . Por lo tanto, no hay ne­
cesidad de repetir los cálculos al usar 4°C para T2 . 
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b) La cantidad total de transferencia de calor durante un per iodo de 24 h es 

Q = Q M = (8.029 kJ/s)(24 X 3600 s) = 693 700 kJ 

Dado que se requieren 333 .7 kJ de energía para fundir 1 kg de hielo a O°C, la 
cant idad de ese hielo que se fundirá durante un periodo de 24 h es 

Q 693700 kJ 
mhielo = - = 333.7 kJ/kg = 2 079 kg 

hif 

Por lo tanto, alrededor de 2 toneladas métricas de hielo se fundirán en el tan­
que cada día. 
Discusión Una manera más fácil de tratar con convección y radiación combi­
nadas en una superficie cuando el medio circundante y las superficies están a 
la misma temperatura es sumar los coef icientes de transferencia de calor por 
radiación y por convección y tratar el resultado como el coeficiente de transfe­
renc ia de calor por convección. Es decir, tomar en este caso h = 10 + 5.34 = 
15.34 W/m2 . oC. De esta manera, se puede ignorar la radiación, ya que su con­
tribución se toma en cuenta en el coeficiente de transferencia de calor por 
convección. En este caso, la resistencia a la convección de la superficie exterior 
sería 

el cual es idéntico al valor obten ido para la resistencia equ ivalente para las re­
sistencias a la convección y a la radiación en paralelo. 

EJEMPLO 3-8 Pérdida de calor a través de un tubo aislado 
de vapor de agua 

En un tubo de hierro fundido (k = 80 W/m . OC), cuyos diámetros interior y ex­
terior son O] = 5 cm y O2 = 5.5 cm, respectivamente, fluye vapor de agua a 
T oo ] = 320°C. El tubo está cubierto con un aislamiento de fibra de vidrio de 
3 cm de espesor, con k = 0.05 W/m . oC. Se pierde calor hacia los alrededores 
que están a Too2 = 5°C por convección natural y radiac ión , con un coeficiente 
combinado de transferencia de ca lor de h2 = 18 W/m2 • oC. Si el coeficiente de 
transferencia de calor dentro del tubo es h] = 60 W/m 2 • oC , determine la razón 
de la pérdida de calor del vapor por unidad de longitud del tubo. Asimismo, de­
termine la caída de tem peratura a través de la pared de éste y a través de la 
capa de aislamiento. 

SOLUCiÓN Un tubo de vapor de agua cubierto con aislamiento de fibra de vi­
drio está sujeto a convección sobre sus superficies. Se deben determinar la 
razón de la transferenc ia de calor por unidad de longitud y la caída de tempe­
ratura a través del tubo y el aislamiento. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria ya que no se tiene in­
dicación de algún cambio con el tiempo. 2 La transferenc ia de calor es unid i­
mensional, puesto que se tiene simetría térmica con respecto a la línea central 
y no hay variación en la dirección axial. 3 Las conductividades térmicas son 
constantes. 4 La res istencia por contacto térmico en la interfase es despreciable. 
Propiedades Se da que las conductividades térmicas son k = 80 W/m . oC, pa­
ra el hierro fundido, y k = 0.05 W/m . oC, para el aislamiento de fibra de vidrio. 
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TI T2 T3 
Too l~Too2 

R¡ RI R2 Ro 

FIGURA 3-29 
Esquema para el ejemplo 3-8. 

Análisís Para este problema, la red de resistencias térmicas comprende cuatro 
dispuestas en serie y se presenta en la figura 3-29. Si L = 1 m, se determina 
que las áreas de las superficies expuestas a la convección son 

Al = 2'Tl'r1L = 2'Tl'(0.025 m)(l m) = 0.157 m2 

A3 = 2'Tl'r3L = 2'Tl'(0.0575 m)(l m) = 0.361 m2 

Entonces cada una de las resistencias térmicas queda 

R¡ = Reonv. I = hilA (60 W/m2 . O~)(O.l57 m2) = 0.106°C/W 

In (r2/rl) In (2.75/2.5) 
RI = Rtubo = 2'Tl'k

1
L 2'Tl'(80 W/m . 0C)(l m) = O.0002°C/W 

In (r3Ir2) In (5.75/2.75) 
R2 = Raislamiento = 2'ITk

2
L = 2'IT(0.05 W/m . 0C)(lm) = 2.35°C/W 

Ro = Rconv,2 = h2~3 (18 W/m2 • }C)(0.361 m2) = 0.154°C/W 

Ya que todas las resistencias están en serie se determina que la resistencia to­
tal es 

R total = R¡ + RI + R2 + Ro = 0.106 + 0.0002 -+ 2,35 + 0.154 = 2.61°C/W 

Entonces la razón estacionaria de pérdida de calor del vapor queda 

. Too l - Too2 (320 - WC 
Q = R = 2610C/W = 121 W 

total . 
(por m de longitud del tubo) 

¡ Se puede determinar la pérdida de calor para una longitud dada de tubo multi­
plicando esta última cantidad por la longitud L de ese tubo. 

La caída de temperatura a través del tubo y el aislamiento se determinan con 
base en la ecuación 3-17 como 

LlTtubo = QR lubo = (121 W)(0.0002°C/W) = O.02°e 

LlT aislamiento = QR aislamiento = (121 W)(2.35°C/W) = 284°e 

Es decir, las temperaturas entre las superficies interior y exterior del tubo difie-
, ren en 0.02°C, en tanto que las temperaturas entre las superficies interior y ex­

terior del aislamiento difieren en 284°C. 
Oiscusi6n Note que la resistencia térmica del tubo es demasiado pequeña con 
relación a las otras resistencias y se puede despreciar sin causar algún error sig­
nificativo. Del mismo modo, note que la caída de temperatura a través del tubo 
es prácticamente cero y, por tanto, se puede suponer que el tubo es isotérm'ico. 
La resistencia al flujo de calor en los tubos aislados se debe principalmente al 
aislamiento. 

3-5 11 RADIO CRíTICO DE AISLAMIENTO 
Se sabe que al agregar más aislamiento a una pared o al ático siempre dismi­
nuye la transferencia de calor. Entre más grueso sea el aislamiento, más baja 
es la razón de la transferencia de calor. Esto es previsible ya que el área A de 
la transferencia de calor es constante y agregar aislamiento siempre incremen­
ta la resistencia térmica de la pared sin incrementar la resistencia a la convec­
ción. 

Sin embargo, agregar aislamiento a un tubo cilíndrico o a una capa esférica 
es un asunto diferente. El aislamiento adicional incrementa la resistencia a la 
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conducción de la capa de aislamiento pero disminuye la resistencia a la con­
vección de la superficie debido al incremento en el área exterior. La transfe­
rencia de calor del tubo puede aumentar o disminuir, dependiendo de cuál sea 
el efecto que domine. 

Considere un tubo cilíndrico de radio exterior r] cuya temperatura de la su­
perficie exterior, T], se mantiene constante (figura 3-30). Ahora se aísla el tu­
bo con un material cuya conductividad térmica es k y su radio exterior es r2' 
Se pierde calor del tubo hacia el medio circundante que está a la temperatura 
Too, con un coeficiente de transferencia de calor h por convección. La veloci­
dad de la transferencia de calor del tubo aislado hacia el aire circundante se 
puede expresar como (figura 3-31) 

. TI - Too 
Q= - - - (3-49) 

R ais + R eonv 

En la figura 3-31 se tiene la gráfica de la variación de Q con el radio exterior 
del aislamiento r2' El valor de r2 al cual Q alcanza un máximo se determina a 
partir del requisito de que dQ /dr2 = O (pendiente cero). Al derivar y despejar 
r2 resulta que el radio crítico de aislamiento para un cuerpo cilíndrico es 

k 
Yer, ci lindro = h (m) (3-50) 

Note que el radio crítico de aislamiento depende de la conductividad térmica 
del aislamiento k, y del coeficiente externo de transferencia de calor h por 
convección, h. La razón de la transferencia de calor del cilindro aumenta con 
la adición de aislamiento para r2 < rep alcanza un máximo cuando r2 = rer y 
empieza a decrecer para r2 > rer' Por tanto, en realidad, aislar el tubo puede 
aumentar la razón de la transferencia de calor del tubo en lugar de disminuir­
la cuando r2 < rer' 

La pregunta importante a la que debe responderse en este punto es si es ne­
cesario preocuparse por el radio crítico de aislamiento para los tubos de agua 
caliente o incluso los tanques de agua caliente. ¿Siempre se debe comprobar y 
asegurar que el radio exterior del aislamiento sea suficientemente mayor que 
el radio crítico antes de que se instale? Probablemente no, como se explica en­
seguida. 

El valor del radio crítico rer alcanzará un máximo cuando k sea grande y h 
sea pequeño. Dado que el valor más bajo de h que se encuentra en la práctica 
es de alrededor de 5 W/m2 . oC, para el caso de convección natural de los 
gases y que la conductividad térmica de los materiales aislantes comunes es 
alrededor de 0.05 W/m . oC, el valor más grande del radio crítico que proba­
blemente se encuentra es 

kmáx, aislamiento = 0 .05 W 1m2
. oC = O 01 = 1 

rer. máx = h
mín 

5 W /m . oC . m cm 

Este valor incluso sería más pequeño si se consideraran los efectos de la radia­
ción. Los radios críticos serían mucho menores en la convección forzada, con 
frecuencia menores a 1 mm, debido a los valores mucho más grandes de h 
asociados con la convección forzada. Por lo tanto, se puede aislar los tubos de 
agua caliente o de vapor con libertad, sin preocuparnos por la posibilidad de 
aumentar la transferencia de calor por el aislamiento de los tubos. 

El radio de los alambres eléctricos puede ser menor que el radio crítico. Por 
lo tanto, el aislamiento eléctrico de plástico en realidad puede acrecentar la 
transferencia de calor de los alambres eléctricos y, de este modo, mantener sus 

Aislamiento 

k 

FIGURA 3-30 
Tubo cilíndrico aislado expuesto a la 

convección desde la superficie exterior y 
la red de resistencias térmicas asociada 

con él. 

Qctesnucto ' --

FIGURA 3-31 

http://gratislibrospdf.com/



,'. 158 . ' 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

R plástieo 

FIGURA 3-32 
Esquema para el ejemplo 3-9. 

temperaturas de operación estacionarias en niveles más bajos y, como conse­
cuencia, más seguros. 

Se puede repetir la discusión antes presentada para una esfera y, de manera 
semejante, se puede demostrar que el radio crítico del aislamiento para una 
capa esférica es ' 

2k 
rer, esfera = h (3·51) 

donde k es la conductividad térmica del aislamiento y h es el coeficiente de 
transferencia de calor por convección sobre la superficie exterior. 

EJEMPLO 3-9 Pérdida de calor de un alambre eléctrico aislado 

Un alambre eléctrico de 3 mm de diámetro y 5 m de largo está firmemente en­
vuelto con una cub ierta gruesa de plástico de 2 mm cuya conductiv idad térmi­
ca es k = 0.15 W/m· oc. Las mediciones eléctricas indican que por el alambre 
pasa una corriente de 10 A Y se tiene una caída de voltaje de 8 V a lo largo de 
éste. Si el alambre ais lado se expone a un medio que está a Too = 30°C, con un 
coeficiente de transferencia de calor de h = 12 W/m2 . oC, determine la tempe­
ratura en la interfase del alambre y la cubierta de plástico en operac ión estacio­
naria . Asimismo, determine si la duplicación del espesor de la cubierta de 
plástico aumentará o disminuirá esta temperatura en la interfase. 

SOLUCiÓN Un alambre eléctrico está firmemente envuelto con una cubi'erta 
de plástico. Se van a determinar la temperatura en la interfase y el efecto de la 
duplicación del espesor de la cubierta de plástico sobre esta temperatura, 

Suposiciones 1 La transferencia de ca lor es estacionaria ya que no hay indica­
ción de algún cambio con el tiempo. 2 La transferencia de ca lor es unidimen­
sional dado que se tiene simetría térmica con respecto a la línea central y no 
hay variación en la dirección axial. 3 Las conductividades térmicas son constan­
tes. 4 La resistencia térmica por contacto en la interfase es despreciable, 5 En 
el coeficiente de transferencia de calor se incorporan los efectos de la radia­
ción, si los hay. 
Propiedades Se da que la conductividad térmica del plástico es k = 0,15 
W/m . oC. 
Análisis En el alambre se genera calor y su temperatura se eleva como resu l­
tado del calentamiento por resistencia, Se supone que el calor se genera de ma­
nera uniforme en todo el alambre y ~ transfi ere hacia el medio circundante en 
la dirección radial. En la operación estacionaria, la razón de la transferencia de 
ca lor se vuelve igual al calor generado dentro del alambre, el cual se determina 
que es 

Q = w. = VI = (8 V)(10 A) = 80 W 

La red de resistencias térmicas para este problema comprende una resistencia 
a la conducción, para la cubierta de plástico, y una resistenc ia a la convección, 
para la superf icie exterior, en serie, como se muestra en la figura 3-32 , Se de­
termina que los valores de estas dos resistencias son 

1 
R eonv = hA

2 

In (3.5/1.5) 
21T(0.15 W/m ' °C)(5 m) = 0.18°C/W 
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y, por lo tanto, 

Rtotal = Rplástieo + Rconv = 0.76 + 0. 1.8 = 0.94°C/W 

Entonces se puede determinar la temperatura en la interfase a partir de 

. TI - T oo 
Q =-::-­

Rtotal 
TI = T oo + QR total ' 

Note que no se involucra directamente el alambre en la red de resistencias tér­
micas, ya que el alambre comprende la generación de calor. 

Para responder a la segunda parte de la pregunta se necesita conocer el ra­
dio crítico de aislamiento de la cubierta de plástico. Éste se determina a partir 
de la ecuación 3-50 como 

k 0.15 W/m . oC 
rel' = Ji = 12 W/m2 . . oC = 0.0125 m = 12.5 mm 

el cual es más grande que el radio de la cubierta de plástico. Por lo tanto, al au­
mentar el espesor de la cubierta de plástico se acrecentará la transferencia de 
calor hasta que el radio exterior de esa cubierta' llegue a 12.5 mm. Como resul­
tado, se aumentará la razón de la trañsferencia de calor, Q, cuando la tempera­
tura de la interfase, TI, se mantenga constante o bien TI disminuirá cuando Q' 
se mantenga constante, el cual es el caso en este problema. 

Discusión Se puede demostrar, al repetir los cálculos anteriores para una cu­
bierta de plástico de 4 mm de espesor, que la temperatura en la interfase cae 
hasta 90.6°C cuando se duplica el espesor de esa cubierta. También se puede 
demostrar de manera semejante que la interfase alcanza una temperatura míni­
ma de 83°C cuando el radio exterior de la cubierta de plástico es igual al radio 
crítico. 

3-6 • TRANSFERENCIA DE CALOR DESDE 
SUPERFICIES CON ALETAS 

La razón de la transferencia de calor desde una superficie que está a una tem­
peratura Ts hacia el medio circundante que está a Too se expresa por la ley de 
Newton del enfriamiento como 

donde As es el área superficial de transferencia de calor y h es el coeficiente de 
transferencia de calor por convección. Cuando las temperaturas T, y Too se fi­
jan por consideraciones de diseño, como con frecuencia es el caso, existen 
dos maneras de incrementar la razón de la transferencia de calor: aumentar el 
coeficiente de transferencia de calor por convección, h, o aumentar el área 
superficial As' El aumento de h puede requerir la instalación de una bomba o 
ventilador, o reemplazar el existente con uno más grande, pero este procedi­
miento puede no ser práctico o adecuado. La alternativa es aumentar el área 
superficial al agregar unas superficies extendidas llamadas aletas, hechas de 
materiales intensamente conductores como el aluminio. Las superficies con 
aletas se fabrican al extruir, soldar o envolver una delgada lámina metálica so­
bre una superficie. Las aletas mejoran la transferencia de calor desde una su­
perficie al exponer un área más grande a la convección y la radiación. 

Las superficies con aletas son de uso común en la práctica para mejorar la 
transferencia de calor y a menudo incrementan la razón de esa transferencia 

, . 159 
CAPíTULO 3 

http://gratislibrospdf.com/



160 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

FIGURA 3-33 
Las aletas de placa delgada del radiador 
de un automóvil aumentan mucho la 
razón de la transferencia de calor hacia 
el aire (fotografía tomada por Yunus 
<;engel y James Kleiser). 

FIGURA 3-34 

~. 
~ 

Algunos diseños innovadores de 
aletas. 

FIGURA 3-35 
Elemento de volumen de una aleta en la 
ubicación x, con una longitud de Llx, 
área de la sección transversal de Ac Y 
perímetro de p. 

desde una superficie varias veces. El radiador del automóvil, mostrado en la 
figura 3-33, es un ejemplo de una superficie con aletas. Las delgadas hojas 
metálicas, colocadas muy cercanas entre sí, que se sujetan a los tubos de agua 
caliente aumentan el área superficial para la convección y, por consiguiente, 
la razón de la transferencia de calor por convección desde los tubos hacia el 
aire, muchas veces. Existen en el mercado gran variedad de diseños innovado­
res de aletas y parece que la única limitación existente es la imaginación (fi­
gura 3-34). 

En el análisis de las aletas, se considera operación estacionaria sin genera­
ción de calor en la aleta y se supone que la conductividad térmica k del mate­
rial permanece constante. También, por conveniencia en el análisis, se supone 
que el coeficiente de transferencia de calor por convección, h, es constante y 
uniforme sobre toda la superficie de la aleta. Se reconoce que, en general, ese 
coeficiente h varía a lo largo de la aleta así como de su circunferencia y que su 
valor en un punto es una fuerte función del movimiento del fluido en ese pun­
to. El valor de h suele ser mucho más bajo en la base de la aleta que en la pun­
ta de la misma debido a que, cerca de la base, el fluido está rodeado por 
superficies sólidas, las cuales obstaculizan seriamente su movimiento hasta el 
punto de "asfixiarlo", en tanto que el fluido cercano a la punta de la aleta tie­
ne poco contacto con una superficie sólida y, como consecuencia, encuentra 
poca resistencia al flujo. Por lo tanto, la adición de demasiadas aletas sobre 
una superficie en realidad puede disminuir la transferencia de calor total cuan­
do el decremento en h nulifica cualquier ganancia resultante del aumento en 
el área superficial. 

Ecuación de la aleta 
Considere un elemento de volumen en una aleta, en la ubicación x, que tiene 
una longitud Lll, un área de sección transversal de Ac Y un perímetro de p, co­
mo se muestra en la figura 3-35. En condiciones estacionarias, el balance de 
energía sobre este elemento de volumen se puede expresar como 

(

Razón de la ) ( Razón de la ) ( Razón de la ) 
conducción del calor = conducción del calor desde + conducción del calor 
hacia el elemento en x el elemento en x + Llx desde el elemento 

o sea 

Q cond, x = Q cond, x + 6.x + Q conv 

http://gratislibrospdf.com/



donde 

Q con v = h(p tu)(T - Too) 

Al sustituir y dividir entre Ax, se obtiene 

(3-52) 

Al tomar el límite cuando Ax ----7 O da 

(3-53) 

Con base en la ley de Fourier de la conducción del calor, se tiene 

. dT 
Q eond = -kAe dx (3-54) 

donde Ae es el área de la sección transversal de la aleta en la ubicación x. La 
sustitución de esta relación en la ecuación 3-53 da la ecuación diferencial que 
rige la transferencia de calor en las aletas, 

(3-55) 

En general, el área de la sección transversal Ae Y el perímetro p de una aleta 
varían con x, lo cual hace que esta ecuación diferencial sea difícil de resolver. 
En el caso especial de una sección transversal constante y conductividad tér­
mica constante, la ecuación diferencial 3-55 se reduce a 

donde 

? hp 
a-=­

kAe 

(3-56) 

(3-57) 

y e = T - Too es el exceso de la temperatura. En la base de la aleta se tiene eb 

= Tb - Too-
La ecuación 3-56 es diferencial lineal, homogénea, de segundo orden con 

coeficientes constantes. Una teoría fundamental de las ecuaciones diferencia­
les expresa que una ecuación de ese tipo tiene dos funciones solución lineal­
mente independientes y su solución general es la combinación lineal de 
ambas. Un examen cuidadoso de la ecuación diferencial revela que si se resta 
un múltiplo constante de la función de solución e de su segunda derivada da 
cero. De donde se concluye que la función e y su segunda derivada deben ser 
múltiplos constantes una de la otra. Las únicas funciones cuyas derivadas son 
múltiplos constantes de sí mismas son las exponenciales (o una combinación 
lineal de funciones exponenciales, como el seno y el coseno hiperbólicos). Por 
lo tanto, las funciones solución de la ecuación diferencial antes dada son las 
exponenciales e-<IX o e= , o múltiplos constantes de ellas. Esto se puede verifi­
car por sustitución directa. Por ejemplo, la segunda derivada de e-ax es a2e-ax 
y su sustitución en la ecuación 3-56 da cero. Por lo tanto, la solución general 
de la ecuación diferencial 3-56 es 

(3-58) 

'~-. ' .. - 161 ' . " - . 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Tb 

\~------------~ L 

O "--Temperatura .-J) x 

específica / 

FIGURA 3-36 

a) Temperatura específica 
b) Pérdida de calor despreciable 
e) Convección 
el) Convección y radiación 

Condiciones de frontera en la base de la 
aleta y en la punta de ella, 

T 

-#f 
T(x) = Too + (Tb - Too) e kA c 

I 
I 
I 
I 
I 
IL 

I x 
I 
I 
I 
I 
I 
I 

h, Too I 
I 

f ~ i) 

(p = nD, Ac = nD2/4 para una aleta cilíndrica) 

FIGURA 3-37 
Aleta circular larga de sección 
transversal uniforme y la variación de la 
temperatura a lo largo de ella, 

en donde CI y C2 son constantes arbitrarias cuyos valores se deben determinar 
a partir de las condiciones de frontera en la base y en la punta de la aleta. No­
te que sólo se necesitan dos condiciones para determinar C l y C2 de manera 
única. 

Es normal que la temperatura de la placa a la cual se sujetan las aletas se co­
nozca con anterioridad. Por lo tanto, en la base de la aleta se tiene una condi­
ción de frontera de temperatura específica, expresada como 

Condición de frontera en la base de la aleta: (3-59) 

En la punta de la aleta se tienen varias posibilidades, que incluyen tempera­
tura específica, pérdida de calor despreciable (idealizada como una punta ais­
lada), convección o convección y radiación combinadas (figura 3-36). A 
continuación, se considera cada caso por separado. 

1 Aleta infinitamente larga (Tpunta de la aleta = TaJ 
Para una aleta suficientemente larga de sección transversal uniforme (A e = 
constante), la temperatura en la punta tenderá a la del medio, Too, y por consi­
guiente e tenderá a cero. Es decir, 

Condición de frontera en la 
punta de la aleta: 8(L) = T(L) - Too = O cuando 

Esta condición es satisfecha por la función e-ax, pero no por la otra función 
solución en perspectiva, eax, ya que esta última tiende al infinito cuando x se 
incrementa. Por lo tanto, en este caso la solución general consistirá en un múl­
tiplo constante de e- ax• El valor del múltiplo constante se determina a partir 
del requisito de que, en la base de la aleta en donde x = 0, el valor de e será 
eh' Dado que e-ax = eO = 1, el valor apropiado de la constante es eh y la fun­
ción solución que se busca es e(x) = ebe- m . Esta función satisface la ecuación 
diferencial así como los requisitos de que la solución se reduzca a eb en la ba­
se de la aleta y tienda a cero en la punta de ésta para un valor de x grande. Si 
e = T - Too y a = Vhp/kAe, la variación de la temperatura a lo largo de la ale­
ta se puede expresar como 

Aleta muy larga: (3-60) 

Note que en este caso la temperatura a lo largo de la aleta decrece exponen­
cialmente desde Tb hasta Too, como se muestra en la figura 3-37. Se puede de­
terminar la razón de la transferencia de calor estacionaria desde toda la aleta 
a partir de la ley de Fourier de la conducción del calor: 

Aleta muy larga: (3-61) 

donde p es el perímetro, Ae es el área de la sección transversal de la aleta y x 
es la distancia desde la base de la aleta. De modo alternativo, también se pu­
do determinar la razón de la transferencia de calor desde la aleta al considerar 
la transferencia de calor desde un elemento diferencial de volumen de ella e 
integrando a lo largo de toda la superficie de la misma. Es decir, 

Q aleta = i h[T(x) - Too] dA aleta = i h8(x) dA aleta (3-62) 
Aa1ct3. A alCl:l. 
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Los dos procedimientos descritos son equivalentes y dan el mismo resultado 
ya que, en condiciones estacionarias, la transferencia de calor desde la super­
ficie expuesta de la aleta es igual a la transferencia de calor hacia ésta en la ba­
se (figura 3-38). 

2 Pérdida de calor despreciable desde la punta de la 
aleta (Punta de la aleta aislada, ti punta de la aleta = O) 

No es probable que las aletas sean tan largas como para que su temperatura 
en la punta se aproxime a la de los alrededores. Una situación más realista es 
que la transferencia de calor desde la punta sea despreciable, puesto que 
la transferencia desde la aleta es proporcional a su área superficial y la de la 
punta suele ser una fracción despreciable del área total de la aleta. Entonces 
se puede suponer que la punta de la aleta está aislada y que la condición en 
ella puede expresarse como 

Condición en lafrontera en la punta de la aleta: del - o 
dx x= L 

(3-63) 

La condición en la base de la aleta es la misma que se expresó en la ecuación 
3-59. La aplicación de estas dos condiciones sobre la solución general (ecua­
ción 3-58) conduce, después de algunas manipulaciones, a la siguiente rela­
ción para la distribución de temperatura: 

Punta adiabática de la aleta: 
T(x) - Too cosh m(L - x) 

(3-64) 
cosh mL 

Una vez más, se puede determinar la razón de la transferencia de calor a par­
tir de la ley de Fourier de la conducción del calor: 

. dTI Punta adiabática de la aleta: Q punta aislada = - kAe dx x = O 

= VhpkAe (Tb - Too) tanh mL (3-65) 

Note que las relaciones de transferencia de calor para una aleta muy larga y 
una con pérdida de calor despreciable en la punta difieren en el factor tanh aL, 
la cual tiende a 1 cuando L se hace muy grande. 

3 Convección (o convección y radiación combinadas) 
desde la punta de la aleta 

En la práctica, las puntas de las aletas están expuestas a los alrededores y, por 
consiguiente, la condición de frontera apropiada para la punta es la de convec­
ción que también incluye los efectos de la radiación. En este caso todavía pue­
de resolverse la ecuación de la aleta usando la convección en la punta como la 
segunda condición de frontera, pero el análisis se vuelve más complicado y 
conduce a expresiones un tanto largas para la distribución de temperatura y la 
transferencia de calor. Sin embargo, en general, el área de la punta de la aleta 
es una fracción pequeña del área superficial total y, por tanto, las complejida­
des a las que se llega difícilmente pueden justificar la mejora en la exactitud. 

Una manera práctica de tomar en cuenta la pérdida de calor desde la punta 
es reemplazar la longitud L de la aleta en la relación para el caso de punta ais­
lada por una longitud corregida definida como (figura 3-39) 

Longitud corregida de la aleta: (3-66) 

donde Ac es el área de la sección transversal y p es el perímetro de la aleta en 
la punta. Al multiplicar la relación antes dada por el perímetro da A corregida = 

~ >". 
CAPíTULO 3 ------

FIGURA 3-38 
En condiciones estacionarias, la 
transferencia de calor desde las 

superficies expuestas de la aleta es igual 
a la conducción de calor hacia ésta en la 

base. 

1 
1--- - L --- -1·1 

a) Aleta real con 
convección en la punta 

1 
1 
1 

1 

: Ae 
Ip 
I<--'--J 
1 1 
1 1 

~---~---~ 

b) Aleta equ ivalente con punta aislada 

Aislada 

FIGURA 3-39 
La longitud corregida de la aleta Le 

se define en tal forma que la 
transferencia de calor desde una aleta de 

longitud Le con punta aislada es igual a 
la transferencia de calor desde la aleta 

real de longitud L, con convección en la 
punta. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

a) Superficie sin aletas 

b) Superficie con una aleta 

Aaleta = 2 x w x L + w X t 

:=2 Xwx L 

FIGURA 3-40 
Las aletas mejoran la transferencia de 
calor desde una superficie al acrecentar 
el área superficial. 

b) Real 

FIGURA 3-41 
Distribución ideal y real 
de temperatura en una aleta. 

Aaleta (lateral) + Apunta' lo cual indica que el área de la aleta determinada usando 
la longitud corregida es equivalente a la suma del área lateral de esa aleta más 
el área de la punta de la misma. 

La aproximación de la longitud corregida da resultados muy buenos cuando 
la variación de la temperatura cerca de la punta es pequeña (cuando aL ;:::: 1) Y 
el coeficiente de transferencia de calor en esa punta es casi el mismo que el 
que se tiene en la superficie lateral de la aleta. Por lo tanto, las aletas sujetas 
a convección en las puntas se pueden tratar como aletas con puntas aisladas, 
al reemplazar la longitud real de la aleta por la longitud corregida en las 
ecuaciones 3-64 y 3-65. 

Si se usan las relaciones apropiadas para Ac Y p, se determina con facilidad 
que las longitudes corregidas para las aletas rectangulares y cilíndricas son 

t 
Le. aleta rec tangular = L + 2: D 

Le. aleta cil índrica = L + ¡ y 

donde t es el espesor de las aletas rectangulares y D es el diámetro de las ale­
tas cilíndricas. 

Eficiencia de la aleta 
Considere la superficie de una pared plana que está a la temperatura Tb, ex­
puesta a un medio a la temperatura L. El calor se pierde de la superficie ha­
cia el medio circundante por convección, con un coeficiente de transferencia 
de calor de h. Si se descarta la radiación o se considera su contribución en el 
coeficiente de convección h, la transferencia de calor desde un área superficial 
As se expresa como Q = hAs (Ts - Too). 

Considere ahora una aleta de área constante de sección transversal, Ac = Ab, 

Y longitud L que está sujeta a la superficie con contacto perfecto (figura 3-40). 
En esta ocasión, el calor es transferido de la superficie hacia la aleta por con­
ducción y de la aleta al medio circundante por convección, con el mismo coe­
ficiente h de transferencia de calor. La temperatura de la aleta será Tb en su 
base y gradualmente disminuirá hacia la punta. La convección desde la super­
ficie de la aleta causa que la temperatura en cualquier sección transversal cai­
ga un tanto desde la sección media hacia las superficies exteriores. Sin 
embargo, el área de la sección transversal de las aletas suele ser muy pequeña 
y, en consecuencia, se puede considerar que la temperatura en cualquier sec­
ción transversal es uniforme. Asimismo, por conveniencia y sencillez, se pue­
de suponer que la punta de la aleta está aislada, al usar la longitud corregida 
para la aleta en lugar de la longitud real. 

En el caso límite de resistencia térmica cero o conductancia térmica infini­
ta (k -7 00), la temperatura de la aleta será uniforme en el valor base de Tb• En 
este caso, la transferencia de calor desde la aleta será máxima y se puede ex­
presar como 

Q aleta, máx = hA aleta (Tb - T",) (3·67) 

Sin embargo, en realidad la temperatura de la aleta cae a lo largo de ella y, 
por tanto, la transferencia de calor desde la misma será menor debido a la di­
ferencia decreciente en la temperatura, T(x) - Too, hacia la punta, como se 
muestra en la figura 3-41. Para considerar el efecto de esta disminución en la 
temperatura sobre la transferencia de calor, se define una eficiencia de la ale­
ta como 

Q aleta 
1/aleta = Q 

aleta, máx 

Razón real de la transferencia de calor desde la aleta 
Razón ideal de la transferencia de calor desde la 
aleta si estuviera toda a la temperatura de la base 

(3·68) 
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TABLA 3-3 

Eficiencia y áreas de superficie de configuraciones comunes de aletas 

Aletas rectangulares rectas 

m = Y2h/kt 
Le = L + t/2 
Aaleta = 2 wLe 

Aletas triangulares rectas 

m = Y2h/kt 

Aaleta = 2 wY L 2 + (t/2)2 

Aletas parabólicas rectas 

m = Y2h/kt 
Aaleta = wL[CI + (Llt)ln(t/L + CI)J 

C¡ = Yl + (t/L)2 

Aletas circulares de perfil rectangular 

m = Y2h/kt 
r2e = r2 + t/2 
Aaleta = 27T(r]e - r¡2) 

Aletas de espiga de perfil rectangular 

m=Y4h/kO 
Le = L + 0/4 
Aaleta = 7TOLe 

Aletas de espiga de perfil triangular 

m=Y4h/kD 

Aaleta = 7T~ Y L 
2 + (D/2)2 

Aletas de espiga de perfil parabólico 

m = Y4h/kO 

7TL3 L 
Aa ieta = 80 [C3C4 - 20 In(20C4/L + C3)J 
C3 = 1 + 2(O/L)2 
C4 = Yl + (O/L)2 

Aletas de espiga de perfil parabólico 
(punta truncada) 

m= Y4h/kO 

A = 7T~ f'[16(LlO)2 + lJ3/2 - 1} 
aleta 96L 2 ~ 

tanh mLe 
1Jaleta = 

1 1¡(2mL) 
1Jaleta = mL lo(2mL) 

2 
1Jaleta = 1 + Y(2mL)2 + 1 

KI(mr¡)/¡(mr2e) - II(mrl)K¡(mr2e) 
1Jaleta = C2/o(mrl )K¡ (mr2e) + KO(mrl)11 ( mr2e) 

2r¡/m 
C2 = - 2--2 

r2e - r¡ 

tanh mLc 
1Jaleta = 

2 12(2mL) 
1Jaleta = mL 1¡(2mL) 

2 
1Jaleta = 1 + Y(2mLl3)2 + 1 

3 II(4mLl3) 
1Jaleta = 2mL lo(4mLl3) 

y=(t/2) (l-x/L)2 

1 
1 

T 

y=(D/2) (1 - x/L)I/2 

http://gratislibrospdf.com/



TABLA 3-4
Funciones modificadas de Bessel,
de primera y segunda especies*

x e-Xlo(x) e=t, (x) eXKo(x) eXK¡ (x)

0.0 1.0000 0.0000
0.2 0.8269 0.0823 2.1408 5.8334
0.4 0.6974 0.l368 1.6627 3.2587
0.6 0.5993 0.1722 1.4167 2.3739
0.8 0.5241 0.1945 1.2582 1.9179
1.0 0.4658 0.2079 1.1445 1.6362
1.2 0.4198 0.2153 1.0575 1.4429
1.4 0.3831 0.2185 0.9881 1.3011
1.6 0.3533 0.2190 0.9309 1.1919
1.8 0.3289 0.2177 0.8828 1.1048
2.0 0.3085 0.2153 0.8416 1.0335
2.2 0.2913 0.2121 0.8057 0.9738
2.4 0.2766 0.2085 0.7740 0.9229
2.6 0.2639 0.2047 0.7459 0.8790
2.8 0.2528 0.2007 0.7206 0.8405
3.0 0.2430 0.1968 0.6978 0.8066
3.2 0.2343 0.1930 0.6770 0.7763
3.4 0.2264 0.1892 0.6580 0.7491
3.6 0.2193 0.1856 0.6405 0.7245
3.8 0.2129 0.1821 0.6243 0.7021
4.0 0.2070 0.1788 0.6093 0.6816
4.2 0.2016 0.1755 0.5953 0.6627
4.4 0.1966 0.1725 0.5823 0.6454
4.6 0.1919 0.1695 0.5701 0.6292
4.8 0.1876 0.1667 0.5586 0.6143
5.0 0.1835 0.1640 0.5478 0.6003
5.2 0.1797 0.1614 0.5376 0.5872
5.4 0.1762 0.1589 0.5280 0.5749
5.6 0.1728 0.1565 0.5188 0.5634
5.8 0.1697 0.1542 0.5101 0.5525
6.0 0.1667 0.1521 0.5019 0.5422
6.5 0.1598 0.1469 0.4828 0.5187
7.0 0.1537 0.1423 0.4658 0.4981
7.5 0.1483 0.l380 0.4505 0.4797
8.0 0.1434 0.1341 0.4366 0.4631
8.5 0.1390 0.l305 0.4239 0.4482
9.0 0.1350 0.1272 0.4123 0.4346
9.5 0.l3l3 0.1241 0.4016 0.4222

10.0 0.1278 0.1213 0.3916 0.4108

*Evaluada con base en el EES, usando las
funciones matemáticas BesseU(x) y Bessel_K(x)

o bien,

Q aleta = 1)aleta Q aleta, máx = 1)aleta hAaleta (Tb - Too) (3-69)

donde Aaleta es el área superficial total de la aleta, Esta relación permite deter-
minar la transferencia de calor desde una aleta cuando se conoce su eficiencia,
Para los casos de sección transversal constante de aletas muy largas y aletas
con puntas aisladas, la eficiencia de la aleta se puede expresar como

_ Qaleta _ ~ (Tb - Too) _ 1. [kIf: __ 1_
1) aleta larga - Q' - hA (T - T) - L fhpD - mL (3-70)

aleta, máx aleta b 00

y

Qaleta
1) punta aislada = Q'

aleta. rnáx

~ (Tb - Too) tanh aL
hAaleta a,- Too)

tanh mL
mL

(3-71)

puesto que Aaleta = pL para las aletas con sección transversal constante, Tam-
bién se puede usar la ecuación 3-71 para las aletas sujetas a convección, siem-
pre que la longitud L de la aleta se reemplace por la longitud corregida Le'

Se han desarrollado relaciones para la eficiencia de aletas de diversos per-
files, cuya lista se da en la tabla 3-3 de la página 165, Las funciones
matemáticas 1 y K que aparecen en algunas de estas relaciones son las fun-
ciones modificadas de Bessel y sus valores se dan en la tabla 3-4, En la figura
3-42, se tienen las gráficas de las eficiencias para aletas sobre una superficie
plana y, en la figura 3-43, para aletas circulares de espesor constante, Para la
mayor parte de las aletas de espesor constante que se encuentran en la prác-
tica, el espesor t de la aleta es demasiado pequeño en relación con la longitud
L de la propia aleta y, como consecuencia, el área de la punta de ésta es des-
preciable,

Note que las aletas con perfiles triangular y parabólico contienen menos
material y son más eficientes que aquellas con perfiles rectangulares y, por
tanto, más adecuadas para las aplicaciones que requieren un peso mínimo, co-
mo las espaciales,

Una consideración importante en el diseño de las superficies con aletas es la
selección de la longitud L de la aleta que sea más apropiada. Por lo común, en-
tre más larga es la aleta, mayor es el área de transferencia de calor y, como
consecuencia, más alta es la razón de la transferencia desde ella, Pero también
entre más grande es la aleta, más grande es la masa, el precio y la fricción del
fluido, Por lo tanto, no puede justificarse el aumento de la longitud de una ale-
ta más allá de cierto valor, a menos que los beneficios adicionales compensen
el costo adicionaL Asimismo, la eficiencia de la aleta decrece al aumentar su
longitud debido a la disminución de la temperatura con la longitud. Las longi-
tudes de aletas que causan la caída de eficiencia por debajo de 60% suelen no
poder justificarse económicamente y deben evitarse. La eficiencia de la mayor
parte de las aletas usadas en la práctica está por encima de 90%.

Efectividad de la aleta
Las aletas se usan para mejorar la transferencia de calor y no se puede reco-
mendar su uso a menos que el mejoramiento de la transferencia justifique el
costo adicional y la complejidad asociada con ellas, De hecho, no se tiene la
seguridad de que la adición de aletas sobre una superficie mejorará la transfe-
rencia de calor, El desempeño de las aletas se juzga sobre la base del mejora-
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FIGURA 3-42
Eficiencia de aletas rectas de perfiles rectangular, triangular y parabólico.
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FIGURA 3-43
Eficiencia de aletas circulares de espesor constante t.

miento en la transferencia de calor comparado con el caso en el que no se usan
aletas. El desempeño de las aletas, expresado en términos de la efectividad de
la aleta Saleta se define como (figura 3-44)

Razón de la transferencia de calor
O aleta Oaleta desde la aleta de área de la base Ab

e - -- = = (3-72)
aleta - Q'. I hAb (Tb - T00) Razón de la transferecia de calor

SIO a era
desde la superficie de área Ab
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Qaleta 
caleta= -.- -

º sin aletas 

FIGURA 3-44 
Efectividad de una aleta. 

Aquí, Ab es el área de la sección transversal de la aleta en la base y Q sin aleta re­
presenta la razón de la transferencia de calor desde esta área, si no se tienen 
aletas sujetas a la superficie. Una efectividad de Baleta = 1 indica que la adición 
de aletas a la superficie no afecta la transferencia de calor en lo absoluto. Es 
decir, el calor conducido hacia la aleta a través del área Ab de la base es igual 
al calor transferido desde la misma área Ab hacia el medio circundante. Una 
efectividad de Baleta < 1 indica que, en realidad, la aleta actúa como aislamien­
to, retardando la transferencia de calor desde la superficie. Se puede tener es­
ta situación cuando se usan aletas hechas de materiales con baja conductividad 
térmica. Una efectividad de Baleta> 1 indica que las aletas están mejorando la 
transferencia de calor desde la superficie, como debe ser. Sin embargo, no se 
puede justificar el uso de aletas a menos que Baleta sea suficientemente mayor 
que 1. Las superficies con aletas se diseñan sobre la base de maximizar la 
efectividad para un costo específico o minimizar el costo para una efectividad 
deseada. 

Note que tanto la eficiencia de la aleta como su efectividad están relaciona­
das con el desempeño de la misma, pero son cantidades diferentes. Sin embar­
go, están relacionadas entre sí por 

Q aleta Q aleta Tialeta hAalet• (Tb - Too) Aaleta (3-73) 
ealeta = - .-- = = = -- YJaleta 

Q sin aleta hAb (Tb - Too) hAb (Tb - Too) A" 

Por lo tanto, se puede determinar con facilidad la efectividad de la aleta cuan­
do se conoce su eficiencia, o viceversa. 

La razón de la transferencia de calor desde una aleta suficientemente larga 
de sección transversal uniforme, en condiciones estacionarias, se expresa por 
la ecuación 3-61. Al sustituir esta relación en la ecuación 3-72, se determina 
que la efectividad de esa aleta larga es 

_ Q aleta VhpkA (Tb - Too) 
ealeta larga - - .-- = = 

Q sin aleta hAb (Tb - Too) 
(3-74) 

dado que, en este caso, Ac = Ab' Se pueden sacar varias conclusiones impor­
tantes con base en la relación antes dada de la efectividad para que sean con­
sideradas en el diseño y la selección de las aletas: 

• La conductividad térmica k del material de la aleta debe ser tan alta como 
sea posible. Por ello, no es coincidencia que las aletas estén hechas de 
metales, siendo los más comunes el cobre, el aluminio y el hierro. Quizá 
las aletas que se usan con mayor amplitud están hechas de aluminio debi­
do a su costo y peso bajos y a su resistencia a la corrosión. 

• La razón entre el perímetro y el área de la sección transversal de la aleta, 
p/Ac debe ser tan alta como sea posible. Este criterio lo satisfacen las ale­
tas de placa delgada y las de espiga esbeltas. 

• El uso de aletas es más efectivo en aplicaciones que comprenden un bajo 
coeficiente de transferencia de calor por convección. Por tanto, el uso de 
las aletas se justifica con más facilidad cuando el medio es un gas en lu­
gar de un líquido y la transferencia de calor es por convección natural en 
lugar de por convección forzada. Por lo tanto, no es coincidencia que en 
los intercambiadores de calor de líquido a gas, como el radiador de un au­
tomóvil, las aletas se coloquen en el lado del gas. 

Al determinar la razón de la transferencia de calor desde una superficie con 
aletas, se debe considerar la parte libre de aletas de esa superficie así como las 
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aletas. Por lo tanto, la velocidad de la transferencia de calor para una superfi­
cie que contiene n aletas se puede expresar como 

Q tOlal, aleta = Q libre de aletas + Q aleta 

= hAlibre de aletas (Tb - Too) + 7)aletahAaleta (Tb - Too) 

= h(Alibre de aletas + 7) aleta A aleta)(Tb - Too) (3-75) 

También se define una efectividad total para una superficie con aletas co­
mo la razón entre transferencia de calor total desde la superficie con aletas y 
la transferencia de calor desde la misma superficie si no hubieran aletas, 

Q total. alela h(A libre de aletas + llaleta Aaleta)(Tb - T ".) 
e aleta. lolal = . (3-76) 

Q total, sin aletas hAsin aletas (Tb - Too) 

donde Asin aletas es el área de la superficie cuando no hay aletas, Aaleta es el área 
superficial total de todas las aletas sobre la superficie y Alibre de aletas es el área de 
la parte sin aletas de esa superficie (figura 3-45). Note que la efectividad total 
con aletas depende de la densidad de éstas (número de aletas por unidad de 
longitud) así como de la efectividad de cada una ellas. La efectividad total es 
una medida mejor del desempeño de una superficie con aletas que la efectivi­
dad de cada una. 

Longitud apropiada de una aleta 
Un paso importante en el diseño de una aleta es la determinación de su longi­
tud apropiada, una vez que se especifican el material y la sección transversal de 
la misma. El lector puede sentirse tentado a pensar que entre más larga es la 
aleta, mayor es el área superficial y, como consecuencia, más alta es la veloci­
dad de la transferencia de calor. Por lo tanto, para tener la máxima transferen­
cia de calor, la aleta debe ser infinitamente larga. Sin embargo, la temperatura 
cae exponencialmente a lo largo de ella y alcanza la temperatura ambiente a 
cierta longitud. La parte de la aleta más allá de esta longitud no contribuye con 
la transferencia de calor, ya que se encuentra a la temperatura ambiente, como 
se muestra en la figura 3-46. Por consiguiente, diseñar una aleta "extra larga" 
de ese tipo está fuera de contexto ya que representa un desperdicio de material, 
peso excesivo y mayor tamaño y, por tanto, un costo mayor sin obtener benefi­
cio a cambio (de hecho, una aleta así de larga tendrá un comportamiento dañi­
no, ya que suprimirá el movimiento del fluido y, por consiguiente, reducirá el 
coeficiente de transferencia de calor por convección). Las aletas tan largas, en 
las que la temperatura tiende a ser la del medio no son recomendables, dado 
que el poco incremento en la transferencia de calor en la región de la punta no 
puede justificar el desproporcionado aumento en el peso y el costo. 

Con el fin de obtener cierto sentido de la longitud apropiada de una aleta, se 
compara la transferencia de calor de una de longitud finita con la transferen­
cia de calor de una infinitamente larga, en las mismas condiciones. La razón 
entre estas dos transferencias de calor es 

Razón de las trans­
ferencias de calor 

Qaleta yhpkAc (Tb - T oo)tanh mL - h L 
--,---- = - tan m 
Qaleta larga yhpkAc (Tb - Too) 

(3-77) 

Con una calculadora de mano se evaluaron los valores de tanh mL para algunas 
magnitudes de mL y los resultados se dan en la tabla 3-5. En ella se observa 
que la transferencia de calor desde una aleta aumenta con mL casi linealmen­
te al principio, pero la curva forma una meseta más adelante y alcanza un va-

Asin aletas = W X H 
AJibredeaJelas = W X H - 3 X (t X w) 

AaJeta = 2 X L X w + t X w (una aleta) 
~2xLxw 

FIGURA 3-45 
Diversas áreas superficiales asociadas 

con una superficie rectangular con tres 
aletas. 

T 

T
b 

Too 

O 

T(x) 

:~T= bajo: ~T=O 
1 1 

~T 1 1 __ L ____ 1 ___ 
1 
1 

1 
1 

:L 
Alta Baja 1 No hay x 

transfe- ! 

FIGURA 3-46 
Debido a la caída gradual de la 

temperatura a lo largo de la aleta, 
la región cercana a la punta de ésta 

contribuye poco o nada a la 
transferencia de calor. 
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TABLA 3-5 

La variación de la transferencia de 
calor desde una aleta comparada 
con una aleta infinitamente larga 

mL 

0.1 
0.2 
0.5 
1.0 
1.5 
2.0 
2.5 
3.0 
4 .0 
5.0 

Oaleta = tanh mL 
O aleta larga 

0.100 
0.197 
0.462 
0 .762 
0.905 
0 .964 
0.987 
0.995 
0.999 
1.000 

lor para la aleta infinitamente larga en alrededor de mL = 5. Por lo tanto, se 
puede considerar que una aleta es infinitamente larga cuando su longitud es L 
= im. También se observa que reducir la longitud de la aleta a la mitad (des­
de mL = 5 hasta mL = 2.5) causa una caída de sólo 1 % en la transferencia de 
calor. Por supuesto no se duda en sacrificar ese 1 % en el rendimiento con res­
pecto a la transferencia de calor, a cambio de una reducción de 50% en el ta­
maño y posiblemente en el costo de la aleta. En la práctica, una longitud de 
aleta que corresponde a alrededor de mL = 1 transferirá 76.2% del calor que 
puede transferir una aleta infinitamente larga y, por tanto, debe ofrecer un 
buen término medio entre el rendimiento respecto a la transferencia de calor y 
el tamaño de la aleta. 

TABLA 3-6 

Resistencia térmica de convección natural y radiación combinadas de diversos 
sumideros de calor usados en el enfriamiento de dispositivos electrónicos entre 
el propio sumidero y los alrededores. Todas las aletas están hechas de aluminio 
6063T-5, anodizadas en negro y tienen 76 mm (3 in) de largo. 

HS 5030 R = 0 .9°C/W (vertical) 

H5 6065 

HS 6 105 

H57030 

R = 1.2°C/W (horizonta l) 

Dimensiones: 76 mm x 105 mm x 44 mm 
Área superfic ia l: 677 cm2 

Dimensiones: 76 mm x 38 mm x 24 mm 
Área superfic ial : 387 cm 2 

R = l.4°C/W (vertical) 
R = 1.8°C/W (horizonta l) 

Dimensiones: 76 mm x 92 mm x 26 mm 
Área superficial : 968 cm2 

R = 1.8°C/W (vertical) 
R = 2 .1°C/W (horizontal) 

Dimensiones: 76 mm x 127 mm x 91 mm 
Área superf ic ia l: 677 cm 2 

R = 1.1°C/W (vert ica l) 
R = 1.3°C/W (horizontal) 

Dimensiones: 76 mm x 102 mm x 25 mm 
Área superficial: 929 cm 2 

R = 2 .9°C/W (vertica l) 
R = 3 .1°C/W (horizontal) 

Dimensiones: 76 mm x 97 mm x 19 mm 
Área superficial: 290 cm 2 
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Una aproximación común usada en el análisis de las aletas es suponer que 
la temperatura de la aleta varía sólo en una dirección (a lo largo de su longi­
tud) y la variación de la temperatura a lo largo de las otras direcciones es des­
preciable. Quizá el lector se pregunte si esta aproximación unidimensional 
resulta razonable. Desde luego, éste es el caso para las aletas hechas con ho­
jas metálicas delgadas, como las del radiador de un automóvil, pero no se es­
taría tan seguro para aquellas hechas con materiales gruesos. Los estudios han 
demostrado que el error que se comete en el análisis unidimensional es des­
preciable (menos de 1 %) cuando 

h8 < 02 k . 

donde o es el espesor característico de la aleta, el cual se toma como el espesor 
t de la placa para las aletas rectangulares, y el diámetro D para las cilíndricas. 

Superficies con aletas especialmente diseñadas, llamadas sumideros de ca­
lor, que son de uso común en el enfriamiento de equi'po electrónico, están re­
lacionadas con configuraciones geométricas complejas únicas en su clase, 
como se muestra en la tabla 3-6. El rendimiento con respecto a la transferen­
cia de calor de estos sumideros suele expresarse en términos de sus resisten­
cias térmicas R, en °C/W, las cuales se definen como 

(3-78) 

Un valor pequeño de resistencia térmica indica una caída pequeña de la tem­
peratura a través del sumidero de calor y, por consiguiente, una alta eficiencia 
de la aleta. 

EJEMPLO 3-10 Disipación máxima de potencia de un transistor 

Los transistores de potencia que son de uso común en los aparatos electrónicos 
consumen grandes cantidades de energía eléctrica. El índice de falla de los 
componentes electrónicos aumenta casi exponencialmente con la temperatura 
de operación . Como regla empírica, el índice de fa lla de los componentes elec­
trónicos se reduce a la mitad por cada disminución de 10°C en la temperatura 
de operación en la unión. Por lo tanto, la temperatura de operación de los com­
ponentes electrónicos se mantiene por debajo de un nivel seguro para minimi­
zar el riesgo de falla. 

La sensible circuitería electrónica de un transistor de potencia está protegida 
por su caja, que es una cubierta metálica rígida. Las características relaciona­
das con la transferencia de calor de un transistor de potencia suelen especifi­
carse por el fabricante en términos de la resistencia térmica de la caja con 
respecto al medio, en la cual se toman en cuenta tanto la transferencia de ca­
lor por convección natural como por radiación. 

Se dice que la resistencia térmica de la caja con respecto al ambiente de un 
transistor de potencia que tiene una potencia nominal máxima de 10 W es de 
20°C/W. Si la temperatura de la caja del transistor no debe ser mayor a 85°C, 
determine la potencia a la cual se puede operar este transistor con seguridad en 
un medio a 25°C. 

SOLUCiÓN Se debe determinar la potencia nominal máxima de un transistor 
cuya temperatura de la caja no debe sobrepasar 85°C. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La caja del 
transistor es isotérmica a 85°C. 
Propiedades Se dice que la resistencia térmica de la caja al ambiente es de 
20°C/W. 

.~I· ,,' :. 171 ' 
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Q --

FIGURA 3-47 
Esquema para el ejemplo 3-10. 

1 
t = 2mm 1 S=3mm 

FIGURA 3-48 
Esquema para el ejemplo 3-12. 

Análisis En la figura 3-47, se muestran el transistor de potencia y la red de re­
sistE~ncias térmicas asociada con él. Al observar la red de resistencias térmicas 
se advierte que existe una sola resistencia de 20°C/W entre la caja que está a 
Te = 85°C Y el ambiente a Too = 25°C y, por tanto, la rapidez de la transferen­
cia de calor es 

, (IlT) Q= -
R caja-ambiente 

Te - Too (85 - 25)OC 
---='---- = ° = 3 W 
Rcaja-ambiente 20 CI W 

Por lo tanto, este transistor de potencia no debe operarse a niveles de potencia 
por arriba de 3 W si la temperatura de su caja no debe ser mayor a 85°C. 
Discusión Este transistor se puede usar a niveles más altos de potencia conec­
tándolo a un sumidero de calor (el cual baja la resistencia térmica al incremen­
tar el área superficial de transferencia de calor, como se discute en el ejemplo 
que sigue), o bien, usando un ventilador (que baja la resistencia térmica al in­
crementar el coeficiente de transferencia de calor por convección). 

EJEMPLO 3-11 Selección de un sumidero de calor 
para un transistor 

Se va a enfriar un transistor de potencia de 60 W acoplándolo a uno de los su­
mideros de calor que se encuentran en el comercio, mostrados en la tabla 3-6. 
Seleccione un sumidero de calor que perm ita que la temperatura del transistor 
no sea mayor que 90°C en el aire ambiente a 30°C. 

SOLUCiÓN Se debe seleccionar, de la tabla 3-6, uno de los sumideros de calor 
que se encuentran en el comercio para mantener la temperatura de la caja de 
un transistor por debajo de 90°C. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La caja del 
transistor es isotérm ica a 90°C. 3 La resistencia por contacto entre el transistor 
y el sumidero de calor es despreciable. 
Análisis La razón de la transferencia de calor desde un transistor de 60 W a 
plena potencia es Q = 60 W. Se determina que la res istenc ia térmica entre el 
transistor sujeto al sumidero de calor y el aire ambiente , para la diferencia es­
pecificada de temperatura es 

Por lo tanto, la resistencia térmica del sumidero de calor debe estar por debajo 
de 1.0°C/W. Un examen de la tabla 3.6 reve la que el HS 5030, cuya resisten­
cia térmica es 0 .9°C/W en la posición vertical , es el único que sat isfacerá esta 
necesidad. 

EJEMPLO 3-12 Efecto de las aletas sobre la transferencia 
de calor de los tubos de vapor de agua 

En un sistema de calefacción, el vapor de agua fluye por tubos cuyo diámetro 
exterior es 01 = 3 cm y cuyas paredes se mantienen a una temperatura de 
120°C. Se sujetan al tubo aletas circulares de aluminio (k = 180 W/m . OC) con 
diámetro exterior O2 = 6 cm y espesor constante t = 2 mm, como se muestra 
en la figura 3.48. El espacio entre las alteas es de 3 mm y, de este modo, se 
tienen 200 aletas por metro de longitud del tubo. El calor se transfiere al aire 
circundante que está a T8 = 25°C, con un coeficiente combinado de transfe­
rencia de calor de h = 60 W/m 2 • C. Determine el incremento en la transferen-
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cia de calor del tubo por metro de longitud, como resultado de la adición de las 
aletas. 

SOLUCiÓN Se van a sujetar aletas circulares de aluminio a los tubos de un sis­
tema de calefacción. Debe determinarse el incremento en la transferencia de 
calor de los tubos por unidad de longitud como resultado de la adición de las 
aletas. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El coefi­
ciente de transferencia de calor es uniforme en toda la superficie de las aletas. 
3 La conductividad térmica es constante. 4 La transferencia de calor por ra­
diación es despreciable. 
Propiedades Se dice que la conductividad térmica de las aletas es k = 180 
W/m . oC. 
Análisis En el caso de que no se tengan aletas, a partir de la ley de Newton del 
enfriamiento se determina que la transferencia de calor del tubo por cada metro 
de longitud es 

Asin aleta = 'ITD IL = 7T(0.03 m)(l m) = 0.0942 m2 

Q sin aleta = hAsin alew.(Tb - Too) 

= (60 W /m2 . °C)(0.0942 m2)(l20 - 25t C 

= 537W 

En la figura 3-43 se tiene la gráfica de la eficiencia de las aletas circulares su­
jetas a un tubo circular. Dado que, en este caso, L = ! (O2 - D¡) = ! (O.06 -
0.03) = 0.015 m se tiene 

r Ze = r 2 + tl2 = 0.03 + 0.002/2 = 0.031 m 
Le = L + tl2 = 0.015 + 0.002/2 = 0.016 m 
Ap = Let = (0.016 m)(0.002 m) = 3.20 X 10- 5 m2 

r 2c = 0.031 m = 2.07 
rl 0.015 m 

60 W/m2
. oC } 

(180 W /m ·°C)(3 .20 X 10- 5 m2) = 0.207 17aJeta 

= 0.96 

Aaleta = 27T(dc - rD = 27T[(0.031 m? - (0.015 m? ] 

= 0.004624 m2 

. . 
Q aleta = 17aJetaQ aJeta, máx = 17aletahAaJeta (Tb - Too) 

= 0.96(60 W/m2 . °C)(0.004624 m2)(120 - 25t C 

= 25.3 W 

La transferencia de calor desde la parte libre de aletas del tubo es 

Alibre dealetas = 7TD 1S = 7T(0.03 m)(0.003 m) = 0.000283 m2 

Qlibre dealetas = hA libre de aletasCTb - Too) 

= (60 W/m2 • °C)(0.000283 m2)(120 - 25tC 

= 1.6W 

Puesto que se tienen 200 aletas y, por tanto, 200 espaciamientos entre ellas 
por metro de longitud del tubo, la transferencia total de ca lor desde el tubo con 
aletas queda 
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. .. 
Q ,otal. ale,a = n(Qaleta + Qlibredealeta) = 200(25.3 + 1.6) W = 5 380 W 

Por lo tanto, el incremento en la transferenc ia de ca lor de l tubo por metro de 
longitud, como resu ltado de la adición de las aletas, es 

. . . 
Qincremento = Q total, aleta - Q sin aleta = 5 380 - 537 = 4 843 W 

(por m de longitud del tubo) 

Discusión La efectiv idad total del tubo con aletas es 

Q total, aleta _ 5 380 W 
e aleta, total = . - 537 W = 10.0 

Q total, si.n aleta 

Es dec ir, la razón de la transferencia de calor del tu bo de vapor se incrementa 
en un factor de 10 como resu ltado de la ad ición de aletas. Esto explica el am­
plio uso de las superfic ies con aletas. 

3.7 • TRANSFERENCIA DE CALOR EN 
CONFIGURACIONES COMUNES 

Hasta ahora se ha considerado la transferencia de calor en configuraciones 
geométricas simples, como paredes planas grandes, cilindros largos y esferas. 
Esto se debe a que, en las configuraciones geométricas de este tipo la trans­
ferencia de calor se puede considerar unidimensional y así obtener con facili­
dad soluciones analíticas sencillas. Pero muchos problemas que se encuentran 
en la práctica son bidimensionales o tridimensionales y están relacionados con 
configuraciones geométricas un tanto complicadas para las cuales no se 
cuenta con soluciones sencillas. 

Una importante clase de problemas de transferencia de calor para los cuales 
se obtienen soluciones sencillas abarca aquellos relacionados con dos superfi­
cies que se mantienen a las temperaturas constantes Ti y T2• La razón de trans­
ferencia de calor estacionaria entre estas dos superficies se expresa como 

Q = Sk(T¡ - T2) (3-79) 

donde S es el factor de forma en la conducción, el cual tiene la dimensión de 
longitud, y k es la conductividad térmica del medio entre las superficies. El 
factor de forma en la conducción sólo depende de la configuración geomé­
trica del sistema. 

Se han determinado los factores de forma para varias configuraciones que 
se encuentran en la práctica y se dan en la tabla 3-5 para algunos casos co­
munes. En la literatura, se encuentran tablas más completas. Una vez que se 
conoce el valor del factor de forma para una configuración geométrica es­
pecífica, se puede determinar la razón total de transferencia de calor en estado 
estacionario a partir de la ecuación 3.7a usando las temperaturas constantes 
específicas de las dos superficies y la conductividad térmica del medio entre 
ellas. Note que los factores de forma en la conducción sólo son aplicables 
cuando la transferencia de calor entre las dos superficies es por conducción. 
Por lo tanto, no se pueden usar cuando el medio entre las superficies es un 
líquido o un gas, lo cual comprende corrientes naturales o forzadas de con­
vección. 

Una comparación de las ecuaciones 3-4 y 3-79 revela que el factor de forma 
en la conducción, S, está relacionado con la resistencia térmica R por R = l /kS 
o S = lIkR. Por tanto, estas dos cantidades son la inversa una de la otra 
cuando la conductividad térmica del medio es la unidad. El uso de los factores 
de forma en la conducción se ilustra con los ejemplos 3-13 y 3-14. 
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TABLA 3-7 

Factores de forma en la conducción, S, para varias configuraciones con el fin de usarse en Q = kS(T¡ - T2 ) para 
determinar la razón estacionaria de transferencia de calor a través de un medio de conductividad térmica k entre las 
superficies a las temperaturas T¡ y T2 

1) Cilindro isotérmico de longitud L 
enterrado en un medio semiinfinito 
(L »D y z > 1.5D) 

.¡''' ' ", .. : ... .. ,'.' ' . . 
..... .. 

S=~ 
In (4zlD) ~) . ····1/'» 

l· · .. ·· ··L · •• · . . ........... ¡ 

3) Dos cilindros isotérmicos paralelos 
colocados en un medio semiinfinito 
(L»DJ> D2 , z) 

5) Cilindro isotérmico circular de longitud L 
en el plano medio de una pared infinita 
(z > 0.5D) 

s = 2nL 
In (8z/nD) o ID 

I > ........... L "'-' •. "--'--~ 

7) Cilindro isotérmico circular excéntrico 
de longitud L en un cilindro de la misma 
lonitud (L> D2) 

. z .. · 

2) Cilindro isotérmico vertical de longitud L 
enterrado en un medio semiinfinito 
(L»D) 

2nL 
S = In (4 LID) 

' . . , ". 

4) Una fila de cilindros isotérmicos paralelos igualmente 
espaciados, enterrados en un medio semiinfinito 
(L»D, z, y w > 1.5D) 

s = __ --=2:.:.:nc::L'---__ 

In ( 2w senh ID) 
nD w 

(por cilindro) 

> 'I¡:j¡:jz:t 
f~· ·.· •• TI •. · •. ·.• .•• "'·.· .• ···.·CT2' •. ' •.••• "'." •.•• ...•...... 

1~,0~~? 
6) Cilindro isotérmico circular de longitud L 

en el centro de una barra sólida cuadrada 
de la misma longitud 

s = 2nL 
In (1.08 wlD) 

8) Pared plana grande 

A S=T 

A 

(continúa) 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

TABLA 3-7 (Continúa) 

9) Una capa cilíndrica larga 

11) Una capa esférica 

13) Borde de dos paredes adjuntas 
de igual espesor 

S = 0.54w 

15) Esfera isotérmica enterrada en 
un medio semiinfinito 

S= 2nD 
1 - 0.25D/z 

.. ~.: .' . 

10) Un paso cuadrado para flujo 

a) Para a/b > 1.4, 

S= 2nL 
0.93 In (0 .948a/b) 

b)Paraa/b < 1.41, 

S= 2nL 
0.785 In (a/b) 

12) Disco enterrado paralelo a la superficie 
en un medio semi infinito (z » D) 

S=4D 

(S = 2D cuando z = O) 

14) Esquina de tres paredes 
de igual espesor 

/ 

/ 
/ 

/ 

/// // 

- - - - --- - - ;;r'.:~// /////// S =0.15L 

L I 1/// T2 
-- -- -J.l...-... /: (fuera) 

TI : L L 
(dentro) I 

I / 
1_- / 

16) Esfera isotérmica enterrada en 
un medio semiinfinito que está a 12 
y cuya superficie está aislada 

S= 2nD 
1 + 0.25D/z 

Aislada 
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EJEMPLO 3-13 Pérdida De calor en tubos enterrados 
de vapor de agua 

Un tubo de agua caliente de 30 m de largo y 10 cm de diámetro de un sistema 
municipal de calefacción está enterrado en el suelo 50 cm por debajo de la su­
perficie del piso, como se muestra en la figura 3-49. La temperatura de la super­
ficie exterior del tubo es 80°C. Si la temperatura superficial de la tierra es 10°C 
y la conductividad térmica del suelo en ese lugar es 0.9W/m . oC, determine la 
razón de la pérdida de calor del tubo. 

SOLUCiÓN El tubo de agua caliente de un sistema municipal de calefacción 
está enterrado en el suelo. Se debe determinar la razón de la pérdida de calor 
del tubo. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transferen­
cia de calor es bidimensional (no hay cambio en la dirección axial). 3 La con­
ductividad térmica del suelo es constante. 
Propiedades Se dice que la conductividad térmica del suelo es k = 0.9 W/m . oC. 
Análisis En la tabla 3-7 se proporciona el factor de forma para esta configu­
ración 

s = 271L 
ln(4zlD) 

dado que z > 1.50, donde z es la distancia a la que se encuentra el tubo abajo 
de la superficie del piso y O es el diámetro de este tubo. Al sustituir, 

21T x (30 m) 
S = In(4 X 0.5/0.1) = 62.9 m 

Entonces la razón de transferencia de calor estacionaria del tubo queda 

Q = Sk(T¡ - T2) = (62.9 m)(0.9 W/m . °C)(80 - 10tC = 3963 W 

Discusión Note que este calor es conducido de la superficie del tubo a la su­
perficie de la tierra a través del suelo y, a continuación, es transferido hacia la 
atmósfera por convección y radiación. 

EJEMPLO 3-14 Transferencia de calor entre tubos de agua 
ca liente y fría 

U na sección de 5 m de largo de tubos de agua cal iente y fría están tendidos 
paralelos entre sí en una capa gruesa de cOnE:reto, como se muestra en la figura 
3-50. Los diámetros de los tubos son de 5 cm y la distancia entre las líneas 
centrales de ellos es de 30 cm. Las temperaturas superficiales de los tubos de 
agua caliente y fría son 70°C y 15°C, respectivamente. Si la conductividad tér­
mica del concreto es k = 0.75 W/m . oC, determine la razón de la transferencia 
de calor entre los dos tubos. 

SOLUCiÓN Tubos de agua cal iente y fría corren paralelos entre sí en una capa 
de concreto. Se debe determinar la razón de la transferencia de calor entre los 
tubos. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transferen­
cia de calor es bidimensional (no hay cambio en la dirección axial). 3 La con­
ductividad térmica del concreto es constante. 
Propiedades Se dice que la conductividad térmica del concreto es k = 0.75 
W/m. oC. 

. 'r '. '. .' 
..•••.•.....•• : .• > •••......•.•..... 

.. ', .' 

..... 

'z -05m .. .. . :. 
................ ~ .... . :.-.......... • : ...•............•. : ... ' . " ,: ........... ' .. 

_ d .../tl =80°C 

¡ D= 10cm J •..... 
··~L=30~~ . . 

FIGURA 3-49 
Esquema para el ejemplo 3-13. 

FIGURA 3-50 
Esquema para el ejemplo 3-14. 
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Análisis En la tabla 3-7 se dice que el factor de forma para esta configuración es 

donde z es la distancia entre las líneas centrales de los tubos y L es su longi­
tud. Al sustituir 

21T X (5 m) 
S = = 6.34 m 

- 1(4 X 0.32 
- 0.052 

- 0.052
) 

cosh 2 X 0.05 X 0.05 

Entonces la razón de transferencia de calor estacionaria entre los tubos queda 

Q = Sk(T¡ - T2) = (6.34 m)(0.75 W /m· °C)(70 - 15°)C = 262 W 

Discusión Se puede reducir esta pérdida de calor al colocar los tubos de agua 
fría y caliente más alejados entre sí. 

Se sabe bien que el aislamiento reduce la transferencia de calor y ahorra 
energía y dinero. Las decisiones acerca de la cantidad correcta de aislamiento 
se basa en análisis de transferencia de calor y económicos, con el fin de deter­
minar el "valor monetario" de la pérdida de energía. Esto se ilustra con el 
ejemplo 3-15. 

EJEMPLO 3-15 Costo de la pérdida de ca lor a través 
de las paredes en invierno 

Considere una casa calentada eléctricamente cuyas paredes tienen 9 ft de alto 
y un valor R de aislamiento de 13 (es decir, una razón del espesor con respecto 
a la conductividad térmica de L/k = 13 h . ft2 . °F/Btu). Dos de las paredes de 
la casa tienen 40 ft de largo y las otras tienen 30 ft. La casa se mantiene a 
75°F en todo momento, en tanto que la temperatura en el exterior varía. Deter­
mine la cantidad de calor perdido a través de las paredes de la casa en cierto 
día durante el cual la temperatura promedio en el. exterior es de 45°F. 
Asimismo, determine el costo de esta pérdida de calor para el propietario de la 
casa si el costo unitario de la electricidad es de 0.075 dólar/kWh. Para los 
coeficientes combinados de transferencia de calor por convección y radiación 
use los valores recomendados por la ASHRAE (American Society of Heating, 
Refrigeration, and Air Conditioning Engineers) de h1 = 1.46 Btu/h . ft2 . °F, para 
la superficie interior de las paredes, y ho = 4 .0 Btulft2 • °F, para la superficie ex­
terior de las mismas, con las condiciones de viento de 15 mph en invierno. 

SOLUCiÓN Se considera una casa calentada eléctricamente' con aislamiento 
R-13. Debe determinarse la cantidad de calor perdida a través de las paredes y 
su costo. 
Supos;cianes 1 Las temperaturas del aire en el interior y el exterior han per­
manecido en los valores dados durante todo el día, de modo que la transferen­
cia de calor a través de las paredes es est9cionaria. 2 La transferencia de calor 
a través de las paredes es unidimensional ya que, en este caso, cualesquiera 
gradientes significativos de temperatura existirán en la dirección del interior ha­
cia el exterior. 3 Los efectos de la radiación se toman en cuenta en los coefi­
cientes de transferencia de calor. 
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Análisis Este problema está relacionado con conducción a través de la pared 
y convección en sus superficies y se puede manejar de la mejor manera al usar 
el concepto de resistencia térmica y el dibujo de la red de resistencias térmicas, 
como se muestra en la figura 3-51. El área de transferencia de calor de las 
paredes es 

A = Circunferencia X Altura = (2 X 30 ft + 2 X 40 ft)(9 ft) = 1 260 ft2 

Entonces se evalúan cada una de las resistencias, con base en sus definiciones, 
como 

1 
R¡ = Rconv, ¡ = hA 

I 

r 
(1.46 Btu/h . ft2 . 0P)(1260 ft2) = 0,00054 h ' °PlBtu 

R = 1:... = Valor R = 13 h . ft
2 

• °PlBtu = 001032 h ' 0PIB 
pared kA A 1260 ft2' tu 

R R 1 1 = 0,00020 h ' °PlBtu 
0 = conv,O = hoA (4,0 Btu/h' ft2 , OP)(1260 ft2) 

Dado que las tres resistencias están en serie, la resistencia total es 

R lolal = R ¡ + R pared + R o = 0,00054 + 0,01032 + 0.00020 = 0,01106 h ' °PlBtu 

Entonces, la razón de transferencia de calor estacionaria a través de las paredes 
de la casa queda 

. Too J - Too2 (75 - 45tP 
Q = R ICIal = 0,01106 h . 0PlBtu = 2712 Btu/h 

Por último, la cantidad total de calor perdido a través de las paredes durante un 
periodo de 24 h Y su costo para el propietario de la casa son 

Q = Q ó.t = (2712 Btu/h)(24 h/día) = 65100 Btuldía = 19.1 kWh/día 

ya que 1 kWh = 3 412 Btu y 

Costo de la calefacción = (Energía perdida)(Costo de la energía) 
= (l9.l kWh/día)(0.075 dólares/kWh) 

= 1.43 dólares/día 

Discusión Ese día, las pérdidas de calor a t ravés de las paredes de la casa 
costaron al propietario 1.43 dólares en electricidad, Se puede evitar la mayor 
parte de esta pérdida por medio de material aislante, 

TEMA DE INTERÉS ESPECIAL * 

Transferencia de calor a través de paredes y techos 

En condiciones estacionarias se puede determinar la razón de la transferen­
cia de calor a través de cualquier sección de la pared o el techo de un edifi­
cio a partir de 

A(T - T) 
Q = UA(T¡ - To) = ' R o (3-80) 

dónde Ti Y To son las temperaturas del aire en el interior y el exterior, A es 
el área de transferencia de calor, U es el coeficiente de transferencia de 

* Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de continuidad, 

, - 1l~~~~".'~., 

CAPíTULO 3 

Pared, R=13 

75°F 

---45°F 

R¡ I R pared I Ro 

Too , ------t---t T"'2 

T , T2 

FIGURA 3-51 
Esquema para el ejemplo 3-15, 
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TABLA 3-8 

calor total (el factor U) y R = l/U es la resistencia térmica unitaria total (el 
valor R). Las paredes y los techos de los edificios constan de varias capas 
de materiales; la estructura, las condiciones de operación de las paredes y 
los techos pueden diferir de manera significativa de un edificio a otro. Por 
lo tanto, no resulta práctico enlistar los valores R (o los factores U) de 
clases diferentes de paredes o techos en condiciones diferentes. La re­
sistencia térmica total de una estructura se puede determinar con la mayor 
exactitud en un laboratorio, al armar en realidad la unidad y probar como 
un todo, pero este procedimiento suele ser muy tardado y costoso. El pro­
cedimiento analítico que aquí se describe es rápido y directo y los resulta­
dos suelen concordar bien con los valores experimentales. 
Se puede determinar la resistencia térmica unitaria de una capa plana de es­
pesor L y conductividad térmica k a partir de R = Vk. En el apéndice se 
dan la conductividad térmica y otras propiedades de materiales de cons­
trucción comunes. Por conveniencia, en la tabla 3-6 se da una lista de las 
resistencias térmicas unitarias de varios componentes usados en las estruc­
turas de edificios. 

La transferencia de calor a través de una sección de pared o techo tam­
biéri se ve afectada por los coeficientes de transferencia de calor por con­
vección y radiación en las superficies expuestas. Los efectos de la 
convección y la radiación sobre las superficies interior y exterior de las 
paredes y techos suelen combinarse en los coeficientes combinados de 
transferencia de calor por convección y radiación (también llamados con-

Resistencia térmica unitaria (valor R) de componentes comunes usados en la construcción 

Valor R Valor R 

Componente m2 • oC/W ft2 • h . °F/Btu Componente m2 • oC/W ft2 • h . °F/Btu 

Superficie exterior (invierno) 0.030 0.17 Montante de madera nominales 
Superficie exterior (verano) 0 .044 0.25 2 in x 6 in 
Superficie interior, aire estático 0.12 0.68 (5.5 in o 140 mm de ancho) 0 .98 5.56 
Espacio plano lleno de aire, vertical, superficies Loseta de arcilla, 100 mm (4 in) 0.18 1.01 

comunes (gelf = 0.82): Loseta acústica 0.32 1.79 
13 mm q in) 0.16 0.90 Teja de asfalto 0.077 0.44 
20 mm (~in) 0.17 0.94 Papel para construcción 0.011 0.06 
40 mm (1.5 in) 0.16 0.90 Bloque de concreto, 100 mm (4 in): 
90 mm (3.5 in) 0.16 0.91 Ligero 0.27 1.51 

Aislamiento, 25 mm (1 in): Pesado 0.13 0.71 
Fibra de vidrio 0.70 4.00 Tablero de yeso, 
Lámina de fibra mineral 0 .66 3 .73 13 mm q in) 0 .079 0.45 
Espuma rígida de uretano 0.98 5.56 Lámina de fibra de madera, 

Estuco, 25 mm (1 in) 0.037 0.21 13 mm q in) 0.23 1.31 
Ladrillo de fachada, Madera contrachapada, 

100 mm (4 in) 0.075 0.43 13 mm (~ in) 0.11 0.62 
Ladrillo común, 100 mm (4 in) 0 .12 0.79 Concreto, 200 mm (8 in) : 
Forro de acero 0.00 0 .00 Ligero 1.17 6.67 
Escoria, 13 mm q in) 0.067 0.38 Pesado 0.12 0.67 
Madera, 25 mm (1 in) 0.22 1.25 Mortero de cemento, 
Montante de madera 13 mm q in) 0.018 0.10 

nominales 2 in x 4 in Tablas de forro achaflanadas y 
(3.5 in o 90 mm de ancho) 0.63 3.58 traslapadas de madera, 

13 mm x 200 mm 
q in x 8 in) 0.14 0 .81 
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ductancias superficiales) h, y h.; respectivamente, cuyos valores se dan en
la tabla 3-9 para superficies comunes (e = 0.9) Y superficies reflectoras
(e = 0.2 o 0.05). Note que las superficies que tienen una baja emisividad
también tienen una baja conductancia superficial, debido a la reducción de
la transferencia de calor por radiación. Los valores de la tabla están basa-
dos en una temperatura superficial de 21°e (72°P) y una diferencia de
temperatura entre la superficie y el aire de 5.5°e (lOOP). También se
supone que la temperatura superficial equivalente del medio es igual a la
temperatura del aire ambiente. A pesar de la conveniencia que esto ofrece,
esta hipótesis no es bastante exacta debido a la pérdida adicional de calor
por radiación de la superficie hacia el cielo abierto. Se puede tomar en
cuenta el efecto de la radiación del cielo tomando aproximadamente la tem-
peratura exterior como el promedio de las temperaturas del aire exterior y
del cielo.

El coeficiente de transferencia de calor de la superficie interior, h¡, per-
manece muy constante durante todo el año, pero el valor de h; varía de
manera considerable a causa de su dependencia de la orientación y de la
velocidad del viento, la cual puede variar desde menos de 1 km/h, con
condiciones de tiempo en clima tranquilo, hasta más de 40 km/h durante las
tormentas. Los valores de uso común de h1 y ho para los cálculos de la
carga pico son

h, = 829 W/m2 . "C = l.46 Btu/h . ft2 . °F

h = T34.0 W/m2 . "C = 6.0 Btu/h . ft2 . °F
o l22.7 W/m2 . "C = 4.0 Btu/h . ft2 . °F

(invierno y verano)

(invierno)
(verano)

los cuales corresponden a condiciones de diseño del invierno de 24 km/h
(l5 mph) para el invierno y 12 km/h (7.5 mph) para el verano. Las re-
sistencias térmicas superficiales correspondientes (valores R) se determi-
nan a partir de R¡ = s/h, Y R¿ = 1/ho. Se pueden usar los valores de la
conductancia superficial en condiciones de aire estático para las superficies
interiores así como para las exteriores, con clima tranquilo.

Los componentes de construcción a menudo contienen espacios con aire
atrapado entre varias capas. Las resistencias térmicas de esos espacios
llenos de aire dependen del espesor de la capa, la diferencia de temperatura
a través de ésta, la temperatura media del aire, la emisividad de cada su-
perficie, la orientación de la capa de aire y la dirección de la transferencia
de calor. En la tabla 3-10 se dan las emisividades de superficies comunes
de encontrar en los edificios. La emisividad efectiva de un espacio lleno de
aire de planos paralelos se expresa por

(3-81)

donde el Ye2' son las emisiones de las superficies de espacio lleno de aire.
En la tabla 3-10 también se da la lista de las emisividades efectivas de los
espacios llenos de aire para los casos en donde 1) la emisividad de una de
las superficies del espacio lleno de aire es e en tanto que la emisividad de la
otra es 0.9 (un material de construcción) y 2) la emisividad de las dos su-
perficies es e. Note que la emisividad efectiva de un espacio lleno de aire
entre materiales de construcción es 0.82/0.03 = 27 veces la de un espacio
lleno de aire entre superficies cubiertas con hoja de aluminio. Para tempe-
raturas superficiales específicas, la transferencia de calor por radiación a
través de un espacio lleno de aire es proporcional a la emisividad efectiva
y, por tanto, la velocidad de esa transferencia en el caso de superficies co-
munes es 27 veces mayor a la que presenta una superficie reflectora.

TABLA 3-9
Coeficientes combinados de
transferencia de calor por convección
y radiación en las superficies de las
ventanas, paredes o techos (tomado
del Handbook of Fundamentals de la
ASHRAE, Ref. 1, Cap. 22, tabla 1).

Posi-
ción

Direc-
ción del
flujo de
calor

h, W/m2 . °C*

Emisividad
superficial, s

0.90 0.20 0.05

Aire estático (tanto en el interior como
en el exterior)

Horiz. Hacia 9.26 5.17 4.32
arriba r

Horiz. Hacia 6.13 2.10 1.25
abajo J-

Pendiente Hacia 9.09 5.00 4.15
de 45° arriba i

Pendiente Hacia 7.50 3.41 2.56
de 45° abajo J-

Vertical Horiz. ~ 8.29 4.20 3.35

Aire en movimiento (cualquier posición,
cualquier dirección)

Condición en invierno
(vientos a 15 mph
o 24 km/h) 34.0

Condición en verano
(vientos a 7.5 mph
012 km/h) 22.7

*Múltiplíquese por 0.176 para convertir a Btu/h .
ft2 . °F. La resistencia de la superficie se puede
obtener a partir de R = l/h.
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TABLA 3-11

Resistencias térmicas unitarias (valores R) de espacios llenos de aire planos bien sellados (tomado del Handbook of
Fundamentals de la ASHRAE, Ref. 1, Cap. 22, tabla 2)
a) Unidades SI (en m2 . °C/W)

Espacio lleno de aire Espacio lleno de aire Espacio lleno de aire
Posición Dirección de 20 mm de 40-mm de 90-mm
del de
espacio flujo Temp Dif. de Emisividad Emisividad Emisividad

lleno de de media, temp., efectiva, eel efectiva, eel efectiva, eel

aire calor °C °C 0.03 0.05 0.5 0.82 0.03 0.05 0.5 0.82 0.03 0.05 0.5 0.82

32.2 5.6 0.41 0.39 0.18 0.13 0.45 0.42 0.19 0.14 0.50 0.47 0.20 0.14
Hacia 10.0 16.7 0.30 0.29 0.17 0.14 0.33 0.32 0.18 0.14 0.27 0.35 0.19 0.15

Horizontal arriba T 10.0 5.6 0.40 0.39 0.20 0.15 0.44 0.42 0.21 0.16 0.49 0.47 0.23 0.16
-17.8 11.1 0.32 0.32 0.20 0.16 0.35 0.34 0.22 0.17 0.40 0.38 0.23 0.18

32.2 5.6 0.52 0.49 0.20 0.14 0.51 0.48 0.20 0.14 0.56 0.52 0.21 0.14
Pendiente Hacia 10.0 16.7 0.35 0.34 0.19 0.14 0.38 0.36 0.20 0.15 0.40 0.38 0.20 0.15
de 45° arriba t 10.0 5.6 0.51 0.48 0.23 0.17 0.51 0.48 0.23 0.17 0.55 0.52 0.24 0.17

-17.8 11.1 0.37 0.36 0.23 0.18 0.40 0.39 0.24 0.18 0.43 0.41 0.24 0.19
32.2 5.6 0.62 0.57 0.21 0.15 0.70 0.64 0.22 0.15 0.65 0.60 0.22 0.15
10.0 16.7 0.51 0.49 0.23 0.17 0.45 0.43 0.22 0.16 0.47 0.45 0.22 0.16

Vertical Horizontal -7 10.0 5.6 0.65 0.61 0.25 0.18 0.67 0.62 0.26 0.18 0.64 0.60 0.25 0.18
-17.8 11.1 0.55 0.53 0.28 0.21 0.49 0.47 0.26 0.20 0.51 0.49 0.27 0.20

32.2 5.6 0.62 0.58 0.21 0.15 0.89 0.80 0.24 0.16 0.85 0.76 0.24 0.16
Pendiente Hacia 10.0 16.7 0.60 0.57 0.24 0.17 0.63 0.59 0.25 0.18 0.62 0.58 0.25 0.18
de 45° abajo J- 10.0 5.6 0.67 0.63 0.26 0.18 0.90 0.82 0.28 0.19 0.83 0.77 0.28 0.19

-17.8 11.1 0.66 0.63 0.30 0.22 0.68 0.64 0.31 0.22 0.67 0.64 0.31 0.22
32.2 5.6 0.62 0.58 0.21 0.15 1.07 0.94 0.25 0.17 1.77 1.44 0.28 0.18

Hacia 10.0 16.7 0.66 0.62 0.25 0.18 1.10 0.99 0.30 0.20 1.69 1.44 0.33 0.21
Horizontal abajo J- 10.0 5.6 0.68 0.63 0.26 0.18 1.16 1.04 0.30 0.20 1.96 1.63 0.34 0.22

-17.8 11.1 0.74 0.70 0.32 0.23 1.24 1.13 0.39 0.26 1.92 1.68 0.43 0.29
b) Unidades inglesas (en h . ft2 . °F/Btu)

Posición Dirección
Espacio lleno de aire Espacio lleno de aire Espacio lleno de aire

deO.75in de 1.5 in de 3.5 in
del de
espacio flujo Temp Dif. de Emisividad Emisividad Emisividad
lleno de de media, temp., efectiva, eel efectiva, eel efectiva, eel

aire calor °F °F 0.03 0.05 0.5 0.82 0.03 0.05 0.5 0.82 0.03 0.05 0.5 0.82

90 10 2.34 2.22 1.04 0.75 2.55 2.41 1.08 0.77 2.84 2.66 1.13 0.80
Hacia 50 30 1.71 1.66 0.99 0.77 1.87 1.81 1.04 0.80 2.09 2.01 1.10 0.84

Horizontal arriba i 50 10 2.30 2.21 1.16 0.87 2.50 2.40 1.21 0.89 2.80 2.66 1.28 0.93
O 20 1.83 1.79 1.16 0.93 2.01 1.95 1.23 0.97 2.25 2.18 1.32 1.03

90 10 2.96 2.78 1.15 0.81 2.92 2.73 1.14 0.80 3.18 2.96 1.18 0.82
Pendiente Hacia 50 30 1.99 1.92 1.08 0.82 2.14 2.06 1.12 0.84 2.26 2.17 1.15 0.86
de 45° arriba i 50 10 2.90 2.75 1.29 0.94 2.88 2.74 1.29 0.94 3.12 2.95 1.34 0.96

O 20 2.13 2.07 1.28 1.00 2.30 2.23 1.34 1.04 2.42 2.35 1.38 1.06

90 10 3.50 3.24 1.22 0.84 3.99 3.66 1.27 0.87 3.69 3.40 1.24 0.85
50 30 2.91 2.77 1.30 0.94 2.58 2.46 1.23 0.90 2.67 2.55 1.25 0.91

Vertical Horizontal -7 50 10 3.70 3.46 1.43 1.01 3.79 3.55 1.45 1.02 3.63 3.40 1.42 1.01
O 20 3.14 3.02 1.58 1.18 2.76 2.66 1.48 1.12 2.88 2.78 1.51 1.14

90 10 3.53 3.27 1.22 0.84 5.07 4.55 1.36 0.91 4.81 4.33 1.34 0.90
Pendiente Hacia 50 30 3.43 3.23 1.39 0.99 3.58 3.36 1.42 1.00 3.51 3.30 1.40 1.00
de 45° abajo J- 50 10 3.81 3.57 1.45 1.02 5.10 4.66 1.60 1.09 4.74 4.36 1.57 1.08

O 20 3.75 3.57 1.72 1.26 3.85 3.66 1.74 1.27 3.81 3.63 1.74 1.27

90 10 3.55 3.29 1.22 0.85 6.09 5.35 1.43 0.94 10.07 8.19 1.57 1.00
Hacia 50 30 3.77 3.52 1.44 1.02 6.27 5.63 1.70 1.14 9.60 8.17 1.88 1.22

Horizontal abajo J- 50 10 3.84 3.59 1.45 1.02 6.61 5.90 1.73 1.15 11.15 9.27 1.93 1.24
O 20 4.18 3.96 1.81 1.30 7.03 6.43 2.19 1.49 10.90 9.52 2.47 1.62
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En la tabla 3-11 se da la lista de las resistencias térmicas de espacios
llenos de aire de 20 mm, 40 mm y 90 mm (0.75 in, 1.5 in y 3.5 in) de espe-
sor en varias condiciones. Los valores de la resistencia térmica de la tabla
son aplicables a los espacios llenos de aire de espesor uniforme limitados
por superficies paralelas planas y lisas, sin fugas de aire. Se pueden obtener
las resistencias térmicas para otras temperaturas, emisividades y espacios
llenos de aire por interpolación y extrapolación moderada. Note que la
presencia de una superficie de baja emisividad reduce la transferencia de
calor por radiación a través de un espacio lleno de aire y, de este modo, au-
menta de manera significativa la resistencia térmica. Sin embargo, la efec-
tividad térmica de una superficie de baja emisividad declinará si cambia la
condición de esa superficie como resultado de algunos efectos tales como
condensación, oxidación superficial y acumulación de polvo.

Se determina con facilidad el valor R de la estructura de una pared o
techo que comprenda capas de espesor uniforme al sumar las resistencias
térmicas unitarias de las capas que están en serie. Pero cuando en una es-
tructura intervienen componentes como montantes de madera y conectores
metálicos, entonces en la red de resistencias térmicas se tienen conexiones
en paralelo y posibles efectos bidimensionales. En este caso se puede de-
terminar el valor R total suponiendo 1) trayectorias paralelas de flujo de
calor a través de áreas de construcción diferente, o bien, 2) planos isotér-
micos normales a la dirección de la transferencia de calor. Con el primer
enfoque se suele predecir en exceso la resistencia térmica global, en tanto
que con el segundo se suele predecir el defecto. El enfoque de trayectorias
paralelas de flujo de calor es más apropiado para las paredes y techos con
armazón de madera, en tanto que el de los planos isotérmicos resulta más
apropiado para las paredes de mampostería o con armazón metálico.

La resistencia térmica por contacto entre diferentes componentes de las
estructuras de los edificios varía entre 0.01 Y0.1 m2 . °C/W, lo cual es des-
preciable en la mayor parte de los casos. Sin embargo, puede ser significa-
tivo para los componentes metálicos, como los que conforman los
armazones de acero.

Por lo común, la construcción de techos interiores planos con armazón
de madera incluye viguetas de 2 in x 6 in con 400 mm (16 in) o 600 mm
(24 in) entre centros. La fracción que representa el armazón suele tomarse
como 0.10 para las viguetas con 400 mm entre centros, y 0.07 para aque-
llas con 600 mm.

La mayor parte de los edificios tienen una combinación de un techo inte-
rior y un tejado con un espacio de ático entre ellos, y la determinación del
valor R de la combinación tejado-ático-techo interior depende de si el ático
está ventilado o no. Para áticos ventilados de manera adecuada, la tempe-
ratura del aire en él es prácticamente la misma que la del aire exterior y,
como consecuencia, la transferencia de calor a través del tejado sólo es
regida por el valor R del techo interior. Sin embargo, el calor también se
transfiere entre el tejado y el techo interior por radiación y ésta necesita ser
considerada (figura 3-52). En este caso, la función principal del tejado es
servir como blindaje para bloquear la radiación solar. Ventilar de manera
eficaz el ático en verano no debe conducir a creer que la ganancia de calor
hacia el edificio a través de él se reduce mucho. Esto se debe a que la
mayor parte de la transferencia de calor a través del ático es por radiación.

Se puede minimizar la transferencia de calor por radiación entre el techo
interior y el tejado si se cubre al menos uno de los lados del ático (el lado
del tejado o el del techo interior) con un material reflector, llamado barrera
radiante, como hoja de aluminio o papel recubierto de aluminio. Las prue-

TABLA 3-10

Emisividades 8 de varias superficies
y emisividad efectiva de los
espacios llenos de aire (tomado del
Handbook of Fundamentals de la
ASHRAE, Ref. 1, Cap. 22, tabla 3)

Emisividad
efectiva del

espacio lleno
de aire

81 = 8 81 = 8

Superficie 8 82 = 0.9 82 = 8

Hoja de aluminio,
brillante 0.05* 0.05 0.03

Hoja de
aluminio 0.12 0.12 0.06

Papel cu-
bierto de,
aluminio 0.20 0.20 0.11

Acero galvanizado,
brillante 0.25 0.24 0.15

Pintura de
aluminio 0.50 0.47 0.35

Materiales de construcción:
Madera,
papel
mampostería
pinturas no
metálicas 0.90 0.82 0.82

Vidrio común 0.84 0.77 0.72

*La emisividad superficial de la hoja de
aluminio se incrementa hasta 0.30 con
condensación apenas visible y hasta 0.70
con condensación claramente visible.

FIGURA 3-52
Trayectorias de ventilación para un ático

ventilado en forma natural y el tamaño
apropiado de las áreas de flujo alrededor

de la barrera radiante para tener una
circulación apropiada del aire (tomado

de DOE/CE-0335P, Departamento de
Energía de Estados Unidos).
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Tablero del tejado Espacio lleno de aire Tablero del tejado 

Vigueta Aislamiento 

a) Debajo del tablero del tejado b) En la parte inferior de los cabrios e) En la parte superior del aislamiento del piso 

FIGURA 3-53 
Tres ubicaciones posibles para una barrera radiante en el ático (tomado de DOE/CE-0335P, Departamento de Energía de E.U.). 

Vigueta 
de techo interior 

FIGURA 3-54 
Red de resistencias térmicas para una 
combinación de tejado inclinado-ático­
techo interior, para el caso de un ático 
no ventilado. 

bas en casas con aislamiento R -19 del piso del ático han demostrado que 
las barreras radiantes pueden reducir las ganancias de calor por el techo in­
terior en el verano de 16 a 42%, en comparación con un ático con el mismo 
nivel de aislamiento y sin barrera. Si se considera que la ganancia de calor 
por el techo representa alrededor de 15 a 25% de la carga total de enfria­
miento de una casa, las barreras radiantes reducirán los costos del acondi­
cionamiento del aire de 2 a 10%. Las barreras radiantes también reducen la 
pérdida de calor en invierno a través del techo interior, pero las pruebas han 
demostrado que el porcentaje de reducción en las pérdidas de calor es 
menor. Como resultado, el porcentaje de reducción en los costos de la cale­
facción será menor que la reducción en los costos del acondicionamiento 
del aire. Asimismo, los valores dados son para instalaciones de barreras ra­
diantes nuevas y sin polvo y los porcentajes serán menores para las barreras 
viejas o empolvadas. 

En la figura 3-53 se muestran algunas ubicaciones posibles para las ba­
rreras radiantes en el ático. en pruebas sobre casas completas, con ais­
lamiento R-19 del piso, del ático, las barreras radiantes han reducido la 
ganancia de calor por el techo interior en un promedio de 35% cuando se 
instalan sobre el piso del ático, y en 24% cuando se sujetan a la parte infe­
rior de los cabrios. Los ensayos con celdas de prueba también demuestran 
que la mejor ubicación para las barreras radiantes es el piso del ático, siem­
pre que no se use como área de almacenamiento y se mantenga limpio. 

Para áticos no ventilados, cualquier transferencia de calor debe ocurrir a 
través de 1) el techo interior, 2) el espacio del ático y 3) el tejado (figura 3-54). 
Por lo tanto, el valor R total de la combinación tejado-techo interior, con un 
ático no ventilado, depende de los efectos combinados del valor R del techo 
interior y del tejado, así como de las resistencias térmicas del espacio del 
ático. El espacio del ático se puede tratar en el análisis como una capa de 
aire. Pero una manera más práctica de considerar su efecto es considerar las 
resistencias superficiales sobre las áreas del tejado y del techo interior una 
frente a la otra. En este caso, se determinan primero por separado los valo­
res R del techo interior y del tejado (usando resistencias a la convección 
para el caso de aire estático en las superficies del ático). Entonces se puede 
demostrar que el valor R total de la combinación techo interior-tejado, por 
unidad de área del techo interior, se puede expresar como 

(
Al. interior) 

R = Rt. interior + R tejado -A-.­
tejado 

(3-82) 
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en donde At. interior Y Atejado son las áreas del techo interior y del tejado, res­
pectivamente. La razón entre las áreas es igual a 1 para los tejidos planos y 
menor que 1 para los inclinados. Para un tejido inclinado 45°, la razón en­
tre las áreas es Al. interio/Atejado = 1/0 = 0.707. Note que el tejado incli­
nado tiene un área mayor para la transferencia de calor que el techo interior 
plano y la razón entre las áreas considera la reducción en el valor R unitario 
del tejado cuando se expresa por unidad de área del techo interior. 
Asimismo, la dirección del flujo de calor es hacia arriba en invierno (per­
dida de calor a través del techo) y hacia abajo en verano (ganancia de calor 
a través del techo). 

En el valor R de una estructura determinado por análisis se supone que 
los materiales usados y la mano de obra cumplen con los estándares. Una 
mala mano de obra y materiales de baja calidad usados durante la cons­
trucción pueden traer como resultado valores R que se desvían de los predi­
chos. Por lo tanto, algunos ingenieros usan un factor de seguridad en sus 
diseños basado en la experiencia en aplicaciones críticas. 

EJEMPLO 3-16 El valor R de una pared con armazón 
de madera 

Determine la resistencia térmica unitaria total (el valor R) y el coeficiente total 
de transferencia de calor (el factor U) de una pared con armazón de madera que 
está construida en torno de montantes de madera de 38 mm x 90 mm (2 x 4 
nominales) con una distancia entre centros de 400 mm. La cavidad de 90 mm 
de ancho entre los montantes está llena con aislamiento de fibra de vidrio. El 
interior está acabado con un tablero de yeso de 13 mm y el exterior con una 
lámina de fibra de madera de 13 mm y tablas de forro achaflanadas y trasla­
padas de madera de 13 mm x 200 mm. La cavidad aislada constituye 75% del 
área de transmisión del calor, en tanto que los montantes y las soleras superior 
e inferior constituyen un 21 "lo. Los travesaños constituyen 4% del área y se 
pueden tratar como montantes. 

Asimismo, determina la razón de la transferencia de calor a través de las 
paredes de una casa cuyo perímetro es de 50 m y la altura de sus paredes es de 
2.5 m, en Las Vegas, Nevada, cuya temperatura de diseño de invierno es de -2°C. 
Tome la temperatura de diseño del interior como 22°C y suponga que 20% del 
área de las paredes está ocupada por cristales. 

SOLUCiÓN Se deben determinar el valor R y el factor U de una pared con ar­
mazón de madera así como la razón de la pérdida de calor a través de una pared 
de ese tipo en Las Vegas. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor a través de la pared es unidimensional. 3 Las propiedades tér­
micas de la pared y los coeficientes de transferencia de calor son constantes. 
Propiedades En la tabla 3-8 se dan los· valores R de los diferentes materiales. 
Análisis Aquí se muestra el esquema de la pared así como los elementos usa­
dos en su construcción. La transferencia de calor a través del aislamiento y a 
través de los montantes encontrará resistencias diferentes y, como consecuen­
cia, se necesita anal izar la resistencia térmica para cada trayectoria por sepa­
rado. Una vez que se dispone de las resistencias térmicas unitarias y de los 
factores U para las secciones de aislamiento y de montantes, se puede deter­
minar la resistencia térmica promedio total para toda la pared a partir de. 

Rtotal = lIUtotal 

donde 

Utotal = (U X!áreJaislamiento + (U X !área) montante 
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y el valor de la fracción del área, fárea , es 0.75 para la sección de aislamiento y 
0 .25 para la sección de montantes, ya que los travesaños que constituyen una 
pequeña parte de la pared se deben tratar como montantes. Al usar los valores 
R disponibles, tomados de la tabla 3-8, y calcular los otros, se puede determi­
nar los va lores R para cada sección de manera sistemática en la tabla de este 
ejemplo. 

Esquema Valor R, m2 . °CIW 

Entre los 
Construcción montantes 

1. Superficie exterior, 
viento de 24 km/h 0.030 

2. Tablas de forros 
achaflanadas y 
traslapadas de madera 0.14 

3. Revestimiento de 
lámina de fibra 

0.23 

2.45 
~~~6 

de madera, 13 mm 
4a. Aislamiento de 

I>f 4a 5 
fibra de vidrio, 90 mm 

3 4b. Montaje de madera, 

---------

38 mm x 90 mm 
1 5. Tablero de yeso, 

13 mm 0 .079 
6. Superficie interior, 

aire estático 0 .12 

Resistencia térmica unitaria total de cada sección, 
R (en m2 . °CIW) 3.05 
El factor U de cada sección , V = l/R, en W/m2 . oC 0.328 
Fracción de área de cada sección, fárea 0.75 
Factor V total: V = 2'Járea• ¡ V¡ = 0.75 x 0 .328 + 0.25 x 0 .813 

= 0.449 W/m2 • oC 

En los 
mon-

tantes 

0.030 

0 .14 

0.23 

0.63 

0.079 

0.12 

1.23 
0.813 
0.25 

Resistencia térmica unitaria total: R = 1/U = 2.23 m2 . °c/w 

Se concluye que la resistencia térmica unitaria total de la pared es 2.23 m2 

. °C/W y en este valor se consideran los efectos de los montantes y los trave­
saños. Esto corresponde a un valor R de 2.23 x 5.68 = 12.7 (o casi R-13), en 
unidades inglesas. Note que si no hubiera montantes y travesaños de madera 
en la pared, la resistencia térmica total sería de 3.05 m2 • °C/W, lo cual es 37% 
mayor que 2.23 m2 . °C/W Por lo tanto, en este caso, los montantes y trave­
saños de madera si rven como puentes térmicos en las paredes con armazón de 
madera y su efecto debe considerarse en el anál isis térmicos de los edificios. 

El perímetro del edificio es de 50 m y la altura de las paredes de 2.5 m. Ya 
que los cristales constituyen 20% de las paredes, el área total de la pared es 

Apared = 0.80(Perímetro)(Altura) = 0.80(50 m)(2.5 m) = 100 m2 

Entonces la razón de la pérdida de calor a través de las paredes en las condi­
ciones de diseño queda 

Qpared = (UA)pared (T¡ - To) 

= (0.449 W/m2 • °C)(100 m2)[22 - (-2)°C] 

= 1078W 

Discusión Note que, en esta casa, un calentador de 1 kW repondrá casi todo 
el calor que se pier.de a través de las paredes, excepto el que se disipa a través 
de las ventanas y puertas, cuando la temperatura del aire exterior cae hasta 
-2°C. 
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EJEMPLO 3-17 El valor R de una pared con espuma rígida 

El revestimiento en la lámina de fibra de madera con 13 mm de espesor en la 
pared de los montantes de madera discutida en el ejemplo anterior se reem­
plaza por un aislamiento de espuma rígida de 25 mm de espesor. Determine el 
porcentaje de incremento en el valor R de la pared que se tiene como resultado. 

SOLUCiÓN En el ejemplo 3-16 se determinó que el valor R total de la pared 
existente era 2.23 m2 • °C/W. Dado que los valores R de la lámina de fibra y del 
aislamiento de espuma son 0.23 m2 . °C/W y 0.98 m2 . °C/W, respectivamente, 
y que las asistencias térmicas agregadas y eliminadas están en serie, el valor R 
total de la pared después de la modificación queda 

R nuevo = R anterior - R eliminada + R agregada 

= 2.23 - 0.23 + 0.98 

= 2.98 m2 . °C/W 

Esto representa un incremento de (2.98 - 2.23)/2 .23 = 0.34, o sea 34% en el 
valor R de la pared. En este ejemplo se demuestra cómo evaluar el nuevo valor 
R de una estructura cuando se agregan o eliminan algunos miembros estruc­
turales. 

EJEMPLO 3-18 El valor R de una pared de mampostería 

Determine la resistencia térmica unitaria total (el valor R) y el coeficiente total 
de transferencia de calor {el factor (j) de una pared hueca de mampostería que 
está construida en torno a bloques de concreto de 6 in de espesor de agregado 
ligero con tres núcleos llenos con perlita (R = 4.2 h . ft2 • °F/Btu). El lado ex­
terior está acabado con 4 in de lado de ladrillo de fachada con ~-in de mortero 
de cemento entre los ladrillos y los bloques de concreto . El acabado interior 
consta de un tablero de yeso de ~-in separado del bloque de concreto por lis­
tones de ~-i n de espesor (1 in x 3 in nominales) listón vertical (R = 0.94 h . ft2 
. °F/Btu) cuya distancia entre centros es 16 in. Los dos lados del espacio de 
aire de ~~ in de espesor, entre el bloque de concreto y el tablero de yeso, están 
recubiertas con hoja reflectora de aluminio (e = 0.05), de modo que la emi­
sividad efectiva del espacio de aire es 0.03. Para una temperatura media de 
50°F y una diferencia de temperatura de 30°F, el valor R del espacio de aire es 
2.91 h . ft2 . °F/Btu. El espacio reflector de aire constituye 80% del área de 
transmisión de calor, en tanto que los listones verticales constituyen 20%. 

SOLUCiÓN Deben determinarse el valor R y el factor U de una pared hueca de 
mampostería. 

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor a través de la pared es unidimensional. 3 Las propiedades tér­
micas de la pared y los coeficientes de transferencia de calor son constantes. 

Propiedades En la tabla 3-8 se dan los valores R de diferentes materiales. 

Análisis Enseguida se muestra el esquema de la pared así como los elementos 
diferentes usados en su construcción. Siguiendo el procedimiento que aquí se 
ha descrito y usando los valores R de los que se dispone en la tabla 3-8, se de­
termina el valor R total en la tabla que sigue. 
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Esquema Valor R, 
h . ft2 . °F/Btu 

En los 
Entre los listo-

Construcción n listones nes 

l. Superficie exterior, 
viento de 15 m ph 0.17 0 .17 

2. Ladrillo de fachada, 
4 in 0.43 0.43 

3. Mortero de cemento, 
0 .5 in 0.10 0.10 

4 . Bloque de concreto, 
6 in 4.20 4.20 

5a. Espacio reflector 
lleno de aire, ~ in 2.91 

5b. Listón vertical 
1 x 3 nomina l 0.94 

6. Tablero de yeso, 
"\ 2 0.5 in 0.45 0.45 

1 
7. Superficie interior, 

aire estático 0.68 0.68 

Resistencia térmica unitaria total de cada sección, R 8.94 6.97 
El factor U de cada sección, U = l/R, en Btu/h . ft2 • °F 0.112 0.143 
Fracción de área de cada sección, fárea 0.80 0.20 
Factor U total: U = 2,(área, ¡ U¡ = 0.80 x 0.112 + 0,20 x 0.143 

= 0.118 Btu/h . ft2 . °F 
Resistencia térmica unitaria total: R = l/U = 8.46 h· ft2. °FlBtu 

Por lo tanto, la resistencia térmica unitaria total de la pared es 8.46 h . ft2 . 
°F/Btu y el factor U total es 0.118 Btu/h . ft2 . °F. En estos valores se 
consideran los efectos de los l istones verticales. 

EJEMPLO 3-19 El valor R de un techo inclinado 

Determine la resistencia térmica unitaria total (el valor R) y el coeficiente total 
de transferencia de calor (el factor U) de un techo inclinado 45°, constru ido en 
torno a montantes de madera de 2 in x 4 in nominales con una distancia entre 
centros de 16 in. El espacio de aire de 3.5 in de ancho que está entre los mon­
tantes no tiene superficie reflectora y, por tanto, su emisiv idad efectiva es 0.84. 
Para una temperatura media de 90°F y una diferencia de temperatura de 30°F, 
el valor R del espacio lleno de aire es 0.86 h . ft2 . °F/Btu. La parte inferior del 
techo está acabado con un tablero de yeso de ~ - in y la superior con madera 
contrachapada con papel para construcción y teja de asfalto de i-in. El espa­
cio de aire constituye 75% del área de transmisión de calor, en tanto que los 
montantes y los travesaños constituyen 25%. 

SOLUCiÓN Se debe determinar el valor R y el factor U de un techo incl inado 
a 45°. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor a través del techo es unid imensional, 3 Las propiedades térmi­
cas del techo y los coefic ientes de transferencia de calor son constantes. 
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Propiedades En la tabla 3-8 se dan los valores R de diferentes materiales.
Análisis Se muestra el esquema del techo inclinado así como los diferentes
elementos usados en su construcción. Si se sigue el procedimiento descrito con
anterioridad y se usan los valores R que se disponen en la tabla 3-8, se puede
determinar el valor R total del techo en la tabla que sigue.

Esquema Valor R,
h . fF . °F/Btu

En los
Entre los rnon-

montantes tantes

l. Superficie exterior,
viento de 15 mph
Teja de asfalto
Papel para construcción
Tablero de madera,
contrachapada ~ in

5a. Espacio no reflector
lleno de aire, 3.5 in

5b. Montante de madera,
2 in x 4 in

6. Tablero de yeso, 0.5 in
7. Superficie interior, pendiente

de 45°, aire estático

2.
3.
4.

1 2 3 4 Sa Sb 6 7

Resistencia térmica unitaria total de cada sección, R
El factor U de cada sección, U = l/R, en Btu/h . ft2 . °F
Fracción de área de cada sección, fárea

Factor Utotal: U= 2:fárea ¡U¡ = 0.75 x 0.292 + 0.25 x 0.163
= O.26Ó Btu/h . ft2 . °F

Resistencia térmica unitaria total:

0.17 0.17
0.44 0.44

0.10 0.10

0.78 0.78

0.86

3.58
0.45 0.45

0.63 0.63
3.43 6.15
0.292 0.163
0.75 0.25

R = l/U = 3.85 h . ft2 . °F/Btu

Por lo tanto, la resistencia térmica unitaria total de este techo inclinado es 3.85
h . ft2 . °F/Btu y el factor U total es 0.260 Btu/h . ft2 . °F. Note que los
montantes de madera ofrecen una resistencia térmica mucho mayor al flujo de
calor que el espacio lleno de aire entre ellos.

RESUMEN

La transferencia unidimensional de calor a través de un cuerpo
simple o compuesto expuesto a la convección desde ambos la-
dos hacia medios que se encuentran a las temperaturas Tro¡ y Tro2
se puede expresar como

. Too¡ - Too2Q = ---':::----=
Rtotal

(W)

donde Rtotal es la resistencia térmica total entre los dos medios.
Para una pared plana expuesta a convección sobre ambos lados,
la resistencia total se expresa como

l L 1
Rtotal = Reonv.¡ + Rpared + Reonv,2 = h¡A + kA + h

2
A

Esta relación se puede extender hacia paredes planas que cons-
tan de dos o más capas, al sumar una resistencia adicional por
cada capa adicional. Las relaciones elementales de la resistencia
térmica se pueden expresar como sigue:

Resistencia a la conducción
(pared plana): L

Rpared = kA

Resistencia a la conducción
(cilindro):

In(r2Ir¡)
Reil = 2'TTLk

Resistencia a la conducción
(esfera):

r2 - r¡
R - -,----::-

esf - 4'TTr¡ r2 k

Resistencia a la convección: 1
Reonv = hA
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Resistencia de la interfase: 

Resistencia a la radiación: 

1 Re 
Rinlerfase = h A = A 

e 

1 
R rad = hA 

rad 

donde he es la conductancia térmica por contacto, Re es la re­
sistencia térmica por contacto y el coeficiente de transferencia 
de calor por radiación se define como 

Una vez que se dispone de la razón de la transferencia de calor, 
se puede determinar la caída de temperatura a través de 
cualquier capa a partir de 

tlT= QR 

También se puede usar el concepto de resistencia térmica en 
problemas de transferencia de calor en estado estacionario que 
comprenden capas paraleleas o disposiciones combinadas en se­
rie-paralelo. 

Agregar aislamento a un tubo cilíndrico o a un casco esférico 
incrementa la razón de la transferencia de calor si el radio exte­
rior del aislamiento es menor que el radio crítico del ais­
lamiento, definido como 

kais 
rcr, cilindro = h 

2kais 
rcr, esfera = h 

Con frecuencia se da la efectividad de un aislamiento en tér­
minos de su valor R, la resistencia térmica del material por 
unidad de área superficial, expresado como 

L 
Valor R = k (aislamiento plano) 

donde L es el espesor y k es la conductividad térmica del mate­
rial. 

Las superficies con aletas son de uso común en la práctica 
para mejorar la transferencia de calor. Las aletas mejoran la 
transferencia de calor desde una superficie al exponer un área 
más grande a la convección. La distribución de temperatura a lo 
largo de la aleta, para aletas muy largas y para aletas con trans­
ferencia de calor despreciables en la punta, se expresa por 

Aleta muy larga: T(x) - Too = e-xV/¡plkA, 
Tb - Too 

T(x) - Too cosh m(L - x) 
Punta adiabática de la aleta: T T = h L 

b - 00 cos m 

donde m = v' hp/kAe, p es el perímetro y Ae es el área de la sec­
ción transversal de la aleta. Las velocidades de la transferencia 
de calor para los dos casos se expresan como 

Aleta muy larga 

. dTI' ~ Qaleta larga = - kAe -d = V hpkAe (Tb - Too) 
x x=O 

Punta adiabática de la aleta 

. dT I '~ Q d' bá' = - kA -d = V hpkAe (Tb - Too) tanh mL 
punta a la Uca e X x = O 

Las aletas expuestas a convección en las puntas se pueden tratar 
como aletas con puntas aisladas por medio de la longitud corre­
gida Le = L + A/p, en lugar de usar la longitud real de la aleta. 

La temperatura de una aleta cae a lo largo de la misma y, por 
tanto, la transferencia de calor desde ella es menor debido a la 
diferencia decreciente de temperatura hacia la punta. Para con­
siderar el efecto de esta disminución en la temperatura sobre la 
transferencia de calor, se define la eficiencia de la aleta como 

Q aleta 
77aJeta = 

Q aleta, máx 

Razón real de la transferencia 
de calor desde la aleta 

Razón ideal de la transferencia 
de calor desde la aleta si estuviera 

toda a la temperatura de la base 

Cuando se dispone de la eficiencia de la aleta, la razón de la 
transferencia de calor desde la aleta se puede determinar a par­
tir de 

. . 
Q aleta = 77aletaQ aleta. máx = 77aletahAaleta (Tb - Too) 

El desempeño de las aletas se juzga sobre la base del mejo­
ramiento en la transferencia de calor comparado con el caso en 
que no hubiera aletas y se expresa en términos de la efectividad 
de la aleta, ealeta definida como 

e - Qaleta 

Velocidad de la transfe­
rencia de calor desde la 

Qaleta _ aleta de área de la base Ab 
aleta - Q' 

aleta, máx hAb(Tb - Too) Velocidad de la transfe-
rencia de calor desde la 

superficie de área Ab 

En este ca~o, Ab es el área de la sección transversal de la aleta en 
la base y Q sin aJeta representa la razón de la transferencia de calor 
desde esta área si no se agregap. aletas a la superficie. La efec­
tividad total para una superficie con aletas se define como la 
razón entre la transferencia total de calor desde la superficie con 
aletas y la transferencia de calor desde la misma superficie si no 
tuviera aletas, 

Qtmal, aleta 
Baleta, total = . 

Q total. sin aleta 

h(Alibre de aletas + 77aletaA aleta)(Tb - Too) 

hAsin aletas(T b - Too) 

La eficacia y la efectividad de la aleta están relacionadas entre 
sí por 

Aaleta 
ealeta = ~ 77aleta 

Ciertos problemas multidimensionales de transferencia de calor 
comprenden dos superficies mantenidas a las temperaturas cons­
tantes TI y T2• La razón estacionaria de la transferencia de calor 
entre estas dos superficies se expresa como 

donde S es elfactor de forma en la conducción, que tiene las di­
mensiones de longitud y k es la conductividad térmica del 
medio entre las superficies. 
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PROBLEMAS* 

Conducción del calor en estado estacionario 
en paredes planas 

3-1 C Considere conducción de calor unidireccional en una 
barra cilíndrica de diámetro D y longitud L. ¿Cuál es el área de 
transferencia de calor de la varilla si a) su superficie lateral está 
aislada y b) sus superficies superior e inferior están aisladas? 

3-2C Considere la conducción d¡; calor a través de una pared 
plana. ¿Cambia el contenido de energía de la pared durante la 
conducción de calor en estado estacionario? ¿Cómo cambia 
durante conducción transitoria? Explique. 

3-3C Considere la conducción de calor a través de una pared 
de espesor L y área A. ¿En qué condiciones la distribución de 
temperatura en la pared será una recta? 

3-4C ¿Qué representa la resistencia térmica de un medio? 

3-SC ¿Cómo se define el coeficiente combinado de transfe­
rencia de calor? ¿Qué conveniencia ofrece en los cálculos de 
transferencia de calor? 

* l os problemas designados por una "e" son pregu ntas de concepto 
y se alienta a los est udiantes a darles respuesta . los designados 
por una "1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI pueden 
ignorarlos. Los problemas con un icono de eD-ESS, (lJ , se 
resuelven usando el ESS, y las soluciones completas, junto con 
estudios paramétricos, se incluyen en el eD que acompaña a este 
texto. los problemas con un icono de computadora-ESS, il!I , son de 
naturaleza deta l lada y se pretende que se resue lvan con una 
computadora, de preferencia usando el software ESS que 
acompaña a este texto. 
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7. D. Q. Kern yA. D. Kraus, Extended Surface Reat 
Transfer, Nueva York: McGraw-Hill, 1972. 
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págs. 45-51. Reimpreso con autorización de AS ME 
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Boundary Conditions", Trans. ASME 10 (1964), pp. 
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3-6C ¿Podemos definir la resistencia a la convección por 
unidad de área como la inversa del coeficiente de transferencia 
de calor por convección? 

3-7C ¿Por qué las resistencias a la convección ya la radia­
ción en una superficie están en paralelo en lugar de en serie? 

3-8C Considere una superficie de área A en la cual los coefi­
cientes de transferencia de calor por convección y por ra­
diación son hconv Y hrad , respectivamente. Explique cómo 
determinaría a) el coeficiente único equivalente de transferen­
cia de calor y b) la resistencia térmica equivalente. Suponga 
que el medio y las superficies circundantes están a la misma 
temperatura. 

3-9C ¿En qué difiere la red de resistencias térmicas asociada 
con una pared plana de una sola capa con respecto a una aso­
ciada con una pared compuesta de cinco capas? 

3-l0C Considere la transferencia unidimensional de calor en 
estado estacionario a través de un medio de capas múltiples. Si 
se conoce la razón de la transferencia de calor, Q, explique 
cómo determinaóa la caída de temperatura a través de cada 
capa. 

3-11C Considere la transferencia unidimensional de calor en 
estado estacionario a través de una pared plana expuesta a con­
vección desde ambos lados hacia medios que están a las tem­
peraturas conocidas Too¡ y TOO2' con coeficientes de transferencia 
de calor conocidos, h¡ y h2 • Una vez que se ha evaluado la 
razón de la transferencia de calor, Q, explique cómo determi­
nma la temperatura de cada superficie. 

3-l2C Alguien comenta que un horno de microondas se 
puede concebir como un horno convencional con una resisten-
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cia cero a la convección en la superficie del alimento. ¿Es una 
afirmación exacta? 

3-13C Considere una ventana de vidrio que consta de dos ho­
jas de 4 mm de espesor comprimidas con firmeza una contra la 
otra. Compare la razón de la transferencia de calor a través de 
esta ventana con la de una que consta de una sola hoja de vidrio 
de 8 mm de espesor en condiciones idénticas. 

3-14C Considere la transferencia de calor en estado esta­
cionario a través de la pared de un cuarto en invierno. El coefi­
ciente de transferencia de calor por convección en la superficie 
exterior de la pared es el triple que el de la superficie interior, 
como resultado de los vientos. ¿Sobre cuál de las dos superfi­
cies piensa el lector que la temperatura estará más cercana a la 
del aire circundante? Explique. 

3-1SC El fondo de una cacerola está hecho de una capa de 
aluminio de 4 mm de espesor. Para incrementar la razón de la 
transferencia de calor a través del fondo de la cacerola, alguien 
propone un diseño que consiste en una capa de cobre de 3 mm 
de espesor comprimida entre dos capas de aluminio de 2 mm de 
espesor. ¿Con el nuevo diseño se conducirá mejor el calor? Ex­
plique. Suponga un contacto perfecto entre las capas. 

Aluminio Cobre 

FIGURA P3-15C 

3-16C Considere dos bebidas enlatadas frías, una envuelta en 
una manta y la otra colocada sobre una mesa en el mismo 
cuarto. ¿Cuál bebida se entibiará más rápido? 

3-17 Considere una pared de ladrillos de 3 m de alto, 6 m de 
ancho y 0.3 m de espesor cuya conductividad térmica es k = 0.8 
W/m· 0e. En cierto día, se miden las temperaturas de las super­
ficies interior y exterior de la pared y resultan ser de 14°C y 
2°C, respectivamente. Determine la razón de la pérdida de calor 
a través de la pared en ese día. 

3-18 Una ventana de hoja doble, de 1.0 m X 1.5 m, está for­
mada por dos capas de vidrio de 4 mm de espesor (k = 0.78 
W 1m . K) que están separadas por un espacio de ,aire de 5 mm 
(kaire = 0.025 W /m . K). Se supone que el flujo de calor a través 
del espacio de aire se da por conducción. Las temperaturas inte­
rior y exterior del aire son de 20°C y -20°C, respectivamente, 
y los coeficientes interior y exterior de transferencia de calor 
son 40 y 20 W/m2 . K, también respectivamente. Determine a) 
la pérdida de calor diaria a través de la ventana en estado esta­
cionario de transferencia de calor y b) la diferencia de tempe­
ratura debida a la resistencia térmica más grande. 

3-19 Considere una ventana de vidrio de 1.2 m de alto y 2 m 
de ancho cuyo espesor es de 6 mm y la conductividad térmica 
es k = 0.78 W/m . 0e. Determine la razón de transferencia de 
calor estacionaria a través de esta ventana de vidrio y la tem­
peratura de su superficie interior, para un día durante el cual el 
cuarto se mantiene a 24°C, en tanto que la temperatura del ex­
terior es de - 5°e. Tome los coeficientes de transferencia de 
calor por convección sobre las superficies interior y exterior de la 
ventana como h¡ = 10 W/m2 • oC y h2 = 25 W/m2 . oC y 
descarte cualquier transferencia de calor por radiación. 

3-20 Considere una ventana de hoja doble de 1.2 m de alto 
y 2 m de ancho que consta de dos capas de vidrio (k = 0.78 
W 1m . oC) de 3 mm de espesor separadas por un espacio de aire 
estancado (k = 0.026 W/m . oC) de 12 mm de ancho. Determine 
la razón de transferencia de calor estacionaria a través de esta 
ventana de hoja doble y la temperatura de su superficie interior 
para un día durante el cual el cuarto se mantiene a 24°C en tanto 
que la temperatura del exterior es de -5°e. Tome los coefi­
cientes de transferencia de calor por convección sobre las su­
perficies interior y exterior de la ventana como h¡ = 10 
W/m2 . oC y h2 = 25 W/m2 . oC y descarte cualquier transferen-
cia de calor por radiación. Respuestas: 114 W, 19.2°C 

Vidrio 

3 12 3 mm 

FIGURA P3-20 

3-21 Repita el problema 3-20 si se ha hecho el vacío en el es­
pacio entre las dos capas de vidrio. 

3-22 (E.') Vuelva a considerar el problema 3-20. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace 

la gráfica de la razón de transferencia de calor en función del 
ancho del espacio de aire, en el rango de 2 mm hasta 20 mm, si 
se supone conducción pura a través del aire. Discuta los resulta­
dos. 

3-231 Considere una casa de ladrillos calentada eléctrica­
mente (k = 0.40 Btu/h . ft . °F) cuyas paredes tienen 9 ft de alto 
y 1 ft de espesor. Dos de las paredes tienen 50 ft de largo y las 
otras tienen 35 ft. La casa se mantiene a 70°F en todo momento, 
en tanto que la temperatura del exterior varía. En cierto día, se 
mide la temperatura de la superficie interior de las paredes y re­
sulta ser de 55°F, en tanto que se observa que la temperatura 
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promedio de la superficie exterior permanece en 45°F durante el 
día por 10 h, Y en 35°F en la noche por 14 h. Determine la can­
tidad de calor perdido por la casa ese día. También determine el 
costo de esa pérdida de calor para el propietario, si el precio de 
la electricidad es de 0.09 dólarlkWh. 

50ft 
35 ft 

FIGURA P3-231 

3-24 Un elemento resistor cilíndrico en un tablero de circuito 
disipa 0.15 W de potencia en un medio a 40°C. El resistor tiene 
l.2 cm de largo y un diámetro de 0.3 cm. Si se supone que el ca­
lor se transfiere de manera uniforme desde todas las superficies, 
determine a) la cantidad de calor que este resistor disipa duran­
te un periodo de 24 h, b) el flujo de calor sobre la superficie del 
resistor, en W/m2 y e) la temperatura superficial del resistor pa­
ra un coeficiente combinado de transferencia de calor por con­
vección y radiación de 9 W/m2 . OC. 

3-25 Considere un transistor de potencia que disipa 0.2 W de 
potencia en un medio a 30°C. El transistor tiene 0.4 cm de largo 
y un diámetro de 0.5 cm. Si se supone que el calor se transfiere 
de manera uniforme desde todas las superficies, determine a) la 
cantidad de calor que este transistor disipa durante un periodo 
de 24 h, en kW; b) el flujo de calor sobre la superficie del tran­
sistor, en W/m2, y e) la temperatura superficial del transistor 
para un coeficiente combinado de transferencia de calor por 
convección y radiación de 18 W/m2 

. oC. 

-

-1'----____, 

1 Transistor 
f-- de potencia 0.5 cm 

- J 
~0.4cm~ 

FIGURA P3-25 

3-26 Un tablero de circuito de 12 cm X 18 cm aloja sobre su 
superficie 100 chips lógicos con poco espacio entre ellos, disi­
pando cada uno 0.06 W en un medio a 40°C. La transferencia de 
calor desde la superficie posterior del tablero es despreciable. Si 
el coeficiente de transferencia de calor sobre la superficie del ta­
blero es de 10 W/m2 . oC, determine a) el flujo de calor sobre la 
superficie del tablero de circuito, en W/m2; b) la temperatura su-

perficial de los chips, y e) la resistencia térmica entre la super­
ficie del tablero y el medio de enfriamiento, en °C/W. 

3-27 Considere una persona parada en un cuarto a 20°C con 
un área superficial expuesta de l.7 m2 . La temperatura en la 
profundidad del organismo del cuerpo humano es 37°C y la 
conductividad térmica de los tejidos cercanos a la piel es alrede­
dor de 0.3 W/m . oC. El cuerpo está perdiendo calor a razón de 
150 W, por convección natural y radiación hacia los alrede­
dores. Si se toma como 37°C la temperatura del cuerpo a 0.5 cm 
por debajo de la piel, determine la temperatura de la epidermis 
de la persona. Respuesta: 35.5°C . 

3-28 Está hirviendo agua en una cacerola de aluminio (k = 
237 W/m . oC) de 25 cm de diámetro, a 95°C. El calor se trans­
fiere de manera estacionaria hacia el agua hirviendo que está en 
la cacerola a través del fondo plano de ésta de 0.5 cm de espe­
sor, a razón de 800 W. Si la temperatura de la superficie interior 
del fondo es de 108°C, determine a) el coeficiente de transfe­
rencia de calor de ebullición sobre esa superficie interior y b) la 
temperatura de la superficie exterior del fondo. 

3-291 Se construye una pared de dos capas de tablaroca 
(k = 0.10 Btu/h . ft . °F) de 0.5 in de espesor, la cual es un 
tablero hecho con dos capas de papel grueso separadas por una 
capa de yeso, colocadas con 7 in de separación entre ellas. El 
espacio entre los tableros de tablaroca está lleno con ais­
lamiento de fibra de vidrio (k = 0.020 Btu/h . ft . °F). Deter­
mine a) la resistencia térmica de la pared y b) el valor R del 
aislamiento en unidades inglesas. 

Tablaroca 

~ 

Aislamiento 
de fibra de vidrio 

0.7 in -1 ~ 7 in -=--i 1- 0.7 in 

FIGURA P3-291 

3-30 El techo de una casa consta de una losa de concreto 
(k = 2 W/m . OC) de 3 cm de espesor, que tiene 15 m de ancho 
y 20 m de largo. Los coeficientes de transferencia de calor por 
convección sobre las superficies interior y exterior del techo son 
5 y 12 W/m2 . oC, respectivamente. En una noche clara de in­
vierno, se informa que el aire ambiente está a 10°C, en tanto 
que la temperatura nocturna del cielo es de 100 K. La casa y las 
superficies interiores de la pared se mantienen a una temperatu­
ra constante de 20°C. La emisividad de las dos superficies del 
techo de concreto es 0.9. Si se consideran las transferencias de 
calor tanto por radiación como por convección, determine la 
razón de la transferencia de calor a través del techo y la tempe­
ratura de la superficie interior de este último. 
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Si la casa se calienta mediante un hogar en el que se quema 
gas natural con una eficiencia de 80% y el precio de ese gas es 
de l.20 dólarltherm (1 therm = 105 500 kJ de contendido de 
energía), determine el dinero perdido a través del techo esa no­
che durante un periodo de 14 h. 

Tcielo = 100 K 

15 m 

FIGURA P3-30 

3-31 Una sección de pared de 2 m X l.5 m de un horno in­
dustrial en el que se quema gas natural no está aislada y se mide 
la temperatura en la superficie exterior de esta sección, lo cual 
resulta ser de 80°C. La temperatura de la sala en donde está el 
horno es de 30°C y el coeficiente combinado de transferencia 
de calor por convección y radiación es de 10 W/m2 . oC. Se pro­
pone aislar esta sección de pared del horno con aislamiento de 
lana de vidrio (k = 0.038 W/m · oC) con el fin de reducir la pér­
dida de calor en 90%. Si se supone que la temperatura de la su­
perficie exterior de la sección metálica todavía permanece 
alrededor de 80°C, determine el espesor del aislamiento que 
necesita usarse. 

El horno opera en forma continua y tiene una eficiencia de 
78%. El precio del gas natural es de l.1O dólar/therm (1 therm 
= 105 500 kJ de contenido de energía). Si la instalación del ais­
lamiento costará 250 dólares por los materiales y la mano de 
obra, determine cuánto tiempo tardará el aislamiento en pagarse 
por la energía que ahorra. 

3-32 Repita el problema 3-31 para un aislamiento de perlita 
expandida, si se supone que la conductividad es k = 0.052 
W/m. oC. 

3-33 reJ .. '> Vuelva a considerar el problema 3-3l. Usando el 
'"'" software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la conductividad térmica sobre el espesor re­
querido de aislamiento. Trace la gráfica del espesor del ais­
lamiento en función de la conductividad térmica en el rango de 
0.02 W/m· oC hasta 0.08 W/m . oC y discuta los resultados. 

3-341 Considere una casa cuyas paredes tienen 12 ft de alto y 
40 ft de largo. Dos de las paredes no tienen ventanas, en tanto 
que cada una de las otras dos tiene cuatro ventanas hechas de 
vidrio (k = 0.45 Btu/h . ft . °F) de 0.25 in de espesor y con un 
tamaño de 3 ft X 5 ft. Está certificado que las paredes tienen un 
valor R de 19 (es decir, un valor de L/k de 19 h . ft2 . °F/Btu). Si 
se descarta cualquier pérdida o ganancia por radiación directa a 
través de las ventanas y si se toma el coeficiente de transferen­
cia de calor en las superficies interior y exterior de la casa como 
de 2 y 4 Btu/h . ft2 . °F, respectivamente, determine la razón de 

la transferencia de calor a través de las paredes con y sin ven­
tanas. 

12 ft 

40ft 
40ft 

Ventanas 

FIGURA P3-341 

3-35 Considere una casa que tiene una base de 10 m X 20 m 
y paredes de 4 m de alto. Las cuatro paredes de la casa tienen un 
valor R de 2.31 m2 . °C/W. Las dos paredes de 10 m X 4 m no 
tienen ventanas. La tercera pared tiene cinco ventanas hechas de 
vidrio (k = 0.78 W/m . oC) de 0.5 cm de espesor y con un ta­
maño de l.2 m X l.8 m. La cuarta pared tiene el mismo tamaño 
y número de ventanas, pero son de hoja doble con un espacio de 
aire estancado (k = 0.026 W/m . oC) de 1.5 cm de espesor 
encerrado entre dos capas de vidrio de 0.5 cm de espesor. El ter­
mostato en la casa se fija en 24°C y la temperatura promedio en 
el exterior en ese lugar es de 8°C durante la larga temporada de 
calefacción de siete meses. Si se descarta cualquier ganancia o 
pérdida por radiación directa a través de las ventanas y se toma 
el coeficiente de transferencia de calor en las superficies interior 
y exterior de la casa como de 7 y 18 W/m2 . oC, respectiva­
mente, determine la razón promedio de la transferencia de calor 
a través de cada pared. 

Si la casa se calienta eléctricamente y el precio de la electri­
cidad es de 0.08 dólar/kWh, determine la cantidad de dinero que 
este propietario ahorrará por temporada de calefacción al con­
vertir las ventanas de una sola hoja en ventanas de hoja doble. 

3-36 Se construye la pared de un refrigerador con aislamiento 
de fibra de vidrio (k = 0.035 W/m . oC) comprimida entre dos 
capas de hoja metálica de 1 mm de espesor (k = 15.1 W/m· oC). 
El espacio refrigerado se mantiene a 3°C y los coeficientes 
promedio de transferencia de calor en las superficies interior y 
exterior de la pared son de 4 W/m2 • oC y 9 W/m2 . oC, respecti-

Aire 
de la cocina 

25°C 

Aislamiento 

Espacio 
refrigerado 

3°C 

Immll-I _ _ L---I 11mm 

FIGURA P3-36 
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vamente. La temperatura de la cocina promedia 25°C. Se ob­
serva que ocurre condensación sobre las superficies del refrige­
rador cuando la temperatura de la superficie exterior cae hasta 
10°C. Determine el espesor mínimo de aislamiento de fibra de 
vidrio que es necesario usar en la pared con el fin de evitar la 
condensación sobre las superficies exteriores. 

3-37 E.E.~ Vuelva a considerar el problema 3-36. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante) , inves­

tigue los efectos de las conductividades térmicas del material de 
aislamiento y de la hoja metálica sobre el espesor de ese ais­
lamiento. Considere que la conductividad térmica varía desde 
0.02 W /m . oC hasta 0.08 W /m . oC, para el aislamiento, y de 10 
W/m . oC hasta 400 W/m . oC, para la hoja metálica. Trace grá­
ficas del espesor del aislamiento en función de las conductivi­
dades térmicas del aislamiento y de la lámina metálica y discuta 
los resultados. 

3-38 Se debe conducir calor a lo largo de un tablero de cir­
cuito que tiene una capa de cobre sobre uno de sus lados. El 
tablero tiene 15 cm de largo y 15 cm de ancho y los espesores 
de la capa de cobre y del material epóxico son de 0.1 mm y l.2 
mm, respectivamente. Si se descarta la transferencia de calor 
desde las superficies laterales, determine los porcentajes de 
conducción de calor a lo largo de las capas de cobre (k = 386 
W/m . oC) y del material epóxico (k = 0.26 W/m . OC). Deter­
mine también la conductividad térmica efectiva del tablero. 

Respuestas: 0.8%, 99.2% Y 29.9 W/m . oC 

3-391 Una placa de cobre (k = 223 Btu/h . ft . °F) está com­
primida entre dos tableros de material epóxico (k = 0.15 Btu/h 
. ft . °F) de 0.1 in de espesor y un tamaño de 7 in X 9 in. Deter­
mine la conductividad térmica efectiva del tablero a lo largo de 
su lado de 0.9 in. ¿Qué fracción del calor conducido a lo largo 
de ese lado es conducido a través del cobre? 

Tableros 
de material 

epóxico 

Placa 

-11- 0.03 in 

FIGURA P3-391 

Resistencia térmica por contacto 

3-40C ¿Qué es la resistencia térmica por contacto? ¿Cómo 
está relacionada con la conductancia térmica por contacto? 

3-41C ¿La resistencia térmica por contacto será mayor para 
las superficies planas lisas o las rugosas? 

3-42C Una pared consta de dos capas de aislamiento com­
primidas una contra la otra. ¿Necesitamos preocupamos por la 
resistencia térmica por contacto en la interfase en un análisis de 
transferencia de calor o sencillamente podemos ignorarla? 

3-43C Una placa consta de dos capas metálicas delgadas 
comprimidas una contra la otra. ¿Necesitamos preocupamos 
por la resistencia térmica por contacto en la interfase en un 
análisis de transferencia de calor o sencillamente podemos ig­
norarla? 

3-44C Considere dos superficies comprimidas una contra la 
otra. Ahora se extrae el aire en la interfase. Como resultado, ¿la 
resistencia térmica por contacto en la interfase aumentará o dis­
minuirá? 

3-45C Explique cómo se puede minimizar la resistencia tér­
mica por contacto. 

3-46 Se mide la conductancia térmica por contacto en la in­
terfase de dos placas de cobre de 1 cm de espesor y resulta ser 
de 18 000 W/m2 . OC. Determine el espesor de la placa de cobre 
cuya resistencia térmica sea igual a la de la interfase entre las 
placas. 

3-47 Seis transistores de potencia idénticos con caja de alu­
minio están sujetos a uno de los lados de una placa de cobre (k 
= 386 W/m . OC) de 20 cm X 30 cm y l.2 cm de espesor, por 
medio de tomillos que ejercen una presión promedio de 10 
MPa. El área de la base de cada transistor es de 9 cm2 y cada 
uno de ellos está colocado en el centro de una sección de 10 cm 
X 10 cm de la placa. La aspereza de la interfase se estima que 
es de alrededor de lA ¡.Lm. Todos los transistores están cubier­
tos por una capa gruesa de plexiglas, el cual es un mal conduc­
tor del calor y, por consiguiente, todo el calor generado en la 
unión del transistor debe disiparse hacia el ambiente, que está a 
23°C, a través de la superficie posterior de la placa de cobre. El 
coeficiente combinado de transferencia de calor por convec­
ción/radiación en la superficie posterior se puede tomar como 
30 W/m2 

. oC. Si la temperatura de la caja del transistor no debe 

FIGURA P3-47 

Cubierta 
Placa de plexiglas 
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sobrepasar 75°C, determine la potencia máxima que cada tran-
sistor puede disipar con seguridad y el salto de temperatura en
la interfase caja-placa.

3-48 Dos barras de aluminio (k = 176 W/m· "C) de 5 cm de
diámetro y 15 cm de largo, con las superficies esmeriladas, se
comprimen una contra la otra con una presión de 20 atm. Las
barras están encerradas en un manguito de aislamiento y, por
tanto, la transferencia de calor desde las superficies laterales es
despreciable. Si las superficies superior e inferior del sistema de
dos barras de mantienen a las temperaturas de 150°C y 20°C,
respectivamente, determine a) la razón de la transferencia de
calor a lo largo de los cilindros en condiciones estacionarias y
b) la caída de temperatura en la interfase.

Respuestas: al 142.4 W, bl6.4°C

3-49 Una placa de cobre (k = 386 W/m . °C) de 1 mm de es-
pesor está comprimida entre dos tableros de material epóxico (k
= 0.26 W/m . "C) de 5 mm de espesor y tienen un tamaño de 15
cm X 20 cm. Si se estima que la conductancia térmica sobre
ambos lados de la placa de cobre es de 6 000 W/m . °C, deter-
mine el error en el que se incurre en la resistencia térmica total
de la placa si se ignoran las conductancias térmicas por con-
tacto.

Material
epóxico

Material
epóxico

Flujo EI••• _.IIII>
de calor

FIGURA P3-49

Redes generalizadas de resistencias térmicas
3-50C Cuando se traza la gráfica de la red de resistencias tér-
micas asociada con un problema de transferencia de calor, ex-
plique cuándo dos resistencias están en serie y cuándo están en
paralelo.

3-51C También se pueden usar aproximadamente las redes de
resistencias térmicas para los problemas multidimensionales.
¿Para qué clase de problemas multidimensionales el enfoque de
resistencias térmicas dará resultados adecuados?

3-52C ¿Cuáles son los dos enfoques aplicados en el desarrollo
de la red de resistencias térmicas para los problemas bidimen-
sionales?

3-53 En la figura P3-53, se muestra una sección típica de la
pared de un edificio. Esta sección se extiende hacia dentro y
fuera de la página y se repite en la dirección vertical. Los miem-
bros de soporte de la pared están fabricados de acero (k = 50
W/m· K) y tienen 8 cm (t23) X 0.5 cm (LB). El resto del espacio
interior de la pared está lleno con material aislante (k = 0.03

W/m· K) y mide 8 cm (t23) X 60 cm (LA). La pared interior está
fabricada con un tablero de yeso (k = 0.5 W/m . K) de 1 cm de
espesor (td y la exterior, de ladrillo (k = 1.0 W/m . K) de 10
cm de espesor (t34). ¿Cuál es el flujo promedio de calor a través
de esta pared cuando T¡ = 20°C Y T4 = 35°C?

012 3 4 5~ ----

.
LA

LB

FIGURA P3-53

3-54 Una pared de 4 m de alto y 6 m de ancho consiste en
ladrillos con una sección transversal horizontal de 18 cm X 30
cm (k = 0.72 W/m . "C) separados por capas de mezcla (k =
0.22 W/m . °C) de 3 cm de espesor. También se tienen capas de
mezcla de 2 cm de espesor sobre cada lado de la pared y una es-
puma rígida (k = 0.026 W/m2 . "C) de 2 cm de espesor sobre el

, lado interior de la misma. Las temperaturas en el interior y el
exterior son de 22°C y -4°C y los coeficientes de transferencia
de calor por convección sobre los lados interior y exterior son
h¡ = 10 W/m2. °C y h2 = 20 W/m2 . °C, respectivamente. Si se
supone una transferencia unidimensional de calor y se descarta
la radiación, determine la razón de la transferencia de calor a
través de la pared.

Espuma
M), ~ ezca~

t í rr

1

Ladrillo

30 e

/""-~ ~

.5 cm

m

1.5 cm

I-:-+-:-l- 18 cm ----1-:-1
2 2 2

FIGURA P3-54
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3-55 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 3.54. Por medio 
del software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica de la razón de la transferencia de calor en fun­
ción del espesor de la espuma rígida, en el rango de 1 cm hasta 
10 cm. Discuta los resultados. 

3-56 Se va a construir una pared de 10 cm de espesor con 
montantes de madera (k = 0.11 W/m . oC) de 2.5 m de largo 
que tienen una sección transversal de 10 cm X 10 cm. En algún 
momento, al constructor se le acabaron esos montantes y em­
pezó a usar, en lugar de ellos, parejas de montantes de madera 
de 2.5 m de largo que tienen una sección transversal de 5 cm X 

10 cm, clavados entre sí. Los clavos de acero al manganeso (k 
= 50 W/m· oC) tienen 10 cm de largo y un diámetro de OA cm. 
Se usaron un total de 50 clavos para conectar los dos montantes, 
los cuales están colocados en la pared de tal manera que los 
clavos cruzan esta última. La diferencia de temperatura entre las 
superficies interior y exterior de la pared es de 8°C. Si se 
supone que la resistencia térmica por contacto entre las dos ca­
pas es despreciable, determine la razón de la transferencia de 
calor a) a través de un montante macizo y b) a través de una 
pareja de montantes de igual longitud y ancho clavados entre sí. 
e) Determine también la conductividad efectiva de la pareja 
clavada de montantes. 

3-57 Una pared de 12 m de largo y 5 m de alto está construida 
de dos capas de tablaroca (k = 0.17 W 1m . oC) de 1 cm de es­
pesor, espaciadas 16 cm por montantes de madera (k = 0.11 
W/m· oC) cuya sección transversal es de 12 cm X 5 cm. Los 
montantes están colocados verticalmente y separados 60 cm, y 
el espacio entre ellos está lleno con aislamiento de fibra de 
vidrio (k = 0.034 W/m . oC). La casa se mantiene a 20°C y la 
temperatura ambiente en el exterior es de -9°C. Si se toma los 
coeficientes de transferencia de calor en las superficies interior 
y exterior de la casa como 8.3 y 34 W/m2 • oC, respectivamente, 
determine a) la resistencia térmica de la pared, si se considera 
una sección representativa de ella, y b) la razón de la transfe­
rencia de calor a través de la pared. 

3-581 Se va a construir una pared de 10 in de espesor, 30 ft de 
largo y 10 ft de alto, usando ladrillos sólidos (k = OAO Btu/h . 
ft . °P) con una sección transversal de 7 in X 7 in; o bien, ladri-

Canales llenos de aire 

O . ~ f-í:::==t~ 
.5 In rll 
7 in 

0.5 in T 

Ladrillo 

0.5 ~ ~ 9 in ---.j ~ in 

FIGURA P3-581 

llos de idéntico tamaño con nueve orificios cuadrados llenos de 
aire (k = 0.015 Btu/h . ft . °P) que tienen 9 in de largo y una sec­
ción transversal de l.5 in X l.5 in. Se tiene una capa de mezcla 
(k = 0.10 Btu/h· ft· °P) de 0.5 in de espesor entre dos ladrillos 
adyacentes, sobre los cuatro lados y sobre los .dos lados de la 
pared. La casa se mantiene a 800 P y la temperatura ambiente en 
el exterior es de 30°F. Si los coeficientes de transferencia de ca­
lor en las superficies interior y exterior de la pared son 1.5 y 4 
Btu/h . ft2 . °P, respectivamente, determine la razón de la trans­
ferencia de calor a través de la pared construida de a) ladrillos 
sólidos y b) ladrillos con orificios llenos de aire. 

3-59 Considere una pared de 5 m de alto, 8 m de largo y 0.22 m 
de espesor cuya sección transversal representativa se da en la 
figura. Las conductividad es térmicas de los diversos materiales 
usados, en W/m· oC, son kA = kF = 2, kB = 8, kc = 20, kv = 15 
Y kE = 35. Las superficies izquierda y derecha de la pared se 
mantienen a las temperaturas uniformes de 300°C y 100°C, res­
pectivamente. Si la transferencia de calor a través de la pared es 
unidimensional, determine a) la razón de la transferencia de 
calor a través de ella; b) la temperatura en el punto en el que se 
encuentran las secciones B, D Y E, Y e) la caída de temperatura 
a través de la sección F. Descarte cualesquiera resistencias por 
contacto entre las interfases. 

) 
8m 

lcm I 15 cm, l, !O cm .1,6cm. l/ 
FIGURA P3-59 

3-60 Repita el problema 3-59, si la resistencia térmica por 
contacto en las interfases D-P y E-P es 0.00012 m2 . °C/W. 

3-61 La ropa hecha de varias capas delgadas de tela con aire 
atrapado entre ellas, con frecuencia llamada ropa para esquiar, 
es de uso común en los climas fríos porque es ligera, elegante y 
un aislador térmico muy eficaz. De modo que no es sorpren­
dente que esa ropa haya reemplazado en gran parte los antiguos 
abrigos gruesos y pesados. 

Considere una chaqueta hecha de cinco capas de tela sintética 
(k = 0.13 W 1m . oC) de 0.1 mm de espesor con un espacio lleno 
de aire (k = 0.026 W/m . oC) de l.5 mm de espesor entre ellas . 
Si la temperatura de la superficie interior de la chaqueta es de 
28°C y el área superficial es de l.25 m2, determine la razón de la 
pérdida de calor a través de ella cuando la temperatura en el ex­
terior es de O°C y el coeficiente de transferencia de calor en la 
superficie exterior es de 25 W /m2 • oC. 

¿ Cuál sería su respuesta si la chaqueta estuviera hecha de una 
sola capa de tela sintética de 0.5 mm de espesor? ¿Cuál sería el 
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espesor de una tela de lana (k = 0.035 W/m . °C) si la persona
debe lograr el mismo nivel de comodidad térmica usando un
grueso abrigo de lana en lugar de una chaqueta para esquiar de
cinco capas?

FIGURA P3-61

3-62 Repita el problema 3-61 si las capas de la chaqueta están
hechas de tela de algodón (k = 0.06 W/m . °C).

3-63 Un horno de 5 m de ancho, 4 m de alto y 40 m de largo
usado para curar tubos de concreto está hecho con paredes y
techo de concreto (k = 0.9 W/m . 0C). El horno se mantiene a
40°C por la inyección de vapor de agua caliente en él. Los dos
extremos del horno, con un tamaño de 4 m X 5 m, están hechos
de lámina metálica de 3 mrn de espesor cubierto con espuma de
estireno (k = 0.033 W/m . 0C) de 2 cm de espesor. Los coefi-
cientes de transferencia de calor por convección sobre las su-
perficies interior y exterior del horno son de 3 000 W/m2 . °C y
25 W/m2 . °C, respectivamente. Si se descarta cualquier pérdida
de calor a través del piso, determine la razón de la pérdida de
calor del horno cuando el aire ambiente está a -4°C.

40m

Tinterior = 40°

4m 20 cm

5m

FIGURA P3-63

3-64 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 3-63. Usando el
software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue los efectos del espesor de la pared del horno y del coefi-
ciente de transferencia de calor por convección de la superficie
exterior sobre la razón de la pérdida de calor del horno.
Suponga que el espesor varía de 10 cm hasta 30 cm y el coefi-
ciente de transferencia de calor por convección desde 5 W/m2. °C
hasta 50 W/m2 . "C. Trace las gráficas de la razón de la trans-
ferencia de calor en función del espesor de la pared y del coefi-
ciente de transferencia de calor por convección y discuta los
resultados.

3-651 Considere una lámina de vidrio epoxico (k = 0.10
Btu/h . ft . °F) de 6 in X 8 in cuyo espesor es de 0.05 in. Con el
fin de reducir la resistencia térmica a través de su espesor, se
van a plantar en todo el tablero rellenos cilíndricos de cobre (k
= 223 Btu/h . ft . °F) de 0.02 in de diámetro, con una distancia
de centro a centro de 0.06 in. Determine el nuevo valor de la re-
sistencia térmica del tablero de vidrio epóxico para la conduc-
ción del calor a través de su espesor como resultado de esta
modificación. Respuesta: 0.00064 h . °F/Btu

o O O O

O O O O

1 O O O
)

Relleno de cobre Tablero de material epóxico

FIGURA P3-651

Conducción del calor en cilindros y esferas
3-66C ¿Qué es un cilindro infinitamente largo? ¿Cuándo re-
sulta apropiado tratar un cilindro real como si fuera infinita-
mente largo y cuándo no lo es?

3-67C Considere un cilindro corto cuyas superficies superior
e inferior están aisladas. El cilindro está inicialmente a una tem-
peratura uniforme Ti y está sujeto a convección desde su super-
ficie lateral hacia un medio que está a la temperatura Te. con un
coeficiente de transferencia de calor de h. ¿La transferencia de
calor en este cilindro corto es unidimensional o bidimensional?
Explique.

3-68C ¿Puede aplicarse el concepto de resistencia térmica
para un cilindro sólido o esfera en operación estacionaria? Ex-
plique.

3-69 Entra agua fría a 7°C a un tubo largo de pared delgada,
de 5 cm de diámetro y 150 m de largo, a razón de 0.98 kg/s, y
sale a 8°C. El tubo está expuesto al aire ambiente a 30°C, con
un coeficiente de transferencia de calor de 9 W/m2 . "C. Si se va
a aislar el tubo con material aislante de fibra de vidrio (k = 0.05
W/m . 0C) para disminuir la elevación de la temperatura del
agua hasta 0.25°C, determine el espesor requerido del material
aislante.

3-70 Se transporta vapor de agua sobrecalentado, a una tem-
peratura promedio de 200°C, por un tubo de acero (k = 50 W/m
. K, Do = 8.0 cm, Di = 6.0 cm y L = 20.0 m). El tubo está ais-
lado con una capa de 4 cm de espesor de argamasa de yeso (k =
0.5 W/m· K), y se encuentra colocado en forma horizontal en el
interior de un almacén en donde la temperatura promedio del
aire es de 100e. Se estima que los coeficientes de transferencia
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de calor del vapor de agua y del aire son 800 y 200 W/m2 . K, 
respectivamente. Calcule a) la transferencia de calor por día 
desde el vapor de agua sobrecalentado y b) la temperatura de la 
superficie exterior del material aislante de argamasa de yeso. 

3-71 Se usa un tanque esférico con un diámetro interior de 8 
m, hecho de lámina de acero inoxidable (k = 15 W/m . oC) de 
1.5 cm de espesor, para almacenar agua con hielo a O°C. El 
tanque está ubicado en un cuarto cuya temperatura es de 25°C. 
Las paredes del cuarto también están a 25°C. La superficie ex­
terior del tanque es negra (emisividad e = 1) Y la transferencia 
de calor entre la superficie exterior del tanque y los alrededores 
es por convección natural y radiación. Los coeficientes de trans­
ferencia de calor por convección en las superficies interior y ex­
terior del tanque son de 80 W/m2 . oC y 10 W/m2 . oC, 
respectivamente. Determine a) la razón de la transferencia de 
calor hacia el agua con hielo que está en el tanque y b) la cantidad 
de hielo a O°C que se funde durante un periodo de 24 h. El calor 
de fusión del agua a la presión atmosférica es hif = 333.7 kJlkg. 

Tcuarto = 2S0C 

l.Scm 

FIGURA P3-71 

3-72 En un tubo de acero inoxidable (k = 15 W/m· oC) cuyos 
diámetros interior y exterior son de 5 cm y 5.5 cm, respectiva­
mente, fluye vapor de agua a 320°C. El tubo está cubierto con 
aislamiento de lana de vidrio (k = 0.038 W/m . oC) de 3 cm de 
espesor. El calor se pierde hacia los alrededores que están a 5°C 
por convección natural y radiación, con un coeficiente combi­
nado de transferencia de calor por convección natural y ra­
diación de 15 W/m2 . oc. Si el coeficiente de transferencia de 
calor dentro del tubo es 80 W/m2 • oC, determine la razón 
de la pérdida de calor del vapor por unidad de longitud del tubo. 
Determine también las caídas de temperatura a través de la 
pared del tubo y de la capa de aislamiento. 

3-73 (E."> Vuelva a considerar el problema 3-72. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante) , inves­

tigue el efecto del espesor del aislamiento sobre la razón de la 
pérdida de calor del vapor y la caída de temperatura a través de 
la capa de aislamiento. Supóngase que el espesor del aislamien­
to varía de 1 cm hasta 10 cm. Trace las gráficas de la pérdida de 
calor y de la caída de temperatura en función del espesor del 
aislamiento y discuta los resultados. 

3-74 ~ Una sección de 50 m de largo de un tubo que con-
V<:lliY duce vapor de agua cuyo diámetro exterior es de 

10 cm pasa a través de un espacio abierto que está a 15°C. Se 
mide la temperatura promedio de la superficie exterior del tubo 
y resulta ser de 150°C. Si el coeficiente combinado de transfe-

rencia de calor sobre la superficie exterior del tubo es de 20 
W/m2 • oC, determine a) la razón de la pérdida de calor a través 
del tubo, b) el costo anual de esta pérdida de energía si el vapor 
se genera en un hogar de gas natural que tiene una eficiencia de 
75% y el precio de ese gas es de 0.52 dólar/therm (1 therm = 
105 500 kJ) Y e) el espesor del aislamiento de fibra de vidrio 
(k = 0.035 W/m· oC) necesario para ahorrar 90% del calor per­
dido. Suponga que la temperatura del tubo permanece constan­
te a 150°C. 

lSO°C 

T . = ISOC 
aire 

~ 
SOm 

Aislamiento 
de fibra de vidrio 

FIGURA P3-74 

3-75 Considere un calentador eléctrico para agua de 2 m de 
alto que tiene un diámetro de 40 cm y mantiene el agua a 55°C. 
El tanque está ubicado en un pequeño cuarto cuya temperatura 
promedio es de 27°C y los coeficientes de transferencia de calor 
sobre las superficies interior y exterior del calentador son 50 y 
12 W/m2 . oC, respectivamente. El tanque está colocado en el 
interior de otro tanque de lámina metálica, de 46 cm de diáme­
tro y espesor despreciable, y el espacio entre los dos tanques 
está lleno con aislamiento de espuma (k = 0.03 W/m . oC). Las 
resistencias térmicas del tanque de agua y del casco exterior de 
hoja metálica delgada son muy pequeñas y se pueden despre­
ciar. El precio de la electricidad es de 0.08 dólar/kWh y el 
propietario de la casa paga 280 dólares al año para calentar el 
agua. Determine la fracción del costo de la energía para el agua 
caliente de esta casa que se puede atribuir a la pérdida de calor 
del tanque. 

27°C 
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En el mercado existen equipos de aislamiento para tanques de 
agua caliente que constan de aislamiento de fibra de vidrio (k = 
0.035 W/m . oC) de 3 cm de espesor, suficientemente grande 
como para envolver todo el tanque, por alrededor de 30 dólares. 
Si un aislamiento de este tipo se instala sobre este tanque de 
agua por el mismo propietario de la casa, ¿cuánto tiempo tar­
dará en pagarse el aislamiento adicional? 

Respuesta : 17.5%, l. 5 años 

3-76 ((') Vuelva a considerar el problema 3-75. Por medio 
del software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica de la fracción del costo de la energía para el 
agua caliente atribuible a la pérdida de calor del tanque en fun­
ción de la temperatura del agua caliente, en el rango de 40°C 
hasta 90°C. Discuta los resultados. 

3-77 Considere una bebida fría enlatada en aluminio que está 
inicialmente a una temperatura uniforme de 4°C. La lata tiene 
12.5 cm de alto y un diámetro de 6 cm. Si el coeficiente combi­
nado de transferencia de calor por convección/radiación entre la 
lata y el aire circundante a 25 oC es de 10 W/m2 . oC, determine 
cuánto tiempo pasará para que la temperatura promedio de la 
bebida se eleve hasta 15°C. 

En un esfuerzo por hacer más lento el calentamiento de la be­
bida fría, una persona pone la lata en un aislamiento cilíndrico 
de caucho (k = 0.13 W/m . oC) de 1 cm de espesor y que ajusta 
perfectamente. ¿Ahora cuánto tiempo pasará para que la tem­
peratura de la bebida se eleve hasta 15°C? Suponga que la parte 
superior de la lata no está cubierta. 

Taire = 25°C 

FIGURA P3-77 

3-78 Repita el problema 3-77 si se supone una resistencia tér­
mica por contacto de 0.00008 m2 . °C/W entre la lata y el ais­
lamiento. 

3-791 Está fluyendo vapor de agua a través de un tubo de ace­
ro (k = 8.7 Btu/h . ft . °F) cuyos diámetros interior y exterior 
son 3.5 in y 4.0 in, respectivamente, en un medio a 55°F. El tu­
bo está aislado con fibra de vidrio (k = 0.020 Btu/h . ft . °F) de 
2 in de espesor. Si los coeficientes de transferencia de calor so­
bre el interior y el exterior del tubo son 30 y 5 Btu/h . ft2 . °F, 
respectivamente, determine la razón de la pérdida de calor del 
vapor por pie de longitud del tubo. ¿Cuál es el error en que se 
incurre al despreciar la resistencia térmica del tubo de acero en 
los cálculos? 

Tubo de acero 

FIGURA P3-791 

3-80 Fluye agua caliente a una temperatura promedio de 70°C 
a través de una sección de 15 m de un tubo de hierro fundido 
(k = 52 W/m . oC) cuyos diámetros interior y exterior son 4 cm 
y 4.6 cm, respectivamente. La superficie exterior del tubo, cuya 
emisividad es 0.7, está expuesta al aire frío a 10°C en el sótano, 
con un coeficiente de transferencia de calor de 15 W/m2 . oC. El 
coeficiente de transferencia de calor en la superficie interior 
del tubo es de 120 W/m2 • oC. Si se considera que las paredes del 
sótano también están a 10°C, determine la razón de la pérdida 
de calor del agua caliente. Determine también la velocidad 
promedio del agua en el tubo si la temperatura de aquélla cae en 
3°C a medida que pasa a través del sótano. 

3-81 Repita el problema 3-80 para un tubo hecho de cobre (k 
= 386 W/m . OC), en lugar de hierro fundido. 

3-821 El vapor que sale de la turbina de una planta genera­
dora a 100°F se condensa en un gran condensador, por en­
friamiento con agua que fluye por tubos de cobre (k = 223 
Btu/h . ft . °F) con diámetro interior de 0.4 in y exterior de 
0.6 in a una temperatura promedio de 70°F. El calor de vapori­
zación del agua a 100°F es 1 037 Btu/lbm. Los coeficientes de 
transferencia de calor son de 1 500 Btu/h . ft2 . °F en el lado del 
vapor, y de 35 Btu/h . ft2 . °F en el lado del agua. Determine la 
longitud requerida del tubo para condensar el vapor a razón de 
1201bmlh. Respuesta: 1 148 ft 

Vapor, 100°F 
1201bmlh 

~======~==~~ 

Agua 
de enfriamiento 

~======~~~~ 

Agua líquida 

FIGURA P3- 821 

3-831 Repita el problema 3-821, suponiendo que sobre la su­
perficie interior del tubo se ha formado una capa de depósito de 
minerales (k = 0.5 Btu/h . ft . °F) de 0.01 in de espesor. 
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3-84 E.E.':I ~ Vuelva a considerar el problema 3-821. Por medio 
del software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de la conductividad térmica del material del 
tubo y su diámetro exterior en la longitud requerida del tubo. 
Varíe la conductividad térmica desde 10 hasta 400 Btu/h . ft . °F 
Y el diámetro exterior desde 0.5 hasta 1.0 in. Trace una gráfica 
de la longitud del tubo en función de la conductividad y el 
diámetro exterior del tubo. Discuta los resultados. 

3-85 La temperatura de ebullición del nitrógeno a la presión 
atmosférica al nivel del mar (1 atm) es de -196°C. Por lo tanto, 
es común usar el nitrógeno en los estudios científicos a bajas 
temperaturas, ya que la temperatura del nitrógeno en un tanque 
abierto a la atmósfera permanecerá constante a -196°C hasta 
que se agote. Cualquier transferencia de calor hacia el tanque 
dará por resultado la evaporación de algo del nitrógeno líquido, 
el cual tiene un calor de vaporización de 198 kJlkg y una densi­
dad de 810 kg/m3 a 1 atm. 

Considere un tanque esférico de 3 m de diámetro que está ini­
cialmente lleno con nitrógeno líquido a 1 atm y -196°C. El 
tanque está expuesto al aire ambiente a 15°C, con un coeficiente 
combinado de transferencia de calor por convección y radiación 
de 35 W/m2 • oC. Se observa que la temperatura del delgado 
casco esférico es casi la misma que la del nitrógeno que está en 
su interior. Determine la rapidez de evaporación del nitrógeno 
líquido que está en el tanque como resultado de la transferencia 
de calor del aire ambiente, si dicho tanque a) no está aislado, b) 
está aislado con fibra de vidrio (k = 0.035 W/m . oC) de 5 cm 
de espesor y e) está aislado con un superaislamiento de 2 cm de 
espesor que tiene una conductividad térmica efectiva 
de 0.00005 W/m . oC. 

1 atm 
N2 Jíquido 
- 196°C 

FIGURA P3-85 

Aislamiento 

3-86 Repita el problema 3-85 para el oxígeno líquido, el cual 
tiene una temperatura de ebullición de -183 oC, un calor de va­
porización de 213 kJlkg y una densidad de 1 140 kg/m3 a la pre­
sión de 1 atm. 

Radio crítico de aislamiento 

3-87C ¿Qué es el radio crítico de aislamiento? ¿Cómo se de­
fine para una capa cilíndrica? 

3-88C Un tubo está aislado de modo que el radio exterior del 
aislamiento es menor que el radio crítico. Ahora se quita el ais-

lamiento. ¿La razón de la transferencia de calor del tubo au­
mentará o disminuirá para la misma temperatura superficial de 
éste? 

3-89C Un tubo está aislado para reducir la pérdida de calor de 
él. Sin embargo, las mediciones indican que la razón de la pér­
dida de calor ha aumentado en lugar de decrecer. ¿Pueden estar 
correctas las mediciones? 

3-90C Considere un tubo a temperatura constante cuyo radio 
es niayor que el radio crítico de aislamiento. Alguien afirma que 
la razón de la pérdida de calor del tubo ha aumentado cuando se 
agrega algo de aislamiento a éste. ¿Es válida esta afirmación? 

3-91C Considere un tubo aislado expuesto a la atmósfera. ¿El 
radio crítico de aislamiento será mayor en los días calmados o 
en aquellos en los que hay viento? ¿Por qué? 

3-92 Un alambre eléctrico de 2.2 mm de diámetro y 10 m de 
largo está firmemente envuelto con una cubierta de plástico de 
1 mm de espesor cuya conductividad térmica es k = 0.1 5 
W/m · oC. Las mediciones eléctricas indican que por el alambre 
pasa una corriente de 13 A y se tiene una caída de voltaje de 8 V 
a lo largo del mismo. Si el alambre aislado está expuesto a un 
medio a Too = 30°C con un coeficiente de transferencia de calor 
de h = 24 W 1m2 . oC, determine la temperatura en la interfase 
del alambre y la cubierta de plástico en operación estacionaria. 
Determine también si, al duplicar el espesor de la cubierta, se 
incrementará o decrecerá esta temperatura en la interfase. 

Alambre 
eléctrico \ 1 LAislamiento 

::;) 

I lOm--------..j 

FIGURA P3-92 

3-931 Un alambre eléctrico de 0.083 in de diámetro a 90°F 
está cubierto por un aislamiento de plástico (k = 0.075 Btu/h . 
ft . °F) de 0.02 in de espesor. El alambre está expuesto a un 
medio a 50°F, con un coeficiente combinado de transferencia de 
calor por convección y radiación de 2.5 Btu/h . ft2 . 0F. Deter­
mine si el aislamiento de plástico sobre el alambre aumentará o 
disminuirá la transferencia de calor desde este último. 

Respuesta: Ayuda 

3-941 Repita el problema 3-931, si se supone una resistencia 
térmica por contacto de 0.001 h . ft2 . °FlBtu en la interfase del 
alambre y el aislamiento. 

3-95 Una esfera de 5 mm de diámetro a 50°C está cubierta por 
un aislamiento de plástico (k = 0.13 W/m· oC) de 1 mm de es­
pesor. La esfera está expuesta a un medio a 15°C, con un coefi-

Aislamiento 

FIGURA P3-95 
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ciente combinado de transferencia de calor por convección y ra­
diación de 20 W/m2 . oc. Detemúne si el aislamiento de plástico 
que está sobre la esfera ayudará o dañará a la transferencia de 
calor desde esta última. 

3-96 lE.'> Vuelva a considerar el problema 3-95. Por medio 
del software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica de la razón de la transferencia de calor desde la 
esfera en función del espesor del aislamiento de plástico en el 
rango de 0.5 mm hasta 20 mm. Discuta los resultados. 

Transferencia de calor desde superficies con aletas 

3-97C ¿Cuál es la razón para el amplio uso de las aletas sobre 
las superficies? 

3-98C ¿Cuál es la diferencia entre la efectividad y la eficien­
cia de las aletas? 

3-99C Se determina que las aletas sujetas a una superficie 
tienen una efectividad de 0.9. ¿Piensa el lector que la razón de 
la transferencia de calor desde la superficie ha aumentado o dis­
minuido como resultado de la adición de estas aletas? 

3-100C Explique de qué manera las aletas mejoran la transfe­
rencia de calor desde una superficie. Asimismo, explique cómo 
es que la adición de aletas puede disminuir la transferencia de 
calor desde una superficie. 

3-101C ¿En qué difiere la efectividad total de una superficie 
con aletas de la efectividad de una sola aleta? 

3-102C Se enfría agua caliente a medida que fluye por tubos 
expuestos al aire atmosférico. Se han agregado aletas con el fin 
de mejorar la transferencia de calor. ¿El lector recomendaría 
que las aletas se sujetaran adentro o afuera de los tubos? ¿Por 
qué? 

3-103C Se va a enfriar aire caliente conforme se le fuerza a 
fluir por tubos expuestos al aire atmosférico. Se han agregado 
aletas con el fin de mejorar la transferencia de calor. ¿El lector 
recomendaría que las aletas se sujetaran adentro o afuera de los 
tubos? ¿Por qué? ¿Cuándo recomendaría que las aletas se suje­
taran tanto adentro como afuera de los tubos? 

3-104C Considere dos superficies con aletas que son idénti­
cas, excepto que las aletas que están sobre la primera superficie 
se formaron por fundición o extrusión, en tanto que en la se­
gunda superficie se sujetaron posteriormente soldándolas o su­
jetándolas con firmeza. ¿En cuál de los dos casos piensa el 
lector que las aletas mejorarán más la transferencia de calor? 
Explique. 

3-10SC El área superficial de transferencia de calor de una 
aleta es igual a la suma de todas las superficies de la misma ex­
puestas al medio circundante, incluyendo el área superficial de 
la punta. ¿En qué condiciones podemos despreciar la transfe­
rencia de calor desde la punta? 

3-106C ¿La a) eficiencia y b) la efectividad de una aleta au­
mentan o disminuyen a medida que se incrementa la longitud de 
la misma? 

3-107C Dos aletas de espiga son idénticas, excepto en que el 
diámetro de una de ellas es el doble del diámetro de la otra. 
¿Para cuál de las aletas la a) efectividad y b) la eficiencia será 
más alta? Explique. 

3-108C Dos aletas de placa de sección transversal rectangular 
constante son idénticas, excepto en que el espesor de una de 
ellas es el doble del espesor de la otra. ¿Para cuál de las aletas la 
a) efectividad y b) la eficiencia será más alta? Explique. 

3-109C Dos superficies con aletas son idénticas, excepto en 
que el coeficiente de transferencia de calor de una de ellas es el 
doble del correspondiente a la otra. ¿Para cuál de las superficies 
con aletas la a) efectividad de la aleta y b) la eficiencia de la 
misma será más alta? Explique. 

3-110 Obtenga una relación para la eficiencia de la aleta para 
una con área de la sección transversal, Ac, constante, perímetro 
p, longitud L y conductividad térmica k expuesta a convección 
hacia un medio a Too, con un coeficiente h de transferencia 
de calor. Suponga que las aletas son suficientemente largas de 
modo que la temperatura de la aleta en la punta es cercana a TOO' 
Tome la temperatura de la aleta en la base como Tb y despre­
cie la transferencia de calor desde las puntas. Simplifique la re­
lación para a) una aleta circular de diámetro D y b) aletas rec­
tangulares de espesor t. 

h, Too 

Tb ( k 1 D 

K Ab=Ac 

FIGURA P3-11 O 

) 

3-111 La resistencia térmica de la caja al ambiente de un tran­
sistor de potencia que tiene una potencia nominal máxima de 15 
W es de 25°C/W. Si la temperatura de la caja del transistor no 
debe sobrepasar 80°C, determine la potencia a la cual se puede 
operar este transistor con seguridad en un medio a 40°C. 

3-112 Se fija a una superficie una aleta de aluminio (k = 237 
W/m· oC) de 4 mm de diámetro y 10 cm de largo. Si el coefi­
ciente de transferencia de calor es de 12 W/m2 . oC, determine 
el porcentaje de error en la estimación de la transferencia de 
calor desde la aleta al suponer que la aleta es infinitamente 
larga, en lugar de suponer una punta adiabática. 

h, Too 

~L=10 cm 
FIGURA P3-112 

3-113 Considere una aleta rectangular muy larga, fijada a una 
superficie plana en tal forma que la temperatura en el extremo 
de la aleta es prácticamente la del aire circundante, es decir, 
20°C. Su ancho es de 5.0 cm, su espesor de 1 mm, su conduc­
tividad térmica de 200 W/m . K Y su temperatura en la base de 
40°C. El coeficiente de transferencia de calor es de 20 W/m2 . 

K. Estime la temperatura de la aleta a una distancia de 5.0 cm 
medida desde la base y la razón de pérdida de calor a través de 
toda la aleta. 

3-114 Se usan, para enfriamiento, aletas de sección transver­
sal circular con un diámetro D = 1 mm y una longitud L = 25.4 
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mm, fabricadas de cobre (k = 400 W/m . K), para mejorar la 
transferencia de calor desde una superficie que se mantiene a la 
temperatura Ts1 = 132°C. Cada aleta tiene uno de sus extremos 
fijado a esta superficie (x = O), en tanto que el extremo opuesto 
(x = L) se encuentra unido a una segunda superficie, la cual se 
mantiene a Ts2 = O°c. El aire que fluye entre las superficies y 
las aletas también está a T= = O°C y el coeficiente de convec­
ción es h = 100 W/m2 . K. 

a) Exprese la función 8(x) = T(x) - T= a lo largo de una 
aleta y calcule la temperatura en x = L/2. 

b) Determine la razón de transferencia de calor desde la su­
perficie caliente, a través de cada aleta, y la efectividad 
de ésta. ¿Se justifica el uso de aletas? ¿Por qué? 

e) ¿Cuál es la razón total de transferencia de calor desde 
una sección de la pared de 10 cm X 10 cm de dimen­
siones, la cual tiene 625 aletas uniformemente dis­
tribuidas? Suponga el mismo coeficiente de convección 
para la aleta y para la superficie sin aletas . 

FIGURA P3-114 

3-115 Se va a enfriar un transistor de potencia de 40 W 
acoplándolo a un sumidero de calor de los que se encuentran en 
el comercio y que se muestran en la tabla 3-6. Seleccione un 
sumidero de calor que permitirá que la temperatura de la caja 
del transistor no sobrepase 90°C en el aire ambiente a 20°. 

FIGURA P3-115 

Taire = 20°C 

90°C 

3-116 Se va a enfriar un transistor de potencia de 25 W suje­
tándolo a un sumidero de calor de los que se encuentran en el 
comercio y que se muestran en la tabla 3-6. Seleccione un sumi­
dero de calor que permitirá que la temperatura de la caja del 
transistor no sobrepase 55°C en el aire ambiente a 18°. 

3-117 El vápor de un sistema de calefacción fluye por tubos 
cuyo diámetro exterior es de 5 cm y cuyas paredes se mantienen 
a 180°C. Al tubo se le sujetan aletas circulares de la aleación de 
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aluminio 2024-T6 (k = 186 W/m . oC), de diámetro exterior 
de 6 cm y espesor constante de 1 mm. El espacio entre las ale­
tas es de 3 mm y, por tanto, se tienen 250 aletas por metro de 
longitud del tubo. El calor se transfiere al aire circundante que 
está a Too = 25°C, con un coeficiente de transferencia de calor 
de 40 W/m2 . oC. Determine el aumento en la transferencia de 
calor desde el tubo, por metro de longitud, como resultado de la 
adición de las aletas. Respuesta ~ 2 639 W 

2.5 cm 

1 

1 
lmm 

3mm 

FIGURA P3-117 

3-1181 Considere una cuchara de acero inoxidable (k = 8.7 
Btu/h . ft . °P) sumergida parcialmente en agua hirviente a 
2000 P, en una cocina a 75°F. El mango de la cuchara tiene una 
sección transversal de 0.08 in X 0.5 in y se extiende 7 in en el 
aire a partir de la superficie libre del agua. Si el coeficiente de 
transferencia de calor en las superficies expuestas del mango 
de la cuchara es de 3 Btu/h . ft2 . °P, determine la diferencia de 
temperatura a través de la superficie expuesta de ese mango. 
Exprese sus suposiciones. Respuesta: 124.6°F 

FIGURA P3-1181 
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hirviente 
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3-1191 Repita el problema 3-1181 para una cuchara de plata 
(k = 247 Btu/h . ft . °P). 

3-1201 ~(':) Vuelva a considerar el problema 3-118I. Usando 
_>110= el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos de la conductividad térmica del material 
de la cuchara y de la longitud de su extensión en el aire sobre la 
diferencia de temperatura a través de la superficie expuesta del 
mango. Suponga que la conductividad térmica varía desde 5 
hasta 225 Btu/h . ft . °P, y la longitud desde 5 hasta 12 in. Trace 
las gráficas de la diferencia de temperatura en función de la 
conductividad térmica y de la longitud, y discuta los resultados. 

3-121 Una tarjeta de circuitos eléctricos de 0.3 cm de espesor, 
12 cm de alto y 18 cm de largo aloja 80 chips lógicos colocados 
muy cercanos entre sí sobre uno de los lados, cada uno de ellos 
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disipando 0.04 W. La tarjeta está impregnada con empaste de 
cobre y tiene una conductividad térmica efectiva de 30 W/m . 
oc. Todo el calor generado en los chips es conducido a través de 
la tarjeta de circuitos y se disipa desde el lado posterior de la 
misma hacia un medio a 40°C, con un coeficiente de transfe­
rencia de calor de 40 W/m2 . oc. a) Determine las temperaturas 
sobre los dos lados de la tarjeta. b) Ahora alIado posterior de la 
taIjeta se pega una placa de aluminio (k = 237 W/m· oC) de 0.2 
cm de espesor, 12 cm de alto y 18 cm de largo, con 864 aletas 
de espiga de aluminio de 2 cm de largo y 0.25 cm de diámetro, 
con un adhesivo epóxico (k = l.8 W/m . oC). Determine las 
nuevas temperaturas sobre los dos lados de la tarjeta de cir­
cuitos eléctricos. 

3-122 Repita el problema 3-121 , usando una placa de cobre 
con aletas del mismo metal (k = 386 W/m· oC), en lugar de las 
de aluminio. 

3-123 Una superficie caliente a 100°C se va a enfriar sujetán­
dole aletas de pasador de aluminio (k = 237 W/m . oC) de 0.25 
cm de diámetro, 3 cm de largo y con una distancia entre centros 
de 0.6 cm. La temperatura del medio circundante es de 30°C y 
el coeficiente de transferencia de calor sobre las superficies es 
de 35 W/m2 . oC. Determine la razón de la transferencia de calor 
desde la superficie para una sección de 1 m X 1 m de la placa. 
Determine también la efectividad total de las aletas. 

~3cm;:¡0.6 
/ cm 

/ 0.25 
/í cm 

FIGURA P3-123 

3-124 Repita el problema 3-123, usando aletas de cobre (k = 

386 W/m . oC) en lugar de las de aluminio. 

3-125 E.E.') Vuelva a considerar el problema 3-123. Usando 
- el software EES (o cualquier otro semejante) in­

vestigue el efecto de la distancia entre centros de las aletas so­
bre la razón de la transferencia de calor desde la superficie y 
sobre la efectividad total de las aletas. Suponga que esa distan­
cia varía de 0.4 cm hasta 2.0 cm. Trace las gráficas de la razón 
de la transferencia de calor y de la efectividad total de las aletas 
en función de la distancia entre centros y discuta los resultados. 

3-126 Dos tubos de hierro fundido (k = 52 W/m . oC) de 3 m 
de largo, 0.4 cm de espesor y 10 cm de diámetro que conducen 
vapor de agua están conectados entre sí por medio de dos bridas 
de 1 cm de espesor cuyo diámetro exterior es de 20 cm. El va­
por fluye en el interior del tubo a una temperatura promedio de 
200°C con un coeficiente de transferencia de calor de 180 
W/m2 . oC). La superficie exterior del tubo está expuesta a un 
ambiente a 12°C, con un coeficiente de transferencia de calor de 
25 W/m2 . K. a) Si se descartan las bridas, determine la tempe-

ratura promedio de la superficie exterior del tubo. b) Con esta 
temperatura para la base de la brida y si se consideran a las 
bridas como aletas, determine la eficiencia de la aleta y la razón 
de la transferencia de calor desde ellas. e) ¿A qué longitud del 
tubo es equivalente la sección de las bridas para los fines de la 
transferencia de calor? 

FIGURA P3-126 

T . = I2°C aire 
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Transferencia de calor en configuraciones comunes 

3-127C ¿Qué es un factor de forma en la conducción? ¿Cómo 
está relacionado con la resistencia térmica? 

3-128C ¿Cuál es el valor de los factores de forma en la con­
ducción en la ingeniería? 

3-129 Un tubo que conduce agua caliente, de 20 m de largo y 
8 cm de diámetro de un sistema municipal de calefacción, está 
enterrado 80 cm por debajo de la superficie del suelo. La tem­
peratura de la superficie exterior del tubo es de 60°C. Si la tem­
peratura superficial de la tierra es 5°C y la conductividad 
térmica del suelo en ese lugar es 0.9 W/m . oC, determine la 
razón de la pérdida de calor del tubo. 

FIGURA P3-129 

3-130 E.l') Vuelva a considerar el problema 3-129. Por 
medio del software EES (o cualquier otro seme­

jante), trace la gráfica de la razón de la pérdida de calor del tubo 
en función de la profundidad a la que está enterrado, en el rango 
de 20 cm hasta 2.0 m. Discuta los resultados. 

3-131 Tubos de agua caliente y fría de 8 m de largo están ten­
didos paralelos entre sí en una capa gruesa de concreto. Los 
diámetros de los dos tubos son de 5 cm y la distancia entre las 
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líneas centrales de los mismos es de 40 cm. Las temperaturas 
superficiales de los tubos son de 60°C, para el de agua caliente, 
y de 15°C, para el de fría. Si la conductividad térmica del con­
creto es k = 0.75 W/m . oC, determine la razón de la transferen-
cia de calor entre los tubos. Respuesta: 306 W 

3-132 E.E.'S Vuelva a considerar el problema 3-131. Por 
.~ medio del software EES (o cualquier otro seme­

jante), trace la gráfica de la razón de la transferencia de calor 
entre los tubos en función de la distancia entre las líneas cen­
trales de los mismos en el rango de 10 cm hasta 1.0 m. Discuta 
los resultados. 

3-1331 Una fila de varillas usadas de combustible de uranio 
de 3 ft de largo y 1 in de diámetro que todavía están radiactivas 
se entierran paralelas entre sí con una distancia entre centros de 
8 in a una profundidad de 15 ft de la superficie del suelo en un 
lugar donde la conductividad térmica de éste es de 0.6 Btu/h . ft 
. 0F. Si las temperaturas superficiales de las varillas y del suelo 
son 3500 P y 60oP, respectivamente, determine la razón de la 
transferencia de calor de esas varillas hacia la atmósfera a través 
del suelo. 

,r60°F 

1~35~? ~··· ·· ······ ····~·····: ·:·1': · ··: 
15fl'- > '- '- '~- J' 1 ........ ...... ............. : .......... :.: <'c>¡~ 

..... ·•· .... k81n +-8 m+ 8ín-¡~ 
FIGURA P3-1331 

3-134 Agua caliente a una temperatura promedio de 53°C y a 
una velocidad promedio de OA mis fluye por una sección de 
5 m de un tubo de pared delgada que tiene un diámetro exterior 
de 2.5 cm. El tubo pasa por el centro de una pared de 14 cm de 
espesor llena con aislamiento de fibra de vidrio (k = 0.035 
W/m . oC). Si las superficies de la pared están a 18°C, deter­
mine a) la razón de la transferencia de calor del tubo hacia el 
aire en los cuartos y b) la caída de temperatura del agua caliente 
conforme fluye por esta sección de 5 m de largo de la pared. 

Respuestas: 19.6 W, 0 .024°C 

FIGURA P3-134 
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3-135 Agua caliente a una temperatura promedio de 80°C y a 
una velocidad promedio de 1.5 mis fluye por una sección de 
25 m de un tubo que tiene un diámetro exterior de 5 cm. El tubo 

se extiende 2 m en el aire ambiente arriba del piso, entra verti­
calmente en el suelo (k = 1.5 W/m . oC) una distancia de 
3 m y sigue en forma horizontal a esta profundidad por 20 m 
más antes de entrar al siguiente edificio. La primera sección del 
tubo está expuesta al aire ambiente a 8°C, con un coeficiente de 
transferencia de calor de 22 W/m2 . oc. Si la superficie del suelo 
está cubierta con nieve a O°C, determine a) la razón total de la 
pérdida de calor del agua caliente y b) la caída de temperatura 
del agua caliente conforme fluye por esta sección de 25 m de 
largo del tubo. 

Tubo de agua caliente 

QOC 

···· .· .. ·.·. 20~· .. ·····( 8QOC •••.••• · ••• ·• 

FIGURA P3-135 

3-136 Considere una casa con un techo plano cuyas dimen­
siones exteriores son de 12 m X 12 m. Las paredes exteriores de 
la casa tienen 6 m de alto. La paredes y el techo de la casa están 
hechos de concreto (k = 0.75 W/m . oC) de 20 cm de espesor. 
Las temperaturas de las superficies interior y exterior de la casa 
son 15°C y 3°C, respectivamente. Si se consideran los efectos 
de los bordes de las superficies adjuntas, determine la razón de 
la pérdida de calor de la casa a través de sus paredes y el techo. 
¿Cuál es el error que se comete al ignorar los efectos de los bor­
des y las esquinas y, por simplicidad, tratar el techo corno una 
superficie de 12 m X 12 m y las paredes como superficies de 
6m X 12m? 

3-137 Considere un ducto de concreto (k = 0.75 W/m . oC) de 
pared gruesa de 25 m de largo y cuya sección transversal es cua­
drada. Las dimensiones exteriores del ducto son 20 cm X 20 cm 
y el espesor de la pared del mismo es de 2 cm. Si las superficies 
interior y exterior del ducto están a 100°C y 30°C, respectiva­
mente, determine la razón de la transferencia de calor a través 
de las paredes del mismo. Respuesta: 47 .1 W 

30°C 
\ 

FIGURA P3-137 

3-138 Un tanque esférico de 3 m de diámetro y que contiene 
algo de material radiactivo está enterrado en el suelo (k = lA 
W/m · oC). La distancia entre la superficie exterior del tanque y 
la del suelo es de 4 m. Si las temperaturas superficiales del 
tanque y del suelo son 140°C y 15°C, respectivamente, deter­
mine la razón de la transferencia de calor desde el tanque. 
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3-139 ((') Vuelva a considerar el problema 3-138. Por 
• ...!" medio del software EES (o cualquier otro seme­

jante), trace la gráfica de la razón de la transferencia de calor 
desde el tanque en función del diámetro de éste, en el rango de 
0.5 m hasta 5.0 m. Discuta los resultados. 

3-140 Agua caliente a una temperatura promedio de 85°C 
pasa por una fila de ocho tubos paralelos que tienen 4 m de 
largo y un diámetro exterior de 3 cm, ubicados verticalmente en 
medio de una pared de concreto (k = 0.75 W/m . oC) que tiene 
4 m de alto, 8 m de largo y 15 cm de espesor. Si las superficies 
de la pared de conúeto están expuestas a un medio a 32°C, con 
un coeficiente de transferencia de calor de 12 W/m2 . oC, deter­
mine la razón de la pérdida de calor del agua caliente y la tem­
peratura superficial de la pared. 

Tema de interés especial: 
Transferencia de calor a través de paredes y techos 

3-141C ¿Qué es el valor R de una pared? ¿En qué difiere de la 
resistencia térmica unitaria de la pared? ¿Cómo está relacionado 
con el factor U? 

3-142C ¿Cuál es la emisividad efectiva para un espacio lleno 
de aire de planos paralelos? ¿Cómo se determina? ¿Cómo se de­
termina la transferencia de calor por radiación a través del espa­
cio lleno de aire cuando se conoce la emisividad efectiva? 

3-143C En la tabla 3-9, se dan las resistencias térmicas uni­
tarias (valores R) de espacios verticales de aire de 40 mm y 90 
mm como 0.22 m2 . °C/W, lo cual implica que duplicar el espe­
sor del espacio lleno de aire en una pared no tiene efecto sobre 
la transferencia de calor a través de esta última. ¿Piensa que este 
es un error de mecanografía? Explique. 

3-144C ¿Qué es una barrera radiante? ¿Qué clase de materia­
les son adecuados para usarlos como barreras radiantes? ¿Vale 
la pena usar barreras radiantes en los áticos de las casas? 

3-145C Considere una casa cuyo espacio del ático está venti­
lado de manera eficaz, de modo que la temperatura del aire en 
él es la misma que la del aire ambiente en todo momento. ¿El 
tejado todavía tendrá algún efecto sobre la transferencia de 
calor a través del techo interior? Explique. 

3-146 Determine el valor R y el factor U de verano de una 
pared con armazón de madera que está construida con mon­
tantes de madera de 38 mm X 140 mm con una distancia centro 
a centro de 400 mm. La cavidad de 140 mm de ancho entre los 
montantes está llena con aislamiento de lámina de fibra mineral. 
El interior está acabado con un tablero de yeso de 13 mm y el 
exterior con lámina de fibra de madera de 13 mm y tablas de 
forro achaflanadas y traslapadas de madera de 13 mm X 200 
mm. La cavidad aislada constituye 80% del área de transmisión 
de calor, en tanto que los montantes, travesaños y soleras supe­
rior e inferior constituyen un 20%. 

Respuestas: 3.213 m2 . °C/W, 0.311 W/m2 . oc 

3-147 El forro de lámina de fibra de madera de 13 mm de es­
pesor de la pared de montantes de madera del problema 3-146 
se reemplaza por un aislamiento de espuma rígida de 25 mm de 
espesor. Determine el porcentaje de incremento en el valor R de 
la pared que se tiene como resultado. 

FIGURA P3-146 

3-1481 Determine el valor R y el factor U de invierno de una 
pared hueca de mampostería que está construida con bloques de 
concreto de 4 in de espesor hechos de agregado ligero. El exte­
rior está acabado con ladrillo de fachada de 4 in con ! in de 
mortero de cemento entre los ladrillos y los bloques de concreto. 
El acabado interior consiste en tablero de yeso de! in separado 
del bloque de concreto por listones verticales de ~ in de espesor 
(1 in por 3 in nominales) cuya distancia centro a centro es de 16 
in. Ninguno de los lados del espacio lleno de aire de ~ in de es­
pesor está cubierto con película reflectora. Al determinar el va­
lor R del espacio lleno de aire, la diferencia de temperatura a 
través de él se puede tomar como de 30oP, con una temperatura 
media del aire de 50°F. El espacio lleno de aire constituye 80% 
del área de transmisión de calor, en tanto que los listones verti­
cales y las estructuras similares constituyen un 20%. 

'" 2 I 

FIGURA P3-1481 

3-149 Considere un techo interior plano que está construido 
con montantes de madera de 38 mm X 90 mm con una distan­
cia centro a centro de 400 mm. La parte inferior del techo está 
acabada con un tablero de yeso de 13 mm, en tanto que la supe­
rior consiste en un subpiso de madera (R = 0.166 m2 . °C/W), 
una madera contrachapada de 13 mm, una capa de fieltro (R = 

0.011 m2 . °C/W) y linóleo (R = 0.009 m2 . °C/W). Los dos la­
dos del techo están expuestos a aire estático. El espacio de aire 
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constituye 82% del área de transmisión de calor, en tanto que 
los montantes y travesaños constituyen 18%. Determine el va­
lor R y el factor U de invierno del techo interior, si el espacio 
lleno de aire de 90 mm de ancho entre los montantes a) no tie­
ne superficie reflectora, b) tiene una superficie reflectora con e 
= 0.05 en uno de los lados y e) tiene superficies reflectoras con 
e = 0.05 en los dos lados. Suponga una temperatura media de 
10°C y una diferencia de temperatura de 5.6°C para el espacio 
lleno de aire. 

1234567 8 

FIGURA P3-149 

3-150 Determine el valor R y el factor U de invierno de una 
pared hueca de mampostería que consta de ladrillos comunes de 
100 mm, un espacio de aire de 90 mm, bloques de concreto 
de 100 mm hechos de agregado ligero, espacio de aire de 20 mm 
y tablero de yeso de 13 mm separado del bloque de concreto por 
listones verticales de 20 mm de espesor (l in X 3 in nominales) 
cuya distancia centro a centro es de 400 mm. Ninguno de los la­
dos de los espacios lleno~ de aire está recubierto con película re­
flectora. Al determinar el valor R, de los espacios llenos de aire, 
se puede tomar la diferencia de temperatura a través de ellos co­
mo de 16.7°C, con una temperatura media del aire de 10°C. El 
espacio de aire constituye 84% del área de transmisión del ca­
lor, en tanto que los listones verticales y las estructuras seme­
jantes constituyen 16%. 

Respuestas: l.02 m2 • °C/W, 0.978 W/m 2 • oC 

FIGURA P3-150 
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3-151 Repita el problema 3-150, suponiendo que uno de los 
lados de los dos espacios de aire está recubierto con una pe­
lícula reflectora de e = 0.05. 

3-152 Determine el valor R y el factor U de invierno de una 
pared de mampostería que consta de las capas siguientes: ladrillos 
de fachada de 100 mm, ladrillos comunes de 100 mm, aisla­
miento de espuma rígida de uretano de 25 mm y tablero de yeso 
de 13 mm. Respuestas: 1.404 m2 . °C/W, 0.712 W/m 2 

o oC 

3-153 El coeficiente total de transferencia de calor (el valor 
U) de una pared en condiciones de diseño de invierno es U = 

1.40 W/m2 . oC. Determine el valor U de la pared en condi­
ciones de diseño de verano. 

3-154 El coeficiente total de transferencia de calor (el va­
lor U) de una pared en condiciones de diseño de invierno es 
U = 2.25 W/m2 . oC. Ahora, se agrega una capa de ladrillos de 
fachada de 100 mm en el exterior, dejando un espacio lleno 
de aire de 20 mm entre la pared y los ladrillos. Determine el 
nuevo valor U de la pared. Asimismo, determine la razón de la 
transferencia de calor a través de una sección de 3 m de alto y 7 m 
de largo de la pared después de la modificación, cuando las 
temperaturas en el interior y el exterior son de 22°C y -25°C, 
respectivamente. 

de fachada 

FIGURA P3-154 

3-155 Determine los valores R de verano y de invierno, en 
m2 . °C/W, de una pared de mampostería que consta de ladri­
llos de fachada de 100 mm, 13 mm de mortero de cemento, 
bloque de concreto ligero de 100 mm, espacio de aire de 40 mm 
y tablero de yeso de 20 mm. 

Respuestas: 0.809 y 0.795 m2 • °C/W 

3-1561 Se determina que el coeficiente total de transferencia 
de calor de una pared es U = 0.075 Btu/h . ft2 . °F en las condi­
ciones de aire estático en el interior y vientos de 7.5 mph en el 
exterior. ¿Cuál será el factor U cuando se duplica la velocidad 
del viento en el exterior? Respuesta: 0.0755 Btu/h . ft2 . °F 

3-157 Dos casas son idénticas, excepto en que las paredes de 
una de ellas consta de bloques de concreto ligero de 200 mm, es­
pacio de aire de 20 mm y tablero de yeso de 20 mm, en tanto que 
las paredes de la otra se hicieron con la construcción estándar de 
paredes de armazón con R-2.4 m2 . °C/W. ¿Cuál de las dos 
piensa el lector que es más eficiente con respecto a la energía? 

3-158 Determine el valor R de un techo interior que consta de 
una capa de losetas acústicas de 19 mm cuya parte superior está 

http://gratislibrospdf.com/



208 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

cubierta con una hoja de aluminio intensamente reflectora para 
las condiciones de invierno. Suponga que el aire está estático 
arriba y abajo de las losetas. 

Losetas 
acústicas 

Hoja metálica 
intensamente 

FIGURA P3-158 

Problemas de repaso 

3-1591 Se produce vapor de agua en los tubos de cobre (k = 
223 Btulh . ft . °F) de un intercambiador de calor, a una tempe­
ratura de 250°F, mediante la condensación de otro fluido sobre 
las superficies exteriores de los mismos tubos que está a 350°F. 
Los diámetros interior y exterior del tubo son 1 in y l.3 in, res­
pectivamente. Cuando el intercambiador de calor estaba nuevo, 
la razón de la transferencia de calor por pie de longitud del tubo 
era de 2 X 104 Btulh. Determine la razón de la transferencia de 
calor por pie de longitud del tubo cuando, después del uso pro­
longado de éste, se ha formado una capa de 0.01 in de espesor 
de caliza (k = l.7 Btulh . ft . °F) sobre su superficie interior. 

3-1601 Repita el problema 3-1591, si se supone que se ha for­
mado la capa de 0.01 in de espesor de caliza tanto sobre la su­
perficie interior como sobre la exterior. 

3-161 Un tanque cilíndrico de 1.2 m de diámetro y 6 m de 
longitud está lleno inicialmente con propano líquido cuya den­
sidad es de 581 kg/m3. El tanque está expuesto al aire ambiente 
a 30°C, con un coeficiente de transferencia de calor de 25 
W/m2 . oC. Ahora se desarrolla una grieta en la parte superior 
del tanque y la presión en su interior cae hasta 1 atm, en tanto 
que la temperatura desciende hasta -42°C, que es la temperatu­
ra de ebullición del propano a 1 atm. El calor de vaporización 
del propano a 1 atm es de 425 kJ/kg. El propano se evapora con 
lentitud como resultado de la transferencia de calor del aire am­
biente hacia el tanque y el vapor escapa de éste a -42°C a través 

Vapor 
de propano 

'-.. 

TANQUE DE PROPANO 

T=-42°C 
P = 1 atl11 

¡.----- 6 m --- --+1 

FIGURA P3-161 

de la grieta. Si en todo momento el tanque está más o menos a 
la misma temperatura que el propano en su interior, determine 
cuánto tiempo pasará para que dicho tanque se vacíe si a) no es­
tá aislado y b) está aislado con lana de vidrio (k = 0.038 W/m . 
oC) de 5 cm de espesor. 

3-162 Fluye agua caliente a una velocidad promedio de l.5 
mis por un tubo de hierro fundido (k = 52 W/m . oC) cuyos 
diámetros interior y exterior son de 3 cm y 3.5 cm, respectiva­
mente. El tubo pasa por una sección de 15 m de largo de un só­
tano cuya temperatura es de 15°C. Si la temperatura del agua 
cae de 70°C hasta 67°C cuando pasa por el sótano y el coefi­
ciente de transferencia de calor sobre la superficie interior del 
tubo es de 400 W/m2 . oC, determine el coeficiente combinado 
de transferencia de calor por convección y radiación en la su­
perficie exterior de dicho tubo. Respuesta: 272.5 W/m2 . oC 

3-163 Los tubos de concreto recién formados suelen curarse 
en principio durante la noche por medio de vapor de agua en un 
horno que se mantiene a una temperatura de 45°C, antes de de­
jarlos curándose en el exterior durante varios días. El calor y la 
humedad para el horno son proporcionados por el vapor de agua 
que fluye en un tubo cuyo diámetro exterior es de 12 cm. Du­
rante una inspección en la planta, se observó que el tubo pasa 
por una sección de 10 m que está por completo expuesta al aire 
ambiente antes de llegar al horno. Las mediciones de tempera­
tura indican que la temperatura promedio de la superficie exte­
rior del tubo de vapor es de 82°C, cuando la temperatura 
ambiente es de 8°C. Se estima que el coeficiente combinado de 
transferencia de calor por convección y radiación en la superfi­
cie exterior del tubo es de 35 W/m2 . oC. Determine la cantidad 
de calor perdido por el vapor durante un proceso de curado de 
10 h esa noche. 

El vapor es suministrado por un generador en el que se 
quema gas que tiene una eficiencia de 85% y la planta paga 1.20 
dólar/therm de gas natural (l therm = 105 500 kJ). Si el tubo se 
aísla y, como resultado, se ahorra 90% de la pérdida de calor, 
determine la cantidad de dinero que esta instalación ahorrará en 
un año como resultado del aislamiento de los tubos de vapor. 
Suponga que los tubos de concreto se curan 110 noches al año. 
Enuncie sus suposiciones. 

FIGURA P3-163 

3-164 Considere un tablero de circuito de capas múltiples de 
18 cm X 18 cm que disipa 27 W de calor. El tablero consta de 
cuatro capas de cobre (k = 386 W/m . oC) de 0.2 mm de espe­
sor y tres capas de vidrio epóxico (k = 0.26 W/m . oC) de l.5 
mm de espesor comprimidos entre sí, como se muestra en la fi­
gura. El tablero está acoplado a un sumidero de calor desde los 
dos extremos y la temperatura de dicho tablero en esos extre-
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mos es de 35°C. Se considera que el calor se genera de manera
uniforme en las capas epóxicas del tablero a razón de 0.5 W por
tira de 1 cm X 18 cm de lámina de este material (o sea, l.5 W
por tira de 1 cm X 18 cm del tablero). Debido a la simetría, si se
considera sólo una parte del tablero, determine la magnitud y la
ubicación de la temperatura máxima que se presenta en éste.
Suponga que la transferencia de calor desde las caras superior e
inferior del tablero es despreciable.

Cobre

FIGURA P3-164

3-165 El sistema de plomería de una casa comprende una sec-
ción de 0.5 m de un tubo de plástico (k = 0.16 W/m . "C) con
diámetro interior de 2 cm y exterior de 2.4 cm expuesto al aire
ambiente. Durante una noche fría y con viento, la temperatura
del aire ambiente permanece a más o menos -5De durante un
periodo de 14 h. Se estima que el coeficiente combinado de
transferencia de calor por convección y radiación sobre la su-
perficie exterior del tubo es de 40 W/m2 . "C y el calor de fusión
del agua es de 333.7 kJ/kg. Si el tubo contiene agua en reposo a
ooe, determine si el agua en esa sección se congelará por com-
pleto esa noche.

Tubo de agua
expuesto

FIGURA P3-165

3-166 Repita el problema 3-165 para el caso de un coeficiente
de transferencia de calor de 10 W/m2. De sobre la superficie ex-
terior, como resultado de poner una cerca alrededor del tubo que
bloquea el viento.

3-1671 Se observa que la temperatura superficial de una papa
horneada de 3 in de diámetro cae de 300°F hasta 200°F en 5
minutos, en un medio ambiente a 70°F. Determine el coeficien-
te promedio de transferencia de calor entre la papa y los alrede-
dores. Si se usa este coeficiente de transferencia de calor y la
misma temperatura superficial, determine cuánto tiempo trans-
currirá para que la papa experimente la misma caída de tempe-
ratura si está envuelta por completo en una toalla (k = 0.035

Btu/h . ft . °F) de 0.12 in de espesor. Para la papa, se pueden
usar las propiedades del agua.

3-1681 Repita el problema 3-1671 suponiendo que existe un
espacio lleno de aire (k = 0.015 Btu/h . ft· °F) de 0.02 in de es-
pesor entre la papa y la toalla.

3-169 Una hielera cuyas dimensiones exteriores son 30 cm X
40 cm X 50 cm está hecha de espuma de estireno (k = 0.033
W/m· "C). Inicialmente, la hielera está llena con 50 kg de hielo
a oDe y la temperatura de la superficie interior de ella se puede
tomar como oDe en todo momento. El calor de fusión del hielo
a oDe es de 333.7 kJ/kg y el coeficiente de transferencia de
calor entre la superficie exterior de la hielera y el aire circun-
dante a 28°C es de 18 W/m2 . "C. Si se descarta cualquier trans-
ferencia de calor desde la base de 40 cm X 50 cm de la hielera,
determine cuánto tiempo transcurrirá para que el hielo que está
en ella se derrite por completo.

T. = 28DCaire

f- r-r-

O b o o
o Hielera D o

O°C O
O a o - -

O a o

o o íODC00 o CJ
\<,

3cm

Espuma de estireno

FIGURA P3-169

3-170 Una pared de 4 m de alto y 6 m de largo está construida
con dos placas grandes de acero (k = 15 W/m . "C) de 2 cm de
espesor separadas por barras de acero de 1 cm de espesor y 20
cm de ancho colocadas con una separación de 99 cm. El espacio
restante entre las placas de acero está lleno con aislamiento de
fibra de vidrio (k = 0.035 W/m . "C). Si la diferencia de tempe-
ratura entre las superficies interior y exterior de la pared es de
22°C, determine la razón de la transferencia de calor a través
de ella. En el análisis de la transferencia de calor, ¿se pueden ig-
norar las barras de acero entre las placas puesto que ocupan sólo
1% del área superficial de transferencia de calor?

Placas de acero

Aislamiento
de fibra de vidrio

1
99 cm

J
¡lcm

FIGURA P3-170
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3-171 Un tablero de circuito de 0.2 cm de espesor, 10 cm de 
alto y 15 cm de largo aloja componentes electrónicos sobre uno 
de sus lados que disipan un total de 15 W de manera uniforme. 
El tablero está impregnado con limaduras metálicas conducto­
ras y tiene una conductividad térmica efectiva de 12 W/m . 0e. 
Todo el calor generado en los componentes es conducido a 
través del tablero y se disipa desde la parte posterior del mismo 
hacia un medio a 37°C, con un coeficiente de transferencia de 
calor de 45 W/m2 • oC. a) Determine las temperaturas super­
ficiales sobre los dos lados del tablero. b) Ahora se sujeta a 
la parte posterior del tablero, con un adhesivo epóxico (k = 
1.8 W/m . oC) de 0.03 cm de espesor, una placa de aluminio 
(k = 237 W/m . oC) 0.1 cm de espesor, 10 cm de alto y 15 cm 
de largo con 20 aletas de aluminio de 0.2 cm de espesor, 
2 cm de largo y 15 cm de ancho y de perfil rectangular. Deter­
mine las nuevas temperaturas en los dos lados del tablero. 

Componentes 
electrónicos 

H 2cm ¡ 
~~Imm 

2mm 

FIGURA P3-171 

Aleta 

10.3 cm 
::./ 

T\ 
0.2 cm 

3-172 Repita el problema 3-171 con una placa de cobre con 
aletas del mismo metal (k = 386 W/m . oC) , en lugar de las de 
aluminio. 

3-173 Se usa una fila de 10 tubos paralelos que tienen 5 m de 
largo y un diámetro exterior de 6 cm para transportar vapor de 
agua a 145°C a través del piso de concreto (k = 0.75 W/m· oC) 
de un cuarto de 10 m X 5 m que se mantiene a 20° e. El coefi­
ciente combinado de transferencia de calor por convección y ra­
diación en el piso es de 12 W/m2 . 0e. Si la temperatura 
superficial del piso de concreto no debe ser mayor a 35°C, de­
termine a qué profundidad deben enterrarse los tubos por debajo 
de la superficie de ese piso. 

Cuarto 
20°C 

1- ---- 10 m ----- 1 

, O O O QT~o?d2ai?orO 
D = 6 cm PISO de concr(!to_ 

FIGURA P3-173 

3-174 Considere dos personas idénticas, cada una de las 
cuales genera 60 W de calor metabólico en forma estacionaria 
mientras están realizando trabajo sedentario y lo disipan por 
convección y transpiración. La primera persona usa ropa hecha 
de piel (k = 0.159 W/m· oC) de 1 mm de espesor que le cubre 
la mitad del cuerpo, en tanto que la segunda usa ropa hecha de 
tela sintética (k = 0.13 W/m . oC) de 1 mm de espesor que le 
cubre el cuerpo por completo. El aire ambiente está a 30°C, el 
coeficiente de transferencia de calor en la superficie exterior es 
de 15 W/m2 . oC y la temperatura de la superficie interior de la 
ropa se puede tomar como 32°C. Si se trata el cuerpo de cada 
persona como un cilindro de 25 cm de diámetro y 1.7 m de 
largo, determine las fracciones de calor perdido desde cada una 
de ellas por transpiración. 

3-175 Una pared de 6 m de ancho y 2.8 m de alto está cons­
truida de una capa de ladrillo común (k = 0.72 W/m . oC) de 20 
cm de espesor, una capa interior de yeso ligero (k = 0.36 W/m 
. oC) de 1 cm de espesor y de una cubierta exterior hecha de ce­
mento (k = 1.40 W 1m . oC) de 2 cm de espesor. La superficie 
interior de la pared se mantiene a 23°C, en tanto que la exterior 
está expuesta al exterior a 8°C, con un coeficiente combinado 
de transferencia de calor por convección y radiación de 17 
W/m2 . 0e. Determine la razón de la transferencia de calor a tra­
vés de la pared y las caídas de temperatura a través del yeso, el 
ladrillo, la cubierta y el aire ambiente superficial. 

3-176 Vuelva a considerar el problema 3-175. Se desea aislar 
la pared con el fin de disminuir la pérdida de calor en un 85%. 
Para la misma temperatura de la superficie interior, determine el 
espesor del aislamiento y la temperatura de la superficie exte­
rior si la pared se aísla con a) espuma de poliuretano (k = 0.025 
W/m· oC) y b) fibra de vidrio (k = 0.036 W/m . oC). 

3-177 Aire acondicionado frío a 12°C fluye con un gasto de 
masa de 0.8 kg/s dentro de un ducto cuadrado de aluminio (k = 
237 W/m . oC) de 1.5 cm de espesor y cuya sección transversal 
interior es de 22 cm X 22 cm. El ducto está expuesto a aire a 
33°C con un coeficiente combinado de transferencia de calor 
por convección-radiación de 13 W/m2 . 0e. El coeficiente de 
transferencia de calor por convección en la superficie interior es 
de 75 W/m2 • 0e. Si la temperatura del aire en el ducto no debe 
aumentar más de 1°C, determine la longitud máxima del 
mismo. 

3-178 Al analizar la transferencia de calor a través de las ven­
tanas, es importante considerar el marco así como el área de 
vidrio. Considere una ventana con marco de madera, de 2 m 
de ancho y 1.5 m de alto, con 85% del área cubierta por un 
vidrio (k = 0.7 W/m . oC) de una sola hoja de 3 mm de espesor. 
El marco tiene 5 cm de espesor y está hecho de madera de pino 
(k = 0.12 W/m . oC). El coeficiente de transferencia de calor es 
de 7 W/m2 . oC en el interior y de 13 W/m2 . oC en el exterior. 
El cuarto se mantiene a 24°C y la temperatura en el exterior es 
de 40°C. Determine el porcentaje de error en el que se incurre 
en la transferencia de calor cuando se supone que la ventana 
sólo consta de vidrio. 

3-179 Fluye vapor de agua en el interior de un tubo de acero 
(k = 61 W 1m . oC) cuyos diámetros interior y exterior son de 10 
cm y 12 cm, respectivamente, en un medio ambiente a 20°e. 
Los coeficientes de transferencia de calor dentro y fuera del 
tubo son de 105 W/m2 . oC y 14 W/m2 . oC, respectivamente. 
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Determine a) el espesor del aislamiento (k = 0.038 W/m . "C)
necesario para reducir la pérdida de calor en 95% y b) el espe-
sor del aislamiento necesario para reducir, por razones de se-
guridad, la temperatura de la superficie expuesta del tubo
aislado hasta 40°C.

3-180 Cuando no es factible el transporte del gas natural en
una tubería, por razones económicas o de otra clase, primero se
licua hasta alrededor de -160°C y, a continuación, se transporta
en tanques especialmente aislados en barcos. Considere un tan-
que esférico de 4 m de diámetro que está lleno con gas natural
licuado (GNL) a -160°C. El tanque está expuesto al aire am-
biente a 24°C con un coeficiente de transferencia de calor de 22
W/m2. 0C. El tanque es de pared delgada y su temperatura se
puede considerar que es la misma que la de GNL. El tanque
está aislado con un super aislamiento de 5 cm de espesor que
tiene una conductividad térmica efectiva de 0.00008 W/m . °C.
Si la densidad y el calor específico del GNL como 425 kg/m'' y.
3.475 kJ/kg, respectivamente, estime cuánto tiempo transcurri-
rá para que la temperatura del GNL se eleve hasta -150°C.

3-181 Se va a enfriar una superficie caliente de 15 cm X 20
cm que está a 85°C sujetándole aletas de aluminio (k = 237
W/m . "C) de 4 cm de largo y de sección transversal cuadrada
de 2 mm X 2 mm. La temperatura del medio circundante es de
25°C y se puede tomar el coeficiente de transferencia de calor
sobre las superficies como 20 W1m2. 0C. Si se desea triplicar la
razón de la transferencia de calor de la superficie caliente sin
aletas, determine el número de aletas que es necesario colocar.

3-182 ~~') Vuelva a considerar el problema 3-181. Por
medio del software EES (o cualquier otro seme-

jante), trace la gráfica del número de aletas en función del in-
cremento en la pérdida de calor por las aletas comparado con el
caso en el que no se tengan aletas (es decir, la efectividad total
de las aletas) en el rango de 1.5 hasta 5. Discuta los resultados.
¿Es realista suponer que el coeficiente de transferencia de calor
permanece constante?

3-183 Un tanque esférico de acero de 1.4 m de diámetro lleno
de agua con hielo a O°C se entierra en un lugar en donde la con-
ductividad térmica del suelo es k = 0.55 W/m . 0C. La distancia
entre el centro del tanque y la superficie del suelo es de 2.4 m.
Para una temperatura superficial del suelo de 18°C, determine
la razón de la transferencia de calor hacia el agua con hielo que
está en el tanque. ¿Cuál sería su respuesta si la temperatura del
suelo fuera de 18°C y la superficie del mismo estuviera aislada?

3-184 Un tanque cilíndrico de 0.6 m de diámetro y 1.9 m de
largo que contiene gas natural licuado (GNL) a -160°C se
coloca en el centro de una barra sólida cuadrada de 1.9 m de
largo y de 1.4 m X 1.4 m hecha de un material aislante con k =
0.0002 W/m . 0C. Si la temperatura de la superficie exterior de la
barra es de 12°C, determine la razón de la transferencia de calor
al tanque. Asimismo, determine la temperatura del GNL des-
pués de un mes. Tome la densidad y el peso específico del GNL
como 425 kg/m'' y 3.475 kJ/kg, respectivamente.

3-185 En la figura P3-185, se muestra una sección típica de la
pared de un edificio. Esta sección se extiende hacia dentro y
fuera de la página y se repite en la dirección vertical. Los miem-
bros de soporte de la pared están fabricados de acero (k = 50
W/m . K) y tienen 8 cm (t23) X 0.5 cm (LB). El resto del espacio

interior de la pared está lleno con material aislante (k = 0.03
W/m . K) Ymide 8 cm (t23) X 60 cm (LA). La pared interior está
fabricada de tablero de yeso (k = 0.5 W/m . K) de 1 cm de es-
pesor (t12) y la exterior, de ladrillo (k = 1.0 W/m . K) de 10 cm
de espesor (t34). ¿Cuál es la temperatura sobre la superficie in-
terior de ladrillos cuando TI = 20°C YT4 = 35°C?

o 1 2 3 4 5---------

LA

LB

FIGURAP3-185

3-186 Se coloca un total de 10 aletas rectangulares de alu-
minio (k = 203 W/m . K) sobre la superficie plana exterior de
un aparato electrónico. Cada aleta tiene 10 mm de ancho, 20
rnm de alto y 4 rnm de espesor. Las aletas están ubicadas para-
lelas entre sí con una distancia de centro a centro de 8 rnm. La
temperatura en la superficie exterior del aparato electrónico es
de 60°C. El aire está a 20°C y el coeficiente de transferencia de
calor es de 100 W/m2 . K. Determine a) la razón de la pérdida
de calor del aparato electrónico hacia el aire circundante y b) la
efectividad de la aleta.

3-187 Una pared de un almacén refrigerado tiene 10.0 m de
alto y 5.0 m de ancho. La pared está hecha de tres capas: alu-
minio (k = 200 W1m . K) con 1.0 cm de espesor, fibra de vidrio
(k = 0.038 W/m· K) con 8.0 cm de espesor y tablero de yeso (k
= 0.048 W/m . K) con 3.0 cm de espesor. Las temperaturas en
el interior y el exterior del almacén son -10°C y 20°C, respecti-
vamente, y el valor promedio de los dos coeficientes de trans-
ferencia de calor, interior y exterior, es de 40 W/m2 . K.

a) Calcule la razón de la transferencia de calor a través de la
pared del almacén en estado estacionario.

b) Suponga que se usan 400 pernos metálicos (k = 43 W1m
. K), cada uno de 2.0 cm de diámetro y 12.0 cm de largo,
para sujetar (es decir, para mantener unidas) las tres ca-
pas de la pared. Calcule la razón de la transferencia de
calor para la pared con los pernos.

e) ¿Cuál es el porcentaje de cambio en la razón de la trans-
ferencia de calor a través de la pared debido a los pernos
metálicos?

3-188 Se usa un recipiente agitador para calentar 500 kg/min
de una solución acuosa que está a 15°C, por medio de vapor de
agua saturado en condensación en la camisa exterior del reci-
piente. Éste puede contener 6200 kg de la solución acuosa. Está
fabricado de láminas de 15 rnm de espesor de acero al carbono
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a 1 % (k = 43 W/m . K) Y proporciona un área de transferencia 
de calor de 12.0 m2. El coeficiente de transferencia de calor de­
bido a la agitación es de 5.5 W/m2 . K, en tanto que la conden­
sación del vapor a 115°C, en la camisa, da un coeficiente de 
transferencia de calor de 10.0 kW/m2 • K. Todas las propiedades 
de la solución acuosa son comparables a las del agua pura. 
Calcule la temperatura de la solución acuosa a la salida del reci­
piente agitador en el caso de la operación estacionaria. 

3-189 Una barra de 10 cm de largo con una sección transver­
sal cuadrada, como se muestra en la figura P3-189, consta de 
una capa de cobre (k = 400 W/m . K) de 1 cm de espesor y una 
capa de compuesto epóxico (k = 0.4 W/m . K) del mismo espe­
sor. Calcule la razón de la transferencia de calor bajo una fuerza 
térmica impulsora de 50°C, cuando la dirección de la transfe­
rencia unidimensional de calor en estado estacionario es a) del 
frente hacia atrás (es decir, a lo largo), b) de izquierda a derecha 
y e) de arriba hacia abajo. 

t :;/\ 
1 /,,\lV~ 

¡+--2cm--+¡'\ 

FIGURA P3-189 

3-190 Se usa un recipiente esférico, de 3.0 m de diámetro (y 
espesor despreciable), para almacenar un fluido a una tempera­
tura de O°c. El recipiente está cubierto con una capa de un ma­
terial aislante, de 5.0 cm de espesor (k = 0.20 W/m . K). El aire 
circundante está a 22°C. Los coeficientes de transferencia de 
calor, interior y exterior, son de 40 y 10 W/m2 

. K , respectiva­
mente. Calcule a) todas las resistencias térmicas, en K/W, b) la 
razón de transferencia de calor en estado estacionario y e) la di­
ferencia de temperaturas de uno a otro lado de la capa aislante. 

3-191 El aire de un cuarto se mantiene a T~ = 15°C por 
medio de una pared calentada, la cual tiene 2 m de ancho, 3 m 
de alto y 5 cm de espesor, que está fabricada de un material con 
k = 2 W/m . K. La potencia necesaria de calentamiento es Q = 
5 kW. La parte posterior de la pared está aislada. Se consideran 
dos métodos para lograr el calentamiento: a) un calentador de 
película delgada en la parte posterior de la pared (superficie de 
calentamiento) y b) calentamiento volumétrico uniforme dentro 
de la pared a razón de egen (W/m3) . El coeficiente de convección 
entre la pared y el aire es h = 30 W/m2 . K. 

a) Trace una gráfica cualitativa de la variación de la tem­
peratura T y del flujo de calor qs (W/m2

) a través de la 
pared en cada uno de los casos. 

b) Determine, para cada caso, la temperatura en la superfi­
cie de la pared, Ts' 

e) ·Determine, para cada caso, la temperatura en la parte 
posterior de la pared, TB. 

Calentamiento 
superficial 
5kW 

\ 

T 

x 

FIGURA P3-191 
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Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI) 

3-192 Una pared de 2.5 m de alto, 4 m de ancho y 20 cm de 
espesor de una casa tiene una resistencia térmica de 0.0125 
°C/W. La conductividad térmica de la pared es 

a) 0.72 W/m . oC b) 1.1 W/m . oC e) 1.6 W/m . oC 
d) 16 W/m· oC e) 32 W/m · oC 

3-193 Considere dos paredes, A y B, con las mismas áreas su­
perficiales y las mismas caídas de temperatura a través de sus 
espesores. La razón de las conductividades térmicas es kA/kB = 
4 y la razón de los espesores de las paredes es LA/LB = 2. La 
razón de las transferencias de caror a través de las paredes, 
QA/QB' es 

a) 0.5 b) 1 e) 2 d) 4 e) 8 

3-194 Se pierde calor a razón de 275 W por m2 de una pared 
de 15 cm de espesor que tiene una conductividad térmica de k 
= 0.8 W/m . oC. La caída de temperatura de uno a otro lado de 
la pared es 

a) 37.5°C b) 27.5°C e) 16.0°C d) 8.0°C 
e) 4.0°C 

3-195 Considere una pared que consta de dos capas, A y B, 
con los valores siguientes kA = 0.8 W/m . oC, LA = 8 cm, kB = 

0.2 W/m . oC, LB = 5 cm. Si la caída de temperatura de uno a 
otro lado de la pared es de 18°C, la razón de la transferencia de 
calor a través de ella, por unidad de área de la misma, es 

a) 180 W/m2 b) 153 W/m2 e) 89.6 W/m2 

d) 72.0 W/m2 e) 51.4 W/m2 

3-196 Una superficie plana de un horno a 150°C, cubierta con 
material aislante de 1 cm de espesor, se expone a aire a 30°C y 
el coeficiente combinado de transferencia de calor es 15 W/m2 . 

oc. La conductividad térmica del material aislante es 0.04 W/m 
. oc. La razón de la pérdida de calor de la superficie, por unidad 
de área de la misma, es 

a) 35 W 
d) 480W 

b) 414 W 
e) 128 W 

e) 300W 

3-197 Un cuarto con una temperatura del aire de 20°C está 
perdiendo calor hacia el aire del exterior que se encuentra a 
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O°C, a razón de 1000 W, a través de una pared de 2.5 m de alto 
y 4 m de largo. Ahora la pared se aísla con un material de 2 cm 
de espesor con una conductividad de 0.02 W/m· 0e. Determine 
la razón de la pérdida de calor del cuarto a través de la pared, 
después de haber colocado el material aislante. Suponga que los 
coeficientes de transferencia de calor sobre las superficies inte­
rior y exterior de la pared, la temperatura del aire del cuarto y la 
temperatura del aire en el exterior permanecen inalterados. 
Asimismo, descarte la radiación. 

a) 20 W b) 561 W c) 388 W 
el) 167W e)200W 

3-198 Considere una ventana de hoja triple de 1.5 m de alto y 
2 m de ancho. El espesor de cada capa de vidrio (k = 0.80 W/m 
. oC) es de 0.5 cm y el de cada espacio de aire (k = 0.025 W/m 
. oC), de 1 cm. Si las temperaturas interior y exterior de la ven­
tana son de 10°C y O°C, respectivamente, la razón de la pérdida 
de calor a través de la ventana es 

a) 75 W b) 12 W c) 46 W 
el) 25 W e) 37 W 

3-199 Considere la pared de un horno, hecha de lámina 
metálica, a una temperatura promedio de 800°C y expuesta a 
aire a 40°e. El coeficiente combinado de transferencia de calor 
es de 200 W/m2 . oC, en el interior del horno, y de 80 W/m2 • oC, 
en el exterior. Si la resistencia térmica de la pared del horno es 
despreciable, la razón de la pérdida de calor del horno, por 
unidad de área de superficie, es 

a) 48.0 kW/m2 b) 213 kW/m2 c) 91.2 kW/m2 

el) 151 kW/m2 e) 43.4 kW/m2 

3-200 Considere una camisa hecha de 5 capas de tela de algo­
dón (k = 0.060 W 1m . oC) de 0.1 mm de espesor, con un total de 
4 capas de espacio de aire (k = 0.026 W/m· oC) de 1 mm de es­
pesor entre ellas . Si se supone que la temperatura de la superfi­
cie interior de la camisa es de 25°C y que el área de la superficie 
normal en la dirección de la transferencia del calor es de 1.1 m2, 

¿cuál es la razón de la pérdida de calor a través de la camisa 
cuando la temperatura del exterior es O°C y el coeficiente de 
transferencia de calor sobre la superficie exterior es de 18 
W/m2 . OC? 
a)6 W 

el) 287 W 
b) 115 W 
e) 170 W 

c) 126 W 

3-201 Considere dos placas metálicas comprimidas una con­
tra otra. Si permanece todo lo demás igual, ¿cuál de las medidas 
que se dan abajo hará que aumente la resistencia térmica por 
contacto? 

a) Limpiar las superficies para hacerlas más brillantes. 
b) Oprimir las placas una contra otra con una fuerza más 

grande. 
c) Llenar la brecha con un fluido conductor. 
el) Usar metales más suaves. 
e) Recubrir las superficies de contacto con una capa del-

gada de metal suave, como el estaño. 

3-202 Un tubo cilíndrico de vapor de agua, con un radio exte­
rior de 5 cm y 10m de largo, está cubierto con un material ais­
lante de forma cilíndrica de 3 cm de espesor que tiene una 
conductividad térmica de 0.05 W/m . 0e. Si la razón de la pér­
dida de calor del tubo es de 1000 W, la caída de temperatura de 
uno a otro lado del material aislante es 

,.:.. .• 213 
CAPíTULO 3 

3-203 Fluye vapor de agua a 200°C en un tubo de hierro fun­
dido (k = 80 W/m . oC) cuyos diámetros interior y exterior son 
DI = 0.20 m y D 2 = 0.22 m, respectivamente. El tubo está cu­
bierto con un material aislante de fibra de vidrio (k = 0.05 W/m 
. oC) de 2 cm de espesor. El coeficiente de transferencia de calor 
en la superficie interior es de 75 W/m2 . oC. Si la temperatura en 
la interfase del tubo de hierro y el material aislante es de 194°C, 
la temperatura en la supelficie exterior de este último es 

a) 32°C b)45°C c)51°C 
el) 75°C e) 100°C 

3-204 Un tanque esférico de 6 m de diámetro está lleno con 
oxígeno líquido a -184°e. El tanque es de pared delgada y su 
temperatura se puede tomar como la misma que la del oxígeno. 
El tanque está aislado con un superaislante de 5 cm de espesor 
que tiene una conductividad térmica efectiva de 0.00015 W/m . 
0e. El tanque está expuesto al aire ambiente a 15 oC con un co­
eficiente de transferencia de calor de 14 W/m2 • 0e. La razón de 
la transferencia de calor hacia el tanque es 

a) 11 W b) 29 W c) 57 W 
el) 68 W e) 315 000 W 

3-205 Un tanque esférico de 6 m de diámetro está lleno con 
oxígeno líquido (p = 1141 kg/m3, cp = 1.71 kJ/kg . oC) a 
-184°e. Se observa que la temperatura del oxígeno aumenta 
hasta -183°C en un periodo de 144 h. La razón promedio de 
transferencia de calor hacia el tanque es 

a) 249 W b) 426 W c) 570 W 
d) 1640 W e) 2207 W 

3-206 Se expone una superficie plana caliente que está a una 
temperatura de 100°C, a aire a 25°C con un coeficiente combi­
nado de transferencia de calor de 20 W/m2 • oC. Se debe reducir 
la pérdida de calor de la superficie a la mitad, cubriéndola con 
material aislante que tiene una conductividad térmica de 0.10 
W/m· 0e. Si se supone que el coeficiente de transferencia de 
calor permanece constante, el espesor requerido del material 
aislante es 

a) 0.1 cm b) 0.5 cm c) 1.0 cm 
el) 2.0 cm e) 5 cm 

3-207 Considere una pared fabricada con concreto (k = 1.1 
W/m· oC), de 4.5 m de largo, 3.0 m de ancho y 0.22 m de espe­
sor. Las temperaturas de diseño del interior y del exterior son 
24°C y 3°C, respectivamente, y los coeficientes de transferencia 
de calor sobre las superficies interior y exterior son de 10 y 20 
W/m2 • oC, también respectivamente. Si se va a colocar un ma­
terial aislante de espuma de poliuretano (k = 0.03 W/m . oC) so­
bre la superficie interior de la pared para incrementar la 
temperatura superficial de ella hasta 22°C, el espesor requerido 
del material aislante es 

a) 3.3 cm 
el) 2.4 cm 

b) 3.0 cm 
e) 2.1 cm 

c) 2.7 cm 

3-208 Fluye vapor de agua a 200°C en un tubo de hierro fun­
dido (k = 80 W/m . OC) cuyos diámetros interior y exterior son 
DI = 0.20 m y D 2 = 0.22 m. El tubo está expuesto a aire am­
biente a 25°e. Los coeficientes de transferencia de calor en las 
superficies interior y exterior del tubo son 75 W /m 2 . oC y 20 
W/m2 • oC, respectivamente. El tubo se va a cubrir con material 
aislante de fibra de vidrio (k = 0.05 W/m· oC) para disminuir la 
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pérdida de calor del vapor en 90%. El espesor requerido del ma­
terial aislante es 

a) 1.1 cm 
á) 7.9 cm 

b) 3.4 cm 
e) 14.4 cm 

e) 5.2 cm 

3-209 Un tanque esférico de 50 cm de diámetro está lleno de 
agua con hielo a O°e. El tanque es de pared delgada y se puede 
tomar su temperatura como la misma que la del hielo. El tanque 
está expuesto a aire ambiente a 20°C, con un coeficiente de 
transferencia de calor de 12 W/m2 . oC. El tanque se va a cubrir 
con material aislante de fibra de vidrio (k = 0.05 W/m . oC) 
para disminuir la ganancia de calor hacia el agua con hielo en 
90%. El espesor requerido del material aislante es 

a) 4.6 cm b) 6.7 cm e) 8.3 cm 
á) 25.0 cm e) 29.6 cm 

3-210 Se genera calor de manera estacionaria en una bola es­
férica de 3 cm de diámetro, que está expuesta a aire ambiente a 
26°C, con un coeficiente de transferencia de calor de 7.5 W/m2 

. 0e. La bola se vaa cubrir con un material de conductividad 
térmica 0.15 W/m . oC. El espesor del material que la cubrirá y 
que maximizará la generación de calor dentro de la bola, man­
teniendo al mismo tiempo constante la temperatura de la super­
ficie de la misma, es 

a) 0.5 cm b) 1.0 cm e) 1.5 cm 
á) 2.0 cm e) 2.5 cm 

3-211 Se fija una aleta de 1 cm de diámetro y 30 cm de largo, 
hecha de aluminio (k = 237 W/m· oC), a una superficie a 80°e. 
La superficie está expuesta a aire ambiente a 22°C, con un coe­
ficiente de transferencia de calor de 11 W/m2 . oC. Si se supone 
que la aleta es muy larga, la rapidez de la transferencia de calor 
desde ella es 

a) 2.2 W 
á) 4.0W 

b) 3.0W 
e) 4.7 W 

e) 3.7W 

3-212 Se fija una aleta de 1 cm de diámetro y 30 cm de largo, 
hecha de aluminio (k = 237 W/m· oC), a una superficie a 80°C. 
La superficie está expuesta a aire ambiente a 22°C, con un coe­
ficiente de transferencia de calor de 11 W /m2 . 0e. Si se supone 
que la aleta es muy larga, su eficiencia es 

a) 0.60 b) 0.67 e) 0.72 
á) 0.77 e) 0.88 

3-213 Se va a enfriar una superficie caliente a 80°C en aire a 
20°C, fijándole aletas cilíndricas de 10 cm de largo y 1 cm de 
diámetro. El coeficiente combinado de transferencia de calor es 
de 30 W/m2 y la transferencia de calor desde la punta de la aleta 
es despreciable. Si la eficiencia de la aleta es de 0.75 , la razón 
de la pérdida de calor desde 100 aletas es 

a) 325 W b) 707 W e) 566 W 
á) 424 W e) 754 W 

3-214 Una aleta de espiga cilíndrica de 1 cm de diámetro y 5 
cm de largo, con pérdida de calor desde la punta despreciable, 
tiene una efectividad de 15. Si la temperatura de la base de la 
aleta es de 280°C, la temperatura ambiente es de 20°C y el coe­
ficiente de transferencia de calor es de 85 W/m2 . oC, la razón de 
la pérdida de calor desde esta aleta es 

a) 2 W b) 188 W e) 26 W 
á) 521 W e) 547 W 

3-215 Una aleta de espiga cilíndrica de 0.6 cm de diámetro 
y 3 cm de longitud, con pérdida de calor desde la punta des-

preciable, tiene una eficiencia de 0.7. La efectividad de esta 
aleta es 

a) 0.3 b) 0.7 e) 2 á) 8 e) 14 

3-216 Se fija a una superficie una aleta de aluminio (k = 237 
W 1m . oC) de 3 cm de largo y que tiene una sección transversal 
rectangular de 2 mm X 2 mm. Si la eficiencia de la aleta es de 
65%, la efectividad de esta sola aleta es 

a) 39 b) 30 e) 24 á) 18 e) 7 

3-217 Se fijan 150 aletas de espiga de sección transversal 
cuadrada, hechas de aluminio (k = 237 W/m . OC), de 3 cm de 
largo y sección transversal de 2 mm X 2 mm, a una superficie 
de 8 cm de largo y 6 cm de diámetro. Si la eficiencia de la aleta 
es de 65%, la efectividad total de las aletas para esta superficie es 

a) 1.03 b) 2.30 e) 5.75 á) 8.38 e) 12.6 

3-218 Dos superficies con aletas largas son idénticas, excepto 
porque el coeficiente de transferencia de calor por convección 
de la primera de ellas es el doble que el correspondiente a la se­
gunda. ¿Cuál afirmación de las que siguen es exacta respecto a 
la eficiencia y la efectividad de la primera superficie con res­
pecto a las de la segunda? 

a) La eficiencia y la efectividad son más altas . 
b) La eficiencia es más alta, pero la efectividad es más baja. 
e) La eficiencia es más baja, pero la efectividad es más alta. 
á) La eficiencia y la efectividad son más bajas. 
e) La eficiencia y la efectividad son iguales. 

3-219 Una esfera caliente de 20 cm de diámetro a 120°C se 
entierra en el suelo con una conductividad térmica de 1.2 W/m 
. 0e. La distancia entre el centro de la esfera y la superficie del 
suelo es de 0.8 m y la temperatura de esta superficie es de 15°e. 
La razón de la pérdida de calor de la esfera es 

a) 169W b)20W c)217W 
á) 312 W e) 1.8 W 

3-220 Un cilindro vertical de 25 cm de diámetro y 2.4 m de 
largo, y que contiene hielo a O°C, se entierra en posición verti­
cal en el suelo. El cilindro es de pared delgada y está hecho de 
un material de alta conductividad térmica. La temperatura de la 
superficie y la conductividad térmica del suelo son 18°C y 0.85 
W/m . oC, respectivamente. La razón de la transferencia de 
calor hacia el cilindro es 

a) 37.2 W b) 63.2 W e) 158 W 
á) 480 W e) 1210 W 

3-221 Agua caliente (el' = 4.179 kJ/kg . K) fluye, a razón de 
1 kg/s y con una temperatura de 40°C al entrar, por un tubo de 
PVC (k = 0.092 W/m· K) de 200 m de largo y cuyos diámetros 
interior y exterior son de 2 cm y 2.5 cm, respectivamente. Si 
toda la superficie interior de este tubo se mantiene a 35°C y 
toda la superficie exterior a 20°C, la temperatura de salida del 
agua es 

a) 39°C 
d) 36°C 

3-222 La razón de la transferencia de calor a través de la 
pared de un tubo circular, con convección que actúa sobre la su­
perficie exterior, se expresa por unidad de su longitud por 

. 27TL(T¡ - To) 
q= 

n(rolr) 1 --+ -
k roh 
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donde i se refiere a la superficie interior y o a la superficie del
tubo exterior. Si se incrementa ro se reducirá la transferencia de
calor siempre que

a) ro < k/h b) ro = k/h
e) ro > k/h d) ro> 2k/h
e) Si se aumenta ro siempre se reducirá la transferencia de

calor

3-223 Las paredes de una instalación para el almacenamiento
de alimentos están hechas de una capa de madera (k = 0.1 W/m
. K) de 2 cm de espesor en contacto con una capa de espuma de
poliuretano (k = 0.03 W/m . K) de 5 cm de espesor. Si la tem-
peratura de la superficie de la madera es de -10°C y la de la su-
perficie de la espuma de poliuretano es de 20°C, la temperatura
de la superficie en donde las dos capas están en contacto es

a) -7°C b) _2°C e) 3°C
d) 8°C e) II °C

3-224 En la figura P3-224, se muestra una sección típica de la
pared de un edificio. Esta sección se extiende hacia dentro y
fuera de la página y se repite en la dirección vertical. El circuito
correcto de resistencias térmicas para esta pared es

a) R23A

012 3 4 5
r-e ~r---

LA

LB

FIGURA P3-224
ROl R34

e) Ninguno de ellos

3-225 El techo de 700 m2 de un edificio tiene una resistencia
térmica de 0.2 m2 . K/W. La razón a la cual el calor se pierde a
través de este techo en un día frío de invierno cuando la tem-
peratura ambiente es de -10°C y el interior está a 20°C es

a) 56MW b)72MW e) 87MW
d) 105 MW e) 118 MW

3-226 En un hospital, un tanque de almacenamiento de
oxígeno líquido de 1 m de diámetro interior mantiene su con-
tenido a 90 K. El tanque consta de una capa esférica de alu-
minio (k = 170 W/m . K) de 0.5 cm de espesor cuyo exterior
está cubierto con una capa de 10 cm de espesor de material ais-
lante (k = 0.02 W/m . K). El material aislante está expuesto al
aire ambiente a 20°C y el coeficiente de transferencia de calor
sobre el lado exterior del mismo es de 5 W/m2 . K. La razón a la
cual el oxígeno líquido gana calor es

1
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a) 141 W b) 176W e) 181 W
d) 201 W e) 221 W

3-227 En un hospital, un tanque de almacenamiento de
oxígeno líquido de 1 m de diámetro interior mantiene ese
oxígeno a 90 K. El tanque consta de una capa esférica de alu-
minio (k = 170 W/m . K) de 0.5 cm de espesor cuyo exterior
está cubierto con una capa de 10 cm de espesor de material ais-
lante (k = 0.02 W/m . K). El material aislante está expuesto al
aire ambiente a 20°C y el coeficiente de transferencia de calor
sobre el lado exterior del mismo es de 5 W/m2 . K. La tempe-
ratura de la superficie exterior del material aislante es

a) O°C b) -4°C e) -14°C
d) -19°C e) -28°C

3-228 La eficiencia de la aleta se define como la razón de la
transferencia real de calor de la misma a

a) La transferencia de calor de la misma aleta con una punta
adiabática.

b) La transferencia de calor de una aleta equivalente la cual
es infinitamente larga.

e) La transferencia de calor de la misma aleta si la tempe-
ratura a lo largo de toda su longitud es la misma que la
temperatura en la base.

d) La transferencia de calor a través del área de la base de la
misma aleta.

e) Ninguna de las anteriores.

3-229 Se colocan chips de memoria de una computadora so-
bre un montaje metálico con aletas para protegerlos del sobre-
calentamiento. Un chip de memoria de 152 MB disipa 5 W de
calor hacia aire que se encuentra a 25°C. Si la temperatura de
este chip no debe exceder de 50°C, el coeficiente total de trans-
ferencia de calor multiplicado por el área del montaje metálico
con aletas debe ser, por lo menos, de

a) 0.2 W/oC b) 0.3 W/oC e) 0.4 W/oC
d) 0.5 W/oC e) 0.6 W/oC

3-230 En Estados Unidos, el aislamiento de los edificios se
especifica por el valor R (la resistencia térmica en unidades de
h . ft2 . °F/Btu). El propietario de una casa decide ahorrar en el
costo de la calefacción de la misma poniendo material aislante
adicional en el ático. Si el valor R total se incrementa de 15 a
25, el propietario de la casa puede esperar que la pérdida del
calor se reduzca en

a) 25% b) 40% e) 50% d) 60% e) 75%

3-231 En las cafeterías, a menudo se sirve el café en una taza
de papel que tiene una camisa de papel corrugado rodeándola,
como se muestra enseguida. Esta camisa corrugada:

a) Sirve para mantener caliente el café.
b) Aumenta la resistencia térmica a través de la cual se

propaga el calor del café a los alrededores.

FIGURA P3-231
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e) Disminuye la temperatura en donde la mano agarra la 
taza. 

d) Todo lo anterior. 
e) Nada de lo anterior. 

3-232 Una aleta de forma triangular en un motor de motoci­
cleta tiene 0.5 cm en su base y 3 cm de largo (distancia normal 
entre la base y el vértice del triángulo), y está hecha de aluminio 
(k = 150 W/m . K). Esta aleta se encuentra expuesta al aire con 
un coeficiente de transferencia de calor por convección de 30 
W/m2 • K que actúa sobre sus superficies. La eficiencia de la 
aleta es de 50%. Si la temperatura de la base de la aleta es de 
l300e y la del aire es de 25°C, la transferencia de calor desde 
esta aleta por unidad de ancho es 

a) 32W/m b)47W/m e) 68 W/m 
d) 82 W/m e) 96 W/m 

3-233 Una pared plana de ladrillo (k = 0.7 W/m . K) tiene 10 
cm de espesor. La resistencia térmica de esta pared por unidad 
de área de la misma es 

a) 0.143 m2
. KIW 

e) 0.327 m2 . KIW 
a) 0.524 m2 . KIW 

b) 0.250 m2 . KIW 
d) OA48 m2 . KIW 

3-234 La resistencia térmica equivalente para el circuito tér­
mico que se muestra aquí es 

a) 

b) 

e) 

d) 

e) Ninguno de ellos 

FIGURA P3-234 

Problemas de diseño y ensayo 

3-235 La temperatura en el espacio está cercana al cero abso­
luto, lo cual presenta desafíos térmicos para los astronautas que 
realizan caminatas espaciales. Proponga un diseño para los trajes 
de los astronautas que resulte el más apropiado para el ambiente 
térmico en el espacio. Defienda las selecciones de su diseño. 

3-236 En el diseño de componentes electrónicos, resulta muy 
conveniente sujetar la circuitería electrónica a un material de 
sustrato que sea muy buen conductor térmico pero también un 
aislador eléctrico muy eficaz. Si el costo elevado no es una 
preocupación importante, ¿cuál sería su propuesta para el sus­
trato? 

3-237 Usando muestras cilíndricas del mismo material, idee 
un experimento para determinar la resistencia térmica por con­
tacto. Se dispone de muestras cilíndricas en cualquier longitud 
y se conoce la conductividad térmica del material. 

3-238 Averigüe acerca de la construcción de la pared de las 
cabinas de los grandes aviones comerciales, el rango de las con­
diciones ambientales en el que operan, los coeficientes típi­
cos de transferencia de calor sobre las superficies interior y ex­
terior de la pared y las velocidades de generación de calor en el 
interior. Determine el tamaño del sistema de calefacción y acon­
dicionamiento del aire que podrá mantener la cabina a 20°C en 
todo momento, para un avión capaz de transportar a 400 per­
sonas. 

3-239 Repita el problema 3-238 para un submarino con una 
tripulación de 60 personas. 

3-240 Una casa con un espacio de piso de 200 m2 se va a ca­
lentar con agua geotérmica que fluye por tubos tendidos en el 
suelo debajo del piso. Las paredes de la casa tienen 4 m de alto 
y dicha casa tiene 10 ventanas de una sola hoja que tienen 1.2 m 
de ancho y 1.8 m de alto. La casa tiene aislamiento R-19 (en h· 
ft2 . °F/Btu) en las paredes y R-30 en el techo. La temperatura 
del piso no debe sobrepasar los 40°C. Se dispone de agua geo­
térmica a 90°C y los diámetros interior y exterior de los tubos 
que se van a usar son de 2A cm y 3.0 cm. Diseñe el sistema 
de calefacción para esta casa en la zona en la que vive el lector. 

3-241 Usando un cronómetro (o un reloj) y un termómetro, 
conduzca este experimento con el fin de determinar la razón de 
la ganancia de calor de su refrigerador. En primer lugar, asegú­
rese de que la puerta del refrigerador no se abra durante unas 
cuantas horas, para garantizar que se establezcan condiciones 
estacionarias de operación. Arranque el cronómetro cuando el 
refrigerador deja de funcionar y mida el tiempo M¡ que perma­
nece apagado antes de que arranque. Enseguida, mida el tiempo 
D.t2 que permanece encendido. Observando que el calor elimi­
nado durante D.t2 es igual a la ganancia de calor del refrigerador 
durante D.t¡ + M2 y utilizando la potencia consumida por éste 
cuando está funcionando, determine la razón promedio de la 
ganancia de calor de su refrigerador en watts . Tome el eop 
(coeficiente de rendimiento) de su refrigerador como 1.3, si no 
cuenta con él. 

Ahora, limpie los serpentines del refrigerador y quite todos 
los obstáculos en el camino del flujo de aire a través de ellos. 
Reemplazando estas medidas, determine el mejoramiento en el 
eop del refrigerador. 
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CONDUCCiÓN DE CALOR 
EN RÉGIMEN TRANSITORIO 

En general, la temperatura de un cuerpo varía con el tiempo así como con 
la posición. En coordenadas rectangulares, esta variación se expresa co­

mo T(x, y, z, t), en donde (x, y, z) indica la variación en las direcciones 
x, y y z, y t indica la variación con el tiempo. En el capítulo anterior se consi­
deró la conducción de calor en condiciones estacionarias, para las cuales la 

temperatura de un cuerpo en cualquier punto no cambia con el tiempo. Con 
certeza, esto simplificó el análisis, en especial cuando la temperatura varió só­

lo en una dirección y se pudo obtener soluciones analíticas. En este capítulo 
se considera la variación de la temperatura con el tiempo así como con la po­

sición, en sistemas unidimensionales y multidimensionales. 
Se inicia este capítulo con el análisis de los sistemas concentrados (también 

llamados los sistemas de parámetros concentrados o de resistencia interna des­
preciable), en los cuales la temperatura de un cuerpo varía con el tiempo pero 
permanece uniforme en cualquier instante. Enseguida, se considera la varia­

ción de la temperatura con el tiempo así como con la posición para problemas 
unidimensionales de conducción de calor, como los asociados con una pared 

plana grande, un cilindro largo, una esfera y un medio semiinfinito, usando 
diagramas de temperatura transitoria y soluciones analíticas. Por último, se 

considera la conducción del calor en estado transitorio en los sistemas multi­
dimensionales por medio de la solución producto. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Evaluar cuándo es despreciable la variación espacial de la temperatura y cuándo la 
temperatura varía casi uniformemente, haciendo que pueda aplicarse el análisis de 
sistemas concentrados 

• Obtener soluciones analíticas para los problemas de conducción unidimensional tran­
sitoria en las configuraciones geométricas rectangular, cilíndrica y esférica, aplicando 
el método de separación de variables, así como entender por qué una solución de un 
término suele ser una aproximación razonable 

• Resolver el problema de conducción transitoria en medios grandes, aplicando la varia­
ble de semejanza, así como predecir la variación de la temperatura con el tiempo y lá 
distancia desde la superficie expuesta, y 

• Construir soluciones para los problemas de conducción transitoria multidimensional, 
aplicando el procedimiento de la solución producto. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

4-1 • ANÁLISIS DE SISTEMAS CONCENTRADOS 

a) Bola de cobre 

é ~n el análisis de la transferencia de calor, se observa que algunos cuerpos se 
comportan como un "bulto" cuya temperatura interior permanece uniforme en 
todo momento durante un proceso de transferencia de calor. La temperatura de 
esos cuerpos se puede tomar sólo como una función del tiempo, T(t). El aná­
lisis de la transferencia de calor que utiliza esta idealización se conoce como 

b) Rosbif 

FIGURA 4-1 
Una bola pequeña de cobre se puede vi­
sualizar como un sistema concentrado, 
pero no es posible con un rosbif 

CUERPO SÓLIDO 

m = masa 
V= volumen 
p = densidad 
Ti = temperatura inicial 

T = TU) 

Q = hAs [Too - T(t)] 

FIGURA 4-2 
Configuración geométrica y parámetros 
que intervienen en el análisis de los sis­
temas concentrados, 

análisis de sistemas concentrados, el cual proporciona una gran simplifica­
ción en ciertas clases de problemas de transferencia de calor sin mucho sacri­
ficio de la exactitud, 

Considere una pequeña bola de cobre que sale de un horno (figura 4-1). Las 
mediciones indican que la temperatura de la bola de cobre cambia con el tiem­
po, pero no varía mucho con la posición en algún momento dado. Por tanto, la 
temperatura de la bola permanece uniforme todo el tiempo y se puede hablar 
de esa temperatura sin referir a una ubicación específica. 

Ahora se va al otro extremo y se considerará un rosbif en un horno. Si el 
lector ha hecho algún asado, debe haber advertido que la distribución de tem­
peratura dentro del rosbif no se aproxima a ser uniforme. Puede verificar esto 
con facilidad sacando el rosbif antes de que esté cocido por completo y cor­
tándolo a la mitad. Verá que las partes exteriores de él están bien cocidas, en 
tanto que la zona central apenas está caliente. Como consecuencia, en este ca­
so no es aplicable el análisis de sistemas concentrados. Antes de presentar un 
criterio acerca de la aplicabilidad de este análisis, se desarrolla la formulación 
asociada con él. . 

Considere un cuerpo de forma arbitraria y masa m, volumen V, área super­
ficial As, densidad p y calor específico ep , inicialmente a una temperatura Ti 
(figura 4-2). En el instante t = O, el cuerpo está colocado en un medio a la 
temperatura' Too y se lleva a efecto transferencia de calor entre ese cuerpo y su 
medio ambiente, con un coeficiente de transferencia de calor h , En beneficio 
de la discusión, se supondrá que Too > Ti' pero el análisis es igualmente válido 
para el caso opuesto. Se supondrá que el análisis de sistemas concentrados es 
aplicable, de modo que la temperatura permanece uniforme dentro del cuerpo 
en todo momento y sólo cambia con el tiempo, T = T(t). 

Durante un intervalo diferencial de tiempo, dt, la temperatura del cuerpo se 
eleva en una cantidad diferencial dT. Un balance de energía del sólido para el 
intervalo de tiempo dt se puede expresar como 

TransferenCIa de calor haCIa el cuerpo , dI ' 
(

O, ) (El incremento en la) 
d d = energIa e cuerpo 

urante t durante dt 

o bien, 

(4-1) 

Dado que m = pVy dT = d(T - Too), puesto que Too = constante, la ecuación 
4-1 se puede reacomodar como 

d(T - Too) hAs 
-;:::;---::::-'- = - - - dt 

T - Too pVcp 
(4-2) 

Al integrar desde t = O, en el cual T = Ti' hasta cualquier instante t, en el cual 
T = T(t), da 

T(t) - Too hAs 
In = ---t 

Ti - Too pVcp 

(4 -3) 
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Al tomar el exponencial de ambos miembros y reacomodar, se obtiene

T(t) - Too = e-bt

Ti - T«
(4-4)

donde
hAs

b=--
pVcp

es una cantidad positiva cuya dimensión es (tiempo):". El recíproco de b tiene
unidad de tiempo (por lo común s) y se llama constante de tiempo. En la fi-
gura 4-3 se tiene la gráfica de la ecuación 4-4 para diferentes valores de b. Se
pueden hacer dos observaciones a partir de esta figura y de la relación antes
dada:

(l/s) (4-5)

1. La ecuación 4-4 permite determinar la temperatura T(t) de un cuerpo
en el instante t o, de modo alternativo, el tiempo t requerido para alcan-
zar el valor específico T(t).

2. La temperatura de un cuerpo se aproxima a la del medio ambiente, T,,,,
en forma exponencial. Al principio, la temperatura del cuerpo cambia
con rapidez pero, posteriormente, lo hace más bien con lentitud. Un va-
lor grande de b indica que el cuerpo tenderá a alcanzar la temperatura
del medio ambiente en un tiempo corto. Entre mayor sea el valor del ex-
ponente b, mayor será la velocidad de decaimiento de la temperatura.
Note que b es proporcional al área superficial, pero inversamente pro-
porcional a la masa y al calor específico del cuerpo. Esto no es sorpren-
dente, ya que tarda más tiempo en calentarse o enfriarse una masa
grande, en especial cuando tiene un calor específico grande.

Una vez que, con base en la ecuación 4-4, se cuenta con la temperatura T(t) en
el instante t, se puede determinar la razón de la transferencia de calor por con-
vección entre el cuerpo y su medio ambiente en ese tiempo a partir de la ley
de Newton del enfriamiento como

(W) (4-6)

La cantidad total de transferencia de calor entre el cuerpo y el medio circun-
dante durante el intervalo desde tiempo de t = O hasta t es simplemente el
cambio en el contenido de energía de ese cuerpo:

(kJ) (4-7)

La cantidad de transferencia de calor llega a su límite superior cuando el cuer-
po alcanza la temperatura T; del medio circundante. Por lo tanto, la transfe-
rencia de calor máxima entre el cuerpo y sus alrededores es (figura 4-4)

(kJ) (4-8)

También se pudo obtener esta ecuación al sustituir la relación de T(t), toma-
da de la 4-4, en la relación para Q dada en la 4-6 e integrar desde t = O hasta
t~ co,

Criterios para el análisis
de sistemas concentrados
Es evidente que el análisis de sistemas concentrados es muy conveniente en el
estudio de la transferencia de calor y naturalmente que interesa saber cuándo
resulta apropiado para usarlo. El primer paso en el establecimiento de un cri-

T(t)

FIGURA 4-3
La temperatura de un sistema concentra-

do se acerca a la del medio ambiente a
medida que transcurre el tiempo.

t = O h t -700Too
Ti

Ti Too Too

Ti Ti Ti Too Too Too
Ti Ti Too Too

FIGURA 4-4
La transferencia de calor hacia un cuer-

po o desde éste alcanza su valor máximo
cuando alcanza la temperatura del medio

ambiente.
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Convección \ , h 
ti conducción , Too 

CUERPO 
SÓLIDO 

t 

t 
Bi = convección de calor 

conducción de calor 

FIGURA 4-5 
El número de Biot se puede concebir co­
mo la razón entre la convección en la su­
perficie del cuerpo con respecto a la 
conducción dentro de éste. 

terio para la aplicabilidad del análisis de sistemas concentrados es definir la 
longitud característica como 

y un número de Biot, Bi, como 

hLc 
Bi = ­

k 

También se puede expresar como (figura 4-5) 

. h Ó.T Convección en la superficie del cuerpo 
Bl = - - = ----::--,-----,--,---"'----,--,------

k/Lc Ó.T Conducción dentro del cuerpo 

o bien, 

. LJk Resistencia a la conducción dentro del cuerpo 
Bl = 1/h = Resistencia a la convección en la superficie del cuerpo 

(4 -9) 

Cuando un cuerpo sólido se calienta por el fluido más caliente que lo rodea 
(como una papa que se está horneando), en principio el calor es llevado por 
convección hacia el cuerpo y, a continuación, conducido hacia el interior del 
cuerpo. El número de Biot es la razón de la resistencia interna de un cuerpo a 
la conducción de calor con respecto a su resistencia externa a la convección 
de calor. Por lo tanto, un número pequeño de Biot representa poca resistencia 
a la conducción del calor y, por tanto, gradientes pequeños de temperatura 
dentro del cuerpo. 

En el análisis de sistemas concentrados se supone una distribución unifor­
me de temperatura en todo el cuerpo, el cual es el caso sólo cuando la resisten­
cia térmica de éste a la conducción de calor (la resistencia a la conducción) 
sea cero. Por consiguiente, el análisis de sistemas concentrados es exacto 
cuando Bi = O y aproximado cuando Bi > O. Por supuesto, entre más peque­
ño sea el número Bi, más exacto es el análisis de los sistemas concentrados. 
Entonces la pregunta a la que se debe responder es: ¿cuánta exactitud se dis­
pone a sacrificar para que el análisis de sistemas concentrados resulte conve­
niente? 

Antes de responder la pregunta, se debe mencionar que, en la mayor parte 
de los casos, un 15% de incertidumbre en el coeficiente de transferencia de ca­
lor por convección h se considera "normal" y "esperado" . Suponer que h es 
constante y uniforme también es una aproximación de validez cuestionable, 
en especial para configuraciones geométricas irregulares. Por lo tanto, en au­
sencia de suficientes datos experimentales para la configuración geométrica 
considerada, no se puede afirmar que los resultados sean mejores que ± 15%, 
incluso cuando Bi = O. Si éste es el caso, la introducción de otra fuente de in­
certidumbre en el problema difícilmente tendrá algún efecto sobre la incerti­
dumbre total, siempre que sea de poca importancia. En general se acepta que 
el análisis de sistemas concentrados es aplicable si 

Bi :::; O.l 

Cuando se satisface este criterio, las temperaturas dentro del cuerpo con re­
lación a la de los alrededores (es decir, T - Too) permanecen dentro de un 
margen de 5% entre sí, incluso para configuraciones geométricas bien redon­
deadas como la de una bola esférica. Como consecuencia, cuando Bi < 0.1 , la 
variación de la temperatura con la ubicación dentro del cuerpo es ligera y, de 
manera razonable, se puede considerar como si fuera uniforme. 
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El primer paso en la aplicación del análisis de sistemas concentrados es el 
cálculo del número de Biot y la valoración de la aplicabilidad de este procedi­
miento. Es posible que se desee utilizar este tipo de análisis, incluso cuando 
no se satisface el criterio Bi < 0.1 , si una gran exactitud no es la preocupación 
principal. 

Note que el número de Biot es la razón entre la convección en la superficie 
con respecto a la conducción dentro del cuerpo, y debe ser tan pequeño como 
sea posible para que el análisis de sistemas concentrados sea aplicable. Por lo 
tanto, los cuerpos pequeños con conductividad térmica alta son buenos can­
didatos para este tipo de análisis, en especial cuando se encuentran en un me­
dio que sea un mal conductor del calor (como el aire u otro gas) que esté 
inmóvil. Por tanto, la pequeña bola de cobre caliente colocada en aire estáti­
co, que se discutió con anterioridad, es la que con mayor probabilidad satisfa­
ce el criterio para el análisis de sistemas concentrados (figura 4-6). 

Algunas observaciones sobre la transferencia 
de calor en sistemas concentrados 
Para comprender el mecanismo de la transferencia de calor durante el calen­
tamiento o el enfriamiento de un sólido por el fluido que lo circunda y el cri­
terio para el análisis de sistemas concentrados, considere esta analogía (figura 
4-7). Gente que se encuentra en tierra firme debe ir en bote hacia una isla en 
la que toda la costa es puerto y, desde el puerto, hasta su destino en la isla por 
autobús. La aglomeración de personas en el puerto depende del tránsito de bo­
tes hacia la isla y del sistema de transporte terrestre en esta última. Si se tiene 
un sistema excelente de transporte terrestre con un gran número de autobuses, 
no se tendrá aglomeración de personas en el puerto, en especial cuando el 
tránsito de botes sea ligero. Pero cuando se cumple lo contrario, se tendrá una 
aglomeración enorme en el puerto, creando una gran diferencia entre las po­
blaciones en el puerto y en la isla. La posibilidad de aglomeración es mucho 
menor en una isla pequeña con una gran cantidad de autobuses rápidos. 

En la transferencia de calor, un sistema malo de transporte terrestre corres­
ponde, en esta analogía, a una pobre conducción de calor en un cuerpo, y la 
aglomeración de gente en el muelle corresponde a la acumulación de energía 
térmica y la elevación subsiguiente de la temperatura cerca de la superficie de 
ese cuerpo con respecto a sus partes interiores. Es obvio que el análisis de sis­
temas concentrados no es aplicable cuando se tiene acumulación en la super­
ficie. Por supuesto, en esta analogía se ha descartado la radiación y, por 
consiguiente, el tráfico aéreo hacia la isla. A semejanza de los pasajeros en el 
muelle, el calor cambia de vehículos en la superficie: de convección a con­
ducción. Al hacer la observación de que una superficie tiene espesor cero y, 
como consecuencia, no puede almacenar energía, el calor que llega por con­
vección a la superficie de un cuerpo debe continuar su viaje, mediante 
conducción, hacia dentro de ese cuerpo. 

Considere la transferencia de calor de un cuerpo caliente hacia sus alre­
dedores más fríos. El calor es transferido del cuerpo hacia el fluido circundan­
te como resultado de una diferencia de temperatura. Pero esta energía proven­
drá de la región cercana a la superficie y, por consiguiente, la temperatura del 
cuerpo cercana a dicha superficie caerá. Esto crea un gradiente de tem­
peraturti entre las regiones interior y exterior del cuerpo e inicia el flujo de 
calor por conducción del interior del mismo hacia la superficie exterior. 

Cuando el coeficiente de transferencia de calor por convección h y, en con­
secuencia, la transferencia de calor por convección desde el cuerpo son altos, 
la temperatura del cuerpo cerca de la superficie cae con rapidez (figura 
4-8). Esto creará una diferencia de temperatura grande entre las regiones inte-
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CAPíTULO 4 

Bola 
esférica 
de cobre 

h= 15 W/ m2 . oC 

k = 401W/m' oC 

D = 12 cm 

V l. nD 3 1 
L = - = Q...- = - D=002m 

e As nD2 6 . 

Bi = '.!...Ls. = ~ ~ -º=~ = 0.00075 < 0.1 
k 401 

FIGURA 4-6 
Los cuerpos pequeños con altas conduc­

tividades térmicas y bajos coeficientes 
de convección son los que tienen más 

probabilidad de satisfacer el criterio para 
el análisis de los sistemas concentrados. 

FIGURA 4-7 
Analogía entre la transferencia de calor 

hacia un sólido y el tránsito de pasajeros 
hacia una isla. 

Convección 

h = 2 000 W/m2 . oC 

FIGURA 4-8 
Cuando el coeficiente de convección h 

es alto y k es bajo, se tienen grandes di­
ferencias de temperatura entre las regio­

nes interior y exterior de un sólido 
grande. 
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Alambre 
del termopar 

FIGURA 4-9 

Unión 

D= l mm 
T(t) 

Esquema para el ejemplo 4-1. 

rior y exterior a menos que el cuerpo pueda transferir calor desde la región in­
terior a la exterior más rápido. De este modo, la magnitud de la diferencia má­
xima en la temperatura dentro del cuerpo depende intensamente de la 
capacidad de éste para conducir calor hacia su superficie en relación con la ap­
titud del medio circundante para alejar por convección el calor de esa su­
perficie. El número de Biot es una medida de las magnitudes relativas de 
estos dos efectos competidores. 

Recuerde que la conducción de calor en una dirección específica n, por uni­
dad de área superficial, se expresa como q = -k aT/an, donde aT/an es el 
gradiente de temperatura y k es la conductividad térmica del sólido. Por tanto, 
la distribución de temperatura en el cuerpo será uniforme sólo cuando su con­
ductividad térmica sea infinita, y no se sabe que exista ese material. Por lo 
tanto, dentro del cuerpo deben existir gradientes de temperatura y, en conse­
cuencia, diferencias de temperatura, sin importar cuán pequeñas sean, para 
que tenga lugar la conducción de calor. Por supuesto, el gradiente de tempe­
ratura y la conductividad térmica son inversamente proporcionales para un 
flujo de calor dado. Por lo tanto, entre mayor sea la conductividad térmica, 
menor será el gradiente de temperatura. 

ElEMPio 4-1 Medición de la temperatura por termopares 

'Se va a medir fa temperatura de un flujo de gas por medio de un termopar cu­
ya unión se puede considerar como una esfera de 1 mm de diámetro, como se 
muestra en la figura 4-9. Las propiedades de la unión son k = 35 W/m . oC, p 
= 8 500 kglm3 y cp = 320 J/kg . oC, y el coeficiente de transferencia de calor 
por convección entre la unión y el gas es h = 210 W/m2 • oC. Determine cuán­
to tiempo transcurrirá para que la lectura del termopar sea 99% de la diferen­
cia inicial de temperatura. 

SOLlJCIÓN Se va a medir la temperatura de un flujo ciegas por medio de un 
termopar. Se debe determinar el tiempo que transcurre para registrar 99% de 
la LlTinicial. 
Suposiciones 1 La unión tiene forma esférica con un diámetro 0= 0.b01 m. 
2 Las propiedades térmicas de la unión y el coeficiente de transferencia de ca­
lor sqn constantes. 3 Los 'efectos de la radiación son despreciables. 
Propiedades En el enunciado del problema se dan las propiedades de la unión. 
Análisis La longitud característica de la unión es 

I D3 V 6 7T 1 P _ 
Le = As = 7TD2 = 6 D = 6(0.001 m) = 1.67 X 10 4 m 

Entonces el número de Biot ~ueda 

. ,hLc (210 W/m2 . °C)(1.67 X 10-4 m) 
Bl = T ~ 35 W/m . oc = 0.001 < 0.1 

Por lo tanto, se puede aplicar el análisis de sistemas concentrados y el error que 
se comete en esta aproximación es despreciable. 

Con el fin de tener la lectura de 99% de la diferencia inicial 'de temperatura 
Ti - Too entre la unión y el gas, se debe tener 

T(t)- Too = 0.01 
T¡- Too 

Por ejemplo, 'cuando Ti = O°C Y Too = 100a C, se considera que un termopar da 
la lectura de 99% de esta diferencia aplicada de temperatura cuando indica 
nt) = 99°C. 
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El valor del exponente bes 

Ahora se sustituyen estos valores en la ecuación 4-4 y se obtiene 

lo cual da 

t = lOs 

Por lo tanto, se debe esperar por lo menos 10 s para que la temperatura de la 
unión del termopar esté a menos de 1 % de la diferencia inicial de temperatura 
entre la unión y el gas. 

Discusión Note que la conducción a través de los alambres y el intercambio 
por radiación con las superficies circundantes afectarán el resultado y deben 
considerarse en un análisis más refinado. 

EJEMPLO 4-2 Predicción del momento de la muerte 

A las 5 PM se encuentra una persona muerta en un cuarto cuya temperatura es 
de 20°C. Se mide la temperatura del cuerpo y resulta ser de 25°C, se estima 
que el coeficiente de transferencia de calor es h = 8 W/m 2 . oC. Considerando 
el cuerpo como un cilindro de 30 cm de diámetro y l.70 m de largo, estime el 
momento de la muerte de esa persona (figura 4-10). 

SOLUCION Se encuentra un cuerpo que todavía está caliente. Se debe estimar 
el momento de la muerte. 

SuposiciQnes 1 El cuerpo se puede considerar como un cilindro de 30 cm de 
diámetro y l.70 m de largo. 2 Las propiedades térmicas del cuerpo y el coefi­
ciente de transferencia de calor son constantes. 3 Los efectos de la radiación 
son despreciables. 4 La persona estaba sana(!) cuando murió, con una tempe­
ratura corporal de 3rC. 

Propiedades La masa del cuerpo humano promedio es agua en un 72%, por 
consiguiente, se debe suponer que el cuerf.lo tiene las propiedades del agua a 
la temperatura promedio de (37 + 25)/2 '/ 31°C; k = 0.617 W/m . oC, p = 996 
kg/m3 , y Cp = 4 178 J/kg . oC (tabla A-~). 

Análisis La longitud caracter ística del cuerpo es 

Entonces el número de Biot queda 

. hLc (8 W/m2 . °C)(0.0689 m) 
Bl = T = 0.617 W/m . oC = 0.89> 0.1 

FIGURA 4-10 
Esquema para el ejemplo 4-2. 
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Por lo tanto, no es aplicable el análisis de sistemas concentrados. Sin embargo, 
todavía se puede usar con el fin de obtener una estimación "aproximada" del 
momento de la muerte . En este caso, el exponente bes 

hAs h 8 W/m2 . oC 
b = -- = -- = ----:--=---'-==---=------

pCpV pCpLc (996 kg/m3)(4 178 J/kg . °C)(0.0689 m) 
= 2.79 X 10- 5 S- 1 

Ahora se sustituyen estos valores en la ecuación 4-4, 

lo cual da 

25 - 20 = -(2.79 X 10- 5 5- ' )1 

37 - 20 e 

t = 43 860 s = 12.2 h 

Por lo tanto, como una estimación aproximada, la persona murió alrededor de 
12 horas antes de que el cuerpo fuera encontrado, por,tanto, el momento de la 
muerte es 5 AM . 

Discusión En este ejemplo se demuestra cómo obtener va lores aproximados 
con la aplicación de un análisis sencillo. 

4-2 • CONDUCCiÓN DE CALOR EN RÉGIMEN 
TRANSITORIO EN PAREDES PLANAS 
GRANDES, CILINDROS LARGOS Y ESFERAS 
CON EFECTOS ESPACIALES 

En la sección 4-1 se consideraron cuerpos en los que la variación de la tempe­
ratura dentro de los mismos es despreciable; es decir, cuerpos que permane­
cen casi isotérmicos durante un proceso. Los cuerpos relativamente pequeños 
de materiales intensamente conductores se aproximan a este comportamiento. 
Sin embargo, en general, la temperatura dentro de un cuerpo cambia de punto 
a punto así como de tiempo en tiempo. En esta sección se considera la 
variación de la temperatura con el tiempo y la posición en problemas uni­
dimensionales, como los asociados con una pared plana grande, un cilindro 
largo y una esfera. 

Considere una pared plana de espesor 2L, un cilindro largo de radio ro y una 
esfera de radio ro, inicialmente a una temperatura uniforme Ti' como se mues­
tra en la figura 4-11. En el instante t = O, cada configuración geométrica se 
coloca en un medio grande que está a una temperatura constante Too y se man­
tiene en ese medio para t > O. La t am;ferencia de calor se lleva a efecto entre 
estos cuerpos y sus medios ambientes por convección, con un coeficiente de 
transferencia de calor h uniforme y d nstante. Note que los tres casos poseen 
simetría geométrica y térmica: la pared plana es simétrica con respecto a su 
plano central (x = O), el cilindro es ~im~trico con respecto a su línea central 
(r = O) Y la esJera es sim~trica con respecto a su punto central (r = O). Se 
desprecia la transferencia de calor por r(ldiación entre estos cuerpos y sus su­
perficies circundantes, o pien, se incorPora el efecto de la radiación en el coe­
ficiente de transferencia de calor por convección, h. 

En la figura 4-12 se ilustra la variación del perfil de temperatura con el tiem­
po en la pared plana. Cuando la pared se expone por primera vez al medio cir­
cundante que está a Too < Ti en t = O, toda la pared está a la temperatura inicial 
Ti' Pero la temperatura de la pared en las superficies y cerca de éstas empieza 
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Too Inicialmente Too Too Inicialmente Too
h TI

T
¡ h h T=T¡ h Too

I
O roL x

a) Una pared plana grande b) Un cilindro largo e) Una esfera

a caer como resultado de la transferencia de calor de ella hacia el medio cir-
cundante. Éste crea un gradiente de temperatura en la pared y se inicia la
conducción de calor desde las partes internas de ella hacia sus superficies ex-
teriores. Note que la temperatura en el centro de la pared permanece en Ti has-
ta t = t2 Yque el perfil de temperatura dentro de ella permanece simétrico en
todo momento con respecto al plano central. El perfil de temperatura se hace
más y más aplanado conforme pasa el tiempo como resultado de la transferen-
cia de calor y llega el momento en que se vuelve uniforme en T = Too. Es de-
cir, la pared alcanza el equilibrio térmico con sus alrededores. En ese punto,
la transferencia de calor se detiene, ya que deja de existir una diferencia de
temperatura. Se pueden desarrollar discusiones semejantes para el cilindro lar-
go o la esfera.

Problema de conducción transitoria
unidimensional, en forma adimensional
La formulación de problemas de conducción de calor para la determinación de
la distribución unidimensional transitoria de temperatura en una pared plana,
un cilindro o una esfera conduce a una ecuación diferencial en derivadas par-
ciales; comúnmente, la solución de este tipo de ecuación está relacionada con
series infinitas y ecuaciones trascendentes, que no resulta conveniente usar.
Pero la solución analítica proporciona una visión valiosa para hacerse una idea
del problema físico y, por lo tanto, es importante recorrer los pasos que inter-
vienen. Enseguida se muestra el procedimiento de resolución para el caso de
una pared plana.

Considérese una pared plana de espesor 2L que, inicialmente, se encuentra
a una temperatura uniforme Ti' como se muestra en la figura 4-11a. En el ins-
tante t = O,la pared se sumerge en un fluido a la temperatura T¿ y se expone
a transferencia de calor por convección, desde ambos lados, con un coefi-
ciente de convección de h. La altura y el ancho de la pared son grandes en
relación con su espesor, de donde se puede considerar la conducción de calor
en esa pared como unidimensional. Asimismo, existe simetría térmica res-
pecto al plano medio que pasa por x = Oy, como consecuencia, la distribución
de temperaturas debe ser simétrica respecto a ese plano medio. Por lo tanto, el
valor de la temperatura en cualquier punto -x del intervalo - L :s x :s Oen
el instante t debe ser igual al valor en +x del intervalo O:::; x :s L, en el
mismo instante. Esto significa que se puede formular y resolver el problema
de conducción de calor en la mitad positiva del dominio, O:s x :s L, y después
aplicar la solución a la otra mitad.

~~,,!~~:q;?!,g}5225 ... :
CAPíTULO 4

FIGURA 4-11
Esquema de las configuraciones geomé-
tricas simples en las que la transferencia

de calor es unidimensional.

t -7 00

T",II'----I---'~

h

h

Inicialmente

Ol---+L-X

FIGURA 4-12
Perfiles de temperatura transitoria en

una pared expuesta a convección desde·
sus superficies para T¡ > Too.
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a) Problema original de conducción de calor: 

En las siguientes condiciones: propiedades termofísicas constantes, ninguna 
generación de calor, simetría térmica respecto al plano medio, temperatura 
inicial uniforme y coeficiente constante de convección, el problema de con­
ducción transitoria unidimensional de calor en el sernidorninio O :::; x :::; L de 
la pared plana se puede expresar como (véase el capítulo 2) 

Ecuación diferencial: 
1 aT 

a at 
(4-10a) 

aT(O, t) 
Condiciones de frontera: - -- = O Y 

ax 

aT(L, t) 
- k --ax- = h[T(L, t) - Too] (4-10b) 

Condición inicial: T(x, O) = Ti (4-1 Oc) 

donde la propiedad a = k/pcp es la difusividad térmica del material. 
Ahora se intentará expresar en forma adimensional el problema mediante la 

definición de una variable espacial adimensional X = x/L y la temperatura 
adimensional e(x, t) = [T(x, t) - Too]/[T¡ - Too]. Éstas son selecciones conve­
nientes, ya que tanto X como e varían entre O y 1. Sin embargo, no se tiene una 
guía clara para la forma apropiada de la variable adimensional de tiempo y de 
la razón h/k, de modo que se dejará que el análisis las indique. Se observa que 

ae ae L aT 
ax = a(x/L) = Ti - Too ax ' 

Si se sustituye en las ecuaciones 4-lOa y 4-lOb y se reordena, dan 

L2 ae ae(l, t) hL - - y - - = - eo t) 
a at ax k ' 

(4-11) 

Por lo tanto, la forma apropiada del tiempo adimensional es T = at/U, el cual 
se conoce como número de Fourier, Fo, y se reconoce Bi = k/hL como el 
número de Biot definido en la sección 4-1. Entonces la formulación del. pro­
blema de conducción transitoria unidimensional de calor en una pared plana 
se puede expresar en forma adimensional como 

a2T l a T Ecuación diferencial adimensional: 
----:2 = - -a ' T(x, O) = Ti 

(4-12a) 

ax a t 

aTeO, t) aT(L, t) ---¡¡;- = 0, - k ---¡;;;- = h[T(L, t) - T~l 

T = F(x, L , t, k, a , h, Ti) 

b) Problema en forma adimensional: 

~=~ O(X 0)= 1 ax2 a r' , 

aoco, r ) aO(l , r) . ----ax = 0, ----ax = -BlO(I , r) 

o = j(X, Bi, r) 

FIGURA 4-13 
En los problemas de conducción 
transitoria unidimensional, la 
expresión en forma adimensional 
reduce el número de variables 
independientes de ocho a tres, lo que 
resulta muy conveniente en la 
presentación de resultados. 

ae(o, T) aeo, T) 
Condiciones de frontera adimensionales: --- = O Y 

ax ax 
- Bie(l, T) 

Condición inicial adimensional: e(x, O) = 1 

donde 

T(x, t) - Ti 
e(X, T) = -'---'---' 

Too - Ti 

x= !.. 
L 

hL 
Bi=­

k 

at 
T = - = Fo 

L2 

Temperatura adimensional 

Distancia adimensional desde el centro 

Coeficiente adimensional de transferencia de calor 
(número de Biot) 

Tiempo adimensional (número de Fourier) 

(4-12b) 

(4-12c) 

La ecuación de conducción de calor en coordenadas cilíndricas o esféricas se 
puede expresar en forma adimensional de manera semejante. Obsérvese que 
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la expresión en forma adimensional reduce el número de variables indepen­
dientes y de parámetros, de ocho a tres: de x, L, t, k, a, h, Ti Y Too a X, Bi Y Fo 
(figura 4-13). Es decir, 

8 = f(X, Bi, Fo) (4-13) 

Esto hace que sea muy práctico conducir estudios paramétricos y presentar los 
resultados en forma gráfica. Recuérdese que en el caso de análisis de sistemas 
concentrados, se tuvo () = f(Bi, Fo), sin variable espacial. 

Solución exacta del problema de conducción 
transitoria unidimensional* 
La ecuación diferencial en derivadas parciales en forma adimensional, dada 
en las ecuaciones 4-12 junto con sus condiciones de la frontera e inicial, se 
puede resolver con la aplicación de varias técnicas analíticas y numéricas, in­
cluidos los métodos de la transformada de Laplace u otra, el método de sepa­
ración de variables, el de diferencias finitas y el de elementos finitos . En este 
texto, se aplicará el método de separación de variables desarrollado por J. 
Fourier, en 1820, y que se basa en el desarrollo de una función arbitraria (in­
cluida una constante) en términos de series de Fourier. El método se aplica al 
suponer que la variable dependiente es un producto de varias funciones, en 
donde cada una de ellas es función de una sola variable independiente. Esto 
reduce la ecuación diferencial en derivadas parciales a un sistema de ecua­
ciones diferenciales ordinarias, donde cada una de ellas es función de una sola 
variable independiente. Por ejemplo, en el caso de la conducción transitoria en 
una pared plana, la variable dependiente es la función de solución ()(X, T), la 
cual se expresa como ()(X, T) = F(X)G(T), Y la aplicación del método da como 
resultado dos ecuaciones diferenciales ordinarias, una en X y otra en T. 

El método es aplicabte si 1) la configuración geométrica es sencilla y finita 
(como un bloque rectangular, un cilindro o una esfera), de modo que las su­
perficies de frontera se puedan describir por medio de funciones matemáticas 
sencillas, y 2) la ecuación diferencial y las condiciones de frontera e inicial, en 
su forma más simplificada, son lineales (sin términos que contengan produc­
tos de la variable dependiente o de sus derivadas) y sólo contienen un término 
no homogéneo (un término sin la variable dependiente ni sus derivadas). Si la 
formulación comprende varios términos no homogéneos, el problema se 
puede dividir en un número igual de problemas más sencillos, comprendiendo 
cada uno sólo un término no homogéneo y, después, combinando las solu­
ciones por superposición. 

Ahora se demostrará el uso del método de separación de variables, mediante 
su aplicación al problema de la conducción transitoria unidimensional de 
calor, dado en las ecuaciones 4-12. En primer lugar, se expresa la función de la 
temperatura adimensional ()(X, T) como un producto de una función sólo de X 
y una función sólo de T , como 

8(X, T) = F(X)G(T) (4-14) 

Si se sustituye la ecuación 4-14 en la 4-12a y ~se divide entre el producto FG, da 

1 d2F 1 dG 

FdX2 G dT 
(4-15) 

Obsérvese que todos los términos que dependen de X se encuentran en la parte 
izquierda de la ecuación y todos los que dependen de T están en la parte de­
recha. Es decir, los términos que son función de variables diferentes se sepa-

*S i se desea, se puede pasar por alto esta secc ión, sin pérd ida de cont inuidad . 

http://gratislibrospdf.com/



ran (de allí el nombre de separación de variables). La parte izquierda de esta 
ecuación es función sólo de X y la parte derecha sólo lo es de T. Si se conside­
ra que tanto X como T pueden hacerse variar de manera independiente, única­
mente puede cumplirse la igualdad de la ecuación 4-15, para cualquier valor 
de X y de T, si esta ecuación es igual a una constante. Además, debe ser una 
constante negativa, la cual se indicará como -IV, ya que una constante posi­
tiva hará que la función G(T) crezca en forma ilimitada con el tiempo (para 
hacerse infinita), lo cual carece de significado físico; un valor de cero para esa 
constante significa que no hay dependencia respecto al tiempo, lo cual una vez 
más no es coherente con el problema físico planteado. Al hacer la ecuación 4-15 
igual a - A2, da 

(4-16) 

cuyas soluciones generales son 

(4-17) 

y 

8 = FG = C3e - A'T[C, cos(AX) + C2sen(AX)] = e - A'T[Acos(AX) + Bsen(AX)] 
(4-18) 

donde A = C1C3 Y B = C2C3 son constantes arbitrarias. Nótese que sólo se 
necesita determinar A y B para obtener la solución del problema. 

Al aplicar las .condiciones de frontera de las ecuaciones 4-12b, da 

a8(O, T) , A' - -- = O ~ -e- h(AAsenO + BAcosO) = O ~ B = O ~ 8 = Ae- -TCOS(AX) 
ax 

a8(1, T) A' A' - -- = -Bi8(1,T) ~ -Ae- TAsenA = -BiAe- TcosA ~ AtanA = Bi ax . 

Pero la tangente es una función periódica con un periodo de Tr y la ecuación A 
tan A = Bi tiene la raíz Al entre O y Tr, la raíz A2 entre Tr y 2Tr, la raíz An entre 
(n - l)Tr Y nTr, etcétera. Para reconocer que la ecuación trascendente A tan A 
= Bi tiene un número infinito de raíces, ésta es expresada como 

(4-19) 

Esta última ecuación se conoce como ecuación característica, y sus raíces se 
llaman valores característicos o eigenvalores (o valores propios). En este 
caso, la ecuación característica es implícita y, por lo tanto, se necesita deter­
minar numéricamente los valores característicos. Entonces, se concluye que se 
tiene un número infinito de soluciones de la forma Ae-A'T cos(AX), y la solu­
ción de este problema lineal de conducción de calor es una combinación lineal 
de ellas, 

(4-20) 
n=l 

Las constantes An se determinan a partir de la condición inicial, ecuación 4-12c, 

8(X, O) = 1 ~ 1 = 2:A/lcos(AnX) (4-21) 
n=1 
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Éste es un desarrollo en serie de Fourier que expresa una constante en térmi-
nos de una serie infinita de funciones coseno. A continuación, se multiplican
ambos lados de la ecuación 4-21 por cos(AmX)y se integra desde X = °hasta
X = 1. El lado derecho comprende un número infinito de integrales de la
forma f~cos(AmX)cos(AnX)dx. Se puede demostrar que todas estas integrales
se anulan, excepto cuando n = m, y el coeficiente An queda

1 1 - 1 1 2 _ 4senAIlcos (AnX)dX - An cos (AnX)dx ~ AIl - )
o o 2AIl+ sen(2AIl

(4-22)

Con esto se completa el análisis para la resolución del problema de conduc-
ción transitoria unidimensional de calor en una pared plana. Se pueden deter-
minar las soluciones en otras configuraciones geométricas, como un cilindro
largo y una esfera, aplicando el mismo procedimiento. En la tabla 4-1, se re-
sumen los resultados para estas tres configuraciones geométricas. La solución
para la pared plana también es aplicable cuando se trata de una pared plana de
espesor L cuya superficie izquierda, en x = 0, esté aislada y la derecha, en x = L,
esté sujeta a convección, ya que éste es precisamente el problema matemático
que se resolvió.

Es común que las soluciones analíticas de los problemas de conducción
transitoria comprendan series infinitas y, por lo tanto, la evaluación de un
número infinito de términos con el fin de determinar la temperatura en un
punto e instante especificados. Esto puede parecer en principio intimidante,
pero no hay necesidad de preocuparse. Como se demuestra en la figura 4-14,
los términos en la suma decrecen con rapidez conforme n y, por consiguiente,
Ancrecen, debido a la función exponencial de decaimiento e-A'"r. En especial,
este caso se presenta cuando el tiempo adimensional T es grande. Por lo tanto,
suele ser adecuada la evaluación de unos cuantos de los primeros términosde
la serie infinita (en este caso, sólo el primer término) con el fin de determinar
la temperatura adimensional e.

Soluciones aproximadas, analíticas y gráficas
La solución analítica obtenida en los párrafos anteriores para la conducción

transitoria unidimensional de calor en una pared plana comprende series in-
finitas y ecuaciones implícitas, las cuales son difíciles de evaluar. Por lo tanto,
existe una motivación clara para simplificar las soluciones analíticas con el fin

C;'~";',~' ':' ,229
CAPíTULO 4

o" = A" e-A),T cos(A" X)

4 sen A,
A =

" 2An + sen(2A,,)

A" tan A,,= Bi

Para Bi = 5, X = 1, Y t = 0.2:

n A" An e,
1.3138 1.2402 0,22321

2 4.0336 -0.3442 0.00835

3 6.9096 0.1588 0.00001

4 9.8928 -0.876 0.00000

FIGURA 4-14
Los términos de la serie que presenta

la solución de los problemas de
conducción transitoria decrecen con

rapidez conforme crece n y, por
consiguiente, An,debido a la función

exponencial de decaimiento con el
exponente - An7'.

TABLA 4-1
Resumen de las soluciones para la conducción transitoria unidimensional en una pared plana de
espesor 2L, un cilindro de radio ro y una esfera de radio ro, sujetos a convección desde todas las
superficies. *
Configuración
geométrica Solución Las An son las raíces de

" 4 sen An _ A2r
()= ~ e n cos (Anx /L)

n~12A" +sén(2An)
00 2 J1 (An)

()= 2: AnJ6 (An) + Jr (An) e-A~r Jo (Anr /ro)
n= 1

()= ± 4(senAn - An cos An) e-A~r sen (Anx / L)
n= 1 2An - sen(2An) Anx / L

Pared plana Antan An = Bi

Cilindro

Esfera

*Aquí o = (T - Ty( T; - T;l es la temperatura adimensional, Bi = hLlk o br¿ /k es el número de Biot, Fo = r = al I L2 O aT I r02 es
el número de Fourier, y Jo Y J1 son las funciones de Bessel de la primera especie cuyos valores se dan en la tabla 4-3.
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

de presentar las soluciones en forma tabular o gráfica, usando relaciones sen­
cillas. 

Las cantidades adimensionales definidas en los párrafos anteriores para una 
pared plana también se pueden usar para un cilindro o una esfera, al reem­
plazar la variable espacial x por r y el semiespesor L por el radio exterior ro. 
Nótese que la longitud característica que se encuentra en la definición del 
número de Biot se toma como el semiespesor L, para la pared plana, y el ra­
dio ro, para el cilindro y la esfera, en lugar de V/A, que se usa en el análisis de 
los sistemas concentrados. 

Con anterioridad se mencionó que los términos de las soluciones en serie de 
la tabla 4-1 convergen con rapidez al aumentar el tiempo; para T > 0.2, si se 
conserva el primer término de la serie y se desprecian todos los restantes, se 
tiene como resultado un error por debajo de 2%. Suele haber interés en la 
solución para tiempos con T > 0.2, por lo que resulta muy conveniente expre­
sar la solución usando esta aproximación de un término, dada como 

Pared plana: 
_ T(x, t ) - T", _ - A~ T • 

Opared - T _ T - A¡e cas (A¡x/L), T > 0.2 
I 00 

(4-23) 

Cilindro: (4-24) 

Esfera: (4-25) 

donde las constantes Al y A. l son funciones sólo del número Bi, y en la tabla 
4-1 se da una lista de sus valores con respecto al número Bi, para las tres con­
figuraciones geométricas. La función Jo es la función de Bessel de primera es­
pecie y de orden cero, cuyo valor se puede determinar a partir de la tabla 4-3. 
Dado que cos (O) = Jo(O) = 1 Y que el límite de (sen x)/x también es uno, es­
tas relaciones se simplifican para dar las siguientes en el centro de una pared 
plana, un cilindro o una esfera: 

Centro de pared plana (x = O): O - To - Too - A -A~T 
o, pared - T _ T - ¡e 

I x 
(4-26) 

Centro del cilindro (r = O): (4-27) 

Centro de la esf era (r = O): O - To - Too - A - A7T 
O, esf - T - T - ¡e 

I 00 

(4-28) 

Si se comparan los dos conjuntos de ecuaciones anteriores, se observa que en 
cualquier parte de una pared plana, un cilindro o una esfera, las temperaturas 
adimensionales están relacionadas con la temperatura en el centro por 

Opared _ (A ¡X) Ocil _ (Alr) -- - cas - , - - - Jo - , 
00, pared LOo, ci¡ ro 

Oesf sen (A ¡r/ro) 

00,esf Alr/ro 

(4-29) y 

lo cual muestra que la dependencia de la temperatura adimensional respecto al 
tiempo, dentro de una configuración geométrica dada, es la misma en toda la 
extensión. Es decir, si la temperatura adimensional en el centro 80 disminuye 
20% durante un tiempo especificado, del mismo modo disminuye la tempera­
tura adimensional 80 en cualquier otra parte del medio, durante el mismo 
tiempo. 
Una vez que se conoce el número Bi, se pueden usar estas relaciones para de­
terminar la temperatura en cualquier parte del medio. La determinación de las 
constantes Al y Al suele requerir interpolación. Para quienes prefieren la lec-
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CAPITULO 4

TABLA 4-2 TABLA 4-3
Coeficientes usados en la solución aproximada de un término de la conducción Funciones de Bessel de primera
de calor unidimensional en régimen transitorio en paredes planas, cilindros y especie y de cero y primer orden
esferas (Bi = hL/k para una pared plana de espesor 2L y Bi = hro/k para un ci-

'17 )0('17) )1('17)
lindro o una esfera de radio rol

0.0 1.0000 0.0000
Pared plana Cilindro Esfera 0.1 0.9975 0.0499

Bi Al Al Al Al Al Al 0.2 0.9900 0.0995
0.01 0.0998 1.0017 0.1412 1.0025 0.1730 1.0030 0.3 0.9776 0.1483
0.02 0.1410 1.0033 0.1995 1.0050 0.2445 1.0060 0.4 0.9604 0.1960
0.04 0.1987 1.0066 0.2814 1.0099 0.3450 1.0120
0.06 0.2425 1.0098 0.3438 1.0148 0.4217 1.0179 0.5 0.9385 0.2423
0.08 0.2791 1.0130 0.3960 1.0197 0.4860 1.0239 0.6 0.9120 0.2867
0.1 0.3ll1 1.0161 0.4417 1.0246 0.5423 1.0298 0.7 0.8812 0.3290
0.2 0.4328 1.03ll 0.6170 1.0483 0.7593 1.0592 0.8 0.8463 0.3688
0.3 0.5218 1.0450 0.7465 1.0712 0.9208 1.0880 0.9 0.8075 0.4059
0.4 0.5932 1.0580 0.8516 1.0931 1.0528 1.ll64
0.5 0.6533 1.0701 0.9408 1.ll43 1.1656 1.1441

1.0 0.7652 0.4400

0.6 0.7051 1.0814 1.0184 1.1345 1.2644 1.1713
1.1 0.7196 0.4709

0.7 0.7506 1.0918 1.0873 1.1539 1.3525 1.1978
1.2 0.6711 0.4983

0.8 0.7910 1.1016 1.1490 1.1724 1.4320 1.2236
1.3 0.6201 0.5220

0.9 0.8274 1.ll07 1.2048 1.1902 1.5044 1.2488
1.4 0.5669 0.5419

1.0 0.8603 1.ll91 1.2558 1.2071 1.5708 1.2732 1.5 0.5ll8 0.5579
2.0 1.0769 1.1785 1.5995 1.3384 2.0288 1.4793 1.6 0.4554 0.5699
3.0 1.1925 1.2102 1.7887 1.4191 2.2889 1.6227 1.7 0.3980 0.5778
4.0 1.2646 1.2287 1.9081 1.4698 2.4556 1.7202 1.8 0.3400 0.5815
5.0 1.3138 1.2403 1.9898 1.5029 2.5704 1.7870 1.9 0.2818 0.5812
6.0 1.3496 1.2479 2.0490 1.5253 2.6537 1.8338
7.0 1.3766 1.2532 2.0937 1.54 II 2.7165 1.8673 2.0 0.2239 0.5767
8.0 1.3978 1.2570 2.1286 1.5526 2.7654 1.8920 2.1 0.1666 0.5683
9.0 1.4149 1.2598 2.1566 1.56ll 2.8044 1.9106 2.2 0.ll04 0.5560

10.0 1.4289 1.2620 2.1795 1.5677 2.8363 1.9249 2.3 0.0555 0.5399
20.0 1.4961 1.2699 2.2880 1.5919 2.9857 1.9781 2.4 0.0025 0.5202
30.0 1.5202 1.2717 2.3261 1.5973 3.0372 1.9898
40.0 1.5325 1.2723 2.3455 1.5993 3.0632 1.9942 2.6 -0.0968 -0.4708
50.0 1.5400 1.2727 2.3572 1.6002 3.0788 1.9962 2.8 -0.1850 -0.4097

100.0 1.5552 1.2731 2.3809 1.6015 3.ll02 1.9990 3.0 -0.2601 -0.3391
00 1.5708 1.2732 2.4048 1.6021 3.1416 2.0000 3.2 -0.3202 -0.2613

tura de gráficas en lugar de la interpolación, se han trazado representaciones
de estas relaciones y de las soluciones de aproximación de un término, cono-
cidas como gráficas de temperaturas transitorias. Nótese que, a veces, las .
gráficas son difíciles de leer y, por ende, están sujetas a errores de lectura. Por
lo tanto, en su lugar debe preferirse las relaciones antes dadas.

Las gráficas de temperaturas transitorias de las figuras 4-15, 4-16 Y4-17,
para una pared plana grande, un cilindro largo y una esfera, fueron presen-
tadas por M. P. Heisler, en 1947, y se conocen como gráficas de Heisler. En
1961, fueron complementadas por H. Grober con gráficas de transferencia
transitoria de calor. Éstas son tres gráficas asociadas con cada configuración
geométrica: la primera es para determinar la temperatura To en el centro de la
configuración, en un instante dado t. La segunda permite determinar la tem-
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e) Transferencia de calor (tomado de H. Gróber el al.)

FIGURA4-15
Diagramas de temperatura transitoria y de transferencia de calor para una pared plana de espesor 2L, inicialmente a una tempera-
tura uniforme T¡, sujeta a convección desde ambos lados hacia un medio ambiente a la temperatura Too, con un coeficiente de con-
vección de h.
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e) Transferencia de calor (tomado de H. Grober el al.)
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peratura en otros lugares, en el mismo instante, en términos de To. La tercera 
sirve para determinar la cantidad total de transferencia de calor hasta el ins­
tante t. Estas gráficas son válidas para 'T > 0.2. 

Note que el caso l/Bi = k/hL = O corresponde a h -7 00, lo cual correspon­
de al caso de temperatura superficial Too especificada. Es decir, el caso en el 
que las superficies se llevan súbitamente a la temperatura Too en t = O, Y se 
mantienen en Too en todo momento puede manejarse al hacer que h tienda al 
infinito (figura 4-18). 

La temperatura del cuerpo cambia de la temperatura inicial Ti a la de los al­
rededores Too al final del proceso transitorio de conducción de calor. Por tanto, 
la cantidad máxima de calor que un cuerpo puede ganar (o perder si Ti > Too) 
es sencillamente el cambio en el contenido de energía del cuerpo. Es· decir, 

(kJ) (4-30) 

donde m es la masa, Ves el volumen, p es la densidad, y cp es el calor especí­
fico del cuerpo. Así, Qmáx representa la cantidad de transferencia de calor para 
t -7 oo. Es obvio que la cantidad de transferencia de calor Q en un tiempo 
finito t es menor que este máximo, y puede expresarse como la suma de los 
cambios de la energía interna de toda la configuración geométrica, como 

(4-31) 

donde T(x, t) es la distribución de temperaturas en el medio, en el instante t. Si 
se suponen propiedades constantes, la razón de Q/Qmáx queda 

(4-32) 

Si se usan las relaciones apropiadas de temperatura adimensional basadas en 
la aproximación de un término para la pared plana, el cilindro y la esfera, y se 
realizan las integraciones indicadas, se obtienen las siguientes relaciones para 
la fracción de transferencia de calor en esas configuraciones geométricas: 

Pared plana: ( 
Q ) sen A. , 

-Q = 1 - Oo. pared - A.-
máx pared I 

(4-33) 

Cilindro: ( 
Q ) J,(A,) 

-Q = 1 - 20o, ci' - A-
rnáx cil 1 

(4-34) 

Esfera: (~) _ _ sen A. ¡ - A.¡ cos A.¡ 

Q - 1 30o, esf A.3 
máx esf 1 

(4-35) 

En las figuras 4-15c, 4-16c y 4-17c, también se tienen las gráficas de estas 
relaciones, basadas en la aproximación de un término, para Q/Qmáx' contra las 
variables Bi y h2at/k2 , para la pared plana grande, el cilindro largo y la esfera, 
respectivamente'. Nótese que una vez que se ha determinado la fracción de 
transferencia de calor, Q/Qmáx, a partir de estas gráficas o ecuaciones, para el 
t dado, se puede evaluar la cantidad real de transferencia de calor hasta ese 
momento de tiempo, al multiplicar esta fracción por Qmáx' Un signo negativo 
para Qmáx indica que el cuerpo está rechazando calor (figura 4-19). 

El uso de los diagramas de Heisler/Gróber y las soluciones de un término ya 
discutidos queda limitado a las condiciones especificadas al principio de esta 
sección: el cuerpo está inicialmente a una temperatura uniforme, la tempera-

a) Coeficiente finito de convección 

",,---Too 

b) Coeficiente infinito de convección 

FIGURA 4-18 
La temperatura superficial específica co­

rresponde al caso de convección hacia 
un medio ambiente a Too, con un coefi­
ciente de convección h que es infinito. 
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a) Transferencia de calor máxima (t ---7 00) 

(Diagrama de Grober) 

b) Transferencia real de calor para el instante t 

FIGURA 4-19 
La fracción de la transferencia de calor 
total, Q/Qmáx> hasta un instante específi­
co t se determina mediante los diagra­
mas de Grober. 

L 

Q º conducido 

N ' d F · Uf Q conducido umero e ouner: 1: = -,- = ,.- - - -
L - Q almacenado 

FIGURA 4-20 
El número de Fourier en el instante t 
se puede concebir como la razón entre 
la razón de conducción del calor y la 
razón del almacenamiento de calor en 
ese instante. 

tura del medio que lo circunda y el coeficiente de transferencia de calor por 
convección son constantes y uniformes y no hay generación de energía en di­
cho cuerpo. 

Al principio se discutió el significado físico del número de Biot y se indicó 
que es una medida de las magnitudes relativas de los dos mecanismos de 
transferencia de calor: convección en la superficie y conducción a través del 
sólido. Un valor pequeño de Bi indica que la resistencia interior del cuerpo a 
la conducción de calor es pequeña en relación con la resistencia a la convec­
ción entre la superficie y el fluido. Como resultado, la distribución de tempe­
ratura dentro del sólido se vuelve bastante uniforme y el análisis de sistemas 
concentrados se vuelve aplicable. Recuerde que cuando Bi < 0.1, el error en 
suponer que la temperatura dentro del cuerpo es uniforme resulta desprecia­
ble. 

Para comprender el significado físico del número de Fourier, 'T, se expresa 
como (figura 4-20) 

La razón a la cual el calor es conducido 
a través de L de un cuerpo de volumen L3 

La razón a la cual el calor es almacenado 
en un cuerpo de volumen L3 

(4-36) 

Por lo tanto, el número de Fourier es una medida del calor conducido a tra­
vés de un cuerpo en relación con el calor almacenado. Por tanto, un valor 
grande del número de Fourier indica una propagación más rápida del calor a 
través del cuerpo. 

Quizá el lector se está preguntando qué constituye una placa infinitamente 
grande o un cilindro infinitamente largo. Después de todo, nada en este mundo 
es infinito. Una placa cuyo espesor es pequeño en relación con las otras di­
mensiones puede modelarse como una placa infinitamente grande, excepto 
muy cerca de sus bordes exteriores. Pero los efectos de borde en los cuerpos 
grandes suelen ser despreciables, de donde una pared plana grande, como la 
de una casa, puede modelarse como una pared infinitamente grande para los 
fines de análisis de la transferencia de calor. De manera análoga, un cilindro 
largo cuyo diámetro es pequeño en relación con su longitud puede analizarse 
como un cilindro infinitamente largo. En los ejemplos 4-3, 4-4 y 4-5, se ilus­
tra el uso de las gráficas de temperaturas transitorias y de las soluciones de un 
término. 

EJEMPLO 4-3 Cocimiento de huevos 

Un huevo común se puede considerar como una esfera de 5 cm de diámetro 
(figura 4-21). Inicialmente el huevo está a una temperatura uniforme de 5°C y 
se deja caer en agua hirviendo a 95°C. Tomando el coeficiente de transferencia 
de calor por convección como h = 1200 W/m 2 • oC, determine cuánto tiempo 
transcu rr irá para que el centro del huevo llegue a los 70°C. 

SOLUCiÓN Se cuece un huevo en agua hirviendo. Se debe determinar el tiem­
po de cocimiento del huevo. 

Suposiciones 1 El huevo tiene forma esférica con un radio de ro = 2.5 cm. 2 La 
conducción de calor en el huevo es unidimensional debido a la simetría térmi­
ca con respecto al punto medio. 3 Las propiedades térmicas del huevo y el coe­
ficiente de .transferencia de calor son constantes. 4 El número de Fourier es T > 
0.2, de modo que se pueden aplicar las soluciones aproximadas de un término. 
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Propiedades El contenido de agua de los huevos es alrededor de 74% y, como 
consecuenc ia, la conductividad térmica y la difusividad de ellos se pueden con­
siderar que son las del agua a la temperatura promedio de (5 + 70)/2 = 

37SC¡ k = 0.627 W/m . oC y a = k/pCp = 0.151 X 10-6 m2/s (tabla A-9). 

Análisis La temperatura dentro del huevo varía con la distancia radial así co­
mo con el tiempo, y la temperatura en un lugar específico en un instante dado 
se puede determinar con base en los diagramas de Heisler, o bien, con las solu­
ciones de un término. En este ejemplo se usan estas últimas con el fin de demos­
trar su uso. Para este problema, el número de Biot es 

. hro (1200 W/m2 • °C)(0.025 m) 
BI = k = 0.627 W/m . oC = 47.8 

el cual es mucho mayor que 0.1, por tanto, no es aplicable el análisis de siste­
mas concentrados. Con base en la tabla 4-1 los coeficientes Al y Al para una 
esfera, correspondientes a este Bi, son 

Al = 3.0754, Al = 1.9958 

Al sustituir estos y otros valores en la ecuación 4-28 y al despejar T da 

To - Too JI.' 
Ti - Too = A¡e- 1

7 
70 - 95 , 

~ 5 _ 95 = 1.9958e- (30753)-7 ~ T = 0.209 

el cual es mayor que 0.2 y, por consiguiente, se puede aplicar la solución de un 
término con un error de menos de 2%. Entonces, a partir de la definición del 
número de Fourier, se determina que el tiempo de cocimiento es 

Tri (0.209)(0.025 m)2 . 
t = a = 0.151 X 10-6 m2/s = 865 s = 14.4 mm 

Por lo tanto, transcurrirán más o menos 15 min para el que el centro del huevo 
se caliente desde 5°C hasta 70°C. 

Discusión Note que el número de Biot en el análisis de sistemas concentrados 
se definió de manera diferente como Bi = hLJk = h(r/3)/k. Sin embargo, se 
puede usar cualquiera de las dos definiciones en la determinación de la aplica­
bilidad del análisis de sistemas concentrados, a menos que Bi "" 0.1. 

EJEMPLO 4-4 Calentamiento de placas grandes de latón 
en un horno 

En una instalación de producción, placas grandes de latón de 4 cm de espesor 
que se encuentran inicialmente a una temperatura uniforme de 20°C se calien­
tan al pasar por un horno que se mantiene a 500°C (figura 4-22). Las placas 
permanecen en el horno durante un periodó de 7 mino Si el coeficiente com­
binado de transferencia de calor por convección y radiac ión como h = 120 
W/m2 . oC, determine la temperatura superficial de las placas cuando salen del 
horno. 

SOLUCiÓN Grandes placas de latón se calientan en un horno. Debe determi­
narse la temperatura superfic ia l de las placas al salir del horno. 

Suposiciones 1 La conducción de calor en la placa es unidimensional ya que su 
longitud es grande en relación con su espesor y se tiene simetría térmica con 
respecto al plano central. 2 Las propiedades térmicas de la placa y el coeficien­
te de transferencia de calor por convección son constantes. 3 El número de Fou­
rier es T > 0.2, de modo que se pueden aplicar las soluciones de un término. 

~~-._. '.' 237 
,-".' . CAPíTULÓ 4 " . 

Huevo 

h = 1 200 W/m2 . oC 

T", = 95°C 

FIGURA 4-21 
Esquema para el ejemplo 4-3. 

Too = 500°C 
h=120W/ m 2 . oC 

/" 
./'i 2L=4cm 

Placa 
de latón 

FIGURA 4-22 
Esquema para el ejemplo 4-4. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Propiedades Las propiedades del latón a la temperatura ambiente son k = 
110 W/m . oC, P = 8530 kglm3 , Cp = 380 J/kg . oC y a = 33.9 X 10-6 m2/s 
(tabla A-3). Se obtienen resultados más exactos por medio de propiedades a la 
temperatura promedio. 

Análisi,s Se puede determinar la temperatura en un lugar específico, en un ins­
tante dado, a partir de los diagramas de Heisler o las soluciones de un término. 
En este ejemplo se ,usan los diagramas para demostrar su uso. Puesto que la mi­
tad del espesor de la placa es L = 0.02 m, a partir de la figura 4-15 se tiene 

~ = ~ = 100 W/m . oc = 45 8 } 
Bi hL (120 W/m2 . °C)(0.02 m) . To - Too 

--=046 
_ af _ (33.9 X 10- 6 m2/s)(7 X 60 s) _ Ti - Too . 

T - L2 - (0.02 m)2 - 35.6 

Asimismo, 

~i = h~ = 45.8} T- Too _ 
x L T - Too - 0.99 
L=I=1 o , 

Por lo tanto, 

T - Too T - Too To - Too 
T - T = T - T. T , - T. = 0.46 X 0.99 = 0.455 

1 00 o co 1 co 

y 

T = Too + 0.455(T¡ - Too) = 500 + 0.455(20 - 500) = 282ó C 

Por lo tanto, al salir del horno, la temperatura superficial de las placas será de 
282°C. 
Discusión Se advierte que, en este caso, el número de Siot es Si = 1/45.8 = 
0.022, el cual es mucho menor que 0.1. Por lo tanto, se espera que sea aplica­
ble el análisis de sistemas concentrados. Esto también resulta evidente con ba­
se en (T - Too)/(To - Too) = 0 .99, lo cual indica que la temperatura en el centro 
y en la superficie de la placa, con relación a la temperatura de los alrededores, 
se encuentran con una diferencia de menos de 1 % entre sL Dado que, por lo 
general, el error en el que se incurre en la lectura de los diagramas de Heisler 
es por lo menos de unas cuantas unidades porcentuales, el análisis de sistemas 
concentrados puede conducir en este caso a resultados muy exactos con menos 
esfuerzo. 

El área superficial de transferencia de calor es 2A, donde A es el área de la 
cara de la placa (ésta transfiere calor a través de sus dos superficies) y el volu­
men de ella es V = (2L)A, donde L es la mitad de su espesor. Se determina que 
el exponente b usado en el análisis de sistemas concentrados es 

b = hAs = h(2A) h 
pCpV pCp (2LA) pCpL 

120W/m2 . oC 
(8530 kg/m3)(380 J/kg . °C)(0.02 m) = 0.00185 S- I 

Entonces la temperatura de la placa en t = 7 min = 420 s se determina a par­
tir de 

TU) - Too = e- bt 

Ti - Too 
T(t) - 500 = -WOOI85s-I)(420s) 

20 - 500 e 
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Esto da 

T(t) = 279°C 

que es prácticamente idéntico al resultado obtenido con anterioridad usando 
los diagramas de Heisler. Por consiguiente, se puede usar el análisis de siste­
mas concentrados con confianza cuando el número de Biot es suficientemente 
pequeño. 

EJEMPLO 4-5 Enfriamiento de una flecha cilí~drica larga 
de acero inoxidable 

Una flecha cilíndrica de 20 cm de diámetro hecha de acero inoxidable 304 
sale de un horno a una temperatura uniforme de 600°C (figura 4-23). Enton­
ces, la flecha se deja enfriar con lentitud en una cámara ambiente a 200°C, 
con un coeficiente promedio de transferencia de calor de h = 80 W/m2 • oC. De­
termine la temperatura en el centro de la flecha 45 min después de iniciarse el 
proceso de enfriamiento. También, determine la transferencia de calor por uni­
dad de longitud de la flecha durante este periodo. 

SOLUCiÓN Una flecha cilíndrica larga se deja enfriar con lentitud. Se deben 
determinar la temperatura en el centro y la transferencia de calor por unidad de 
longitud. 
Suposiciones 1 La conducción de calor en la flecha es unidimensional, pues­
to que es larga y tiene simetría térmica con respecto a la línea central. 2 Las 
propiedades térmicas de la flecha y el coeficiente de transferencia de calor son 
constantes. 3 El número de Fourier es T > 0.2, de modo que se pueden aplicar 
las soluciones aproximadas de un término. 
Propiedades Las propiedades del acero inoxidable 304 a la temperatura am­
biente son k = 14.9 W/m . oC, p = 7 900 kg/m3 , Cp = 477 J/kg . oC y a = 
3.95 X 10-6 m2/s (tabla A-3). Se pueden obtener resultados más exactos si se 
uti I izan las propiedades a la temperatura promed io. 
Análisis La temperatura dentro de la flecha puede variar con la distancia ra­
dial r así como con el tiempo, y se puede determinar la temperatura en un lu­
gar específico, en un instante dado, a partir de los diagramas de Heisler. Dado 
que el radio de la flecha es ro = 0.1 m, con base en la figura 4-14 se tiene 

.l = ~ = 14.9 W/m . oC = 186 } 
Bi hro (80 W/m2 . °C)(0.1 m) ' T - Too 

o = OAO 
_ at _ (3.95 X 10- 6 m2/s)(45 X 60 s) _ Ti - Too 

T - r 2 - (0.1 m? - 1.07 
o 

y 

To = Too + OA(Ti - Too) = 200 + OA(600 - 200) = 360°C 

Por lo tanto, la temperatura en el centro de la flecha caerá de 600°C a 360°C 
en 45 mino 

Para determinar la transferencia real de calor, en primer lugar se necesita cal­
cular el calor máximo que se puede transferir desde el cilindro, el cual es la 
energía sensible de éste con relaciÓn a su medio ambiente. Al tomar L = 1 m, 

m = pV = p1Tr; L = (7900 kg/m3)1T(0.1 m)2(l m) = 248.2 kg 

Qmáx = mCp(Too - Ti) = (248.2 kg)(OA77 kJ/kg . °C)(600 - 200)OC 

= 47354 kJ 

~i;::~~_~~ ':_~¡~d,"239 ~.!.~·~· ,,\ . . t _ _ 

CAPíTULO 4 

Too = 200°C 

h = 80 W / m2 • oC 

Flecha de acero 
inoxidable 

Ti =600oe 

FIGURA 4-23 
Esquema para el ejemplo 4-5. 
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FIGURA 4-24 

x 

Esquema de un cuerpo semiinfinito. 

00 

A partir de la figura 4-16c, se determina la relación adimensional de transferen­
cia de calor para un cilindro largo como 

Bi = l~i = 1.~6 = 0.537 } Q 
2 - =0.62 
\~t = Bi2-r = (0.537)2(1.07) = 0.309 Qmáx 

Por lo tanto, 

Q = 0.62Qmáx = 0.62 x (47354 kJ) = 29360 kJ 

que es la transferencia de calor total desde la flecha durante los primeros 45 
min del enfriamiento. 

Solución alternativa También se pudo resolver este problema mediante la re­
lación de la solución de un término, en lugar de los diagramas en régimen tran­
sitorio. En primer lugar, se encuentra el número de Biot 

. hro (80 W/m2 . °C)(0.1 m) 
BI = T = 14.9 W/m . oC = 0.537 

De la tabla 4-2 se obtienen los coeficientes Al y Al para un cilindro, correspon­
dientes a este Bi, son 

A.¡ = 0.970, A¡ = 1.122 

Al sustituir estos valores en la ecuación 4-27 da 

To - Too 2 ( , 
60 = T¡ _ Too = A¡e- AI T = LI22e-(0.970)'(1.07) = 0.41 

entonces, 

To = Too + 0.41(T¡ - Too) = 200 + 0.41(600 - 200) = 364°C 

En la tabla 4-3 se determina que el valor de ) 1(,11) , para ,11 = 0.970, es 
0.430. Entonces, mediante la ecuación 4-34 se determina que la fracción de 
transferencia de calor es 

.iL = 1 - 260 J¡(A.¡) = 1 - 2 x 0.41 0.430 = 0.636 
Qmáx A.¡ 0.970 

por tanto, 

Q = 0.636Qmáx = 0.636 X (47354 kJ) = 30120 kJ 

Discusión La ligera diferencia entre los dos resultados se debe al error de lec­
tura de los diagramas. 

4-3 • CONDUCCiÓN DE CALOR 
EN RÉGIMEN TRANSITORIO 
EN SÓLIDOS SEMIINFINITOS 

Un sólido semiinfinito es un cuerpo idealizado que tiene una sola superficie 
plana y se extiende hacia el infinito en todas direcciones, como se muestra en 
la figura 4-24. Este cuerpo idealizado se usa para indicar que el cambio de 
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temperatura en la parte del cuerpo en la que se interesa (la región cercana a la 
superficie) se debe a las condiciones térmicas en una sola superficie. Por 
ejemplo, la Tierra se puede considerar como un medio semiinfinito por la de­
terminación de la variación de la temperatura cerca de su superficie. Asimis­
mo, una pared gruesa se puede estimar como un medio semiinfinito si en lo 
único que se interesa es en la variación de la temperatura en la región cercana 
a una de sus superficies, si la otra está demasiado lejos para tener algún im­
pacto sobre la región de interés durante el tiempo de observación. En este 
caso, la temperatura en la región central de la pared permanece inalterada. 

Durante periodos cortos, la mayor parte de los cuerpos pueden modelarse 
como sólidos semiinfinitos, ya que el calor no tiene tiempo suficiente para 
penetrar a la profundidad del cuerpo y por esta razón el espesor del cuerpo no 
entra en el análisis de la transferencia de calor. Por ejemplo, una pieza de 
acero de cualquier forma puede considerarse un sólido semiinfinito cuando se 
enfría por inmersión para endurecer su superficie. Un cuerpo cuya superficie 
se calienta por medio de un pulso de láser puede tratarse de la misma manera. 
Considérese un sólido semiinfinito con propiedades termofísicas constantes, 
sin generación interna de calor, condiciones térmicas uniformes sobre su su­
perficie expuesta e, inicialmente, una temperatura uniforme de Ti en toda su 
extensión. En este caso, sólo se tiene transferencia de calor en la dirección 
normal a la superficie (la dirección x) y, por consiguiente, es unidimensional. 
Las ecuaciones diferenciales son independientes de las condiciones de fron­
tera o inicial, de donde se puede aplicar la ecuación 4-1 Oa para la conducción 
transitoria unidimensional, en coordenadas cartesianas. La profundidad del 
sólido es grande (x --7 (0) en comparación con la profundidad hasta la que pe­
netra el calor; estos fenómenos pueden expresarse en forma matemática, a la 
manera de una condición de frontera, como T(x --7 00, t) = Ti. 

Las condiciones térmicas impuestas sobre la superficie expuesta rigen la 
conducción de calor en un sólido semiinfinito y, por lo tanto, la solución de­
pende fuertemente de la condición de frontera en x = O. Enseguida, se pre­
senta una resolución analítica detallada para el caso de una temperatura 
constante Ts sobre la superficie y se dan los resultados para otras condiciones 
de frontera más complicadas. Cuando se cambia la temperatura de la superfi­
cie hacia Ts en t = O y se mantiene constante en ese valor en todo momento, 
la formulación del problema se puede expresar como 

Ecuación diferencial: 

Condiciones de frontera: T(O, t) = Ts 

Condición inicial: 

y 

1 aT 

a at 

T(x ----7 oo, t) = Ti 

T(x, O) = Ti 

(4-37 a) 

(4-37b) 

(4-37 e) 

La técnica de separación de variables no funciona en este caso, debido a que 
el medio es infinito. Pero otro procedimiento ingenioso, conocido como 
variable de semejanza, funciona bien para convertir la ecuación diferencial 
en derivadas parciales en una ecuación diferencial ordinaria, al combinar las 
dos variables independientes x y t en una sola variable 1]. Para la conducción 
transitoria en un medio semiinfinito, se define como 

Variable de semejanza: 
x 

T} = --

~ 
(4-38) 

Si se supone que T = T(1]) (lo cual debe verificarse) y se aplica la regla de la 
cadena, todas las derivadas en la ecuación de conducción de calor se pueden 
transformar en la nueva variable, como se muestra en la figura 4-25. Si se ob­
serva que 1] = O en x = O Y 1] --7 00 conforme x --7 00 (y también en t = O) Y se 
sustituye en las ecuaciones 4-37 después de simplificar, da 

a2T 1 aT 
a:l- = ~at . y 

x 
T¡= --

Y4at 
aT = dT aT¡ = _ x_ dT 

at dT¡ at 2tY4at dT¡ 

éJT dTaT¡ 1 dT 

ax = dT¡ ax = Y4at dT¡ 

a
2
T d (aT) aT¡ 1 d

2
T 

a:l- = dT¡ ax ax = 4at dT¡2 

FIGURA 4-25 
Transformación de variables en 
las derivadas de la ecuación de 
conducción de calor, mediante 

la aplicación de la regla de la 
cadena. 
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FIGURA 4-26
La función de error es una función
matemática estándar, precisamente
como las funciones seno y tangente,
cuyo valor varía entre Oy 1.

(4-39a)

T(O) = r, y T(7J --7 00) = Ti (4-39b)

Nótese que la segunda condición de frontera y la condición inicial conducen a
la misma condición de frontera en r¡. Tanto la ecuación transformada como las
condiciones de frontera sólo dependen de r¡ y son independientes de x y t. Por
lo tanto, la transformación tuvo éxito y, en efecto, r¡ es una variable de seme-
janza.

Para resolver la ecuación diferencial ordinaria de segundo orden de las
ecuaciones 4-39, se define una nueva variable w como w = dT/dr¡. Esto redu-
ce la 4-39a a una ecuación diferencial de primer orden que se puede resolver
al separar las variables,

donde el = In eo. De vuelta, si se sustituye w = dT/dr¡ y se integra de nuevo,

T = e, fe-U'dU + e2
o

(4-40)

donde u es una variable ficticia de integración. La condición de frontera en r¡
= Oda e2 = T, Yla correspondiente a r¡ ~ 00, da

- e foo -,,' d - e V; T 2(Ti - Ts)Ti - , e u + e2 - ,-- + s --7 e, = ----
o 2 V; (4-41)

Si se sustituyen las expresiones para el y e2 en la 4-40 y se reordena, la
variación de la temperatura queda

T - r, 2 f1] 2

-_-- = -- e-U du = erf'(n) = 1 - erfcm)
Ti t; V;o (4-42)

donde las funciones matemáticas

(4-43)y

se conocen como función de error y función complementaria de error, res-
pectivamente, de argumento r¡ (figura 4-26). A pesar de su aspecto sencillo, en
la definición de la función de error no se puede realizar la integral en forma
analítica. Por lo tanto, lafunción erfc(r¡) se evalúa en forma numérica para
diferentes valores de r¡ y los resultados se dan como una lista en la tabla 4-4.

Si se conoce la distribución de temperaturas, se puede determinar el flujo de
calor en la superficie, con base en la ley de Fourier, como

. aT¡ dTa7J ¡ _ 2 1 ¡q = -k- = -k-- = -ke,e 1] __

s ax x=o d7J ax 1]=0 ~ 1]=0

k(Ts - T¡)

~
(4-44)
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TABLA 4-4
Función complementaria de error

1) erfc (1)) 1) erfc (1)) 1) erfc (1)) 1) erfc (1)) 1) erfc (1)) 1) erfc (1))

0.00 1.00000 0.38 0.5910 0.76 0.2825 1.14 0.1069 1.52 0.03159 1.90 0.00721
0.02 0.9774 0.40 0.5716 0.78 0.2700 1.16 0.10090 1.54 0.02941 1.92 0.00662
0.04 0.9549 0.42 0.5525 0.80 0.2579 1.18 0.09516 1.56 0.02737 1.94 0.00608
0.06 0.9324 0.44 0.5338 0.82 0.2462 1.20 0.08969 1.58 0.02545 1.96 0.00557
0.08 0.9099 0.46 0.5153 0.84 0.2349 1.22 0.08447 1.60 0.02365 1.98 0.00511
0.10 0.8875 0.48 0.4973 0.86 0.2239 1.24 0.07950 1.62 0.02196 2.00 0.00468
0.12 0.8652 0.50 0.4795 0.88 0.2133 1.26 0.07476 1.64 0.02038 2.10 0.00298
0.14 0.8431 0.52 0.4621 0.90 0.2031 1.28 0.07027 1.66 0.01890 2.20 0.00186
0.16 0.8210 0.54 0.4451 0.92 0.1932 1.30 0.06599 1.68 0.01751 2.30 0.00114
0.18 0.7991 0.56 0.4284 0.94 0.1837 1.32 0.06194 1.70 0.01612 2.40 0.00069
0.20 0.7773 0.58 0.4121 0.96 0.1746 1.34 0.05809 1.72 0.01500 2.50 0.00041
0.22 0.7557 0.60 0.3961 0.98 0.1658 1.36 0.05444 1.74 0.01387 2.60 0.00024
0.24 0.7343 0.62 0.3806 1.00 0.1573 1.38 0.05098 1.76 0.01281 2.70 0.000l3
0.26 0.7131 0.64 0.3654 1.02 0.1492 1.40 0.04772 1.78 0.01183 2.80 0.00008
0.28 0.6921 0.66 0.3506 1.04 0.1413 1.42 0.04462 1.80 0.01091 2.90 0.00004
0.30 0.6714 0.68 0.3362 1.06 0.1339 1.44 0.04170 1.82 0.01006 3.00 0.00002
0.32 0.6509 0.70 0.3222 1.08 0.1267 1.46 0.03895 1.84 0.00926 3.20 0.00001
0.34 0.6306 0.72 0.3086 1.10 0.1198 1.48 0.03635 1.86 0.00853 3.40 0.00000
0.36 0.6107 0.74 0.2953 1.12 0.1132 1.50 0.03390 1.88 0.00784 3.60 0.00000

Las soluciones de las ecuaciones 4-42 y 4-44 corresponden al caso en el que
la temperatura de la superficie del medio expuesta se eleva (o disminuye) de
manera repentina hasta T, en t = O y se mantiene en ese valor durante todo
momento. En la práctica, se tiene una aproximación muy cerrada del caso de
la temperatura especificada en la superficie cuando tiene lugar condensación
o ebullición sobre la superficie. Al utilizar un procedimiento semejante o la
técnica de la transformada de Laplace, se pueden obtener soluciones analíti-
cas para otras condiciones de frontera sobre la superficie, con los resultados
siguientes.

T-T¡
Ts-T¡

1.0

~

\
\<,: erfc('1j)-.

~
0.5 1.0 1.5

'1j= _x_
~

2.0

0.8

Caso 1: Temperatura especificada de la superficie, T, = constante (figura
4-27).

0.6

0.4

--,T(x_,-'-.t) _- --,T¡ = erfC(-X-)
t; - T¡ 2 \Ícti

0.2

. k(Ts - T¡)
Y qsCt) = ,¡-

V tttxt
(4-45) 0.0

0.0

Caso 2: Flujo especificado de calor en la superficie, qs = constante.

qs[!§icxt (:x? ) ( x )]T(x, t) - T¡ = - -exp -- - xerfc --k 7T 4cxt 2 \Ícti (4-46)

FIGURA 4-27
Distribución de temperatura

adimensional para la conducción
transitoria en un sólido semiinfinito,

cuando la superficie se mantiene a una
temperatura constante.
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Caso 3: Convección sobre la superficie, (¡s(t) = h[T = - T(O, t)]. 

_T(x_,t)_------'.T¡ = erfc(- X-) _ exp(hX + _h
2

at)erfC(_X_ + _h'\Íai_at) <4-47) 
Ter, - T¡ 2'\Íai k ~ 2'\Íai k 

Caso 4: Pulso de energía en la superficie, es = constante. 
Se transfiere energía al cuerpo infinito en forma instantánea, en la cantidad de 
es por unidad de área de la superficie (en J/m2), en el instante t = ° (por ejem­
plo, por medio de un pulso de láser), y se supone que la energía completa en­
tra al cuerpo, sin pérdida de calor desde la superficie. 

es (~) T(x, t) - T¡ = exp --
kV;;:¡¡;; 4at 

<4-48) 

Nótese que los casos 1 y 3 están íntimamente relacionados. En el1, se lleva 
la superficie x = ° hasta una temperatura Ts' en el instante t = 0, y se 
mantiene en ese valor en todo momento. En el caso 3, la superficie se expone 
a convección por medio de un fluido a una temperatura constante Too, con un 
coeficiente h de transferencia de calor. 

En la figura 4-28, se muestran las gráficas para los cuatro casos, para una 
situación representativa con el uso de un bloque grande de hierro fundido, ini­
cialmente a O°C en toda su extensión. En el caso 1, la temperatura de la superfi­
cie permanece constante en el valor especificado de Ts' Y aumenta en forma 
gradual dentro del medio, conforme el calor penetra a mayor profundidad. 
Nótese que en el transcurso de los periodos iniciales sólo una delgada rebanada 
cercana a la superficie resulta afectada por la transferencia de calor. Asimismo, 
el gradiente de temperatura en la superficie y, como consecuencia, la rapidez de 
la transferencia de calor hacia dentro del sólido disminuyen con el tiempo. En el 
caso 2, se suministra calor al sólido en forma continua; de este modo, la tem­
peratura dentro del mismo, incluida la superficie, aumenta con el tiempo. Éste 
también es el caso con la convección (caso 3), excepto que la temperatura Too del 
fluido circundante es la más alta a la que puede llegar la del cuerpo sólido. En el 
caso 4, la superficie se expone a una ráfaga instantánea de suministro de calor 
en el instante t = 0, como calentamiento por medio de un pulso de láser, y a 
continuación se cubre con aislamiento. El resultado es una elevación instantánea 
en la temperatura de la superficie, seguida por una caída conforme el calor es 
conducido a mayor profundidad dentro del sólido. Nótese que el perfil de tem­
peraturas siempre es normal a la superficie en todo momento. (¿Por qué?) 

En la figura 4-29, se muestra la gráfica de la variación de la temperatura con 
la posición y el tiempo en un sólido semi infinito expuesto a transferencia de 
calor por convección, para la temperatura en forma adimensional contra la 
variable adimensional de semejanza r¡ = xl\I4crt, para varios valores del 
parámetro h'\Íai I k. Aunque la solución gráfica dada en la figura 4-29 es sen­
cillamente una gráfica de la solución analítica exacta, está sujeta a errores de 
lectura y, por lo tanto, tiene una exactitud limitada en comparación con la 
solución analítica. Asimismo, los valores en el eje vertical de la figura 4-29 
corresponden a x = 0, por lo que representan la temperatura en la superficie. 
La curva hvc;tlk = 00 corresponde a h ~ 00, lo cual corresponde al caso de la 
temperatura especificada Too en la superficie, en x = O. Es decir, el caso en el 
que la s~perficie del cuerpo serniinfinito se lleve en forma repentina a la tem­
peratura Too en t = 0, y se mantenga en ella en todo momento puede manejarse 
al hacer tender h al infinito. Para un coeficiente h finito de transferencia de 
calor, la temperatura en la superficie tiende a la del fluido, Too, conforme el 
tiempo t tiende al infinito. 
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a) Temperatura especificada en la superficie, T, = constante.

80

(
T~= 100°C

h=220W/m2.oC

e) Convección en la superficie

r:
<1s=7000 W/m2

b) Flujo de calor especificado en la superficie, i¡s=constant

FIGURA 4-28
Variaciones de la temperatura con la posición y el tiempo en un bloque grande de hierro fundido

(a = 2.31 X 10-5 m2/s, k = 80.2 W1m °C), inicialmente a O°C,en condiciones térmicas diferentes en la superficie.

Contacto de dos sólidos semiinfinitos
Cuando se ponen en contacto dos cuerpos grandes A y B, inicialmente a las
temperaturas uniformes TA.; YTB.;, logran en forma instantánea la igualdad de
temperatura en la superficie de contacto (la igualdad de temperatura se logra
sobre la superficie completa si la resistencia de contacto es despreciable). Si
los dos cuerpos son del mismo material, con propiedades constantes, la
simetría térmica requiere que la temperatura de la superficie de contacto sea
el promedio aritmético, T, = (TA.; + TB,;)I2, Yque permanezca constante en
ese valor en todo tiempo.

80

5h

60
u
~ 40

20

o ~~~~:;;;;;;:::::¡::::::d
o 0.2 0.4 0.6 0.8

Distancia x desde la superficie, m
T¡=O°C

.:

es= 1.7 x 107 J/m2

ti) Pulso de energía en la superficie, es = constante
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FIGURA 4-29
Variación de la temperatura con la posición y el tiempo en un sólido semiinfinito, inicialmente a la temperatura T¡, expuesto a
convección en un medio ambiente a Too, con un coeficiente de transferencia de calor por convección de h (gráfica trazada con el
uso de EES).

Incluso se obtendrá una temperatura de superficie de contacto constante si
los cuerpos son de materiales diferentes, pero, en este caso, la temperatura de
la superficie, T'; será diferente del promedio aritmético. Si se considera que
los dos cuerpos pueden tratarse como sólidos semiinfinitos con la misma tem-
peratura especificada en la superficie, con base en las ecuaciones 4-45 el ba-
lance de energía en la superficie de contacto da

kA(Ts - TA)

Y 'luxAt

Entonces se determina que la temperatura T, es (figura 4-30)

A

T = ~TA,i + ~TB,i

s Y(kpCp)A + Y(kpCp)B
(4-49)

B
Por lo tanto, la temperatura de la interfase de dos cuerpos que se ponen en
contacto es dominada por el cuerpo con el kpcp más grande. Esto también ex-
plica por qué un metal a la temperatura ambiente se siente más fre- que la
madera a la misma temperatura. A la temperatura ambiente, el valor kpc; es
24 kl/m? . °C para el aluminio, 0.38 kl/m'' . °C para la madera y 1.1 kl/m? . °C
para la carne humana. Si se usa la ecuación 4-49, puede demostrarse que
cuando una persona con una temperatura en la piel de 35°C toca un bloque de
aluminio y a continuación uno de madera, ambos a 15°C, la temperatura de la
superficie de contacto será de 15.9°C, en el caso del aluminio, y de 30°C, en
el de la madera.

FIGURA 4-30
Contacto de dos sólidos serniinfinitos
de temperaturas iniciales diferentes.
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EJEMPLO 4-6 Profundidad mínima de entierro de los tubos 
de agua para evita r el congelamiento 

En zonas en donde la temperatura del aire permanece por debajo de O°C duran­
te periodos prolongados, el congelamiento del agua en los tubos subterráneos 
es una preocupación importante. Por fortuna, el suelo permanece relativamen­
te caliente durante esos periodos y pasan semanas para que las temperaturas 
por debajo del punto de congelación lleguen hasta las tuberías de agua que 
están enterradas. Por tanto, el suelo si rve de manera efectiva como un aisla­
miento para proteger el agua contra las temperaturas por debajo del punto de 
congelación en el invierno. 

En un lugar particular, el piso se cubre con una capa de nieve a -10°C duran­
te un periodo continuo de tres meses y las propiedades promedio del suelo en 
ese lugar son k = 0.4 W/m . oC y ex = 0.15 X 10-6 m2/s (figura 4-31). Si se su­
pone una temperatura inicial uniforme de 15°C para el suelo, determine la pro­
fundidad mínima de entierro para impedir que los tubos de agua se congelen. 

SOLUCiÓN Los tubos de agua se entierran en el suelo para impedir la conge­
lación. Se debe determinar la profundidad mínima de entierro en un lugar en 
particular. 
Suposiciones 1 La temperatura del suelo es afectada sólo por las condiciones 
térmicas en una superficie y, por tanto, dicho suelo se puede considerar como 
un medio semiinfinito . 2 Las propiedades térmicas del suelo son constantes. 
Propiedades En el enunciado del problema se dan las propiedades del suelo. 
Análisis En el caso de la profundidad mínima de entierro, la temperatura del 
suelo que rodea los tubos será de O°C después de tres meses. Por lo tanto, a 
partir de la figu ra 4-29, se tiene 

Se nota que 

hVat = 00 
k 

T(x, t) - Ti 

Too - Ti 

(ya que h -7 00) } x 

7] = - - = 0.36 
0-15 = 06 2\Ícrt 

-10- 15 . 

t = (90 días)(24 h/día)(3 600 sth) = 7.78 x 106 S 

y de donde 

x = 27]vat = 2 x 0.36Y(0.15 x 10 6 m2/s)(7.78 x 106 s) = 0.78 m 

Por lo tanto, los tubos de agua deben enterrarse a una profundidad de por lo 
menos 78 cm para evitar el congelamiento en las severas condiciones inverna­
les específicas. 

SOLUCiÓN ALTERNATIVA También pudo determinarse la solución de este pro­
blema a partir de .la ecuación 4-45: 

T(x, t) - Ti 
T - T = erfe 

s I 
( x) 0- 15 ( x ) 2-Vat -----7 _ 1O _15 =erfe 2vat =0.60 

Con base en la tabla 4-4, se determina que el argumento que corresponde a es­
te valor de la función complementaria de error es 7] = 0.37. Por lo tanto, 

x = 27]vat = 2 X 0.37Y(0. 15 x 10 6 m2/s)(7.78 X 106 s) = 0.80 m 

Una vez mas, la ligera diferencia se debe al error de lectura del diagrama. 

+ ~f:~Z:.,"",' ,': 247 ', ' ,,-"~; '._<._,,~'," ' 

CAPíTULO 4 

(Ts = -IO°C 

Tubo de agua - . 3 

FIGURA 4-31 
Esquema para el ejemplo 4-6. 
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4s= 1250 W/m2

-------------

Bloque de madera

FIGURA 4-32
Esquema para el ejemplo 4-7.
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FIGURA 4-33
Variación de la temperatura dentro de
los bloques de madera y de aluminio
en t = 20 mino

EJEMPLO 4-7 Elevación de la temperatura de la superficie en
bloques calentados

Un bloque grueso de madera pintado de negro y a 20°C es expuesto a un flujo
constante de calor solar de 1 250 W/m2 (figura 4-32). Determine la tempera-
tura alcanzada en la superficie expuesta del bloque después de 20 minutos.
¿Cuál sería su respuesta si el bloque estuviera hecho de aluminio?

SOLUCiÓN Se expone un bloque de madera a flujo de calor solar. Debe deter-
minarse la temperatura de la superficie del bloque y compararse con el valor
para un bloque de aluminio.
Suposiciones 1Toda la radiación solar incidente es absorbida por el bloque. 2
Se descarta la pérdida de calor desde el bloque (y, por consiguiente, el resul-
tado que se obtenga es la temperatura máxima). 3 El bloque es suficientemente
grueso como para ser considerado un sólido semiinfinito y las propiedades del
mismo son constantes.
Propiedades Los valores de la conductividad y difusividad térmica a tempe-
ratura ambiente son k = 1.26 W/m . K y a = 1.1 X 10-5 m2/s, para la madera,
y k = 237 W/m . K ya = 9.71 X 10-5 m2/s, para el aluminio.
Análisis Éste es un problema de conducción transitoria en un medio semi in-
finito expuesto a flujo constante de calor en la superficie; con base en la
ecuación 4-46, la temperatura de la superficie se puede expresar como

qs!§iatT = Tro t) = T + - -s \, I k 7r

Si se sustituyen los valores dados, se determina que las temperaturas superfi-
ciales tanto para la madera como para el aluminio son

-c 1250W/m2

T -20 +----
r.fuadera ?" 1.26W/m . °C

4(1.1 X 10 sm2/s)(20 X 60s) = 1490C
-tt

° 1250W/m2

Ts,AI = 20 e + 237W/m' 0C
4(9.71 X 1O-sm2/s)(20 X 60s) = 22.00C

-tt

0.5

Nótese que la energía térmica suministrada a la madera se acumula cerca de la
superficie, debido a la conductividad y difusividad bajas de la misma, lo que
causa que la temperatura de la superficie aumente hasta valores elevados. Por
otra parte, los metales conducen el calor que reciben hacia las partes interiores
del bloque debido a su conductividad y difusividad altas, lo que da como resul-
tado una elevación mínima de la temperatura en la superficie. En realidad, las
dos temperaturas serán más bajas debido a las pérdidas de calor.
Discusión Con el uso de EES, en la figura 4-33 se han evaluado y trazado las
gráficas de los perfiles de temperaturas, en t = 20 min, tanto para la madera
como para el aluminio. A una profundidad de x = 0.41 m, la temperatura de
ambos bloques es 20.6°C. A una profundidad de 0.5 m, las temperaturas lle-
gan a ser de 20.1°C, para el bloque de madera, y de 20.4 °C, para el de alu-
minio, lo cual confirma que el calor penetra más y más rápido en los metales,
en comparación con los no metales.

4-4 • CONDUCCiÓN DE CALOR EN RÉGIMEN
--TRANSITORIO EN SISTEMAS

MULTIDIMENSIONALES
Se pueden usar los diagramas de temperatura transitoria y las soluciones
analíticas presentados con anterioridad con el fin de determinar la distribución
de temperatura y la transferencia de calor en problemas unidimensionales de
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conducción de calor asociados con una pared plana grande, un cilindro largo, 
una esfera y un medio semiinfinito. Por medio de un procedimiento de super­
posición llamado solución producto, también se pueden usar estos diagramas 
con el fin de construir soluciones para los problemas bidimensionales de con­
ducción de calor en régimen transitorio que se encuentran en configuraciones 
geométricas como un cilindro corto, una barra rectangular larga o un cilindro 
o placa semiinfinitos, e incluso problemas tridimensionales asociados con 
configuraciones como un prisma rectangular o una barra rectangular semiin­
finita, siempre que todas las superficies del sólido estén sujetas a convección 
hacia el mismo fluido a la temperatura Too, como el mismo coeficiente de trans­
ferencia de calor h, y que el cuerpo no genere calor (figura 4-34). En esas con­
figuraciones geométricas multidimensionales, la solución se puede expresar 
como el producto de las soluciones para las configuraciones geométricas uni­
dimensionales cuya intersección es la geometría multidimensional. 

Considere un cilindro corto de altura a y radio ro, inicialmente a una tempe­
ratura Ti. No hay generación de calor en el cilindro. En el instante t = 0, el ci­
lindro se sujeta a convección desde todas las superficies hacia un medio a la 
temperatura Too, con un coeficiente de transferencia de calor h. La temperatu­
ra dentro del cilindro cambiará con x así como con r y el tiempo t, ya que se 
tiene transferencia de calor desde las superficies superior e inferior del ci­
lindro así como desde su superficie lateral. Es decir, T = T(r, x, t) y, por consi­
guiente, éste es un problema bidimensional de conducción de calor en régi­
men transitorio. Cuando se supone que las propiedades son constantes, se 
puede demostrar que la solución de este problema bidimensional se puede ex­
presar como 

(
TCr, x, t) - Too) (TCX, t) - Too) (Tcr, t) - Too) 

T - Too cilindro = T - Too pared T - Too ci lindro (4-50) 
I corto I plana I mfmllo 

Es decir, la solución para el cilindro corto bidimensional de altura a y radio ro es 
igual al producto de las soluciones sin dimensiones para la pared plana unidi­
mensional de espesor a y el cilindro largo de radio ro, las cuales son las dos con­
figuraciones geométricas cuya intersección es el cilindro corto, como se muestra 
en la figura 4-35. Esto se generaliza como sigue: la solución para una configu­
ración geométrica multidimensional es el producto de las soluciones de las geo­
metrías unidimensionales cuya intersección es el cuerpo multidimensional. 

Por conveniencia, las soluciones unidimensionales se denotan por 

(
TCX, t) - Too) 

6parectCx, t) = T _ T. pared 
1 co plana 

(
Tcr, t) - Too) 

6 cilCr, t) = T _ T. cilindro 
1 00 infinito 

(
TCX, t) - Too) 

6 semiin¡(X, t) = T- _ T. sólido . 
1 00 sernunfimto 

(4-51 ) 

Por ejemplo, la solución para una barra sólida larga, cuya sección transversal 
es un rectángulo de a X b, es la intersección de las dos paredes planas infini­
tas de espesores a y b, como se muestra en la figura 4-36 y, por consiguiente, 
la distribución de temperatura transitoria para esta barra rectangular se puede 
expresar como 

(
TCX, y, t) - Too) 

T - T. barra = 6paredCX, t)6pared(y' t) 
t 00 rectangular 

(4-52) 

En la tabla 4-5, se dan las formas apropiadas de las soluciones productos para 
algunas otras configuraciones geométricas. Es importante observar que en un 

a) Cilindro largo 

Transferencia 
de calor 

Transferencia 
de calor 

b) Cilindro corto (bidimensional) 

FIGURA 4-34 
La temperatura en un cilindro corto ex­
puesto a convección desde todas las su­

perficies varía tanto en la dirección 
radial como en la axial y, por tanto, el 

calor se transfiere en las dos direcciones. 

": -{Íj-(~'" 
T ' I ' ... 
1 1 i~ 
~

. 
" Cilindro 

largo 

FIGURA 4-35 
Un cilindro corto de radio ro y altura a 

es la intersección de un cilindro largo de 
radio ro y una pared plana de espesor a. 
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TABLA 4-5 ----
Soluciones multidimensionales expresadas como productos de soluciones unidimensionales para cuerpos que están ini ­
cialmente a una temperatura uniforme Ti y expuestos a conv~cción desde todas sus superficies hacia un medio a Too 

0'---4--+-

S (r, t) = Seil(r, t) 

Cilindro infinito 

s (x, t) = S,emiinf (x, t) 

Medio semiinfinito 

2L 

o L x 

s (x, t) = S pared(x, t) 

Placa infinita (o pared plana) 

/ 
/ 

:2: 
I X 

I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
)-

s (x, y, t) = SparectCx, t) SparectCy, t) 

Barra rectangular infinita 

r 

S (x,r, t) = Seil (r, t) Ssemiinf(x, t) 

Cilindro semiinfinito 

s (x,y,t) = Ssemiinf (x, t) Ssemiinf (y, t) 
Medio un cuarto de infinito 

s (x, y, t) = S pared (x, t) Ssemiinf (y, t) 
Placa semiinfinita 

I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I Z /ltJ.: -

/ x 

S (x,y,z, t) = 
Spared (x, t) Spared (y, t) Ssemiinf (z, t) 

Barra rectangular semiinfinita 

1 

T 

S(x, r, t) = Seil (r , t) Spared (x, t) 

Cilindro corto 

x 

S(x,y,z, t) = 

Ssemiinf (x, t)S,emiinf (y, t) Ssemiinf (z, t) 
Región de la esquina de un medio grande 

x 

S (x,y,z, t) = 

S pared (x, t) Ssemiinf (y, t) Ssemiinf (z, t) 

Placa un cuarto de infinito 

s (x,y,z, t) = 
Spared (x, t) Spared (y, t) Spared (z, t) 

Paralelepípedo rectangular 
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sólido semiinfinito la coordenada x se mide desde la superficie y desde el pla­
no medio, en una pared plana. La distancia radial r siempre se mide desde la 
línea central. 

Note que la solución de un problema bidimensional comprende el producto 
de dos soluciones unidimensionales, en tanto que la solución de un problema 
tridimensional comprende el producto de tres soluciones unidimensionales. 

También se puede aplicar una forma modificada de la solución producto pa­
ra determinar la transferencia de calor total hacia una configuración geométri­
ca multidimensional o desde ésta, en régimen transitorio, utilizando los va­
lores unidimensionales, como demostró L. S. Langston en 1982. La trans­
ferencia de calor en régimen transitorio para una configuración geométrica 
bidimensional formada por la intersección de dos configuraciones unidimen­
sionales 1 y 2 es 

(JL) - (JL) + (JL) [1 (JL) ] 
Qmáx total, 20 - Qmáx I Qmáx 2 - Qmáx 1 

(4-53) 

La transferencia de calor en régimen transitorio para un cuerpo tridimensional 
formado por la intersección de tres cuerpos unidimensionales, 1, 2 Y 3, queda 
dada por 

(4·54) 

En los ejemplos siguientes se ilustra el uso de la solución producto en los pro­
blemas bidimensionales y tridimensionales de conducción de calor en régimen 
transitorio. 

EJEMPL04-B Enfriamiento de un cilindro corto de latón 

Un cilindro corto de latón de diámetro 0= 10 cm y altura H = 12 cm está ini­
cia lmente a una temperatura uniforme Ti = 120°C. Ahora el cil indro se coloca 
en aire atmosfér ico a 25°C, donde la t ransferencia de calor tiene lugar por con­
vección, con un coefic iente de transferencia de calor de h = 60 W/m2 • oC. Cal­
cule la temperatura en a) el centro del cil indro y b) el centro de la superficie 
superior del cilindro 15 min después del inicio del enfriamiento. 

SOLUCiÓN Un cilindro corto se deja enfriar en aire atmosférico. Deben deter­
minarse las temperaturas en los centros del ci lindro y en la superficie superior. 
Suposiciones 1 La conducción de calor en el cilindro corto es bidimensiona l y, 
por tanto, la temperatura varía tanto en la dirección x axia l como en la {radial. 
2 Las propiedades térm icas del cili ndro y el coefi ci ente de transferencia de ca­
lor son constantes. 3 El número de Fourier es T > 0.2, de modo que pueden 
apl icarse las soluciones aproximadas de un término. 
Propiedades Las propiedades del latón a la temperatura ambiente son k = 

110 W/m . oC y a = 33.9 X 10-6 m2/s (tab la A-3). Se pueden obtener resulta­
dos más exactos usando las propiedades a la temperatura promedio. 
Análisis a) Este cilindro corto se puede formar físicamente por la intersección 
de un ci li ndro largo de rad io {o = 5 cm y una pared plana de espesor 2L = 12 

í Pared plana 

FIGURA 4-36 
Una barra sólida larga de perfil rectan­

gular a X b es la intersección de dos 
paredes planas de espesores a y b. 

Too = 25°C 
h =60W/m2 .oC 

I 
L 

O r ~ 
I L 

7i = 120°C I 
•• . ~ - - - ---.l.. 

FIGURA 4-37 
Esquema para el ejemplo 4-8. 
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cm, como se muestra en la figura 4-37. A partir de la figura 4-15a, se determi­
na que la temperatura adimensional en el centro de la pared plana es 

O'.t (3.39 X 10- 5 m2/s)(900 s) } 
T = - = = 8.48 

U (0.06 m? T (O, t) - Too 
O (O t) = = 08 .l- k _ 11OW/m' oC . pared' Ti-Too ' . 

Bi - hL - (60 W/m2 . 0C)(0.06 m) = 30.6 

De manera análoga, en el centro del cilindro, se tiene 

_ O'.t _ (3.39 X 10- 5 m2/s)(900 s) _ } 
T - - - - 12.2 r; (0.05 m? T(O,t) - Too 
1 k ° ° cil(O, t) = T-T, = 0.5 
-: = _ = 110 W/m' e = 36.7 I 00 

Bl hro (60 W/m2 . °C)(O.05 m) 

Por lo tanto, 

(
T(O, O, t) - T",) 

T _ T. cilindro = 0parectCO, t) X Ocil(O, t) = 0.8 X 0.5 = 0.4 
1 00 corto 

y 

T(O, O, t) = Too + O.4(T¡ - Too) = 25 + 0.4(120 - 25) = 63°C 

Esta es la temperatura en el centro del cilindro corto, el cual también es el cen­
tro del cilindro largo y de la placa. 

b) El centro de la superficie superior del cilindro todavía es el centro del cilin­
dro largo (r = O), pero en la superficie exterior de la pared plana (x = L). Por lo 
tanto, en primer lugar se necesita hallar la temperatura superficial de la pared. 
Dado que x = L = 0.06 m, 

~ = 0.06 m = 1 } 
L 0.06 m . 

.l- k _ 1l0W/m' oC 
Bi - hL - (60 W/m2 . 0C)(0.06 m) = 30.6 

Entonces 

Por lo tanto, 

(
T(L, O, t) -Too) 

T -T. cilindro = OparectCL, t)8Cil(O, t) = 0.784 X 0.5 = 0.392 
l 00 corto 

y 

T(L, O, t) = Too + 0.392(T¡ - Too) = 25 + 0.392(120 - 25) = 62.2°C 

que es la temperatura en el centro de la superficie superior del c il indro. 
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EJEMPLO 4-9 Transferencia de calor desde un cilindro corto 

Determine la transferencia de calor total desde el cilindro corto de latón (p = 

8 530 kglm3, cp = 0.380 kJ/kg . OC) discutido en el ejemplo 4-8. 

SOLUCiÓN En principio, se determina el calor máximo que se puede transfe­
rir desde el cilindro, el cual es el contenido de energía sensible de éste en rela­
ción con su medio ambiente: 

m = pV = p'TTr; L = (8530 kg/m3)'TT(0.05 m)2(0.12 m) = 8.04 kg 

Qmáx = me/Ti - Too) = (8.04 kg)(0.380 kJ/kg . °C)(120 - 25)OC = 290.02 kJ 

Enseguida, se determina la transferencia adimensional de calor para las dos 
configurac iones geométricas. Para la pared plana, de la figura 4-15c se deter­
mina que es 

Bí = lIki = 36.6 = 0.0327 } Q 

h 2(Xt -- pared = 0.23 k2 = Bí2
,. = (0.0327)2(8.48) = 0.0091 (QmJplana 

De manera análoga, para el cilindro, se tiene 

Bi = l~í = 3~.7 = 0.0272 } Q 
2 - = 0.47 

h (Xt = BF,. = (0.0272)2(122) = O 0090 (QmJcilindfO k 2 .. ",fm lto 

Entonces, por la ecuación 4-53, la razón de la transferencia de calor para el ci­
lindro corto es 

= 0.23 + 0.47(1 - 0.23) = 0.592 

Por lo tanto, la transferencia de calor total desde el cilindro durante los prime­
ros 15 min de enfriamiento es 

Q = 0.592Qmáx = 0.592 X (290.2 kJ) = 172 kJ 

EJEMPLO 4-10 Enfriamiento de un cilindro largo por agua 

Un cilindro semiinfinito de aluminio de diámetro 0= 20 cm está inicia lmente 
a una temperatura uniforme Ti = 200°C. Ahora se coloca el cilindro en agua a 
15°C 90nde la transferencia de calor tiene lugar por convección, con un coefi­
ciente de transferencia de calor de h = 120 W/m 2 • oC. Determine la tempera­
tura en el centro del cilindro a 15 cm de la superficie de uno de sus extremos, 
5 min después del inicio del enfriamiento. 

I 
SOLUCiÓN Un cilindro semiinfinito de aluminio se enfría por agua. Debe de­
terminarse la temperatura en el centro del cilindro a 15 cm de la superficie del 
extremo. 
Suposiciones 1 La conducción de calor en el cilindro semiinfinito es bidimensio­
nal y, por tanto, la temperatura varía tanto en la dirección x axial como en la r 

~,;,:: '. '. :' "'.'~ 253 . 
CAPíTULO 4 
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Teo = 15°e 

h = 120 W/m2 . °e 
T = 2000 e 

I I 
D = 20cm 

t 
x = 15cm 

~ 
FIGURA 4-38 
Esquema para el ejemplo 4-10. 

radial. 2 Las propiedades térmicas del cilindro y el coeficiente de transferencia 
de calor son constantes. 3 El número de Fourier es 1" > 0.2, de modo que pue­
den aplicarse las soluciones aproximadas de un término. 
Propiedades Las propiedades del aluminio a la temperatura ambiente son k = 
237 W/m . oC y a = 9.71 X 10-6 m2/s (tabla A-3). Se pueden obtener resulta­
dos más exactos usando las propiedades a la temperatura promedio. 
Análisis El cilindro semiinfinito se puede formar físicamente por la intersec­
ción de un cilindro infinito de radio ro = 10 cm y un medio semiinfinito, como 
se muestra en la figura 4-38. 

Se resuelve este problema por medio de la relación de un término para el ci­
lindro y la solución analítica para el medio semiinfinito. En primer lugar, se con­
sidera el cilindro infinitamente largo y se evalúa el número de Biot: 

. hro (120 W/m2 . °C)(O.l m) 
BI = k = 237 W/m . oC = 0.05 

A partir de la tabla 4-2, se determina que los coeficientes Al y Al para un cilin­
dro, correspondientes a este Bi son Al = 0.3126 Y Al = 1.0124. En este caso, 
el número de Fourier es 

at (9.71 X 10-5 m2/s)(5 X 60 s) 
T = 2: = 2 = 2.91 > 0.2 

ro (0.1 m) 

y, por tanto, se puede aplicar la aproximación de un término. Al sustituir estos 
valores en la ecuación 4-27 da 

00 = OcH(O, t) = Ale-hiT = 1.0124e-(ü.3126)'(2.91) = 0.762 

La solución para el sólido semiinfinito se puede determinar a partir de 

( x) . (hx h
2at)[ (x hVat )] 1 - Osemiin¡{X, t) = erfe 2\1'W; - exp k + k2 erfe 2\1'W; + -k-

En primer lugar, se determinan las diversas cantidades entre paréntesis: 

= _ x_ = 0.15 m = 0.44 
TI 2\1'W; 2V(9.71 X 10 5 m2/s)(5 X 60 s) 

h\l'W; = (120 W/m2 
. °C)V(9.71 X 10 5 m2/s)(300 s) = 0086 

k 237 W/m . oC . 

hx = (120 W/m2 
. °C)(0.15 m) = 00759 

k 237 W/m . oC . 

h:~t = (h~)2 = (0.086)2 = 0.0074 

Al sustituir y evaluar las funciones complementarias de error, con base en la ta­
bla 4-4, 

8semiin¡{X, t) = 1 - erfe (0.44) + exp (0.0759 + 0.0074) erfe (0.44 + 0.086) 

= 1 - 0.5338 + exp (0.0833) X 0.457 

= 0.963 

Ahora se aplica la solución producto para obtener 
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(
T(X, o, t) - Too) 

r. - T. cilindro . = esemiin~X, t )OCil(O, t) = 0.963 X 0.762 = 0.734 
1 00 semunfinlto 

y 

T(x, O, t) = Too + 0.734(T¡ - Too) = 15 + 0.734(200 - 15) = 151°C 

la cual es la temperatura en el centro del cilindro a 15 cm de la superficie in­
ferior expuesta. 

EJEMPLO 4-11 Refrigeración de bisteces evitando al mismo 
tiempo la quemadura por el frío 

En una planta de procesamiento de carne se deben enfriar bisteces de 1 in de 
grueso, que están inicialmente a 75°F, en las rejillas de un refrigerador grande 
que se mantiene a 5°F (figura 4~39). Los bisteces se co locan cercanos entre sí, 
de modo que la transferencia de calor desde los bordes de 1 in de espesor es 
despreciable. El bistec completo se debe enfriar por debajo de 45°F, pero su 
temperatura no debe caer por debajo de 35°F en cualquier punto durante la re­
frigeración para evitar la "quemadura por el frío". El coeficiente de transferen­
cia de calor por convección y, por tanto, la razón de la transferencia de calor 
desde el bistec se puede controlar al variar la velocidad de un ventilador que 
hace circular el aire en el interior. Determine el coeficiente de transferencia de 
calor h que permitirá satisfacer las dos restricciones con respecto a la tempera­
tura, manteniendo a la vez el tiempo de refrigeración en un mínimo. El bistec 
se puede tratar como una capa homogénea que tiene las propiedades p = 74.9 
Ibm/ft3 , Cp = 0.98 Btu/lbm . °F, k = 0.26 Btu/h . ft . °F y a = 0.0035 ft2/h. 

SOLUCiÓN Se deben enfriar bisteces en un refrigerador que se mantiene a 
5°F. Debe determinarse el coeficiente de transferencia de calor por convección 
que permite el enfriamiento de los bisteces por debajo de 45°F, evitando al mis­
mo tiempo la quemadura por el frío. 
Suposiciones 1 La conducción de calor a través de los bisteces es unidimen­
sional, ya que éstos forman una capa grande en relación con su espesor y se tie­
ne simetría térmica con respecto al plano central. 2 Las propiedades térmicas 
de los trozos de bistec y el coeficiente de t ransferencia de calor son constantes. 
3 El número de Fourier es T > 0.2, de modo que pueden aplicarse las solucio­
nes aproximadas de un término. 
Propiedades Las propiedades de los bisteces se dan en el enunciado del pro-
blema. . 

Análisis En un instante dado se tendrá la temperatura más baja en las super­
fic ies del bistec y la más alta en el centro, ya que la parte interior será el últi­
mo lugar en enfriarse. En el caso límite, la temperatura superficial en x = L = 
0.5 in a partir del centro será de 35°F, en tanto que la del plano central es de 
45°F en un medio ambiente a 5°F. Entonces, de la figura 4-15b, se obtiene 

! = 0.5 in = 1 } 
L 0.5 in 

1k 
T(L, t) - Too = 35 - 5 = Bi = hL = 1.5 

To - Too 45 - 5 0.75 

lo cual da 

_ 1 k _ 0.26 Btu/h . ft . °F _ 2 o 
h -15 L - 1.5(0.5/12 ft) - 4.16 Btu/h . ft . F 

5°F 
35°F 

FIGURA 4-39 
Esquema para el ejemplo 4-11. 
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Curva típica de desarrollo de los 
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Factores que afectan la velocidad de de­
sarrollo de los microorganismos. 

Discusi6n Con el fin de satisfacer las restricciones sobre la temperatura del 
bistec durante la refrigerac ión, el coeficiente de transferencia de ca lor por con­
vecc ión debe mantenerse por debajo de este va lor. También se pueden satisfa­
cer las restricciones por medio de un coeficiente de transferenc ia de calor más 
bajo, pero al hacerlo se extendería el t iempo de refrigeración de manera inne­
cesaria. 

Se pueden pasar por alto las restricciones inherentes al uso de los diagramas 
de Heisler y las soluciones de un término (o cualesqu iera otras soluciones ana­
líticas) al aplicar los métodos numéricos que se discuten en el capítulo 5. 

Refrigeración y congelación de alimentos 

Control de los microorganismos en los alimentos 
Los microorganismos como las bacterias, las levaduras, los mohos y los vi­
rus se encuentran en el aire, el agua, el suelo, los organismos vivos y los pro­
ductos alimenticios no procesados, y causan sabores y olores fuera de lo 
común, producción de baba, cambios en la textura y el aspecto y, al fmal, co­
rrupción de los alimentos. El mantenimiento de los alimentos perecederos a 
temperaturas cálidas es la causa principal de su corrupción y la prevención de 
ésta y de la degradación prematura de la calidad debida a los microorganismos 
es el área más grande de aplicación de la refrigeración. El primer paso en el 
control de los microorganismos es entender qué son y los factores que influ­
yen en su transmisión, desarrollo y destrucción. 

De las diversas clases de microorganismos, las bacterias constituyen la cau­
sa principal de la corrupción de los alimentos, en especial los húmedos. Los 
alimentos secos y ácidos crean un medio ambiente indeseable para el desarro­
llo de las bacterias, pero no para el de las levaduras y los mohos. Los mohos 
también se encuentran sobre las superficies húmedas, el queso y los alimentos 
corruptos. En ciertos animales y humanos se encuentran virus específicos y 
las malas prácticas sanitarias, como la de mantener los alimentos procesados 
en la misma área que los no cocinados, y no tener el cuidado de lavarse las 
manos, pueden causar la contaminación de los productos alimenticios. 

Cuando ocurre la contaminación, los microorganismos empiezan a adaptar­
se a las nuevas condiciones ambientales. Este periodo inicial lento y sin de­
sarrollo se llama fase de retardo y la vida en anaquel de un producto alimen­
ticio es directamente proporcional a la duración de esta fase (figura 4-40). Al 
periodo de adaptación le sigue uno de desarrollo exponencial durante el cual 
la población de microorganismos puede duplicarse dos o más veces cada 
hora, en condiciones favorables, a menos que se tomen medidas sanitarias 
drásticas. El agotamiento de los nutrientes y la acumulación de toxinas desa­
celeran el desarrollo e inician el periodo de muerte. 

La velocidad de desarrollo de los microorganismos en un artículo alimenti­
cio depende tanto de las características del propio alimento como de la estruc­
tura química, el nivel de pR, la presencia de inhibidores y microorganismos 
competidores, del contenido de agua así como de las condiciones ambientales, 
como la temperatura y la humedad relativa del medio ambiente y el movi­
miento del aire (figura 4-41). 

Los microorganismos necesitan alimento para crecer y multiplicarse y sus 
necesidades de nutrición son satisfechas con facilidad por los carbohidratos, 

* Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de continuidad . 
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las proteínas, los minerales y las vitaminas de un alimento. Diferentes tipos de 
microorganismos tienen necesidades diferentes de nutrición y los tipos de nu­
trientes de un alimento determinan los tipos de microorganismos que se pue­
den alojar en ellos. Los preservativos agregados al alimento también pueden 
inhibir el desarrollo de ciertos microorganismos. Las clases diferentes de mi­
croorganismos que existen compiten por la misma fuente de alimentos y, por 
consiguiente, la composición de los microorganismos que existen en un ali­
mento en cualquier instante depende de la composición inicial de ellos. 

Todos los organismos vivos necesitan agua para crecer y los microorganis­
mos no pueden crecer en los alimentos que no están suficientemente húme­
dos. El desarrollo microbiológico en los alimentos refrigerados como las 
frutas frescas, los vegetales y las cames se inicia en las superficies expuestas, 
donde es más probable que ocurra la contaminación. La carne fresca en un pa­
quete que se deja en una habitación se estropeará con rapidez, como es proba­
ble que el lector haya advertido. Por otra parte, un canal de carne colgado en 
un medio ambiente controlado envejecerá sanamente como resultado de la 
deshidratación en la superficie exterior, lo cual inhibe el desarrollo microbio­
lógico allí y protege el canal. 

El desarrollo de los microorganismos en un artículo alimenticio está regido 
por los efectos combinados de las características del alimento y los factores 
ambientales. No se puede hacer mucho con respecto a las características del 
alimento, pero con toda certeza se pueden alterar las condiciones ambientales 
para llevarlas hacia niveles más deseables a través de la calefacción, el enfria­
miento, la ventilación, la humidificación, la deshumidificación y el control 
de los niveles de oxígeno. La velocidad de desarrollo de los microorganismos 
en los alimentos depende principalmente de la temperatura, y el control de 
ésta es el mecanismo más eficaz para controlar esa velocidad. 

El mejor desarrollo de los microorganismos ocurre a las temperaturas "cá­
lidas", por lo común entre 20 y 60°C. La rapidez de desarrollo declina a las 
temperaturas altas y ocurre la muerte a temperaturas todavía más elevadas, 
por lo general arriba de 70°C para la mayor parte de los microorganismos. El 
enfriamiento es una manera eficaz y práctica de reducir la velocidad de desa­
rrollo de los microorganismos y, de este modo, la extensión de la vida en ana­
quel de los alimentos perecederos. Una temperatura de refrigeración de 4°C o 
inferior se considera segura. A veces, un pequeño incremento en la tempera­
tura de refrigeración puede causar un aumento grande en la velocidad de de­
sarrollo y, por tanto, una disminución considerable de la vida en anaquel del 
alimento (figura 4-42). Por ejemplo, la velocidad de desarrollo de algunos mi­
croorganismos se duplica por cada 3°C de aumento en la temperatura. 

Otro factor que afecta el desarrollo y la transmisión microbiológicos es la 
humedad relativa del medio ambiente, que es una medida del contenido de 
agua del aire. En los cuartos fríos debe evitarse la alta humedad relativa, ya 
que la condensación que se forma sobre las paredes y el techo crea el medio 
ambiente apropiado para el desarrollo y acumulación de mohos. El goteo del 
condensado contaminado sobre los productos alimenticios en el cuarto repre­
senta un riesgo potencial para la salud. 

Los diferentes microorganismos reaccionan de manera distinta a la presencia 
de oxígeno. Algunos microorganismos, como los mohos, requieren oxígeno 
para desarrollarse, en tanto que algunos no pueden desarrollarse en presencia 
del mismo. Algunos tienen su mejor desarrollo en ambientes con poco oxíge­
no, en tanto que otros se desarrollan sin importar la cantidad de éste. Por lo tan­
to, se puede controlar el desarrollo de ciertos microorganismos mediante el 
control de la cantidad de oxígeno en el medio ambiente. Por ejemplo, el empa­
que al vacío inhibe el desarrollo de los microorganismos que requieren oxíge-

Velocidad 
de desarrollo 

Temperatura 

FIGURA 4-42 
La velocidad de desarrollo de los mi­

croorganismos en un producto alimenti­
cio aumenta en forma exponencial con 

el aumento de la temperatura ambiental. 
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La congelación puede detener el desa­
rrollo de los microorganismos, pero no 
los mataría. 
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FIGURA 4-44 
Temperaturas de refrigeración y de con­
gelación recomendadas para la mayor 
parte de los alimentos perecederos. 

no. También se puede extender la vida en almacenamiento de algunas frutas re­
duciendo el nivel de oxígeno en el cuarto en el que se almacenen. 

Los microorganismos en los productos alimenticios se pueden controlar 1) 
impidiendo la contaminación al seguir prácticas sanitarias estrictas, 2) inhibien­
do el desarrollo al alterar las condiciones ambientales y 3) destruyendo los or­
ganismos por tratamiento con calor o mediante productos químicos. La mejor 
manera de minimizar la contaminación en las áreas de procesamiento de ali" 
mentos es usar filtros finos de aire en los sistemas de ventilación para capturar 
las partículas de polvo que transportan las bacterias en el aire. Por supuesto, los 
filtros deben permanecer secos, ya que en los húmedos se pueden desarrollar 
microorganismos. Asimismo, el sistema de ventilación debe mantener una pre­
sión positiva en las áreas de procesamiento de los alimentos para impedir que 
se introduzcan por infiltración contaminantes transportados por el aire. La eli­
minación de la condensación sobre las paredes y el techo de la instalación y la 
desviación de las bandejas de goteo de la condensación en las tuberías de los 
refrigeradores hacia el sistema de drenaje son otras dos medidas preventivas 
contra la contaminación. Los sistemas de goteo deben limpiarse con regulari­
dad para impedir el desarrollo microbiológico en ellos. También debe minimi­
zarse todo contacto entre los productos alimenticios crudos y los cocinados, y 
estos últimos deben almacenarse en cuartos con presiones positivas. Los ali­
mentos congelados deben mantenerse a -18°C o menos y se debe tener sumo 
cuidado cuando se empacan los productos alimenticios después de ser conge­
lados, con el fin de evitar la contaminación durante el empaque. 

El desarrollo de los microorganismos se controla de la mejor manera man­
teniendo la temperatura y la humedad relativa del medio ambiente en el ran­
go deseable. Por ejemplo, mantener la humedad relativa por debajo de 60% 
impide el desarrollo de todos los microorganismos sobre las superficies. Los 
microorganismos se pueden destruir calentando el producto alimenticio hasta 
temperaturas elevadas (por lo común, arriba de 70°C), tratándolos con pro­
ductos químicos o exponiéndolos a la luz ultravioleta o a la radiación solar. 

Se debe establecer una distinción entre supervivencia y desarrollo de los 
microorganismos. Un microorganismo particular que puede no desarrollarse a . 
cierta temperatura baja puede ser capaz de sobrevivir en ella durante mucho 
tiempo (figura 4-43). Por lo tanto, la congelación no es una manera eficaz de 
matar los microorganismos. De hecho, algunos cultivos de microorganismos 
se conservan congelándolos a temperaturas muy bajas. La velocidad de la 
congelación también es una consideración importante en la refrigeración de 
alimentos, ya que algunos microorganismos se adaptan a las bajas temperatu­
ras y se desarrollan en ellas cuando el enfriamiento es muy lento. 

Refrigeración y congelación de los alimentos 
La vida en almacenamiento de los alimentos frescos perecederos, como las 
carnes, el pescado, los vegetales y las frutas se puede extender durante varios 
días almacenándolos a temperaturas escasamente arriba de la de congelación, 
por lo común entre 1 y 4°C. La vida en almacenamiento de los alimentos se 
puede extender durante varios meses congelándolos y almacenándolos a tem­
peraturas por debajo de la de congelación, por lo común entre - 18 y -35°C, 
dependiendo del alimento en particular (figura 4-44). 

La refrigeración retarda los procesos químicos y biológicos en los alimen­
tos y el deterioro y pérdida de calidad y de nutrientes que los acompañan. El 
maíz dulce, por ejemplo, puede perder la mitad de su contenido inicial de azú­
car en un día a 21°C, pero sólo 5% de él a O°C. El espárrago fresco puede per­
der 50% de su contenido de vitamina C en un día a 20°C, pero se hará en 12 
días a O°C. La refrigeración también extiende la vida en anaquel de los pro-
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ductos. Por ejemplo, se puede retrasar en tres o más días la primera aparición 
del feo color amarillento del brócoli mediante la refrigeración. 

Los primeros intentos de congelar los artículos alimenticios condujeron a 
productos de mala calidad debido a los grandes cristales de hielo que se for­
maron. Se determinó que la velocidad de la congelación tiene un efecto im­
portante sobre el tamaño de los cristales de hielo y, por ende, en la calidad, 
textura y las propiedades nutritivas y sensoriales de muchos alimentos. Duran­
te la congelación lenta, los cristales de hielo pueden llegar hasta un tamaño 
grande, en tanto que durante la congelación rápida, un gran número de crista­
les de hielo se empiezan a formar a la vez y tienen un tamaño mucho más pe­
queño. Los cristales grandes de hielo no son deseables ya que pueden perforar 
las paredes de las células, causando una degradación de la textura y una pér­
dida de los jugos naturales durante la descongelación. Se forma una corteza 
con rapidez sobre la capa exterior del producto y sella los jugos, los aromas y 
los agentes que dan el sabor. La calidad del producto también resulta afectada 
de manera adversa por las fluctuaciones en la temperatura del cuarto de alma­
cenamiento. 

La refrigeración común de alimentos comprende sólo el enfriamiento sin 
cambio de fase. Por otra parte, la congelación de los alimentos comprende tres 
etapas: el enfriamiento hasta el punto de congelación (eliminación del calor 
sensible), la congelación (eliminación del calor latente) y enfriamiento adicio­
nal hasta la temperatura deseada debajo de la de congelación (eliminación del 
calor sensible del alimento congelado), como se muestra en la figura 4-45. 

Productos de carne de res 
Las reses abiertas en canal en los mataderos deben enfriarse tan rápido como 
sea posible hasta una temperatura de más o menos 1.7°C, con el fin de redu­
cir la velocidad de desarrollo de los microorganismos que pueden estar pre­
sentes sobre .las superficies de esos canales y, de este modo, minimizar la 
corrupción. Deben seleccionarse los niveles correctos de temperatura, hume­
dad y movimiento del aire para impedir el encogimiento, el endurecimiento y 
la decoloración excesivos. 

La temperatura profunda del cuerpo de un animal es de alrededor de 39°C, 
pero tiende a elevarse un par de grados en las secciones de en medio, después 
de la matanza, como resultado del calor generado durante las reacciones bio­
lógicas que ocurren en las células. Por otra parte, la temperatura de las super­
ficies expuestas tiende a caer como resultado de las pérdidas de calor. La parte 
más gruesa del canal es el cuarto trasero y el centro de éste es el último lugar 
en enfriarse durante el proceso de refrigeración. Por lo tanto, se puede moni­
torear de la mejor manera el enfriamiento del canal introduciendo un termó­
metro profundamente en la parte central del cuarto trasero. 

Alrededor de 70% del canal de carne de res es agua y se enma en su mayor 
parte por enfriamiento evaporativo como resultado de la expulsión de la hu­
medad hacia las superficies donde ocurre la evaporación. Pero este encogi­
miento se traduce en una pérdida de masa comerciable que puede equivaler a 
2% de la masa total, durante un enfriamiento a lo largo de una noche. Para im­
pedir una pérdida excesiva de masa, los canales suelen lavarse o rociarse con 
agua antes del enfriamiento. Con el cuidado adecuado, el enfriamiento con ro­
cío puede eliminar el encogimiento del canal casi por completo. 

La masa total promedio de la carne preparada, que normalmente se divide 
en dos, es de alrededor de 300 kg Y el calor específico promedio del canal es 
de más o menos 3.14 kJ/kg . oC (tabla 4-6). El cuarto de enfriamiento debe te­
ner una capacidad igual a la de la matanza diaria del rastro, la cual puede ser 
de varios cientos. Un canal de carne de res se lava antes de que entre en el 

, . . ~ 

Temperatura 

Inicio de la 

Enfriamiento 
(arriba de la 
congelación) 

Congelación 

¡ 
Final de la 

congelación 

Tiempo 

FIGURA 4-45 
Curva de congelación típica de un 

producto alimenticio. 

TABLA 4-6 ----
Propiedades térmicas de la carne 
de res 

Ca nt idad 

Densidad promedio 
Ca lor específi co 

Arriba de la 

Valor típico 

1 070 kg/m3 

congelac ión 3 .14 kJ/kg . oC 
Aba jo de la 

congelación l. 70 kJ/kg . oC 
Pu nto de congelac ión - 2 . rc 
Calor latente de fusión 249 kJ/kg 
Conductividad 0.41 W/m . oC 

térm ica (a 6°C) 
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FIGURA 4-46
Curva típica de enfriamiento de una res
abierta en canal en los cuartos de enfria-
miento y conservación a una temperatu-
ra promedio de O°C (tomado de
ASHRAE, Handbook: Refrigeration,
Ref. 3, Cap. 11, Fig. 2).
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cuarto de enfriamiento y absorbe una gran cantidad de agua (alrededor de 3.6
kg) en su superficie durante el proceso de lavado. Sin embargo, esto no repre-
senta una ganancia neta de masa, ya que se pierde por goteo o evaporación en
el cuarto de enfriamiento durante el proceso. Idealmente, el canal no gana ni
pierde peso neto a medida que se enfría en dicho cuarto. Sin embargo, en rea-
lidad pierde alrededor de 0.5% de la masa total en el cuarto de conservación,
a medida que sigue enfriándose. La pérdida real de producto se determina al
pesar en primer lugar el canal seco, antes del lavado y, a continuación, se pe-
sa una vez más después de que se enfría.

La temperatura del aire refrigerado en el cuarto de enfriamiento de los ca-
nales de res debe ser suficientemente alta para evitar la congelación y la deco-
loración en las superficies exteriores del canal. Lo anterior requiere un largo
tiempo de residencia en dicho cuarto para que los grandes canales logren en-
friarse hasta la temperatura deseada. Los canales de res sólo se enfrían en
forma parcial luego de una permanencia de una noche en el cuarto de enfria-
miento. La temperatura de un canal cae de 1.7 a 7°C, en la superficie, y hasta
más o menos 15°C en las partes de en medio del cuarto trasero, en 10 h. Se re-
quiere de otro día o dos en el cuarto de conservación, mantenido a una tem-
peratura entre 1 y 2°C, para completar el enfriamiento y la igualación de la
temperatura. Pero los canales de cerdo se enfrían por completo durante ese
periodo porque su tamaño es menor. La circulación del aire en el cuarto de
conservación se mantiene en niveles mínimos con el fin de evitar la pérdida
excesiva de humedad y la decoloración. La carga de refrigeración en el cuar-
to de conservación es mucho menor que en el de enfriamiento y, como conse-
cuencia, requiere un sistema más pequeño de refrigeración.

Los canales dirigidos a mercados distantes se embarcan al día siguiente de la
matanza en camiones refrigerados, donde se realiza el resto del enfriamiento.
Esta práctica hace posible entregar carne fresca a tiempo a largas distancias.

En la figura 4-46 se muestra la variación en la temperatura del canal de res
durante el enfriamiento. Inicialmente, el proceso de enfriamiento es domina-
do por la transferencia de calor sensible. Note que la temperatura promedio
del canal se reduce en alrededor de 28°C (de 36 a 8°C) en 20 h. La velocidad
de enfriamiento del canal podría aumentarse al bajar la temperatura del aire
refrigerado y aumentar la velocidad del aire, pero ese tipo de medidas también
aumenta el riesgo de congelación superficial.

La mayor parte de las carnes se juzgan en relación con su suavidad y la
conservación de ésta es una consideración importante en la refrigeración y
congelamiento. La carne consta principalmente de haces de diminutas fibras
musculares hacinadas en el interior de largas hileras de tejidos conjuntivos que
las mantienen juntas. La suavidad de cierto corte de carne de res depende de
su ubicación, la edad y la actividad del animal. Los cortes tomados de la sec-
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ción relativamente inactiva de la espina dorsal del animal, como el lomo, el fi­
lete y las costillas de primera calidad son más suaves que las partes activas, 
como las piernas y el cuello (figura 4-47). Entre más activo sea el animal, 
habrá mayor cantidad de tejido conjuntivo y más dura será la carne. Sin em­
bargo, la carne de un animal viejo tiene más sabor y se prefiere para el estofa­
do, ya que la dureza de la carne no plantea un problema para la cocción con 
calor húmedo, como sucede al hervir. El colágeno proteínico, que constituye 
el componente principal del tejido conjuntivo, se ablanda y disuelve en me­
dios ambientes calientes y húmedos y, de manera gradual, se transforma en 
gelatina y ablanda la carne. 

El viejo dicho "se debe cocinar un animal inmediatamente después del sa­
crificio o esperar por lo menos dos días" tiene mucho de verdad. Las reaccio­
nes biomecánicas en el músculo continúan después del sacrificio hasta que 
disminuye la energía suministrada al mismo para realizar trabajo. El músculo 
entonces se pone rígido y se presenta el rigor mortis. Este proceso empieza 
varias horas después de que se sacrificó el animal y dura de 12 a 36 h más, 
hasta que entran en acción las enzimas y se suaviza el tejido conjuntivo, como 
se muestra en la figura 4-48. Transcurren alrededor de siete días para comple­
tar la suavización de manera natural en las instalaciones de almacenamiento 
mantenidas a 2°e. La estimulación eléctrica también hace que la carne se sua­
vice. Para evitar la dureza, la carne fresca no debe congelarse antes de que ha­
ya pasado el rigor mOltis. 

Es probable que el lector haya advertido que los bisteces están suaves y son 
más sabrosos cuando están calientes, pero se endurecen a medida que se en­
frían. Esto se debe a que la gelatina que se formó durante la cocción se espe­
sa conforme se enfría y la carne pierde su suavidad. De modo que no debe 
sorprender que los restaw'antes de primera clase sirvan su bistec sobre placas 
gruesas calientes que 10 mantienen a alta temperatura durante un tiempo pro­
longado. Asimismo, el cocimiento ablanda el tejido conjuntivo pero endure­
ce las fibras del músculo. Por lo tanto, asar con bajo calor durante un tiempo 
prolongado da por resultado un bistec duro. 

Las carnes de diversas variedades que se pretende almacenar durante un 
tiempo prolongado deben congelarse con rapidez con el [m de reducir la co­
rrupción y conservar la calidad. Quizá el primer pensamiento que viene a la 
mente para congelar un paquete de carne es colocarlo en el congelador y es­
perar. Pero, en este caso, el tiempo de congelación es demasiado largo, en es­
pecial para cajas grandes. Por ejemplo, la temperatura en el centro de una caja 
de 4 cm de profundidad que contiene 32 kg de diversas carnes puede ser tan 
elevada como 16°C después de 24 h de haberla colocado en un congelador a 
-30°C. Se puede acortar considerablemente el tiempo de congelación de las 
cajas grandes poniendo algo de hielo seco dentro de ellas. 

Un método más eficaz de congelación, llamada enfriamiento rápido, com­
prende el uso de temperaturas más bajas del aire, -40 a -30°C, con veloci­
dades más altas de 2.5 mis hasta 5 mis sobre el producto (figura 4-49). La tem­
peratura interior debe bajarse hasta -4°C, para los productos que se van a 
transferir a un congelador de almacenamiento, y hasta -18°C para aquellos 
que se van a embarcar de inmediato. La velocidad de congelación depende del 
material de empaque y de sus propiedades aislantes, del espesor de las cajas 
más grandes, del tipo de carne y de la capacidad del sistema de refrigeración. 
Note que la temperatura del aire se elevará de manera excesiva durante las eta­
pas iniciales de la congelación y aumentará el tiempo para realizarla si la ca­
pacidad del sistema es inadecuada. Un sistema más pequeño de refrigeración 
resultará óptimo si se va a usar hielo seco en los paquetes. El encogimiento 
durante la congelación varía entre 0.5 y 1 % aproximadamente. 
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FIGURA 4-47 
Diversos cortes de la carne de res 

(tomado de National Livestock 
and Meat Board). 
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Variación de la suavidad de la carne 
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TABLA 4-7
Vida en almacenamiento de produc-
tos congelados de carne a diferentes
temperaturas de almacenamiento
(tomado de ASHRAE Handbook:
Refrigeration, Cap. la, tabla 7)

Vida en almacena-
miento, meses

Temperatura

Producto -12°C -18°C -23°C

Carne de res 4-12 6-18 12-24
Cordero 3-8 6-16 12-18
Ternera 3-4 4-14 8
Puerco 2-6 4-12 8-15
Carne de res

en reba-
nadas 3-4 4-6 8

Alimentos
cocidos 2-3 2-4

Conge- Plataforma

lador refrigerada

-23°C 1.5°C
Camión

Puerta refrigerado
deslizante

o..-.......... rwuI ':. "~."

FIGURA4-50
Una plataforma refrigerada para cargar
artículos congelados a un camión refri-
gerado.

Aun cuando el punto promedio de congelación de la carne magra se puede
tomar como -2°C, con un calor latente de 249 kJ/kg, debe recordarse que la
congelación ocurre sobre un rango de temperatura, presentándose la mayor
parte de ella entre -1 y -4°e. Por lo tanto, enfriar la carne dentro de este ran-
go de temperatura y eliminar el calor latente consume la mayor parte del tiem-
po durante la congelación.

La carne se puede conservar a una temperatura interna de -2 a -1°C, para
uso local y almacenamiento durante una semana. La carne debe congelarse y
almacenarse a temperaturas mucho más bajas para almacenamiento de largo
plazo. Entre más baja sea la temperatura de almacenamiento, más larga será la
vida en almacén de los productos de carne, como se muestra en la tabla 4-7.

La temperatura interna de los canales que entran en las secciones de enfria-
miento varía desde 38 hasta 41°C, para los cerdos, y desde 37 hasta 39°C, pa-
ra los corderos y becerros. Transcurren alrededor de 15 h para enfriar los
cerdos y becerros hasta la temperatura recomendada de 3 a 4°e. La tempera-
tura del cuarto de enfriamiento se mantiene desde -1 hasta ooe y la diferencia
de temperatura entre el refrigerante y el aire de enfriamiento se conserva en al-
rededor de 6°e. El aire se hace circular con una velocidad de más o menos 7
a 12 carnbios por hora. Los canales de cordero se enfrían hasta una tempera-
tura de 1 a 2°C, lo cual requiere alrededor de 12 a 14 h, y se mantienen a esa
temperatura con un 85 a 90% de humedad relativa hasta que se embarcan o
procesan. La velocidad recomendada de la circulación de aire es de 50 a 60
cambios por hora durante las primeras 4 a 6 h, la cual se reduce posteriormen-
te hasta 10 a 12 cambios por hora.

La congelación no parece afectar mucho el sabor de la carne, pero sí la ca-
lidad de varias maneras. La velocidad y la temperatura de congelación pue-
den influir en el color, la suavidad y el goteo. La congelación rápida aumenta
la suavidad y reduce el daño a los tejidos y la cantidad de goteo posterior a la
descongelación. El almacenamiento a bajas temperaturas de congelación cau-
sa cambios significativos en la grasa animal. El puerco congelado experimen-
ta más cambios indeseables durante el almacenamiento debido a su estructura
grasosa y, como consecuencia, su periodo aceptable de almacenamiento es
más corto que el de la res, la ternera o el cordero.

Las instalaciones de almacenamiento de carne suelen tener una plataforma
de embarque refrigerada donde se forman y embarcan los pedidos. Esas pla-
taformas evitan que el valioso espacio de almacenamiento sea usado para fi-
nes de embarque y suministran un medio ambiente de trabajo más aceptable
para los empleados. Las plantas de empaque en las que se embarcan canales
completos o medios canales en grandes cantidades puede ser que no necesiten
una plataforma de embarque; para esos casos, a menudo resulta adecuada una
puerta para salida de la carga.

Una plataforma de carga refrigerada, como la que se muestra en la figura
4-50, reduce la carga de refrigeración de los congeladores o enfriadores e im-
pide las fluctuaciones en la temperatura en el área de almacenamiento. Con
frecuencia resulta adecuado mantener las plataformas de embarque a una tem-
peratura de entre 4 a 7°C, para los enfriadores, y más o menos a 1.5°e para los
congeladores. El punto de rocío del aire de la plataforma debe estar por deba-
jo de la temperatura del producto para evitar la condensación sobre la superfi-
cie de los productos y la pérdida de calidad. La velocidad delflujo de aire a
través de las puertas de carga y otras aberturas es proporcional a la raíz cua-
drada de la diferencia de temperatura y, por tanto, la reducción a la mitad de
esta diferencia en la abertura, conservando la plataforma de carga a la tempe-
ratura promedio, reduce la velocidad del flujo de aire hacia ella y, de este mo-
do, hacia el congelador en 1 - V03 = 0.3, o sea, 30%. Asimismo, el aire
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que fluye hacia el congelador ya está enfriado hasta alrededor de 1.5°C por la 
unidad de refrigeración de la plataforma, lo cual representa más o menos 50% 
de la carga de enfriamiento del aire entrante. Como consecuencia, el efecto 
neto de la plataforma de embarque refrigerada es una reducción de la carga 
por infiltración del congelador en alrededor de 65%, puesto que 1- 0.7 X 0.5 
= 0.65. La ganancia neta es igual a la diferencia entre la reducción de la car­
ga por infiltración del congelador y la carga de refrigeración de la plataforma 
de embarque. Note que los refrigeradores de la plataforma operan a tempera­
turas mucho más altas (1.5°C, en lugar de alrededor de ~23°C), por lo tanto, 
consumen mucho menos potencia para la misma cantidad de enfriamiento. 

Productos de aves de corral 
Los productos de aves de corral se pueden conservar por enfriamiento con 
hielo hasta una temperatura de 1 a 2°C, o enfriamiento profundo hasta alrede­
dor de -2°C, para almacenamientos de corta duración, o bien, congelándolos 
hasta - 18°C, o por debajo de esta temperatura, para almacenamiento a largo 
plazo. Las plantas de procesamiento de aves de corral están por completo au­
tomatizadas y el tamaño pequeño de las aves hace factible la operación me­
diante una línea continua con transportador. 

En primer lugar, con corriente eléctrica se hace perder el sentido a las aves, 
antes de cortarlas, para evitar la lucha. Después de 90 a 120 s de tiempo de 
sangrado, se escaldan sumergiéndolas en un tanque con agua caliénte, por lo 
común entre 51 y 55°C, hasta por 120 s, para aflojar las plumas, enseguida se 
quitan por medio de máquinas que las arrancan y el ave sin vísceras se lava 
por completo antes de enfriarla. La temperatura interna de las aves varía de 24 
a 35°C después del lavado, dependiendo de las temperaturas del aire ambien­
te y del agua de lavado, así como de la duración de éste. 

Para controlar el desarrollo microbiano, las reglamentaciones de la USDA 
requieren que el ave se enfríe hasta 4°C o menos, en menos de 4 h, para las 
que poseen menos de 1.8 kg; en menos de 6 h, para las de 1.8 a 3.6 kg; y en 
menos de 8 h, para aquellas de más de 3.6 kg. En la actualidad no es difícil 
cumplir con estos requisitos, ya que el lento enfriamiento por aire ha sido 
reemplazado en gran parte por el rápido enfriamiento por inmersión, en tan­
ques de hielo semiderretido. El enfriamiento por inmersión tiene el beneficio 
adicional de que no sólo previene la deshidratación sino que causa una absor­
ción neta de agua y, 'por consiguiente, aumenta la masa del producto comer­
ciable. El enfriamiento por aire de las aves no empacadas puede causar una 
pérdida de humedad de 4 a 15% (figura 4-51). El enfriamiento con' rocío de 
agua puede causar una absorción de humedad de hasta 4%. La mayor parte 
del agua absorbida se mantiene entre la carne y la piel, y los tejidos conjunti­
vos de ésta. En -el enfriamiento por inmersión se pierden algunos sólidos solu­
bles del ave, que se van al agua, pero la pérdida no tiene efecto significativo 
sobre el sabor. 

En la actualidad muchos de los enfriadores en los que se emplea un tanque 
de hielo semi derretido han sido reemplazados por enfriadores por inmersión en 
hielo semiderretido del tipo de flujo continuo. Este tipo de enfriadores pueden 
reducir la temperatura interna del ave de 32 hasta 4°C en alrededor de 30 mi­
nutos, a razón de hasta 10 000 aves por hora. Las necesidades de hielo 'depen­
den de las temperaturas de entrada y de salida del canal y del agua, pero suele 
ser adecuado 0.25 kg de hielo por kg de canal. Sin embargo, la contaminación 
bacteriana, como lasalrnonela, es una preocupación al aplicar este método y 
es posible que sea necesario clorar el agua para controlar la contaminación. 

La suavidad es una consideración importante para los productos de aves de 
corral, como también la es para la carne roja, y conservarla es una considera-

Enfriamiento por aire 

H 20 
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Enfriamienre­
porjnmersióu 
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FIGURA 4-51 

El enfriamiento por aire causa deshidra­
tación y, por consiguiente, pérdida de 
peso en el ave, en tanto que el enfria­

miento por inmersión causa una ganan­
cia en peso como resultado de la 

absorción de agua, 

http://gratislibrospdf.com/



¡tJ I

Vida en almacenamiento (días)

12

10

8

6

4

2

O~--~--~---L---L---L--_
-2 O 5 10 15 20 25

Temperatura de almacenamiento, °C

FIGURA4-52
La vida en almacenamiento de las aves
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ción importante en el enfriamiento y la congelación de aves. Las aves cocidas
o congeladas antes de pasar por el rigor mortis permanecen muy duras. La
suavización natural se inicia pronto después del sacrificio y se completa en
menos de 24 h cuando las aves se mantienen a 4°C. La suavización es rápida
durante las primeras tres horas y se desacelera de allí en adelante. La inmer-
sión en agua caliente y'el corte en el músculo influyen de manera adversa en
la suavización. Se ha observado que la temperatura de escaldado o la dura-
ción de este proceso aumentan la dureza y, asimismo, se ha observado que la
reducción de ese tiempo aumenta la suavidad. La acción de golpeo de las má-
quinas mecánicas para desplumar causa un endurecimiento considerable, por
ello, se recomienda que el desplumado se realice después de la suavización.
Cortar el ave en trozos antes de que se complete la suavización natural la en-
durece de manera considerable. Por lo tanto, se recomienda cortar después de
la suavización. El enfriamiento rápido de las aves también puede endurecer-
las. Se encuentra que el proceso de suavización se puede acelerar considera-
blemente por un proceso patentado de hacer perder el conocimiento a las aves
con corriente eléctrica.

Los productos de aves de corral son intensamente perecederos y, como con-
secuencia, deben conservarse a la temperatura más baja posible con el fin de
maximizar su vida en anaquel. Los estudios han demostrado que las poblacio-
nes de ciertas bacterias se duplican cada 36 h a -2°C, cada 14 h a O°C, cada
7 h a 5°C y en menos de 1 h, a 25°C (figura 4-52). Los estudios también han
demostrado que los conteos bacterianos totales en las aves conservadas a 2°C
durante 14 días son equivalentes a las conservadas a 10°C durante 5 días o a
24°C durante un día. También se ha encontrado que las aves conservadas
a -1°C tuvieron 8 días de vida adicional en anaquel por encima de las conser-
vadas a 4°C.

El desarrollo de los microorganismo s sobre las superficies de las aves cau-
sa el desarrollo de un olor desagradable y de baba bacteriana. Entre más al-
ta es la cantidad inicial de contaminación bacteriana, con mayor rapidez
ocurre la formación de baba. Por lo tanto, las buenas prácticas sanitarias du-
rante el procesamiento, como la limpieza frecuente del equipo y el lavado de
los canales, son tan importantes como la temperatura de almacenamiento pa-
ra ampliar la vida en anaquel.

Las aves de corral deben congelarse con rapidez para garantizar un aspecto
ligero y atractivo. Las aves que se congelan con lentitud se ven oscuras y de-
sarrollan grandes cristales de hielo que dañan los tejidos. Los cristales de hie-
lo que se forman durante la congelación rápida son pequeños. Retrasar la
congelación de las aves causa que los cristales de hielo se vuelvan más gran-
des. Se puede realizar la congelación rápida por medio de aire forzado a tem-
peraturas de -23 a -40°C y velocidades de 1.5 a 5 mis en congeladores en
túnel con ráfaga de viento. La mayor parte de las aves se congelan de esta ma-
nera. Asimismo, las aves empacadas se congelan más rápido sobre anaqueles
abiertos que dentro de cajas. Los paquetes de aves deben congelarse en cajas,
y resulta conveniente dejar las cajas abiertas o cortar orificios en ellas en la di-
rección del flujo de aire durante la congelación. Para obtener los mejores re-
sultados, el túnel con ráfaga de viento debe estar completamente cargado a

. través de su sección transversal con un espaciamiento parejo entre los produc-
tos para garantizar un flujo uniforme del aire alrededor de todos los lados de
los paquetes. En la figura 4-53 se muestra el tiempo de congelación de las
aves en función de la temperatura del aire refrigerado. En la tabla 4-8 se dan
las propiedades térmicas de las aves de corral.

Otros métodos de congelación de las aves incluyen la compresión entre pla-
cas frías, la inmersión en un líquido refrigerado, como glicol o salmuera de
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cloruro de calcio, y el enfriamiento criogénico con nitrógeno líquido. Las aves
se pueden congelar en varias horas mediante las placas frías. Se pueden obte-
ner velocidades de congelación muy altas por la inmersión de las aves empa-
cadas en una salmuera a baja temperatura. El tiempo de congelación de las
aves en salmuera a -29°e puede ser tan bajo como 20 min, dependiendo del
tamaño del ave (figura 4-54). La congelación por inmersión también produce
una apariencia ligera muy atractiva y las altas velocidades de transferencia de
calor hacen factible la operación en línea continua. También tiene un costo ini-
cial Ycostos de mantenimiento más bajos que el aire forzado, pero las infiltra-
ciones en los paquetes a través de algunos orificios o grietas pequeños siguen
siendo una preocupación. El coeficiente de transferencia de calor por convec-
ción es de 17 W/m2 . "C, para aire a -29°e y 2.5 mis, en tanto que es de 170
W/m2. "C, para la salmuera de cloruro de sodio a-18°e y a una velocidad de
0.02 mis. A veces se usa nitrógeno líquido para congelar la corteza de los pro-
ductos de aves de corral hasta -73 "C. A continuación, la congelación se com-
pleta con aire en un cuarto de conservación a -23°e.

Los productos de aves de corral empacados de modo adecuado se pueden
almacenar hasta alrededor de un año a temperaturas de -18°e o menores. La
vida en almacenamiento cae considerablemente a temperaturas más elevadas
(pero todavía por debajo de la de congelación). Cuando las aves se congelan
durante demasiado tiempo, se tienen cambios significativos en el sabor y el ju-
go y se desarrolla un olor a rancio. Las aves congeladas se pueden deshidratar
y experimentan quemadura del congelador, lo cual deteriora el aspecto vi-
sual del producto y causa endurecimiento del área afectada. La deshidratación
y, por consiguiente, la quemadura del congelador se pueden controlar por hu-
midificación, disminución de la temperatura de almacenamiento y empacan-
do el producto con una película impermeable. Se puede ampliar la vida en
almacenamiento empacando las aves en un medio ambiente libre de oxígeno.
Los conteos bacterianos en los productos congelados precocidos pueden con-
servarse en niveles seguros, ya que es posible que las bacterias no se destru-
yan por completo durante el proceso de recalentamiento en el hogar.

Las aves congeladas se pueden descongelar en el aire ambiental, en agua,
en el refrigerador o en el horno sin diferencia significativa en el sabor. Las
aves grandes, como el pavo, deben descongelarse de manera segura mante-
niéndolos en el refrigerador entre 2 y 4°e, durante 2 a 4 días, dependiendo de
su tamaño. También se pueden descongelar sumergiéndolos en agua fría, en
un recipiente grande, durante 4 a 6 h, o metiéndolos en una bolsa de papel. Se
debe tener cuidado en conservar fria la superficie del ave para minimizar el
desarrollo microbiológico al descongelar en el aire o en el agua.

FIGURA4-54
Variación de la temperatura de las pe-

chugas de pavos de 6.8 kg, inicial-
mente aloe, con la profundidad,

durante el enfriamiento por inmersión
a -29°e (tomado de van der Berg y

Lentz, Ref. 11).

TABLA 4-8-------
Propiedades térmicas de las aves.
de corral

Cantidad Valor típico

Densidad promedio:
Músculo
Piel

Calor específico
Arriba de la

congelación
Abajo de la

congelación l.55 kJ/kg . °C
Punto de congelación -2.8°C
Calor latente de fusión 247 kJ/kg
Conductividad térmica: (en W/m . °C)

Músculo de la
pechuga

1070 kg/m"
1 030 kg/m?

2.94 kJ/kg . °C

Músculo oscuro

0.502 a 20°C
l.384 a -20°C
l.506 a -40°C
l.557 a -40°C
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FIGURA 4~55
Esquema para el ejemplo 4-12.

EJEMPLO4-12 Enfriamiento de canales de res
en una planta de carne

El cuarto de enfriamiento de una planta de carne tiene un tamaño de 18 m x
20 m x 5.5 m y una capacidad de 450 canales de res. Las potencias consumi-
das por los ventiladores y las luces del cuarto son de 26 y 3 kW, respectivamen-
te, y el cuarto gana calor a través de su cubierta a razón de 13 kW. La masa
promedio de los canales es de 285 kg. Las canales entran al cuarto a 36°C,
después de que se han lavado para facilitar el enfriamiento evaporativo, y se en-
frían hasta 15°C en 10 h. Se espera que el agua se evapore a razón de 0.080
kg/s. El aire entra en la sección del evaporador del sistema de refrigeración a
o.rc y sale a -2°C. El lado del aire del evaporador tiene gran cantidad de ale-
tas y el coeficiente total de transferencia de calor del evaporador, basado en el
lado del aire, es de 20 W/m2 • °C. Asimismo, la diferencia promedio de tempe-
ratura entre el aire y el refrigerante que está en el evaporador es de 5.5°C. De-
termine a) la carga de refrigeración del cuarto de enfriamiento, b) el gasto
volumétrico de aire y e) el área superficial de transferencia de calor del evapo-
rador en el lado del aire, si se supone que todo el vapor y la niebla que están en
el aire se congelan en el evaporador.

SOLUCiÓN Se considera el cuarto de enfriamiento de una planta de carne con
una capacidad de 450 canales de res. Se deben determinar la carga de enfria-
miento, el gasto de aire y el área de transferencia de calor del evaporador.
Suposiciones 1 El agua se evapora a razón de 0.080 kg/s. 2 Toda la humedad
que está en el aire se congela en el evaporador.
Propiedades El calor de fusión y el calor de vaporización del agua a O°C son de
333.7 kJ/kg Y 2 501 kJ/kg (tabla A-9). La densidad y el calor específico del ai-
re a 0°8 son 1.292 kg/rn" y 1.006 kJ/kg· °C (tabla A-15). También, a partir de
la relación dada en la tabla A-7b, se determina que el calor específico del ca-
nal de res es

Cp = 1.68 + 2.51 x (contenido de agua) = 1.68 + 2.51 x 0.58 = 3.14 kJ/kg· °C

Análisis a) En la figura 4-55, se da un esquema del cuarto de enfriamiento. La
cantidad de masa de carne de res que es necesario enfriar por unidad de tiem-
po es

mres = (Masa total de carne de res enfriada)/(Tiempo de enfriamiento)

= (450 canales)(285 kg/canal)/(lO X 3600 s) = 3.56 kg/s

La carga de refrigeración de los productos se puede concebir como la energía
que es necesario eliminar de la carne de res, conforme se enfría de 36 hasta
15°C, a razón de 3.56 kg/s y se determina que es

c., = (mCtl.Dres = (3.56 kg/s) (3.14 kJ/kg . °C)(36 - 15)OC= 235 kW

Entonces la carga total de refrigeración del cuarto de enfriamiento queda

Q total. cuarto de enfriamiento = Q res + Q ventilador + Q luces + Q ganancia de calor

= 235 + 26 + 3 + 13 = 277 kW

La cantidad de enfriamiento del canal debida al enfriamiento evaporativo del
agua es

Qres,evaporativo = (mh¡g)agua = (0.080kg/s)(2 501 kJ/kg) = 200kW

lo cual es 200/235 = 85% de la carga total de enfriamiento de los productos.
El 15% restante del calor se transfiere por convección y radiación.
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bl El calor se transfiere hac ia el aire a la razón determinada en los párrafos an­
teriores y, como resultado, la temperatura del aire se eleva de -2°C hasta 
o.rc. Por lo tanto, el gasto de masa de aire es 

. O aire 277 kW 
maire = A. = (1.006 kJ/k . 0C)[0.7 _ (-2)OC] = 102.0 kg/s (cpI..l.Talre) g 

Entonces el gasto vol umétrico de aire queda 

. maire 102 kg/s 
Vaire = Paire = 1.292 kg/m3 = 78.9 m

3
/s 

el Normalmente, la carga de transferencia de calor del evaporador es la misma 
que la de refrigeración. Pero, en este caso, el agua que entra en el evaporador 
como líquido se conge la cuando la temperatura cae hasta -2°C y el evaporador 
también debe eliminar el calor latente de congelac ión, que se determina a par­
t ir de 

QcOngelación = (rhhlatente)agua = (0.080 kg/s)(333.7 kJ/kg) = 27 kW 

Por lo tanto, la razón total de eliminación de calor en el evaporador es 

Q evaporador = Q total, cuarto de enfriamiento + Q congelación = 277 + 27 = 304 k W 

Entonces, se determina el área superficial de transferencia de calor del evapo­
rador en el lado del aire a partir de Oevaporador = (UAl lado del aire il T, 

_ O evaporador _ 304 000 W _ 2 

A - UilT - (20 W/m2 . 0C)(5.50C) - 2764 m 

Es obvio que debe usarse una superfic ie con aletas para proporcionar un área 
superf icial tan grande en el lado del aire. 

RESUMEN 

En este capítulo, se consideró la variación de la temperatura 
con el tiempo así como con la posición en sistemas unidimen­
sionales y multidimensionales. En primer lugar, se considera­
ron los sistemas concentrados, en los que la temperatura varía 
con el tiempo pero permanece uniforme a través del sistema en 
todo momento. La temperatura de un cuerpo concentrado de 
forma arbitraria de masa' m, volumen V, área superficial As, 
densidad p y calor específico cp ' inicialmente a una temperatu­
ra uniforme Ti' que se expone a convección en el instante t = O 
en un medio a la temperatura Too, con un coeficiente de transfe­
rencia de calor h, se expresa como 

T(t) de un cuerpo en el instante t o, de modo alternativo, el 
tiempo t requerido para que la temperatura alcance un valor es­
pecificado T(t). Una vez que se disponga de la temperatura T(t) 
en el instante t, se puede determinar la razón de la transferen­
cia de calor por convección en ese instante, a partir de la ley de 
Newton del enfriamiento, como 

donde 

hAs h b=-- ---
pCpV pc,J..-c 

(l/s) 

es una cantidad positiva cuya dimensión es (tiempo)-I . Se pue­
de usar esta relación con el fin de determinar la temperatura 

O (t) = hAs [T(t) - Too] (W) 

La cantidad total de transferencia de calor entre el cuerpo y el 
medio circundante durante el intervalo de tiempo de t = O has­
ta t es simplemente el cambio en el contenido de energía del 
cuerpo: 

Q = mCp[T(t) - T¡] (kJ) 

La cantidad de transferencia de calor alcanza su límite superior 
cuando el cuerpo llega a la temperatura Too de los alrededores. 
Por lo tanto, la transferencia de calor máxima entre el cuerpo y 
los alrededores es 

(kJ) 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

El error en el que se incurre en el análisis de sistemas concen­
trados es despreciable cuando 

. hLe 
Bl = k < 0.1 

donde Bi es el número de Biot y Le = V/As es la longitud carac­
terística. 

Cuando el análisis de sistemas concentrados no es aplicable, 
se puede determinar la variación de la temperatura con la posi­
ción así como con el tiempo por medio de los diagramas de 
temperatura transitoria dados en las figuras 4-15, 4-16, 4-17 Y 
4-29, para una pared plana grande, un cilindro largo, una esfe­
ra y un medio semiinfinito, respectivamente. Estos diagramas 
son aplicables para la transferencia unidimensional de calor en 
esas configuraciones geométricas . Por lo tanto, su uso queda li­
mitado a situaciones en las cuales el cuerpo está inicialmente a 
una temperatura uniforme, todas las superficies están sujetas a 
las mismas condiciones térmicas y el cuerpo no genera calor. 
También se pueden usar estos diagramas para determinar la 
transferencia de calor total del cuerpo hasta un instante especi­
ficado t. 

Al usar una aproximación de un término, las soluciones de 
los problemas unidimensionales de conducción del calor en ré­
gimen transitorio se expresan analíticamente como 

Pared plana: 

Cilindro: 

Esfera: 

T(x, t) - Too 
8pared = T T 

i- oo 

T(r, t) - Too 
8ci¡ = T - T 

1 oo 

T(r, t) - Too 
8esf = T - T 

1 oo 

donde las constantes A¡ y A.¡ son sólo funciones del número Bi, 
en la tabla 4-1 se da una lista de sus valores contra este núme­
ro, para las tres configuraciones geométricas. El error en el que 
se incurre en las soluciones de un término es menor a 2% cuan­
do T > 0.2. 

Por medio de las soluciones de un término, las transferencias 
de calor fraccionarias en las diferentes configuraciones geomé­
tricas se expresan como 

Pared plana: ( 
Q ) sen A.¡ 

- = 1 - 80 pared 
Q máx pared ' A.¡ 

Cilindro: (Q:J
ci

¡ 

(~) _ _ sen A.I - A.¡ cos A.¡ 

Q , - 1 380, esf A.3¡ 
max esf 

Esfera: 

Las soluciones de la conducción transitoria de calor en un 
sólido semiinfinito con propiedades constantes, con varias 
condiciones de frontera en la superficie, se dan como sigue: 

Temperatura especificada en la superficie, Ts = constante: 

T(x, t) - Ti (x) -------' = erfc --
Ts -Ti 2~ 

y 
, k(Ts - T¡) 
qs(t) = ,~ 

V 7Tat 

Flujo especificado de calor en la superficie, qs = constante: 

(¡s[!§iat (X- ) ( x ) ] T(x, t) - Ti = - - exp - - - xerfc --
k 7T 4at 2~ 

Convección sobre la superficie, qsCt) = h[Too - TeO, t)]: 

_v_(x_,_t)_-_T_i = erfc(- x-) _ exp(hX + _h2_a_t) 
Too -Ti 2~ k ~ 

(
X h~) Xerfc --+--
2~ k 

Pulso de energía en la superficie, es = constante: 

es (x2
) T(x, t) - Ti = exp --

k~ 4at 

donde erfc(1]) es la función complementaria de error de argu­
mento 1]. 

Si se aplica un principio de superposición llamado solución 
producto, también se pueden usar estas gráficas a fin de cons­
truir soluciones para los problemas de conducción transitoria 
bidimensional de calor que se encuentran en configuraciones 
geométricas del tipo de un cilindro corto, una barra larga rectan­
gular o un cilindro o placa semiinfinitas, e incluso problemas 
tridimensionales asociados con configuraciones geométricas, 
como un prisma rectangular o una barra rectangular semiin­
finita, siempre que todas las superficies del sólido se expongan 
a convección hacia el mismo fluido a la temperatura Too, con el 
mismo coeficiente de transferencia de calor por convección, h, 
y que en el cuerpo no se tenga generación de calor. La solución 
en esas configuraciones geométricas multidimensionales se 
puede expresar como el producto de las soluciones para las 
configuraciones unidimensionales cuya intersección sea la 
multidimensional. 

También se puede determinar la transferencia de calor total 
hacia una configuración geométrica multidimensional o desde 
ésta, utilizando los valores unidimensionales. La transferencia 
de calor en régimen transitorio para una configuración geomé­
trica bidimensional formada por la intersección de dos configu­
raciones unidimensionales 1 y 2 es 

La transferencia de calor en régimen transitorio para un cuerpo 
tridimensional formado por la intersección de tres cuerpos uni­
dimensionales 1, 2 Y 3 es 

(Q:J total , 3D = (Q:J l + (Q:J 2 [
1 -(Q:J J 

+ (Q:JJl -(Q:JJ[l -(Q:JJ 
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PROBLEMAS* 

Análisis de sistemas concentrados 

4-IC ¿Qué es el análisis de sistemas concentrados? ¿Cuando 
se puede aplicar? 

4-2C Considere la transferencia de calor entre dos cuerpos 
sólidos idénticos calientes y el aire que los circunda. El pri­
mer sólido se está enfriando por medio de un ventilador en tan­
to que el segundo se deja enfriar de manera natural. ¿Para cuál 
de los sólidos es más probable que se pueda aplicar el análi­
sis de sistemas concentrados? ¿Por qué? 

4-3C Considere la transferencia de calor entre dos cuerpos 
sólidos idénticos calientes y sus medios ambientes. El pri­
mer sólido se deja caer en un recipiente grande lleno con agua, 
en tanto que el segundo se deja enfriar de manera natural en el 
aire. ¿Para cuál de los sólidos es más probable que se pueda 
aplicar el análisis de sistemas concentrados? ¿Por qué? 

4-4C Considere una papa horneada caliente sobre un plato. 
Se observa que la temperatura de la papa cae en 4°C durante el 

* Los prob lemas des ignados por una "C" son pregu ntas de concepto 
y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. Los designados 
por una "1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI pueden 
ignorarlos. Los problemas con un icono de CD-EES, (l¡ , se 
resuelven mediante el EES, y las soluciones completas, junto con 
estudios paramétricos, se incluyen en el CD que acompaña a este 
texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, iíI , son de 
natura leza detallada y se pretende que se resuelva n con una 
computadora, de preferenc ia usando el software EES que 
acompaña a este texto . 

6. H. Hillrnan, Kitchen Science, Mount Vernon, NY: Consu­
mers Union, 1981. 

7. S. Kaka¡;: y Y. Yener, Reat Conduction, Nueva York: 
Hemisphere Publishing Co., 1985. 

8. L. S. Langston, "Heat Transfer from Multidimensional Ob­
jects Using One-Dimensional Solutions for Heat Loss", en 
International Journal of R eat and Mass Transfer, 25 
(1982), pp. 149-50. 

9. P. J. Schneider, Conduction Reat Transfer, Reading, MA: 
Addison-Wesley,1955 . 

lO. L. van der Berg y C. P. Lenz, "Factors Affecting Freezing 
Rate and Appearance of Eviscerated Poultry Frozen in 
Air", en Food Technology, 12 (1958) . 

Aire 
frío 

FIGURA P4-4C 

Papa 
/ horneada 

¡/ caliente 

primer minuto. Durante el segundo minuto, ¿la temperatura 
caerá menos de 4 oC, los mismos 4°C o más de 4°C? ¿Por qué? 

4-5C Considere una papa que se cuece en un horno manteni­
do a una temperatura constante. Se observa que la temperatura 
de la papa se eleva en 5°C durante el primer minuto. Durante el 
segundo minuto, ¿la temperatura aumentará menos de 5°C, los 
mismos 5°C o más de 5°C? ¿Por qué? 

4-6C ¿Cuál es el significado físico del número de Biot? ¿Es 
más probable que el número de Biot sea más grande para los só­
lidos intensamente conductores o para los malos conductores? 

4-7C Considere dos trozos idénticos de rosbif de 4 kg. El pri­
mer trozo se hornea como un todo, en tanto que el segundo se 
hornea en el mismo horno después de haberlo cortado en dos 
partes iguales. ¿Habrá alguna diferencia entre los tiempos de 
cocción del rosbif completo y el cortado? ¿Por qué? 

4-8C Considere una esfera y un cilindro de volumen igual 
hechos de cobre. Tanto la esfera como el cilindro están al prin­
cipio a la misma temperatura y se exponen a convección en el 
mismo medio ambiente. ¿Cuál piensa usted que se enfriará más 
rápido, el cilindro o la esfera? ¿Por qué? 
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4-9C ¿En qué medio es más probable que pueda aplicarse el 
análisis de sistemas concentrados: en el agua o en el aire? ¿Por 
qué? 

4-10C ¿Para cuál sólido es más probable que se pueda aplicar 
el análisis de sistemas concentrados: una manzana real o una 
manzana de oro del mismo tamaño? ¿Por qué? 

4-11C ¿Para cuál clase de cuerpos hechos del mismo material 
es más probable que pueda aplicarse el análisis de sistemas con­
centrados: los delgados o los bien redondeados del mismo volu­
men? ¿Por qué? 

4-12 Obtenga relaciones para las longitudes características de 
una pared plana grande de espesor 2L, un cilindro muy largo 
de radio ro y una esfera de radio ro. 

4-13 Obtenga una relación para el tiempo requerido por un 
sistema concentrado para alcanzar la temperatura promedio 
~ (Ti + Too), donde Ti es la temperatura inicial y Too es la tempe­
ratura del medio ambiente. 

4-14 Se va a medir la temperatura de una corriente de gas por 
medio de un termopar cuya unión se puede considerar como 
una esfera de 1.2 mm de diámetro. Las propiedades de la unión 
son k = 35 W/m· oC, p = 8500 kg/m3, y cp = 320 J/kg. oC, y 
el coeficiente de transferencia de calor entre la unión y el gas es 
h = 90 W/m2 . oc. Determine cuánto tiempo transcurrirá para 
que la lectura del termopar sea 99% de la diferencia inicial de 
temperatura. Respuesta: 27 .8 s 

4-151 En una instalación de fabricación, bolas de latón de 2 in 
de diámetro (k = 64.1 Btu/h . ft· °F, p = 5321brnlft3, Y cp = 

0.092 Btu/lbm· °F) inicialmente a 250°F se sumergen en un ba­
ño de agua que está a 120°F, durante un periodo de 2 min, a ra­
zón de 120 bolas por minuto. Si el coeficiente de transferencia 
de calor por convección es de 42 Btu/h . ft2 . °F, determine a) la 
temperatura de las bolas después de haber sido sumergidas y b) 
la razón a la cual se necesita eliminar el calor del agua para 
mantener su temperatura constante a 120°F. 

FIGURA P4-151 

Baño 
de agua 

4-161 Repita el problema 4-151 para bolas de aluminio. 

4-17 Para calentar algo de leche para un bebé, una madre la 
vierte en un vaso de pared delgada cuyo diámetro es de 6 cm. 
La altura de la leche en el vaso es de 7 cm. Enseguida, coloca el 
vaso en una cacerola grande llena con agua caliente a 60°C. La 
leche se agita constantemente, de modo que su temperatura es 
uniforme en todo momento. Si el coeficiente de transferencia de 
calor entre el agua y el vaso es de 120 W/m2 . oC, determine 
cuánto tiempo transcurrirá para que la leche se caliente de 3°C 
hasta 38°C. Considere las propiedades de la leche iguales a las 

del agua. En este caso, ¿puede tratarse la leche como un sistema 
concentrado? ¿Por qué? Respuesta: 5.8 min 

4-18 Repita el problema 4-17 para el caso de agua que tam­
bién se está agitando, de modo que el coeficiente de transferen­
cia de calor se duplica hasta 240 W/m2 . oC. 

4-19 Una barra larga de cobre cuyo diámetro es de 2.0 cm se 
encuentra inicialmente a una temperatura uniforme de 100°C. 
Enseguida se expone a una corriente de aire a 20°C, con un coe­
ficiente de transferencia de calor de 200 W/m2 . K. ¿Cuánto tar­
daría en enfriarse la barra de cobre hasta una temperatura 
promedio de 25°C? 

4-20 Considere una esfera con un diámetro de 5 cm, un cubo 
con una longitud de arista de 5 cm y un prisma rectangular con 
dimensiones de 4 cm X 5 cm X 6 cm, todos inicialmente a O°C 
y hechos de plata (k = 429 W/m· oC, p = 10500 kg/m3 y cp = 
0.235 kJ/kg . oC). A continuación, estas tres configuraciones se 
exponen al aire ambiente a 33°C sobre todas sus superficies, 
con un coeficiente de transferencia de calor de 12 W/m2 . oC. 
Determine cuánto tardará la temperatura de cada configuración 
geométrica en elevarse hasta 25°C. 

4-211 Durante un día de campo en un día de verano caliente, 
todas las bebidas frías desaparecieron con rapidez y las únicas 
de las que se disponía estaban a la temperatura ambiente de 
90°F. En un esfuerzo por enfriar una bebida de 12 onzas fluidas 
en una lata, la cual tiene 5 in de alto y un diámetro de 2.5 in, una 
persona toma la lata y empieza a sacudirla dentro del agua con 
hielo de la hielera que está a 32°F. Se puede suponer que la tem­
peratura de la bebida es uniforme en todo momento y que el 
coeficiente de transferencia de calor entre el agua con hielo y la 
lata de aluminio es de 30 Btu/h . ft2 . 0F. Por medio de las pro­
piedades del agua para la bebida, estime cuánto tiempo transcu­
rrirá para que la bebida enlatada se enfríe hasta 40°F. 

FIGURA P4-21 I 

4-22 Considere una plancha de 1 000 W cuya placa base está 
hecha de la aleación de aluminio 2 024-T6 (p = 2770 kg/m3, cp 

= 875 J/kg . oC, ex = 7.3 X 10- 5 m2/s). La placa base tiene un 
área superficial de 0.03 m2. En un principio, la plancha está en 
equilibrio térmico con el aire ambiente a 22°C. Si el coeficien­
te de transferencia de calor por convección en la superficie de la 
placa base es 12 W/m2 . oC y se supone que 85% del calor gene­
rado en los alambres de resistencia se transfiere a la placa, de­
termine el tiempo que pasará para que la temperatura de ésta 
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llegue a 140°C. ¿Es realista suponer que la temperatura de la 
placa es uniforme en todo momento? 

Aire 
22°C 

----
Plancha 

delOOOW 

FIGURA P4-22 

4-23 ~E.') Vuelva a considerar el problema 4-22. Con el soft-
ware EES (o cualquier otro semejante), investigue 

los efectos del coeficiente de transferencia de calor y de la tem­
peratura final de la placa durante el tiempo que transcurre para 
que esta última llegue a esta temperatura. Suponga que el coefi­
ciente de transferencia de calor por convección varía de 5 W/m2 

. oC hasta 25 W/m2 . oC y la temperatura de 30°C hasta 200°C. 
Trace gráficas del tiempo en función del coeficiente de transfe­
rencia de calor y de la temperatura, y discuta los resultados. 

4-24 Cojinetes de bolas de acero inoxidable (p = 8 085 
kg/m3, k = 15.1 W/m· oC, cp = 0.480 kJ/kg . oC, y a = 3.91 X 

10- 6 m2/s) que tienen un diámetro de 1.2 cm se van a templar en 
agua. Las bolas salen del horno a una temperatura de 900°C y se 
exponen al aire a 30°C por un rato antes de dejarlas caer en el 
agua. Si la temperatura de las bolas no debe caer por debajo de 
850°C antes de sumergirlas en el agua y el coeficiente de trans­
ferencia de calor en el aire por convección es de 125 W/m2 . oC, 
determine cuánto tiempo pueden permanecer en el aire antes de 
dejarlas caer en el agua. Respuesta: 3.7 s 

4-25 Bolas de acero al carbón (p = 7 833 kg/m3, k = 54 
W/m· oC, cp = 0.465 kJ/kg . oC y a = 1.474 X 10-6 m2/s) de 8 
mm de diámetro se recuecen calentándolas primero hasta 900°C 
en un horno y, a continuación, dejándolas enfriar con lentitud 
hasta 100°C en aire ambiente a 35°C. Si el coeficiente de trans­
ferencia de calor promedio es de 75 W/m2 . oC, determine 
cuánto tardará el proceso de recocido. Si se deben recocer 2 500 
bolas por hora, determine la razón total de transferencia de ca­
lor de las bolas al aire ambiente. 

Horno 

FIGURA P4-25 

Aire, 35°C 

Bola de acero 

4-26 ~E.') . Vuelva a considerar el problema 4-25. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante), investi­

gue el efecto de la temperatura inicial de las bolas sobre el tiem­
po de recocido y la velocidad total de la transferencia de calor. 
Suponga que la temperatura varía de 500°C hasta 1 000°e. Tra­
ce las gráficas del tiempo y de la razón de la transferencia de ca­
lor en función de la temperatura inicial y discuta los resultados. 

4-27 Un dispositivo electrónico que disipa 20 W tiene una ma­
sa de 20 g, un calor específico de 850 J/kg . oC y un área 
superficial de 5 cm2. El dispositivo se usa ligeramente y está 
encendido durante 5 min y, después, apagado por varias horas, 
durante las cuales se enfría hasta la temperatura ambiente 
de 25°e. Si el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción es de 12 W/m2 

• oC, determine la temperatura del dispositi­
vo al final del periodo de operación de 5 mino ¿Cuál sería su 
respuesta si el dispositivo estuviera sujeto a un sumidero de ca­
lor de aluminio que tiene una masa de 200 g Y un área superficial 
de 80 cm2? Suponga que el dispositivo y el sumidero de calor 
son casi isotérmicos. 

Conducción de calor en régimen transitorio en paredes 
planas grandes, cilindros largos y esferas con efectos 
espaciales 
4-28C ¿Qué es un cilindro infinitamente largo? ¿Cuándo re­
sulta apropiado tratar un cilindro real como si fuera infinitamen­
te largo y cuándo no lo es? Por ejemplo, ¿es apropiado usar este 
modelo al hallar las temperaturas cerca de las superficies supe­
rior e inferior de un cilindro? Explique . 

4-29C ¿Se pueden usar los diagramas de temperatura transito­
ria de la figura 4-15 que corresponden a una pared plana ex­
puesta a convección sobre ambos lados, para una pared plana 
con uno de los lados expuesto a convección en tanto que el otro 
está aislado? Explique. 

4-30C ¿Por qué los diagramas de temperatura transitoria están 
preparados usando cantidades adimensionales, como los núme­
ros de Biot y de Fourier, en lugar de las variables reales, como 
la conductividad térmica y el tiempo? 

4-31C ¿Cuál es el significado físico del número de Fourier? 
¿Se duplicará el número de Fourier para un problema específi­
co de transferencia de calor cuando se duplica el tiempo? 

4-32C ¿ Cómo se pueden usar los diagramas de temperatura 
transitoria cuando se especifica la temperatura superficial de la 
configuración geométrica en lugar de la temperatura del medio 
circundante y el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección? 

4-33C Un cuerpo que está a una temperatura inicial de Ti se 
lleva hacia un medio a una temperatura constante de Too- ¿Cómo 
puede el lector determinar la cantidad máxima posible de trans­
ferencia de calor entre el cuerpo y el medio circundante? 

4-34C Se determina que el número de Biot durante un proce­
so de transferencia de calor entre una esfera y sus alrededores es 
0.02. ¿Podría el lector usar el análisis de sistemas concentrados 
o los diagramas de temperatura transitoria en la determinación 
de la temperatura en el punto medio de la esfera? ¿Por qué? 

4-35 Un estudiante calcula que la transferencia de calor total 
de una bola esférica de cobre que tiene un diámetro de 18 cm y 
está inicialmente a 200°C hacia el medio ambiente a una tempe-
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ratura constante de 25°C, durante los primeros 20 min de enfria­
miento, es de 3 150 kJ. ¿Es razonable este resultado? ¿Por qué? 

4-36 Se va a realizar un experimento con el fin de determinar 
el coeficiente de transferencia de calor sobre las superficies de 
tomates que se colocan en agua fría a 7°C. Los tomates (k = 
0.59 W/m . oC, a = 0.141 X 10- 6 m2/s, p = 999 kg/m3, cp = 
3.99 kJ/kg . OC) tienen forma esférica con un diámetro de 8 cm. 
Después de un periodo de 2 horas, las temperaturas en el centro 
y en la superficie de los tomates son de 1O.0oe y 7.1 oC, respec­
tivamente. Aplicando el método analítico de aproximación de 
un término (no el de las gráficas de Heisler), determine el coe­
ficiente de transferencia de calor y la cantidad de esa transfe­
rencia en el curso de este periodo, si se tienen ocho de esos 
tomates en el agua. 

4-37 Un huevo común se puede considerar como una esfera 
de 5.5 cm de diámetro cuyas propiedades son muy aproximada­
mente k = 0.6 W/m . oC y a = 0.14 X 10- 6 m2/s. El huevo se 
encuentra al principio a una temperatura uniforme de 8°C y se 
deja caer en agua hirviendo a 97°C. Si el coeficiente de transfe­
rencia de calor por convección es h = 1400 W/m2 • oC, deter­
mine cuánto tiempo pasará para que el centro del huevo llegue 
a 70°C. 

Agua 
hirviendo 

Huevo 

FIGURA P4-37 

4-38 E.E.') Vuelva a considerar el problema 4-37. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura final en el centro del huevo so­
bre el tiempo que transcurrirá para que dicho centro llegue a 
esta temperatura. Suponga que la temperatura varía de 50°C 
hasta 95°C. Trace la gráfica del tiempo contra la temperatura y 
discuta los resultados. 
4-39 En una instalación de producción, placas grandes de la­
tón de 3 cm de espesor (k = 110 W/m . oC, p = 8530 kg/m3, cp 

= 380 Jlkg . oC, y a = 33.9 X 10- 6 m2/s) que están inicialmente 
a una temperatura uniforme de 25°C se calientan al pasar por 

Horno, 700°C -

Placa de latón 
25°C 

FIGURA P4-39 

un horno que se mantiene a 700°C. Las placas permanecen en el 
horno durante un periodo de 10 mino Si el coeficiente de trans­
ferencia de calor por convección es h = 80 W/m2 . oC, determi­
ne la temperatura de la superficie de las placas cuando salen del 
horno. 

4-40 ~ Vuelva a considerar el problema 4-37. Usando el 
. software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue los efectos de la temperatura del horno y del tiempo de ca­
lentamiento sobre la temperatura final de la superficie de las 
placas. Suponga que la temperatura del horno varía de 500°C 
hasta 900°C y el tiempo de 2 min a 30 mino Trace gráficas de la 
temperatura de la superficie en función de la temperatura del 
horno y del tiempo, y discuta los resultados. 

4-41 Una flecha cilíndrica larga de 35 cm de diámetro hecha 
de acero inoxidable 304 (k = 14.9 W/m . oC, p = 7900 kg/m3, 
cp = 477 Jlkg . oC y a = 3.95 X 10- 6 m2/s) sale de un horno a 
una temperatura uniforme de 400°C. Enseguida, la flecha se de­
ja enfriar con lentitud en una cámara a 150°C con un coeficien­
te promedio de transferencia de calor por convección de h = 60 
W/m2 . oC. Determine la temperatura en el centro de la flecha 
20 min después del inicio del proceso de enfriamiento. Asimis­
mo, determine la transferencia de calor por unidad de longitud 
de la flecha durante este periodo. 

Respuestas: 390°C, 16 015 kJ /m 

4-42 ~ Vuelva a considerar el problema 4-41. Usando el 
.""~ software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto del tiempo de enfriamiento sobre la temperatura 
final del centro de la flecha y la cantidad de transferencia de ca­
lor. Suponga que el tiempo varía de 5 min a 60 mino Trace las 
gráficas de la temperatura del centro de la flecha y de la transfe­
rencia de calor en función del tiempo, y discuta los resultados. 

4-431 Largas barras cilíndricas de acero inoxidable AISI 
(k = 7.74 Btu/h· ft · °F ya = 0.135 ft2Jh) de 4 in de diámetro 
se tratan térmicamente tirando de ellas a una velocidad de 7 
ftlmin a través de un horno de 21 ft de largo mantenido a 
1 7000 E El coeficiente de transferencia de calor por convección 
en el horno es de 20 Btu/h . ft2 . °E Si las varillas entran en el 
horno a 70°F, determine la temperatura en su línea central cuan­
do salen. 

Horno 

1,~~==~~~~~~~==~7~fX~ 
L( JI------------- 30 ft ---------1 

Barra de acero inoxidable 
70°F 

FIGURA P4-431 

4-44 En una planta de procesamiento de carne, bisteces de 
2 cm de espesor (k = 0.45 W/m . oC y a = 0.91 X 10- 7 m2/s) 
que están inicialmente a 25°C se van a enfriar al pasar a través 
de un cuarto de refrigeración que está a -11°C. El coeficien­
te de transferencia de calor por convección sobre ambos lados 
de los trozos de bistec es de 9 W/m2 . oC. Si las dos superficies 
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de ellos deben enfriarse hasta 2°C, determine cuánto tiempo de­
ben permanecer en el cuarto de refrigeración. 

4-45 Un largo tronco de madera cilíndrico (k = 0.17 W/m· oC 
ya = 1.28 X 10- 7 m2/s) tiene 10 cm de diámetro y está inicial­
mente a una temperatura uniforme de 15°C. Este tronco se ex­
pone a gases calientes a 550°C en un hogar con un coeficiente 
de transferencia de calor de 13.6 W/m2 . oC sobre la superficie. 
Si la temperatura de ignición de la madera es de 420°C, deter­
mine cuánto tiempo pasará antes de que el tronco se encienda. 

4-46 . En el Libra de cocina de Betty Cracker, se afirma que 
una costilla de 3.2 kg inicialmente a 4.5°C tarda 2 h 45 min pa­
ra asarse hasta un término de casi cruda, en un horno manteni­
do a 163°C. Se recomienda usar un termómetro para carne con 
el fin de controlar la cocción y se considera que la costilla está 
en un término de casi cruda cuando el termómetro insertado en 
el centro de la parte más gruesa de la carne registra 60°C. La 
costilla se puede considerar como un objeto esférico homogé­
neo con las propiedades p = 1200 kg/m3, cp = 4.1 kJ/kg · oC, k 
= 0.45 W/m· oC, y a = 0.91 X 10- 7 m2/s. Determine a) el coe­
ficiente de transferencia de calor por convección en las superfi­
cies de la costilla, b) la temperatura de la superficie de la costilla 
cuando está cocida y c) la cantidad de calor transferido a ella. d) 
Con los valores obtenidos, prediga cuánto tiempo pasará para 
asar esta costilla hasta un término "medio", lo cual ocurre cuan­
do la temperatura en las partes más internas de ella llega a 71°C. 
Compare su resultado con el valor dado de 3 h 20 min. 

Si la costilla asada va a estar sobre el mostrador durante más 
o menos 15 min antes de rebanarla, se recomienda que se saque 
del horno cuando el termómetro registre alrededor de 4°C por 
debajo del valor indicado, porque la costilla seguirá cociéndose 
incluso después de haberse sacado. ¿Está usted de acuerdo con 
esta recomendación? 

Respuestas: a) 156.9 W/m2 . oC, b) 159SC, e) 1 629 kJ, d) 3.0 h 

Horno, 163°C 
.. : .•.. ~.,-",..,..... 

. .. , :::.J ?/ 

FIGURA P4-46 

4-47 Repita el problema 4-46 para una costilla que debe estar 
"bien cocida", en lugar de "casi cruda". Se considera que una 
costilla está bien cocida cuando la temperatura de su centro lle­
ga a 77°C y, en este caso, el proceso de asado dura alrededor de 
4 h 15 min. 

4-48 Para los fines de la transferencia de calor, un huevo se 
puede considerar como una esfera de 5.5 cm de diámetro que 
tiene las propiedades del agua. Un huevo que está inicialmente 

a 8°C se deja caer en el agua hirviendo a 100°C. Se estima que 
el coeficiente de transferencia de calor por convección en la su­
perficie del huevo es de 800 W/m2 . oC. Si se considera que el 
huevo está cocido cuando la temperatura en su centro llega a 
60°C, determine cuánto tiempo debe mantenerse en el agua hir­
viendo. 

4-49 Repita el problema 4-48 para un lugar a una elevación de 
1610 m, como Denver, Colorado, donde la temperatura de ebu­
llición del agua es de 94.4°C. 

4-50 El autor y su hijo de entonces 6 años de edad han condu­
cido el experimento siguiente para determinar la conductividad 
térmica de una salchicha. En primer lugar, hirvieron agua en 
una cacerola grande y midieron la temperatura del agua hirvien­
d? que resultó ser de 94°C, lo cual no es sorprendente, ya que 
vIven a una elevación de más o menos 1 650 m en Reno, Neva­
da. Entonces tomaron una salchicha que tiene 12.5 cm de largo 
y 2.2 cm de diámetro e insertaron un termopar en el punto me­
dio de ella y otro precisamente debajo de la piel. Esperaron has­
ta que la lectura de los dos termopares fue de 20°C, que es la 
temperatura ambiente. Después, dejaron caer la salchicha en el 
agua hirviendo y observaron los cambios en las dos temperatu­
ras. Exactamente 2 min después de que la salchicha se dejó caer 
en el agua hirviendo, registraron que las temperaturas en el cen­
tro y en la superficie eran de 59°C y 88°C, respectivamente. La 
densidad de la salchicha se puede tomar como 980 kg/m3, que 
es ligeramente menor que la del agua, ya que se observó que es­
taba flotando al mismo tiempo que casi por completo sumergi­
da. El calor específico de una salchicha se puede tomar como 
3 900 J/kg . oC, que es ligeramente menor que el del agua, pues­
to que una salchicha es agua en su mayor parte. Usando los dia­
gramas de temperatura transitoria, determine a) la difusividad 
térmica de la salchicha, b) la conductividad térmica de la misma 
y c) el coeficiente de transferencia de calor por convección. 

Respuestas: a) 2 .02 x 10- 7 m2/s, b) 0.771 W/m . oC, 
e) 467 W/m2 . oC. 

------ -------- -------- ~ ...--......=:: 

-------- -------- -------- --------Agua hirviendo 
94 oC -------- T --------____ _____ supe~ _____ 

SALCHICHA 

_______ Tcentro _ 

FIGURA P4-50 

4-51 Con los datos y las respuestas dadas en el problema 
4-50, determine las temperaturas en el centro y la superficie de 
la salchicha 4 min después del inicio de la cocción. Determine 
también la cantidad de calor transferido a la salchicha. 
4-521 En una planta de procesamiento de pollos se van a en­
friar pollos enteros con un peso promedio de 5 lb cada uno y 
que están inicialmente a 65°F en las rejillas de un refrigerador 
grande que se mantiene a 5°F. El pollo completo se debe en­
friar por debajo de 45°F, pero la temperatura del mismo no 
debe caer por debajo de 35°F en ~ualquier punto durante la re-
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frigeración. El coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción y, por tanto, la razón de la transferencia de calor desde el 
pollo se puede controlar al variar la velocidad de un ventilador 
de circulación que está en el interior. Determine el coeficiente 
de transferencia de calor que permitirá cumplir con las dos res­
tricciones acerca de la temperatura, manteniendo a la vez el 
tiempo de refrigeración en un mínimo. El pollo se puede tratar 
como un objeto esférico homogéneo que tiene las propiedades 
p = 74.91bmlft3, ep = 0.98 Btu/lbm· °F, k = 0.26 Btu/h· ft· °F 
y a = 0.0035 ft2/h. 

Pollo 
T¡ = 65°F 

FIGURA P-521 

Refrigerador 
5°F 

4-53 Una persona pone unas cuantas manzanas en un refrige­
rador a -15°C con el fin de enfriarlas con rapidez para los invi­
tados que están a punto de llegar. Inicialmente, las manzanas 
están a una temperatura uniforme de 20°C y el coeficiente de 
transferencia de calor sobre las superficies es de 8 W/m2 . 0e. 
Visualizando las manzanas como esferas de 9 cm de diámetro y 
tomando sus propiedades como p = 840 kg/m3, el' = 3.81 kJ/kg 
. oC, k = OA18 W/m · oC y a = 1.3 X 1O~7 m2/s, determine las 
temperaturas en el centro y la superficie de las manzanas en 1 h. 
Asimismo, calcule la cantidad de transferencia de calor desde 
cada manzana. 

4-54 (E.') Vuelva a considerar el problema 4-53. Usando el 
..... software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura inicial de las manzanas sobre 
las temperaturas finales del centro y la superficie y la cantidad 
de transferencia de calor. Suponga que la temperatura inicial 
varía de 2°C a 30°e. Trace las gráficas de la temperatura del 
centro, de la temperatura superficial y de la cantidad de trans­
ferencia de calor en función de la temperatura inicial, discuta 
los resultados. 

4-55 Las frutas cítricas son muy susceptibles al tiempo frío y 
la exposición prolongada a temperaturas por debajo de la de 
congelación puede destruirlas . Considere una naranja de 8 cm 
de diámetro que está en un principio a 15°C. En una noche se 
mueve un frente frío y la temperatura ambiente cae de manera 
repentina hasta -6°C, con un coeficiente de transferencia de 
calor por convección de 15 W/m2. oC. Por medio de las propie­
dades del agua para la naranja y si las condiciones del ambien­
te permanecen constantes durante 4 h antes de que pase el frente 
frío, determine si alguna parte de la naranja se congelará esa 
noche. 

Aire ambiental 
-15°C 

Naranja ' ' . 
T¡= 15°C . ____ _ 

FIGURA P4-55 

4-56 Una papa (p = 1 100 kg/m3, ep = 3 900 J/kg . oC, 
k = 0.6 W/m . oC, y a = lA X 1O~7 m2/s) de 9 cm de diámetro 
que está inicialmente a una temperatura uniforme de 25°C se 
hornea a 170°C hasta que un sensor de temperatura insertado 
hasta el centro de la misma da una lectura de 70°e. Entonces la 
papa se saca del horno y se envuelve en toallas gruesas de 
modo que casi no pierda calor. Si el coeficiente de transferencia 
de calor por convección en el horno es de 40 W/m2 . oC, deter­
mine a) durante cuánto tiempo se hornea la papa y b) la tempe- . 
ratura final de equilibrio de ella después de que queda envuelta. 

4-57 Papas blancas (k = 0.50 W/m . oC y a = 0.13 X 1O~6 

m2/s) que están inicialmente a una temperatura uniforme de 
25 °C y tienen un diámetro promedio de 6 cm se van a enfriar 
por medio de aire refrigerado a 2°C que fluye a una velocidad 
de 4 mis. Se determina experimentalmente que el coeficiente 
promedio de transferencia de calor entre las papas y el aire es de 
19 W/m2. oC. Determine cuánto tiempo transcurrirá para que la 
temperatura del centro de las papas caiga hasta 6°e. Asimismo, 
determine si alguna parte de las papas experimentará daños por 
el enfriamiento durante este proceso. 

Aire 

2°C 
4mJs -

FIGURA P4-57 

Papa 

T¡=25°C 

4-581 Naranjas (k = 0.26 Btu/h . ft . °F Y a = lA X 1O~6 

ft2/S) de 2.5 in de diámetro, inicialmente a una temperatura uni­
forme de 78°F se van a enfriar por medio de aire refrigerado a 
25°F que fluye a una velocidad de 1 ftls. Se determina experi­
mentalmente que el coeficiente promedio de transferencia de 
calor entre las naranjas y el aire es de 4.6 Btu/h . ft2 . 0F. Deter­
mine cuánto tiempo transcurrirá para que la temperatura del 
centro de las naranjas caiga hasta 40°F. Asimismo, determine si 
alguna parte de las naranjas se congelará durante este proceso. 
4-59 Una res abierta en canal (k = OA7 W/m . oC y a = 
0.13 X 1O~6 m2/s) de 65 kg, inicialmente a una temperatura uni­
forme de 37°C se va a enfriar por medio de aire refrigerado a 
- 10°C que fluye a una velocidad de 1.2 mis. El coeficiente pro-
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medio de transferencia de calor entre la carne y el aire es de 22 
W /m2 . oc. Visualizando la res como un cilindro de 24 cm de 
diámetro y lA m de altura, y descartando la transferencia de ca­
lor desde las superficies de la base y la parte superior, determi­
ne cuánto tiempo transcurrirá para que la temperatura del centro 
caiga hasta 4°C. Asimismo, determine si alguna parte de la res 
se congelará durante este proceso. Respuesta: 12.2 h 

Aire 
- lOoe _ 

1.2m/s -

FIGURA P4-59 

4-60 Capas de trozos de carne (k = OA7 W/m . oC y a = 0.13 
X 10- 6 m2/s) de 23 cm de espesor, inicialmente a una tempera­
tura uniforme de 7°C se van a congelar por medio de aire refri­
gerado a -30°C que fluye a una velocidad de lA mJs. El 
coeficiente promedio de transferencia de calor entre la carne y 
el aire es de 20 W/m2 . oC. Si el tamaño de los trozos de carne 
es grande en relación con su espesor, determine cuánto tiempo 
transcurrirá para que la temperatura del centro de los trozos cai­
ga hasta -18°C. Asimismo, determine la temperatura superfi­
cial del trozo de carne en ese momento. 

4-611 Capas de trozos de carne (k = 0.26 Btu/h . ft . °F Y a = 
lA X 10- 6 ft2/s) de 6 in de espesor, inicialmente a una tempera­
tura uniforme de 50°F se van a enfriar por medio de aire refri­
gerado a 23°F hasta una temperatura de 36°F en su centro, en 
12 h. Estime el coeficiente promedio de transferencia de calor 
por convección durante este proceso de enfriamiento. 

Respuesta: l. 5 Btu/h . ft2 . °F 

4-62 Pollos (k = OA5 W/m· oC y a = 0.13 X 10- 6 m2/s) con 
una masa promedio de 1.7 kg, inicialmente a una temperatu­
ra uniforme de 15°C se van a enfriar en salmuera agitada a 
-7°C. Se determina experimentalmente que el coeficiente pro­
medio de transferencia de calor entre el pollo y la salmuera es 
de 440 W/m2 . oC. Si la densidad promedio del pollo es 0.95 
g/cm3 y se trata como una masa esférica, determine las tempe­
raturas del centro y de la superficie del mismo en 2 h 45 mino 
Asimismo, determine si alguna parte del pollo se congelará du­
rante este proceso. 

Conducción del calor en régimen transitorio 
en sólidos semiinfinitos 
4-63C ¿Qué es un medio semiinfinito? Dé ejemplos de cuer­
pos sólidos que se pueden tratar como medios semiinfinitos pa­
ra los fines de la transferencia de calor. 

4-64C ¿En qué condiciones una pared plana se puede tratar 
como un medio semiinfinÍto? 

Salmuera -7°e 

FIGURA P4-62 

4-65C Considere un sólido semiinfinito caliente a una tempe­
ratura inicial de Ti expuesta a convección hacia un medio más 
frío a una temperatura constante de Too, con un coeficiente de 
transferencia de calor de h. Explique cómo puede determinar la 
cantidad total de transferencia de calor desde el sólido hasta un 
instante específico too 

4-66 En zonas donde la temperatura del aire permanece por 
debajo de O°C durante periodos prolongados, la congelación del 
agua en los tubos subterráneos es una preocupación importante. 
Por fortuna, el suelo permanece relativamente caliente durante 
esos periodos y pasan semanas para que las temperaturas por 
debajo de la de congelación lleguen hasta las tuberías que están 
enterradas. Por tanto, el suelo sirve de manera eficaz como un 
aislamiento para proteger el agua contra las temperaturas at­
mosféricas congelante s en el invierno. 

En un lugar en particular el piso está cubierto con una capa de 
nieve a -8°C durante un periodo continuo de 60 días, y las pro­
piedades promedio del suelo en ese lugar son k = 0.35 W/m . oC 
ya = 0.15 X 10- 6 m2/s. Si se supone una temperatura inicial uni­
forme para el suelo de 8°C, determine la profundidad IlÚnima de 
entierro para impedir que los tubos de agua se congelen. 

4-67 La temperatura del suelo en las capas superiores de la 
Tierra varía con los cambios en las condiciones atmosféricas. 
Antes de que entre un frente frío, un lugar en la Tierra está ini­
cialmente a una temperatura uniforme de 10°C. Entonces, la zo-· 
na es sometida a una temperatura de -10°C y a fuertes vientos 
que dieron como resultado un coeficiente de transferencia de 
calor por convección de 40 W/m2 . oC sobre la superficie de la 
Tierra, durante un periodo de 10 h. Si las propiedades del suelo 
en ese lugar son k = 0.9 W/m . oC y a = 1.6 X 10- 5 m2/s, de­
termine la temperatura del mismo a las distancias de O, 10, 20 Y 
50 cm de la superficie, al final de este periodo de 10 h. 

Vientos, 
- lOoe 

.. ". ," .'.". ," . . '. . . ' ' . ," . ', . 
. Suelo > .. .. ..•. . •. 

.. ".>.-: 
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", 0 ,""' 0, " ,"' 
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4-68 ll'S. Vuelva a considerar el problema 4-67. Usando el
software EES (o cualquier otro semejante), trace

la gráfica de la temperatura del suelo en función de la distancia
a la superficie de la Tierra conforme esa distancia varía de Om
hasta 1 m y discuta los resultados.

4-69 Un bloque grueso de aluminio, inicialmente a 20°C, se
expone a un flujo constante de calor de 4 000 W/m2 por medio
de un calentador de resistencia eléctrica cuya superficie supe-
rior está aislada. Determine cuánto se elevará la temperatura de
la superficie del bloque después de 30 minutos.

4-70 Una persona con los pies descalzos, los cuales se en-
cuentran a 32°C, pisa sobre un bloque grande de aluminio a
20°C. Si se considera tanto a los pies como al bloque de alumi-
nio como sólidos semiinfinitos, determine la temperatura de la
superficie de contacto. ¿Cuál sería su respuesta si, en lugar de lo
anterior, la persona pisa sobre un bloque de madera? A la tem-
peratura ambiente, el valor de Vkpcp es de 24 kl/m? . °C para el
aluminio, 0.38 kl/m? . °C para la madera y 1.1 kl/m? . °C para
la carne humana.

4-711 Las paredes de un horno están hechas de concreto (k =
0.64 Btu/h . ft . °F Y a = 0.023 ft2fh) de 1.2 ft de espesor. Al
principio, el horno y el aire circundante están en equilibrio tér-
mico a 70°F. Entonces se enciende el horno y las superficies in-
teriores del mismo se exponen a gases calientes a 1 800°F, con
un coeficiente de transferencia de calor muy grande. Determine
cuánto tiempo pasará para que la temperatura de la superficie
exterior de las paredes del horno se eleve hasta 70.1 0F.

Respuesta: 116 mino

4-72 Una tabla gruesa de madera (k = 0.17 W/m· °C y a =
1.28 X 10-7 m2/s) que está inicialmente a una temperatura uni-
forme de 25°C se expone a gases calientes a 550°C durante un
periodo de 5 min. El coeficiente de transferencia de calor entre
los gases y la tabla es de 35 W/m2 . 0C. Si la temperatura de ig-
nición de la madera es de 450°C, determine si se encenderá.

4-73 Un recipiente grande de hierro fundido (k = 52 W/m .
°C y a = 1.70 X 10-5 m2/s) con paredes de 5 cm de espesor es-
tá inicialmente a una temperatura uniforme de O°C y lleno con
hielo a O°c. Ahora las superficies exteriores del recipiente se
exponen a agua caliente a 60°C con un coeficiente de transfe-
rencia de calor muy grande. Determine cuánto tiempo pasará
para que el hielo del interior empiece a fundirse. Asimismo, si
el coeficiente de transferencia de calor por convección sobre la su-
perficie interior del recipiente es 250 W/m2 . °C, determine la
razón de la transferencia de calor hacia el hielo a través de una
sección de la pared de 1.2 m de ancho y 2 m de alto, cuando se
alcanzan las condiciones estacionarias de operación. Suponga

Agua caliente Hielera de hierro
60°C ( fundido

f- r-e-

b o o
O Hielo D Oo

O°C O
O a o - -

O O o

O O
00 o

CJ
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FIGURA P4-73

que el hielo empieza a fundirse cuando la temperatura de su su-
perficie interior se eleva hasta 0.1°C.

Conducción de calor en régimen transitorio en sistemas
multidimensionales

4-74C ¿Cuál es el método de la solución producto? ¿Cómo se
usa para determinar la distribución de temperatura transitoria en
un sistema bidimensional?

4-75C ¿Cómo se usa la solución producto para determinar la
variación de temperatura con el tiempo y la posición en siste-
mas tridimensionales?

4-76C Un cilindro corto inicialmente a una temperatura uni-
forme Ti se sujeta a convección desde todas sus superficies,
hacia un medio a la temperatura Ti; Explique cómo puede de-
terminar la temperatura del punto de en medio del cilindro en un
instante específico t.

4-77C Considere un cilindro corto cuyas superficies superior
e inferior están aisladas. El cilindro está inicialmente a una tem-
peratura uniforme Ti y se sujeta a convección desde su super-
ficie lateral hacia un medio a la temperatura Too, con un coefi-
ciente de transferencia de calor de h. ¿La transferencia de calor
en este cilindro corto es unidimensional o bidimensional? Ex-
plique.

4-78 Un cilindro corto de latón (p = 8530 kg/m", cp = 0.389
kJ/kg . °C, k = 110 W/m . °C, y a = 3.39 X 10-5 m2/s) de diá-
metro D = 8 cm y altura H = 15 cm está inicialmente a una
temperatura uniforme de Ti = 150°C. Ahora el cilindro se co-
loca en aire atmosférico a 20°C, donde se lleva a efecto trans-
ferencia de calor por convección, con un coeficiente de transfe-
rencia de calor de h = 40 W/m2 . "C. Calcule a) la tempera-
tura en el centro del cilindro, b) la temperatura en el centro
de la superficie superior del mismo y c) la transferencia de
calor total desde el cilindro 15 min después del inicio del enfria-
miento.

8cm

Aire
ambiental

20°Cr
15 cm

l
Cilindro
de latón

FIGURA P4-78

4-79 ll'S Vuelva a considerar el problema 4-78. Usando el
~",- software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue el efecto del tiempo de enfriamiento sobre la temperatura
del centro del cilindro, la temperatura del centro de la superficie
superior del mismo y la transferencia de calor total. Suponga
que el tiempo varía de 5 min a 60 min. Trace las gráficas de la
temperatura del centro del cilindro, de la temperatura del centro
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de la superficie superior y de la transferencia total de calor en 
función del tiempo, discuta los resultados. 

4-80 Un cilindro semi infinito de aluminio (k = 237 W/m . oC, 
a = 9.71 X 10- 5 m2/s) de diámetro D = 15 cm está inicialmen­
te a una temperatura uniforme de Ti = 115°C. El cilindro se co­
loca ahora en agua a 10°C, donde se lleva a efecto una 
transferencia de calor por convección, con un coeficiente de 
transferencia de calor de h = 140 W/m2 • oC. Determine la tem­
peratura en el centro del cilindro a 5 cm de la superficie del ex­
tremo 8 min después del inicio del enfriamiento. 

4-811 Una salchicha se puede considerar como un cilindro de 
5 in de largo y 0.8 in de diámetro cuyas propiedades son p = 
61.2 Ibm/ft3, cp = 0.93 Btu/lbm . °P, k = 0.44 Btu/h . ft . 0p y 
a = 0.0077 ft2/h . Una salchicha que está al principio a 400 P se 
deja caer en agua hirviendo a 212°F. Si se estima que el coefi­
ciente de transferencia de calor en la superficie de la salchicha 
es de 120 Btu/h . ft2 . °P, determine la temperatura en el centro 
de la salchicha después de 5, 10 y 15 min, tratándola como 
a) un cilindro finito y b) un cilindro infinitamente largo. 

4-821 Repita el problema 4-81I para un lugar a una elevación 
de 5 300 ft, como Denver, Colorado, donde la temperatura de 
ebullición del agua es de 202°F. 

4-83 Un bloque rectangular de hielo (k = 2.22 W 1m . oC y a 
= 0.124 X 10- 7 m2/s) de 5 cm de alto y base cuadrada de 4 cm 
X 4 cm inicialmente a -20°C se coloca sobre una mesa en un 
cuarto a 18°C. El coeficiente de transferencia de calor sobre las 
superficies expuestas del bloque de hielo es de 12 W/m 2 • oC. Si 
se descarta toda transferencia de calor de la base hacia la mesa, 
determine cuánto tiempo transcurrirá antes que el hielo se em­
piece a fundir. ¿En dónde, sobre el bloque de hielo, aparecerán 
las primeras gotitas de líquido? 

Aire 
del cuarto 

l8°C 
Bloque 
de hielo 
-20°C 

FIGURA P4-83 

4-84 E.E.') Vuelva a considerar el problema 4-83. Usando el 
,"" software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura inicial del bloque de hielo so­
bre el periodo que transcurre antes de que se empiece a fundir. 
Suponga que la temperatura inicial varía de -26°C a -4°C. 
Trace la gráfica del tiempo contra la temperatura inicial y discu­
ta los resultados. 

4-85 Un bloque cilíndrico de hielo (k = 2.22 W/m . oC y a = 
0.124 X 10- 7 m2/s) de 2 cm de alto y base de 2 cm de diámetro 
se coloca sobre una mesa en un cuarto a 24°C. El coeficiente de 

transferencia de calor por convección sobre las superficies ex­
puestas del bloque de hielo es de 13 W/m2 . oC y la transferen­
cia de calor de la base del mismo hacia la mesa es despreciable. 
Si en ningún punto el bloque se empieza a derretir durante por 
lo menos 3 h, determine cuál debió ser la temperatura inicial del 
bloque de hielo. 

4-86 Considere un bloque cúbico cuyos lados tienen 5 cm de 
largo y un bloque cilíndrico cuya altura y diámetro también son 
de 5 cm. Los dos bloques se encuentran al principio a 20°C y 
están hechos de granito (k = 2.5 W/m . oC y a = 1.15 X 10- 6 

m2/s). Ahora los dos bloques se exponen en un horno a gases ca­
lientes a 500°C sobre todas sus superficies, con un coeficiente 
de transferencia de calor de 40 W/m2 • oC. Determine la tempe­
ratura en el centro de cada configuración geométrica después de 
10, 20 Y 60 mino 

5cm 

Gases calientes, 500°C 

FIGURA P4-86 

4-87 Repita el problema 4-86 al duplicar el coeficiente de 
transferencia de calor en las superficies superior e inferior has­
ta 80 W/m2 . oC. 

4-88 Un bloque cilíndrico de aluminio (p = 2702 kg/m3, cp = 
0.896 kJ/kg . oC, k = 236 W/m . oC, y a = 9.75 X 10- 5 m2/s) 
de 20 cm de largo y 15 cm de diámetro está inicialmente a una 
temperatura uniforme de 20°C. El bloque se va a calentar en un 
horno que está a 1 200°C hasta que la temperatura en su centro 
se eleve a 300°C. Si el coeficiente de transferencia de calor so­
bre todas las superficies del bloque es de 80 W/m2 . oC, deter­
mine cuánto tiempo debe mantenerse el bloque en el horno. 
Asimismo, determine la cantidad de transferencia de calor des­
de el bloque si se deja enfriar en el cuarto hasta que la tempera­
tura en toda su extensión caiga hasta 20°C. 

4-89 Repita el problema 4-88 para el caso en que el bloque de 
aluminio se introduce en el horno sobre un material de baja con­
ductividad, de modo que la transferencia de calor hacia la su­
perficie inferior del bloque, o desde ésta, sea despreciable. 

4-90 E.E.') Vuelva a considerar el problema 4-88. Usando el 
-~ software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura final en el centro del bloque so­
bre el tiempo de calentamiento y la cantidad de transferencia de 
calor. Suponga que la temperatura final del centro varía de 50°C 
a 1 OOO°C. Trace las gráficas del tiempo y de la transferencia de 
calor en función de la temperatura final del centro y discuta los 
resultados . 

Tema especial: Refrigeración y congelación de alimentos 

4-91C ¿Cuáles son las clases comunes de microorganismos? 
¿Qué cambios indeseables causan los microorganismos en los 
alimentos? 
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4-92C ¿Cómo impide o retrasa la refrigeración la corrupción 
de los alimentos? ¿Por qué la congelación amplía la vida en al­
macenamiento de los alimentos durante meses? 

4-93C ¿Cuáles son los factores ambientales que afectan la ve­
locidad de desarrollo de los microorganismos en los alimentos? 

4-94C ¿Cuál es el efecto de la cocción sobre los microorga­
nismos en los alimentos? ¿Por qué es importante que la tempe­
ratura interna de un asado en un horno se eleve a más de 70°C? 

4-95C ¿Cómo puede prevenirse o minimizarse la contamina­
ción de los alim"entos con microorganismos? ¿Cómo puede retar­
darse el desarrollo de los microorganismos en los alimentos? 
¿Cómo pueden destruirse los microorganismos en los alimentos? 

4-96C ¿Cómo afectan a) el movimiento del aire y b) la hume­
dad relativa del medio ambiente el desarrollo de los microorga­
nismos en los alimentos? 

4-97C El enfriamiento de una res abierta en canal desde 37°C 
hasta 5°C con aire refrigerado a O°C en un cuarto de enfria­
miento tarda alrededor de 48 h. Para reducir el tiempo de enfria­
miento se propone enfriar la res con aire refrigerado a -100 e. 
¿Cómo evaluaría el lector esta propuesta? 

4-98C Considere la congelación de carne empacada en cajas 
con aire refrigerado. ¿Cómo a) la temperatura del aire, b) la ve­
locidad del aire, c) la capacidad del sistema de refrigeración y 
el) el tamaño de las cajas de carne afectan el tiempo de congela­
ción? 

4-99C ¿Cómo afecta la velocidad de la congelación la suavi­
dad, el color y el goteo de la carne durante la descongelación? 

4-100C Se afirma que la carne de res se puede almacenar has­
ta por dos años a -23°C, pero no por más de un año a - 12°e. 
¿Es razonable esta afirmación? Explique. 

4-101C ¿Qué es una plataforma refrigerada de embarque? 
¿Cómo reduce la carga de refrigeración de los cuartos fríos de 
almacenamiento? 

4-102C ¿Cómo se compara el enfriamiento por inmersión de 
las aves de corral con el enfriamiento con aire forzado con res­
pecto a a) el tiempo de enfriamiento, b) la pérdida de humedad 
de las aves y c) el desarrollo microbiano? 

4-103C ¿Cuál es la temperatura apropiada de almacenamien­
to de las aves de corral congeladas? ¿Cuáles son los métodos 
primarios de congelación para las aves? 

4-104C ¿Cuáles son los factores que afectan la calidad del 
pescado congelado? 

4-105 El cuarto de enfriamiento de una planta de carne tiene 
un tamaño de 15 m X 18 m X 5.5 m y una capacidad de 350 re­
ses abiertas en canal. La potencia consumida por los ventilado­
res y las luces en este cuarto es de 22 y 2 kW, respectivamente, 
y el cuarto gana calor a través de su cubierta a razón de 14 W. 
La masa promedio de las reses es de 220 kg. Las reses entran al 
cuarto a 35°C, después se lavan para facilitar el enfriamiento 
evaporativo y se enfrían hasta 16°C en 12 h. El aire entra en el 
cuarto a - 2.2°C y sale a 0.5°e. Determine a) la carga de refri­
geración del cuarto de enfriamiento y b) el gasto volumétrico de 
aire. Los calores específicos promedio de las reses y del aire son 
de 3.14 y l.0 kJ/kg . oC, respectivamente, y la densidad del aire 
se puede tomar como 1.28 kg/m3" 

4-106 Pavos con un contenido de agua de 64% que están ini­
cialmente a 1°C y que tienen una masa de más o menos 7 kg se 
van a congelar sumergiéndolos en salmuera a - 29°e. Usando la 
figura 4-54 determine cuánto tiempo se requerirá para reducir la 
temperatura de la pechuga del pavo a una profundidad de 3.8 
cm hasta -18°C. Si la temperatura a una profundidad de 3.8 cm 
en la pechuga representa la temperatura promedio del pavo, de­
termine la cantidad de transferencia de calor por pavo suponien­
do que a) se congela todo el contenido de agua del pavo y b) 
sólo se congela 90% del contenido de agua de éste a - 18°C. To­
me los calores específicos del pavo como 2.98 y 1.65 kJ/kg . oC, 
arriba y abajo del punto de congelación a -2.8°C, respectiva­
mente, y el calor latente de fusión del mismo como 214 kJ/kg. 

Respuestas: al 1 753 kJ, bl 1 617 kJ 

Salmuera - 29°C 

FIGURA P4-1 06 

4-107 Se van a enfriar pollos con una masa promedio de 2.2 
kg Y un calor específico de 3.54 kJ/kg . oC por medio de agua 
fría que entra· en un enfriador por inmersión del tipo de flujo 
continuo a 0.5°e. Los pollos se dejan caer en el enfriador a una 
temperatura uniforme de 15°C a razón de 500 por hora y se en­
frían hasta una temperatura promedio de 3°C antes de sacarlos. 
El enfriador gana calor de los alrededores con una velocidad de 
210 kJ/min. Determine a) la razón de la remoción de calor del 
pollo, en kW, y b) el gasto de masa de agua, en kg/s, si la eleva­
ción de la temperatura del agua no debe ser mayor a 2°e. 

4-1081 Se van a enfriar pollos con un contenido de agua de 
74%, a una temperatura inicial de 32°F y una masa de alrededor 
de 7.51bm con aire refrigerado a -40°F. Por medio de la figura 
4-53, determine cuánto tiempo transcurrirá para reducir la tem­
peratura de la superficie interior de los pollos hasta 25°F. ¿Cuál 
sería su respuesta si la temperatura del aire fuera de - 80°F? 

4-109 En una planta de procesamiento de carne se van a en­
friar trozos de carne de res (p = 1090 kg/m3, cp = 3.54 kJ/kg . 
oC, k = 0.47 W/m· oC, y a = 0.13 X 10-6 m2/s) de 10 cm de 
espesor, inicialmente a 15°C, en las rejillas de un congelador 
grande que se mantiene a -12°e. Los trozos de carne se colo­
can cercanos entre sÍ, de modo que la transferencia de calor des­
de los bordes de 10 cm de espesor es despreciable. El trozo 
completo debe enfriarse por debajo de 5°C, pero la temperatura 
del bistec no debe caer por debajo de - 1°C, en ninguna parte, 
durante la refrigeración con el fin de evitar la "quemadura por 
el frío". Se puede controlar el coeficiente de transferencia de ca­
lor por convección y, como consecuencia, la razón de la transfe­
rencia de calor desde el bistec al variar la velocidad del 
ventilador de circulación que se encuentra en el interior. Deter­
mine el coeficiente h de transferencia de calor que satisfará las 
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dos restricciones de la temperatura, manteniendo al mismo 
tiempo el tiempo de refrigeración hasta un mínimo. 

Respuesta: 9 .9 W/m2 • oC 

Aire 

----
- 12°C 

FIGURA P4-1 09 

Problemas de repaso 

4-110 Considere dos placas grandes de acero (k = 43 W/m . 
oC y a = l.17 X 10- 5 m2/s) de 2 cm de espesor que se pusieron 
una sobre la parte superior de la otra mientras estaban húmedas 
y se dejaron a la intemperie durante una fría noche de invierno 
a -15°C. Al día siguiente un trabajador necesita una de las pla­
cas, pero se encuentran pegadas entre sí debido a que la conge­
lación del agua entre ellas las ha adherido. En un esfuerzo por 
derretir el hielo entre las placas y separarlas, el trabajador toma 
una secadora grande de cabello y sopla aire caliente a 50°C so­
bre toda la superficie expuesta de la placa que está arriba. Se es­
tima que el coeficiente de transferencia de calor por convección 
en la superficie superior es de 40 W/m2 . oC. Determine cuánto 
tiempo debe el trabajador mantenerse soplando aire caliente an­
tes que las dos placas se separen. Respuesta: 482 s 

4-111 Considere un horno de curado cuyas paredes están he­
chas de concreto de 30 cm de espesor, cuyas propiedades son k 
= 0.9 W/m . oC y a = 0.23 X 10-5 m2/s . En un principio, el 
horno y sus paredes están en equilibrio térmico con los alrede­
dores a 6°C. Entonces se cierran todas las puertas y el horno se 
calienta por medio de vapor de agua de modo que la temperatu­
ra de la superficie interior de las paredes se eleva hasta 42°C y 
se mantiene a ese nivel durante 2.5 h. A continuación, se abre el 
horno de curado y se expone al aire atmosférico después de que 
se corta el flujo de vapor. Si las superficies exteriores de las pa­
redes del horno estuvieran aisladas, ¿se ahorraría algo de ener­
gía ese día durante el periodo en el que el horno se usó para 
curar sólo durante 2.5 h o no habría diferencia? Base su res­
puesta en cálculos. 

6°C 

FIGURA P4-111 

4-112 La tubería principal de agua en las ciudades debe colo­
carse a suficiente profundidad por debajo de la superficie del 
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suelo para evitar que se congelen durante los prolongados perio­
dos de temperaturas por debajo de la de congelación. Determi­
ne la profundidad mínima a la cual debe colocarse la tubería de 
agua en un lugar en donde el suelo está inicialmente a 15°C y se 
espera que la temperatura de la superficie del suelo, en las peo­
res condiciones, permanezca en -10°C durante un periodo de 75 
días. Tome las propiedades del suelo en ese lugar como k = 0.7 
W/m· oC y a = 1.4 X 10-5 m 2/s. Respuesta: 7.05 m 

4-113 Se puede considerar que una salchicha es un cilindro de 
12 cm de largo cuyo diámetro es de 2 cm y cuyas propiedades 
son p = 980 kg/m3, cp = 3.9 kJ/kg . oC, k = 0.76 W /m· oC y a 
= 2 X 10-7 m 2/s. Una salchicha que está inicialmente a 5°C se 
deja caer en agua hirviendo a 100°C. Se estima que el coeficien­
te de transferencia de calor en la superficie de la salchicha es de 
600 W 1m2 . oC. Si se considera que la salchicha está cocida 
cuando la temperatura de su centro llega a 80°C, determine 
cuánto tiempo pasará para que se cueza en el agua hirviendo. 

~ 
Agua, lOO° 

FIGURA P4-113 

4-114 Un rollo largo de placa de acero al manganeso de 2 m 
de ancho y 0.5 cm de espesor que está saliendo de un horno a 
820°C se va a templar en un baño de aceite (cp = 2.0 kJ/kg . oC) 
a 45°C. La lámina de metal se está moviendo a una velocidad 
estacionaria de 15 mlmin y el baño de aceite tiene 9 m de largo. 
Si el coeficiente de transferencia de calor por convección en los 
dos lados de la placa es 860 W/m2 . oC, determine la temperatu­
ra dela lámina metálica cuando sale del baño de aceite. Asimis­
mo, determine la razón de la eliminación de calor del aceite 
requerida para mantener su temperatura constante a 45°C. 

Horno 

15 mlmin -
FIGURA P4-114 

Placa 
de acero 

Baño de aceite, 45°C 

4-1151 En el Libro de cocina de Betty Cracker se afirma que un 
pavo relleno de 14 lb inicialmente a 40°F tarda 5 h para asarse, 
en un horno mantenido a 325°F. Se recomienda usar un termó­
metro para carne con el fin de vigilar la cocción y se considera 
que el pavo está cocido cuando el termómetro insertado profun­
damente en la parte más gruesa de la pechuga o del muslo, sin 
tocar el hueso, registra 185°F. El pavo se puede visualizar como 
un objeto esférico homogéneo con las propiedades p = 75 
lbmlft3, cp = 0.98 Btu/lbm . °F, k = 0.26 Btu/h . ft . °F, Y a = 
0.0035 ft2/h. Si la punta del termómetro está a un tercio de la 
distancia radial al centro del pavo, determine a) el coeficiente 
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promedio de transferencia de calor en la superficie del pavo, b) 
la temperatura en la piel del pavo cuando está cocido y c) la 
cantidad total de calor transferido a él en el horno. ¿La lectura 
del termómetro será de más de 185°F o menos después de pasa­
dos 5 min de que el pavo se saca del horno? 

FIGURA P4-1151 

4-116 (J,t; Durante un incendio, los troncos de algunos ro-
'<ffi) bIes secos (k = 0.17 W/m . oC y a = 1.28 X 

10- 7 m2/s) que están inicialmente a una temperatura uniforme 
de 30°C se exponen a gases calientes a 520°C durante un perio­
do de 5 h, con un coeficiente de transferencia de calor de 65 
W/m2. oC sobre la superficie. La temperatura de ignición de los 
árboles es de 410°C, Considerando los troncos de los árboles 
secos como barras cilíndricas largas con diámetro de 20 cm, de­
termine si se encenderán al ser barridos por el fuego. 

Gases -calientes _ 
520°C 

20 cm 

~ J l\ 
r¡;¿~L~ 

FIGURA P4-116 

4-117 A menudo se corta una sandía a la mitad y se pone en el 
congelador para enfriarla con rapidez. Pero con frecuencia olvi­
damos comprobar su estado y se finaliza con una sandía con 
una capa congelada en la parte superior. Para evitar este proble­
ma potencial, una persona quiere fijar el medidor de tiempo de 
tal forma que se apague cuando la temperatura de la superficie 
expuesta de la sandía caiga hasta 3°C. 

Considere una sandía esférica de 25 cm de diámetro que se 
corta en dos partes iguales y se pone en un congelador a -12°C. 
Inicialmente la sandía completa está a una temperatura unifor­
me de 25°C y el coeficiente de transferencia de calor sobre las 
superficies es de 22 W/m2 . oC, Si la sandía tiene1as propieda­
des del agua, determine cuánto tiempo pasará para que el centro 
de las superficies cortadas expuestas caiga hasta 3°C, 

Congelador 
-12°C 

Sandía, 25°C 

FIGURA P4-117 

4-118 Se puede determinar que la conductividad térmica de 
un sólido cuya densidad y calor específico se conocen a partir 
de la relación k = a/pcp , después de evaluar la difusividad tér­
mica a . 

Considere una barra cilíndrica de 2 cm de diámetro hecho de 
un material simple cuya densidad y peso específico son 3 700 
kg/m3 y 920 J/kg . oC, respectivamente. La muestra está inicial­
mente a una temperatura uniforme de 25°C. Con el fin de medir 
las temperaturas de la muestra en su superficie y su centro, se 
inserta un termopar hasta el centro de ella a lo largo de la línea 
central y se suelda otro en un pequeño orificio taladrado sobre 
la superficie. La muestra se deja caer en agua hirviendo a 
100°C, Después de 3 min se registran las temperaturas de la su­
perficie y del centro y resultan ser de 93°C y 75°C, respectiva­
mente. Determine la difusividad térmica y la conductividad 
térmica del material. 

( 2:1~";~]' 
Agua hirviendo centro 

100°C 

FIGURA P4-118 

4-119 En los climas desérticos la lluvia no es algo que ocurra 
en forma común, ya que las gotitas que se forman en la capa 
superior de la atmósfera a menudo se evaporan antes de que lle­
guen a la tierra. Considere una gota de lluvia que está inicial­
mente a una temperatura de 5°C y tiene un diámetro de 5 mm. 
Determine cuánto tiempo transcurrirá para que el diámetro de 
la gota se reduzca a 3 mm conforme cae a través del aire am­
biente a 18°C, con un coeficiente de transferencia de calor de 
400 W/m2 . oC, Se puede suponer que la temperatura del agua 
permanece constante y uniforme a 5°C en todo momento. 

4-1201 Considere una placa cuyo espesor es de 1 in, un cilin­
dro largo de 1 in de diámetro y una esfera de 1 in de diámetro, 
todas a una temperatura inicial de 400°F y hechas de bronce 
(k = 15.0 Btufh . ft· °F y a = 0.333 ft2fh) . Ahora estas tres con­
figuraciones geométricas se exponen a aire frío a 75°C sobre to­
das sus superficies, con un coeficiente de transferencia de calor 
de 7 Btufh . ft2 . °E Determine la temperatura en el centro de ca­
da configuración después de 5, 10 y 30 min. Explique por qué 
la temperatura del centro de la esfera siempre es la más baja. 
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FIGURA P4-120 

4-1211 Repita el problema 4-1201 para configuraciones geo­
métricas de hierro fundido (k = 29 Btu/h . ft . °P y a = 0.61 
ft2fh). 

4-1221 ~ Vuelva a considerar el problema 4-120I. Usando 
el software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica del centro de cada configuración geométrica en 
función del tiempo de enfriamiento, a medida que éste varía de 
5 min hasta 60 min y discuta los resultados. 

4-123 Se calientan válvulas de motores (k = 48 W/m · oC, ep = 

440 J/kg . oC, y p = 7 840 kg/m3) hasta 800°C, en la sección de 
tratamientos térmicos de una instalación de fabricación de las 
mismas. Entonces las válvulas se templan en un baño grande de 
aceite que está a una temperatura promedio de 50°C. El coefi­
ciente de transferencia de calor en el baño es de 800 W/m2 

. De. 
Las válvulas tienen un vástago cilíndrico con un diámetro de 
8 mm y una longitud de 10 cm. Se puede suponer que la cabeza y 
el vástago de la válvula tienen un área superficial igual y se pue­
de tomar el volumen de la cabeza como un 80% del volumen del 
vástago. Determine cuánto tiempo pasará para que la temperatu­
ra de la válvula caiga hasta a) 400°C, b) 200°C y e) 51 oC, y d) la 
transferencia máxima de calor desde una sola de ellas. 

4-124 Se va a enfriar una sandía que está inicialmente a 35°C 
dejándola caer en un lago que está a 15°e. Después de 4 h Y 40 
min de enfriamiento, se dice que la medida de la temperatura 
del centro de la sandía es de 20°e. Considerando la sandía co­
mo una esfera de 20 cm de diámetro y con las propiedades k = 

0.618 W/m· oC, a = 0.15 X 10-6 m2/s, p = 995 kg/m3, y Cp = 

4.18 kJ/kg . oC, determine el coeficiente promedio de transfe­
rencia de calor por convección y la temperatura superficial de 
ella al final del periodo de enfriamiento. 

4-125 Se van a enfriar trozos grandes de alimento de 10 cm de 
espesor que están firmemente envueltos en papel delgado, en un 
cuarto de refrigeración mantenido a O°C. El coeficiente de trans­
ferencia de calor sobre las superficies de las cajas es de 25 W/m2 

. oC y dichas cajas se van a mantener en el cuarto durante un pe­
riodo de 6 h. Si la temperatura inicial de las cajas es de 30°C, de­
termine la temperatura en el centro de las mismas si contienen a) 
margarina (k = 0.233 W/m . oC y a = 0.11 X 10-6 m2/s), b) pas­
tel blanco (k = 0.082 W/m · oC y a = 0.10 X 10- 6 m2/s) y e) pas­
tel de chocolate (k = 0.106 W/m . oC y a = 0.12 X 10-6 m2/s). 

4-126 Una columna cilíndrica de 30 cm de diámetro y 4 m de 
alto de una casa hecha de concreto (k = 0.79 W/m . oC, a = 

5.94 X 10- 7 m2/s, p = 1600 kg/m3, y ep = 0.84 kJ/kg . oC) en­
friada hasta 14 oC durante una noche fría se calienta una vez 
más durante el día al exponerse al aire ambiental a una tempe-

ratura promedio de 28°C, con un coeficiente promedio de trans­
ferencia de calor de 14 W/m2 . oc. Determine a) cuánto tiempo 
transcurrirá para que la temperatura de la superficie de la 
columna se eleve hasta 27°C, b) la cantidad de transferencia de 
calor hasta que la temperatura en el centro llegue hasta 28°C y 
e) la cantidad de transferencia de calor hasta que la temperatura 
de la superficie llegue hasta 27°C. 

4-127 Largos alambres de aluminio (p = 2702 kg/m3, ep = 

0.896 kJ/kg . oC, k = 236 W/m . oC, y a = 9.75 X 10- 5 m2/s) 
se extruyen a una temperatura de 350°C y se exponen al aire at­
mosférico a 30°C, con un coeficiente de transferencia de calor 
de 35 W/m2 . De. a) Determine cuánto tiempo transcurrirá para 
que la temperatura del alambre caiga hasta 50°C. b) Si el alam­
bre se extruye a una velocidad de 10 rn/min, determine qué dis­
tancia ha recorrido después de la extrusión para el momento en 
que su temperatura cae hasta 50°C. ¿Qué cambio en el proceso 
de enfriamiento propondría para acortar esta distancia? e) Si el 
alambre de aluminio sale del cuarto de extrusión a 50°C, deter­
mine la razón de la transferencia de calor del alambre hacia ese 
cuarto. Respuestas: al 144 s, bl 24 m, el 856 W 

Alambre de aluminio 

FIGURA P4-127 

4-128 Repita el problema 4-127 para un alambre de cobre 
(p = 8950 kg/m3, ep = 0.383 kJ/kg . oC, k = 386 W/m . oC, y 
a = 1.13 X 10- 4 m2/s). 

4-129 Considere una casa de ladrillos (k = 0.72 W/m . oC y 
a = 0.45 X 10- 6 m2/s) cuyas paredes tienen 10 m de largo, 3 m 
de alto y 0.3 m de espesor. Una noche, se descompone el cale­
factor de la casa y se observó que toda ella, incluyendo sus pa­
redes, estaba a 5°C en la mañana. El exterior se calentó a 
medida que avanzó el día, pero ningún cambio se sintió en la 
casa, la cual estaba firmemente sellada. Si la temperatura de 
la superficie exterior de la casa permanece constante a 15°C, 
determine el tiempo que transcurrirá para que la temperatura de 
las superficies interiores de las paredes se eleve hasta 5.1 De. 

FIGURA P4-129 

4-130 Una pared de ladrillo de 40 cm de espesor (k = 0.72 
W/m · oC, y a = 1.6 X 10- 7 m2/s) se calienta hasta una tempe­
ratura promedio de 18°C mediante el sistema de calefacción y 
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la radiación solar incidente sobre ella durante el día. Por la no­
che, la superficie exterior de la pared se expone a aire frío a 
- 3 oC, con un coeficiente promedio de transferencia de calor de 
20 W/m2 . oC. Determine las temperaturas de la pared a las dis­
tancias de 15, 30 Y 40 cm de la superficie exterior, durante un 
periodo de dos horas. 

4-131 Considere el monobloque de un automóvil hecho de 
hierro fundido (k = 52 W/m . oC y a = 1.7 X 10- 5 m 2/s). El 
motor se puede considerar como un bloque rectangular cuyos 
lados tienen 80 cm, 40 cm y 40 cm. El motor está a una tempe­
ratura de 150°C cuando está encendido. Entonces se expone al 
aire atmosférico a 17°C, con un coeficiente de transferencia de 
calor de 6 W/m2 . oC. Determine a) la temperatura en el centro 
de la superficie superior cuyos lados tienen 80 cm por 40 cm y 
b) la temperatura en la esquina después de 45 min de enfria­
miento. 

4-132 Se encuentra un hombre muerto en un cuarto a 16°C. 
Se mide la temperatura superficial de su cintura, la cual es de 
23°C y se estima que el coeficiente de transferencia de calor es 
de 9 W/m2 . oC. Visualizando el cuerpo como un cilindro de 28 
cm de diámetro y 1.80 m de largo, estime cuánto tiempo ha 
transcurrido desde que murió. Tome las propiedades del cuerpo 
como k = 0.62 W/m . oC y a = 0.15 X 10-6 m2/s y suponga que 
la temperatura inicial del mismo fue de 36°C. 

4-133 Se desarrolla un proceso exotérmico de manera uni­
forme en toda la extensión de una esfera de 10 cm de diámetro 
(k = 300 W/m . K, cp = 400 J/kg . K, p = 7500 kg/m3) y se ge­
nera calor con una rapidez constante de 1.2 MW 1m3. La tempe­
ratura está inicialmente uniforme a 20°C y el proceso exotérmico 
comienza en el instante t = O. Para mantener la temperatura de 
la esfera bajo control, se sumerge en un baño líquido mantenido 
a 20°C. El coeficiente de transferencia de calor en la superficie 
de la esfera es de 250 W/m2 . K. 

Debido a la elevada conductividad térmica de la esfera, se 
puede despreciar la resistencia a la conducción dentro de ella, 
en comparación con la resistencia a la convección en su super­
ficie. En consecuencia, se podría analizar esta situación de 
transferencia de calor de estado no estacionario como un sis­
tema concentrado. 

a) Demuestre que la variación de la temperatura T de la es­
fera con el tiempo t se puede expresar como dTldt = 0.5 
- 0.005T. 

b) Calcule la temperatura de la esfera en estado estacionario. 
c) Calcule el tiempo necesario para que la temperatura de la 

esfera alcance el promedio de sus temperaturas inicial y 
final (estacionaria). 

4-134 Se enfrían por inmersión placas grandes de acero de 1.0 
cm de espesor, desde 600°C hasta 100°C, en un recipiente con 
aceite que se mantiene a 30°C. El coeficiente promedio de 
transferencia de calor para las dos caras de las placas de acero 
es de 400 W 1m2 • K. Las propiedades promedio del acero son k 
= 45 W/m . K, p = 7 800 kg/m3 y cp = 470 Jlkg . K. Calcule el 
tiempo de enfriamiento de las placas de acero. 

4-135 Se producen alambres de aluminio de 3 mm de diáme­
tro, por extrusión. Los alambres salen del extrusor a una tempe­
ratura promedio de 350°C y a una velocidad lineal de 10 mlmin. 
Antes de salir de la sala de extrusión, los alambres se enfrían 

hasta una temperatura promedio de 50°C mediante transferen­
cia de calor hacia el aire circundante que se encuentra a 25°C, 
con un coeficiente de transferencia de calor de 50 W 1m2 . K. 
Calcule la longitud necesaria de la sección en enfriamiento del 
alambre dentro de la sala de extrusión. 

Problemas de examen sobre 
fundamentos de ingeniería (FI) 

4-136 Se dejan enfriar bolas de cobre (p = 8933 kg/m3, k = 

401 W/m . oC, cp = 385 J/kg . oC, a = 1.66 X 10-4 m2/s), ini­
cialmente a 200°C, en aire a 30°C, durante 2 minutos. Si las bo­
las tienen un diámetro de 2 cm y el coeficiente de transferencia 
de calor es 80 W 1m2 • oC, la temperatura en el centro de las bo­
las al final del enfriamiento es 

4-137 Se llena con agua, inicialmente a 25°C, una lata de 10 cm 
de diámetro interior y 30 cm de largo, y se pone en un refrigera­
dor doméstico que está a 3°C. El coeficiente de transferencia de 
calor sobre la superficie de la lata es 14 W/m2 • oC. Si se supone 
que la temperatura del agua permanece uniforme en el curso del 
proceso de enfriamiento, el tiempo que se requiere para que la 
temperatura del agua caiga hasta 5°C es 

a) 0.55 h b) 1.17 h c) 2.09 h 

d) 3.60 h e) 4.97 h 

4-138 Se coloca un bloque caliente de hierro (p = 7870 kg/m3, 

cp = 447 Jlkg . oC) de 18 cm de largo, 16 cm de ancho y 12 cm 
de altura, inicialmente a 200°C, en un horno para tratamiento 
térmico. El coeficiente de transferencia de calor sobre la super­
ficie del bloque es 100 W/m2 . oC. Si se requiere que la tempera­
tura del bloque se eleve hasta 750°C en un periodo de 25 min, 
el horno debe mantenerse a 

4-139 Puede considerarse un pollo pequeño (k = 0.45 W/m . 
oC, a = 0.15 X 10- 6 m2/s) como una esfera sólida de 11.25 cm 
de diámetro. El pollo está inicialmente a una temperatura uni­
forme de 8°C y se va a cocinar en un horno mantenido a 220°C, 
con un coeficiente de transferencia de calor de 80 W/m2 . oC. 
Con esta idealización, la temperatura en el centro del pollo des­
pués de un periodo de 90 min es 

a) 25°C b) 61°C c) 89°C 

d) 122°C e) 168°C 

4-140 En una instalación de producción, grandes placas de 40 
cm de espesor; hechas de acero inoxidable (k = 15 W/m . oC, 
a = 3.91 X 10-6 m 2/s) son extraídas de un horno a una tempe­
ratura uniforme de 750°C. Las placas se colocan en un baño de 
agua que se mantiene a una temperatura constante de 20°C, con 
un coeficiente de transferencia de calor de 600 W/m2 • oC. El 
tiempo que tarda la temperatura de la superficie de las placas en 
disminuir hasta 100°C es 

a) 0.28 h 

d) 3.55 h 

b) 0.99 h 

e) 5.33 h 

c) 2.05 h 
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4-141 Se. expone a aire a 30°C, con un coeficiente de transfe­
rencia de calor de 8.83 W/m2 

. oC, una larga barra de 18 cm de 
diámetro, hecha de madera dura (k = 0.159 W/m· oC, O' = 1.75 
X 10-7 m2/s) . Si la temperatura del centro de la barra es de 
15°C después de 3 horas, la temperatura inicial de la barra era 

a) 11.9°e b) 4.9°e e) 1.7°e 

d) ooe e) - 9.2°e 

4-142 Puede considerarse una papa como una esfera sólida de 
5.7 cm de diámetro con las propiedades p = 910 kg/m3, el' = 
4.25 kJ/kg . oC, k = 0.68 W/m . oC y O' = 1.76 X 10-7 m2/s . Se 
van a cocinar 12 de esas papas, inicialmente a 25°C, colocán­
dolas en un horno mantenido a 250°C, con un coeficiente de 
transferencia de calor de 95 W/m2 . 0e. La cantidad de transfe­
rencia de calor a las papas en el transcurso de un periodo de 30 
minutos es 

a) 77 kJ 

d) 970 kJ 

b)483kJ 

e) 1012 kJ 

e) 927 kJ 

4-143 Si consideramos una papa como una esfera sólida de 
5.7 cm de diámetro con las propiedades p = 910 kg/m3, el' = 

4.25 kJ/kg . oC, k = 0.68 W/m . oC y O' = 1.76 X 10-7 m2/s, y 
se van a cocinar 12 de esas papas, inicialmente a 25°C, 
colocándolas en un horno mantenido a 250°C, con un coefi­
ciente de transferencia de calor de 95 W/m2 . oC, la cantidad de 
transferencia de calor a las papas en el momento en el que la 
temperatura en el centro llega a 100°C es 

a) 56 kJ b) 666 kJ e) 838 kJ 

d) 940 kJ e) 1088 kJ 

4-144 Se deja caer en agua con hielo un trozo grande de tejido 
a 35°C, con una difusividad térmica de 1 X 10-7 m2/s. El agua 
se agita bien, de modo que la temperatura de la superficie del 
tejido disminuye hasta ooe en el tiempo cero y permanece a esa 
temperatura en todo momento. Después de 4 minutos y a una 
profundidad de 1 cm, la temperatura del tejido es 

a) 5°C b) 30°C e) 25°C 

d) 20°C e) 10°C 

4-145 Considere un trozo cilíndrico de carne de cordero de 
7.6 cm de diámetro (p = 1030 kg/m3, el' = 3.49 kJ/kg . oC, k = 
0.456 W/m . oC, O' = 1.3 X 10-7 m2/s) . Se deja caer ese trozo de 
carne, inicialmente a 2°C, en agua en ebullición a 95°C, con un 
coeficiente de transferencia de calor de 1200 W/m2 . 0e. El 
tiempo que transcurre para que la temperatura del centro del 
trozo de carne se eleve hasta 75°C es 

a) 136 min 

d) 1l.0 min 

b) 21.2 min 

e) 8.5 min 

e) 13.6 min 

4-146 Considere un trozo cilíndrico de carne de cordero de 
7.6 cm de diámetro y 3 cm de diámetro (p = 1030 kg/m3, el' = 

3.49 kJ/kg . oC, k = 0.456 W/m . oC, O' = 1.3 X 10-7 m2/s). Se 
deja caer ese trozo de carne, inicialmente a 2°C, en agua en 
ebullición a 95°C, con un coeficiente de transferencia de calor 
de 1 200 W/m2 . 0e. La cantidad de calor que se transfiere en el 
transcurso de los primeros 8 minutos de cocción es 

a) 71 kJ b) 227 kJ e) 238 kJ 

d) 269 kJ e) 307 kJ 

4-147 Se enfrían por inmersión bolas de acero al carbono (p 
= 7830 kg/m3, k = 64 W/m . oC, el' = 434 J/kg . OC), inicial­
mente a 150°C, en un baño de aceite a 20°C, durante 3 minutos. 
Si las bolas tienen un diámetro de 5 cm y el coeficiente de trans­
ferencia de calor por convección es 450 W/m2 . oC, la tempe­
ratura del centro de las bolas después del enfriamiento será 
(sugerencia: examine el número de Biot) 

b) 14.3°e 

e) 76.9°e 

4-148 Se va a enfriar hasta 5°C una bebida enlatada de 6 cm 
de diámetro y 13 cm de altura (p = 977 kg/m3, k = 0.607 W/m 
. oC, el' = 4180 J/kg . oC), inicialmente a 25°C, echándola en 
agua con hielo a O°e. El área total de la superficie y el volumen 
de la bebida son As = 301.6 cm2 y V = 367.6 cm3. Si el coefi­
ciente de transferencia de calor es 120 W/m2 . oC, determine 
cuánto tardará la bebida en enfriarse hasta la temperatura de­
seada de 5°e. Suponga que la lata se agita en el agua y, como 
consecuencia, la temperatura de la bebida cambia de modo uni­
forme con el tiempo. 

a) 1.5 min b) 8.7 min e) 11.1 min 

d) 26.6 min e) 6.7 min 

4-149 El análisis de sistemas concentrados de situaciones de 
conducción transitoria de calor es válido cuando el número 
de Biot es 

a) muy pequeño 

e) muy grande 

b) aproximadamente uno 

d) cualquier número real 

e) no se puede decir a menos que también se conozca 
el número de Fourier 

4-150 Paneles de carrocerías automotrices de cloruro de po­
livinilo (k = 0.092 W/m . K, el' = 1.05 kJ/kg . K, p = 1 714 
kg/m3), de 3 mm de espesor, salen de una moldeadora por in­
yección a 120°e. Para manejarlos, necesitan enfriarse hasta 
40°C mediante la exposición de ambos costados de ellos a aire 
a 20°e. Si el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción es 30 W/m2 . K Y no se considera la radiación, el tiempo 
que deben exponerse los paneles al aire, antes de que se puedan 
manejar, es 

a) 1.6 min 

d) 3.5 min 

b) 2.2 min 

e) 4.2 min 

e) 2.8 min 

4-151 Una fundición de acero se enfría hasta 90% de la dife­
rencia original de temperatura en aire estático. El tiempo que 
tarda en enfriarse esta misma fundición hasta 90% de la dife­
rencia original de temperatura en un flujo de aire, cuyo coefi­
ciente de transferencia de calor por convección es 5 veces el del 
aire estático, es 

a) 3 min 

d) 12 min 

b) 6 min 

e) 15 min 

e) 9 min 

4-152 Se puede concebir el número de Biot como la razón de 

a) La resistencia térmica a la conducción a la resistencia tér­
mica a la convección. 

b) La resistencia térmica a la convección a la resistencia tér­
mica a la conducción. 
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c) La capacidad de almacenamiento de energía térmica a la 
resistencia térmica a la conducción. 

á) La capacidad de almacenamiento de energía térmica a la 
resistencia térmica a la convección. 

e) Ninguna de las anteriores. 

4-153 Cuando se calienta el agua, como en un estanque o un 
lago, mediante el aire cálido que está encima de ella, permanece 
estable, no se mueve y forma una capa cálida de agua en la parte 
superior por encima de una capa fría. Considere un lago pro­
fundo (k = 0.6 W/m . K, cp = 4.179 kJ/kg . K) que se encuen­
tra inicialmente a una temperatura uniforme de 2°C y ha 
incrementado en forma repentina la temperatura de su superfi­
cie hasta 20°C mediante la acción de un frente de tiempo prima­
veral. La temperatura del agua a 1 m por debajo de la superficie, 
400 horas después de este cambio, es 

a) 2.1 oC b) 4.2°C c) 6.3°C 

á) 8.4°C e) 1O.2°C 

4-154 El techo de 40 cm de espesor de un cuarto grande cons­
truido con concreto (k = 0.6 W/m . K, a = 5.88 X 10-7 m2/s) 
está inicialmente a una temperatura uniforme de 15°C. Después 
de una intensa tormenta de nieve, la superficie exterior del te­
cho permanece cubierta con nieve a - 5°C. La temperatura del 
techo a una distancia de 18.2 cm de la superficie exterior, des­
pués de 2 horas, es 

b) 12.5°C 

e) -5.0°C 

Problemas de computadora, diseño y ensayo 

4-155 Realice el siguiente experimento en su casa para deter­
minar el coeficiente combinado de transferencia de calor por 
convección y radiación en la superficie de una manzana expues­
ta al aire ambiental. Necesitará dos termómetros y un reloj. 

En primer lugar, pese la manzana y mida su diámetro. Debe 
medir su volumen al colocarla en una taza graduada grande lle­
na hasta la mitad de agua y observar el cambio en volumen 
cuando esté completamente sumergida en esa agua. Refrigere la 

manzana durante la noche de modo que esté a una temperatura 
uniforme en la mañana y mida la temperatura del aire en la co­
cina. Enseguida, saque la manzana y clávele uno de los termó­
metros hasta su punto medio y el otro justo debajo de la cáscara. 
Registre las dos temperaturas cada 5 min durante una hora. Con 
estas dos temperaturas, calcule el coeficiente de transferencia de 
calor para cada intervalo y tome su promedio. El resultado es el 
coeficiente combinado de transferencia de calor por convección 
y radiación para este proceso de transferencia. Con sus datos 
experimentales, calcule también la conductividad térmica y la 
difusividad térmica de la manzana y compárelas con los valores 
dados con anterioridad. 

4-156 Repita el problema 4-155 con, un plátano en lugar de 
una manzana. Las propiedades térmicas de los plátanos son 
prácticamente las mismas que las de las manzanas. 

4-157 Lleve a cabo el siguiente experimento para determinar 
la constante de tiempo para una lata de bebida gaseosa y, a con­
tinuación, prediga la temperatura de la bebida en diferentes ins­
tantes. Deje la bebida en el refrigerador durante la noche. Mida 
la temperatura del aire en la cocina y la de la bebida mientras to­
davía está en el refrigerador, pegando con cinta adhesiva el ter­
mómetro a la superficie exterior de la lata. A continuación saque 
la bebida y mida su temperatura después de 5 mino Mediante es­
tos valores calcule el exponente b. Con este valor b, prediga las 
temperaturas de la bebida en 10, 15, 20, 30 y 60 min y compare 
los resultados con las medidas de la temperatura real. ¿Piensa 
que, en este caso, es válido el análisis de sistemas concentra­
dos? 

4-158 Los árboles de cítricos son muy susceptibles al clima 
frío y la exposición prolongada a temperaturas inferiores a la de 
congelación puede destruir la cosecha. Con el fin de proteger 
los árboles contra frentes fríos ocasionales con temperaturas por 
debajo de la de congelación, los agricultores de Florida suelen 
instalar rociadores de agua sobre los árboles. Cuando la tempe­
ratura cae por debajo de cierto nivel, los rociadores esparcen 
agua sobre los árboles y sus frutos para protegerlos contra el da­
ño que puede causar la temperatura por debajo de la de conge­
lación. Explique el mecanismo básico que se encuentra detrás 
de esta medida de protección y escriba un ensayo acerca de có­
mo funciona el sistema en la práctica. 
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MÉTODOS NUMÉRICOS 
EN LA CONDUCCiÓN 
DE CALOR 

Hasta ahora se ha considerado de modo preponderante problemas relati­
vamente simples de conducción de calor relacionados con configu­
raciones geométricas simples, con condiciones de frontera simples, 

porque sólo esos problemas se pueden resolver analíticamente. Pero muchos 
problemas que se encuentran en la práctica comprenden configuraciones 
geométricas complicadas, con condiciones de frontera complejas o propie­
dades variables, y no se pueden resolver analíticamente. En esos casos, se 
pueden obtener soluciones aproximadas suficientemente exactas por medio 
de computadoras utilizando un método numérico. 

Los métodos de resolución analítica como los presentados en el capítulo 2 
se basan en la solución de la ecuación diferencial que rige junto con las con­
diciones de frontera. Estos métodos conducen a funciones soluciones para la 
temperatura en cada punto del medio. Por otra parte, los métodos numéricos 
se basan en el reemplazo de la ecuación diferencial por un conjunto de n ecua­
ciones algebraicas para las temperaturas desconocidas en n puntos seleccio­
nados en el medio y la solución simultánea de estas ecuaciones conduce a 
valores de la temperatura en esos puntos discretos. 

Existen varias maneras de obtener la formulación numérica de un problema 
de conducción de calor, como los métodos de las diferencias finitas, de ele­
mentos finitos, de elementos frontera y de balance de energía (o de volumen 
de control). Cada uno tiene sus propias ventajas y desventajas y, en la práctica, 
se usa cada uno. En este capítulo se usa principalmente el enfoque de balance 
de energía, que se basa en los conocidos balances de energía en volúmenes de 
control y no en pesadas formulaciones matemáticas y, por tanto, proporciona 
una mejor sensación física del problema. Además, conduce al mismo conjun­
to de ecuaciones algebraicas que el método de las diferencias finitas. En este 
capítulo se demuestran la formulación matemática y la resolución de proble­
mas de conducción de calor tanto para el caso estacionario como el transitorio 
en diversas configuraciones geométricas. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Comprender las limitaéiones de las soluciones analíticas de los problemas de conduc­
ción y la necesidad de los métodos numéricos intensivos de computación 

• Expresar las derivadas como diferencias y obtener las formulaciones en diferencias 
finitas 

• Resolver numéricamente problemas de conducción estacionaria unidimensional o bidi­
mensional, aplicando el método de diferencias finitas, y 

• Resolver problemas de conducción transitoria unidimensional o bidimensional, apli­
cando el método de diferencias finitas. 
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1 d ( ? dT) eo - - r-- + - - 0 
r 2 dr dr k -

Esfera Q. 

Solución: 

dT(O) = O 
dr 

eo 2 2 
T(r) = TI + 6k (ro - r ) 

. dT 4neOr3 

Q(r) = -kA dr = -3-

FIGURA 5-1 

ro 

La solución analítica de un problema 
requiere plantear la ecuación 
diferencial que rige y la aplicación de 
las condiciones de frontera. 

5-1 • ¿POR QUÉ LOS MÉTODOS NUMÉRICOS? 
La pronta disponibilidad de las computadoras de alta velocidad y los podero­
sos paquetes de software de fácil uso han tenido un impacto importante sobre 
la educación y la práctica de la ingeniería en los últimos años. Hace años, los 
ingenieros dependían de sus habilidades analíticas para resolver problemas 
significativos de ingeniería y, como consecuencia, tenían que pasar por un 
adiestramiento riguroso en matemáticas. Por otra parte, los ingenieros de la 
actualidad tienen acceso a una cantidad tremenda de poder de computación 
bajo las puntas de sus dedos y necesitan sobre todo comprender la naturaleza 
física del problema e interpretar los resultados. Pero también requieren enten­
der cómo realizan los cálculos las computadoras con el fin de desarrollar cier­
ta conciencia de los procesos que intervienen y de las limitaciones, para evitar 
al mismo tiempo cualesquiera escollos ocultos posibles. 

En el capítulo 2 se resolvieron varios problemas de conducción de calor en 
diversas configuraciones geométricas de manera sistemática pero intensamen­
te matemática mediante 1) la deducción de la ecuación diferencial que la rige, 
mediante un balance de energía sobre un elemento de volumen diferencial, 2) 
al expresar las condiciones de frontera en forma matemática apropiada y 3) 
por medio de la ecuación diferencial y al aplicar las condiciones de frontera 
para determinar las constantes de integración. Esto dio por resultado una fun­
ción solución para la distribución de temperatura en el medio, y la solución 
obtenida de esta manera se llamó solución analítica del problema. Por ejem­
plo, la formulación matemática de la conducción unidimensional de calor en 
estado estacionario en una esfera de radio ro, cuya superficie exterior se man­
tiene a una temperatura uniforme de T¡, con una generación uniforme de calor 
a una velocidad de eo, se expresó como (figura 5-1) 

1....4. (r2 dT) + eo = O 
r 2 dr dr k 

dT(O) 
---;¡;- = O Y T(ro) = TI (5-1) 

cuya solución (analítica) es 

(5-2) 

Es cierto que lo anterior es una forma muy conveniente de la solución, ya que 
se puede determinar la temperatura en cualquier punto dentro de la esfera sim­
plemente al sustituir la coordenada r del punto en la función solución analíti­
ca antes dada. La solución analítica de un problema también se menciona 
como solución exacta, puesto que satisface la ecuación diferencial y las con­
diciones de frontera . Esto se puede verificar al sustituir la función solución en 
la ecuación diferencial y las condiciones de frontera. Además, se puede deter­
minar la razón del flujo de calor en cualquier lugar dentro de la esfera o de su 
superficie al tomar la derivada de la función solución T(r) y sustituirla en la 
ley de Fourier como 

. dT ( eor ) 47reo,J" 3 Q(r) = -kA - = -k(47Tr 2) -- =--
dr 3k 3 

(5-3) 

El análisis antes realizado no requirió elaboración matemática más allá de 
la integración simple y es probable que el lector se pregunte por qué alguien 
pediría algo más. Después de todo, las soluciones obtenidas son exactas y fá­
ciles de usar. Además, son instructivas, puesto que muestran con claridad la 
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dependencia funcional de la temperatura y la transferencia de calor con res-
pecto a la variable independiente r. Bien, existen varias razones para la bús-
queda de métodos alternativos de resolución.

1 Limitaciones
Los métodos analíticos de solución se limitan a problemas fuertemente simpli-
ficados en configuraciones geométricas simples (figura 5-2). La configu-
ración geométrica debe ser tal que toda su superficie se pueda describir mate-
máticamente en un sistema de coordenadas al igualar las variables a constan-
tes. Es decir, deben ajustarse a la perfección a un sistema de coordenadas con
nada que se introduzca o sobresalga. Por ejemplo, en el caso de la conducción
de calor unidimensional en una esfera sólida de radio ro, toda la superficie
exterior se puede describir por r = ro. De modo semejante, las superficies de
un cilindro sólido finito de radio ro y altura H se pueden describir por r = TO'

para la superficie lateral, y z = O Y z = H para las superficies superior e infe-
rior, respectivamente. Incluso las menores complicaciones en la configuración
geométrica pueden hacer que una solución analítica sea imposible. Por ejem-
plo, un objeto esférico con una extrusión, como una manija en algún lu-
gar, es imposible de manejar en forma analítica ya que, en este caso, las con-
diciones de frontera no se pueden expresar en ningún sistema conocido de
coordenadas.

Incluso en las configuraciones simples los problemas de transferencia de ca-
lor no se pueden resolver en forma analítica si las condiciones térmicas no son
suficientemente simples. Por ejemplo, la consideración de la variación de la
conductividad térmica con la temperatura, la variación del coeficiente de
transferencia de calor sobre la superficie o la transferencia de calor por radia-
ción sobre las superficies pueden hacer que sea imposible obtener una so-
lución analítica. Por lo tanto, las soluciones analíticas se limitan a problemas
que son simples o que se pueden simplificar con aproximaciones razonables.

2 Una mejor elaboración de modelos
Se mencionó con anterioridad que las soluciones analíticas son exactas porque
no comprenden aproximaciones. Pero esta afirmación necesita ser aclarada.
Se debe establecer una distinción entre un problema del mundo real y el mo-
delo matemático, que es una representación idealizada de él. Las soluciones
que se obtienen son las soluciones de los modelos matemáticos, y el grado de
aplicabilidad de estas soluciones a los problemas físicos reales depende de la
precisión del modelo. Una solución "aproximada" de un modelo real de un
problema físico suele ser más precisa que la solución "exacta" de un modelo
matemático burdo (figura 5-3).

Cuando se intenta obtener una solución analítica para un problema físico,
siempre existe la tendencia de simplificado en exceso con el fin de hacer que
el modelo matemático sea suficientemente simple como para justificar una so-
lución analítica. Por lo tanto, es una práctica común ignorar cualesquiera efec-
tos que causen complicaciones matemáticas, como las no linealidades en la
ecuación diferencial o en las condiciones de frontera. Por tanto, no debe sor-
prender que las no linealidades, como la dependencia con respecto a la tem-
peratura de la conductividad térmica y las condiciones de frontera relativas a
la radiación rara vez se consideren en las soluciones analíticas. Es probable
que un modelo matemático destinado a una solución numérica represente me-
jor el problema real. Por lo tanto, la solución numérica de los problemas de in-
geniería se ha convertido ahora en la norma, en lugar de la excepción, incluso
cuando se dispone de soluciones analíticas.

I
Too,h k = constante h, t:

I
I

Sin I Sin
radiación

Cilindro
radiación

largo

Too,h I h, t;
I

I
h = constante

T00 = constante

FIGURA 5-2
Los métodos analíticos de solución se
limitan a problemas simplificados en
configuraciones geométricas simples.

Modelo
real

Solución exacta
(analítica) del modelo,

pero solución burda
del problema real

Solución aproximada
(numérica) del modelo,
pero solución precisa

del problema real

FIGURA 5-3
La solución numérica aproximada de

un problema del mundo real puede ser
más precisa que la solución exacta

(analítica) de un modelo simplificado
en exceso de ese problema.
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Z 

L 
1 
1 
1 

1 Too 
1 
1 

T(r, z) 1 
1 
1 
1 
1 
1 

..... - -- ~- -- ...... 

" O~" 

Solución analítica: 

r 

T(/; Z)-Too _Í, Jo(Al/r) senhAI/(L- z) 

To - Too - I/:I.!.¡/I(.!.¡/O) senh (AI/L) 

donde las Al/son raíces de Jo("-,/o) = O 

FIGURA 5-4 
Algunas soluciones analíticas son muy 
complejas y difíciles de usar. 

FIGURA 5-5 
La pronta disponibilidad de 
computadoras de alta potencia con 
refinados paquetes de software ha 
hecho que las soluciones numéricas 
sean la norma, en lugar de la 
excepción. 

3 Flexibilidad 
Los problemas de ingeniería a menudo requieren estudios paramétricos exten­
sos con el fin de entender la influencia de algunas variables sobre la solución 
y así elegir el conjunto correcto de variables y dar respuesta a algunas pregun­
tas de "¿qué sucede si ... 7". Se trata de un proceso iterativo que es tedioso en 
extremo y tardado si se realiza a mano. Las computadoras y los métodos nu­
méricos resultan idealmente adecuados para esos cálculos y se puede resolver 
una amplia gama de problemas relacionados mediante pequeñas modificacio­
nes en el código o las variables de entrada. En la actualidad es casi inconcebi­
ble realizar cualquier estudio significativo de optimización en ingeniería sin el 
poder y la flexibilidad de las computadoras y los métodos numéricos . 

4 Complicaciones 
Algunos problemas se pueden resolver analíticamente, pero el procedimiento 
de solución es tan complejo y las expresiones resultantes de la solución tan 
complicadas que no. vale la pena todo ese esfuerzo. Con la excepción de los 
problemas unidimensionales de estado estacionario o los de sistemas concen­
trados en régimen transitorio, todos los problemas de conducción de calor lle­
van a ecuaciones diferenciales parciales. La solución de esas ecuaciones 
suele requerir un refinamiento matemático más allá del adquirido en el nivel 
de licenciatura, como ortogonalidad, eigenvalores (valores propios), transfor­
madas de Fourier y de Laplace, funciones de Bessel y de Legendre, y series 
infinitas. En esos casos, la evaluación de la solución, la cual con frecuencia 
comprende sumas dobles o triples de series infinitas en un punto específico, es 
un reto en sí misma (figura 5-4). Por lo tanto, incluso cuando se dispone de so­
luciones en algunos manuales, son suficientemente intimidantes como para 
ahuyentar a los usuarios en perspectiva. 

5 Naturaleza. humana 
Como seres humanos, es agradable estar sentados cómodos, pedir deseos y 
que éstos se hagan realidad sin mucho esfuerzo. La invención de los controles 
remotos para la TV nos hizo sentir como reyes en nuestras casas, ya que las 
órdenes se dan desde nuestras confortables sillas, al oprimir botones, y de in­
mediato son llevadas a efecto por los obedientes aparatos de TV Después 
de todo, qué tan buena es la TV por cable sin un control remoto. Es eviden­
te que se amaría seguir siendo el rey en nuestro pequeño cubículo en la ofi­
cina de ingeniería, al resolver problemas al oprimir un botón en una compu­
tadora (hasta que inventen un control remoto para las computadoras, por 
supuesto). Bien, esto podría haber sido una fantasía ayer, pero hoyes una 
realidad. En la actualidad prácticamente todas las oficinas de ingeniería es­
tán equipadas con computadoras de alto poder, con refinados paquetes de 
software, con salida a todo color en un estilo de presentación impresionan­
te, en forma gráfica o tabular (figura 5-5). Además, para todos los fines prác­
ticos, los resultados son tan exactos como los analíticos. Con toda certeza, las 
computadoras han cambiado la manera en que se practica la ingeniería. 

Las discusiones antes presentadas no deben conducir al lector a creer que 
las soluciones analíticas son innecesarias y que deben descartarse del currícu­
lum de ingeniería. Por el contrario, la percepción de los fenómenos físicos y la 
sabiduría de la ingeniería se ganan principalmente a través del análisis . La 
"sensación" que los ingenieros desarrollan durante el análisis de problemas 
simples pero fundamentales sirve como una herramienta inestimable al inter­
pretar una enorme pila de resultados obtenidos de una computadora cuando se 
resuelve un problema complejo. Se puede usar un análisis simple hecho a ma­
no para un caso límite con el fin de comprobar si los resultados están dentro 
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del rango apropiado. Asimismo, nada puede sustituir el poder contar con re-
sultados aproximados en un trozo de papel durante las discusiones prelimina-
res. Las calculadoras convirtieron las operaciones aritméticas básicas hechas
a mano en algo del pasado, pero no eliminaron la necesidad de instruir a los
niños de las escuelas elementales acerca de cómo sumar o multiplicar.

En este capítulo el lector aprenderá cómo formular y resolver numérica-
mente problemas de transferencia de calor, mediante uno o más procedimien-
tos. En su vida profesional, es probable que resuelva ese tipo de problemas
por medio de un paquete profesional de software y es muy improbable que es-
criba sus propios programas para resolverlos. (Además, las personas se mos-
trarán muy escépticas acerca de los resultados obtenidos si utiliza el lector sus
propios programas en lugar de recurrir a un paquete comercial bien estable-
cido de software que ha soportado la prueba del tiempo.) La percepción que
adquiere en este capítulo al formular y resolver algunos problemas de transfe-
rencia de calor le ayudará a comprender mejor los paquetes de software de los
que se dispone y a ser un usuario informado y responsable.

5-2 • FORMULACiÓN EN DIFERENCIAS FINITAS
DE ECUACIONES DIFERENCIALES

Los métodos numéricos para resolver ecuaciones diferenciales se basan en el
reemplazo de las ecuaciones diferenciales por ecuaciones algebraicas. En
el caso del popular método de las diferencias finitas, esto se realiza al reem-
plazar las derivadas por diferencias. Enseguida se demostrará esto tanto con
las derivadas de primer orden como con las de segundo orden. Pero, en prin-
cipio, se da un ejemplo motivador.

Considere un hombre que deposita su dinero, la cantidad de Ao = 100 dóla-
res en una cuenta de ahorros, a una tasa de interés anual del 18% e intente de-
terminar la cantidad de dinero que tendrá después de un año si el interés se
compone en forma continua (o instantáneamente). En el caso del interés sim-
ple, el dinero ganará un interés de 18 dólares y el hombre tendrá 100 + 100 X
0.18 = 118.00 dólares en su cuenta después de un año. Pero en el caso de la
composición, el interés ganado durante un periodo de composición también
ganará interés para la parte restante del año y el balance al final del año será
mayor que 118 dólares. Por ejemplo, si el dinero se compone dos veces al año,
el balance será 100 + 100 X (0.18/2) = 109 dólares, después de seis meses,
y 109 + 109 X (0.18/2) = 118.81, al final del año. Se pudo también determi-
nar el balance A directamente a partir de

A = Ao(1 + it = (100 dólares)(1 + 0.09)2 = 118.81 dólares (5-4)

donde i es la tasa de interés para el periodo de composición y n es el número
de periodos. Con la misma fórmula, se determina el balance para el final del
año al componer en forma mensual, diaria, por hora, por minuto e incluso por
segundo, y los resultados se dan en la tabla 5-1.

Note que en el caso de la composición diaria, el balance al final del año se-
rá de 119.72 dólares, lo cual es 1.72 dólares más que en el caso del interés
simple. (De modo que no hay de qué sorprenderse en el sentido de que las
compañías de tarjetas de crédito suelan cargar interés compuesto diariamente
cuando determinan el balance.) Asimismo, note que la composición a interva-
los más pequeños de tiempo, incluso al final de cada segundo, no cambia el
resultado y se sospecha que la composición instantánea mediante intervalos
"diferenciales" de tiempo, dt, dará el mismo resultado. Esta sospecha se con-

TABLA 5-1
Balance al final del año de una
cuenta de 100 dólares ganando
interés a una tasa anual de 18%,
para varios periodos de composición

Número Balance
de pe- al final

riodos, n del año
Periodo de
composición

1 año 1 118.00
6 meses 2 118.81
1 mes 12 119.56
1 semana 52 119.68
1 día 365 119.72
1 hora 8760 119.72
1 minuto 525600 119.72
1 segundo 31536000 119.72
Instantáneo 00 119.72
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f (x ) 

f(x + i1x) 

f(x ) 

firma al obtener la ecuación diferencial dA/dt = iA para el balance A, cuya so­
lución es A = Aa exp(it). Al sustituir, da 

A = (lOO dólares) exp (0.18 X 1) = 119.72 dólares 

lo cual es idéntico al resultado para la composición diaria. Por lo tanto, el 
reemplazo de un intervalo diferencial de tiempo, dt, por un intervalo finito de 
tiempo de M = 1 día llevó al mismo resultado que la composición instantánea 
cuando se redondeó hasta la segunda cifra decimal para los centavos, lo cual 
condujo a creer que se pueden obtener resultados razonablemente exactos al 
reemplazar las cantidades diferenciales por diferencias suficientemente pe­
queñas. 

A continuación, se desarrolla la formulación en diferencias finitas de los pro­
blemas de conducción de calor al reemplazar las derivadas de las ecuaciones 
diferenciales por diferencias. En la sección siguiente, se hará mediante el mé­
todo del balance de energía, que no requiere el conocimiento de las ecuaciones 
diferenciales. 

Las derivadas son los bloques de construcción de las ecuaciones diferencia­
les y, por consiguiente, en primer lugar, se dará un breve repaso a las deriva­
das. Considere una funciónf que depende de x, como se muestra en la figura 
5-6. La primera derivada de f(x) en un punto es equivalente a la pendiente de 
una recta tangente a la curva en ese punto y se define como 

df(x) , !1f , f(x + !1x) - f(x) 
-- = lím - = lIm 

dx Ax ~O!1x Ax~O !1x (5-5) 

Recta tangente 

x x + i1x 

lo cual es la razón del incremento !1f en función al incremento !1x de la varia­
ble independiente, cuando LU ~ O. Si no se toma el límite indicado, se tendrá 

x la siguiente relación aproximada para la derivada: 
FIGURA 5-6 
La derivada de una función en un 
punto representa la pendiente de la 
función en ese punto. 

Pared plana 

T(x) 

L 
O~+-+---~~~+---~~---... m-Ijm jm+l ... t M 012 

M-l 
m-l m+.!. 

2 2 

FIGURA 5-7 
Esquema de los nodos y las 
temperaturas nodales usados en el 
desarrollo de la formulación en 
diferencias finitas de la transferencia 
de calor en una pared plana. 

x 

dj(x) f (x + !1x) - f(x) 
(5-6) 

dx !1x 

Esta expresión aproximada de la derivada en términos de diferencias es la for­
ma en diferencias finitas de la primera derivada. También se puede obtener 
la ecuación anterior al escribir la expansión en la serie de Taylor de la función 
f en torno al punto x, 

df(x) 1 d 2f(x) 
I1'x + LU) = I1'x) + !1x -- + - !1x2 - - + .. -
J\ J\ dx 2 dx2 (5-7) 

y al despreciar todos los términos del desarrollo, excepto los dos primeros. El 
primer término despreciado es proporcional a !1x2 y, por tanto, el error en el 
que se incurre en cada paso de esta aproximación también es proporcional a 
!1x2. Sin embargo, el error conmutativo en el que se incurre después de M pa­
sos en la dirección de la longitud L es proporcional a !1x, ya que M!1x2 = 
(L/!1x)!1x2 = L!1x. Por lo tanto, entre menor sea!1x, menor es el error y, de es­
te modo, más exacta la aproximación. 

Considere ahora la conducción de calor unidimensional ~n estado estacio­
nario en una pared plana de espesor L, con generación de calor. La pared se 
subdivide en M secciones de espesor igual !1x = L/M, en la dirección x, sepa­
radas por planos que pasan por los M + 1 puntos O, 1, 2, ... , m - 1, m, 
m + 1, ... , M, llamados nodos o puntos nodales, como se muestra en la 
figura 5-7. La coordenada x de cualquier punto m es simplemente X m = m!1x 
y la temperatura en ese punto es simplemente T(xm) = Tm' 

La ecuación de conducción de calor comprende las segundas derivadas de 
la temperatura con respecto a las variables espaciales, tales como d 2T/dx2 y la 
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formulación en diferencias finitas se basa en el reemplazo de las segundas de­
rivadas por diferencias apropiadas. Pero se necesita iniciar el proceso con las 
primeras derivadas. Mediante la ecuación 5-6, la primera derivada de la tem­
peratura, dT/dx, en los puntos medios m - ~ y m + ~ de las secciones que es­
tán a uno y otro lado del nodo m se puede expresar como 

dT I == TII/ - Tm - I y 
dx II/ _ ~ ~x . 

2 

dTI == TII/ + 1 - TII/ 
dx II/ + ~ ~x 

2 

(5-8) 

Dado que la segunda derivada es simplemente la derivada de la primera de­
rivada, la segunda derivada de la temperatura en el nodo m se puede expresar 
como 

dT I dTI 
d 2TI _ dx II/+~ dx II/ - ~ 
dx2 111 ~x 

T,1I + 1 - TIIl TIIl - TIIl - 1 

Llx Llx 
Llx 

Tm - I - 2TII/ + Tm +1 

~X2 
(5-9) 

lo cual es la representación en diferencias finitas de la segunda derivada en 
un nodo interno general m. Note que la segunda derivada de la temperatura 
en el nodo m se expresa en términos de las temperaturas en el nodo m y sus 
dos nodos vecinos. Entonces la ecuación diferencial 

(5-10) 

que rige la transferencia de calor unidimensional en estado estacionario en 
una pared plana, con conducción de calor y conductividad térmica constante, 
se puede expresar en la forma de diferencias finitas como (figura 5-8) 

m = 1, 2, 3, ... , M - 1 (5-11) 

donde em es la razón de generación de calor por unidad de volumen en el no­
do m. Si se especifican las temperaturas superficiales To Y T M' la aplicación de 
esta ecuación a cada uno de los M - 1 nodos interiores conduce a M - 1 
ecuaciones para la determinación de M - 1 temperaturas desconocidas en los 
nodos interiores. La solución simultánea de estas ecuaciones da los valores de 
la temperatura en los nodos. Si no se conocen las temperaturas en las superfi­
cies exteriores, entonces se necesitan obtener dos ecuaciones más en una ma­
nera semejante, mediante las condiciones de frontera específicas. Entonces se 
determinan las temperaturas desconocidas en los M + 1 nodos, al resolver si­
multáneamente el sistema resultante de M + 1 ecuaciones en las M + 1 incóg­
nitas. 

Note que las condiciones de frontera no tienen efecto sobre la formulación 
en diferencias finitas de los nodos interiores del medio. Esto no es sorprenden­
te, puesto que el volumen de control usado en el desarrollo de la formulación 
no comprende parte alguna de la frontera. Es posible que el lector recuerde 
que las condiciones de frontera tampoco tuvieron efecto sobre la ecuación di­
ferencial de la conducción de calor en el medio. 

La formulación en diferencias finitas se puede extender con facilidad a pro­
blemas bidimensionales o tridimensionales de transferencia de calor al re­
emplazar cada segunda derivada por una ecuación en diferencias en esa direc­
ción. Por ejemplo, laformulación en diferencias finitas para la conducción de 
calor bidimensional en estado estacionario en una región con generación 

Pared plana 

Ecuación diferencial: 

d2T é 
-+- =0 
dx2 k 

Válida en todo punto 
~ 

Ecuación en diferencias finitas: 

T -2T + T é 
111-1 m m+l+-.!!!=O 

6.x 2 k 

V álida en puntos discretos 

FIGURA 5-8 
La ecuación diferencial es válida en 

todo punto de un medio, en tanto que 
la ecuación en diferencias finitas sólo 

es válida en puntos discretos (los 
nodos). 

http://gratislibrospdf.com/



En esta sección se desarrollará la formulación en diferencias finitas de la con-
ducción de calor en una pared plana mediante el procedimiento del balance de
energía y se discutirá la manera de resolver las ecuaciones resultantes. El mé-
todo del balance de energía se basa en la subdivisión del medio en un núme-
ro suficiente de elementos de volumen y, a continuación, aplicar un balance
de energía en cada elemento. Esto se realiza al seleccionar en principio los
puntos nodales (o nadas) en los cuales se van a determinar las temperaturas y,
a continuación, paraformar elementos (o volúmenes de control) sobre los na-
das y trazar rectas que pasen por los puntos medios entre los nadas. De esta
manera, los nadas interiores se mantienen a la mitad de los elementos, y las
propiedades en el nodo, como la temperatura y la velocidad de generación de
calor, representan las propiedades promedio del elemento. A veces resulta
conveniente pensar en la temperatura como si variara linealmente entre los na-
das, en especial al expresar la conducción de calor entre los elementos me-
diante la ley de Fourier.

Con el fin de demostrar el procedimiento, considere una vez más la transfe-
rencia de calor unidimensional en estado estacionario en una pared plana de
espesor L con generación de calor ¿(x) y conductividad constante k. La pared
se subdivide ahora en M regiones iguales de espesor Ax = L/M, en la direc-
ción x, y las divisiones entre las regiones se seleccionan como los nadas. Por
lo tanto, se tienen M + 1nadas nombrados O, 1,2, ... , m -1, m, m + 1, ... ,

L M, como se muestra en la figura 5-10.La coordenada x de cualquier nodo mO~~-4~--~~~~----~~--+
O I 2 m - 1 m m + 1 M x es simplemente XI1l = mtsx y la temperatura en ese punto es T(xm) = Tm' Los

I I I elementos se forman al trazar rectas verticales que pasen por los puntos me-L\x L\xlrxI dios entre los nadas. Note que todos los elementos interiores representados
I L\x I por nadas interiores son de tamaño completo (tienen un espesor de Llx), en

tanto que el tamaño de los dos elementos en las fronteras es la mitad.
Para obtener una ecuación en diferencias general para los nadas interiores,

considere el elemento representado por el nodo m y los dos nadas vecinos
m - 1 Ym + 1. Si se supone que la conducción de calor se lleva a cabo hacia
los elementos sobre todas las superficies, un balance de energía en el elemen-
to se puede expresar como

n-1-

m,n+ 1

L\y m-I,n m. n m+ 1, n
L\y I, m,I1-1 I

~

n+1-

11-

I I
m-1 m m+1x

FIGURA 5-9
Malla de diferencias finitas para la
conducción bidimensional en
coordenadas rectangulares.

Pared plana Elemento de
volumen

del nodo m

Qcond, izquierda Qcond, derecha

FIGURA 5-10
Puntos nodales y elementos de
volumen para la formulación en
diferencias finitas de la conducción
unidimensional en una pared plana,

de calor y conductividad térmica constante se puede expresar en coordenadas
rectangulares como (figura 5-9)

Tm+I,/l - 2Tm,/l + Tm-I,/l + Tm,/l+1 - 2Tm,/l + T""n-I + e",,1l = O
,1x2 ,1y2 k (5-12)

para m = 1,2,3, ... , M -1 Yn = 1,2,3, ... , N -1 en cualquier nodo inte-
rior (m, n). Note que la región rectangular que está dividida en M subregiones
iguales en la dirección x y N subregiones iguales en la dirección y tiene un to-
tal de (M + 1)(N + 1)nadas y se puede usar la ecuación 5-12para obtener las
ecuaciones en diferencias finitas en (M - l)(N -1) de estos nadas (es decir,
todos los nadas excepto aquellos en las fronteras).

En el párrafo anterior se da la formulación en diferencias finitas para de-
mostrar cómo se obtienen las ecuaciones en diferencias a partir de ecuaciones
diferenciales. Sin embargo, en las secciones siguientes se usa el procedimien-
to del balance de energía para obtener la formulación numérica, debido a que
es más intuitivo y se pueden manejar las condiciones de frontera con mayor
facilidad. Además, dicho procedimiento no requiere que se tenga la ecuación
diferencial antes del análisis.

5-3 • CONDUCCiÓN UNIDlMENSIONAL DE CALOR
EN ESTADO ESTACIONARIO
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(

Razón de ) ( Razón de ) ( Razón de ) ( Razón ) la conducción + la conducción + la generación = de cambio del 
de calor en la de calor en la de calor dentro contenido de energía 

superficie izquierda . superficie derecha del elemento del elemento 

o bien, 

. . . Ó.Eelemento = O 
Q cond, izquierda + Q cond, derecha + Egen, elemento = ó.t (5-13) 

puesto que el contenido de energía de un medio (de cualquier parte de él) no 
cambia en condiciones estacionarias y, por tanto, Ó.Eelemento = O. La razón de 
la generación de calor dentro del elemento se puede expresar como 

Egen, elemento = el/l Velemento = el/l A6.x (5-14) 

donde é", es la razón de la generación de calor por unidad de volumen, en 
W/m3, evaluada en el nodo m y tratada como constante para el elemento com­
pleto, y A es el área de transferencia de calor, la cual es simplemente la super­
ficie interior (o exterior) de la pared. 

Recuerde que cuando la temperatura varía linealmente, la razón estacionaria 
de conducción de calor a través de una pared plana de espesor L se puede ex­
presar como 

. Ó.T 
Q cond = kA L (5-15) 

donde IlT es el cambio de temperatura a través de la pared y la dirección de la 
transferencia de calor va del lado con mayor temperatura hacia el de menor. 
En el caso de una pared plana con generación de calor, la variación de tempe­
ratura no es lineal y, por consiguiente, no se puede aplicar la relación antes da­
da. Sin embargo, se puede aproximar la variación de temperatura entre los 
nodos como si fuera lineal en la determinación de la conducción de calor a 
través de una capa delgada de espesor Ilx entre dos nodos (figura 5-11). Es ob­
vio que entre menor sea la distancia Ilx entre dos nodos, más precisa es esta 
aproximación. (De hecho, las consideraciones de este tipo constituyen la ra­
zón para clasificar los métodos numéricos como sistemas aproximados de so­
lución. En el caso límite en que Ilx tiende a cero, la formulación se vuelve 
exacta y se obtiene una ecuación diferencial.) Ya que se supone que la direc­
ción de la transferencia de calor en ambas superficies del elemento es hacia el 
nodo m, la razón de la conducción de calor en las superficies izquierda y de­
recha se puede expresar como 

. TI/I _ I - Tm 
Q cond, izquierda = kA ó'x y 

. TI/I+ I - TI/I 
Q cond, derecha = kA ó'x (5-16) 

Al sustituir las ecuaciones 5-14 y 5-16 en la 5-13 da 

T -T T-T 
kA 1/1 - 1 111 + kA 111+ l 1/1 + e A6.x = O 

ó'x ó'x 1/1 
(5-17) 

la cual se simplifica a 

m = 1,2,3, . .. , M - 1 (5-18) 

~Elemento 
T

m 
_ l I k de volumen 

I 

Lineal -}/ I 

I "-L Lineal 
I I I 
¡-- ó.x-l+- ó.x-+l 
I 1 I 
I 1 I 

m - l m m+ 1 

T -T kA m - l m 
ó'x . 

T -T kA 111+ I m 
ó'x 

A A 

FIGURA 5-11 
En la formulación en diferencias 

finitas se supone que la temperatura 
varía linealmente entre los nodos. 
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2 

o bien, 

3 

de volumen 
del nodo 2 

a) Se supone que la transferencia de calor es 
hacia afuera del elemento de volumen 
en la superficie derecha. 

. 1 2 3 

T3 -7~ kA-­
L1x 

de volumen 
del nodo 2 

T - T T-T 
kA _1 __ 2 + kA _3 __ 2 + e0L1X = O 

L1x L1x 

o bien, 

b) Se supone que la transferencia de calor es 
hacia el elemento de volumen en todas 
las superficies. 

FIGURA 5-12 
La dirección supuesta de la 
transferencia de calor en las 
superficies de un elemento de 
volumen no tiene efecto sobre la 
formulación en diferencias finitas. 

que es idéntica a la ecuación en diferencias (ecuación 5-11) obtenida al principio. 
Una vez más, esta ecuación se puede aplicar a los M - 1 nodos interiores y su 
aplicación da lugar a M - 1 ecuaciones para la determinación de las temperatu­
ras en M + 1 nodos. Las dos ecuaciones adicionales que se necesitan resolver pa­
ra las M + 1 temperaturas desconocidas en los nodos se obtienen mediante la 
aplicación del balance de energía en los dos elementos en las fronteras (a menos, 
por supuesto, que se especifiquen las temperaturas en las fronteras). 

Es probable que el lector piense que si se conduce calor hacia el elemento 
desde ambos lados, como se supuso en la formulación, la temperatura del me­
dio tendrá que elevarse y, en consecuencia, la conducción de calor no puede 
ser estacionaria. Tal vez un enfoque más realista sería suponer que la conduc­
ción del calor es hacia el elemento en el lado izquierdo y hacia afuera del ele­
mento en el lado derecho. Si repite la formulación mediante esta suposición, 
una vez más obtendrá el mismo resultado ya que, en este caso, el término 
de conducción de calor del lado derecho comprende Tm - ~n + J' en lugar de 
Tm + 1 - Tm, lo cual se resta en lugar de sumarse. Por lo tanto, la dirección su­
puesta de la conducción de calor en las superficies del elemento de volumen 
no tiene efecto sobre la formulación, como se muestra en la figura 5-12. (Ade­
más, lo común es que no se conozca la dirección real de la transferencia de ca­
lor.) Sin embargo, resulta conveniente suponer que la conducción del calor es 
hacia el elemento en todas las superficies y no preocuparse acerca del signo de 
los términos de conducción. Entonces todas las diferencias de temperatura en 
las relaciones de conducción se expresan como la temperatura del nodo ve­
cino menos la del nodo considerado, y se suman todos los términos de con­
ducción. 

Condiciones de frontera 
En los párrafos anteriores se ha desarrollado una relación general para la ob­
tención de la ecuación en diferencias finitas para cada nodo interior de una pa­
red plana. Sin embargo, esta relación no se puede aplicar a los nodos sobre las 
fronteras, ya que requiere la presencia de nodos en ambos lados del nodo que 
se considera, y un nodo frontera no tiene nodo vecino en al menos uno de los 
lados. Por lo tanto, se necesita obtener por separado las ecuaciones en diferen­
cias finitas de los nodos frontera. Esto se lleva a cabo de la mejor manera me­
diante la aplicación de un balance de energía en los elementos de volumen de 
los nodos frontera. 

Las condiciones de frontera más común de encontrar en la práctica son las 
condiciones de temperatura específica, de flujo específico de calor, convec­
ción y de radiación, y a continuación se desarrollarán, como un ejemplo, las 
formulaciones en diferencias finitas para ellas, para el caso de la conducción 
de calor unidimensional en estado estacionario en una pared plana de espesor 
L. El número de nodo en la superficie izquierda, en x = 0, es ° y, en la super­
ficie derecha, en x = L, es M. Note que el ancho del elemento de volumen 
para cualquiera de los dos nodos frontera es !::.x/2. 

La condición de frontera de temperatura específica es la condición más 
sencilla de este tipo con la cual tratar. Para una transferencia de calor unidi­
mensional a través de una pared plana de espesor L, las condiciones de fron ­
tera de temperatura específica, tanto en la superficie izquierda como en la 
derecha, se pueden expresar como (figura 5-13) 

T(Q) = To = Valor específico 

T(L) = TM = Valor específico (5-19) 

donde To Y Tm son las temperaturas específicas en x = ° y x = L, respectiva­
mente. Por lo tanto, se incorporan las condiciones de frontera de temperatura 
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específica simplemente al asignar las temperaturas superficiales dadas a los 
nodos frontera . En este caso no se necesita escribir un balance de energía, a 
menos que se decida determinar la velocidad de la transferencia de calor ha­
cia el medio, o hacia afuera de él, después de que se determinan las tempera­
turas en los nodos interiores. 

Cuando se especifican otras condiciones de frontera, tales como flujo espe­
cificado de calor, convección, radiación, o convección y radiación combina­
das , se obtiene la ecuación en diferencias finitas para el nodo en esa frontera 
al escribir un balance de energía sobre el elemento de volumen en la fronte­
ra. Una vez más, el balance de energía se expresa como 

~ Q + E gen. elemento = O (5-20) 
Todos los lados 

para la transferencia de calor en condiciones estacionarias. De nuevo, por 
conveniencia en la formulación, se supone que toda la transferencia de calor 
es hacia el elemento de volumen desde todas las superficies, excepto para el 
flujo específico de calor, dado que su dirección ya está determinada. El flujo 
específico de calor se toma como una cantidad positiva si es hacia el medio, y 
como negativa si es hacia afuera del medio. Entonces la formulación en dife­
rencias finitas en el nodo m = O (en la frontera izquierda donde x = O) de una 
pared plana de espesor L , durante la conducción de calor unidimensional en 
estado estacionario se puede expresar como (figura 5-14) 

. TI - To . 
Q superficieizquierda + kA ~ + eoCA!:uI2) = O (5-21) 

donde A!::.x/2 es el volumen del elemento de volumen (note que el elemento 
de frontera tiene la mitad del espesor), eo es la razón de la generación de calor 
por unidad de volumen (en W/m3) en x = O, Y A es el área de transfe­
rencia de calor, la cual es constante para una pared plana. Note que en el de­
nominador del segundo término se tiene !::.x en lugar de !::.x/2 . Esto se debe a 
que la razón en ese término comprende la diferencia de temperatura entre los 
nodos O y 1 y, por tanto, se debe usar la distancia entre esos dos nodos, la cual 
es !::.x. 

A partir de la ecuación 5-21 se puede obtener la forma en diferencias finitas 
de varias condiciones de frontera, al reemplazar Q superficie izquierda por una ex­
presión apropiada. Enseguida se hace esto para varias condiciones de frontera 
en la frontera izquierda. 

1. Condición de frontera de flujo de calor específico 

T - T. 
40A + kA _1 __ o + eoCA!:u/2) = O 

LlX 

Caso especial: frontera aislada (40 = O) 

T - T. 
kA _1 __ o + eoCA!:u/2) = O 

LlX 

2. Condición de frontera de convección 

(5-22) 

(5-23) 

(5-24) 

Pared plana 

L 
O~~--~----------+---· 

o 2 

TO= 35°C 

TM = 82°C 

M 

FIGURA 5-13 
Formulación en diferencias finitas 

de las condiciones de frontera de 
temperatura específica sobre las dos 

superficies de una pared plana. 

LlX 
2 Elemento 

de volumen 
del nodo O 

L 

. ~ - ~ . ~ 
Q superficie izquierda + kA ~ + eoA ---:2 = O 

x 

FIGURA 5-14 
Esquema para la formulación en 

diferencias finitas del nodo frontera de 
la izquierda de una pared plana. 
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T -T 
kA-I-_o 

D.x 

3. Condición de frontera de radiación 

4 4 T I - To . _ 
wA(Talred - To) + kA ~ + eo(ALlx/2) - O 

4. Condición de frontera de convección y radiación combinadas 
(figura 5-15) 

4 4 T I - To . _ 
hA(Tro - To) + wA(Talred - To) + kA ~ + eo(ALlx/2) - O 

(5-25) 

(5-26) 

+--I---<l ___ --t-L_ o bien, 
o l 2 ... x 

A D.x -+- D.x -1 

I 
hA(Tro - Tol + EcrA(T4alred - TÓl 

TI - To . D.x 
+kA--+ e A- = O 

D.x o 2 

FIGURA 5-15 . 
Esquema para la formulación en 
diferencias finitas de la convección y 
radiación combinadas sobre la frontera 
izquierda de una pared plana. 

A 

Medio A 

kA 

T - T k A lI1- l 111 

;4 D.x 

m-l 
r-D.x 

Interfase 

MedioB 
kB 

T -T k A m+l m 
B D.x 

T - T T-T 
kA Ill - 1 m + kAIII + I In 

;4 D.x B D.x 

+ é A D.x + é A D.x = O 
A,m 2 8 ,111 2 

FIGURA 5-16 
Esquema para la formulación en 
diferencias finitas de la condición de 
frontera de interfase para dos medios 
A y B que están en contacto térmico 
perfecto. 

x 

A 

T I - To . 
hcombinado A(T", - TO) + kA ~ + eO(ALlx/2) = O 

5. Condición de frontera de convección, radiación y flujo de calor 
combinados 

(5-27) 

6. Condición de frontera de interfase Se supone que dos medios 
sólidos diferentes A y B están en contacto perfecto y, por consiguiente, a 
la misma temperatura en la interfase en el nodo m (figura 5-16). Los 
subíndices A y B indican propiedades de los medios Ay B, 
respectivamente. 

T - T T - T 
k A m- I m + k A m+ 1 m +. (ALlx/2) + . (ALlx/2) = O 

A I1x B I1x eA.m eB,m (5-29) 

En estas relaciones, qo es el flujo específico de calor, en W/m2, h es el coefi­
ciente de convección, h combinado es el coeficiente combinado de convección y 
radiación, Too es la temperatura del medio circundante, T alred es la temperatura 
de las superficies circundantes, c es la emisividad de la superficie y (T es la 
constante de Stefan-Boltzman. También se pueden usar las relaciones anterio­
res para el nodo M sobre la frontera derecha, al reemplazar el subíndice "O" 
por "M" y el subíndice "1" por "M - 1". 

Nótese que en los cálculos de transferencia de calor por radiación deben 
usarse temperaturas absolutas y expresarlas en K o R, cuando en una condi­
ción de frontera interviene la radiación, para evitar equivocaciones. Incluso en 
las soluciones numéricas es común que se intente evitar la condición de fron­
tera de radiación, ya que hace que las ecuaciones en diferencias finitas sean 
no lineales, las cuales son más difíciles de resolver. 

Tratamiento de los nodos en una frontera aislada como 
nodos interiores: el concepto de imagen especular 
Una manera de obtener la formulación en diferencias finitas de un nodo sobre 
una frontera aislada es tratar el aislamiento como flujo de calor "cero" y escri­
bir un balance de energía como el hecho en la ecuación 5-23. Otra manera, y 
más práctica, es tratar el nodo sobre una frontera aislada como uno interior. 
Desde el punto de vista conceptual, esto se realiza al reemplazar el aislamien­
to sobre la frontera por un espejo y considerar la reflexión del medio como su 
extensión (figura 5-17) . De esta manera, el siguiente nodo al nodo frontera 
aparece en ambos lados de este último debido a la simetría, al convertirlo en 
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un nodo interior. Entonces, mediante la fórmula general (ecuación 5-18) pa-
ra un nodo interior, la cual comprende la suma de las temperaturas de los no-
dos adjuntos menos el doble de la temperatura del nodo, la formulación en di-
ferencias finitas de un nodo en m = O sobre la frontera aislada de una pared
plana se puede expresar como

/Í Nodo
Aislamiento de frontera

/aislada

O 1 2 x

Espejo
\,

"'-
Nodo

Imagen interior
especular equivalente

-:

x 2 O 1 2 x

:"-"""'

FIGURA 5-17
Un nodo en una frontera aislada se

puede tratar como un nodo interior al
reemplazar el aislamiento por un

espejo.

TIII+1 - 2TIII + TIII-1 em

Llx2 + k = O ~ (5-30)

la cual es equivalente a la ecuación 5-23, obtenida por el procedimiento del
balance de energía.

También se puede usar el enfoque de la imagen especular para los problemas
que poseen simetría térmica, al reemplazar el plano de simetría por un
espejo. De modo alternativo, se puede sustituir el plano de simetría por
aislamiento y considerar sólo la mitad del medio en la solución. La solu-
ción en la otra mitad del medio es simplemente la imagen especular de la
solución obtenida.

Conducción de calor en estado estacionario
en una placa grande de uranio

EJEMPLO 5-1
Placa

de uranioConsidere una placa grande de uranio de espesor L = 4 cm y conductividad tér-
mica k = 28 W/m . °C en la cual se genera calor de manera uniforme a una ve-
locidad constante de e = 5 x 106 W/m3. Uno de los lados de la placa se
mantiene a O°C por medio de agua con hielo, mientras que el otro está sujeto a
convección hacia un medio ambiente a T", = 30°C, con un coeficiente de trans-
ferencia de calor de h = 45 W/m2 • °C, como se muestra en la figura 5-18. Si
considera un total de tres nodos igualmente espaciados en el medio, dos en las
fronteras y uno a la mitad, estime la temperatura de la superficie expuesta de
la placa en condiciones estacionarias, mediante el procedimiento de diferencias
finitas.

k=28 W/m·OC

e = 5 x 106 W/m3

h

LO~------~------~----
O 2 x

FIGURA 5-18
Esquema para el ejemplo 5-1.

SOLUCiÓN Una placa de uranio está sujeta a una temperatura específica en
uno de sus lados y a convección en el otro. Se debe determinar numéricamen-
te la temperatura superficial desconocida de la placa, mediante tres nodos
igualmente espaciados.
Suposiciones 1 La transferencia de calor a través de la pared es estacionaria,
puesto que no se tiene indicación de algún cambio con el tiempo. 2 La transfe-
rencia de calor es unidimensional, dado que la placa es grande en relación con
su espesor. 3 La conductividad térmica es constante. 4 La transferencia de ca-
lor por radiación es despreciable.
Propiedades La conductividad térmica se da como k = 28 W/m . °C.
Análisis Se especifica que el número de nodos es M = 3 Y se ha elegido que
estén en las dos superficies de la placa y en el punto medio, como se muestra
en la figura. Entonces el espaciamiento nodal LlX queda

Llx = M ~ 1 = ~O~ ~ = 0.02 m

Se numeran los nodos como O, 1 Y 2. Se dice que la temperatura en el nodo O
es To = O°C y se debe determinar las que se tienen en los nodos 1 y 2. Este
problema está relacionado sólo con dos temperaturas nodales desconocidas y,
como consecuencia, sólo se necesitan tener dos ecuaciones para determinarlas
de manera única. Estas ecuaciones se obtienen mediante la aplicación del mé-
todo de las diferencias finitas a los nodos 1 y 2.
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Placa 

o 2 
2 cm --+-- 2 cm 

Solución de diferencias finitas: 

Solución exacta: 

T2 = 136.0°C 

FIGURA 5-19 

h 

x 

A pesar de ser de naturaleza 
aproximada, se pueden obtener 
resultados muy precisos mediante los 
métodos numéricos. 

El nodo 1 es interno y la formulación en diferencias finitas en él se obtiene 
directamente a partir de la ecuac ión 5-18, mediante m = 1: 

o - 2T¡ + T2 é¡ él'~~2 
fH2 + k = O ~ 2T¡ - T2 = -k-

(1) 

El 2 es un nodo frontera sujeto a convección y la formulación en diferencias 
finitas en ese nodo se obtiene al escribir un balance de energía sobre el ele­
mento de volumen de espesor t::,.x12 en esa frontera, si se supone que la transfe­
rencia de calor es hacia el medio en todos los lados: 

Al cancelar el área de transferencia de calor A y reacomodar da 

T - 1 + hD.x T = _ Mx T _ _ e¡_ 
() 

. /::,.x2 

¡ k 2 k '" 2k (2) 

Las ecuaciones (1) y (2) forman un sistema de dos ecuaciones con las dos in­
cógnitas T¡ y T2 • Si se sustituyen las cantidades dadas y se simplifica da 

2T¡ - T2 = 71.43 

T¡ - 1.032T2 = - 36.68 

(en oC) 

(en oC) 

Éste es un sistema de dos ecuaciones algebraicas con dos incógnitas y se 
puede resolver con facilidad 'por el método de eliminación. Al despejar T¡ en la 
primera ecuación y sustituir en la segunda se llega a una ecuación en T2 cuya 
so lución es 

Ésta es la temperatura de la superficie expuesta a la convección , la cual es el 
resultado deseado. La sustitución de este resultado en la primera ecuac ión da 
T¡ = 103.8°C, que es la temperatura en el punto medio de la placa . 
Discusión La finalidad de este ejemplo es demostrar el uso del método de las 
diferencias fin itas con cálculos mínimos y la precisión del resultado no fue una 
preocupación importante. Pero el lector podría preguntarse cuán preciso es el 
resultado obtenido. Después de todo, se usa una malla de sólo tres nodos para 
la placa completa, lo cua l parece ser un tanto burdo. Este problema se puede 
resolver analíticamente, como se describió en el capítulo 2, y se puede demos­
trar que la solución analítica (exacta) es 

Al sustituir las cantidades dadas, se determina que la temperatura de la super­
ficie expuesta de la placa, en x = L = 0.04 m, es 136.0°C, lo es casi idéntico 
al resultado obtenido en el desarrollo anterior, con el método aproximado 
de diferencias finitas (figura 5-19). Por lo tanto, con los métodos numéricos se 
pueden obtener resultados muy precisos mediante un número limitado de 
nodos. 
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EJEMPLO 5-2 Transferencia de calor desde aletas triangulares 

Considere una aleta de aleación de aluminio (k = 180 W/m . OC), de sección 
transversal triangular, con longitud L = 5 cm, espesor de la base b = 1 cm y 
ancho w muy grande, como se muestra en la figura 5-20. La base de la aleta se 
mantiene a una temperatura de To = 200°C. La aleta pierde calor hacia el me­
dio circundante que está a Too = 25°C, con un coeficiente de transferencia de 
calor de h = 15 W/m2 . oC. Mediante el método de las diferencias finitas con 
seis nodos igualmente espaciados a lo largo de la aleta, en la dirección x, deter­
mine a) las temperaturas en los nodos, b) la razón de la transferencia de calor 
desde la aleta para w = 1 m y e) la eficiencia de la aleta. 

SOLUCiÓN Se considera una aleta triangu lar larga sujeta a una superficie. Se 
deben determinar numéricamente las temperaturas nodales, la razón de la 
transferencia de calor y la eficiencia de la aleta mediante seis nodos igualmen­
te espaciados. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, ya que no se tiene in­
dicación de algún cambio con el tiempo. 2 La temperatura a lo largo de la ale­
ta varía sólo en la dirección x. 3 La conductividad térmica es constante. 4 La 
transferencia de calor por radiación es despreciable. 
Propiedades Se dice que la conductividad térmica es k = 180 W/m . oC. 
Análisis a) Se especifica que el número de nodos en la aleta es M = 6 y su 
ubicación es como se muestra en la figura. Entonces el espaciamiento nodal M 
queda 

tu = M ~ 1 = ~O~ ~ = 0.01 m 

La temperatura en el nodo O es To = 200°C y se deben determinar las tempe­
raturas en los cinco nodos restantes. Por lo tanto, se necesitan tener cinco 
ecuaciones con el fin de determinarlas de manera única. Los nodos 1, 2, 3 y 4 
son interiores y se obtiene la formulación en diferencias finitas para un nodo in­
terior general m mediante un balance de energía sobre el elemento de volumen 
de este nodo. Dado que la transferencia de calor es estacionaria, es decir, no se 
tiene generación de calor en la aleta y se supone que la transferencia de calor 
es hacia el medio en todos los lados, el balance de energía se puede expresar 
como 

Note que, en este caso, las áreas dé transferencia de calor son diferentes para 
cada nodo y, mediante relaciones geométricas, se pueden expresar como 

Aizquierda = (Altura X Ancho )@m - t = 2w[L - (m - l/2)tu]tan 8 

Adereeha = (Altura X Ancho)@m+! = 2w[L - (m + 112)tu]tan8 
2 

Aeonv = 2 X Longitud X Ancho = 2w(tu/cos 8) 

Al sustituir 

T - T 
2kw[L-(m- 1)tu]tan8 ",-1 m 

2 ó'x 

'. ,," , • , 7"" 299 
CAPíTULO 5 

Aleta triangular 

h, Too 

5 

L~ 
A [L - (m + 1. )6.x ]tan e 
L.\X 2 

1 
[L - (m - 2: )6.x j tan e 

FIGURA 5-20 
Esquema para el ejemplo 5-2 y el 
elemento de volumen de un nodo 

interior general de la aleta. 
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FIGURA 5-21 
Esquema del elemento de volumen del 
nodo 5 en la punta de una aleta 
triangular. 

Al dividir cada término entre 2kwL tan 81tH da 

[ I IlX] [1 IlX] 1 - (m - 2:) L (Tm - I - Tm) + 1 - (m + 2:) L (TIIl + I - Tm) 

h(llx)2 
+ kL sen 8 (Too - TI!) = O 

Note que 

tan 8 = b/2 = 0.5 cm = 0.1 ~ 8 = tan-IO.l = 5.71° 
L 5cm 

Asimismo, sen 5.71° = 0.0995. Entonces, la sustitución de las cantidades 
conocidas da 

(5.5 - m)TIIl _ I - (10.00838 - 2m)T", + (4.5 - m)T", + I = -0.209 

Ahora, al sustituir m por 1, 2, 3 Y 4 se llega a estas ecuaciones en diferencias 
finitas para los nodos interiores: 

m = 1: -8.00838TI + 3.5T2 = -900.209 (1) 

m = 2: 3.5TI - 6.00838T2 + 2.5T3 = -0.209 (2) 

m = 3: 2.5T2 - 4.00838T3 + l.5T4 = -0.209 (3) 

m=4: 1.5T3 - 2.00838T4 + 0.5T5 = -0.209 (4) 

La ecuación en diferencias finitas pa(a el nodo 5 frontera se obtiene al escribir 
un balance de energía sobre el elemento de volumen de longitud /J,.X/2 en esa 
frontera, si se supone de nuevo que la transferencia de calor es hacia el medio 
en todos los lados (figura 5-21): 

donde 

Ilx 
. Aizquierda = 2w""2 tan e y A = 2w Ilx/2 

conv cos e 

Al cancelar wen todos los términos y sustituir las cantidades conocidas da 

T4 - 1.00838T5 = -0.209 (5) 

Las ecuaciones (1) a (5) forman un sistema lineal de cinco ecuaciones alge­
braicas con cinco incógnitas. Resolviéndolas en forma simultánea, utilizando 
un programa para resolver ecuaciones, da 

TI = 198.6°C, 

T4 = 194.3°C, 

T2 = 197.1°C, 

T5 = 192.9°C 

T3 = 195.7°C, 

que es la solución deseada para las temperaturas nodales. 

b) La razón total de la transferencia de calor es simplemente la suma de la 
transferencia de calor desde cada elemento de volumen hacia el ambiente, y 
para w = 1 m, se determina a partir de 
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Qalera = ~ Q elemento, m = ~ hAconv.m(Tm - Too) 
111 = 0 m= O 

Puesto que el área superf icial de transferencia de calor es w~x/cos (J para los 
nodos frontera O y 5, Y el doble de grande para los nodos interiores 1, 2, 3 Y 4, 
se tiene 

, wLlx 
Qaleta = h --(J [(To - Too) + 2(TI - Too) + 2(To - Too) + 2(T3 - Too) cos -

+ 2(T4 - Too) + (Ts - Too)] 

wLlx 
= h --e [To + 2(T¡ + To + T3 + T4) + Ts - lOToo] cos -

(1 m)(O.Ol m) 
= (15 W/m2 . oC) 571 0 [200 + 2 X 785.7 + 192.9 - 10 X 25] 

cos . 

= 258.4W 

e) Si la aleta completa estuviera a la temperatura de la base de To = 200°C, la 
razón total de transferencia de calor desde la aleta, para w = 1, sería 

Qmáx = hAaleta.lolal (To - Too) = h(2wLlcos (J)(To - Too) 

= (15 W/m2 . °C)[2(1 m)(0.05 m)/cos5.71 °](200 - 25)OC 

= 263.8W 

Entonces la eficiencia de la aleta se determina a partir de 

Qaleta 258.4 W 98 
'llalela = -.- = 263.8 W = O. 

Qmáx 

lo cual es menos que 1, como era de esperarse . También en este caso se pudo 
determinar la eficiencia de la aleta a partir de la curva apropiada de eficiencia 
de la misma, dada en el capítulo 3, la cual se basa en la solución analítica . Se 
leería 0.98 para la eficiencia de la aleta, valor que es idéntico al antes deter­
minado numéricamente. 

La formulación en diferencias finitas de los problemas de conducción de ca­
lor en estado estacionario suelen conducir a un sistema de N ecuaciones alge­
braicas en N temperaturas nodales desconocidas que es necesario resolver en 
forma simultánea. Cuando N es pequeño (como 2 o 3), se puede aplicar el mé­
todo elemental de eliminación, con el fin de desechar todas las incógnitas, ex­
cepto una, y a continuación despejar esa incógnita (véase el ejemplo 5-1). 
Enseguida, se determinan las otras incógnitas por sustitución hacia atrás. 
Cuando N es grande, que es el caso más usual, el método de eliminación no 
resulta práctico y se necesita usar un procedimiento más sistemático que se 
pueda adaptar a las computadoras. 

Se dispone de numerosos procedimientos sistemáticos en la literatura y se 
clasifican en términos generales como métodos directos e iterativos. Los mé­
todos directos se basan en un número fijo de pásos bien definidos que condu­
cen a la solución de una manera sistemática. Por otra parte, los métodos 
iterativos se basan en una conjetura inicial para la solución que se refina por 
iteración hasta que se satisface un criterio específico de convergencia (figura 
5-22). Los métodos directos suelen requerir una gran cantidad de memoria de 
computadora y tiempo de computación y son más apropiados para sistemas 

Métodos directos: 
Se resuelven de una manera sistemática, 
al seguir una serie de pasos bien 
definidos. 

Métodos iterativos: 
Arrancan con una conjetura inicial para la 
solución y se realizan iteraciones hasta 
que se converge en una solución. 

FIGURA 5-22 
Dos categorías generales de métodos 
de solución para resolver sistemas de 

ecuaciones algebraicas. 
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HL\y Nodo (m, n)
L\y

1&1&

n+l
n

n-l

t m t
m-l m+l

M x

FIGURA5-23
Red nodal para la formulación en
diferencias finitas de la conducción
bidimensional, en coordenadas
rectangulares.

m+ l,nn -lf-t--'--t--+-'--'--t--+---'-

n-l

m m+ 1

x

FIGURA5-24
Elemento de volumen de un nodo
interior general (m, n) para la
conducción bidimensional en
coordenadas rectangulares.

con un número más o menos pequeño de ecuaciones. Las necesidades de me-
moria de computadora para los métodos iterativos son mínimas y, por con-
siguiente, suelen preferirse para los sistemas grandes. Sin embargo, la conver-
gencia de los métodos iterativos hacia la solución deseada puede plantear un
problema.

5-4 • CONDUCCiÓN BIDIMENSIONAL
DE CALOR EN ESTADO
ESTACIONARIO

En la sección 5-3 se consideró la conducción unidimensional de calor y se su-
puso que la conducción en otras direcciones era despreciable. Muchos pro-
blemas de transferencia de calor que se encuentran en la práctica se pueden
aproximar como si fueran unidimensionales, pero éste no siempre es el caso.
A veces también se necesita considerar transferencia de calor en otras direc-
ciones, cuando la variación de temperatura en esas direcciones es significati-
va. En esta sección se considera la formulación numérica y la solución de la
conducción bidimensional de calor en estado estacionario en coordenadas
rectangulares, mediante el método de diferencias finitas. El procedimiento que
se presenta a continuación se puede extender hacia los casos tridimensionales.

Considere una región rectangular en la cual la conducción de calor es sig-
nificativa en las direcciones x y y. Divida ahora el plano x-y de la región en
una malla rectangular de puntos nodales con espacios Ax y Ll.yen las direccio-
nes x y y, respectivamente, como se muestra en la figura 5-23, y considere una
profundidad unitaria de Ll.Z= 1 en la dirección z. El objetivo es determinar las
temperaturas en los nodo s y resulta conveniente numerarIos y describir su po-
sición por los números, en lugar de las coordenadas reales. Un esquema ló-
gico de numeración para los problemas bidimensionales es la notación de
subíndice doble (m, n), donde m = O, 1,2, ... , M es el conteo de los nodos en
la dirección x y n = O, 1,2, ... , N es el conteo de los mismos en la dirección
y. Las coordenadas del nodo (m, n) son simplemente x = mtsx y y = nLl.y, y la
temperatura en el nodo (m, n) se denota por Tm, Il'

Considere ahora un elemento de volumen de tamaño Ax X Ll.y X 1, con cen-
tro en un nodo interior general (m, n), en una región en la que el calor se ge-
nera con una razón de e y la conductividad térmica k es constante, como se
muestra en la figura 5-24. Una vez más, si se supone que la dirección de la
conducción de calor es hacia el nodo que se está considerando, en todas las
superficies, el balance de energía sobre el elemento de volumen se puede ex-
presar como

(
Razón de la conducción de ) ( Razón de la ) (Razón de cambio )
calor en las superficies izquierda, + generación del calor = del contenido de

superior, derecha e inferior dentro del elemento energía del elemento

o bien,

1::.E
Q. Q' + Q' + Q' + E elemento = O (5-31)

cond, izquierda + cond, superior cond, derecha cond, inferior gen, elemento = dt

para el caso estacionario. De nuevo, si se supone que las temperaturas entre
los nodo s adyacentes varían linealmente y se nota que el área de transferencia
de calor es Ax = Ll.y X 1 = Ll.y,en la dirección x, y Ay = Ax X 1 = Ax, en la
dirección y, la relación de balance de energía antes dada queda
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T -T T - T T-T 
k!!.y "' - I , ~X "' , 11 + k!!.x """+~y m, 11 + k!!.y m+I,~x "' , 11 

T -T 
+ k!!.x m, II -~ m , 1I + ¿m II Ax t::..y = O (5-32) 

Y , 

Al dividir cada término entre Ax X t::..y y simplificar da 

Tm- l. lI - 2Tm.1I + T", + 1. 11 T""II _ I - 2Tm, 1l + T""II + I é",, 1I _ O 
!!' X2 + !!.y2 + k - (5-33) 

para m = 1,2, 3, . .. ,M - 1 Y n = 1,2,3, ... ,N - 1. Esta ecuación es idén­
tica a la ecuación 5.12 obtenida con anterioridad al reemplazar las derivadas 
de la ecuación diferencial por diferencias para un nodo interior (m, n). De nue­
vo, una región rectangular con M nodos igualmente espaciados en la dirección 
x y N nodos igualmente espaciados en la dirección y tiene un total de (M + 
l)(N + 1) nodos y se puede usar la ecuación 5-33 para obtener las ecuaciones 
en diferencias finitas en todos los nodos interiores. 

En el análisis con diferencias finitas por lo común se usa, por sencillez, una 
malla cuadrada (excepto cuando las magnitudes de los gradientes de tempe­
ratura en las direcciones x y y son muy diferentes) y, por tanto, t::..x y t::..y se 
consideran iguales. Entonces Ax = t::..y = 1 y la relación antes dada se simpli­
fica a 

ém. )2 
T", _ I,II + T", + 1,11 + Tm,lI + 1+ T""n- I - 4T""n + k = O (5-34) 

Es decir, la formulación en diferencias finitas de un nodo interior se obtiene al 
sumar las temperaturas de los cuatro vecinos más cercanos del nodo, menos 
el cuádruplo de la temperatura del propio nodo y más el término de genera­
ción de calor. También se puede expresar en la forma que sigue, la cual es fácil 
de recordar: 

énodo¡2 
Tizquierda + Tsuperior + Tderecha + Tinferior - 4 Tnodo + -k- = O (5-35) 

Cuando no se tiene generación de calor en el medio, la ecuación en diferen­
cias finitas para un nodo interior todavía se simplifica más a Tnodo = (Tizquierda 

+ T arriba + Tderecha + Tabajo)/4, la cual tiene la interpretación interesante de que 
la temperatura de cada nodo interior es el promedio aritmético de las tem­
peraturas de los cuatro nodos vecinos. Esta proposición también se cumple 
para los problemas tridimensionales, excepto que, en ese caso, los nodos inte­
riores tendrán seis nodos vecinos en lugar de cuatro. 

Nodos frontera 
El desarrollo de la formulación en diferencias finitas de los nodos frontera en 
los problemas bidimensionales (o tridimensionales) es semejante al realizado 
en el caso unidimensional descrito al principio. Una vez más, la región se di­
vide entre los nodos mediante la formación de elementos de volumen alrede­
dor de ellos y se escribe un balance de energía para cada nodo frontera. Como 
se discutió para una pared plana, se pueden manejar varias condiciones de 
frontera, excepto que los elementos de volumen en el caso bidimensional 
comprenden transferencia de calor en la dirección y así como en la dirección 
x. Las superficies aisladas todavía se conciben como "espejos" y se puede usar 

:" o' 303 .. " o'. , 
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Elemento de volumen
del nodo 2

h, t;

Frontera
sujeta a

convección

. . . . ~~
Q¡zquierda + Qsuperior + ºderecha + Qinferior + -k- = O

FIGURA 5-25
La formulación en diferencias finitas
de un nodo frontera se obtiene al
escribir un balance de energía sobre su
elemento de volumen.

, '1'.

Convección

y h, t;
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Ti , ,
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4
,

5
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lO' ll' 12'

~óx~óxj!~~~óx~óxj
FIGURA 5-26
Esquema para el ejemplo 5-3 y la red
nodal (las fronteras de los elementos
de volumen de los nadas se indican
mediante líneas punteadas).

h, r;

5

a) Nodo 1 b) Nodo 2

FIGURA 5-27
Esquemas para los balances de energía
sobre los elementos de volumen de los
nadas 1 y 2.

el concepto de imagen especular con el fin de tratar los nodos sobre fronteras
aisladas como nodos interiores.

Para la transferencia de calor en condiciones estacionarias, la ecuación bá-
sica que se debe tener presente al escribir un balance de energía sobre un ele-
mento de volumen es (figura 5-25)

~ Q + ¿Velemento = O
Todos los lados

(5-36)

sea el problema unidimensional, bidimensional o tridimensional. De nuevo,
por conveniencia en la formulación, se supone que toda la transferencia de ca-
lor es hacia el elemento de volumen desde todas las superficies excepto para
el flujo específico de calor, cuya dirección está ya determinada. Esto se de-
muestra en el ejemplo 5-3 para varias condiciones de frontera.

EJEMPLO 5-3 Conducción bidimensional de calor en estado
estacionario en barras en L

Considere la transferencia de calor en estado estacionario en un cuerpo sólido
con forma en L, cuya sección transversal se da en la figura 5-26. La transferen-
cia de calor en la dirección perpendicular al plano del )papel es despreciable y,
por consiguiente, la transferencia de calor en el cuerpo es bidimensional. La
conductividad térmica del cuerpo es k = 15 W/m . °C y se genera calor en éste
con una velocidad de é = 2 X 106 W/m3. La superficie izquierda del cuerpo es-
tá aislada y la inferior se mantiene a una temperatura uniforme de 90°C. La su-
perficie superior completa está sujeta a convección hacia el aire ambiental a T;
= 25°C, con un coeficiénte de convección de h = 80 W/m2 . "C, y la superficie
derecha está sujeta a flujo de calor con una velocidad uniforme de élR = 5000
W/m2. La red nodal del problema consta de 15 nadas igualmente espaciados
con ÁX = Áy = 1~2 cm, como se muestra en la figura. Cinco de los nadas están
en la superficie inferior y, como consecuencia, sus temperaturas se conocen.
Obtenga las ecuaciones en diferencias finitas en los nueve nadas restantes y
determine las temperaturas nada les al resolverlas.

SOLUCiÓN Se considera la transferencia de calor en una barra sólida larga con
forma de L, con condiciones de frontera específicas. Con el método de diferen-
cias finitas se deben determinar las nueve temperaturas nodales desconocidas.
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria y bidimensional, co-
mo se expresa. 2 La conductividad térmica es constante. 3 La generación de ca-
lor es uniforme. 4 La transferencia de calor por radiación es despreciable.
Propiedades. Se dice que la conductividad térmica es k = 15 W/m .oc.
Análisis Se observa que todos los nadas son frontera, excepto el 5, que es in-
terior. Por lo tanto, se tiene que apoyar en los balances de energía para obtener
las ecuaciones en diferencias finitas. Pero, en principio, se forman los elemen-
tos de volumen al dividir la región entre los nadas de manera equitativa, al tra-
zar líneas punteadas entre los nadas. Si se considera que el elemento de
volumen representado por un nodo interior es de tamaño completo (es decir, ÁX
x Áy x 1), entonces el elemento de volumen representado por un nodo fronte-
ra común, como el 2, se convierte en uno de mitad de tamaño (es decir, ÁX x
Áy/2 x 1) y el de un nodo de esquina, como el 1, es de un cuarto de tamaño (es
decir, Áx/2 x Áy/2 x 1). Se tiene presente la ecuación 5-36 para el balance de
energía, las ecuaciones en diferencias finitas para cada uno de los nueve nadas
se obtienen como sigue:

a) Nodo 1. El elemento de volumen de este nodo de esquina está aislado a la
izquierda y sujeto a convección en la parte superior y a conducción en las su-
perficies derecha e inferior. Un balance de energía sobre este elemento da
[figura 5-27 al
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A t::.y T - T Á T - T A t::.y O + h~(T - T) + k __ 2 __ 1 + k~_4 __ 1 + . ~- = O 
2 oo I 2 t::.x 2 t::.y el 2 2 

Al tomar t::.x = ó.y = /, se simplifica a 

b) Nodo 2. El elemento de volumen de este nodo frontera está sujeto a convec­
ción en la parte superior ya conducción en las superficies derecha, inferior e 
izquierda. Un balance de energía sobre este elemento da [f igura 5-27 bl 

Al tomar ó.x = t::.y = /, se simplifica a 

( 
2hl ) 2hl é2t2 

TI - 4 + k T2 + T3 + 2Ts = - k Too - k 

e) Nodo 3. El elemento de vo lumen de este nodo de esquina está sujeto a con­
vección en las superficies superior y derecha, ya conducción en las superficies 
inferior e izquierda. Un balance de energía sobre este elemento da [figura 5-28al 

h ~ + - (T - T) + k ~ _6 __ 3 + k - _2 __ 3 + . ~ - = O 
(

A t::.y) A T - T t::.y T - T A t::.y 
2 2 oo 3 2 t::.y 2 t::.x e3 2 2 

Al considerar ó.x = ó.y = /, se simplifica a 

d) Nodo 4. Este nodo está sobre la frontera aislada y se puede tratar como un 
nodo interior al reemplazar el aislamiento por un espejo. Esto pone una imagen 
reflejada del nodo 5 a la izquierda del 4 . Dado que ó.x = t::.y = /, la relación 
del nodo interior general para el caso bidimensional de estado estacionario 
(ecuac ión 5-35) da [figura 5-28bl 

o bien, dado que TlO = 90° e, 

el Nodo 5. Éste es un nodo interior, y dado que ó.x = t::.y = /, la formulación en 
diferenc ias finitas de este nodo se obtiene directamente a partir de la ecuación 
5-35 como [figura 5-29al 

.": 305 
CAPíTULO 5 

Espejo 
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a) Nodo 3 b) Nodo 4 
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10 

FIGURA 5-28 
Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 

nodos 3 y 4. 
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a) Nodo 5 b) Nodo 6 

FIGURA 5-29 
Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 

nodos 5 y 6. 

http://gratislibrospdf.com/



306 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

h, T", 

~--~ 
13 

FIGURA 5-30 

6 ~ 
Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 
nodos 7 y 9. 

o bien, dado que Tn = 90oe, 

f) Nodo 6. El elemento de volumen de este nodo de esquina interior está sujeto 
a convección en la superficie expuesta con forma de L y a conducción en las 
otras superficies. Un balance de energía sobre este elemento da [figura 5-29b] 

h ~ + - (T", - 1:) + k __ 7 __ 6 + kD.x 12 6 
(

A !:l.)') !:l.y T - T T - T 
2 2 6 2!:l.x !:l.y 

T5 - T6 !:l.x T3 - T6 • 3!:l.x!:l.y 
+My~+k2~+e6-4-=0 

Si ilx = ily = J Y dado que T12 = 900 e se simplifica a 

g) Nodo 7. El elemento de volumen de este nodo frontera está sujeto a convec­
ción en la parte superior y a conducción en las superficies derecha, inferior e 
izquierda. Un balance de energía sobre este elemento da [figura 5-30a] 

Si ilx = ily = J Y dado que T13 = 900 e se simplifica a 

T - (4 + 2hZ) T + T. = - 180 _ 2hZ T _ é7[2 
6 k 7 S k '" k 

h) Nodo 8. Este nodo es idéntico al 7 y se puede obtener la formulación en 
diferencias finitas de aquel a partir del nodo 7 al desplazar en 1 los números de 
los nodos (es decir, reemplazar el subíndice m por m + 1). Esto da 

T - (4 + 2hZ) T. + T. = - 180 _ 2hZ T _ és[2 
7 k s 9 k '" k 

1) Nodo 9. El elemento de volumen de este nodo de esquina está sujeto a con­
vección en la superficie superior, a flujo de calor en la superficie derecha ya 
conducción en las superficies inferior e izquierda. Un balance de energía sobre 
este elemento da [figura 5-30b] 

Si ilx = ily = Jy dado que T15 = 900 e se simplifica a 

{
hZ) 4RZ hZ é9[2 T - 2 + - T. = -90 - - - - T --

8 k 9 k k '" 2k 
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Con esto se completa el desarrollo de la formulación en diferencias finitas para 
este problema. Al sustitu ir las cantidades dadas, el sistema de nueve ecua­
ciones para la determinación de las nueve temperaturas nodales desconocidas 
queda 

-2.064T¡ + T2 + T4 = - 11.2 

T¡ - 4.128T2 + T} + 2Ts = -22.4 

. T2 - 2.128T3 + T6 = -12.8 

T¡ - 4T4 + 2Ts = -109.2 

T2 + T4 - 4Ts + T6 = -109.2 

T3 + 2Ts - 6.128T6 + T7 = - 212.0 

T6 - 4.128T7 + Tg = -202.4 

T7 - 4.128Tg + T9 = -202.4 

Ts - 2.0ó4T9 = -105.2 

el cual es un sistema de nueve ecuaciones algebraicas con nueve incógnitas. 
Mediante un programa para resolver ecuaciones, se determina que es 

T¡ = 112.1°C 

T4 = 109.4°C 

T7 = 97.3°C 

T2 = 110.8°C 

Ts = 108.1°C 

Ts = 96.3°C 

T3 = 106.6°C 

T6 = 103.2°C 

T9 = 97.6°C 

Note que se tiene la temperatura más alta en el nodo 1 y la más baja en el 8. 
Esto resulta coherente con nuestras esperanzas, puesto que el nodo 1 es el más 
alejado de la superficie inferior, la cual se mantiene a 90°C y tiene un lado ais­
lado, y el 8 tiene el área expuesta más grande con relación a su volumen, mien­
tras al mismo tiempo está cercano a la superficie a 90°C. 

Fronteras irregulares 
En los problemas con configuraciones geométricas simples, se puede llenar la 
región completa mediante elementos de volumen simples, como tiras, para 
una pared plana, y elementos rectangulares para la conducción bidimensional 
en una región rectangular. También se pueden usar elementos con la forma de 
capas cilíndricas o esféricas para cubrir por completo cuerpos cilíndricos o es­
féricos. Sin embargo, muchas configuraciones que se encuentran en la prácti­
ca, como las paletas de las turbinas o los monobloques de los motores, 
no tienen formas simples y es difícil llenar esas configuraciones que tienen 
fronteras irregulares con elementos sencillos de volumen. Una manera prácti­
ca de tratar con esas configuraciones es reemplazar la configuración irregular 
por una serie de elementos simples de volumen, como se muestra en la figura 
5-31. Con frecuencia este simple procedimiento resulta satisfactorio para los 
fines prácticos, en especial cuando los nodos están cerca uno de otro en la 
vecindad de la frontera. Se cuenta con procedimientos más elaborados para 
manejar fronteras irregulares y es común que se encuentren incorporados en 
los paquetes comerciales de software. 

EJEMPLO 5-4 Pérdida de calor a través de chimeneas 

Gases calientes de la combustión de un horno fluye por una chimenea cuadrada 
hecha de concreto (k = lA W/m . OC). La sección de flujo de la chimenea es de 
20 cm x 20 cm y el espesor de la pared es de 20 cm. La temperatura promedio 

~~~;':s;~:~L~.~~~~07 ~ 
CAPITULO 5 

/ Frontera real 

Aproximación 

FIGURA 5-31 
Aproximación de una frontera 

irregular con una malla rectangular. 
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Rectas de simetría 
(Equivalentes a aislamiento 1 

ho' To Sección representativa 
Teielo de la chimenea 

FIGURA 5-32 
Esquema de la chimenea discutida en 
el ejemplo 5-4 y la red nodal para una 
sección representativa, 

al Nodo 1 bl Nodo 2 

FIGURA 5-33 
Esquema para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 
nodos 1 y 2. 

de los gases calientes en la chimenea es T¡ = 300°C Y el coeficiente prome­
dio de transferencia de calor por convección dentro de la ch imenea es h¡ = 
70 W/m2 . oC , La chimenea pierde calor desde su superficie exterior hacia el 
aire ambiente que está a To = 20°C por convección , con un coeficiente de trans­
ferencia de calor de ha = 21 W/m2 • oC y hacia el cielo por rad iación . La emisi­
vidad de la superficie exterior de la pared es 8 = 0.9 Y se estima que la 
temperatura efectiva del cielo es de 260 K. Mediante el método de las diferen­
cias finitas, con ilx = ily = 10 cm y al tomar plena ventaja de la simetría, de­
termine las temperaturas en los puntos nodales de una sección transversal y la 
razón de la pérdida de calor para una sección de 1 m de largo de la chimenea. 

SOLUCION Se considera la transferencia de calor a través de una chimenea 
cuadrada. Se deben determinar las temperaturas nada les y la razón de la pérdi­
da de calor por unidad de longitud con el método de las diferencias finitas. 
Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, ya que no se tiene in­
dicación de cambio con el tiempo. 2 La transferencia de calor a través de la chi­
menea es bidimensional, puesto que la altura de ella es grande en relación con 
su sección transversal y, como consecuencia, la conducción de calor a través de 
la misma en la dirección axial es despreciable. Se intenta simplificar el pro­
blema todavía más al considerar la transferencia de calor en cada pared como 
unidimensional, el cual sería el caso 9i las paredes fueran delgadas y, por con­
siguiente, los efectos de las esquinas fueran despreciables. En este caso, dicha 
suposición no se puede justificar puesto que las paredes son muy gruesas y las 
secciones de las esquinas constituyen una parte considerable de la estructura 
de la chimenea. 3 La conductividad térmica es constante. 
Propiedades Se dan las propiedades de la chimenea como k = 1.4 W/m . oC y 
8 = 0.9 . 
Análisis En la figura 5-32 se da la sección transversal de la chimenea. El as­
pecto más sorprendente de este problema es la aparente simetría con respecto a 
las rectas verticales y horizontales que pasan por el punto medio de la chimenea, 
así como con respecto a los ejes diagonales, como se indica en la figura. Por lo 
tanto, en la solución sólo se necesita considerar un octavo de la configuración 
geométrica, cuya red nodal consta de nueve nodos igualmente espaciados. 

Nada de calor puede cruzar una línea de simetría y, como consecuencia, es­
tas rectas se pueden tratar como superficies aisladas y, por consiguiente, como 
"espejos" en la formulación de diferencias finitas. Entonces los nodos en me­
dio de esas rectas se pueden considerar interiores mediante el uso de imágenes 
especulares. Seis de los nodos son frontera, de modo que se tendrían que escri­
bir balances de energía para obtener sus formulaciones en diferencias finitas. 
En principio, se parte la región entre los nodos de manera equitativa al trazar 
entre ellos líneas punteadas que pasen por la mitad. Entonces la región en 
torno a un nodo rodeado por la frontera o líneas punteadas representa el ele­
mento de volumen de ese nodo. Si se considera una profundidad unitaria y me­
diante el procedimiento del balance de energía para los nodos frontera (si se 
supone una vez más por conveniencia que toda la transferencia de energía es 
hacia el elemento de volumen) y la fórmula para los interiores, las ecuaciones 
en diferencias finitas para los nueve nodos se determinan como sigue: 

a) Nodo 1. Sobre la frontera interior, sujeto a convección, figura 5-33a, 

A ilyT-T A T-T 
O + h~(T - T) + k __ 2 __ 1 + k~_3 __ 1 + O = O 

¡ 2 1 1 2 ilx 2 ily 

Al tomar ilx = ily = 1, se simplifica a 
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D.y T - T. A A

k - _8__ 9 + O + h ~ (T T.) + uX (T4 T.4) O2 D.x o 2 o - 9 ser 2 cielo - 9 =

b) Nodo 2. Sobre la frontera interior, sujeto a convección, figura 5-33b,

Si I1x = l1y = 1, se simplifica a

( h.¡) h ¡
. TI - 3 +t T2 + 2T4 = - t Ti

e) Nodos 3, 4 Y 5. (Nodos interiores, figura 5-34)

Nodo 3: T4+ TI + T4 + T6 - 4T3 = O

Nodo 4: T3 + T2 + Ts + T7 - 4T4 = O

Nodo 5: T4 + T4 + T8 + Ts - 4Ts = O

d) Nodo 6. (Sobre la frontera exterior, sujeto a convección y radiación)

O
D.x T3 - T6 D.y T7 - T6

+k----+k---2 D.y 2 D.x

h D.x (T _ T.) I1x 4 _ 4_+ o 2 o 6 + ser 2 (Tcjelo T6) - O

Si I1x = l1y = 1, se simplifica a

e) Nodo 7. (Sobre la frontera exterior, sujeto a convección y radiación, figura
5-35)

D.y T6 - T7 T4 - T7 D.y Ts - T7
k--- + k!J.x-- + k---2 D.x D.y 2 D.x

+ ho!J.x(To- T7) + ecr!J.x(Tctelo - T1) = O

Si I1x = l1y = 1, se simplifica a

f) Nodo 8. Igual que el nodo 7, excepto por el desplazamiento de los números
del nodo hacia arriba en 1 (reemplace 4 por 5, 6 por 7, 7 por 8 y 8 por 9 en la
última relación)

g) Nodo 9. (Sobre la frontera exterior, sujeto a convección y radiación, figura
5-35)

~~~1¿¿~~'.~~~:.~-,.4; ~·.:f309-.;'·~;-., ~~:" .. -, ~,
CAPíTULO 5

I I I

:2 (4): Imágen~s

:sJ"1 1
1 1
I 1

(4) 3 4
I 1
I~ ____ 1(8)...~----

I
Imagen I

especular
I
I

6 7 8 19

Espejo Espejo

FIGURA 5-34
Conversión de los nodos frontera 3 y 5

que están sobre las rectas de simetría
en nodos interiores mediante imágenes

especulares.

FIGURA 5-35
Esquemas para los balances de energía
sobre los elementos de volumen de los

nadas 7 y 9.
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FIGURA 5-36
Variación de la temperatura en la
chimenea.

Si óx = óy = 1, se simplifica a

_ ( ho l) __ ha l _ BUZ 4 _ 4t; 1 + k T9 - k t; k (Tcielo t;)

En este problema interviene la radiación, que requiere el uso de temperaturas
absolutas y, por tanto, todas las temperaturas deben de expresarse en Kelvin.
De modo alternativo, se podría usar °C para todas las temperaturas, siempre
que las cuatro temperaturas en los términos de radiación se expresen en la for-
ma (T + 273)4. Al sustituir las cantidades dadas, el sistema de nueve ecuacio-
nes para la determinación de las nueve temperaturas nodales desconocidas, en
una forma adecuada para usarse con el método de iteración de Gauss-Seidel,
queda

TI = (T2 + T3 + 2 865)/7

T2 = (TI + 2T4 + 2 865)/8

T3 = (TI + 2T4 + T6)/4

T4 = (T2 + T3 + Ts + T7)/4

Ts = (2T4 + 2Ts)/4

T6 = (T2 + T3 + 456.2 - 0.3645 x 10-9 T64)/3.5

T7 = (2T4 + T6 + Ts + 912.4 - 0.729 x 10-9 T74)/7

r, = (2Ts + T7 + t; + 912.4 - 0.729 X 10-9 Ts4)/7

Tg = o; + 456.2 - 0.3645 X lO-g T:)12.5

el cual es un sistema de ecuaciones no lineales. Mediante un programa para re-
solver ecuaciones, se determina que su solución es

TI = 545.7 K = 272.6°c

T4 = 411.2 K = 138.0°c

T7 = 328.1 K = 54.9°C

T2 = 529.2 K = 256.1°c

Ts = 362.1 K = 89.0°c

Tg = 313.1 K = 39.9°c

T3 = 425.2 K = 152.1°c

T6 = 332.9 K = 59.7°c

T9 = 296.5 K = 23.4°c

En la figura 5-36 se muestra la variación de la temperatura en la chimenea.
Note que las temperaturas más elevadas se tienen en la pared interior (pero

menores que 300°C) y las más bajas en la exterior (pero mayores que 260 K),
como era de esperarse.

La temperatura promedio en la superficie exterior de la chimenea ponderada
por el área superficial es

(0.5T6 + T7 + Tg + 0.5T9)

Tpared, exr = (0.5 + 1 + 1 + 0.5)

= 0.5 X 332.9 + 328.1 ; 313.1 + 0.5 X 296.5 = 318.6 K

Entonces se puede determinar aproximadamente la velocidad de la pérdida de
calor a través de una sección de 1 m de largo de la chimenea a partir de
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Q chimenea = h¿ Ao (Tpared. eXI - To) + eaAo (Tp"ared, ex! - Tcielo)

= (21W/m2 . K)[4 X (0.6 m)(l m)](318.6 - 293)K
+ 0.9(5.67 X 10-8 W/m2. K4)

[4 X (0.6 m)(l m)](318.6K)4- (260K)4]
= 1291 + 702 = 1993 W

Se pudo determinar también la transferencia de calor al hallar la temperatura
promedio de la pared interior, la cual es (272.6 + 256.1)/2 = 264.4°C, yal
aplicar la ley de Newton del enfriamiento en esa superficie:

Q chimenea = h, Ai (Ti - Tpared, inJ

= (70W/m2 . K)[4 X (0.2 m)(l m)](300 - 264.4)OC= 1994 W

La diferencia entre los dos resultados se debe a la naturaleza aproximada del
análisis numérico.
Discusión Se usa un modelo numérico relativamente burdo para resolver este
problema para mantener los aspectos complejos en un nivel en el que se pudie-
ran manejar. Se puede mejorar la precisión de la solución obtenida mediante
una malla más fina y, de este modo, un número mayor de nodos. Asimismo,
cuando interviene la radiación, es más exacto (pero más laborioso) determinar
las pérdidas de calor para cada nodo y sumarias, en lugar de usar la temperatu-
ra promedio.

5-5 • CONDUCCiÓN DE CALOR EN RÉGIMEN
TRANSITORIO

Hasta ahora, en este capítulo se ha aplicado el método de las diferencias fini-
tas a problemas de transferencia de calor en estado estacionario. En esta sec-
ción se extiende el método para resolver problemas en régimen transitorio.

Se aplica el método de las diferencias finitas a los problemas de estado es-
tacionario mediante la diferenciación del problema en las variables espacia-
les y resolviendo para las temperaturas en distintos puntos llamados nodos. La
solución obtenida es válida para cualquier instante, dado que en condiciones
estacionarias las temperaturas no cambian con el tiempo. Sin embargo, en los
problemas en régimen transitorio, las temperaturas cambian con el tiempo así
como con la posición y, de este modo, la solución en diferencias finitas de es-
te tipo de problemas requiere la diferenciación en el tiempo y el espacio, co-
mo se muestra en la figura 5-37. Esto se realiza al seleccionar un intervalo
apropiado de tiempo, !1t, y resolver para las temperaturas nodales desconoci-
das varias veces para cada !1t hasta que se obtiene la solución en el instante
deseado. Por ejemplo, considere un objeto metálico caliente que se extrae del
horno a una temperatura inicial de Ti' en el instante t = 0, y se deja enfriar en
el aire ambiente. Si se elige un intervalo de tiempo de !1t = 5 min, la determi-
nación de la distribución de temperatura en la pieza metálica después de 3 h
requiere la determinación de la temperatura 3 X 60/5 = 36 veces, o sea, en 36
intervalos de tiempo. Por lo tanto, el tiempo requerido de cálculo para este
problema será 36 veces el correspondiente a uno de estado estacionario. La
elección de un !1t más pequeño aumentará la precisión de la solución, pero
también incrementará el tiempo de cálculo.

En los problemas en régimen transitorio se usa el superíndice i como el
índice o contador de los intervalos de tiempo, correspondiendo i = °a la con-
dición inicial específica. En el caso de la pieza metálica caliente antes discu-

~i31¡1~
CAPíTULO 5

i + 1
Ti+1 Ti+1 Ti+1
",-1 ni m+l}M Ti Ti Ti
m-I m m+J

tk Ll.x Ll.xLl.x ~ ~
m-l m m+l x

FIGURA 5-37
La formulación en diferencias finitas

de problemas que dependen del
tiempo comprende puntos discretos en

el tiempo así como en el espacio.

http://gratislibrospdf.com/



::\~~~-:. ~,~~;~_~~~~~~1i f;;t 312 :~~?~.f~'.~~ ;1~:i:;;~~7~ ~'1{~ 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Elemento de volumen 
(puede tener 

cualquier forma) 

g p = densidad 

v = volumen 

• pV = masa 
Nodom. 

e p = calor específico 

1'1 T = cambio de temperatura 

FIGURA 5-38 
Cambio en el contenido de energía del 
elemento de volumen de un nodo 
durante un intervalo de tiempo /.).t. 

tida, i = 1 corresponde a t = 1 X !::..t = 5 min, i = 2 corresponde a t = 2 X !::..t 
= 10 min, y un intervalo general de tiempo, i, corresponde a ti = i!::..t. Se usa 
la notación T~para representar la temperatura en el nodo m en el intervalo de 
tiempo i. 

La formulación en los problemas de conducción de calor en régimen transi­
torio difiere de los de estado estacionario en que los primeros comprenden un 
término adicional que represente el cambio en el contenido de energía del me­
dio con el tiempo. Este término adicional aparece como una primera derivada 
de la temperatura con respecto al tiempo en la ecuación diferencial, y como un 
cambio en el contenido de energía interna durante!::..t en la formulación del ba­
lance de energía. Los nodos y los elementos de volumen en los problemas en 
régimen transitorio se seleccionan igual que en los de estado estacionario y, 
una vez más, si se supone por conveniencia que toda la transferencia de calor 
es hacia el elemento, el balance de energía sobre un elemento de volumen du­
rante un intervalo de tiempo !::..t se puede expresar como 

(

Calor transferido haCia) ( Calor generadO) ( Cambio en el contenidO) 
el elemento de volumen + dentro del elemento = de energía interna 

desde todas sus superficies de volumen del elemento de volumen 
durante 11 t durante l1t durante l1t 

o bien 

/.).t x :L Q + /.).t x Egen, elemento = /.).Eelemento 
Todos los lados 

(5-37) 

donde la razón de la transferencia de calor, Q, normalmente consta de térmi­
nos de conducción para los nodos interiores, pero puede comprender convec­
ción, flujo de calor y radiación para los nodos frontera, 

Dado que !::..Eelemento = mCp!::..T = pVelemento cp!::..T, donde p es la densidad y cp 
es el calor específico del elemento, al dividir la relación anterior entre !::..t da 

~ . . /.).Eelemento /.).T 
~ Q + Egen, elemento = /.).t = pVelemento Cl' /.).t 

Todos los lados 

(5-38) 

o bien, para cualquier nodo m en el medio y su elemento de volumen, 

T,~+ I - T,;, 
:L Q + Egen, elemento = p Velememo Cp /.). t 

Todos los lados 

(5-39) 

donde T ~ Y T ~ + 1 son las temperaturas del nodo m en los instantes ti = i!::..t y 
ti + 1 = (i + 1)!::..t, respectivamente, y T,~+ l - T,~ representa el cambio de tem­
peratura del nodo durante el intervalo de tiempo !::..t entre los intervalos de 
tiempo i e i + 1 (figura 5-38). 

Note que la razón (T~+l - T,~)/!::..t es simplemente la aproximacióri en dife­
rencias finitas de la derivada parcial aT/at que aparece en las ecuaciones di­
ferenciales de los problemas en régimen transitorio, Por lo tanto, se obtendría 
el mismo resultado para la formulación en diferencias finitas si se sigue un 
procedimiento matemático estricto en lugar del procedimiento de balance de 
energía antes usado, Note también que las formulaciones en diferencias fini­
tas de los problemas de estado estacionario y de régimen transitorio difieren 
en el término que está a la derecha del signo igual y que el formato de dicho 
término es el mismo en todos los sistemas de coordenadas sin importar si la 
transferencia de calor es unidimensional, bidimensional o tridimensionaL Pa­
ra el caso especial de T~¡+ 1 = T~ (es decir, cuando no hay cambio en la tempe­
ratura con el tiempo), la formulación se reduce a la del caso estacionario, 
como era de esperarse. 
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Las temperaturas nodales en los problemas en régimen transitorio por lo co­
mún cambian durante cada intervalo de tiempo y el lector puede preguntarse 
si debe usar las temperaturas en el previo intervalo de tiempo i o en el nuevo 
intervalo de tiempo i + 1 para los términos del primer miembro de la ecuación 
5-39. Bien, los dos procedimientos son razonables y ambos se aplican en la 
práctica. En el primer caso, se dice que el procedimiento en diferencias finitas 
es el método explícito y el segundo el método implícito, y se expresan en la 
forma general como (figura 5-39) 

Método explícito: 
T,!¡+ I - T,!z -¿ Qi + E~en. elemento = pVelemento cp /1t (5-40) 

Todos los lados 

Método implícito: 
. i + 1 • i + 1 _. T,:¡+ I - T/~, -¿ Q + Egen, elemento - P Velemento cp /1 t (5-41) 

Todos los lados 

Parece que la derivada con respecto al tiempo se expresa en la forma de dife ­
rencia hacia adelante en el caso explícito y en la de diferencia hacia atrás en 
el implícito. Por supuesto, también es posible mezclar las dos formulaciones 
fundamentales de las ecuaciones 5-40 y 5-41 Y tener como resultado formu­
laciones más elaboradas, pero ofrecen poca percepción y se encuentran más 
allá del alcance de este texto. Note que ambas formuhlciones no son más que 
expresiones entre las temperaturas nodales antes y después del intervalo de 
tiempo y se basan en la determinación de las nuevas temperaturas T~+ 1, me­
diante las temperaturas anteriores T,:" Las formulaciones explícita e implíci­
ta que se dan aquí son bastante generales y se pueden usar en cualquier 
sistema de coordenadas, sin importar la dimensión de la transferencia de ca­
lor. En los casos multidimensionales los elementos de volumen tan sólo tie­
nen más superficies y, como consecuencia, comprenden más términos en la 
suma. 

Los métodos explícito e implícito tienen sus ventajas y desventajas y nin­
guno de ellos es mejor que el otro. Enseguida el lector verá que el método ex­
plícito es fácil de poner en práctica, pero impone un límite sobre el intervalo 
de tiempo admisible para evitar inestabilidades en la solución, y el método 
implícito requiere que las temperaturas nodales se resuelvan en forma simul­
tánea pero no impone límite sobre la magnitud del intervalo de tiempo. Se 
limita la discusión a casos unidimensionales y bidimensionales para mante­
ner los aspectos complejos en un nivel manejable, pero el análisis se puede 
extender con facilidad a los casos tridimensionales y a otros sistemas de 
coordenadas. 

Conducción de calor en régimen transitorio 
en una pared plana 
Considere la conducción de calor unidimensional en régimen transitorio en 
una pared plana de espesor L con generación de calor e(x, t), que puede variar 
con el tiempo y la posición y con conductividad constante k, con un tamaño de 
malla ~x = LIM Y los nodos 0, 1,2, ... , M en la dirección x, como se mues­
tra en la figura 5-40. Puesto que el elemento de volumen de un nodo interior 
general m comprende conducción de calor desde dos de sus lados y el volu­
men del elemento es VeJemento = A~, la formulación en diferencias finitas en 
régimen transitorio para un nodo interior se puede expresar sobre la base de la 
ecuación 5-39 como 

Si se expresa en i + 1: Método implícito 

Si se expresa en i: Método explícito 

FIGURA 5-39 
La formulación de los métodos 

explícito e implícito difiere en el 
intervalo de tiempo (previo o nuevo) 

en el cual se expresan los términos de 
transferencia de calor y generación de 

calor. 

A Pared plana en} Elemento 

Ti _Ti 
kA m-l m 

Ax 

o 1 2 

Ax 

de volumen 
del nodo m 

Ti+ 1 
m 

Ti _Ti 
kA m+l 111 

Ax 

Ax 

m-l m m+ l M-l M x 

Ax 

FIGURA 5-40 
Puntos nodales y elementos de 

volumen para la formulación en 
diferencias en régimen transitorio de 

la conducción unidimensional de calor 
en una pared plana. 
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o 

FIGURA 5-41 

Ti _ Ti 
kA _ I __ O 

Llx 

2 L x 

Esquema para la formulación explícita 
en diferencias finitas de la condición de 
convección en la frontera izquierda 
de una pared plana, 

Al cancelar el área superficial A y multiplicar por !lx/k, se simplifica a 

_ élll /).x2 _ /).x2 i + l_ i 
Tm - 1 2T,,, + Tm + 1 + -- - A (T", T", ) 

k (Xut 
(5-43) 

donde a = k/ pCp es la difusividad térmica del material de la pared. Ahora se 
define un número discreto de Fourier adimensional como 

(5-44) 

Entonces la ecuación 5-43 se reduce a 

é",/).x2 T,:,+ 1 - T,:, 
Tm - 1 - 2T", + T", + 1 + -k- = l' (5-45) 

Note que el primer miembro de esta ecuación tan sólo es la formulación en di­
ferencias finitas del problema para el caso de estado estacionario, Esto no es 
sorprendente, puesto que la formulación debe reducirse a este último caso pa­
ra Tt~+ 1 = T,~. Asimismo, todavía no se ha presentado la formulación explíci­
ta o implícita, puesto que no se indicó el intervalo de tiempo en el primer 
miembro de la ecuación. Ahora se obtiene la formulación explícita en diferen­
cias finitas al expresar el primer miembro en el intervalo de tiempo i como 

(explícita) (5-46) 

Esta ecuación se puede resolver explícitamente para la nueva temperatura 
T~¡+ 1 (y, de ahí, el nombre de método explícito) para dar 

'+1 " , é/n/).x2 
T,:, = r(T,:, _1 + T,:, + 1) + (l - 2r) T,:, + r-

k
- (5-47) 

para todos los nodos interiores m = 1, 2, 3, ... , M - 1 en una pared plana. Si 
se expresa el primer miembro de la ecuación 5-45 en el intervalo de tiempo 
i + 1, en lugar del i, daría la formulación implícita en diferencias finitas como 

éi+I /).x2 Ti+1 - Ti 
Ti +1 _ 2Ti+1 + Ti+1 + _11_' __ = m '" 

m - 1 In m + 1 k 'T (implícita) (5-48) 

la cual se puede reacomodar como 

i + 1 i + 1 i + 1 é~,+1/).x2 i _ 
rTm - 1 - (l + 2r) Tm + rT", + 1 + r - -k- + T", - O (5-49) 

La aplicación de la formulación explícita o implícita a cada uno de los M - 1 
nodos interiores da M - 1 ecuaciones. Las dos ecuaciones restantes se obtie­
nen mediante la aplicación del mismo método a los dos nodos frontera a me­
nos que, por supuesto, se especifiquen las temperaturas de frontera como 
constantes (invariantes con el tiempo). Por ejemplo, la formulación de la con­
dición de frontera de convección en el lado izquierdo (nodo O) para el caso ex­
plícito se puede expresar como (figura 5-41) 
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la cual se simplifica a 

Ti = 1 - 27 - 27 - Ti + 27T' + 27 - T + 7 --'+ I ( h!:U) , , hD.x e61h2 

o k o I k '" k (5-51) 

Note que en el caso de que no haya generación de calor y 7 = 0.5, la formu­
lación explícita en diferencias finitas para un nodo interior general se reduce 
a T,~+ 1 = (T':' - l + T':' - 1)/2, la cual tiene la interpretación interesante de que 
la temperatura de un nodo interior en el nuevo intervalo de tiempo es simple­
mente el promedio de las temperaturas de sus nodos vecinos en el intervalo de 
tiempo anterior. 

Una vez que se completa la formulación (explícita o implícita) y se especi­
fica la condición inicial, la solución de un problema en régimen transitorio se 
obtiene al marchar en el tiempo mediante un tamaño de intervalo de Ilt, como 
sigue: seleccione un intervalo de tiempo adecuado Ilt y determine las tempe­
raturas nodales a partir de la condición inicial. Al tomar las temperaturas ini­
ciales como la solución anterior T~, en t = ° obtenga la nueva solución T,:,+ 1 

en todos los nodos , en el instante t = Ilt, mediante las relaciones en diferen­
cias finitas en régimen estacionario. Ahora, mediante la solución que acaba de 
obtenerse en t = Ilt como la solución anterior T,:" obtenga la nueva solución 
T,:,+ 1 en t = 21lt, mediante las mismas relaciones. Repita el proceso hasta que 
se obtenga la solución en el instante deseado. 

Criterio de estabilidad para el método explícito: 
limitación sobre at 
El método explícito es fácil de usar, pero sufre de una característica indeseable 
que restringe en forma grave su utilidad: no es incondicionalmente estable y 
el valor más grande admisible del intervalo de tiempo Ilt queda limitado por el 
criterio de estabilidad. Si el intervalo de tiempo Ilt no es suficientemente pe­
queño, las soluciones obtenidas por el método explícito pueden oscilar sin pies 
ni cabeza y divergir con respecto a la solución real. Con el fin de evitar esas os­
cilaciones divergentes en las temperaturas nodales, el valor de Ilt debe mante­
nerse por debajo de un cierto límite superior establecido por el criterio de 
estabilidad. Se puede demostrar de manera matemática o por medio de un ar­
gumento físico basado en la segunda ley de la termodinámica que se satisface 
el criterio de estabilidad si los coeficientes de todas las T,:, en las expresiones 
T,:,+ 1 (llamados coeficientes primarios) son mayores o iguales a cero para to­
dos los nodos m (figura 5-42). Por supuesto, deben agruparse todos los térmi­
nos que contienen a T,:, para un nodo en particular, antes de aplicar este criterio. 

Ecuaciones diferentes para nodos diferentes pueden dar como resultado res­
tricciones diferentes sobre el tamaño del paso de tiempo Ilt, y en la resolución 
del problema debe aplicarse el criterio que sea más restrictivo. Un procedi­
miento práctico es identificar la ecuación con el coeficiente primario más pe­
queño, que es el más restrictivo, y determinar los valores admisibles para Ilt 
mediante la aplicación del criterio de estabilidad sólo a esa ecuación. Un va­
lor de Ilt obtenido de esta manera también satisfará el criterio de estabilidad 
para todas las demás ecuaciones en el sistema. 

Por ejemplo, en el caso de la conducción de calor unidimensional en régimen 
transitorio en una pared plana con temperaturas superliciales específicas las ecua­
ciones explícitas en diferencias finitas para todos los nodos (que son nodos inte­
riores) se obtienen a partir de la ecuación 5-47. El coeficiente de T,~ en la 
expresión T~,+ 1 es 1 - 27, que es independiente del número de nodo m y, por tan­
to, en este caso el criterio de estabilidad para todos los nodos es 1 - 27 2: 0, o bien 

(
nodos interiores, transferencia de calor ) 

unidimensional en coordenadas rectangulares 
(5-52) 

~_ ?f.:~,T~'~~~.'~-~~ ~15 ~~ / .T ~:~ -: '_ ' __ -

CAPITULO 5 

Form ulación explícita: 

Td+' = aoTd + ,. , 

T,'+' = a,T,' + . , . 

Criterio de estabilidad: 

0m ;:,: O, m = O, 1, 2, ... m, ' , , M 

FIGURA 5-42 
El criterio de estabilidad del método 

explícito requiere que todos los 
coeficientes primarios sean positivos o 

cero. 
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m-l m m+l 

Intervalo 
de tiempo: i 

FIGURA 5-43 

m - l m m+l 

Intervalo 
de tiempo: i + 1 

La violación del criterio de estabilidad 
en el método explícito puede conducir 
a la violación de la segunda ley de la 
termodinámica y, en consecuencia, a 
la divergencia de la solución. 

Placa de uranio 

k=28W/m·oC 

e = 5 x 106 W 1m3 

ex = 12.5 x 10- 6 m2/s 

o 2 x 

Tinicial = 200°C 

FIGURA 5-44 
Esquema para el ejemplo 5-5. 

Cuando se conoce el material del medio y por consiguiente, su difusividad tér­
mica a y se especifica el valor del tamaño de malla Ax, se puede determinar el 
valor más grande admisible del intervalo de tiempo !l.t a partir de esta rela­
ción. Por ejemplo, en el caso de una pared de ladrillo (a = 0.45 X 10- 6 m2/s) 
con un tamaño de malla de Ax = 0.01 m, el límite superior del intervalo de 
tiempo es 

1 LU2 (0.01 m)2 . 
!1t:S 2: a = 2(0.45 x 10",6 m2/s) = 111s = 1.85 mm 

Los nodos frontera en los que interviene convección y/o radiación son más 
restrictivos que los interiores y, por consiguiente, requieren intervalos de tiem­
po más pequeños. Por lo tanto, debe usarse el nodo frontera más restrictivo en 
la determinación del intervalo de tiempo máximo admisible !l.t cuando se re­
suelve un problema en régimen transitorio con el método explícito. 

Para adquirir una mejor comprensión del criterio de estabilidad, considere 
la formulación explícita en diferencias finitas para un nodo interior de una pa­
red plana (ecuación 5-47) para el caso en el que no hay generación de calor, 

Suponga que en algún intervalo de tiempo i las temperaturas T,~ - l y T,:, + 1 son 
iguales pero menores que T,;, (se puede decir, T~, - l = T~ + 1 = 50°C Y T,:, = 
80°C). En el siguiente intervalo de tiempo se espera que la temperatura del no­
do m esté entre los dos valores (se puede decir, 80°C). Sin embargo, si el va­
lor de r sobrepasa 0.5 (por ejemplo, r = 1), la temperatura del nodo m en el 
siguiente intervalo de tiempo será menor que la temperatura de los nodos ve­
cinos (será de 20°C), lo cual es físicamente imposible y viola la segunda ley 
de la termodinámica (figura 5-43). Requerir que la nueva temperatura del nodo 
m permanezca por arriba de la temperatura de los nodos vecinos es equivalen­
te a requerir que el valor de r permanezca por debajo de 0.5. 

El método implícito es incondicionalmente estable y, por tanto, se puede 
usar cualquier intervalo de tiempo que se desee con ese método (por supues­
to, entre menor sea el intervalo de tiempo, mayor es la precisión de la so­
lución). La desventaja del método implícito es que conduce a un conjunto 
de ecuaciones que deben resolverse simultáneamente para cada intervalo de 
tiempo. Ambos métodos se usan en la práctica. 

EJEMPLO 5-5 Conducción de calor en régimen transitorio 
en una placa grande de uranio 

Considere una placa grande de uranio de espesor L = 4 cm, conductividad tér­
mica k = 28 W/m . oC y difusividad térmica ex = 12.5 X 10- 6 m2/s que inicial­
mente está a una temperatura uniforme de 200°C. En la placa se genera calor 
de manera uniforme con una velocidad constante de é = 5 X 106 W/m3 . En el 
instante t = O, uno de los lados de la placa se pone en contacto con agua con 
hielo y se mantiene a O°C en todo momento, mientras que el otro se expone a 
convección hacia un medio a Too = 30°C, con un coeficiente de transferencia de 
calor de h = 45 W/m2 • oC, como se muestra en la figura 5-44. Si considera un 
total de tres nodos igualmente espaciados en el medio, dos en las fronteras y 
uno a la mitad, estime la temperatura de la superficie expuesta de la placa 2.5 
min después del inicio del enfriamiento mediante a) el método explícito y b) el 
método implícito. 
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SOLUCiÓN En el ejemplo 5-1 se ha resuelto este problema para el caso de es­
tado estacionario y aquí se aborda considerando el régimen transitorio con el fin 
de demostrar cómo se aplican en él los métodos de las diferencias finitas. De 
nuevo se supone transferencia de calor unidimensional en coordenadas rectan­
gulares y conductividad térmica constante. Se especifica que el número de no­
dos es M = 3 Y se eligen para que estén en las dos superficies de la placa y 
en medio, como se muestra en la figura. Entonces el espaciamiento nodal óx 
queda 

fu; = M ~ 1 = ~O~ l~ = 0.02 ro 

Se numeran los nodos como 0, 1 Y 2. Se dice que la temperatura en el nodo ° 
es To = O°C"en todo momento y se deben determinar las temperaturas en los 
nodos 1 y 2. Este problema está relacionado sólo con dos temperaturas nodales 
desconocidas y, como consecuencia, se necesitan tener dos ecuaciones para 
determinarlas de manera única. Ambas ecuaciones se obtienen mediante la 
aplicación del método de las diferencias finitas a los nodos 1 y 2. 

a) El nodo 1 es interior y la formulación explícita en diferencias finitas en ese 
nodo se obtiene directamente a partir de la ecuación 5-47, mediante m = 1: 

. . . e fu;2 
T] + 1 = 7(To + Ti) + (1 - 27) Ti + 7 _1_ 

k 
(1) 

El nodo 2 es frontera y está sujeto a convección, la formulación en diferencias 
finitas en ese nodo se obtiene al escribir un balance de energía sobre el ele­
mento de volumen de espesor óx/2 en esa frontera al suponer que la transferen­
cia de calor es hacia el medio en todos .Ios lados (figura 5-45): 

Al dividir entre kA/2óxy utilizar las definiciones de la difusividad térmica, a = 
k/pcp , y del número adimensiona l de malla de Fourier, T = aM/(Óx)2, da 

2h A e fu;2 Ti +1 - Ti 
_Ll_X (T. _ Ti) + 2(Ti _ Ti) + _2_ = 2 2 

k '" 2 1 2 k 'T 

de la cual se puede despejar T2+ 1 para dar 

(2) 

Note que no se usó el subíndice i para las cantidades que no cambian con el 
tiempo. Enseguida se necesita determinar el límite super ior del intervalo de 
tiempo M con base en el criterio de estabilidad , en el cual se requiere que el 
coeficiente de T{ en la ecuación 1 y el de T,¿ en la segunda ecuación sean ma­
yores o iguales a cero. En este caso, el coeficiente de T-j es menor y, como con­
secuencia, el criterio de estabilidad para este problema se puede expresar como 

<: 1 
7 - 2(1 + Mx/k) 

ÓX2 

~ ót :s; 2a(1 + Mx/k) 
Mx 

1 - 27 - 27 T :2: O ~ 

Elemento 
de volumen 
del nodo 2 

hA(T", - T~) 

O~------~--~--~---o 
~x 

2 

2 x 

FIGURA 5-45 
Esquema para la formulación explícita 

en diferencias finitas dé la condición 
de convección en la frontera derecha 

de una pared plana. 
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TABLA 5-2
Variación de las temperaturas
nodales en el ejemplo 5-5, con el
tiempo obtenido por el método
explícito

Intervalo
Temperatura del

nodo, De
de Tiempo,

tiempo, i s T{ n
O O 200.0 200.0
1 15 139.7 228.4
2 30 149.3 172.8
3 45 123.8 179.9
4 60 125.6 156.3
5 75 114.6 157.1
6 90 114.3 146.9
7 105 109.5 146.3
8 120 108.9 141.8
9 135 106.7 141.1

10 150 106.3 139.0
20 300 103.8 136.1
30 450 103.7 136.0
40 600 103.7 136.0

puesto que T = a~t1(~x)2. Al sustituir las cantidades dadas, se determina que
el valor máximo admisible del intervalo de tiempo es

(0.02 m)?
I1t:::; = 15.5 s

2(12.5 X 10-6 rn2/s)[1 + (45 W/rn2·. °C)(0.02 rn)/28 W/rn· 0c]

Por lo tanto, para resolver este problema, se puede usar cualquier intervalo de
tiempo menor que 15.5 s. Por conveniencia, se elige que el intervalo de tiem-
po sea M = 15 s. Entonces el número de malla de Fourier queda

al1t (12.5 X 10-6 rn2/s)(l5 s)
T = (l1x)2 = (0.02 m)? = 0.46875 (para l1t = 15 s)

Al sustituir este valor de T y el de las otras cantidades, las ecuaciones explícitas
.en diferencias finitas (1) y (2) que acaban de desarrollarse se reducen a

T{+ I = 0.0625T{ + 0.46875Tl + 33.482
u: I = 0.9375T{ + 0.032366T1 + 34.386

Se dice que la temperatura inicial del medio en t = O e i = O es de 200°C en
toda su extensión y, por tanto, TP = T? = 200°C. Entonces, con base en estas
ecuaciones, se determina que las temperaturas nodales en Tl y Tl en t = M =
15 s son

T] = 0.0625T1o + 0.46875T~ + 33.482
= 0.0625 X 200 + 0.46875 X 200 + 33.482 = 139.7°C

T2
1 = 0.9375T1o + 0.032366T~ + 34.386

= 0.9375 X 200 + 0.032366 X 200 + 34.386 = 228.4°C

De manera análoga, las temperaturas nodales T¡2 y T1 en t = 2M = 2 X 15 =
30 s son

n= 0.0625Ti + 0.46875Ti + 33.482
= 0.0625 X 139.7 + 0.46875 X 228.4 + 33.482 = 149.3°C

Tl = 0.9375Ti + 0.032366T21 + 34.386
= 0.9375 X 139.7 + 0.032366 X 228.4 + 34.386 = 172.8°C

De la misma manera, se determinan las temperaturas en los nodos 1 y 2, para
i = 1,2,3,4, 5, ... , 50, y se dan en la tabla 5-2. Por lo tanto, la tempera-
tura en la superficie expuesta, 2.5 min después del inicio del enfriamiento,
es

Tl5 mío = TiO = 139.0°C

b) El nodo 1 es interior y la formulación implícita en diferencias finitas en ese
nodo se obtiene directamente a partir de la ecuación 5-49, mediante m = 1:

. 2
TTo - (1 + 2T) T{+l + TT1+1 + T éol1x + Ti = O

k

El nodo 2 es frontera y está sujeto a convección, la formulación implícita en di-
ferencias finitas en ese nodo se puede obtener a partir de esta formulación, al
expresar el primer miembro de la ecuación en el intervalo de tiempo i + 1, en
lugar del i, como

(3)
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2h" .. t:u2 T/+I - Ti_,",_x (T. _ Ti+l) + 2(Ti+1 _ ir» + ~ = 2 2k 00 2 1 2 k 'T

la cual se puede reacomodar como

'+1 ( Mx) '+1 h~x é2t:u2
.27T' - 1 + 27 + 27 - T' + 27 - T. + 7 -- + T' = O

1 k 2 koo k 2

Una vez más, no se usó el superíndice i o i + 1 para las cantidades que no cam-
bian con el tiempo. El método implícito no impone límite sobre el intervalo de
tiempo y, de este modo, se puede elegir cualquier valor que quiera. Sin embar-
go, de nuevo se elige ~t = 15 s y, por tanto, 7 = 0.46875, con el fin de com-
pararse con el inciso a). Al sustituir este valor de 7 y las otras cantidades dadas,
las dos ecuaciones implícitas en diferencias finitas que acaban de desarrollar-
se se reducen a

-1.9375T{+ 1 + 0.46875Td+ 1 + T{ + 33.482 = O
0.9375T{+ 1 - 1.9676Td+ 1 + Td + 34.386 = O

De nuevo, TP = T~ = 200°C en t = O e i = O, en virtud de la condición inicial,
y para i = O, estas dos ecuaciones se reducen a

-1.9375T11 + 0.46875T1 + 200 + 33.482 = O
0.9375T11 - 1.9676T1 + 200 + 34.386 = O

Al resolver estas dos ecuaciones en forma simultánea se determina que las tem-
peraturas nodales desconocidas Tl y T} en t = M = 15 s son

y

De modo análogo, para i = 1, estas dos ecuaciones se reducen a

-1.9375T¡2 + 0.46875T} + 168.8 + 33.482 = O
0.9375T( - 1.9676T} + 199.6 + 34.386 = O

Al resolver estas dos ecuaciones en forma simultánea se determina que las tem-
peraturas nodales desconocidas Tf y Ti en t = M = 2 x 15 = 30 s son

y

Al continuar de esta manera, se determinan las temperaturas en los nodos 1 y
2 para i = 2, 3, 4, 5, ... , 40; en la tabla 5-3 se da una lista de ellas y se ob-
tiene que la temperatura en la superficie frontera expuesta (nodo 2), 2.5 min
después de iniciarse el enfriamiento, es

la cual está cercana al resultado obtenido por el método explícito. Note que se
pudo usar cualquiera de los dos métodos con el fin de obtener resultados satis-
factorios para los problemas en régimen transitorio, excepto, quizá, para unos
cuantos de los primeros intervalos de tiempo. Se prefiere el método implícito
cuando resulta conveniente usar intervalos grandes de tiempo, y se prefiere el
explícito cuando se desea evitar la solución simultánea de un sistema de ecua-
ciones algebraicas.

(4)

TABLA 5-3
Variación de las temperaturas
nodales en el ejemplo 5-5, con el
tiempo obtenido por el método
implícito

Inter-
Temperatura del

nodo, °C
valo de Tiempo,

tiempo, i s T{ T2
O O 200.0 200.0
1 15 168.8 199.6
2 30 150.5 190.6
3 45 138.6 180.4
4 60 130.3 171.2
5 75 124.1 163.6
6 90 ll9.5 157.6
7 105 115.9 152.8
8 120 113.2 149.0
9 135 ll1.0 146.1

10 150 109.4 143.9
20 300 104.2 136.7
30 450 103.8 136.1
40 600 103.8 136.1
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FIGURA 5-46 

Rayos 
solares 

Pérdida 
I'--"-""1V'-'-de calor 

Esquema de un muro Trombe 
(ejemplo 5-6). 

TABLA 5-4 

Variación horaria de la temperatura 
ambiente promedio mensual y flujo 
de calor solar incidente sobre una 
superficie vert ical, para enero, en 
Reno, Nevada 

Hora Temperatura Radiación 
del ambiente, solar, 
día °F Btu/h . ft2 

7 AM-10 AM 
10 AM-1 PM 

1 PM-4 PM 
4 PM-7 PM 
7 PM-lO PM 

10 PM-1 AM 
1 AM-4 AM 
4 AM-7 AM 

33 
43 
45 
37 
32 
27 
26 
25 

114 
242 
178 

O 
O 
O 
O 
O 

EJEMPLO 5-6 Almacenamiento de energía solar 
en los muros Trombe 

Los muros gruesos de mampostería pintados de color oscuro, llamados muros 
Trombe, son de uso común en los costados que dan al sur en las casas solares 
pasivas con el fin de absorber la energía solar, almacenarla durante el día y li­
berarla hacia la casa durante la noche (figura 5-46). En 1881 E. L. Morse de 
Massachusetts propuso la idea y se 'les dio el nombre en honor del profesor Fe­
lix Trombe de Francia, quien los usó de manera extensa en sus diseños en la dé­
cada de 1970. Por lo común se coloca por fuera del muro una capa de vidrio 
sencilla o doble que transm ite la mayor parte de la energía solar, al bloquear al 
mismo tiempo las pérdidas de calor de la superficie expuesta del muro hacia el 
exterior. Asimismo, es común la instalación de ventilas en las partes inferior y 
superior de los muros Trombe de modo que el aire de la casa entra en el canal 
de flujo paralelo que está entre el muro y la vidriera, sube a medida que se ca­
lienta y entra en el cuarto por la ventila superior. 

Considere una casa en Reno, Nevada, con un muro Trombe de 1 ft de espe­
sor orientado hacia el sur, con una conductividad térmica de k = 0.40 Btu/h . 
ft . °F Y difusividad térmica de a = 4.78 X 10- 6 ft2/S. En la tabla 5-4 se dan la 
variación de la temperatura ambiente, Text ' Y el flujo de calor solar, ci sola" inci­
dente sobre una superficie vertical que da hacia el sur durante todo el día, pa­
ra un día típico de enero, en intervalos de 3 h. El muro tiene una vidriera 
sencilla con un producto de absortividad-transmisividad de K = 0.77 (es decir, 
77% de la energía solar incidente es absorb ida por la superfic ie expuesta del 
muro Trombe) y se determina que el coeficiente combinado promedio de trans­
ferencia de calor para la pérdida de calor del muro Trombe hacia el ambiente es 
hex! = 0.7 Btu/h . ft2. °F. El interior de la casa se mantiene a T¡nt = 70°F en to­
do momento y el coeficiente de transferencia de calor en la superficie interior 
del muro es hint = 1.8 Btu/h . ft2 • °F. Las venti las en el muro se mantienen ce­
rradas y, de este modo, la única transferencia de calor entre el aire que está en 
el interior de la casa y el muro es a través de la superficie interior del muro. Si 
la temperatura del muro varía linealmente entre 70°F en la superficie interior y 
30°F en la exterior a las 7 AM Y med iante el método explícito en diferencias fi­
nitas con un espaciamiento nodal uniforme de 6.x = 0.2 ft , determine la distri­
bución de temperatura a lo largo del espesor del muro Trombe después de 12, 
24, 36 Y 48 h. Asimismo, determine la cantidad neta de calor t ransferido hac ia 
la casa desde el muro durante el primero y el segundo días. Suponga que el mu­
ro tiene 10 ft de alto y 25 ft de largo. 

SOLUCiÓN Se considera la calefacción solar pasiva de una casa a través de un 
muro Trombe. Se deben determinar la distribución de temperatura en el muro 
en intervalos de 12 h Y la cantidad de transferencia de calor durante el prime­
ro y el segundo días. 

Suposiciones 1 La transferencia de calor es un idimensional , puesto que la su­
perficie expuesta del muro es grande en relac ión con su espesor. 2 La conduc­
tividad térmica es constante. 3 Los coeficientes de transferencia de calor son 
constantes. 

Propiedades Se dice que las propiedades del muro son k = 0.40 Btu/h . ft . °F, 
a = 4.78 X 10- 6 ft2/s, y K = 0.77. 
Análisis Se dice que el espaciamiento nodal es 6.x = 0.2 ft y, por tanto, el nú­
mero total de nodos a lo largo del muro es 

M= l:.+ 1 =~+1=6 
6.x 0.2 ft 

Se numeran los nodos como O, 1, 2, 3, 4 y 5, con el nodo O sobre la superf icie 
interior del muro y el 5 sobre la exterior, como se muestra en la figura 5-47 . Los 
nodos 1 al 4 son interiores y las formulaciones explícitas en diferencias fin itas 
de estos nodos se obtienen directamente a partir de la ecuación 5-47 como 
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Nodo 1 (m = 1): T¡ + l = 7(T& + T~) + (1 - 27)T¡ (1) 

Nodo 2 (m = 2): T~ + l = 7(T¡ + Ti) + (1 - 27)T1 (2) 

Nodo 3 (m = 3): Tj+ l = 7(Td + TJ) + (1 - 27)Tj (3) 

Nodo 4 (m = 4): T4+ 1 = 7(Tj + TD + (1 - 27)TJ (4) 

La superficie interior está sujeta a convección y, por consiguiente, la formu­
lación explícita del nodo ° se puede obtener en forma directa a partir de la 
ecuación 5-51 como 

T,1 + l = 1 - 27 - 27-- T,' + 27T' + 27--T . ( hint LiX). . hint Lix 
o k o 1 k mI 

Al sustituir en esta ecuación las cantidades hinl , Lix, k Y lín!> las cuales no cam­
bian con el tiempo, da 

T&+ 1 = (1 - 3.807) Td + 7(2T¡ + 126.0) (5) 

La superficie interior del muro está sujeta a convecc ión así como a flujo de ca­
lor. La formulación explícita en diferencias fin itas en esa frontera se obtiene al 
escribir un balance de energía sobre el elemento de volumen representado por 
el nodo 5, 

hext A(T~XI - TD + KAq~olar + kA T4:
x 

T¿ = pA ~x cp T¿ + ~~ T¿ (5-53) 

la cual se simplifica a 

( 
h LiX) h Lix Kq' i 1 Lix 

T¿+! = 1 - 27 - 27 T T¿ + 27T4 + 27 T T~xt + 27 so; (5-54) 

donde 7 = aM/Lix2 es el número adimensional de malla de Fourier. Note que se 
mantiene el superíndice i para las cantidades que varían con el t iempo. Al sus­
tituir en esta ecuación las cantidades hext , Ilx, k Y K, las cuales no cambian con 
el tiempo, da 

T¿ + 1 = (l - 2.707) T¿ + 7(2T4 + 0.70T~xt + 0.770q~0Iar) (6) 

donde la unidad de q~o lar es Btu/h . ft2. 

A continuación se necesita determinar el límite superior del intervalo de 
tiempo M a partir del criterio de estabilidad, puesto que se usa el método ex­
plícito. Esto requiere la identificación del coeficiente primario más pequeño en 
el sistema. Se sabe que los nodos frontera son más restrictivos que los interio­
res y, por tanto, se examinan sólo las formulaciones de los nodos frontera ° y 5. 
En este caso, el coefic iente primario más pequeño y, por consiguiente, el más 
restrictivo es el de To en la formulación del nodo 0, ya que 1 - 3.87 < 1 -
2.77 y, de este modo, el criterio de estabilidad para este problema se puede ex­
presar como 

_ aLix < _ 1_ 
1 - 3.807 2: O ---¿ 7 - Lix2 - 3.80 

Al sustituir las cantidades dadas, se determina que el valor máximo admisible 
del intervalo de tiempo es 

LiX2 (0.2 ft)2 
Lit :So -- = = 2 202 s 

3.80a 3.80 x (4.78 x 10- 6 ft2/s) 

321 
- - CAPíTULO 5 

Muro Trombe ~qsolar 
k = 0.40 Btu/h . ft . °F :/ 
a = 4.78 x 10- 6 ft2/s 

Distribución inicial 

o 2 3 4 5 L x 

FIGURA 5-47 
Red nodal para el muro Trombe 

discutido en el ejemplo 5-6. 
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°F 

170 ~--,,---,----.----.----, 

110 ~----1--------j~---+--------jf---l-------1 

0.2 0.4 0.6 0.8 1 ft 

Distancia a lo largo del muro Trombe 

FIGURA 5-48 
Variación de la temperatura en el muro 
Trombe discutido en el ejemplo 5-6. 

Por lo tanto, para resolver este problema, se puede usar cualquier intervalo de 
tiempo menor que 2 202 s. Por conveniencia, se elige que el interva lo de tiem­
po sea !::.t = 900 s = 15 mino Entonces el número de malla de Fourier queda 

allt (4.78 X 10- 6 ft2/s)(900 s) 
7 = (IlX)2 = (0.2 ft)2 = 0.10755 (para Ilt = 15 min) 

Inicialmente (a las 7 AM , o sea t = O) , se dice que la temperatura de la pared 
varía linealmente entre 70°F en el nodo O, y 30°F en el nodo 5. Puesto que se 
tienen cinco espaciamientos nodales de igual longitud , el cambio de tempera­
tura entre dos nodos vecinos es (70 - 30)OF/5 = 8°F. Por lo tanto, las tempe­
raturas nodales iniciales son 

ToO = 70oP, 

T30 = 46°P, 

Tp = 62°P, 

T40 = 38°P, 

T20 = 54°P, 

Tso = 300 P 

Entonces, a partir de estas ecuaciones, se determina que las temperaturas no­
dales en t = !::.t = 15 min (a las 7:15 AM) son 

TOI = (1 - 3.807) Too + 7(2TP + 126.0) 

= (1 - 3.80 X 0.10755) 70 + 0.10755(2 X 62 + 126.0) = 68.3°P 

Tl
l = 7(T~ + T20) + (1 - 27) Tp 

= 0.10755(70 + 54) + (l - 2 X 0.10755)62 = 62°P 

T21 = 7(n + TR) + (1 - 27) T~ 

= 0.10755(62 + 46) + (l - 2 X 0.10755)54 = 54°P 

T31 = 7(T~ + T4o) + (1 - 27) TR 

= 0.10755(54 + 38) + (1 - 2 X 0.10755)46 = 46°P 

Tj = 7(T30 + TsO) + (1 - 27) T2 

= 0.10755(46 + 30) + (1 - 2 X 0.10755)38 = 38°P 

TSI = (1 - 2.707) Tso + 7(2n + 0.70Te~t + 0.770q~olar) 

= (1 - 2.70 X 0.10755)30 + 0.10755(2 X 38 + 0.70 X 33 + 0.770 X 114) 

= 41.4°P 

Note que durante el primer intervalo de tiempo la temperatura de la superficie 
interior del muro Trombe cayó en l. rF y la de las otras superficies se elevó en 
11.4°F, en tanto que las temperaturas en los nodos interiores permaneció igual. 
Esto es típico de los problemas en régimen transitorio en los medios en los que 
no hay generación de calor. En los siguientes intervalos de tiempo, las tempe­
raturas nodales se determinan de manera semejante con la ayuda de una com­
putadora. Note que los datos para la temperatura ambiente y la radiac ión solar 
incidente cambian cada 3 horas, lo cual corresponde a 12 intervalos de tiem­
po, y esto se debe reflejar en el programa para computadora. Por ejemplo, 
debe tomarse el valor de q~olar como q~olar = 75 para í = 1-12, q~ola r = 242 
para í = l3-24, q~olar = 178 para í = 25-36, Y q~ola r = O para í = 37-96. 

En la tabla 5-5 se dan los resultados después de 6, 12, 18, 24, 30, 36, 42 
y 48 h, yen la figura 5-48 se t ienen las gráficas para el primer día. Note que la 
temperatura interior del muro Trombe cae en las primeras horas de la mañana, 
pero después se eleva a medida que la energía solar absorbida por la superficie 
exterior se difunde a través de él. La temperatura de la superficie exterior se 
elevará de 30 a 142°F en sólo 6 h debido a la energía solar absorbida, pero 
después cae hasta 53°F a la mañana siguiente como resultado de la pérdida de 
calor durante la noche. Por lo tanto, puede valer la pena cubrir la superficie ex­
terior en la noche para minimizar las pérdidas de calor. 
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TABLA 5-5
Temperaturas en los nadas de un muro Trombe en diversos momentos

Intervalo de Temperaturas nada/es, DF

Tiempo tiempo, i i: T¡ T2 T3 T4 T5

O h (7 AM) O 70.0 62.0 54.0 46.0 38.0 30.0
6 h (1 PM) 24 65.3 61.7 61.5 69.7 94.1 142.0

12h(7PM) 48 71.6 74.2 80.4 88.4 91.7 82.4
18 h (1 AM) 72 73.3 75.9 77.4 76.3 71.2 61.2
24 h (7 AM) 96 71.2 71.9 70.9 67.7 61.7 53.0
30 h (1 PM) 120 70.3 71.1 74.3 84.2 108.3 153.2
36 h (7 PM) 144 75.4 81.1 89.4 98.2 101.0 89.7
42 h (1 AM) 168 75.8 80.7 83.5 83.0 77.4 66.2
48 h (7 AM) 192 73.0 75.1 72.2 66.0 66.0 56.3

La razón de la transferencia de calor del muro Trombe en el interior de la ca-
sa durante cada intervalo de tiempo se determina con base en la ley de Newton,
mediante la temperatura promedio en la superficie interior del muro (nodo O),
como

Por lo tanto, la cantidad de transferencia de calor durante el primer intervalo de
tiempo (i = 1), o sea durante el primer periodo de 15 min, es

Q~uroTrombe = hintA[(TJ + T~)l2 - Tint] lJ..t
= (1.8 Btu/h . ft2 . °P)(lO X 25 ft2)[(68.3 + 70)/2 - 700P](0.25 h)
= -95.6Btu

El signo negativo indica que el aire que está en el interior de la casa transfiere
calor hacia el muro, lo cual representa una pérdida de calor. A continuación se
determina la transferencia de calor total durante un periodo específico al sumar
las cantidades de transferencia para cada intervalo de tiempo, como

1 1

QmuroTrombe = ~ Q~uroTrombe = ~ hintA[(T¿ + T¿-1)/2 - Tint]!:lt (5-55)
i=! i=!

donde / es el número total de intervalos de tiempo en el periodo especificado.
En este caso, / = 48 para 12 h, 96 para 24 h, Y así sucesivamente. Al seguir el
procedimiento que se describe en este ejemplo, con la ayuda de una computa-
dora, se determina que la cantidad de transferencia de calor entre el muro
Trombe y el interior de la casa es

QmuroTrombe = -17 048 Btu después de 12 h (-17078 Btu durante el primer
periodo de 12 h)

QmuroTrombe = -2483 Btu después de 24 h (14565 Btu durante el segundo
periodo de 12 h)

QmuroTrombe = 5 610 Btu después de 36 h (8093 Btu durante el tercer periodo
de 12 h)

QmuroTrombe = 34400 Btu después de 48 h (28790 durante el cuarto periodo
de 12 h)

Por lo tanto, la casa pierde 2 483 Btu a través del muro el primer día, como re-
sultado de la baja temperatura de arranque, pero entrega un total de 36 883
Btu de calor a la casa el segundo día. Se puede demostrar que el muro Trombe
entregará incluso más calor a la casa durante el tercer día, ya que arrancará ese
día a una temperatura promedio más elevada.
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FIGURA 5-49 
Elemento de volumen de un nodo 
interior general Cm, n) para 
conducción bidimensional en régimen 
transitorio, en coordenadas 
rectangulares. 

Conducción bidimensional de calor 
en régimen transitorio 
Considere una región rectangular en la que la conducción de calor es signifi­
cativa en las direcciones x y y, y considere una profundidad unitaria de Llz = 
1 en la dirección z. Se puede generar calor en el medio con una velocidad de 
¿(x, y, t), la cual puede variar con el tiempo y la posición, si se supone que la 
conductividad térmica k del medio es constante. Ahora divida el plano x-y de 
la región en una malla rectangular de puntos nodales espaciados con una se­
paración fu y Lly en las direcciones x y y, respectivamente, y considere un 
nodo interior general (m, n) cuyas coordenadas son x = mfu y y = nLly, 
como se muestra en la figura 5-49. Dado que el elemento de volumen centra­
do en torno del nodo interior general (m, n) comprende conducción de calor 
desde los cuatro lados (derecho, izquierdo, superior e inferior), y el elemen­
to de volumen es Velemento = fu X Lly X 1 = fuLly, la formulación en diferen­
cias finitas en régimen transitorio para un nodo de ese tipo se puede expresar 
sobre la base de la ecuación 5-39 como 

T -T T -T T-T 
kl1y m-I , ~x m, " + kl1x m, ,, +~y m,n + kl1y m + I·~x m," 

kl1x T,,, ,,, - 1 - T,,, ,II . I1xI1 _ I1xI1 T,:,+ 1 - T,:, 
+ l1y + em. 1I y - P y Cp I1t (5-56) 

Cuando se toma una malla cuadrada (fu = Lly = 1) y se divide cada término 
entre k da, después de simplificar, 

donde, una vez más, a = k/pcp es la difusividad térmica del material y T = 
aLlt/l 2 es el número adimensional de malla de Fourier. Esto también se pue­
de expresar en términos de las temperaturas en los nodos vecinos en la si­
guiente forma, la cual es fácil de recordar: 

enodol2 T~~b - T~odo 
Tizquierda + Tsuperior + Tderecha + Tinferior - 4Tnodo + --k- = 7 (5-58) 

De nuevo, el primer miembro de esta ecuación es simplemente la formulación 
en diferencias finitas para el caso de estado estacionario, como era de espe­
rarse. Asimismo, todavía no se ha presentado la formulación explícita o implí­
cita, puesto que no se indicó el intervalo de tiempo en el primer miembro de 
la ecuación. Ahora se obtiene la formulación explícita en diferencias finitas al 
expresar el primer miembro en el paso i de tiempo como 

. . ' . . e~odP T~~b - T~odo 
Ti~quierda + T;uperior + Tderecha + Ti:,ferior - 4 T~odo + -k- = 7 (5-59) 

Si se expresa el primer miembro en el intervalo de tiempo i + 1 en lugar del 
i, daría la formulación implícita. Esta ecuación se puede resolver explícita­
mente para la nueva temperatura T~~b, para dar 

. ¡ [2 
' + 1 ' , ., . e nodo 

T~odo = 7CTi~quierda + T;uperior + Tderecha + Ti:,ferior) + (1 - 47) T~odo + 7 -k- (5-60) 

para todos los nodos interiores (m, n), donde m = 1,2,3, ... ,M - 1 Y n = 1, 
2,3, . .. ,N - 1, en el medio. En el caso de que no haya generación de calor 
y T = t la formulación explícita en diferencias finitas para un nodo interior 
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general se reduce a T~~b = (Ti~quierda + T ¿uperior + Tderecha + Ti~ferior)/4, la cual 
tiene la interpretación de que la temperatura de un nodo interior en el nuevo 
intervalo de tiempo es simplemente el promedio de las temperaturas de sus 
nodos vecinos en el intervalo de tiempo anterior (figura 5-50). 

El criterio de estabilidad que requiere que el coeficiente de T~ en la expre­
sión T~+ 1 sea mayor o igual a cero para todos los nodos es igualmente válido 
para los casos bidimensionales o tridimensionales y limita en forma severa el 
tamaño del intervalo de tiempo f:..t que se puede usar con el método explícito. 
En el caso de transferencia de calor bidimensional en régimen transitorio, en 
coordenadas rectangulares, el coeficiente de T,~ en la expresión T ~ + 1 es 1 - 47 
y, por tanto, en este caso el criterio de estabilidad para todos los nodos interio­
res es 1 - 47 > 0, o bien, 

(nodos interiores, transferencia de calor 
bidimensional en coordenadas rectangulares) (5-61) 

donde f:..x = f:..y = l. Cuando se conoce el material del medio y, por tanto, 
su difusividad térmica ex y se especifica el valor del tamaño 1 de la malla, se 
puede determinar el valor más grande admisible del intervalo de tiempo f:..t a 
partir de la relación antes dada. Una vez más, los nodos frontera en los que 
interviene convección y/o radiación son más restrictivos que los interiores y, 
por consiguiente, requieren intervalos de tiempo más pequeños. Por lo tanto, 
debe usarse el nodo frontera más restrictivo en la determinación del intervalo 
de tiempo máximo admisible f:..t cuando se resuelve un problema en régimen 
transitorio con el método explícito. 

La aplicación de la ecuación 5-60 a cada uno de los (M - 1) X (N - 1) no­
dos interiores da (M - 1) X (N - 1) ecuaciones. Las ecuaciones restantes se 
obtienen mediante la aplicación del método de los nodos frontera a menos, por 
supuesto, que las temperaturas de frontera se especifiquen como constantes. 
El desarrollo de la formulación en diferencias finitas en régimen transitorio de 
los nodos frontera en los problemas bidimensionales (o tridimensionales) es 
semejante al que se realiza en el caso unidimensional discutido al principio. 
De nuevo la región se divide entre los nodos mediante la formación de ele­
mentos de volumen en torno a estos últimos y se escribe un balance de ener­
gía para cada nodo frontera con base en la ecuación 5-39. Esto se ilustra en el 
ejemplo 5-7. 

EJEMPLO 5-7 Conducción de calor bidimensional en régimen 
transitorio en barras en L 

Considere la transferencia de calor bidimensiona l en régimen transitorio en un 
cuerpo sólido con forma de L que se encuentra inicia lmente a una temperatura 
uniforme de 90°C y cuya sección transversal se da en la figura 5-5l. La con­
ductividad y difusividad térmicas del cuerpo son k = 15 W/m . oC y a = 3.2 X 

10- 6 m2/s, respectivamente, y se genera ca lor en el cuerpo con una razón de 
e = 2 X 106 W/m3 . La superficie izquierda del cuerpo está ais lada y la inferior 
se mantiene a una temperatura un iforme de 90°C en todo momento. En el ins­
tante t = O, toda la superficie superior se sujeta a convección hacia el aire am­
biente que está a Too = 25°C, con un coeficiente de convecc ión de h = 80 
W/m2 . oC, y la derecha se sujeta a flu jo de ca lor con una velocidad uniforme de 
GR = 5000 W/m2• La red nodal del problema consta de 15 nodos igualmente 
espaciados con ÁX = Áy = 1.2 cm, como se muestra en la figura. Cinco de los 
nodos están en la superficie inferior y, por tanto, se conocen sus temperaturas. 
Mediante el método explícito, determine la temperatura en la esquina superior 
(nodo 3) del cuerpo después de 1,3,5, 10 y 60 mino 

~;ft;t! !::' .~: -F:~-; ~:i: 325'" 
CAPíTULO 5 

Intervalo 
de tiempo i: 

Intervalo 
de tiempo i + l : 

Nodo m 

Nodo m 

FIGURA 5-50 
En el caso de que no haya generación 
de calor y T = ~, la temperatura de un 
nodo interior en el nuevo intervalo de 

tiempo es el promedio de las 
temperaturas de sus nodos vecinos en 

el intervalo de tiempo anterior. 

y 

Convección 
h, Too 

Ll.x = Ll.y=l 

FIGURA 5-51 
Red esquemática y nodal para el 

ejemplo 5-7. 
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a) Nodo 1 

FIGURA 5-52 
b) Nodo 2 

Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 
nodos 1 y 2. 

SOLUCiÓN Éste es un problema de transferencia de calor bidimensional en ré­
gimen transitorio en coordenadas rectangulares, y se resolvió en el ejemplo 5-3 
para el caso de estado estacionario. Por lo tanto, la solución de este problema 
en régimen transitorio debe aproximarse a la solución para el caso de estado es­
tacionario cuando el tiempo es suficientemente grande. Se dice que la conduc­
tividad térmica y la razón de generación de calor son constantes. Se observa 
que todos los nodos son frontera excepto el 5, que es interior. Por lo tanto, se 
tendrá que apoyar en los balances de energía con el fin de obtener las ecuacio­
nes en diferencias finitas. La región se divide entre los nodos de manera equi­
tativa, como se muestra en la figura 5-51, y las ecuaciones explícitas en di­
ferencias finitas se determinan con base en el balance de energía para el caso 
en régimen transitorio, expresadas como 

. i' _ T,:,+I - T,!" 2: Q + e Velemenlo - pVelemento cp --6.-:-t-­
Todos los lados 

Las cant'idades h, é y q R no cambian con el tiempo y, por tanto, no se necesita 
usar el superíndice i para ellas. Asimismo, las expresiones de los balances de 
energía se simplifican mediante las definiciones de la difusividad térmica, O:' = 

k/pcp ' y del número adimensional de malla de Fourier, l' = O:'6.tfl2, donde tu = 

6.y = l. 

a) Nodo 1. (Nodo frontera sujeto a convección y aislamiento, figura 5-52a) 

Al dividir entre k/4 y simplificar, 

2hZ el[2 Ti + 1 - Ti 
T (Too - T{) + 2(Tl - Ti) + 2(T¡ - Tí-) + k = 1 'T 1 

en la cual se puede despejar r {+ 1 para dar 

' + 1 ( hZ), (, ,hl el[2) T' = 1 - 47' - 21' - TI + 21' TI + TI + - T +-, 
1 k 1 2 4 k '" 2k 

b) Nodo 2. (Nodo frontera sujeto a convección, figura 5-52b) 

. , 6.y Ti - T i Ti - n 
htu(T

oo 
- TI) + k __ 3 

__ 
2 + ktu-S---

2 2 6.x 6.y 

6.y Ti - T1 . 6.y 6.y Tí +1 - Td 
+ k'2~ + ez tu'2 = ptu'2 cp 6.t 

Al dividir entre k/2, simplificar y despejar T¿+l da 
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c) Nodo 3. (Nodo frontera sujeto a convección sobre los dos lados, figura 5-53a) 

Al dividir entre 1</4, simplificar y despejar T~+ 1 da 

d) Nodo 4. (Sobre la frontera aislada y se puede tratar como un nodo interior, 
figura 5-53b.) Dado que TlO = gOoe, la ecuación 5-60 da 

( ¿l~) 
T¡ + 1 = (1 - 47) T¡ + 7 Ti + 2T), + 90 + T' 

e) Nodo 5. (Nodo interior, figura 5-54a.) Dado que Tll = gOoe, la ecuación 
5-60 da 

( 
¿ 12) 

Td +1 = (1 - 47) Td + 7 Ti + Ti + T¿ + 90 + + 
f) Nodo 6 . (Nodo frontera sujeto a convección sobre los dos lados, figura 5-54b) 

h ~ + - (Too - TÚ + k __ 7 __ 6 + ktu. 12 6 + kD.. _5 __ 6 
(

A D..Y) D..y Ti - Ti Ti - Ti Ti - Ti 

2 2 2 D..x D..y y D..x 

D..x Ti, - T6 ,3D..xD..y 3D..xD..y T6+ 1 - TI, + - - -- + e6 -- = P -- e -=--,--_"::: 
2 D..y 4 4 P D..t 

Al dividir entre 3k/4, simplificar y despejar T6+ 1 da 

T i+ 1 = (1 - 47 - 47 hl) T i 
6 3k 3 

+ ! 2Ti + 4T i + 2T i + 4 X 90 + 4 hZ T. + 3 ~ [ . t] 
3 3 5 7 k 00 k 

g) Nodo 7. (Nodo frontera sujeto a convección, figura 5-55) 

Al dividir entre 1</2, simpl if icar y despejar TJ+ 1 da 

. ( hl) . [ .. 2hZ ¿7
12:] T' +I= 1-47-27- T'+7 T'+T'+2X90+-T + _ . 

7 . k 768 k oo k 

i ;>,,' _', - 327 -
CAPíTULO 5 

a) Nodo 3 

(5) 5 
... - - - - -+----1-.... 

b) Nodo 4 

I 
I _ _ .J 

10 

FIGURA 5-53 
Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 

nodos 3 y 4. 
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r-- --l 
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I I 
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.... - -1- - -+-~-.... 
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12 

a) Nodo 5 b) Nodo 6 

FIGURA 5-54 
Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 

nodos 5 y 6. 

.lE: . qR 

1 15 
FIGURA 5-55 

Esquemas para los balances de energía 
sobre los elementos de volumen de los 

nodos 7 y 9. 
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h) Nodo 8. Este nodo es idéntico al 7 y su formulación en diferencias f in itas se 
puede obtener de la correspondiente al nodo 7, al desplazar los números de no­
dos en 1 (es decir, reemplazar el subíndice m por el m + 1). Esto da 

. ( hl). [.. 2hZ esl2] TI + l = 1 - 47 - 27 - TI + 7 T' + Ti + 2 X 90 + - T +_. 
8 k 879 k oo k 

1) Nodo 9. (Nodo frontera sujeto a convección sobre los dos lados, figura 5-55) 

Al dividir entre k/4, simplificar y despejar Tg+ 1 da 

T.I+ l = 1 - 47 - 27 - T.I + 27 TI + 90 + - + - T +_. . ( hl ). (. q R I hZ e9[2:) 
9 k 9 S k k 00 2k 

Con esto se completa la formulación en diferencias finitas del problema. Ense­
guida se necesita determinar el lím ite superior del intervalo de tiempo M a par­
tir del criterio de estabilidad, el cual requiere que el coeficiente de T/" en la 
expresión T~+ 1 (el coeficiente primario) sea mayor o igual a cero para todos los 
nodos. En este caso, el coeficiente primario más pequeño en las nueve ecuacio­
nes es el de Tf, en la expresión y, por tanto, el criterio de estabilidad para este 
problema se puede expresar como 

1 4 4 hl>O <: 1 
- 7 - 7 k - -? 7 - 4(1 + hl/k) -? I:::.t :S 4a(1 + hl/k) 

puesto que 7 = ab.t!12. Al sustituir las cantidades dadas, se determina que el 
valor máximo admisible del paso de tiempo es 

(0.012 m? 
Ilt:S = 10.6 s 

4(3.2 X 10- 6 m2/s)[1 + (80 W/m2 • °C)(0.012 m)/(l5 W/m . oC)] 

Por lo tanto, para resolver este problema, se puede usar cualquier paso de tiem­
po menor que 10.6 s. Por conveniencia, se elige que el intervalo de tiempo sea 
M = 10 s. Entonces el número discreto de Fourier queda 

allt (3.2 X 10- 6 m2/s)(lO s) 
7 = ----¡¡- = (0.012 m? = 0.222 (para Ilt = 10 s) 

Al sustituir este valor de T y el de las otras cantidades dadas, se simplifican las 
ecuaciones desarrolladas en diferencias finitas en régimen transitorio, para dar 

Ti+J = 0.0836T¡ + 0.444(Td + TJ + 11.2) 

Td+ 1 = 0 .0836Td + 0.222(T{ + T~ + 2T¿ + 22.4) 

T~ + J = 0.0552T~ + 0.444(Td + T¿ + 12.8) 

Tj +l = 0.112TJ + 0.222(T{ + 2T¿ + 109.2) 

T¿ +1 = 0.112T¡ + 0.222(Td + Ti + T¿ + 109.2) 
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T¿ + l = 0.0931T¿ + 0.074(2T~· + 4T~ +2T1 + 424) 

T1 + 1 = 0.0836T1 + 0.222(T¿ + T~ + 202.4) 

T~+l = 0.0836T~ + 0.222(T1 + T& + 202.4) 

T& +l = 0.0836T~.id~ + 0.444(T~ + 105.2) 

Mediante la condición inicial específica como la solución en el instante t = O 
(para i = O), al barrer a través de estas nueve ecuaciones se obtiene la solución 
a intervalos de 10 s. Se determina que la solución en el nodo de la ·esquina su­
perior (nodo 3) es 100.2, 105.9, 106.5, 106.6 Y 106.6°C, en los instantes 1, 
3, 5, 10 Y 60 min, respectivamente. Note que las tres últimas soluciones son 
prácticamente idénticas a la solución para el caso de estado estacionario obte­
nida en el ejemplo 5-3. Esto indica que se alcanzan las condiciones estaciona­
rias en el medio después de transcurridos más o menos 5 mino 

TEMA DE INTERÉS ESPECIAL * 

Control del error numérico 

Una comparación de los resultados numéricos con los resultados exactos 
para la distribución de temperatura en un cilindro mostraría que los prime­
ros son aproximados y pueden estar o no suficientemente cercanos a los va­
lores de la solución exacta (verdadera). La diferencia entre una solución 
numérica y la exacta es el error en el que se incurre en la solución numé­
rica y tiene como origen principal dos fuentes: 

• El error de discretización (también llamado error por truncamiento o 
de formulación), en el cual se incurre por las aproximaciones usadas en 
la formulación del método numérico. 

• El error por redondeo, en el cual se incurre por el uso de la computa­
dora de un número limitado de cifras significativas y que redondea (o 
recorta) en forma continua los dígitos que no puede conservar. 

Enseguida se dis~uten los dos tipos de errores. 

Error de discretización 
El error de discretización en el que se incurre en los métodos numéricos se 
debe al reemplazo de las derivadas por diferencias en cada paso, o bien, la 
distribución real de temperatura entre dos nodos adyacentes por un seg­
mento rectilíneo. 

Considere la variación de la solución de un problema de transferencia de 
calor en régimen transitorio con el tiempo en un punto nodal especificado. 
Tanto la solución numérica como la real (exacta) coinciden al principio del 
primer intervalo de tiempo, como es de esperarse, pero la primera se desvía 
de la segunda a medida que se incrementa el tiempo t. La diferencia entre 
las dos soluciones en t = D.t se debe sólo a la aproximación en el primer in­
tervalo de tiempo y se llama error local de discretización. Se podría espe­
rar que la situación empeore con cada intervalo, puesto que en el segundo 
intervalo se usa el resultado erróneo del primer paso como punto de parti­
da y se añade un segundo error local de discretización en la parte superior 

*Se puede pasar por alto esta unidad, sin pérdida de continuidad . 
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T(xl/l' t) 

Solución real 
T(xo' t) '\ 

Error 1) local 1 Error 
1 global 
1 

T 1
\ 3: Solución 

1 numérica 
1 

1 

1 

1 TO 1 1 1 

: Intervalo: Intervalo : Intervalo: 
l 2 3 

t3 Tiempo 

FIGURA 5-56 
Errores local y global de 
discretización del método de las 
diferencias finitas en el tercer 
intervalo de tiempo, en un punto nodal 
especificado. 

de él, como se muestra en la figura 5-56. La acumulación de los errores lo­
cales de discretización continúa al aumentar el .número de escalones de 
tiempo y, en cualquier intervalo, el error total de discretización se llama 
error global o acumulado de discretización. Note que en el primer intervalo 
de tiempo los errores local y global de discretización son idénticos. Por lo 
común este último aumenta al incrementarse el número de intervalos, pero 
puede ocurrir lo opuesto cuando la función solución cambia con frecuencia 
de dirección, lo que da lugar a errores locales de discretización de signos 
opuestos, los cuales tienden a cancelarse entre sí. 

Para tener una idea acerca de la magnitud del error local de discreti­
zación, considere el desarrollo de las series de Taylor de la temperatura en 
un punto nodal m especificado en el instante ti' 

La formulación en diferencias finitas de la derivada con respecto al tiempo 
en el mismo punto nodal se expresa como 

o bien, 

T(xm, ti + I1t) - T(xm, t¡) 

I1t 
(5-63) 

(5-64) 

lo cual se asemeja al desarrollo de las series de Taylor terminado después 
de los dos primeros términos. Por lo tanto, los términos tercero y posterio­
res en el desarrollo de las series de Taylor representan el e~or que se come­
te en la aproximación en diferencias finitas. Para un lapso de tiempo 
suficientemente pequeño, estos términos decaen con rapidez, a medida que 
se incrementa el orden de la derivada, y sus contribuciones se vuelven ca­
da vez más y más pequeñas. El primer término despreciado en el desarro­
llo de las series de Taylor es proporcional a At2 y,'por tanto, el error local 
de discretización de esta aproximación, el cual es en el que se incurre en 
cada paso, también es proporcional a At2. 

El error local de discretización es el error de formulación asociado con 
un solo paso y da una idea acerca de la precisión del método usado. Sin em­
bargo, los resultados solución que se obtienen en cada paso, excepto en el 
primero, contienen el error acumulado hasta ese punto y el error local por 
sí solo no tiene mucho significado. Lo que en realidad se necesita conocer 
es él error global de discretización. En el peor de los casos, el error acumu­
lado de discretización después de 1 intervalos de tiempo, durante un perio­
do to es i(At? = (tol flt)(At)2 = toAt, el cual es proporcional a At. Por tanto, 
se concluye que el error local de discretización es proporcional al cuadra­
do del intervalo At2 , mientras que el error global de discretización es pro­
porcional al At. Por lo tanto, entre menor sea el tamaño de la malla (o el 
tamaño del intervalo de tiempo en los problemas en régimen transitorio) 
más pequeño es el error y, por consiguiente, más exacta es la aproximación. 
Por ejemplo, reducir a la mitad el tamaño del intervalo reducirá el error 
global de discretización a la mitad. Con base en la discusión anterior, debe 
quedar claro que se puede minimizar el error de discretización al decrecer 
el tamaño del intervalo, en el espacio o en el tiempo, tanto como sea posi­
ble. El error de discretización tiende a cero conforme las diferencias, como 
flx y At, tienden a diferenciales, corno dx y dt. 
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Error por redondeo 
Si se tuviera una computadora que pudiera conservar un número infinito de 
dígitos para todos los números, la diferencia entre la solución exacta y la 
aproximada (numérica) en cualquier punto se debería por completo al error 
de discretización. Pero se sabe que toda computadora (o calculadora) 
representa números mediante un número finito de cifras significativas. El 
valor predeterminado del número de dígitos significativos para muchas 
computadoras es de 7, lo cual se conoce como precisión sencilla. Pero el 
usuario puede realizar los cálculos mediante 15 dígitos significativos para 
los números si lo desea, lo cual se menciona como precisión doble . Por su­
puesto, realizar cálculos con precisión doble requerirá más memoria de 
computadora y un tiempo más largo de ejecución. 

En el modo de precisión sencilla con siete dígitos significativos una compu­
tadora registra el número 44 444.666666 como 44 444.67 044444.66, de­
pendiendo del método de redondeo que use. En el primer caso se dice que los 
dígitos en exceso se redondearon hasta el entero más cercano, mientras que 
en el segundo caso se dice que se recortaron. Por lo tanto, los números a = 
44444.12345 Y b = 44444.12032, son equivalentes para una computadora 
que realiza cálculos mediante siete dígitos significativos. Una computado­
ra de ese tipo daría a - b = O, en lugar del valor verdadero de 0.00313. 

El error debido a la conservación de un número limitado de dígitos du­
rante los cálculos se llama error por redondeo. Éste tiene naturaleza alea­
toria y no existe una manera fácil y sistemática de predecirlo. Depende del 
número de cálculos, del método de redondeo, del tipo de computadora y 
hasta de la secuencia de los cálculos. 

En álgebra, el lector aprendió que a + b + c = a + c + b, lo cual pare­
ce bastante razonable. Pero esto no se cumple necesariamente para los 
cálculos realizados con una computadora, como se demuestra en la figura 
5-57. Note que el cambio en la secuencia de los cálculos condujo a un 
error de 30.8% en sólo dos operaciones. Si se considera que cualquier 
problema significativo comprende miles o incluso millones de esas ope­
raciones realizadas en secuencia, se observa que el error acumulado por 
redondeo tiene el potencial de causar errores graves sin dar signos de 
advertencia. Los programadores experimentados están muy conscientes 
de este peligro y estructuran sus programas para impedir cualquier acumu­
lación de error por redondeo. Por ejemplo, es mucho más seguro multipli­
car un número por 10 que sumarlo 10 veces. Asimismo, es mucho más 
seguro empezar cualquier proceso de adición con los números más peque­
ños y continuar con los más grandes. Esta regla es, en particular, importante 
al evaluar series con un gran número de términos con signos alternantes. 

El error por redondeo es proporcional al número de cálculos realizados du­
rante la solución. En el método de las diferencias finitas, el número de cálcu­
los se incrementa conforme decrece el tamaño de la malla o el del paso. Por 
ejemplo, al reducir el tamaño de la malla o del intervalo de tiempo a la mitad, 
se duplicará el número de cálculos y, por consiguiente, el error acumulado 
por redondeo. 

Control del error en los métodos 
numéricos 
El error total en cualquier resultado obtenido por un método numérico es la 
suma del error de discretización, el cual decrece al disminuir el tamaño del 
intervalo, y el error por redondeo, el cual se incrementa cuando decrece el 
tamaño del intervalo, como se muestra en la figura 5-58. Por lo tanto, decre-

Dado: 

Hallar: 

0 = 7777777 

b = - 7777776 

e = 0.4444432 

D= a+ b+ c 

E =a +c+ b 

Solución: 

D = 7 777 777 - 7 777 776 + 0.4444432 

= I + 0.4444432 

= 1.444443 (Resultado correcto) 

E = 7777777 + 0.4444432 - 7 777 776 

= 7 777 777 - 7 777 776 

= 1.000000 (Con un error de 30.8%) 

FIGURA 5-57 
Operación aritmética simple realizada 

con una computadora en precisión 
sencilla mediante siete dígitos 

significativos, que conduce a un error 
de 30.8% cuando se inviette el orden 

de la operación. 

Error 

Tamaño óptimo 
del intervalo 

Error 
de discretización 

.Error por redondeo 

Tamaño 
del intervalo 

FIGURA 5-58 
A medida que disminuye el tamaño de 

la malla o el intervalo de tiempo, el 
error de discretización decrece pero 

el debido al redondeo aumenta. 
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cer demasiado el tamaño del intervalo con el fin de obtener resultados más 
precisos, en realidad puede resultar contraproducente y dar resultados me­
nos exactos debido a un incremento más rápido en el error por redondeo. Se 
debe ser cuidadoso para no permitir que este último tipo de error se salga de 
control, evitando un gran número de cálculos con números muy pequeños. 

En la práctica no se conocerá la solución exacta del problema y, por 
consiguiente, no es capaz de determinar la magnitud del error en el que se 
incurre en el método numérico. Saber que el error global de discretización 
es proporcional al tamaño del intervalo tampoco es de mucha ayuda, ya 
que no se cuenta con una manera fácil de determinar el valor de la cons­
tante de proporcionalidad. Además, el error global de discretización no tie­
ne significado por sí solo sin una estimación verdadera del error por 
redondeo. Por lo tanto, se recomiendan los siguientes procedimientos 
prácticos para valorar la precisión de los resultados obtenidos por un mé­
todo numérico. 

• Inicie los cálculos con un tamaño razonable de malla Lli (y del 
intervalo de tiempo llt para los problemas en régimen transitorio) 
basado en la experiencia. A continuación, repita los cálculos me­
diante un tamaño de malla de Lli/2. Si los resultados obtenidos al 
reducir el tamaño de malla a la mitad no difieren de manera sig­
nificativa de los resultados obtenidos con el tamaño completo de 
malla, se concluye que el error de discretización está en un nivel 
aceptable. Pero si la diferencia es mayor que la aceptada, se tie­
nen que repetir los cálculos mediante un tamaño de malla de 
Lli/4, o incluso menor en las regiones de gradientes altos de tem­
peratura. De esta manera, se continúa hasta que la reducción del 
tamaño de malla a la mitad no cause cambios significativos en 
los resultados, lo cual indica que el error de discretización se ha 
reducido a un nivel aceptable. 

• Repita los cálculos mediante la precisión doble, al mantener el 
tamaño de malla (y el tamaño del intervalo de tiempo en los pro­
blemas en régimen transitorio). Si los cambios no son significati­
vos, se concluye que el error por redondeo no es un problema. 
Pero si los cambios son demasiado grandes como para aceptarse, 
entonces se puede intentar reducir el número total de cálculos, 
al incrementar el tamaño de la malla o cambiar el orden de los 
cálculos. Pero si el tamaño mayor de malla produce errores ina­
ceptables de discretización, entonces se puede hallar un término 
medio razonable. 

Siempre se debe tener presente que los resultados obtenidos por cual­
quier método numérico pueden no reflejar algunos puntos conflictivos en 
ciertos problemas que requieren una consideración especial, como los pun­
tos o zonas calientes de los gradientes altos de temperatura. Los errores que 
parecen razonables en forma global pueden ser considerables en ciertos lu­
gares. La anterior es otra razón para repetir siempre los cálculos por lo me­
nos dos veces con diferentes tamaños de malla, antes de aceptarlos como la 
solución del problema. La mayor parte de los paquetes comerciales de soft­
ware cuentan con rutinas integradas que varían el tamaño de la malla según 
sea necesario para obtener soluciones muy precisas. Pero es una buena 
práctica de ingeniería estar conscientes de cualesquiera trampas potencia­
les de los métodos numéricos y examinar los resultados obtenidos con un 
ojo crítico. 
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RESUMEN 

Los métodos analíticos de solución están limitados a proble­
mas muy simplificados en configuraciones geométricas sim­
ples y con frecuencia resulta necesario usar un método 
numérico con el fin de resolver los problemas del mundo real 
con configuraciones complicadas o condiciones térmicas no 
uniformes, El método numérico de las diferencias finitas se ba­
sa en el reemplazo de las derivadas por diferencias, y se obtie­
ne la 'formulación en diferencias finitas de un problema de 
transferencia de calor mediante la selección de un número su­
ficiente de puntos en la región, conocidos como puntos noda­
les o nodos, y al escribir balances de energía en los elementos 
de volumen localizados en torno a los nodos, 

Para la transferencia de calor en estado estacionario el ba­
lance de energía se puede expresar en general como 

L Q + ¿Velemento = O 
Todos los lados 

sea el problema unidimensional, bidimensional o tridimensio­
nal. Por conveniencia en la formulación, siempre se supone 
que toda la transferencia de calor es hacia el elemento de volu­
men, desde todas las superficies hacia el nodo a considerar, ex­
cepto para el flujo específico de calor cuya dirección ya está 
determinada, Para algunas configuraciones geométricas la for­
mulación en diferencias finitas para un nodo interior general en 
condiciones estacionarias se expresa como sigue: 

Conducción unidimensional en estado estacionario, 
en una pared plana: 

T",_1-2T",+T", +1 é", 
----'---'----(-Ll-X )-:-2 -~ + k = O 

Conducción bidimensional en estado estacionario, 
en coordenadas rectangulares 

énodol 2 

Tizquierda + T superior + Tderecha + 1inferior - 4 Tnodo + - k- = O 

donde Llx es el espaciamiento nodal para la pared plana y Llx = 
Lly = 1 es el espaciamiento nodal para el caso bidimensional. 
Las fronteras aisladas se pueden concebir como espejos en la 
formulación y, de este modo, los nodos sobre las fronteras ais­
ladas se pueden tratar como interiores mediante imágenes es­
peculares, 

La formulación en diferencias finitas en el nodo O, en la 
frontera izquierda de una pared plana, para conducción de ca­
lor unidimensional en estado estacionario, se puede expresar 
como 

, TI - To , 
Q superficie izquierda + kA ~ + eo(ALlxI2) = O 

donde ALlxI2 es el volumen del elemento de volumen, ¿o es la 
razón de la generación de calor por unidad de volumen, en x = 

O, Y A es el área de transferencia de calor. La forma del primer 
término depende de la condición de frontera en x = O (convec­
ción, radiación, flujo específico de calor, etcétera). 
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La formulación en diferencias finitas de los problemas de 
conducción de calor suelen conducir a un sistema de N ecua­
ciones algebraicas en N temperaturas nodales desconocidas 
que necesitan resolverse en forma simultánea. 

La formulación en diferencias finitas de los problemas de 
conducción de calor en régimen transitorio se basa en un ba­
lance de energía en el que también se toma en cuenta la varia­
ción del contenido de energía del elemento de volumen durante 
un intervalo de tiempo Llt. Los términos transferencia de calor 
y generación de calor se expresan en el instante de tiempo an­
terior i, en el método explícito, y en el nuevo instante de tiem­
po i + 1, en el método implícito. Para un nodo general m, las 
formulaciones en diferencias finitas se expresan como 

Método explícito: 

Método implícito: 

. '+ 1 ' T,:,+ 1 - T,:, 
Q' + ¿~IIVelemento = pVelemento cp At 

Todos los lados U 

donde T,:, y T~,+ 1 son las temperaturas en el nodo m en los ins­
tantes ti = iLlt y ti+ 1 = (i + l)Llt, respectivamente, y T,:,+ 1 -

T,:, representa el cambio de temperatura del nodo durante el in­
tervalo de tiempo Llt entre los instantes de tiempo i e i + 1. Las 

'formulaciones explícita e implícita que se dan aquí son bas­
tante generales y se pueden usar en cualquier sistema de coor­
denadas, sin importar que la transferencia de calor sea unidi­
mensional, bidimensional o tridimensional. 

La formulación explícita de un nodo interior general para 
transferencia de calor unidimensional y bidimensional en coor­
denadas rectangulares se puede expresar como 

Caso unidimensional: 

'+ 1 " ,é~,Llx2 
T,:, = 7(T':'_ 1 + T~I+ 1) + (l - 27) T,:, + 7 -k-

Caso bidimensional: 

T i+ 1 - Ti, + Ti , + Ti + Ti ) nodo - 'T (IzqUierda superior derecha inferior 

. é~odo[2 
+ (l - 47) T~odo + 7 -k-

donde 

es el número adimensional discreto de Fourier y O' = k/pcp es 
la difusividad térmica del medio. 

El método implícito es inherentemente estable y se puede 
usar cualquier valor de Llt como el intervalo de tiempo. El valor 
más grande del intervalo de tiempo Llt en el método explícito 
queda limitado por el criterio de estabilidad, expresado como: 
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los coeficientes de todas las T,;, en las expresiones T,;,+ 1 (llama­
dos coeficientes primarios) deben ser mayores o iguales a ce­
ro para todos los nodos m. El valor máximo de !:lt se determina 
mediante la aplicación del criterio de estabilidad a la ecuación 
con el coeficiente primario más pequeño, dado que es el más 
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PROBLEMAS* 

¿Por qué los métodos numéricos? 

S-lC ¿Cuáles son las limitaciones de los métodos analíticos 
de resolución? 

S-2C ¿En qué difieren los métodos numéricos de resolución 
con respecto a los analíticos? ¿Cuáles son las ventajas y las 
desventajas de los métodos numéricos y los analíticos? 

S-3C ¿Cuál es la base del método de balance de energía? ¿En 
qué difiere con respecto al método formal de las diferencias 
finitas? Para una red nodal específica, ¿estos dos métodos con­
ducirán al mismo conjunto o a conjuntos diferentes de ecua­
ciones? 

S-4C Considere un problema de conducción de calor que se 
puede resolver analíticamente, al resolver la ecuación diferen­
cial que rige y mediante las condiciones de frontera, o numéri­
camente por medio de un paquete de software del que disponga 

* Los problemas des ignados por una "C" son preguntas de concepto 
y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. Los designados 
por una " 1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI pueden 
ignorarlos. Los prob lemas con un icono de CD-EES, (lJ , se 
resuelven mediante el EES, y las soluciones completas, junto con 
estudios paramétricos, se incluyen en el CD que acompaña a este 
texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, ili1 , son de 
naturaleza detallada y se pretende que se resuelvan con una 
computadora, de preferencia usando el software EES que 
acom paña a este texto. 

restrictivo. Para los problemas con temperaturas o flujos de ca­
lor específicos en todas las fronteras, el criterio de estabilidad 
se puede expresar como 'T ::::: !, para los problemas unidimen­
sionales, y 'T ::::: ~, para los bidimensionales, en coordenadas 
rectangulares . 

7. W J. Minkowycz, E. M. Sparrow, G. E. Schneider y R H. 
Pletcher, Randbook of Numerical Reat Transfer, Nueva 
York: John Wiley & Sons, 1988. 

8. G. E. Myers, Analytical Methods in Conduction Reat 
Transfer, Nueva York: McGraw-Hill, 1971. 
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en su computadora. ¿Qué procedimiento utilizaría para resol­
ver dicho problema? Explique su razonamiento. 

S-SC Dos ingenieros deben resolver un problema real de 
transferencia de calor en una fábrica. El ingeniero A establece 
las suposiciones simplificadoras necesarias y lo resuelve analí­
ticamente, mientras que el ingeniero B lo resuelve numérica­
mente mediante un poderoso paquete de software. El ingeniero 
A afirma que ha resuelto el problema con exactitud y, por con­
siguiente, sus resultados son muy buenos, en tanto que el B 
afirma que utilizó un modelo más realista y, como consecuen­
cia, los suyos son mejores. Para resolver la disputa, se le pide 
al lector que resuelva el problema en forma experimental en un 
laboratorio. ¿A cuál de los dos ingenieros piensa el lector que 
los experimentos le darán la razón? Explique. 

Formulación en diferencias finitas de ecuaciones 
diferenciales 

S-6C Defina estos términos usados en la formulación en di­
ferencias finitas: nodo, malla (red nodal), elemento de volu­
men, espaciamiento nodal y ecuación en diferencias. 

5-7 Considere tres nodos consecutivos n - 1, n, n + 1 en una pa­
red plana. Mediante la forma en diferencias finitas de la primera 
derivada en los puntos medios, demuestre que la forma en dife­
rencias finitas de la segunda derivada se puede expresar como 
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T(x) 
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5-8 La formulación en diferencias finitas de la conducción bi­
dimensional de calor en estado estacionario en un medio con 
generación de calor y conductividad térmica constantes está da­
da por 

TI1I - 1 n - 2Tm n + TI1I + 1 n Tm,n- I - 2TI1I ,n + TI1I , n + 1 , , , + -'---------'--
tlx2 tly2 

e 
+ ~ = O 

k 

en coordenadas rectangulares . Modifique esta ecuación para el 
caso tridimensional. 

5-9 Considere la conducción de calor unidimensional en esta­
do estacionario en una pared plana con generación de calor va­
riable y conductividad térmica constante. La red nodal del 
medio consta de los nodos O, 1,2,3 Y 4, con un espaciamiento 
nodal uniforme de tlx. Mediante la forma de diferencias finitas 
de la primera derivada (no el enfoque del balance de energía), 
obtenga la formulación en diferencias finitas de los nodos fron­
tera para el caso de flujo de calor uniforme 40 en la frontera iz­
quierda (nodo O) y convección en la frontera derecha (nodo 4), 
con un coeficiente de convección de h y una temperatura am­
biente de Too-

5-10 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana con generación de calor 
variable y conductividad térmica constante. La red nodal del 
medio consta de los nodos O, 1, 2,3, 4 Y 5, con un espaciamien­
to nodal uniforme de tlx. Mediante la forma de diferencias fi-

Aislamiento 

~ 
é(x) 

Radiación 

o 2 3 4 5 

FIGURA P5-1 O 

nitas de la primera derivada (no el enfoque del balance de ener­
gía), obtenga la formulación en diferencias finitas de los nodos 
frontera para el caso de aislamiento en la frontera izquierda (no­
do O) y radiación en la frontera derecha (nodo 5), con una emi­
sividad de e y una temperatura de los alrededores de Ta1red• 

Conducción unidimensional de calor en estado 
estacionario 

5-11C Explique cómo se obtiene la forma de diferencias fini­
tas de un problema de conducción de calor por el método del 
balance de energía. 

5-12C En la formulación del balance de energía del método 
de las diferencias finitas se recomienda que se suponga que to­
da la transferencia de calor en las fronteras del elemento de vo­
lumen sea hacia este último, incluso para la conducción de calor 
en estado estacionario. ¿Es una recomendación válida aun cuan­
do parece violar el principio de conservación de la energía? 

5-13C ¿Cómo se maneja una frontera aislada en la formula­
ción en diferencias finitas de un problema? ¿De qué manera di­
fiere una recta de simetría con respecto a una frontera aislada en 
ese tipo de formulación? 

5-14C ¿Cómo se puede tratar un nodo sobre una frontera ais­
lada como uno interior en la formulación en diferencias finitas 
de una pared plana? Explique. 

5-15C Considere un medio en el que la formulación en dife­
rencias finitas de un nodo interior general se da en su forma más 
simple como 

a) ¿La transferencia de calor en este medio es de estado esta­
cionario o en régimen transitorio? 

b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimensio-
nalo tridimensional? 

e) ¿Se tiene generación de calor en el medio? 
d) ¿El espaciamiento nodal es constante o variable? 
e) ¿La conductividad térmica del medio es constante o varia-

ble? 
5-16 Considere la conducción de calor en estado estacionario 
en una pared plana cuya superficie izquierda (nodo O) se man­
tiene a 30°C en tanto que la derecha (nodo 8) se sujeta a un flujo 
de calor de 1200 W/m2. Exprese la formulación en diferencias 
finitas de los nodos frontera O y 8 para el caso en el que no hay 
generación de calor. Asimismo, obtenga la formulación en dife-

1200 ~ 
m 

No hay generación de calor 

o 1 2 3 4 5 6 7 

FIGURA P5-16 
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rencias finitas para la razón de la transferencia de calor en la 
frontera izquierda. 

5-17 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana con generación de calor 
variable y conductividad térmica constante. La red nodal del 
medio consta de los nodos O, 1, 2, 3 Y 4, con un espaciamiento 
nodal uniforme de Lll. Mediante el enfoque del balance de ener­
gía, obtenga la formulación en diferencias finitas de los nodos 
frontera para el caso de flujo de calor uniforme 40 en la fronte­
ra izquierda (nodo O) y convección en la frontera derecha (nodo 
4), con un coeficiente de convección de h y una temperatura 
ambiente de Too. 

5-18 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana con generación de calor 
variable y conductividad térmica constante. La red nodal del 
medio consta de los nodos O, 1,2, 3,4 Y 5, con un espaciamien­
to nodal uniforme de Lll. Mediante el enfoque del balance de 
energía, obtenga la formulación en diferencias finitas de los no­
dos frontera para el caso de aislamiento en la frontera izquierda 
(nodo O) y radiación en la frontera derecha (nodo 4), con una 
emisividad de 6 y una temperatura de los alrededores de T alred' 

5-19 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana con generación de calor 
variable y conductividad térmica constante. La red nodal del 
medio consta de los nodos 0,1,2, 3, 4 Y 5, con un espaciamien­
to nodal uniforme de Lll. Mediante el enfoque del balance de 
energía, obtenga la formulación en diferencias finitas del nodo 
frontera O sobre la frontera izquierda para el caso de convec­
ción, radiación y flujo de calor combinados en esa frontera, con 
una emisividad de 6, coeficiente de convección de h, tempera­
tura ambiente de Too, temperatura de los alrededores de T alred Y 
flujo de calor uniforme de 40' Asimismo, obtenga la formula­
ción en diferencias finitas para la velocidad de la transferencia 
de calor en la frontera derecha. 

e(x) 

2 3 4 5 

FIGURA P5-19 

5-20 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana compuesta que consta de 
dos capas A y B en contacto perfecto en la interfase. En la pared 
no se tiene generación de calor. La red nodal del medio consta 
de los nodos O, 1 (en la interfase) y 2, con un espaciamiento no­
dal uniforme de Lll. Mediante el enfoque del balance de energía 
obtenga la formulación en diferencias finitas de este problema 
para el caso de aislamiento en la frontera izquierda (nodo O) y 
radiación en la frontera derecha (nodo 2), con una emisividad 
de 6 y temperatura de los alrededores de Talred' 

5-21 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana, con generación de calor y 
conductividad térmica variables. La red nodal del medio consta 
de los nodos O, 1 Y 2, con un espaciamiento nodal uniforme de 
Lll. Mediante el enfoque del balance de energía obtenga la for­
mulación en diferencias finitas de este problema para el caso de 
flujo de calor específico 40 hacia la pared y convección en la 
frontera izquierda (nodo O), con un coeficiente de convección 
de h y temperatura ambiente de Too, y radiación en la frontera 
derecha (nodo 2), con una emisividad de 6 y temperatura de los 
alrededores de Talred' 

FIGURA P5-21 
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5-22 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una aleta de pasador de diámetro constante 
D, con conductividad térmica constante. La aleta pierde calor 
por convección hacia el aire ambiente que está a Too, con un coe­
ficiente de transferencia de calor de h. La red nodal de la aleta 
consta de los nodos O (en la base), 1 (a la mitad) y 2 (en la pun­
ta) , con un espaciamiento nodal uniforme de Lll. Mediante el 
enfoque del balance de energía obtenga la formulación en dife­
rencias finitas de este problema con el fin de determinar TI y T2 

para el caso de temperatura específica en la base de la aleta y 
transferencia de calor despreciable en la punta de la misma. To­
das las temperaturas están en oc. 
5-23 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una aleta de pasador de diámetro constante 
D, con conductividad térmica constante. La aleta pierde calor 
por convección hacia el aire ambiente que está a Too, con un coe­
ficiente de convección de h, y por radiación hacia las superfi­
cies circundantes que están a una temperatura promedio de 
T alred ' La red nodal de la aleta consta de los nodos O (en la base), 
1 (a la mitad) y 2 (en la punta), con un espaciamiento nodal uni-

Radiación ~ 

Convección 

FIGURA P5-23 
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forme de Ax. Mediante el enfoque del balance de energía, ob­
tenga la formulación en diferencias finitas de este problema con 
el fin de determinar TI y T2 para el caso de temperatura especí­
fica en la base de la aleta y transferencia de calor despreciable 
en la punta de la misma. Todas las temperaturas están en oC. 

5-24 Considere una placa grande de uranio con un espesor de 
5 cm y conductividad térmica k = 28 W/m . oC, en la cual se 
genera calor de manera uniforme con una razón constante de 
é = 6 X 105 W /m3. Uno de los lados de la placa está aislado 
mientras que el otro está sujeto a convección hacia un medio 
ambiente a 30°C, con un coeficiente de transferencia de calor de 
h = 60 W/m2 . oc. Si considera seis nodos igualmente espacia­
dos, con un espaciamiento nodal de 1 cm, a) obtenga la formu­
lación en diferencias finitas de este problema y b) determine las 
temperaturas nodales en condiciones estacionarias mediante la 
solución de esas ecuaciones. 

5-25 Considere una aleta de aleación de aluminio (k = 180 
W 1m . oC) de sección transversal triangular, cuya longitud es 
L = 5 cm, el espesor de la base es b = 1 cm y el ancho w en 
la dirección perpendicular al plano del papel es muy grande. La 
base de la aleta se mantiene a una temperatura de To = 180°C. 
La aleta pierde calor por convección hacia el aire ambiente a 
Too = 25°C, con un coeficiente de transferencia de calor de h = 
25 W/m2 • oC, y por radiación hacia las superficies circundantes 
que están a una temperatura promedio de T alred = 290 K. Me­
diante el método de las diferencias finitas , con seis nodos igual­
mente espaciados a lo largo de la aleta en la dirección x, 
determine a) las temperaturas en los nodos y b) la razón de la 
transferencia de calor desde la aleta para w = 1 m. Tome la emi­
sividad de la superficie de la aleta como 0.9 y suponga 
la existencia de transferencia de calor unidimensional en estado 
estacionario en ella. 

FIGURA P5-25 

Aleta triangular 

h, Too 

5-26 {t'> Vuelva a considerar el problema 5-25. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura de la base de la aleta sobre la 
temperatura en la punta de esta última y sobre la razón de la trans­
ferencia de calor desde la propia aleta. Suponga que la tempera­
tura de la base de la aleta varía de 100°C hasta 200°C. Trace 

gráficas de la temperatura en la punta de la aleta y de la veloci­
dad de la transferencia de calor en función de la temperatura en 
la base de la aleta y discuta los resultados. 

5-27 Considere una pared plana grande de espesor L = 0.4 m, 
conductividad térmica k = 2.3 W /m . oC y área superficial A = 
20 m2. El lado izquierdo de la pared se mantiene a una tempera­
tura constante de 80°C, mientras que el derecho pierde calor por 
convección hacia el aire circundante a Too = 15°C, con un coe­
ficiente de transferencia de calor de h = 24 W /m2 • oC. Si se 
supone transferencia de calor unidimensional en estado estacio­
nario y se toma el espaciamiento nodal de 10 cm, a) obtenga la 
formulación en diferencias finitas para todos los nodos, b) de­
termine las temperaturas nodales al resolver esas ecuaciones 
y e) evalúe la razón de la transferencia de calor a través de la 
pared. 

5-28 Considere la placa base de una plancha doméstica de 800 
W que tiene un espesor de L = 0.6 cm, área de la base de A = 
160 cm2 y conductividad térmica de k = 20 W /m . oc. La super­
ficie interior de la placa base está sujeta a un flujo de calor uni­
forme generado por los calentadores internos de resistencia. 
Cuando se alcanzan las condiciones estacionarias de operación, 
se mide la temperatura de la superficie exterior de la placa que 
resulta ser de 85°C. Si descarta cualquier pérdida de calor a tra­
vés de la parte superior de la plancha y se toma el espaciamien­
to nodal de 0.2 cm, a) obtenga la formulación en diferencias 
finitas para los nodos y b) determine la temperatura de la super­
ficie interior de la placa al resolver esas ecuaciones. 

Respuesta: b) 100°C 

Aislamiento 

( ( Calentador de resistencia, 800 W 

85°C 

2 3 x 

FIGURA P5-28 

5-29 Considere una pared plana grande de espesor L = 0.3 m, 
conductividad térmica k = 2.5 W 1m . oC y área superficial A = 
12 m2. El lado izquierdo de la pared está sujeto a flujo de calor 
de 40 = 350 W/m2 al mismo tiempo que se mide la temperatura 
en esa superficie, la cual resulta ser To = 60°C. Si se supone 
transferencia de calor unidimensional en estado estacionario y 
se toma el espaciamiento nodal de 6 cm, a) obtenga la formula­
ción en diferencias finitas para los seis nodos y b) determine la 
temperatura de la otra superficie de la pared al resolver esas 
ecuaciones. 

5-301 Una placa grande de acero que tiene un espesor de L = 
5 in, conductividad térmica de k = 7.2 Btu/h . ft· 0p y una emi-
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FIGURA P5-301 

sividad de e = 0.6 está tendida sobre el suelo. La superficie ex­
puesta de la placa intercambia calor por convección con el aire 
ambiente a Too = 80°F, con un coeficiente promedio de transfe­
rencia de calor de h = 3.5 Btu/h . ft2 

. °F, así como por radiación 
con el cielo abierto a una temperatura equivalente de este últi­
mo de Tcielo = 510 R. La temperatura del suelo por debajo de 
una cierta profundidad (es decir, 3 ft) no resulta afectada por las 
condiciones atmosféricas del exterior y permanece casi constan­
te a 50°F en ese lugar. La conductividad térmica del suelo se 
puede tomar como ksuelo = 0.49 Btu/h . ft . °F Y se puede supo­
ner que la placa de acero está en contacto perfecto con el suelo. 
Si se supone una transferencia de calor unidimensional en esta­
do estacionario y se toman los espaciamientos nodales de 1 in en 
la placa y de 0.6 ft en el suelo, a) obtenga la formulación en di­
ferencias finitas para los 11 nodos mostrados en la figura P5-301 
Y b) determine las temperaturas de las superficies superior e in­
ferior de la placa al resolver esas ecuaciones. 

5-311 Repita el problema 5-301 descartando la transferencia 
de calor por radiación desde la superficie superior. 

Respuestas: b) 78.7"F, 78.4°F 

5-32 Considere una cuchara de acero inoxidable (k = 15.1 
W/m . oC, e = 0.6) que está parcialmente sumergida en agua 
hirviendo a 95°C en una cocina a 25°C. La manija de la cucha­
ra tiene una sección transversal de poco más o menos 0.2 cm X 

1 cm y se extiende 18 cm en el aire desde la superficie libre del 
agua. La cuchara pierde calor por convección hacia el aire am­
biente con un coeficiente promedio de transferencia de calor de 
h = 13 W/m2 . oC, así como por radiación hacia las superficies 
circundantes que están a una temperatura promedio de Talred = 
295 K. Si se supone transferencia de calor unidimensional en 
estado estacionario a lo largo de la cuchara y se toma el espacia­
miento nodal como de 3 cm, a) obtenga la formulación en dife­
rencias finitas para todos los nodos, b) determine la temperatura 
de la punta de la cuchara al resolver esas ecuaciones y e) deter­
mine la razón de la transferencia de calor desde las superficies 
expuestas de la propia cuchara. 

Talred = 295 K 

~ 

FIGURA P5-32 

5-33 Repita el problema 5-32 mediante un espaciamiento no­
dal de 1.5 cm. 

5-34 ((') Vuelva a considerar el problema 5-33. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la conductividad térmica y de la emisividad 
del material de la cuchara sobre la temperatura en la punta de 
esta última y la razón de la transferencia de calor de~de las su­
perficies expuestas de la misma. Suponga que la conductividad 
térmica varía desde 10 W/m . oC hasta 400 W/m . oC y la emi­
sividad desde 0.1 hasta 1.0. Trace gráficas de la temperatura de 
la punta de la cuchara y de la razón de la transferencia de calor 
en función de la conductividad térmica y de la emisividad, y 
discuta los resultados. 

5-35 Uno de los lados de una placa vertical de 2 m de alto y 3 
m de ancho que está a 80°C se va a enfriar al sujetarle aletas de 
aluminio (k = 237 W/m· oC) de perfil rectangular, en un medio 
ambiente a 35°C. Las aletas tienen 2 cm de largo y 0.3 cm de 
espesor, y están separadas 0.4 cm entre sí. Se estima que el coe­
ficiente de transferencia de calor entre las aletas y el aire circun­
dante, para convección y radiación combinadas, es de 30 W/m2 

. oC. Si se supone transferencia de calor unidimensional en es­
tado estacionario a lo largo de la aleta y se toma el espaciamien­
to nodal como de 0.5 cm, determine a) la formulación en 
diferencias finitas de este problema, b) las temperaturas nodales 
a lo largo de la aleta al resolver estas ecuaciones, e) la razón de 

FIGURA P5-35 
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la transferencia de calor desde una sola de las aletas y el) la 
razón de la transferencia de calor desde la superficie completa 
con aletas de la placa. 

5-36 Se va a enfriar una superficie caliente que está a 100°C 
al sujetarle aletas de pasador de aluminio (k = 237 W/m . oC) 
de 3 cm de largo y 0.25 cm de diámetro, con una distancia cen­
tro a centro de 0.6 cm. La temperatura del medio circundante es 
de 30°C y el coeficiente de transferencia de calor combinado 
sobre las superficies es de 35 W/mz . oC. Si se supone transfe­
rencia unidimensional de calor en estado estacionario a lo largo 
de la aleta y se toma el espaciamiento nodal como de 0.5 cm, 
determine a) la formulación en diferencias finitas de este pro­
blema, b) las temperaturas nodales a lo largo de la aleta al resol­
ver estas ecuaciones, e) la razón de la transferencia de calor 
desde una sola de las aletas y el) la razón de la transferencia de 
calor desde una sección de 1 m X 1 m de la placa. 

100°C 

(, 2 3 4 

FIGURA P5-36 

5 6 

0.6 
cm 

x 

5-37 Repita el problema 5-36 al usar aletas de cobre (k = 386 
W/m· oC) en lugar de las de aluminio. 

Respuestas: b) 98.6°e, 97 se, 96. re, 96.0oe, 95. re, 95se 

5-38 Dos tubos de vapor de agua de hierro fundido (k = 52 
W/m· oC, 8 = 0.8) de 3 m de largo y 0.4 cm de espesor, con un 
diámetro exterior de 10 cm, están conectados entre sí a través de 
dos bridas de 1 cm de espesor y con un diámetro exterior de 20 
cm, como se muestra en la figura. El vapor fluye en el interior 
del tubo a una temperatura promedio de 200°C, con un coefi­
ciente de transferencia de calor de 180 W/mz . oC La superficie 
exterior del tubo está expuesta a convección con el aire ambien­
te que está a 8°C, con un coeficiente de transferencia de calor de 
25 W/mz . oC, así como a radiación con las superficies circun­
dantes que están a una temperatura promedio de Ta¡red = 290 K. 
Si se supone transferencia de calor unidimensional en estado es­
tacionario a lo largo de las bridas y se toma el espaciamiento 
nodal como de 1 cm a lo largo de cada una de ellas, a) obtenga 
la formulación en diferencias finitas para todos los nodos, b) de­
termine la temperatura en la punta de la brida al resolver esas 
ecuaciones y e) determine la razón de la transferencia de calor 
desde las superficies expueStas de la propia brida. 

T. = 8°C aIre 

Ilcm 
Ilcm 

FIGURA P5-38 

5-39 E,E.') Vuelva a considerar el problema 5-38. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la temperatura del vapor y del coeficiente de 
transferencia de calor exteóor sobre la temperatura de la punta 
de la bóda y la razón de la transferencia de calor desde la super­
ficie expuesta de ésta. Suponga que la temperatura del vapor va­
ría desde 150°C hasta 300°C y el coeficiente de transferencia de 
calor desde 15 W/mz . oC hasta 60 W/mz . oc. Trace gráficas de la 
temperatura de la punta de la brida y de la razón de la transfe­
rencia de calor como funciones de la temperatura del vapor y 
del coeficiente de transferencia de calor, y discuta los resul­
tados. 

5-40 E,E.'> Mediante el software EES (o cualquier otro se­
mejante), resuelva estos sistemas de ecuaciones 

algebraicas. 

a) 

b) 

3x¡ - Xz + 3X3 = O 

-XI + 2xz + X3 = 3 

2x¡ - X2 - X3 = 2 

4x¡ - 2x~ + 0.5X3 = -2 

x t - X2 + X3 = 1l.964 

X ¡ + X2 + X3 = 3 
Respuestas: a) XI = 2, X2 = 3, X3 = - 1, b) Xl = 2.33, X2 = 2.29 , 

x3 = -l.62 

5-41 E.E.') Mediante el software EES (o cualquier otro se­
mejante), resuelva estos sistemas de ecuaciones 

algebraicas. 

a) 

b) 

3x ¡ + 2xz - X3 + X4 = 6 

X¡ + 2xz - X4 = -3 

-2x¡ + Xz + 3X3 + X4 = 2 

3xz + X3 - 4X4 = - 6 

3x¡ + x~ + 2X3 = 8 

- XT + 3X2 + 2x3 = -6.293 

2x¡ - ~ + 4X3 = -12 
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5-42 Mediante el software EES (o cualquier otro se­
mejante), resuelva estos sistemas de ecuaciones 

algebraicas. 

a) 

b) 

4xI - X2 + 2x3 + X4 = -6 

XI + 3X2 - X3 + 4X4 = -1 

- X I + 2X2 + 5X4 = 5 

2X2 - 4X3 - 3X4 = - 5 

2x I + ~ - 2X3 + X4 = 1 

XI + 4 X2 + 2x~ - 2X4 = - 3 

-XI + ~ + 5X3 = 10 

3xI - x~ + 8X4 = 15 

Conducción de calor bidimensional 
en estado estacionario 

5-43C Considere un medio en el cual se da la formulación en 
diferencias finitas de un nodo interior general en su forma más 
simple, como 

enodo(2 
Tizquierda + T superior + Tderecha + Tinferior - 4Tnodo + - k- = O 

a) ¿La transferencia de calor en este medio es en estado esta­
cionario o en régimen transitorio? 

b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimensio-
nal o tridimensional? 

e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
á) ¿El espaciamiento nodal es constante o variable? 
e) ¿La conductividad térmica del medio es constante o variable? 

5-44C Considere un medio en el cual se da la formulación en 
diferencias finitas de un nodo interior general en su forma más 
simple, como 

Tnodo = (Tizquierda + T superior + Tderecha + T inferior)/4 

a) ¿La transferencia de calor en este medio es en estado esta­
cionario o en régimen transitorio? 

b) ¿La transferencia de calor es unidimensional, bidimensio-
nal o tridimensional? 

e) ¿Hay generación de calor en el medio? 
á) ¿El espaciamiento nodal es constante o variable? 
e) ¿La conductividad térmica del medio es constante o varia-

ble? 

5-45C ¿ Qué es una frontera irregular? ¿Cuál es una manera 
práctica de manejar las superficies con fronteras irregulares con 
el método de las diferencias finitas? 

5-46 La pared de un intercambiador de calor separa agua 
caliente a TA = 90°C de agua fría a TB = 10°C. Para ampliar el 

área de transferencia de calor, se hacen rebordes bidimensio­
nales en el lado frío de la pared, como se muestra en la figura 
P5-46. Esta configuración geométrica causa esfuerzos térmicos 
no uniformes, los cuales pueden volverse críticos y generar 
grietas a lo largo de las líneas entre dos rebordes. Con el fin de 
predecir los esfuerzos térmicos, debe determinarse el campo de 
temperaturas en el interior de la pared. Los coeficientes de con­
vección son suficientemente elevados, de modo que la tempe­
ratura en la superficie es igual a la del agua en cada uno de los 
lados de la pared. 
a) Identifique el tramo más pequeño de pared que se puede 

analizar para hallar el campo de temperaturas en la pared 
completa. 

b) Para el dominio hallado en el inciso a), construya una malla 
bidimensional con Lll = Lly = 5 mm y escriba la ecuación 
matricial AT = e (los elementos de las matrices A y B 
deben ser números). No despeje T. 

e) Un termopar montado en el punto M da una lectura de 
46.9°C. Determine las otras temperaturas desconocidas en 
la malla definida en el inciso b). 

5-47 Un tubo largo tiene una sección transversal cuadrada, 
como se muestra en la figura P5-47, con los costados aislados y 
las superficies superior e inferior mantenidas a TA , y la superfi­
cie interior mantenida a TB• La conductividad térmica del tubo 
es k y se tiene generación de calor dentro del material con una 
razón de e. 
a) Escriba la ecuación matricial AT = e usada para determinar 

el campo estacionario de temperaturas T, para la malla de 
discretización que se muestra en la figura. Simplifique la 
ecuación para TA = 20°C, TB = 100°C, k = 10 W/m · K, L 
= 4 cm y e = 5 X 105 W/m3. 

a) En la tabla que sigue se incluye la solución para la ecuación 
del inciso a). Determine la razón de la pérdida de calor del 
tubo a través de su superficie exterior, por unidad de 
longitud. 

Nodo de la malla T(°C) 

1 10 

2 10 

3 10 

4 71.4 

5 92.9 

6 100 

7 105.7 

8 100 

10 m 

M 

lOrnm 

FIGURA P5-46 
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5-48 Considere la transferencia de calor bidimensional en
estado estacionario en un cuerpo sólido largo cuya sección
transversal se da en la figura. Las temperaturas en los nadas
seleccionados y las condiciones térmicas en las fronteras son
como se muestran. La conductividad térmica del cuerpo es k =
45 W1m . °C y se genera calor en éste de manera uniforme con
una razón de e = 4 X 106 W/m3. Mediante el método de las di-
ferencias finitas con un tamaño de malla de t.x = Lly = 5.0 cm,
determine a) las temperaturas en los nadas 1,2 Y3 y b) la razón
de la pérdida de calor desde la superficie inferior a través de una
sección de 1 m de largo del cuerpo.

Aislamiento
J_ .-f' '1 r"'I

T
é=4x 106W/m3

260 305

~
® 290 @

~
5cm CD240

3500e

325

Convección

T", = zo-c, h = 50 W/m2. -c

FIGURA P5-48

5-49 Considere la transferencia de calor bidimensional en es-
tado estacionario en un cuerpo sólido largo cuya sección trans-
versal se da en la figura. Las temperaturas medidas en puntos
seleccionados de las superficies exteriores son como se mues-
tran. La conductividad térmica del cuerpo es k = 45 W1m . °C y
no hay generación de calor. Mediante el método de las diferen-
cias finitas con un tamaño de malla de t.x = Lly = 2.0 cm, de-
termine las temperaturas en los puntos indicados en el medio.
Sugerencia: Aproveche la ventaja de la simetría.

150 180 200 180 1500e

180 CD @ ®

@ 0 ®

0) ® ®

t;2cm

180

180

200 200

180

150 180 200 180 150

FIGURA P5-49

s-so Considere la transferencia estacionaria bidimensional de
calor en una barra larga y sólida de secciones transversales a)
cuadrada y b) rectangular, como se muestra en la figura. Las
temperaturas medidas en los puntos seleccionados de las super-
ficies exteriores son como se muestra. La conductividad térmica
del cuerpo es k = 20 W/m . °C y no hay generación de calor.
Usando el método de diferencias finitas con una malla de di-
mensiones t.x = Lly = 1.0 cm, determine las temperaturas en
los puntos indicados en el medio.

Respuestas: al TI = 185°C, T2 = T3 = T4 = 190°C

150 180 2000e

100
o
¡:¡
(¡)

180 '§
'" 120-;;;
~

200 140
Aislamiento

a) b)

FIGURA P5-50

120 120 1000e

CD @

® @
-
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S-51 Si se parte de un balance de energía sobre un elemento
de volumen, obtenga la ecuación en diferencias finitas bidimen-
sionales en estado estacionario, para un nodo interior general,
en coordenadas rectangulares para T(x, y), para el caso de con-
ductividad térmica variable y generación de calor uniforme.

S-52 Considere la transferencia de calor bidimensional en es-
tado estacionario en Uncuerpo sólido largo cuya sección trans-
versal se da en la figura P5-52. Las temperaturas en los nadas
seleccionados y las condiciones térmicas en las fronteras son
como se muestran. La conductividad térmica del cuerpo es k =
180 W1m . °C y se genera calor en éste de manera uniforme con
una velocidad de e = 107 W/m3. Mediante el método de las di-
ferencias finitas, con un tamaño de malla de t.x = Lly = 10 cm,
determine a) las temperaturas en los nadas 1,2, 3 y 4 Y b) la
razón de la pérdida de calor desde la superficie superior a través
de una sección de 1 m de largo del cuerpo.
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5-53 ((') Vuelva a considerar el problema 5-52. Mediante el
software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue los efectos de la conductividad térmica y la razón de la ge-
neración de calor sobre las temperaturas en los nodos 1 y 3, Y
sobre la razón de la pérdida de calor desde la superficie supe-
rior. Suponga que la conductividad térmica varía desde 10 W/m
. °C hasta 400 W/m . °C y la razón de generación de calor des-
de 105 W1m3 hasta 108 W1m3. Trace gráficas de las temperaturas
en los nodos 1 y 3 Yde la razón de la pérdida de calor como fun-
ciones de la conductividad térmica y la generación de calor, y
discuta los resultados.

5-54 Considere la transferencia de calor bidimensional en es-
tado estacionario en una barra sólida larga cuya sección trans-
versal se da en la figura. Las temperaturas medidas en puntos
seleccionados sobre las superficies exteriores son como se mues-
tran. La conductividad térmica del cuerpo es k = 20 W/m . °C y
no hay generación de calor. Mediante el método de las diferen-
cias finitas con un tamaño de malla de fu: = ~y = 1.0 cm, de-

reo-e

250 250

300 t::==::::---::::::~==::::::!~=:::::!300

a)

Aislamiento

50 50 50 500e

CD ~~ @

J1;Icm
1
150 150 150 1500eISO

b)

FIGURA P5-54

termine las temperaturas en los puntos indicados en el medio.
Sugerencia: Aproveche la ventaja de la simetría.

Respuestas: b) TI = T4 = 93°C, T2 = T3 = 86°C

5-55 Considere la transferencia de calor bidimensional en es-
tado estacionario en un cuerpo sólido con forma de L cuya sec-
ción transversal se da en la figura. La conductividad térmica del
cuerpo es k = 45 W1m . °C y se genera calor en el cuerpo con
una razón de e = 5 X 106 W/m3. La superficie derecha del cuer-
po está aislada y la inferior se mantiene a una temperatura uni-
forme de 120°C. La superficie superior completa está sujeta a
convección con el aire ambiente que está a T¿ = 30°C, con un
coeficiente de transferencia de calor de h = 55 W/m2 . °C, y la
izquierda está sujeta a flujo de calor con una razón uniforme de
(j¿ = 8000 W/m2. La red nodal del problema consta de 13 na-
das igualmente espaciados con fu: = ~y = 1.5 cm. Cinco de los
nadas están en la superficie inferior y, como consecuencia, se
conocen sus temperaturas. a) Obtenga las ecuaciones en dife-
rencias finitas en los ocho nodos restantes y b) determine las
temperaturas noda1es al resolver esas ecuaciones.

Convección

4 5 6 7 8 oqL "1; .,
'81.5cm ,.:;¡

~
1200e

FIGURA P5-55

5-561 Considere la transferencia de calor bidimensional en
estado estacionario en una barra sólida larga de sección trans-
versal cuadrada en la cual se genera calor de manera uniforme
con una razón de e = 0.19 x 105 Btu/h . ft3. La sección trans-
versal de la barra tiene un tamaño de 0.5 ft X 0.5 ft y su con-
ductividad térmica es k = 16 Btu/h . ft . 0F. Los cuatro lados de
la barra están sujetos a convección con el aire ambiente que es-
tá a T", = 70oP, con un coeficiente de transferencia de calor de
h = 7.9 Btu/h . ft2 . 0F. Mediante el método de las diferencias
finitas con un tamaño de malla de fu: = ~y = 0.25 ft, determi-
ne a) las temperaturas en los nueve nadas y b) la razón de la
pérdida de calor desde la barra través de una sección de 1 ft de
largo.

Respuesta: b) 4750 Btu/h

2 3

e
4 5 6

7 8 9

FIGURA P5-561
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5-57 Los gases calientes de la combustión de un horno fluyen
por una chimenea de concreto (k = lA W/m . °C) de sección
transversal rectangular. La sección de flujo de la chimenea tie-
ne 20 cm X 40 cm y el espesor de la pared es de 10 cm. La tem-
peratura promedio de los gases calientes en la chimenea es T¡ =
280°C y el coeficiente promedio de transferencia de calor por
convección dentro de esta última es h, = 75 W/m2 • °C. La chi-
menea pierde calor por convección desde su superficie exterior
hacia el aire ambiente que está a T; = 15°C, con un coeficiente
de transferencia de calor de h; = 18 W/m2 . "C, y hacia el cielo
por radiación. La emisividad de la superficie exterior de la pa-
red es e = 0.9 y se estima que la temperatura efectiva del cielo
es de 250 K. Mediante el método de las diferencias finitas con
Ax = l:1y = 10 cm y si se aprovecha plenamente la ventaja que
da la simetría, a) obtenga la formulación en diferencias finitas
de este problema para la transferencia de calor bidimensional en
estado estacionario, b) determine las temperaturas en los puntos
nodales de una sección transversal y e) evalúe la razón de la
transferencia de calor para una sección de 1 m de largo de la chi-
menea.

Chimenea 10 cm
¡

Gases calientes 1
20 cm

1
1

10 cm

b--+------- 40 cm ~
10cm 10cm

FIGURA P5-57

5-58 Repita el problema 5-57 si se descarta la transferencia de
calor por radiación desde las superficies exteriores de la chime-
nea.

5-59 ((') Vuelva a considerar el problema 5-57. Usando el
software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue los efectos de la temperatura de los gases calientes y de la
emisividad de la superficie exterior sobre las temperaturas en
la esquina de la pared y a la mitad de la superficie interior de la
pared derecha y sobre la razón de la pérdida de calor. Suponga
que la temperatura de los gases calientes varía desde 200°C has-
ta 400°C y la emisividad de 0.1 hasta 1.0. Trace gráficas de la
temperatura y de la razón de la pérdida de calor como funciones
de la temperatura de los gases calientes y de la emisividad, y
discuta los resultados.

5-60 ~ Considere una larga presa de concreto (k = 0.6
~ W/m· "C, as = 0.7 m2/s) de sección transversal

triangular cuya superficie expuesta está sujeta a flujo de calor
solar de eJs = 800 W/m2 y a convección y radiación hacia el me-
dio que está a 25°C, con un coeficiente de transferencia de calor
combinado de 30 W/m2 . °C. La sección vertical de 2 m de alto

r~~á::~x:'L"':-:-_;~.·343 ..
CAPíTULO 5

de la presa está sujeta a convección por el agua que está a 15°C,
con un coeficiente de transferencia de calor de 150 W/m2 . "C, y
se considera que la transferencia de calor a través de la base de
2 m de largo es despreciable. Mediante el método de las dife-
rencias finitas con Ax·= l:1y = 1 m y si se supone transferencia
bidimensional de calor en estado estacionario, determine la tem-
peratura en la parte superior, a la mitad e inferior de la superfi-
cie expuesta de la presa.

Respuestas: 2l.3°C, 43.2°C, 43.6°C

FIGURA P5-60

5-611 Considere la transferencia de calor bidimensional en es-
tado estacionario en un cuerpo sólido con una ranura en V cuya
sección transversal se da en la figura. Las superficies superiores
de la ranura se mantienen a 32°P en tanto que la superficie infe-
rior se mantiene a 212°F. Las superficies laterales de la ranura
están aisladas. Mediante el método de las diferencias finitas con
Ax = l:1y = 1 ft Ysi se aprovecha la ventaja de la simetría, de-
termine las temperaturas a la mitad de las superficies aisladas.

sc:
<1.l

~:¿

9

oe
7 10 o.§

-"l
~

8 11

2 4

356

FIGURA P5-611

5-62 ((') Vuelva a considerar el problema 5-61I. Mediante
,,,,,"el software EES (o cualquier otro semejante), in-

vestigue los efectos de las temperaturas en las superficies supe-
rior e inferior sobre la temperatura a la mitad de la superficie
aislada. Suponga que las temperaturas en las superficies supe-
rior e inferior varían de 32°P hasta 212°F. Trace gráficas de la
temperatura a la mitad de la superficie aislada como funciones
de las temperaturas en las superficies superior e inferior, y dis-
cuta los resultados.
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5-63 Considere una barra sólida larga cuya conductividad
térmica es k = 5 W/m . °C y su sección transversal se da en la
figura. La superficie superior de la barra se mantiene a 50°C,
en tanto que la inferior se mantiene a l20°C. La superficie iz-
quierda está aislada y las tres superficies restantes están suje-
tas a convección con el aire ambiente que está a T¿ = 25°C,
con un coeficiente de transferencia de calor de h = 40 W/m2 •

°C. Mediante el método de las diferencias finitas con un tama-
ño de malla de ~x = ~y = 10 cm, a) obtenga la formulación
en diferencias finitas de este problema para transferencia de
calor bidimensional en estado estacionario y b) determine las
temperaturas nodales desconocidas al resolver esas ecuacio-
nes. Respuestas: b) 78.8°C, 72.rC, 64.6°C

Convección

h, Too

FIGURA P5-63

5-64 Considere un bloque de constantano (k = 23 W/m . "C)
de 5 m de largo, 30 cm de alto y 50 cm de ancho. El bloque es-
tá por completo sumergido en agua con hielo a O°C que está
bien agitada y el coeficiente de transferencia de calor es tan al-
to que se puede considerar que las temperaturas de los dos cos-
tados de dicho bloque son de O°c. La superficie inferior del
bloque en cuestión está cubierta con un material de baja con-
ductividad, de modo que la transferencia de calor a través de
ella es despreciable. La superficie superior se calienta uniforme-
mente por medio de un calentador de resistencia de 6 kW. Me-
diante el método de las diferencias finitas con un tamaño de
malla de ~ = ~y = la cm y si se aprovecha la ventaja que
ofrece la simetría, a) obtenga la formulación en diferencias fini-
tas de este problema para transferencia de calor bidimensional
en estado estacionario, b) determine las temperaturas nodales
desconocidas al resolver esas ecuaciones y e) determine la
razón de la transferencia de calor del bloque hacia el agua con
hielo.

Calentador de 6 kW Aislamiento

~OOOOOOOOOOOOOOOOOOOOOOOO
j j j j j j j j j J

\. OLJ
t;ml Ocm

Aislamiento

FIGURA P5-64

Conducción de calor en régimen transitorio
5-65C ¿En qué difiere la formulación en diferencias finitas de
un problema de conducción de calor en régimen transitorio con
la de un problema del mismo tipo en estado estacionario? ¿Qué
representa el término pA~c p(T,:,+ 1 - T,:,)/ ~t en la formulación
en diferencias finitas en régimen transitorio?

5-66C ¿Cuáles son los dos métodos básicos de solución de
problemas en régimen transitorio basados en las diferencias fi-
nitas? ¿En qué difieren los términos de transferencia de calor en
la formulación del balance de energía en los dos métodos?

5-67C La formulación explícita en diferencias finitas de un
nodo interior general para la conducción de calor en régimen
transitorio en una pared plana está dada por

Obtenga la formulación en diferencias finitas para el caso en es-
tado estacionario, al simplificar la relación antes dada.

5-68C La formulación explícita en diferencias finitas de un
nodo interior general para la conducción de calor bidimensional
en régimen transitorio se expresa por

. e~odo ¡z
+ (l - 4T)T~odo + T -k-

Obtenga la formulación en diferencias finitas para el caso de es-
tado estacionario mediante la simplificación de esta relación.

5-69C ¿Existe alguna limitación sobre el tamaño del interva-
lo de tiempo ~t en la solución de problemas de conducción de
calor en régimen transitorio, mediante a) el método explícito y
b) el método implícito?

5-70C Exprese el criterio general de estabilidad para el méto-
do explícito de solución de problemas de conducción de calor
en régimen transitorio.

5-71C Considere la conducción de calor unidimensional en
régimen transitorio en una pared plana que se va a resolver por
el método explícito. Si los dos lados de la pared están a tempe-
raturas específicas, exprese el criterio de estabilidad para este
problema en su forma más simple.

5-72C Considere la conducción de calor unidimensional en
régimen transitorio en una pared plana que se va a resolver por
el método explícito. Si los dos lados de la pared están sujetos a
flujo específico de calor, exprese el criterio de estabilidad para
este problema en su forma más simple.

5-73C Considere la conducción de calor bidimensional en ré-
gimen transitorio en una región rectangular que se va a resolver
por el método explícito. Si todas las fronteras de la región están
aisladas o a temperaturas específicas, exprese el criterio de es-
tabilidad para este problema en su forma más simple.

5-74C El método implícito es incondicionalmente estable y,
por consiguiente, se puede usar cualquier valor del intervalo de
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tiempo !:!..t en la solución de problemas de conducción de calor 
en régimen transitorio. Para minimizar el tiempo de cálculo, al­
guien sugiere usar un valor muy grande de t::.t ya que no existe 
peligro de inestabilidad. ¿Está de acuerdo el lector con esta su­
gerencia? Explique. 

5-75 Considere la conducción de calor en régimen transitorio 
en una pared plana cuya superficie izquierda (nodo O) se man­
tiene a 50°C, en tanto que la superficie derecha (nodo 6) se 
sujeta a un flujo de calor solar de 600 W/m2. La pared está ini­
cialmente a una temperatura uniforme de 50°C. Exprese la for­
mulación explícita en diferencias finitas de los nodos frontera O 
y 6 para el caso en el que no hay generación de calor. Asimis­
mo, obtenga la formulación en diferencias finitas para la canti­
dad total de transferencia de calor en la frontera izquierda 
durante los tres primeros lapsos de tiempo. 

5-76 Considere la conducción de calor en régimen transitorio 
en una pared plana con generación variable de calor y conducti­
vidad térmica constante. La red nodal del medio consta de los 
nodos O, 1, 2, 3 y 4, con un espaciamiento nodal uniforme de 
Llx. La pared está inicialmente a una temperatura específica. 
Mediante el enfoque del balance de energía, obtenga la formu­
lación explícita en diferencias finitas de los nodos frontera para 
el caso de flujo uniforme de calor lÍo en la frontera izquierda 
(nodo O) y convección en la frontera derecha (nodo 4), con un 
coeficiente de convección de h y una temperatura ambiente de 
Too- No simplifique. 

e(x, tl 

o 2 3 4 x 

FIGURA P5-76 

5-77 Repita el problema 5-76 para el caso de la formulación 
implícita. 

5-78 Considere la conducción de calor en régimen transitorio 
en una pared plana con generación de calor variable y conducti­
vidad térmica constante. La red nodal del medio consta de los 
nodos 0,1 , 2,3,4 Y 5, con un espaciamiento nodal uniforme de 
Llx. La pared está inicialmente a una temperatura específica. 
Mediante el enfoque del balance de energía, obtenga la formu­
lación explícita en diferencias finitas de los nodos frontera para 
el caso de aislamiento en la frontera izquierda (nodo O) y radia­
ción en la frontera derecha (nodo 5), con una emisividad de e y 
una temperatura de los alrededores de Talred' 

5-79 Considere la conducción de calor en régimen transitorio 
en una pared plana con generación de calor variable y conducti­
vidad térmica constante. La red nodal del medio consta de los 
nodos O, 1,2, 3 Y 4, con un espaciamiento nodal uniforme de 
Llx. La pared está inicialmente a una temperatura específica. Se 
especifica la temperatura en el nodo derecho (nodo 4). Median-

te el enfoque del balance de energía, obtenga la formulación ex­
plícita en diferencias finitas del nodo frontera O, para el caso de 
convección, radiación y flujo de calor combinados en la fronte­
ra izquierda, con una emisividad de e, coeficiente de convec­
ción de h, temperatura ambiente de Too, temperatura de los 
alrededores de Talred y flujo de calor uniforme de lÍo hacia la pa­
red. Asimismo, obtenga la formulación en diferencias finitas pa­
ra la cantidad total de transferencia de calor en la frontera 
derecha, para los primeros 20 intervalos de tiempo. 

Tal/( 
! R1diación 

e(x, tl 

tu 
L 

2 3 4 X 

FIGURA P5-79 

5-80 A partir de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen, obtenga la ecuación bidimensional explícita en dife­
rencias finitas y en régimen transitorio, para un nodo interior 
general, en coordenadas rectangulares, para T(x, y, t) para el ca­
so de conductividad térmica constante y sin generación de calor. 

5-81 A partir de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen, obtenga la ecuación bidimensional implícita en dife­
rencias finitas y en régimen transitorio para T(x, y, t) , para un 
nodo interior general, en coordenadas rectangulares, para el ca­
so de conductividad térmica constante y sin generación de calor. 

5-82 A partir de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen en forma de disco, deduzca la ecuación unidimen­
sional explícita para T(z, t) en diferencias finitas y en régimen 
transitorio, para un nodo interior general, en un cilindro cuya 
superficie lateral esté aislada, para el caso de conductividad tér­
mica constante con generación de calor uniforme. 

5-83 Considere la conducción de calor unidimensional en ré­
gimen transitorio en una pared plana compuesta que consta de 
dos capas A y B con contacto perfecto en la interfase. En la pa-

Aislamiento 

~ A B e 

Radiación 

Ó x Óx 

o 2 

Interfase 

FIGURA P5-83 
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red no se tiene generación de calor e inicialmente está a una
temperatura específica. La red nodal del medio consta de los
nadas O, 1 (en la interfase) y 2, con un espaciamiento nodal uni-
forme de Llx. Mediante el enfoque del balance de energía,
obtenga la formulación explícita en diferencias finitas de este
problema en el caso de que exista aislamiento en la frontera
izquierda (nodo O)y radiación en la frontera derecha (nodo 2),
con una emisividad de e y temperatura de los alrededores de
Talred·

5-84 Considere la conducción de calor unidimensional en ré-
gimen transitorio en una aleta de pasador de diámetro constan-
te D, con conductividad térmica constante. La aleta pierde calor
por convección hacia el aire ambiente que está a T"" con un coe-
ficiente de transferencia de calor de h y por radiación hacia las
superficies circundantes que están a una temperatura promedio
de Talred. La red nodal de la aleta consta de los nadas O(en la ba-
se), 1 (a la mitad) y 2 (en la punta de la aleta), con un espacia-
miento nodal uniforme de Llx. Mediante el enfoque del balance
de energía, obtenga la formulación explícita en diferencias fini-
tas de este problema para el caso de temperatura específica en la
base de la aleta y transferencia de calor despreciable en la pun-
ta de la misma.

5-85 Repita el problema 5-84 para el caso de formulación im-
plícita.

5-86 Considere una placa grande de uranio de espesor L = 8
cm, conductividad térmica k = 28 W/m . °C y difusividad tér-
mica ex = 12.5 X 10-6 m2/s que al inicio está a una temperatu-
ra uniforme de 100°C. En la placa se genera calor de manera
uniforme con una razón constante de e = 106 W/m3. En el ins-
tante t = Ose aísla el lado izquierdo de la placa, en tanto que el
otro se sujeta a convección con un medio ambiente a T", =
20°C, con un coeficiente de transferencia de calor de h = 35
W/m2 . °C. Mediante el enfoque explícito en diferencias finitas,
con un espaciamiento nodal uniforme de Llx = 2 cm, determine
a) la distribución de temperatura en la placa después de 5 min y
b) cuánto tiempo transcurrirá para que se alcancen las condicio-
nes de estado estacionario en ella.

5-87 tE.') Vuelva a considerar el problema 5-86. Mediante el
"'" software EES (o cualquier otro semejante), inves-

tigue el efecto del tiempo de enfriamiento sobre las temperatu-
ras de los lados izquierdo y derecho de la placa. Suponga que el
tiempo varía desde 5 min hasta 60 mino Trace gráficas de las
temperaturas en las superficies izquierda y derecha en función
del tiempo, y discuta los resultados.

5-88 Considere una casa cuyo muro sur es del tipo Trombe de
30 cm de espesor para el que la conductividad térmica es k =
0.70 W/m . °C y la difusividad térmica es ex = 0.44 X 10-6

m2/s. En la tabla, se dan las variaciones de la temperatura am-
biente Text Yel flujo de calor solar 4solar incidente sobre una su-
perficie vertical que da cara hacia al sur durante todo el día,
para un día típico de febrero, en intervalos de 3 h. El muro
Trombe tiene una vidriera sencilla con un producto de absorti-
vidad-transmisividad de K = 0.76 (es decir, 76% de la energía
solar incidente es absorbida por la superficie expuesta del muro
Trombe) y se determina que el coeficiente combinado promedio
de transferencia de calor para la pérdida de calor del muro hacia
el ambiente es hext = 3.4 W/m2 . °C. El interior de la casa se
mantiene a Tint = 20°C en todo momento y el coeficiente de

transferencia de calor en la superficie interior del muro es hint =
9.1 W/m2 . °C. También, las ventilas en el muro se mantienen
cerradas y, de este modo, la única transferencia de calor entre el
aire que está en el interior de la casa y el muro Trombe es a tra-
vés de la superficie interior de este último. Si la temperatura del
muro varía linealmente entre 20°C en la superficie interior y
O°Cen la exterior a las 7 AM Yse aplica el método explícito en
diferencias finitas con un espaciamiento nodal uniforme de Llx
= 5 cm, determine la distribución de temperatura a lo largo del
espesor del muro Trombe después de 6, 12, 18,24,30,36,42 Y
48 h Ytrace una gráfica de los resultados. Asimismo, determine
la cantidad neta de calor transferido hacia la casa desde el muro
durante el primer día si dicho muro tiene 2.8 m de alto y 7 m de
largo.

Rayos
del Sol

Muro
Trombe

Pérdida
1-J'~1-r''''''~de calor

Ganancia
de calor

Vidriera

FIGURA P5-88

TABLA P5-88 ---
Variación horaria de la temperatura ambiente promedio
mensual y flujo de calor solar incidente sobre una
superficie vertical

Temperatura
Hora del día ambiente, °C Insolación, W/m2

7 AM-10 AM O 375
10 AM-1 PM 4 750

1 PM-4 PM 6 580
4 PM-7 PM 1 95
7 PM-10 PM -2 O

10 PM-1 AM -3 O
1 AMA AM -4 O
4 AM-7 AM 4 O

5-89 Considere la transferencia de calor bidimensional en es-
tado estacionario en una barra sólida con forma de L que está
inicialmente a una temperatura uniforme de 140°C y cuya sec-
ción transversal se da en la figura. La conductividad y difusivi-
dad térmicas del cuerpo son k = 15 W/m· °C y ex = 3.2 X 10-6
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m2/s, respectivamente, y se genera calor en él con una razón de
e = 2 X 107 W/m3. El lado derecho de la superficie del cuerpo
está aislado y la superficie inferior se mantiene a una tempera-
tura uniforme de 140°C en todo momento. En el instante t = O,
la superficie superior completa se sujeta a convección con el ai-
re ambiente a T¿ = 25°C, con un coeficiente de transferencia de
calor de h = 80 W/m2 . °C y la superficie izquierda se sujeta a
flujo uniforme de calor con una velocidad de (h = 8000 W/m2.
La red nodal del problema consta de 13 nodos igualmente espa-
ciados con Lll = Lly = 1.5 cm. Mediante el método explícito,
determine la temperatura en la esquina superior (nodo 3) del
cuerpo después de 2, 5 Y30 min.

Convección

2

. -4 5 6 7 82qL t:-1; Q)

'8
1.5cm ~:¿

140°C
FIGURA P5-89

5-90 ll'> Vuelva a considerar el problema 5-89. Mediante el
software EES (o cualquier otro semejante), trace la

gráfica de la temperatura en la esquina superior en función del
tiempo de calentamiento, conforme ese tiempo varía de 2 min
hasta 30 min, y discuta los resultados.

5-91 Considere una barra sólida larga (k = 28 W/m . °C y ex
= 12 X 10-6 m2/s) de sección transversal cuadrada que está ini-
cialmente a una temperatura uniforme de 20°e. La sección
transversal de la barra tiene un tamaño de 20 cm X 20 cm y se
genera calor en ella de manera uniforme con una velocidad de
e = 8 X 105 W/m3. Los cuatro lados de la barra están sujetos a
convección hacia el aire ambiente que está a T; = 30°C, con un
coeficiente de transferencia de calor de h = 45 W/m2 . "C. Me-
diante el método explícito de las diferencias finitas con un ta-
maño de malla de Lll = Lly = 10 cm, determine la temperatura
en la línea central de la barra después a) de 20 min y b) de que
se establecen las condiciones estacionarias.

7

é

4 5 6b;10 cm
8

3

9

FIGURA P5-91

5-921 Considere una casa cuyas ventanas están hechas de vi-
drio con un espesor de 0.375 in (k = 0.48 Btu/h . ft . °F Y ex =
4.2 X 10-6 ft2/s). Inicialmente toda la casa, incluyendo las pare-

~~"~;v:}:~~:·~,;,,-=:.J.~47 .;- . . . :~ '_:.~ -'-
CAPITULO 5

des y las ventanas, están a la temperatura exterior de T; = 35°F.
Se observa que las ventanas están empañadas debido a que la
temperatura interior se encuentra por debajo del punto de rocío
de 54°F. Ahora se enciende el calefactor y la temperatura del ai-
re en la casa se eleva hasta T¡ = 72°F, con una velocidad de 2°F
de aumento por minuto. Los coeficientes de transferencia de ca-
lor de las superficies interior y exterior de la pared se pueden to-
mar como h¡ = 1.2 Yho = 2.6 Btu/h . ft2 . °F, respectivamente,
y se puede suponer que la temperatura en el exterior permanece
constante. Mediante el método explícito de las diferencias fini-
tas con un tamaño de malla de Lll = 0.125 in, determine cuán-
to tiempo transcurrirá para que se desempañen las ventanas (es
decir, para que la temperatura de la superficie interior del vidrio
de las ventanas llegue hasta 54DF).

Vidrio de
ventana

Exteriores
3 4

Niebla 0.375 in

FIGURA P5-921

5-93 Una molestia común en los automóviles en los meses de
invierno es el empañamiento de las superficies de vidrio, lo que
bloquea la visión. Una manera práctica de resolver este proble-
ma es soplar aire caliente sobre las superficies interiores o colo-
car en ellas calentadores eléctricos de resistencia. Considere el
medallón (ventana posterior) de un automóvil que consta de un
vidrio de 0.4 cm de espesor (k = 0.84 W/m . DC y ex = 0.39 X
10-6 m2/s). A la superficie interior del vidrio se le adhieren ca-
lentadores de cinta de espesor despreciable, separados 4 cm.
Cada conductor genera calor con una razón de 10 W/m de lon-
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gitud. Al inicio, todo el automóvil, incluyendo sus ventanas, se 
encuentra a la temperatura exterior de To = - 3°e. Los coefi­
cientes de transferencia de calor de las superficies interior y ex­
terior del vidrio se pueden tomar como h¡ = 6 y ha = 20 W/m2 

. oC, respectivamente. Mediante el método explícito de las dife­
rencias finitas con un tamaño de malla de tu = 0.2 cm a lo lar­
go del espesor y ily = 1 cm en la dirección perpendicular a los 
calefactores, determine la distribución de temperatura en todo el 
vidrio pasados 15 min de haber encendido los calentadores de 
cinta. Asimismo, determine esa distribución de temperatura 
cuando se alcanzan las condiciones estacionarias. 

5-94 ~ Repita el problema 5-93 mediante el método im­
l<lli:J plícito con un intervalo de tiempo de 1 mino 

5-95 El techo de una casa consta de una losa de concreto (k = 

1.4 W/m· oC y a = 0.69 X 10- 6 m2/s) de 15 cm de espesor y 
con 18 m de ancho y 32 m de largo. A las 6 PM de una tarde, se 
observa que la losa está a una temperatura uniforme de 18°e. Se 
predice que, durante toda la noche, las temperaturas promedio 
del aire ambiente y del cielo nocturno van a ser de 6°C y 260 K, 
respectivamente. Los coeficientes de transferencia de calor por 
convección de las superficies interior y exterior del techo se 
pueden tomar como h¡ = 5 Y ha = 12 W/m2 . oC, respectiva­
mente. La casa y las superficies interiores de las paredes y el pi­
so se mantienen a una temperatura constante de 20°C durante la 
noche y la emisividad de las dos superficies del techo de con­
creto es 0.9. Si considera tanto la transferencia de calor por ra­
diación como por convección y mediante el método explícito de 
las diferencias finitas con un intervalo de tiempo de ilt = 5 min 
y un tamaño de malla de tu = 3 cm, determine las temperatu­
ras de las superficies interior y exterior del techo a las 6 AM. 
Asimismo, determine la razón promedio de la transferencia de 
calor a través del techo durante esa noche. 

~TCielo 

Radiación 

FIGURA P5-95 

5-96 Considere un refrigerador cuyas dimensiones exteriores 
son 1.80 m X 0.8 m X 0.7 m. Las paredes del refrigerador están 
construidas de un aislamiento de uretano (k = 0.026 W/m . oC 
ya = 0.36 X 10- 6 m2/s) de 3 cm de espesor comprimido entre 
dos capas de lámina metálica de espesor despreciable. El espa­
cio refrigerado se mantiene a 3°C y los coeficientes promedio 

de transferencia de calor de las superficies interior y exterior de 
la pared son de 6 W/m2 . oC y 9 W/m2 . oC, respectivamente. La 
transferencia de calor a través de la superficie inferior del refri­
gerador es despreciable. La temperatura de la cocina permane­
ce constante a más o menos 25°e. Al inicio, el refrigerador 
contiene 15 kg de artículos alimenticios con un calor específico 
promedio de 3.6 kJ/kg . 0e. Ahora se presenta un mal funciona­
miento y, como resultado, el refrigerador deja de funcionar du­
rante 6 h. Si la temperatura del contenido del refrigerador, 
incluyendo el aire del interior, se eleva de manera uniforme du­
rante este periodo, prediga la temperatura en el interior de dicho 
refligerador después de 6 h, cuando llega el mecánico a reparar­
lo. Aplique el método explícito de las diferencias finitas con un 
intervalo de tiempo de ilt = 1 min y un tamaño de malla de tu 
= 1 cm y descarte los efectos de las esquinas (es decir, suponga 
una transferencia de calor unidimensional en las paredes). 

FIGURA P5-96 

5-97 ea Vuelva a considerar el problema 5-96. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la temperatura en el interior del refrigerador en fun ­
ción del tiempo de calentamiento, conforme ese tiempo varía 
desde 1 h hasta 10 h, Y discuta los resultados. 

Tema de interés especial: Control del error numérico 

5-98C ¿Por qué los resultados obtenidos mediante un método 
numérico difieren de los resultados exactos obtenidos analítica­
mente? ¿Cuáles son las causas de esta diferencia? 

5-99C ¿Cuál es la causa del error de discretización? ¿De qué 
manera difieren el error global y el error local de discretización? 

5-l00C ¿Puede el error global (acumulado) de discretización 
ser menor que el error local en un intervalo? Explique. 

5-l0lC ¿Cómo se relaciona la formulación en diferencias fi­
nitas para la primera derivada con el desarrollo en las series de 
Taylor de la función de solución? 

5-l02C Explique por qué el error local de discretización del 
método de las diferencias finitas es proporcional al cuadrado 
del tamaño del intervalo. Asimismo, explique por qué el error 
global de discretización es linealmente proporcional al tamaño 
del intervalo. 
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5-103C ¿Qué causa el error por redondeo? ¿Qué clase de 
cálculos son más susceptibles al error por redondeo? 

5-104C ¿Qué sucede a los errores de discretización y por re­
dondeo conforme decrece el tamaño del intervalo? 

5-105C Sugiera algunas maneras prácticas para reducir el 
error por redondeo. 

5-106C ¿Cuál es una manera práctica de comprobar si el error 
por redondeo ha sido significativo en los cálculos? 

5-101C ¿Cuál es una manera práctica de comprobar si el error 
de discretización ha sido significativo en los cálculos? 

Problemas de repaso 

5-108 A partir de un balance de energía sobre el elemento de 
volumen, obtenga la ecuación tridimensional en diferencias fi­
nitas en estado estacionario, para un nodo interior general, en 
coordenadas rectangulares, para T(x, y, z) para el caso de con­
ductividad térmica constante y generación de calor uniforme. 

5-109 A partir de un balance de energía sobre el elemento de 
volumen, obtenga la ecuación tridimensional en diferencias fi ­
nitas en régimen transitorio, para un nodo interior general, en 
coordenadas rectangulares, para T(x, y, z, t) para el caso de con­
ductividad térmica constante y sin generación de calor. 

5-110 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una pared plana, con generación de calor 
variable y conductividad térmica constante. La red nodal del 
medio consta de los nodos O, 1,2 Y 3, con un espaciamiento no­
dal uniforme de LU. Se especifica la temperatura en la frontera 
izquierda (nodo O). Mediante el enfoque del balance de energía, 
obtenga la formulación en diferencias finitas del nodo frontera 
3, en la frontera derecha, para el caso de convección y radiación 
combinadas, con una emisividad de B; coeficiente de convec­
ción de h, temperatura ambiente de Too, temperatura de los al­
rededores de Talred' Asimismo, obtenga la formulación en dife­
rencias finitas para la razón de la transferencia de calor en la 
frontera izquierda. 

é(x) 

o 2 

FIGURA P5-11 O 

5-111 Considere la conducción de calor unidimensional en ré­
gimen transitorio en una pared plana, con generación de calor y 
conductividad térmica variables . La red nodal del medio consta 
de los nodos O, 1 Y 2, con un espaciamiento nodal uniforme de 
LU. Mediante el enfoque del balance de energía, obtenga la for-
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mulación explícita en diferencias finitas de este problema, para 
el caso de flujo de calor específico 40 y convección en la fron­
tera izquierda (nodo O), con un coeficiente de convección de h 
y temperatura ambiente de Too, y radiación en la frontera dere­
cha (nodo 2), con una emisividad de B y temperatura de los al­
rededores de Talred' 

5-112 Repita el problema 5-111 para el caso de formulación 
implícita. 

5-113 Considere la conducción de calor unidimensional en es­
tado estacionario en una aleta de pasador de diámetro constante 
D, con conductividad térmica constante. La aleta pierde calor 
por convección con el aire ambiente que está a Too (en OC), con 
un coeficiente de convección de h, y por radiación hacia las su­
perficies circundantes que están a una temperatura promedio de 
Talred (en K). La red nodal de la aleta consta de los nodos O (en 
la base), 1 (a la mitad) y 2 (en la pUntíl de la aleta), con un espa­
ciamiento nodal uniforme de LU. Mediante el enfoque del ba­
lance de energía, obtenga la formulación en diferencias finitas 
de este problema para el caso de temperatura específica en la 
base de la aleta y transferencia de calor por convección y radia­
ción en la punta de la misma. 

FIGURA P5-113 

5-114 A partir de un balance de energía sobre el elemento de 
volumen, obtenga la ecuación bidimensional explícita en dife­
rencias finitas y en régimen transitorio, para un nodo interior 
general, en coordenadas rectangulares, para T(x, y, t) para el ca­
so de conductividad térmica constante y generación de calor 
uniforme. 

5-115 A partir de un balance de energía sobre un elemento de 
volumen con forma de disco, deduzca la ecuación unidimensio­
nal implícita en diferencias finitas y en régimen transitorio para 
T(z, t), para un nodo interior general en un cilindro cuya super­
ficie lateral está sujeta a convección, con un coeficiente de con­
vección de h y una temperatura ambiente de Too, para el caso de 
conductividad térmica constante con generación de calor uni­
forme. 

5-1161 El techo de una casa consta de una losa de concreto 
(k = 0.81 Btu/h . ft · 0p y ex = 7.4 X 10- 6 ft2/S) de 5 in de espe­
sor con 30 ft de ancho y 50 ft de largo. A las 6 PM de una tarde, 
se observa que la losa está a una temperatura uniforme de 70°F. 
Se predice que la temperatura del aire ambiente sea de alrededor 
de 50oP, de las 6 PM a las 10 PM, de 42°P, de las 10 PM a las 
2 AM, y de 38°P, de las 2 AM a las 6 AM, mientras que se 
espera que la temperatura del cielo nocturno sea de alrededor de 
445 R para toda la noche. Los coeficientes de transferencia 
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de calor por convección en las superficies interior y exterior del 
techo se pueden tomar como h¡ = 0.9 Y ho = 2.1 Btu/h . ft2 . °F, 
respectivamente. La casa y las superficies interiores de las pare­
des y el piso se mantienen a una temperatura constante de 70°F 
durante la noche y la emisividad de las dos superficies del techo 
de concreto es 0.9. Si considera tanto la transferencia de calor 
por radiación como por convección y mediante el método explí­
cito de las diferencias finitas con un tamaño de malla de fu = 1 
in y un intervalo de tiempo de M = 5 min, determine las tem­
peraturas de las superficies interior y exterior del techo a las 
6 AM. Asimismo, determine la razón promedio de la transferen­
cia de calor a través del techo durante esa noche. 

~TCjelO 

Radiación 

FIGURA P5-1161 

5-117 Una barra bidimensional tiene la configuración geo­
métrica que se muestra en la figura P5-117 con temperatura TA, 

sobre la superficie superior, y TB, sobre las superficies inferio­
res, especificadas, y aislamiento sobre los costados. La conduc­
tividad térmica de la parte superior de la barra es kA' en tanto 
que la de la inferior es kB• Para una malla definida por fu = .:ly 
= l, escriba la forma más sencilla de la ecuación matricial, AT 
= e, usada para hallar el campo de temperaturas de estado esta­
cionario en la sección transversal de la barra. Identifique sobre 
la figura los nodos de la malla en donde usted escriba el balance 
de energía. 

Aislamiento 

FIGURA P5-117 

5-118 Una barra larga de acero tiene la sección transversal 
que se muestra en la figura P5-118. La barra se extrae de un 
horno de tratamiento térmico a T¡ = 700°C Y se coloca en el 
fondo de un tanque lleno con agua a 10°C. Para intensificar la 
transferencia de calor, se hace circular vigorosamente el agua, 
lo cual crea una temperatura casi constante, Ts = 10°C, sobre 
todas las caras de la barra, excepto en la cara del fondo, la cual 
es adiabática. Las propiedades de la barra son cp = 430 J/kg . K, 
k = 40W/m· Ky p = 8000kg/m3. 

a) Escriba las ecuaciones en diferencias finitas para las 
temperaturas desconocidas en la malla, aplicando el método 
explícito. Agrupe todas las cantidades constantes en un 
término. Identifique los parámetros adimensionales, como 
Bi y Fa, si es aplicable. 

b) Determine el rango de los intervalos de tiempo para los 
cuales el esquema explícito es numéricamente estable. 

c) Para.:lt = 10 s, determine el campo de temperaturas en t = 
10 s y t = 20 s. Llene la tabla que sigue. 

Nodo 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

FIGURA P5-1161 

T(10 s) T(20 s) 

5-119 La radiación solar que incide sobre una masa grande de 
agua limpia (k = 0.61 W/m· oC y a = 0.15 X 10- 6 m2/s), co­
mo un lago, un río o un estanque, es absorbida en su mayor par­
te por esa agua y la cantidad en que se absorbe varía con la 
profundidad. Por ejemplo, para la radiación solar que incide for­
mando un ángulo de 45° sobre un estanque grande de 1 m de 
profundidad, cuya superficie del fondo es negra (reflectividad 
cero), 2.8% de la energía solar se refleja de regreso hacia la at­
mósfera, 37.9% es absorbida por la superficie del fondo y el 
59.3% restante lo absorbe la masa de agua. Si se considera que 
el estanque está formado por cuatro capas de espesores iguales 
(0.25 m en este caso), se puede demostrar que 47.3% de esa 
energía es absorbida por la capa superior, 6.1 % por la capa me­
dia superior, 3.6% por la capa media inferior y 2.4% por la ca­
pa del fondo [para obtener más información, véase <::engel y 
bzi~ik, Solar Energy, 33, núm. 6 (1984), págs. 581-591]. La 
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radiación absorbida por el agua se puede tratar de manera con­
veniente como generación de calor en el análisis de la transfe­
rencia de calor en el estanque. 

Considere un estanque grande de 1 m de profundidad que es­
tá inicialmente a una temperatura uniforme de 15°C en toda su 
extensión. Sobre la superficie del estanque está incidiendo ener­
gía solar formando un ángulo de 45°, a una razón promedio de 
500 W/m2, durante un periodo de 4 h. Si no se tienen corrientes 
de convección en el agua y mediante el método explícito en di­
ferencias finitas con un tamaño de malla de fu = 0.25 m y un 
intervalo de tiempo de t::..t = 15 min, determine la distribución 
de temperatura en el estanque en las condiciones más favorables 
(es decir, sin pérdidas de calor desde las superficies superior e 
inferior del estanque). En este caso, la energía solar absorbida 
por la superficie del fondo del estanque se puede tratar como 
flujo de calor hacia el agua en esa superficie. 

o 

2 

3 

4 

x 

Radiación 
solar 

Capa superior Capa del fondo 

Estanque solar 

Capa media superior 

Capa media inferior Negro 

FIGURA P5-119 

5-120 Vuelva a considerar el problema 5-119. La absorción de 
radiación solar en ese caso se puede expresar con mayor preci­
sión como un polinomio de cuarto grado, como 

¿(x) = 

4s(0.859 - 3.415x + 6.704x2 - 6.339x3 + 2.278.0), W/m3 

donde 4s es el flujo solar incidente sobre la superficie del estan­
que, en W/m2, y x es la distancia a partir de la superficie libre de 
éste, en m. Resuelva el problema 5-119 mediante esta relación 
para la absorción solar. 

5-121 Se va a enfriar una superficie caliente que está a l20°C 
al sujetar aletas de pasador de aluminio (k = 237 W/m . oC y a 
= 97.1 X 10- 6 m2/s) de 8 cm de largo y 0.8 cm de diámetro, 
con una distancia centro a centro de 1.6 cm. La temperatura del 
medio circundante es de 15°C y el coeficiente de transferencia 
de calor sobre las superficies es de 35 W/m2 . oC. Inicialmente 
las aletas están a una temperatura uniforme de 30°C y, en el ins­
tante t = O, la temperatura de la superficie caliente se eleva has­
ta l20°e. Si se supone conducción de calor unidimensional a lo 
largo de la aleta y se toma el espaciamiento nodal como fu = 2 

cm y un intervalo de tiempo de t::..t = 0.5 s, determine las tem­
peraturas nodales después de 5 min, mediante el método ex­
plícito de las diferencias finitas . Asimismo, determine cuánto 
tiempo transcurrirá para que se alcancen las condiciones esta­
cionarias. 

FIGURA P5-121 

5-1221 Considere una pared plana grande, de espesor L = 0.3 
ft y conductividad térmica k = 1.2 Btu/h . ft . °F, en el espacio. 
La pared está cubierta con un material que tiene una emisividad 
de 8 = 0.80 y una absortividad solar de as = 0.60. La superfi­
cie interior de la pared se mantiene a 520 R en todo momento, 
en tanto que la exterior está expuesta a radiación solar que inci­
de con una razón de 4s = 350 Btu/h . ft2. La superficie exterior 
también pierde calor por radiación hacia el espacio profundo 
que está a O R. Mediante un espaciamiento nodal uniforme de 
fu = 0.1 ft, a} obtenga la formulación en diferencias finitas pa­
ra la conducción de calor unidimensional en estado estacionario 
y b) determine las temperaturas nodales mediante la solución de 
esas ecuaciones. 

Respuestas: b) 528 R, 535 R, 543 R 

o 2 

FIGURA P5-1221 

Talred} 

RadiaCión! 

5-123 Los artículos alimenticios congelados se pueden des­
congelar dejándolos simplemente sobre el mostrador, pero tarda 
demasiado. Se puede acelerar el proceso de manera considera­
ble para los artículos planos, como los trozos de bistec, colocán­
dolos sobre una pieza grande de metal intensamente conductor, 
llamada placa para descongelar, la cual sirve como una aleta. El 
área superficial aumentada mejora la transferencia de calor y, 
por consiguiente, reduce el tiempo para descongelar. 

Considere dos bisteces congelados de 1.5 cm de espesor a 
-18°C que se semejan a un objeto circular de 15 cm de diáme­
tro cuando se colocan próximos uno al otro. Los bistec es ahora 
se colocan sobre una placa para descongelar de aluminio anodi­
zado negro (k = 237 W/m· oC y a = 97 .1 X 10- 6 m2/s y 8 = 
0.90) de 1 cm de espesor, cuyo diámetro exterior es de 30 cm. 
Las propiedades de los bisteces congelados son p = 970 kg/m3, 
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Cp = 1.55 kJ/kg . °C, k = lAO W/m . °C, a = 0.93 X 10-6 m2/s
y e = 0.95, Yel calor de fusión es hif = 187 kJ/kg. Se puede
considerar que los bisteces están descongelados cuando su tem-
peratura promedio es de O°C y se ha fundido todo el hielo en
ellos. Inicialmente, la placa para descongelar está a la tempera-
tura ambiente de 20°C y la contratapa de madera que se coloca
encima se puede considerar como aislamiento. Asimismo, se
puede considerar que las superficies circundantes están a la mis-
ma temperatura que el aire ambiente y el coeficiente de transfe-
rencia de calor por convección para todas las superficies
expuestas se puede considerar como 12 W/m2 . "C. Se puede
despreciar la transferencia de calor desde las superficies latera-
les de los bisteces y de la placa para descongelar. Si se supone
conducción de calor unidimensional tanto en los bisteces como
en la placa y mediante el método explícito de las diferencias fi-
nitas, determine cuánto tiempo tardarán en descongelarse. Use
cuatro nadas con un espaciamiento nodal de !:u = 0.5 cm para
los trozos de bistec, y tres nadas con un espaciamiento nodal de
!::.r = 3.75 cm, para la parte expuesta de la placa para descon-
gelar. También, use un intervalo de tiempo de !::'t = 5 s. Su-
gerencia: En primer lugar, determine la cantidad total de trans-
ferencia de calor necesaria para descongelar los trozos de bistec
y, a continuación, determine cuánto tiempo transcurrirá para
transferir esa cantidad de calor.

FIGURA P5-123

5-124 Repita el problema 5-123 para una placa para descon-
gelar de cobre, mediante un intervalo de tiempo de !::'t = 3 s.

Problemas de examen sobre fundamentos
de ingeniería (FI)
5-125 ¿Cuál es la ecuación correcta de conducción de calor en
estado estacionario, en diferencias finitas, escrita para el nodo 6
del sólido rectangular que se muestra en la figura P5-125?

a) T6 = (TI + T3 + T9 + TII)/2

b) T6 = (Ts + T7 + T2 + TIQ)/2

c) T6 = (TI + T} + T9 + TII)/4

d) T6 = (T2 + Ts + T7 + TIQ)/4

e) T6 = (T2 + Ts + T7 + TIQ)/2

2 3
4

5

&=óy=~

6 7

10 11 12

8

9

FIGURA P5-125

5-126 Aire a To actúa sobre la superficie superior del sólido
rectangular mostrado en la figura P5-126, con un coeficiente de
transferencia de calor por convección de h. La ecuación co-
rrecta de conducción de calor en estado estacionario, en dife-
rencias finitas, para el nodo 3 de este sólido es

a) T} = [(k/2!::.)(T2 + T4 + T7) + hTo] I [(kl!::.) + h]

b) T} = [(k/2!::.)(T2 + T4 + 2T7) + hTo] I [(2kl!::.) + h]

c) T} = [(kl!::.)(T2 + T4) + hTo] I [(2kl!::.) + h]

d) T} = [(kl!::')(T2 + T4 + T7) + hTo] I [(kl!::.) + h]

e) T} = [(kl!::.)(2T2 + 2T4 + T7) + hTo] I [(kl!::.) + h]

3
4

5

&=Óy=ó

6 7

10 11 12
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FIGURA P5-126

5-127 ¿Cuál es la ecuación correcta de conducción de calor en
régimen no estacionario, en diferencias hacia adelante, escrita
para el nodo 6 del sólido rectangular que se muestra en la figura
P5-127, si su temperatura en el instante anterior (t-M) es T *6?

a) n+ I = [kM I (pcp!::.2)](n + T~ + T;' + T:o)

+ [1 - 2k!::.t l(pcp!::.2)]r¿

b) T¿ + I = [kM I (pCp!::.2)](T! + Ti + T~ + T;~)

+ [1 - k!::.t l(pCp!::.2)]T¿

C) T¿ + I = [kM I (pcp!::.2)](n + Ti + T'; + T:o)

+ [2kM l(pCp!::.2)]T¿

d) T¿ + I = [2k!::.t I (pcp!::.2)](T~' + Ti + T; + T;~)

+ [1 - 2k!::.t l(pcp!::.2)]r¿

e) n + I = [2k!::.t I (pcp!::.2)](n + Ti + T; + T~ó)

+ [1 - 4k!::.t l(pcp!::.2)]r¿
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FIGURA P5-127

5-128 La ecuación de conducción de calor en régimen no
estacionario en diferencias hacia adelante para una aleta de es-
piga de área constante, A, con perímetro p, expuesta a aire cuya
temperatura es To, con un coeficiente de transferencia de calor
por convección de h, es

*+ I _ k [* . hP6.x,z]
TIIl - A .2 TIIl-I + Tm+1 + +t=T;

pef'llA A

[ 2k hP]*
- 1 - pe/l.x2 - pepA TIIl

Para que esta ecuación produzca una solución estable, la canti-
2k hp

dad ---2 + -- debe ser
pCpt:u pCpA

a) negativa
á) mayor que 1

b) cero e) positiva
e) menor que 1

5-129 Con el fin de mejorar la exactitud de la solución, la al-
tura de las celdas formadas para una resolución en diferencias
finitas del problema de distribución de la temperatura en un
sólido rectangular que se muestra en la figura P5-129 se hizo
igual a la mitad del ancho de las mismas. La ecuación correcta
de conducción de calor en estado estacionario, en diferencias
finitas, para la celda correspondiente al nodo 6, es

a) T6 = O.I(Ts + T7) + 0.4(T2 + TIO)

b) T6 = O.25(Ts + T7) + O.25(T2 + TIO)

e) T6 = O.5(Ts + T7) + O.5(T2 + TIO)

á) T6 = O.4(Ts + T7) + O.1(T2 + TIO)

e) T¿ = O.5(Ts + T7) + O.5(T2 + TIO)

109 11 12

FIGURA P5-129

5-130 Con el fin de mejorar la exactitud de la solución, la al-
tura de las celdas formadas para una resolución en diferencias
finitas del problema de distribución de la temperatura en un
sólido rectangular que se muestra en la figura P5-130 se hizo

?'.•~;:..., .. ' :. 353 . " ... < .
CAPíTULO 5

igual a la mitad del ancho de las mismas. Si la superficie
izquierda se expone a aire a To, con un coeficiente de transfe-
rencia de calor de h, el balance correcto de energía para con-
ducción de calor, en diferencias finitas, para el nodo 5, es

FIGURA P5-130

a) (T6 + TI + TIO - T3) + h(To - Ts) / (M) = O

b) (T6 + TI + TIO - 2T3) + h(To - Ts) / (M) = O

e) (T6 + TI + TIO - 3T3) + h(To - Ts) / (M) = O

á) (T¿ + TI + TIO - 4T3) + h(To - Ts) / (M) = O

e) (T6 + TI + TIO - 5T3) + h(To - Ts) / (M) = O

Problemas de diseño y ensayo
5-131 Escriba un ensayo de dos páginas acerca del método de
los elementos finitos y explique por qué se usa en la mayor par-
te de los paquetes comerciales de software para ingeniería. Ex-
plique también cómo se compara con el método de las
diferencias finitas.

5-132 En el mercado se cuenta con numerosos paquetes pro-
fesionales de software para realizar el análisis de la transferen-
cia de calor y se les da gran publicidad en revistas profesionales
como la Meehanieal Engineering, publicada por la American
Society of Mechanical Engineers (ASME). La compañía en la
que trabaja el lector decide comprar ese paquete de software y
le pide que prepare un informe acerca de los paquetes que exis-
ten, sus costos, capacidades, facilidad de uso y compatibilidad
con el hardware y otro software de los que se dispone, así como
sobre la reputación de la compañía que lo elaboró, su historia,
estado financiero, soporte a los clientes, capacitación y candi-
datos futuros, entre otras cosas. Después de una investigación
preliminar, seleccione los tres mejores paquetes y prepare un in-
forme completo sobre ellos.

5-133 Diseñe una placa para descongelar para acelerar la des-
congelación de artículos alimenticios planos, como los bisteces
congelados y los vegetales empacados, y evalúe su rendimiento
mediante el método de las diferencias finitas (vea el problema
5-123). Compare su diseño con el de las placas para desconge-
lar que se encuentran en la actualidad en el mercado. La placa
debe tener un mejor rendimiento y debe ser apropiada para
comprarse y usarse como un utensilio doméstico, durable, fácil
de limpiar, de fabricar y asequible. Se espera que los alimentos
congelados estén a una temperatura inicial de -18°C al princi-
pio del proceso de descongelación, y a O°C al final, con todo el
hielo fundido. Especifique el material, la forma, el tamaño y
el espesor de la placa propuesta. Justifique sus recomendaciones
por medio de los cálculos. En su análisis, tome las temperaturas
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del ambiente y de las superficies circundantes como de 20°C, y 
el coeficiente de transferencia de calor por convección como 15 
W/m2 . oc. Para un caso típico, determine el tiempo de descon­
gelación con la placa y sin ella. 

5-134 Diseñe una caja de seguridad resistente al fuego cuyas 
dimensiones exteriores sean 0.5 m X 0.5 m X 0.5 m y que pro­
teja su contenido combustible contra un incendio que pueda du­
rar hasta 2 h. Suponga que la caja quedará expuesta a un medio 

a una temperatura promedio de 700°C, con un coeficiente com­
binado de transferencia de calor de 70 W/m2 . oC, y la tempera­
tura en el interior de dicha caja debe estar por debajo de 150°C 
al final de las 2 h. La cavidad de la caja debe ser tan grande 
como sea posible, en tanto satisfaga las restricciones de diseño, 
y el material seleccionado de aislamiento debe soportar las altas 
temperaturas a las que será expuesto. El costo, la durabilidad y 
la resistencia mecánica también son consideraciones importan­
tes en la selección de los materiales de aislamiento. 
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FUNDAMENTOS 
DE LA CONVECCiÓN 

Hasta ahora se ha considerado la conducción, la cual constituye el 
mecanismo de transferencia de calor a través de un sólido o fluido en 
reposo. Ahora, se considerará la convección, la cual constituye el 

mecanismo de transferencia de calor a través de un fluido, en presencia de un 
movimiento masivo de éste. 

La convección se clasifica como convección natural (o libre) y forzada, de­
pendiendo de la manera en que se inicia el movimiento del fluido. En la con­
vección forzada se obliga a que el fluido fluya sobre una superficie o en un 
tubo por medios externos, como una bomba o un ventilador. En la convección 
natural, cualquier movimiento del fluido es causado por medios naturales, co­
mo el efecto de flotación, el cual se manifiesta como la subida del fluido ca­
liente y la caída del fluido frío. La convección también se clasifica como 
externa e interna, dependiendo de si se obliga al fluido a fluir sobre una su­
perficie o en un tubo. 

Se inicia este capítulo con una descripción física general de la convección. 
A continuación se discuten las capas límite de velocidad y térmica, así como 
los flujos laminar y turbulento. Se continúa con la discusión de los números 
adimensionales de Reynolds, Prandtl y Nusselt, y su significado físico. Ense­
guida, se deducen las ecuaciones de la convección sobre la base de la conser­
vación de la masa, de la cantidad de movimiento y de la energía, y se obtienen 
soluciones para elflujo sobre una placa plana. Entonces se quitan las dimen­
siones de las ecuaciones de la convección y se obtienen formas funcionales de 
los coeficientes de fricción y de convección. Por último, se presentan analo­
gías entre la cantidad de movimiento y la transferencia de calor. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Comprender el mecanismo físico de la convección y su clasificación 

• Visualizar el desarrollo de las capas límite de velocidad y térmica en caso del flujo so­
bre superficies 

• Adquirir un conocimiento útil para las aplicaciones de los números adimensionales de 
Reynolds, Prandtl y Nusselt 

• Distinguir entre los flujos laminar y turbulento, y adquirir una comprensión de los 
mecanismos de la transferencia de la cantidad de movimiento y del calor en el flujo 
turbulento 

• Deducir las ecuaciones diferenciales que rigen la convección, sobre la base de los ba­
lances de masa, de cantidad de movimiento y de energía, y resolver estas ecuaciones 
para algunos casos sencillos, como el flujo laminar sobre una placa plana 

• Hallar la forma adimensional de las ecuaciones de convección y obtener las formas 
funcionales de los coeficientes de fricción y de transferencia de calor, y 

• Usar analogías entre la cantidad de movimiento y la transferencia de calor, así como 
determinar el coeficiente de transferencia de calor a partir del conocimiento del coefi­
ciente de fricción. 
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a) Con vección forzada 

Aire caliente 
. } elevándose 
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b) Convección libre 

AIRE 

e) Conducción 

FIGURA 6-1 

Q 

I 
No hay corriente 
de convección 

Transferencia de calor de una superficie 
caliente hacia el fluido circundante, por 
convección y conducción. 

/ Placa caliente 

= = = = 
~ ...--....-.- ---.... Transferencia"""""'" 

...--....-.- ...--....-.- ....-de calor a 
~uido ...--....-.- . ~ través ...--....-.-

Q del fluido ...--....-.-...--....-.-...--....-.- ~ 

'" Placa fría 
FIGURA 6-2 
Transferencia de calor a través de un 
fluido comprimido entre dos placas 
paralelas. 

6-1 • MECANISMO FíSICO DE LA CONVECCiÓN 
En el capítulo 1 se mencionó que existen tres mecanismos básicos de transfe­
rencia de calor: conducción, convección y radiación. La conducción y la con­
vección son semejantes pues requieren la presencia de un medio material, pero 
difieren en que la convección requiere la presencia del movimiento de fluidos. 

La transferencia de calor a través de un sólido siempre es por conducción, 
dado que las moléculas de un sólido de este tipo permanecen en posiciones re­
lativamente fijas . Sin embargo, la transferencia de calor a través de un líquido 
o gas puede ser por conducción o convección, dependiendo de la presencia de 
algún movimiento masivo del fluido. La transferencia de calor a través de un 
fluido es por convección cuando se tiene un movimiento masivo de este últi­
mo y por conducción cuando no existe dicho movimiento. Por lo tanto, la con­
ducción en un fluido se puede concebir como el caso límite de la convección, 
correspondiente al caso de fluido en reposo (figura 6-1). 

La transferencia de calor por convección es complicada por el hecho de que 
comprende movimiento del fluido así como conducción del calor. El movi ­
miento del fluido mejora la transferencia de calor, ya que pone en contacto 
porciones más calientes y más frías de ese fluido, iniciando índices más altos 
de conducción en un gran número de sitios. Por lo tanto, la velocidad de la 
transferencia de calor a través de un fluido es mucho más alta por convección 
que por conducción. De hecho, entre más alta es la velocidad del fluido, ma­
yor es la velocidad de la transferencia de calor. 

Para aclarar este punto todavía más, considere la transferencia de calor en es­
tado estable a través de un fluido contenido entre dos placas paralelas que se 
mantienen a temperaturas diferentes, como se muestra en la figura 6-2. Las tem­
peraturas del fluido y de la placa son las mismas en los puntos de contacto debi­
do a la continuidad de la temperatura. Si se supone que no hay movimiento 
del fluido, la energía de las moléculas más calientes de éste, cercanas a la placa 
caliente, se transferirá a las moléculas adyacentes más frías del mismo. Enton­
ces, esta energía pasa a la siguiente capa de las moléculas más frías del fluido, y 
así sucesivamente hasta que, al final, se transfiere a la otra placa. Esto es lo que 
sucede durante la conducción a través de un fluido. Ahora, mediante una jerin­
ga, se extrae algo del fluido cercano a la placa caliente para inyectarlo cerca de 
la placa fría repetidas veces. El lector puede imaginar que esto acelerará de ma­
nera considerable el proceso de transferencia de calor, ya que algo de la energía 
se lleva hasta el otro lado como resultado del movimiento del fluido. 

Considérese el enfriamiento de un bloque caliente con un ventilador que so­
pla aire sobre su superficie superior. Se sabe que el calor se transfiere del 
bloque hacia el aire circundante más frío y que llega el momento en que el 
bloque se enfría. También se sabe que el bloque se enfría más rápido si se 
pone a funcionar el ventilador a una velocidad más alta. Si se reemplaza el 
aire por agua, incluso se mejora más la transferencia de calor por convección. 

La experiencia muestra que la transferencia de calor por convección depen­
de con intensidad de las propiedades viscosidad dinámica ¡.L, conductividad 
térmica k, densidad p y calor específico cp del fluido, así como de la veloci­
dad de/fluido 'Y. También depende de la configuración geométrica y aspere­
za de la superficie sólida, además del tipo de flujo del fluido (el que sea 
laminar o turbulento). Por tanto, se espera que las relaciones de la transferen­
cia de calor por convección sean un tanto complejas debido a su dependencia 
de tantas variables. Esto no es sorprendente, ya que la convección es el meca­
nismo más complejo de transferencia de calor. 

A pesar de la complejidad de la convección, se observa que la razón de la trans­
ferencia de calor por este mecanismo es proporcional a la diferencia de tempera­
tura y se expresa de manera conveniente por la ley de Newton de enfriamiento 
como 
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o bien, 

donde 

(W ) 

h = coeficiente de transferencia de calor por convección, W/m2 • oC 
A, = área superficial de transferencia de calor, m2 

Ts = temperatura de la superficie, oC 
Too = temperatura del fluido suficientemente lejos de la superficie, oC 

(6-1) 

(6-2) 

Ajuzgar por sus unidades, el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección h se puede definir como la razón de la transferencia de calor entre 
una superficie sólida y un fluido por unidad de área superficial por unidad de 
diferencia en la temperatura. 

El lector no debe dejarse llevar por la simple apariencia de esta relación, en vir­
tud de que el coeficiente de transferencia de calor por convección h depende de 
varias de las variables mencionadas y, por consiguiente, es difícil de determinar. 

A menudo, el flujo del fluido se confina por medio de superficies sólidas y 
es importante entender la manera en que la presencia de esas superficies afecta 
ese flujo. Considérese el flujo de un fluido en un tubo estacionario o sobre una 
superficie sólida que no es porosa (es decir, que es impermeable al fluido) . To­
das las observaciones experimentales indican que un fluido en movimiento 
llega a detenerse por completo en la superficie y toma una velocidad cero con 
respecto a esta última. Es decir, un fluido en contacto directo con un sólido "se 
adhiere" a la superficie debido a los efectos viscosos y no se desliza. Esto se 
conoce como la condición de no deslizamiento. 

La fotografía de la figura 6-3, obtenida de un videoclip, muestra con claridad 
la evolución de un gradiente de velocidad como resultado de la adherencia del 
fluido a la superficie de un cuerpo romo. La capa que se adhiere a la superficie 
desacelera la capa adyacente de fluido debido a las fuerzas viscosas existentes 
entre las capas del propio fluido, de manera que una capa desacelera a la que 
sigue, y así sucesivamente. Por lo tanto, la condición de no deslizamiento es 
responsable del desarrollo del perfil de velocidad. La región del flujo adya­
cente a la superficie en la cual los efectos viscosos (y, por lo tanto, los gradien­
tes de velocidad) son significativos se llama capa límite. La propiedad del 
fluido responsable de la condición de no deslizamiento y del desarrollo de la 
capa límite es la viscosidad y se discute brevemente en la sección 6-2. 

Una capa de fluido adyacente a una superficie en movimiento tiene la 
misma velocidad que esta última. Una consecuencia de la condición de no 
deslizamiento es que todos los perfiles de velocidades deben tener en los pun­
tos de contacto entre un fluido y una superficie sólida los valores cero de ve­
locidad relativa con respecto a la superficie (figura 6-4). Otra consecuencia de 
la condición de no deslizamiento es el arrastre superficial, el cual es la fuerza 
que un fluido ejerce sobre una superficie, en la dirección del flujo. 

Una implicación de la condición de no deslizamiento es que la transferencia 
de calor de la superficie del sólido hacia la capa de fluido adyacente a esa su­
perficie se da por conducción pura, ya que la capa de fluido está inmóvil, y se 
puede expresar como 

. • Ir aTI 
q conv = q cond = -"fluido ay y=O (6-3) 

donde T representa la distribución de temperatura en el fluido y (aTlay)y=ü es 
el gradiente de temperatura en la superficie. A continuación, este calor se ale­
ja por convección de la superficie como resultado del movimiento del fluido. 
Nótese que la transferencia de calor por convección de una superficie sólida a 
un fluido es simplemente la transferencia de calor por conducción de esa su-

FIGURA 6-3 
Desarrollo de un perfil de velocidad 

debido a la condición de no 
deslizamiento, conforme un fluido fluye 

sobre un cuerpo romo. 
"Hunter ROl/se: Laminar and Turbulent Flow Film. " 

Copyright IIHR-Hydroscience & Engineering. 
The University o[ ¡owa. Usado con autorización. 

Velocidad 
un iforme de 
aproximación, "V 

Velocidades 
relativas de las 
capas de fluido 

Velocidad 
cero 
en la 

~superficie 

Bloque sólido 

FIGURA 6-4 
Un fluido que fluye sobre una superficie 

estacionaria llega a detenerse por 
completo en la superficie a causa de la 

condición de no deslizamiento. 
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Capa =~~1 
L de fluido Q L 

---- -1'---" 

t..T= T2 -T¡ 

FIGURA 6-5 
Transferencia de calor a través de una 
capa de fluido de espesor L y diferencia 
de temperatura ~T. 

FIGURA 6-6 

Soplar sobre 
un alimento 

Se recurre a la convección forzada 
siempre que se necesite incrementar la 
razón de la transferencia de calor. 

perficie sólida a la capa de fluido adyacente. Por lo tanto, se pueden igualar las 
ecuaciones 6~ 1 y 6~3 del flujo de calor, con el fin de obtener 

- kfluido(aTlay)y= o 
h = - --- --=-­

Ts - Too 
(W/m2 • oC) (6-4) 

para la determinación del coeficiente de transferencia de calor por convección 
cuando se conoce la distribución de temperatura dentro del fluido. 

En general, el coeficiente de transferencia de calor por convección varía a 
lo largo de la dirección del flujo (o dirección x). En esos casos, el coeficiente 
promedio o medio de transferencia de calor por convección para una superfi~ 

cie se deterDÚna al promediar de manera adecuada los coeficientes locales so~ 

bre toda esa supe~ficie. 

Número de Nusselt 
En los estudios sobre convección, es práctica común quitar las dimensiones a 
las ecuaciones que rigen y combinar las variables, las cuales se agrupan en nú­
meros adimensionales, con el fin de reducir el número de variables totales. 
También es práctica común quitar las dimensiones del coeficiente de transfe~ 

rencia de calor h con el número de Nusselt, que se define como 

hLc 
NU=T (6-5) 

donde k es la conductividad térmica del fluido y Le es la longitud caracterís­
tica. Este número recibió el nombre en honor de Wilhelm Nusselt, quien rea~ 
lizó contribuciones significativas a la transferencia de calor por convección 
durante la primera mitad del siglo xx, y se concibió como el coeficiente adi­
mensional de transferencia de calor por convección. 

Para comprender el significado físico del número de Nusselt, considere una 
capa de fluido de espesor L y diferencia de temperatura t:.T = T2 - TI' como 
se muestra en la figura 6~5. La transferencia de calor a través de la capa de 
fluido será por convección cuando esta última tenga algún moviDÚento y por 
conducción cuando esté inmóvil. En cualquiera de los dos casos, el flujo de 
calor (la velocidad de transferencia de calor por unidad de tiempo por unidad 
de área superficial) es 

qconv = h~T (6-6) 

y 

(6-7) 

Al dividir ambas ecuaciones da 

qconv = h~T = hL = Nu 
qcond k~TlL k 

(6-8) 

lo cual es el número de Nusselt. Por lo tanto, el número de Nusselt representa 
el mejoraDÚento de la transferencia de calor a través de una capa de fluido co~ 

mo resultado de la convección en relación con la conducción a través de la 
misma capa. Entre mayor sea el número de Nusselt, más eficaz es la convec­
ción. Un número de Nusselt de Nu = 1 para una capa de fluido representa 
transferencia de calor a través de ésta por conducción pura. 

En la vida diaria se usa la convección forzada más de lo que el lector podría 
pensar (figura 6~6). Se recurre a la convección forzada siempre que se quiera 
incrementar la velocidad de la transferencia de calor desde un objeto caliente. 
Por ejemplo, se enciende el ventilador en los días cálidos de verano para ayu~ 

dar a que nuestro cuerpo se enfríe de manera más eficaz. Entre mayor sea la ve~ 

locidad del ventilador, mejor se siente. Se agita la sopa o se sopla sobre una 
rebanada de pizza caliente para hacer que se enfríen más rápido. En los días in~ 
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vernales de mucho viento se siente mucho más frío de lo que en realidad hace. 
La solución más simple para los problemas de calentamiento en el empaque de 
los dispositivos electrónicos es usar un ventilador suficientemente grande. 

6-2 • CLASIFICACiÓN DE LOS FLUJOS DE FLUIDOS 
La transferencia de calor por convección está íntimamente ligada a la mecáni­
ca de fluidos, que es la ciencia que trata del comportamiento de los fluidos en 
reposo o en movimiento y de su interacción con sólidos o con otros fluidos 
en las fronteras. Existe una amplia variedad de problemas de flujo de flui­
dos que se encuentran en la práctica, y suele ser conveniente clasificarlos con 
base en algunas características comunes para hacer factible su estudio en gru­
pos. Hay varias maneras de clasificar los problemas de flujo de fluidos y, a 
continuación, se presentan algunas categorías generales. 

Región viscosa de flujo en comparación 
con la no viscosa 
Cuando dos capas de fluido se mueven una en relación con la otra, se desarro­
lla una fuerza de fricción entre ellas, mediante la cual la capa más lenta trata 
de desacelerar a la más rápida. Esta resistencia interna del fluido al 
movimiento se cuantifica por la propiedad del fluido conocida como viscosi­
dad, que es una medida de la pegajosidad interna de ese fluido. La viscosidad 
es causada por las fuerzas de cohesión entre las moléculas, en los líquidos, y 
por las colisiones moleculares, en los gases. No hay fluido con viscosidad 
cero y, por consiguiente, todos los flujos de fluidos implican efectos viscosos 
en cierto grado. Los flujos en los que los efectos de la fricción son significa­
tivos se conocen como flujos viscosos. Sin embargo, en muchos flujos de in­
terés práctico, existen regiones (por lo común no cercanas a superficies 
sólidas) en donde las fuerzas viscosas son despreciablemente pequeñas en 
comparación con las fuerzas de inercia o de presión. El despreciar los térmi­
nos viscosos en esas regiones de flujo no viscoso simplifica considerable­
mente el análisis, sin mucha pérdida de exactitud. 

En la figura 6-7, se muestra el desarrollo de regiones viscosa y no viscosa de 
flujo como resultado de la inserción de una placa plana paralela en una corriente 
de fluido de velocidad uniforme. El fluido se adhiere a la placa en ambos lados, 
debido a la condición de no deslizamiento, y la delgada capa límite en la cual los 
efectos viscosos son significativos, cercana a la superficie de la placa, es la 
región de flujo viscoso. La región del flujo en ambos lados, alejada de la placa y 
que no es afectada por la presencia de ésta, es la región deflujo no viscoso. 

Flujo interno en comparación con el externo 
El flujo de un fluido se clasifica como interno o externo, dependiendo de si se 
fuerza ese fluido a fluir en un canal confinado o sobre una superficie. El flujo 
de un fluido no confinado sobre una superficie del tipo de una placa, un alam­
bre o un tubo es flujo externo. El flujo en un tubo o ducto es flujo interno si 
el fluido está por completo limitado por superficies sólidas. Por ejemplo, el 
flujo de agua en un tubo es interno y el de aire sobre una pelota o sobre un tubo 
expuesto durante un día con viento es flujo externo (figura 6-8). El flujo de 
líquidos en un ducto se menciona como flujo en canal abierto si ese ducto sólo 
está lleno en forma parcial con el líquido y se tiene una superficie libre. Los 
flujos de agua en los ríos y zanjas de irrigación son ejemplos de esos flujos. 

Los flujos internos son dominados por la influencia de la viscosidad en toda 
la extensión del campo de flujo. En los externos, los efectos viscosos se limi­
tan a las capas límite cercanas a las superficies sólidas y a las regiones de la 
estela que se ubica atrás de los cuerpos. 
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Región de 
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----~----- . tlujo viscoso 
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FIGURA 6-7 
Flujo de fluido de una corriente 

originalmente uniforme sobre una placa 
plana y las regiones de flujo viscoso 

(próximas a la placa en ambos lados), 
así como no viscoso (lejos de la placa), 
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FIGURA 6-8 
Flujo externo sobre una pelota de tenis y 

la región de la estela turbulenta detrás, 
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De transición 

FIGURA 6-9 
Flujos laminar, de transición y 
turbulento. 
Cortesía de ONERA, fotografía tomada por Werlé. 

Flujo compresible en comparación 
con el incompresible 
Un flujo se clasifica como compresible o incompresible, dependiendo de la 
variación de la densidad en el flujo. La incompresibilidad es una aproxi­
mación y se dice que un flujo es incompresible si la densidad permanece casi 
constante en toda la extensión del flujo. Por lo tanto, el volumen de todas las 
porciones del fluido permanece inalterado durante su movimiento, cuando el 
flujo (o el fluido) es incompresible. 

En esencia, las densidades de los líquidos son constantes, de donde es típico 
que el flujo de éstos sea incompresible. Por lo tanto, suele mencionarse que 
los líquidos son sustancias incompresibles. Por ejemplo, una presión de 210 
atm causa que la densidad del agua líquida a 1 atm cambie en sólo 1 %. Por 
otra parte, los gases son altamente compresibles. Por ejemplo, un cambio en 
la presión de sólo 0.01 atm causa un cambio de 1 % en la densidad del aire at­
mosférico. 

Los flujos de los líquidos, con una buena precisión, son incompresibles, 
pero la variación en la densidad en los flujos de gases y, como consecuencia, 
la exactitud de aproximación que se hace al modelar esos flujos como in­
compresibles depende del número de Mach, definido como Ma = V/c, en 
donde c es la velocidad del sonido cuyo valor es de 346 mis en aire a la tem­
peratura ambiente al nivel del mar. A menudo, los flujos de gases se consi­
deran incompresibles si los cambios en la densidad están por debajo de 
alrededor de 5%, que suele ser el caso cuando Ma < 0.3. Por lo tanto, se 
pueden despreciar los efectos de la compresibilidad del aire a velocidades por 
debajo de alrededor de 100 mis. Nótese que el flujo de un gas no es necesaria­
mente compresible. 

Aun los cambios pequeños en la densidad de los líquidos correspondientes 
a grandes cambios en la presión pueden tener consecuencias importantes. Por 
ejemplo, el irritante "golpe de ariete hidráulico" en un tubo de agua es cau­
sado por las vibraciones de éste generadas por la reflexión de las ondas de pre­
sión que se tienen después del cierre repentino de las válvulas. 

Flujo laminar en comparación con el turbulento 
Algunos flujos son suaves y ordenados, mientras que otros son un tanto caóti­
cos. El movimiento de fluidos intensamente ordenado, caracterizado por capas 
suaves, se conoce como laminar. La palabra laminar proviene del movimiento 
de las partículas adyacentes de fluido reunidas en "láminas". El flujo de los 
fluidos altamente viscosos, como los aceites a bajas velocidades, comúnmente 
es laminar. El movimiento altamente desordenado de los fluidos que, en gene­
ral, se tiene a altas velocidades y que se caracteriza por fluctuaciones en la ve­
locidad se conoce como turbulento (figura 6-9). Lo común es que el flujo de 
fluidos de baja viscosidad, como el aire a altas velocidades, sea turbulento. El 
régimen de flujo influye mucho en la potencia requerida para el bombeo. Un 
flujo que se alterna entre laminar y turbulento se conoce como de transición. 

Flujo natural (o no forzado) 
en comparación con el forzado 
Se dice que el flujo de un fluido es natural o forzado, dependiendo de la mane­
ra en que se inicia el movimiento de ese fluido. En el flujo forzado, se obliga 
a un fluido a desplazarse sobre una superficie o dentro de un tubo por medios 
externos, como una bomba o un ventilador. En los flujos naturales, cualquier 
movimiento del fluido se debe a medios naturales, como el efecto de flotación, 
que se manifiesta como la subida del fluido cálido (y, por consiguiente, más 
ligero) y la caída del más frío (y, por lo tanto, más denso) (figura 6-10). Por 
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ejemplo, en los colectores solares para calentamiento de agua, se utiliza el 
efecto de termosifón con el fin de reemplazar las bombas al colocar el tanque 
de agua suficientemente arriba de los colectores solares. 

Flujo estacionario en comparación 
con el no estacionario 
En ingeniería, se usan con frecuencia los términos estacionario y uniforme; 
por consiguiente, es importante tener una comprensión clara de sus significa­
dos. El término estacionario implica que no hay cambio en un punto con el 
tiempo. Lo opuesto a estacionario es no estacionario. El término uniforme 
implica que no hay cambio con respecto a la posición en una región especifi­
cada. Estos significados son coherentes con su uso cotidiano [amiga estable 
(estacionaria), distribución uniforme, etcétera]. 

Los términos no estacionario y transitorio con frecuencia se usan en forma 
intercambiable, pero no son sinónimos. En mecánica de fluidos, no estaciona­
rio es el término más general que se aplica a cualquier flujo que no es estacio­
nario, y, normalmente, transitorio se usa para flujos en desarrollo. Por ejemplo, 
cuando se enciende un motor del cohete se tiene efectos transitorios (la pre­
sión se desarrolla en el interior del motor, el flujo se acelera, etcétera) hasta 
que el motor se estabiliza y opera en forma estacionaria. El término periódico 
se refiere a la clase de flujo no estacionario en la cual el flujo oscila en torno 
de una media estacionaria. 

Muchos dispositivos, como las turbinas, los compresores, las calderas, los 
condensadores y los intercambiadores de calor, operan durante largos perio­
dos en las mismas condiciones y se clasifican como dispositivos de flujo esta­
cionario. (Nótese que, por supuesto, el campo de flujo cercano a las álabes de 
una turbomáquina es no estacionario, pero, cuando se clasifica los aparatos, se 
considera el campo de flujo total, en lugar de los detalles en algunos lugares). 
En el flujo estacionario, las propiedades del fluido pueden cambiar de punto a 
punto dentro de un dispositivo, pero en cualquier punto fijo permanecen cons­
tantes. Por lo tanto, el volumen, la masa y 1a cantidad total de energía de un 
dispositivo de flujo estacionario o una porción de flujo estacionario per­
manecen constantes en condiciones de la operación estacionaria. 

Se puede tener una aproximación muy cercana de las condiciones de flujo 
estacionario debido a aparatos que se pretende sean para operación continua, 
como las turbinas, las bombas, las calderas, los condensadores y los inter­
cambiadores de calor de las plantas generadoras de energía eléctrica o los sis­
temas de refrigeración. Algunos dispositivos cíclicos, como los motores o 
compresores reciprocantes, no satisfacen las condiciones de flujo estacionario, 
ya que éste es pulsante y no estacionario en las admisiones y las salidas. Sin 
embargo, las propiedades del fluido varían con el tiempo de una manera pe­
riódica, y el flujo a través de estos dispositivos incluso se puede analizar como 
un proceso de flujo estacionario, utilizando los valores promediados en el 
tiempo para las propiedades. 

Flujos unidimensional, bidimensional 
y tridimensional 
Un campo de flujo se caracteriza de la mejor manera por la distribución de ve­
locidades y, de este modo, se dice que un flujo es unidimensional, bidimen­
sional o tridimensional si la velocidad del mismo varía en una, dos o tres 
direcciones de coordenadas espaciales, respectivamente. El flujo típico de un 
fluido comprende una configuración geométrica tridimensional y la velocidad 
puede variar en las tres direcciones, dando lugar al flujo tridimensional ["V (x, 
y, z), en coordenadas rectangulares, o V (r, (), z), en coordenadas cilíndricas]. 

FIGURA 6-10 
En esta imagen estrioscópica de una 

muchacha, la subida del aire cálido, más 
ligero, adyacente a su cuerpo indica que 

los humanos y los animales de sangre 
caliente estamos rodeados de columnas 

térmicas de aire cálido que sube. 
G. S. Sett/es, Gas Dynamies Úlb. 

Penn Sta te University. Usado eOIl autorización. 
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FIGURA 6-11
Desarrollo del perfil de velocidad en un
tubo circular. V = Ver, z), de donde el
flujo es bidimensional en la región de
entrada y se vuelve unidimensional
corriente abajo, cuando el perfil de
velocidad se desarrolla por completo y
permanece inalterado en la dirección del
flujo, V = Ver).

Perfil de velocidad
en desarrollo, Ver, z)

Perfil de velocidad completa-
mente desarrollado, Ver)

No obstante, la variación de la velocidad en ciertas direcciones puede ser pe-
queña en relación con la variación en otras, y se puede ignorar con el error des-
preciable. En esos casos, el flujo se puede modelar de manera conveniente
como si fuera unidimensional o bidimensional, que son más fáciles de analizar.

Considérese el flujo estacionario de un fluido que pasa por un tubo circular
unido a un tanque grande. La velocidad del fluido en todos los puntos sobre la
superficie del tubo es cero, debido a la condición de no deslizamiento, y el
flujo es bidimensional en la región de entrada de ese tubo, ya que la velocidad
cambia tanto en la dirección r como en la z. El perfil de velocidad se desarro-
lla por completo y permanece inalterado después de recorrida cierta distancia
desde la entrada (alrededor de 10 diámetros de tubo en el flujo turbulento y
menos en el laminar), y se dice que, en esta región, el flujo está completa-
mente desarrollado. El flujo completamente desarrollado en un tubo circular
es unidimensional, ya que la velocidad varía en la dirección radial, pero no en
las direcciones angular (J o axial z, como se muestra en la figura 6-11. Es de-
cir, el perfil de velocidad es el mismo en cualquier ubicación axial z y es
simétrico respecto al eje del tubo.

Nótese que la dimensionalidad del flujo también depende de la elección del
sistema de coordenadas y de su orientación. Por ejemplo, como ya se dijo, el
flujo en un tubo es unidimensional en coordenadas cilíndricas, pero bidimen-
sional en cartesianas, lo que ilustra la importancia de la elección del sistema
más apropiado de coordenadas. Nótese también que, incluso en este flujo sen-
cillo, la velocidad no puede ser uniforme de uno a otro lado de la sección
transversal del tubo, debido a la condición de no deslizamiento. Sin embargo,
en una entrada bien redondeada del tubo, se puede obtener una aproximación
del perfil de velocidad como si fuera casi uniforme de uno a otro lado del
tubo, ya que la velocidad es casi constante en todos los radios, excepto muy
cerca de la pared del propio tubo.

6-3 • CAPA LíMITE DE LA VELOCIDAD
Considere el flujo paralelo de un fluido sobre una placa plana, como se mues-
tra en la figura 6-12. Las superficies que están torneadas de manera ligera, co-
mo los álabes de las turbinas, también se pueden considerar como placas
planas con precisión razonable. La coordenada x se mide a lo largo de la su-
perficie de la placa, desde el borde de ataque de esta última, en la dirección

v
FIGURA 6-12 ---Desarrollo de --la capa límite --para el flujo --sobre una --placa plana y -- ---los diferentes - -----o
regímenes de

1
x

,1flujo. Xcr

Capa
turbulenta

:........:=-="---=¡.-+=--t-.......,I-------+'- Capa amortiguadora
""'--_-----'-''''----------------,I---'----'-''-----t- Subcapa laminar

Espesor de la capa límite, 15
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del flujo y la y se mide desde esa superficie, en la dirección perpendicular. El 
fluido se aproxima a la placa en la dirección x con una velocidad uniforme su­
perior V, la cual es prácticamente idéntica a la velocidad de la corriente libre 
sobre la placa, lejos de la superficie (éste no sería el caso para el flujo cruza­
do sobre objetos romos, como un cilindro). 

En beneficio de la discusión, se puede considerar que el fluido consta de ca­
pas adyacentes apiladas una sobre la otra. La velocidad de las partículas en la 
primera capa de fluido adyacente a la placa se vuelve cero debido a la condi­
ción de no resbalamiento. Esta capa inmóvil retarda las partículas de la capa 
vecina como resultado de la fricción de las partículas de ambas capas adjun­
tas que tienen velocidades diferentes. Esta última capa retarda las moléculas 
de la capa siguiente, y así sucesivamente. Por tanto, la presencia de la placa se 
siente hasta cierta distancia normal o a partir de ella, más allá de la cual la ve­
locidad de la corriente libre permanece esencialmente inalterada. Como resul­
tado, la componente x de la velocidad del fluido, u, varía desde O, en y = O, 
hasta casi V, en y = o (figura 6-13). 

La región del flujo arriba de la placa y limitada por O, en la cual se sienten 
los efectos de las fuerzas cortantes viscosas causadas por la viscosidad dellí­
quido se llama capa límite de la velocidad. El espesor de la capa límite , O, 
por lo común se define como la distancia y tomada desde la superficie, a par­
tir de la cual u = 0.99V 

La recta hipotética de u = 0.99V divide el flujo sobre una placa en dos re­
giones: la región de la capa límite, en la cuai los efectos viscosos y los cam­
bios de la velocidad son significativos, y la región del flujo no viscoso, en la 
cual los efectos de la fricción son despreciables y la velocidad permanece 
esencialmente constante. 

Esfuerzo cortante superficial 
Considere el flujo de un fluido sobre la superficie de una placa. La capa de 
fluido en contacto con la superficie tratará de arrastrar a la placa por efecto 
de la fricción, al ejercer una fuerza de fricción sobre ella. De modo semejan­
te, una capa de fluido más rápida trata de arrastrar a la capa adyacente más 
lenta y ejercerá una fuerza de fricción en virtud de la fricción entre las dos. La 
fuerza de fricción por unidad de área se llama esfuerzo cortante y se denota 
por T . Los estudios experimentales indican que, para la mayor parte de los 
fluidos , el esfuerzo cortante es proporcional al gradiente de velocidad, y el es­
fuerzo cortante en la superficie de la pared es expresada como 

aul T = JL -
s ay y=o 

(6-9) 

donde la constante de proporcionalidad ¡..L se llama viscosidad dinámica del 
fluido, cuya unidad es kg/m . s (o, lo que es equivalente, N . s/m2

, o sea, 
Pa · s, o bien, el poise = 0.1 Pa . s). 

Los fluidos que obedecen la relación lineal antes dada reciben el nombre de 
fluidos newtonianos, en honor de Sir Isaac Newton, quien la expresó por pri­
mera vez en 1687. Los fluidos más comunes, como el agua, el aire, la gasoli­
na y los aceites, son newtonianos. La sangre y los líquidos plásticos son 
ejemplos de fluidos no newtonianos. En este texto sólo se consideran los flui ­
dos newtonianos. 

En los estudios de flujo de fluidos y de transferencia de calor con frecuen­
cia aparece la razón de la viscosidad dinámica con respecto a la densidad. Por 
conveniencia, a esta razón se le da el nombre de viscosidad cinemática v y se 
expresa como v = ¡..L/p . Dos unidades comunes de la viscosidad cinemática 
son el m2/s y el stoke (l stoke = 1 cm2/s = 0.0001 m2/s). 

La viscosidad de un fluido es una medida de su resistencia a la deformación 
y es una fuerte función de la temperatura. Las viscosidades de los líquidos de-

~t-~~L~:- ~'Y 1~1',j-,,~' } 363 '~"3~~1;'T§~~;;-:~~~~:;;~ : 
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Velocidades 
relati vas de las 
capas de fluido 
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O.99V cero 

~ en la 
V superficie 

FIGURA 6-13 
El desarrollo de una capa límite sobre 
una superficie se debe a la condición 

de no deslizamiento. 

Viscosidad 

Temperatura 

FIGURA 6-14 
La viscosidad de los líquidos 

decrece y la de los gases aumenta 
con la temperatura. 
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TABLA 6-1 

Viscosidades dinámicas de algunos 
fl u idos a 1 atm y 20°C (a menos 
que se especifique otra cosa) 

Viscosidad 
dinámica 

Fluido }L, kg/m . s 

Glicerina: 
-20'C 134.0 

O'C 12.1 
20'C l.49 
40'C 0.27 

Ace ite para motor: 
SAE lOW 0.10 
SAE 10W30 0.17 
SAE 30 0.29 
SAE 50 0.86 

Mercurio 0 .0015 
Alcohol etílico 0.0012 
Agua: 

O'C 0.0018 
20'C 0.0010 

100'C (líquida) 0.0003 
100'C (vapor) 0.000013 

Sangre,3TC 0.0004 
Gasolina 0 .00029 
Amoniaco 0.00022 
Aire 0.000018 
Hidrógeno,O'C 0.000009 

Corriente libre 

FIGURA 6-15 

f--+--I Capa 
límite 
térmica 

Ts + O.99(Too T) 

Capa límite térmica sobre una placa 
plana (el fluido está más caliente que 
la superficie de la placa) . 

crecen con la temperatura, en tanto que las de los gases aumentan con ella 
(figura 6-14). En la tabla 6-1, se da una lista de las viscosidades de algunos 
fluidos a 20°C. Nótese que las viscosidades de fluidos diferentes difieren en 
varios órdenes de magnitud. 

La determinación del esfuerzo cortante superficial 7 s a partir de la ecuación 
6-9 no es práctica, ya que requiere conocimiento del perfil de velocidades del 
fluido. Un procedimiento más práctico en el flujo externo es relacionar 7 s con 
la velocidad corriente superior, V, como 

pV2 
T s = CfT (N/m2

) (6-10) 

donde Cf es el coeficiente de fricción adimensional, cuyo valor, en la mayor 
parte de los casos, se determina en forma experimental, y p es la densidad del 
fluido. Nótese que, en general, el coeficiente de fricción variará con la ubi­
cación a lo largo de la superficie. Una vez que se dispone del coeficiente de 
fricción promedio sobre una superficie dada, la fuerza de fricción sobre la su­
perficie completa se determina a partir de 

pV2 

Ff = Cf AsT (N) (6-11) 

donde As es el área superficial. 
El coeficiente de fricción es un parámetro importante en los estudios de trans­

ferencia de calor ya que está directamente relacionado con el coeficiente de 
transferencia de calor y con los requisitos de potencia de la bomba o el ventilador. 

6-4 11 CAPA LíMITE TÉRMICA 
Se ha visto que se desarrolla una capa límite de la velocidad cuando un fluido 
fluye sobre una superficie como resultado de que la capa de fluido adyacente 
a la superficie tome la velocidad de ésta (es decir, velocidad cero en relación 
con la superficie). Asimismo, se define la capa límite de la velocidad como la 
región en la cual la velocidad del fluido varía desde cero hasta 0.99V. De mo­
do semejante, se desarrolla una capa límite térmica cuando un fluido a una 
temperatura específica fluye sobre una superficie que está a una temperatura 
diferente, como se muestra en la figura 6-15. 

Considere el flujo de un fluido a una temperatura uniforme de Too sobre una 
placa plana isotérmica a la temperatura Ts . Las partículas de fluido en la capa 
adyacente a la superficie alcanzan el equilibrio térmico con la placa y tomarán 
la temperatura superficial Ts . Entonces, estas partículas de fluido intercambia­
rán energía con las partículas que están en la capa de fluido adjunta, y así su­
cesivamente. Como resultado, se desarrolla un perfil de temperaturas en el 
campo de flujo que va desde Ts' en la superficie, hasta Too, suficientemente le­
jos de ésta. La región del flujo sobre la superficie en la cual la variación de la 
temperatura en la dirección normal a la superficie es significativa es la capa 
límite térmica. El espesor de la capa límite térmica 01 en cualquier lugar a lo 
largo de la superficie se define como la distancia, desde la supeificie, a la cual 
la diferencia de temperatura T - Ts es igual a 0.99(Tcc - Ts). Nótese que para 
el caso especial de Ts = O, se tiene T = 0.99Too en el borde exterior del límite 
térmico, lo cual es análogo a u = 0.99V para la capa límite de la velocidad. 

El espesor de la capa límite térmica aumenta en la dirección del flujo, ya 
que, corriente más abajo, se sienten los efectos de la transferencia de calor a 
distancias más grandes de la superficie. 

La razón de la transferencia de calor por convección en cualquier parte a lo 
largo de la superficie está relacionada directamente con el gradiente de tempe­
ratura en ese lugar. Por lo tanto, la forma del perfil de temperaturas en la capa 
límite térmica impone la transferencia de calor por convección entre la super-
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ficie sólida y el fluido que fluye sobre ella. En el flujo sobre una superficie ca­
lentada (o enfriada), tanto la capa límite de la velocidad como la térmica se 
desarrollan en forma simultánea. Dado que la velocidad del fluido tendrá una 
fuerte influencia sobre el perfil de temperaturas, el desarrollo de la capa lími­
te de la velocidad en relación con la térmica tendrá un fuerte efecto sobre la 
transferencia de calor por convección. 

Número de Prandtl 
La mejor manera de describir el espesor relativo de las capas límite de veloci­
dad y térmica es por medio del parámetro número de Prandtl adimensional, 
definido como 

Pr = Difusividad molecular de la cantidad de movimento = .!:. = JLcp (6-12) 
Difusividad molecular del calor a k 

Su nombre se debe a Ludwig Prandtl, quien introdujo el concepto de capa lí­
mite en 1904, y realizó colaboraciones significativas a la teoría de la capa 
límite. Los números de Prandtl de los fluidos van desde menos de 0.01 para 
los metales líquidos, hasta más de 100 000 para los aceites pesados (tabla 
6-2). Nótese que el número de Prandtl es del orden de 10 para el agua. 

Los números de Prandtl para los gases son de alrededor de 1, lo cual indica 
que tanto la cantidad de movimiento como el calor se disipan a través del flui­
do a más o menos la misma velocidad. El calor se difunde con mucha rapi­
dez en los metales líquidos (Pr ~ 1) y con mucha lentitud en los aceites 
(Pr ~ 1) en relación con la cantidad de movimiento. Como consecuencia, la 
capa límite térmica es mucho más gruesa para los metales líquidos y mucho 
más delgada para los aceites, en relación con la capa límite de la velocidad. 

6-5 • FLUJOS LAMINAR Y TURBULENTO 
Si el lector ha estado cerca de fumadores, es probable que haya advertido que 
el humo de los cigarrillos se eleva en una columna suave mientras recorre los 
primeros centímetros y, a continuación, empieza a fluctuar al azar en todas di­
recciones mientras sigue elevándose. Otras columnas de humo se comportan 
de manera semejante (figura 6-16) . Del mismo modo, una inspección cuida­
dosa del flujo en un tubo revela que el flujo del fluido sigue líneas de corriente 
suaves a velocidades bajas, pero se vuelve caótico conforme se incrementa la 
velocidad por encima de un valor crítico, como se muestra en la figura 6-17. 
En el primer caso, se dice que el régimen de flujo es laminar, caracterizado 
por líneas suaves de corriente y un movimiento altamente ordenado; en el se­
gundo caso es turbulento y se caracteriza por fluctuaciones en la velocidad 
y un movimiento altamente desordenado. La transición de flujo laminar al 
turbulento no ocurre en forma repentina; por el contrario, tiene lugar sobre 
cierta región en la que el flujo fluctúa entre laminar y turbulento, antes de vol­
verse por completo turbulento. La mayor parte de los flujos que se encuentran 
en la práctica son turbulentos. Existe flujo laminar cuando fluidos fuertemente 
viscosos, como los aceites, fluyen en tubos pequeños o ductos estrechos. 

Se puede verificar la existencia de estos regímenes de flujo laminar, de tran­
sición y turbulento al inyectar una vena de tintura en el flujo en un tubo de vi­
drio, como lo hizo el científico británico Osborn Reynolds (1842-1912) hace 
más de un siglo. Se observa que la vena de tintura formará una línea recta y 
suave a bajas velocidades, cuando el flujo es laminar (es posible que se vea un 
tanto borrosa debido a la difusión molecular) tiene ráfagas de fluctuaciones en 
el régimen de transición y zigzagueará con rapidez y de manera aleatoria 
cuando el flujo se vuelve por completo turbulento. Estas trayectorias en zigzag 
y la dispersión de la tintura son indicativas de las fluctuaciones en el flujo prin­
cipal y el mezclado rápido de las partículas de fluido de capas adyacentes. 

TABLA 6-2 

Rangos típicos de los números de 
Prandtl para f luidos comunes 

Flui do Pr 

Metales líquidos 
Gases 
Agua 
Flu idos orgánicos 

ligeros 
Ace ites 
Glicer ina 

0.004-0.030 
0.7-1.0 
1.7-13.7 

5-50 
50-1 00000 
2 000-100 000 

} 

Flujo 
turbulento 

} 

Flujo 
laminar 

FIGURA 6-16 
Regímenes de flujo laminar y 

turbulento del humo de una vela. 
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Rasu'o de tinta 

t Inyección de tinta 

a) Flujo laminar 

Rastro de tinta 

t Inyección de tinta 

b) Flujo turbulento 

FIGURA 6-17 
Comp0l1amiento del fluido coloreado 
inyectado en el flujo, eillos flujos 
laminar y turbulento, en un tubo. 

FIGURA 6-18 
El número de Reynolds se puede 
concebir como la razón entre las 
fuerzas de inercia y las fuerzas 
viscosas que actúan sobre el elemento 
de un fluido . 

En la figura 6-12, también se dan perfiles típicos de velocidad promedio en 
flujo laminar y turbulento. Nótese que, en el turbulento, el perfil de velocidad 
está mucho más lleno que en el laminar, con una caída brusca cerca de la su­
perficie. Se puede considerar que la capa límite turbulenta consta de cuatro re­
giones, caracterizadas por la distancia que hay hasta la pared. La capa muy 
delgada cercana a la pared, en donde los efectos viscosos son dominantes, es la 
subcapa viscosa. En ésta, el perfil de velocidad es muy cercano al lineal y el 
flujo se presenta en líneas de corriente suaves. A continuación está la capa in­
termedia, en la cual los efectos turbulentos se vuelven más significativos, pero 
el flujo todavía es dominado por los efectos viscosos. Arriba de la capa inter­
media está la capa de traslape, en la cual los efectos turbulentos son mucho 
más significativos, pero todavía no dominantes. Arriba de ésa se encuentra la 
capa turbulenta, en la cual los efectos turbulentos dominan sobre los viscosos. 

El mezclado intenso del fluido en el flujo turbulento, como resultado de las 
fluctuaciones rápidas, mejora la transferencia del calor y de la cantidad de movi­
miento entre las partículas de ese fluido, lo cual incrementa la fuerza de fricción 
sobre la superficie y la velocidad de la transferencia de calor por convección. 
También causa que se agrande la capa límite. Tanto el coeficiente de fricción co­
mo el de transferencia de calor alcanzan sus valores máximos cuando el flujo se 
vuelve por completo turbulento. De modo que no causará sorpresa que se reali­
ce un esfuerzo especial en el diseño de los coeficientes de transferencia de calor 
asociados con el flujo turbulento. Sin embargo, el mejoramiento de la transferen­
cia de calor en el flujo turbulento no es libre. Es posible que sea necesario usar 
una bomba más grande para vencer las fuerzas de fricción más grandes que vie­
nen acompañando a la velocidad más alta de la transferencia de calor. 

Número de Reynolds 
La transición de flujo laminar a turbulento depende de la configuración geo­
métrica de la superficie, de la aspereza superficial, de la velocidad del flujo, 
de la temperatura de la superficie y del tipo de fluido, entre otras cosas . Des­
pués de experimentos exhaustivos, en la década de 1880, Osborn Reynolds 
descubrió que el régimen de flujo depende principalmente de la razón de las 
fuerzas de inercia a las fuerzas viscosas en el fluido. Esta razón se conoce 
como número de Reynolds, el cual es una cantidad adimensional y se ex­
presa para el flujo externo como (figura 6-18): 

Re = Fuerzas de. inercia = VLc 

Fuerzas Viscosas v 
(6- 13) 

donde Ves la velocidad corriente superior (equivalente a la velocidad de la co­
rriente libre para una placa plana), Le es la longitud característica de 
la configuración geométrica y v = I_dp es la viscosidad cinemática del fluido. 
Para una placa plana, la longitud característica es la distancia x desde el borde 
de ataque. Nótese que la viscosidad cinemática tiene la unidad de m2/s, que es 
idéntica a la de la difusividad térmica, y se puede concebir como la difusivi­
dad viscosa o la difusividad para la cantidad de movimiento. 

A números de Reynolds grandes, las fuerzas de inercia, que son propor­
cionales a la densidad y a la velocidad del fluido, son grandes en relación con 
las fuerzas viscosas y, como consecuencia, estas últimas no pueden impedir las 
fluctuaciones aleatorias y rápidas del fluido. Sin embargo, a números de 
Reynolds pequeños o moderados, las fuerzas viscosas son suficientemente 
grandes como para suprimir estas fluctuaciones y mantener "alineado" el fluido. 
Por lo tanto, en el primer caso el flujo es turbulento y en el segundo, laminar. 

El número de Reynolds en el cual el flujo se vuelve turbulento se llama nú­
mero crítico de Reynolds. El valor de este número crítico es diferente para 
configuraciones geométricas diferentes. Para el flujo sobre una placa plana, el 
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valor aceptado en general del número crítico de Reynolds es Recr = Vxc/v = 
5 X 105, donde X cr es la distancia desde el borde de ataque de la placa a la cual 
ocurre la transición de flujo laminar a turbulento. No obstante, el valor de Recr 

puede cambiar de manera sustancial dependiendo del nivel de turbulencia en 
la corriente libre. 

6-6 • TRANSFERENCIA DE CALOR Y DE CANTIDAD 
DE MOVIMIENTO EN EL FLUJO TURBULENTO 

La mayor parte de los flujos que se encuentran en la práctica de ingeniería son 
turbulentos y, como consecuencia, es importante comprender de qué manera 
la turbulencia afecta el esfuerzo cortante en la superficie y la transferencia de 
calor. Sin embargo, el flujo turbulento es un mecanismo complejo dominado 
por fluctuaciones y, a pesar de las grandes cantidades de trabajo realizadas en 
esta área por los investigadores, la teoría del flujo turbulento permanece esen­
cialmente no desarrollada aún. Por lo tanto, debe encontrarse apoyo en los ex­
perimentos y en las relaciones empíricas o semi empíricas desarrolladas para 
varias situaciones. 

El flujo turbulento se caracteriza por fluctuaciones aleatorias y rápidas de 
regiones arremolinadas del fluido, llamadas remolinos, que se encuentran en 
toda su extensión. Estas fluctuaciones proporcionan un mecanismo adicional 
para la transferencia de la cantidad de movimiento y de la energía. En el flujo 
laminar, las partículas del fluido se desplazan de una manera ordenada a lo 
largo de trayectorias, y la cantidad de movimiento y la energía se transfieren 
de uno a otro lado de las líneas de corriente mediante difusión molecular. En 
el flujo turbulento, los remolinos transportan masa, cantidad de movimiento y 
energía hacia otras regiones del flujo, con una rapidez mucho mayor que la de 
la difusión molecular, mejorando esencialmente la transferencia de masa, de 
cantidad de movimiento y de calor. Como resultado, el flujo turbulento se aso­
cia con valores considerablemente más altos de los coeficientes de fricción, de 
transferencia de calor y de transferencia de masa (figura 6-19). 

Incluso cuando el flujo promedio es estacionario, el movimiento de los re­
molinos en el flujo turbulento causa fluctuaciones significativas en los valores 
de la velocidad, la temperatura y la presión, y hasta de la densidad (en el flujo 
compresible). En la figura 6-20, se muestra la variación de la componente u de 
la velocidad instantánea con el tiempo, en un lugar especificado, que se puede 
medir con un anemómetro de hilo caliente o cualquier otro instrumento de me­
dición suficientemente sensible. Se observa que los valores instantáneos de la 
velocidad fluctúan en torno de un valor promedio, lo cual sugiere que la ve­
locidad se puede expresar como la suma de un valor promedio u y una com­
ponente fluctuante u', 

u = u + u' (6-14) 

Éste también es el caso para otras propiedades, como la componente v de la 
velocidad, en la dirección y, de donde v ",: v + v', P = Ji + P', y T = T + 
T'. El valor promedio de una propiedad en algún lugar se determina al pro­
mediado sobre un intervalo de tiempo que sea suficientemente grande, de 
modo que el promedio respecto al tiempo resulta ser una constante. Por lo 
tanto, el promedio respecto al tiempo de las componentes fluctuantes es cero; 
por ejemplo, u' = O. La magnitud de u' suele ser sólo un porcentaje muy pe­
queño de u, pero la alta frecuencia de los remolinos (en el orden de un millar 
por segundo) los hace muy eficaces para el transporte de la cantidad de 
movimiento, la energía térmica y la masa. En el flujo turbulento estacionario 
promediado respecto al tiempo, los valores promedios de las propiedades (in­
dicadas por medio de un guión arriba) son independientes del tiempo. Las 

a) Antes de la 
turbulencia 

b) Después de la 
turbulencia 

FIGURA 6-19 
El intenso mezclado en el flujo 

turbulento hace que las partículas de 
fluido a temperaturas diferentes entren 

en íntimo contacto y, de este modo, 
mejora la transferencia de calor. 

Tiempo, I 

FIGURA 6-20 
Fluctuaciones de la componente de la 

velocidad u con el tiempo, en un lugar 
específico en el flujo turbulento. 
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FIGURA 6-21 
Partícula de fluido en movimiento hacia 
arriba a través de un área diferencial, dA, 
como resultado de la fluctuación v' de la 
velocidad. 

fluctuaciones caóticas de las partículas de fluido desempeñan un papel domi­
nante en la caída de presión, y estos movimientos aleatorios deben conside­
rarse en el análisis junto con la velocidad promedio. 

Quizá el primer pensamiento que viene a la mente es determinar el esfuerzo 
cortante de manera análoga al flujo laminar, a partir de 7 = - J.L du/dr, donde 
u(r) es el perfil de velocidad promedio para el flujo turbulento. Pero los estu­
dios experimentales muestran que éste no es el caso y que el esfuerzo cortante 
es mucho más grande debido a las fluctuaciones turbulentas. Por lo tanto, re­
sulta conveniente pensar en el esfuerzo cortante turbulento como formado por 
dos partes: la componente laminar, que explica la fricción entre las capas en 
la dirección del flujo (expresada como 7 1am = - J.L du/dr), y la componente 
turbulenta, que explica la fricción entre las partículas fluctuantes del fluido y 
el resto de volumen de éste (denotada como 7 turb Y que está relacionada con las 
componentes fluctuantes de la velocidad). 

Considérese un flujo turbulento en un tubo horizontal y el movimiento arre­
molinado hacia arriba de las partículas del fluido de una capa de velocidad 
más baja hacia otra capa de velocidad más alta, a través de U)) área diferencial, 
dA, como resultado de la fluctuación v' en la ve1ocidad, como se muestra en 
la figura 6-21. El gasto de masa de las partículas de fluido que se elevan a 
través de dA es pv' dA, y su efecto neto sobre la capa que se encuentra arriba 
de dA es una reducción en su velocidad promedio debido a la transferencia de 
la cantidad de movimiento a las partículas de flujo de una velocidad prome­
dio menor. Esta transferencia de cantidad de movimiento hace que la veloci­
dad horizontal de las partículas de fluido elevándose se incremente en u' y, de 
este modo, que su cantidad de movimiento en la dirección horizontal se incre­
mente a razón de (pv' dA)u', lo cual debe ser igual a la disminución en la can­
tidad de movimiento de la capa superior de fluido. 

Al notar que la fuerza en una dirección dada es igual a la razón de cambio 
de la cantidad de movimiento en esa dirección, la fuerza horizontal que actúa 
sobre un elemento de fluido que esté arriba de dA, debido al paso de partícu­
las de fluido a través de ésta, es 8F = (pv' dA)( - u') = -pu'v' dA. Por lo 
tanto, la fuerza cortante por unidad de área, debida al movimiento arremoli­
nado de las partículas de fluido 8F/dA = - pu'v' se puede concebir como el 
esfuerzo cortante turbulento instantáneo. Entonces, el esfuerzo cortante tur­
bulento se puede expresar como 7 turb = -pu'v' donde u'v' es el promedio 
respecto al tiempo del producto de las componentes fluctuantes, u' y v', de la 
velocidad. De manera análoga, si se considera que h = cpTrepresenta la ener­
gía del fluido y T' es la temperatura de los remolinos en relación con el valor 
medio, la razón del transporte de energía térmica por los remolinos turbulen­
tos es titurb = pcpv'T'. Nótese que u'v' =1= O aun cuando u' = O Y v' = O (de 
donde, u'v' = O), Y los resultados experimentales muestran que u'v' suele ser 
una cantidad negativa. Los términos como -pu'v' o _pU'2 se llaman esfuer­
zos de Reynolds o esfuerzos turbulentos. 

El movimiento arremolinado aleatorio de los grupos de partículas se semeja 
al movimiento aleatorio de las moléculas en un gas, que chocan entre sí des­
pués de recorrer una cierta distancia e intercambian cantidad de movimiento y 
calor en el proceso. Por lo tanto, el transporte de cantidad de movimiento y de 
calor por los remolinos en las capas límite turbulentas es análogo a la difusión 
molecular de cantidad de movimiento y de calor. Entonces, el esfuerzo cor­
tante turbulento en la superficie y la transferencia turbulenta de calor se 
pueden expresar de manera análoga como 

- ,- , a-u . -T k a T 
7 turb = -pu V = J-L, ay y q turb = pCp V = - , ay (6- 15) 

donde J.Lf se llama viscosidad turbulenta (o de los remolinos), la cual explica 
el transporte de cantidad de movimiento por parte de los remolinos del flujo 
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turbulento, y k, se conoce como conductividad térmica turbulenta (o de los
remolinos), la cual explica el transporte de energía térmica por los remolinos
del flujo turbulento. Entonces el esfuerzo cortante total y el flujo total de calor
se pueden expresar en forma conveniente como

su su
'Ttotal = (M + M,) ay = p(v + v,) ay (6-16)

y
. aT aT

qtotal = -(k + k,) ay = -pcp(a + al) ay

en donde VI = J.1-/p es la viscosidad cinemática de los remolinos (o difusivi-
dad de la cantidad de movimiento de los remolinos) y a, = k/pcp es la difu-
sividad térmica de los remolinos (o difusividad del calor de los remolinos).

El movimiento de los remolinos y, por consiguiente, sus difusividades son
mucho más grandes que sus contrapartes moleculares en la región central de
una capa límite turbulenta. El movimiento de los remolinos pierde su intensi-
dad cerca de la superficie y disminuye en ésta debido a la condición de no
deslizamiento. Por lo tanto, los perfiles de velocidad y de temperatura están
cambiando con mucha lentitud en la región central de una capa límite turbu-
lenta, pero de manera muy pronunciada en la delgada capa adyacente a la su-
perficie, lo que da como resultado gradientes grandes de velocidad y de
temperatura en la superficie. De modo que no es sorprendente que el esfuerzo
cortante en la superficie y el flujo de calor en ésta sean mucho más grandes en
el flujo turbulento de como son en el flujo laminar (figura 6-22).

Nótese que las difusividades moleculares v y a (así como J.1- y k) son
propiedades del fluido y sus valores se pueden hallar listados en los manuales
sobre fluidos. No obstante, las difusividades de remolinos V¡ y at (así como J.1-t

Ykt) no son propiedades del fluido y sus valores dependen de las condiciones
del flujo. Las difusividades de remolinos VI y 'al decrecen en la dirección ha-
cia la superficie, volviéndose cero en ésta. Sus valores van desde cero en la
superficie hasta varios miles de veces los valores de las difusividades molecu-
lares en la región central.

(6-17)

6-7 • DEDUCCiÓN DE LAS ECUACIONES
DIFERENCIALES DE LA CONVECCIÓN*

En esta sección se deducen las ecuaciones del flujo de fluidos que rigen en las
capas límite. Con el fin de mantener el análisis en un nivel que pueda mane-
jarse, se supondrá que el flujo es estacionario y bidimensional, y que el fluido
es newtoniano con propiedades constantes (densidad, viscosidad, conductivi-
dad térmica, etcétera).

Considere el flujo paralelo de un fluido sobre una superficie. Tome la direc-
ción del flujo a lo largo de la superficie como la x y la dirección perpendicular a
la superficie como la y, y, para el análisis, elija un elemento diferencial de volu-
men de longitud dx, altura dy y profundidad unitaria en la dirección z (perpen-
dicular al papel) (figura 6-23). El fluido fluye sobre la superficie con una
velocidad uniforme de la corriente libre V,pero la velocidad dentro de la capa lí-
mite es bidimensional: la componente x de la velocidad es u y la componente y
es v. Nótese que, en el flujo estacionario bidimensional, u = u(x, y) y v = v(x, y).

A continuación aplique tres leyes fundamentales a este elemento de fluido:
conservación de la masa, conservación de la cantidad de movimiento y con-
servación de la energía, para obtener las ecuaciones de continuidad, de la can-
tidad de movimiento y de la energía para el flujo laminar en las capas límite.

*La presente sección y las que siguen en este capítulo tratan de aspectos teóricos de la convección
y se pueden pasar por alto y usarse como referencia, si se desea, sin pérdida de continuidad.
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FIGURA 6-22
Los gradientes de velocidad en la

superficie y, por lo tanto, el esfuerzo
cortante en ella son mucho más grandes

para el flujo turbulento de como son
para el flujo laminar, aunque la capa

límite turbulenta es más gruesa que la
laminar para el mismo valor de la

velocidad de flujo libre.
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FIGURA 6-23 
Volumen diferencial de control usado en 
la deducción del balance de masa en la 
capa límite de la velocidad en el flujo 
bidimensional sobre una superficie. 

Ecuación de la conservación de la masa 
El principio de la conservación de la masa es simplemente un enunciado de 
que la masa no se puede crear ni destruir durante un proceso y que, durante un 
análisis, debe tomarse en cuenta en su totalidad. En el flujo estacionario, la 
cantidad de masa dentro del volumen de control permanece constante y, como 
consecuencia, la conservación de la masa se puede expresar como 

(
Razón del flujo de masa ) = ( Razón del flujo de masa ) (6-18) 

que entra al volumen de control que sale del volumen de control 

Puesto que la razón del flujo de masa es igual al producto de la densidad, 
la velocidad media y el área de la sección transversal perpendicular al flujo, la 
razón a la cual el fluido entra en el volumen de control desde la superficie iz­
quierda es pu(dy . 1). La razón a la cual el fluido sale del volumen de control 
desde la superficie derecha se puede expresar como 

p( u + ~~ dx) (dy- 1) (6-19) 

Al repetir esto para la dirección y y sustituir los resultados en la ecuación 
6-18, se obtiene 

pu(dy-l) + pv(dx'l) = p( u + ~~ dx )(dY-l) + p(v + ~~ dY)(dx'l) (6-20) 
, 

Al simplificar y dividir entre dx . dy . 1 da 

au + av = O 
ax ay (6-21) 

Ésta es la relación de conservación de la masa en forma diferente, la cual tam­
bién se conoce como ecuación de continuidad o balance de masa para el 
flujo bidimensional estacionario de un fluido con densidad constante. 

las ecuaciones de la cantidad de movimiento 
Las formas diferenciales de las ecuaciones del movimiento en la capa límite de 
velocidad se obtienen al aplicar la segunda ley de Newton del movimiento a un 
elemento diferencial del volumen de control en la capa límite. Esta leyes una 
expresión para el balance de la cantidad de movimiento y se puede enunciar 
como: lafuerza neta que actúa sobre el volumen de control es igual a la masa 
multiplicada por la aceleración del elemento de fluido dentro de ese volumen 
de control, lo cual también es igual a la razón neta de la transferencia de la 
cantidad de movimiento de flujo hacia fuera del volumen de control. 

Las fuerzas que actúan sobre el volumen de control constan de las fuerzas 
del cuerpo, que actúan sobre todo el cuerpo del volumen de control (como las 
fuerzas de gravedad, eléctricas y magnéticas) y son proporcionales al volumen 
del cuerpo, y las fuerzas superficiales, que actúan sobre la superficie de con­
trol (como las fuerzas de presión debidas a la presión hidrostática y los esfuer­
zos cortantes debidos a los efectos viscosos) y son proporcionales al área 
superficial. Las fuerzas superficiales aparecen cuando se aísla el volumen de 
control de sus alrededores para el análisis y el efecto del cuerpo separado se 
reemplaza por una fuerza en ese lugar. Nótese que la presión representa la 
fuerza de compresión aplicada sobre el elemento de fluido por el fluido cir­
cundante y siempre está dirigida hacia la superficie. 

Se expresa la segunda ley de Newton del movimiento para el volumen de 
control como 

(MaSa)(~celer~ción en ,u.na) = (Fuerza neta (~el cuerp0'y SU~?rfiCial») (6-22) 
dIrecclOn especIfica que actua en esa dIrecclOn 
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o bien, 

om . a f = F superficial , x + F del cuerpo, x (6-23) 

donde la masa del elemento de fluido que se encuentra dentro del volumen de 
control es 

om = p(dx . dy . 1) (6-24) 

Dado que el flujo es estacionario y bidimensional y, por tanto, u = U(X, y), la 
diferencial total de u es 

au aU 
du = aX dx + ay dy (6-25) 

Entonces la aceleración del elemento de fluido en la dirección x queda 

du au dx au dy au au a = - =--+--=u-+v -
x dt ax dt ay dt ax ay 

(6-26) 

Puede ser que el lector se sienta tentado a pensar que la aceleración es cero 
en el flujo estacionario, ya que la aceleración es la razón de cambio de la ve­
locidad con respecto al tiempo y, en este tipo de flujo, no hay cambio con el 
tiempo. Bien, la boquilla de una manguera para jardín hará ver que esta mane­
ra de pensar no es correcta. Incluso en el flujo estacionario y, por consiguien­
te, con gasto de masa constante, el agua se acelerará a través de la boquilla 
(figura 6-24). Estacionario simplemente significa que no hay cambio con el 
tiempo en un lugar específico (y, por tanto, au/at = O), pero el valor de una 
cantidad puede cambiar de un lugar a otro (y, por consiguiente, au/ax y au/ay 
pueden ser diferentes de cero). En el caso de una boquilla, la velocidad del 
agua permanece constante en un punto específico, pero cambia de la entrada 
a la salida (el agua se acelera a lo largo de la boquilla, lo cual, en primer lugar, 
es la razón para colocar una boquilla en la manguera para jardín). 

Las fuerzas que actúan sobre una superficie se deben a los efectos de presión 
y viscosos. En el flujo bidimensional el esfuerzo viscoso en cualquier punto so­
bre una superficie imaginaria dentro del fluido se puede resolver en dos com­
ponentes perpendiculares: una perpendicular a la superficie, llamada esfuerzo 
normal (la cual no debe de confundirse con la presión) y la otra a lo largo de 
esa superficie, llamada esfuerzo cortante. El esfuerzo normal está relacionado 
con los gradientes de velocidad au/ax y av/ay, que son mucho menores que 
au/ay, al cual está relacionado el esfuerzo cortante. Si se desprecian, por sim­
plicidad, los esfuerzos normales, las fuerzas superficiales que actúan sobre el 
volumen de control en la dirección x serán como se muestran en la figura 6-25. 
Entonces la fuerza superficial neta que actúa en la dirección x queda 

(aT) (ap) (aT ap) Fsuperficial, x = ay dy (dx ' 1) - ax dx (dy- 1) = ay - ax (dx'dY'1) 

( 
a2u ap) = J..L- - - (dx' dy . 1) 
al ax 

(6-27) 

ya que T = J.L(au/ay). Al sustituir las ecuaciones 6-21 , 6-23 y 6-24 en la 
ecuación 6-20 y dividir entre dx . dy . 1 da 

( 
au au) a2u ap 

p u ax + v ay = J..L ay2 - ax (6-28) 

La anterior es la relación para la conservación de la cantidad de movimien­
to en la dirección x y se conoce como ecuación de la cantidad de movi­
miento en la dirección x. Nótese que se obtendría el mismo resultado si 
usaran relaciones ,de cantidad de movimiento para el primer miembro de esta 
ecuación en lugar de masa multiplicada por la aceleración. Si existe una fuer-

Boquilla de manguera 
---.r~ para jardín 

Agua 

FIGURA 6-24 
Durante el flujo estacionario un fluido 
no puede acelerarse en el tiempo en un 
punto fijo, pero puede acelerarse en el 

dr 
r+-dy 

----. dy 

espacio. 

r"-------., 
I 
I 

P I 
-----+¡ 

I 
I dy 

Volumen I 
de control I~ 
diferencial I P + dP dx 

I I dX 
l- +-=-=-__ ..J 

x,y r dx 

FIGURA 6-25 
Volumen de control diferencial usado 

en la deducción de la ecuación de la 
cantidad de movimiento en la dirección 

x, en la capa límite de la velocidad, en el 
flujo bidimensional sobre una superficie. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

1) Componentes de la velocidad: 
v<:;¡u 

2) Gradientes de velocidad: 

i.':=ü i.':=ü ax ' ay 
au <:;¡ au 
ax ay 

3) Gradientes de temperatura: 

aT <:;¡ aT 
ax ay 

FIGURA 6-26 
Aproximaciones de la capa límite. 

za del cuerpo que actúe en la dirección x se puede agregar al segundo miem­
bro de la ecuación, siempre que se exprese por unidad de volumen del fluido. 

En una capa límite, la componente de la velocidad en la dirección del flujo 
es mucho mayor que la que se encuentra en la dirección perpendicular y, co­
mo consecuencia, u ~ v, y av/ax y av/ay son despreciables. Asimismo, u varía 
mucho con y en la dirección perpendicular, desde cero en la superficie de la 
pared hasta casi el valor de la corriente libre de uno a otro lado de la capa lí­
mite relativamente delgada, en tanto que la variación de u con x , a lo largo del 
flujo, por lo común es pequeña. Por lo tanto, au/ay ~ au/ax. Del mismo mo­
do, si el fluido y la pared están a temperaturas diferentes y aquél se calienta o 
se enfría durante el flujo, se tendrá conducción de calor principalmente en la 
dirección perpendicular a la superficie y, por tanto, aT/ay ~ aT/ax. Es decir, 
los gradientes de velocidad y de temperatura perpendiculares a la superficie 
son mucho mayores que aquellos a lo largo de esta última. Estas simplifica­
ciones se conocen como aproximaciones de la capa límite. Estas aproxi­
maciones simplifican mucho el análisis, por lo común con poca pérdida en la 
precisión y hacen posible la obtención de soluciones analíticas para ciertos ti­
pos de problemas de flujo (figura 6-26). 

Cuando los efectos de la gravedad y otras fuerzas del cuerpo son despreciables 
y las aproximaciones de la capa límite son válidas, la aplicación de la segunda 
ley de Newton del movimiento sobre el elemento de volumen en la dirección y 
da que la ecuación de la cantidad de movimiento en la dirección y sea 

ap = O 
ay (6-29) 

Es decir, la variación de la presión en la dirección perpendicular a la super­
ficie es despreciable y, como consecuencia, P = P(x) y ap/ax = dP/dx. En­
tonces se concluye que, para una x dada, la presión en la éapa límite es igual a 
la presión en la corriente libre, y la presión determinada por un análisis sepa­
rado del flujo del fluido en la corriente libre (lo cual por lo común es más fá­
cil debido a la ausencia de los efectos viscosos) se puede usar con facilidad en 
el análisis de la capa límite. 

Las componentes de la velocidad en la región de la corriente libre de una pla­
ca plana son u = V = constante y v = O. Al sustituir estos valores en la ecuación 
de la cantidad del movimiento en la dirección x (ecuación 6-28) da ap/ax = O. 
Por lo tanto, para el flujo sobre una placa plana, la presión permanece constan­
te sobre toda ella (tanto dentro como fuera de la capa frontera). 

Ecuación de la conservación de la energía 
El balance de energía para cualquier sistema que pasa por cualquier proceso 
se expresa como Eent - E sal = LlEsistema, lo cual indica que el cambio en el con­
tenido de energía de un sistema durante un proceso es igual a la diferencia en­
tre la entrada y la salida de energía. Durante un proceso de flujo estacionario, 
el contenido total de energía de un volumen de control permanece constante 
(y, por lo tanto, LlEsistema = O) y la cantidad de energía que entra a un volumen 
de control en todas las formas debe ser igual a la cantidad de energía que sale 
de ese volumen. Entonces, para un proceso de flujo estac.ionario-, la forma de 
balance de la ecuación general de la energía se reduce a E ent - E sal = O. 

Dado que la energía se puede transferir sólo por el calor, el trabajo y la ma­
sa, el balance de energía para un volumen de control de un flujo estacionario 
se puede escribir en forma explícita como 

(Eent - Esal)por calor + (Een! - Esal)por trabajo + (Een! - E sal)por masa = O (6-30) 

La energía total de una corriente de un fluido en movimiento, por unidad de 
masa, es ecorriente = h + ec + ep, donde h es la entalpía (la cual es la suma de 
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la energía interna y la energía del flujo.), ep = gz es la energía po.tencial y ec 
= V 2f2 = (u2 + v2)/2 es la energía cinética del fluido. po.r unidad de masa. Las 
energías cinética y po.tencial suelen ser muy pequeñas en relación co.n la en­
talpía y, po.r lo. tanto., es práctica co.mún despreciarlas (además, se puede de­
mo.strar que, si se incluye la energía cinética en el análisis que se da a 
co.ntinuación, to.do.s lo.s término.s debido.s a esta inclusión se cancelan entre sí). 
Se supo.ndrá que la densidad p, el calo.r específico. cp' la visco.sidad f.L y la co.n­
ductividad térmica k del fluido. so.n co.nstantes. Ento.nces la energía del fluido. 
po.r unidad de masa se puede expresar co.mo. ecorriente = h = cpT. 

La energía es una cantidad escalar y, por tanto., las interaccio.nes relativas a 
la energía en to.das direccio.nes se pueden co.mbinar en una ecuación. Puesto. 
que el gasto. de masa del fluido. que entra en el vo.lumen de co.ntrol desde la iz­
quierda es pu(dy . 1), la razón de la transferencia de energía hacia el vo.lumen 
de co.ntro.l po.r la masa en la dirección x es, co.n base en la figura 6-27, 

. ' , [ , a(mecorriente)x ] 
(Eent - Esal)por masa, x = (mecorriente)x - (mecorriente)x + ax dx 

a[pu(dy"l)cpT] _ _ (aT au) 
ax dx - pCp U ax + T ax dxdy (6-31) 

Si se repite esto. para la dirección y y se suman lo.s resultado.s se determina que 
la razón neta de la transferencia de energía hacia el vo.lumen de co.ntrol po.r la 
masa es 

" (aT au) (aT av) (Eent - Esal)pormasa = -pcp u ax + T ax dxdy - pCp v ay + T ay dxdy 

( 
aT aT) = -pc u- + v- dxdy p ax ay (6-32) 

ya que au/ax + av/ay = O, co.n base en la ecuación de co.ntinuidad. 
La razón neta de la co.nducción de calor hacia el elemento. de vo.lumen en la 

dirección x es 

" , (, a~) 
(Eent - Esal)por calor, x = Qx - Qx + a;: dx 

a ( aT) a
2
T = -- -k(dy ' 1) - dx = k- dxdy 

ax ax ax2 
(6-33) 

Si repite esto. para la dirección y y suma lo.s resultado.s, la razón neta de la 
transferencia de energía hacia el vo.lumen de co.ntrol po.r la co.nducción de ca­
lo.r queda 

(6-34) 

Otro mecanismo. de transferencia de energía hacia el fluido. y desde éste en el 
vo.lumen de co.ntrol es el trabajo. realizado. po.r las fuerzas del cuerpo. y super­
ficiales. El trabajo. efectuado. po.r una fuerza del cuerpo. se determina al multi­
plicar esta fuerza po.r la velo.cidad en la dirección de ella y el vo.lumen del 
elemento. de fluido., y este trabajo. sólo. necesita co.nsiderarse en presencia de 
efecto.s gravitacio.nales, eléctrico.s o. magnético.s significativo.s. Las fuerzas su­
perficiales co.nstan de aquellas fuerzas debidas a la presión del fluido. y a lo.s 
esfuerzos co.rtantes visco.so.s. El trabajo. realizado. por la presión (el trabajo. del 
flujo.) ya se to.mó en cuenta en el análisis antes dado., po.r medio. de la entalpía 
para la energía micro.scópica del fluido. en lugar de la energía interna. Lo.s es­
fuerzos co.rtantes que resultan de lo.s efecto.s visco.so.s suelen ser muy peque-

. ño.s y, en mucho.s caso.s, se pueden despreciar. En especial, éste es el caso. para 
las aplicacio.nes relacio.nadas co.n velo.cidades bajas o. mo.deradas. 

1 
--'1 

Emasa, ent, x I 

Ecalor, sal, y E masa, sal, y 

1 E I calor, sal , x .----. 
~--. 
I E masa, sal, x 
1 

¡---n""-~ 
Ecalor, ent, y E masa, ent, y 

FIGURA 6-27 
Transferencias de energía por flujo de 

masa y de calor asociadas con un 
volumen diferencial de control en la 

capa límite térmica, en el flujo 
bidimensional estacionario. 
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FIGURA 6-28 
Esquema para el ejemplo 6-1. 

Entonces, la ecuación de la energía para el flujo bidimensional estacionario 
de un fluido con propiedades constantes y esfuerzos cortantes despreciables se 
obtiene por la sustitución de las ecuaciones 6-32 y 6-34 en la 6-30 para dar 

(6-35) 

la cual expresa que la energía neta transferida por convección por el fluido 
hacia afuera del volumen de control es igual a la energía neta transferida ha­
cia este volumen por la conducción de calor. 

Cuando los esfuerzos cortantes viscosos no son despreciables, su efecto se 
toma en cuenta al expresar la ecuación de la energía como 

( aT aT) (a 2T a2T) pCp u ax + v ay = k ax2 + al +,u<I> (6-36) 

donde la función de disipación viscosa <I> se obtiene después de un largo aná­
lisis (para obtener los detalles, véase un libro avanzado como el de Schlichting 
[Ref. 9]) como 

(6-37) 

La disipación viscosa puede desempeñar un papel dominante en los flujos a 
alta velocidad, en especial cuando la viscosidad del fluido es elevada (como el 
flujo del aceite en las chumaceras). Esto se manifiesta como una elevación 
significativa en la temperatura del fluido debida a la conversión de la energía 
cinética de este último en energía térmica. La disipación viscosa también es 
significativa para los vuelos a alta velocidad de los aviones. 

Para el caso especial de un fluido estancado, u = v = O Y la ecuación de la 
energía se reduce, como es de esperar, a la ecuación bidimensional de conduc­
ción de calor en estado estacionario, 

a2T a2T - + - = O (6-38) ax2 ay2 

EJEMPLO 6-' Elevación de la temperatura del aceite 
en una chumacera 

El flujo de aceite en una chumacera se puede considerar como flujo paralelo 
entre dos placas grandes, moviéndose una de ellas y la otra permaneciendo es­
tacionaria . Los flujos de este tipo se conocen como flujos de Couette. 

,Considere dos placas grandes isotérmicas separadas por una película de acei­
te de 2 mm de espesor. La placa superior se mueve a una velocidad constante 
de 12 mis, en tanto que la inferior permanece estacionaria. Las dos placas se 
mantienen a 20°C. a) Obtenga relaciones para las distribuciones de velocidad y 
de temperatura en el aceite. b) Determine la temperatura máxima en el aceite 
y el fl ujo de calor de éste hacia cada placa (figura 6-28) . 

SOLUCiÓN Se considera el flujo paralelo de aceite entre dos placas. Se deben 
determinar las distribuciones de velocidad y temperatura, la temperatura máxi­
ma y la razón total de transferencia de calor. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El aceite es 
una sustancia incompresible con propiedades constantes. 3 Las fuerzas del 
cuerpo, como la de la gravedad, son despreciables. 4 Las placas son grandes, 
de modo que no se tiene variación en la dirección z. 
Propiedades Las propiedades del aceite a 20°C son (tabla A-13): 

k = 0.145 W/m . K Y ,u = 0.8374 kg/m . s = 0.8374 N . s/m2 

Análisis a) Se toma la dirección del flujo como la dirección x y la perpendicu­
lar como la y. Se trata de un flujo paralelo entre dos placasy, como consecuen­
cia, v = O. Entonces, la ecuación de continuidad (ecuación 6-21) se reduce a 
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Continuidad: au + av = O ~ au = O ~ u = u(y) 
ax ay ax 

Por lo tanto, la componente x de la velocidad no cambia en la dirección del flu­
jo (es decir, el perfil de velocidades permanece inalterado). Puesto que u = 

u(y) , v = O Y aPlax = O (el flujo se mantiene por el movimiento de la placa su­
perior más que por el gradiente de presión), la ecuación de la cantidad de mo­
vimiento en la dirección x (ecuación 6-28) se reduce a 

Cantidad de movimiento 
en lá dirección x: 

p(u au + v au) = Jl.- a
2
u _ ap 

ax ay ay2 ax 

La anterior es una ecuación diferencial ordinaria de segundo orden, y al inte­
grarla dos veces da 

u(y) = C¡y + C2 

Las velocidades del fluido en las superficies de las placas deben ser iguales a 
las de las propias placas debido a la condición de no resbalamiento. Por lo tan­
to, las condiciones de frontera son u(O) = O Y u(L) = V, Y al aplicarlas se obtie­
ne que la distribución de velocidad es 

y 
u(y) = LV 

En este caso, el calentamiento por fricción debido a la disipación viscosa es 
significativo en virtud de la alta viscosidad del aceite y la velocidad grande de 
la placa. Las placas son isotérmicas y no hay cambio en la dirección del flujo y, 
por tanto, la temperatura sólo depende de y, T = T(y). Asimismo, u = u(y) y 
v = O. Entonces, la ecuación de la energía con disipación (ecuaciones 6-36 
y 6-37) se reduce a 

Energía: 

ya que aulay = VIL. Al dividir ambos miembros entre k e integrar dos veces da 

Jl.- (y )2 T(y) = ± 2k LV + C3Y + C4 

Al apl icar las condiciones de frontera T(O) = To y T(L) = To se obtiene que la 
distribución de temperatura es 

b) El gradiente de temperatura se determina al derivar T(y) con respecto a y, 

dT Jl.-V
2

( y) 
dy = 2kL 1 - 2 L 

La ubicación de la temperatura máxima se determina al hacer dTldy = O y des­
pejar y, 

dT =Jl.-V2(1_2~) =0 
dy 2kL L 

L y =-
2 

Por lo tanto, se tiene la temperatura máxima a la mitad del plano, lo cual no es 
sorprendente, ya que las dos placas se mantienen a la misma temperatura. La 
temperatura máxima es el valor de la temperatura en y = L/2, 

T = (~) = T. + Jl.-V
2

(Ll2 _ (Ll2)2) = T. + Jl.-V
2 

máx T 2 o 2k L L2 o 8k 

_ (0.8374 N . s/m2)(12 mlS)2 ( 1 W ) _ o 

- 20 + 8(0.145 W/m' oC) 1 N . mis - 124 e 

~:;;-:-'~,~ '. . -': _·: 375:>4 " ~ - . ;~i~~.-'· _ ~ 
CAPíTULO 6 
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Too 
V --.. 

'4 
v (x, O) = O 
T(x, O) = Ts 

FIGURA 6-29 
Condiciones de frontera para el flujo 

sobre una placa plana. 

El flujo de calor en las placas se determina a partir de la definición del mismo, 

. dTI P,
V2

1 p,V
2 

qo= -k- = -k- (1-0)=--
dy y= o 2kL 2L 

(0.8374 N . s/m2)(12 mlS)2 ( 1 kW ) 2 

2(0.002 m) 1000 N. mis = - 30.1 kW/m 

. dTI p,V
2 

p,V2. 
qL = -k dy y=L = -k 2kL (l - 2) = 2L = - qo = 30.1 kW/m2 

Por lo tanto, los flujos de calor en las dos placas son de magnitudes iguales pe­
ro de signos opuestos. 
Discusión Una elevación en la temperatura de 104°C confirma nuestra sospe­
cha de que la disipación viscosa es muy significativa. Asimismo, -el flujo de ca­
lor es equivalente a la velocidad de disipación de la energía mecánica. Por lo 
tanto, la energía mecánica se convierte en energía térmica a razón de 57.2 
kW/m 2 de área de la placa, para vencer la fricción en el aceite. Por último, los 
cálculos se han realizado med iante las propiedades del aceite a 20°C, pero la 
temperatura del mismo resultó ser mucho más elevada. Por lo tanto, al conocer 
la fuerte dependencia de la viscosidad con respecto a la temperatura, deben re­
petirse los cálculos mediante las propiedades a la temperatura promedio de 
70°C, para mejorar la precisión. 

6-8 • SOLUCIONES DE LAS ECUACIONES 
DE CONVECCiÓN PARA UNA PLACA PLANA 

Considere el flujo laminar de un fluido sobre una placa plana, como se mues­
tra en la figura 6-29. Las superficies que están ligeramente contorneadas, co­
mo los álabes de las turbinas, también se pueden considerar como placas 
planas con exactitud razonable. La coordenada x se mide a lo largo de la su­
perficie de la placa, desde el borde de ataque de ésta, en la dirección del flujo , 
y la y se mide desde la superficie en la dirección perpendicular. El fluido se 
aproxima a la placa en la dirección x con una velocidad uniforme corriente 
arriba, la cual es equivalente a la velocidad V de la corriente libre. 

Cuando la disipación viscosa es despreciable, las ecuaciones de continui­
dad, de la cantidad de movimiento y de la energía (6-21, 6-28 Y 6-35) se re­
ducen, para el flujo laminar, incompresible y estacionario de un fluido con 
propiedades constantes sobre una placa plana, a 

Continuidad: au + av = O 
ax ay 

Cantidad de movimiento: u au + v au = v a
2
u 

ax ay ay2 

Energía: u aT + v aT = a a
2
T 

ax ay ay2 

con las condiciones de frontera (figura 6-26) 

Enx = o: 
Eny = o: 
Cuando y ~ 00: 

u(O, y) = V, 

u(x, O) = O, 

u(x, 00) = V, 

T(O, y) = Too 

v(x, O) = O, T(x, O) = Ts 

T(x, 00) = Too 

(6-39) 

(6-40) 

(6-41) 

(6-42) 

Cuando se supone que las propiedades del fluido son constantes y, por consi­
guiente, independientes de la temperatura, las dos primeras ecuaciones se pue­
den resolver por separado para las componentes u y v de la velocidad. Una vez 
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que se dispone de la distribución de velocidad, se puede determinar el coefi­
ciente de fricción y el espesor de la capa límite mediante sus definiciones. Asi­
mismo, al conocer u y v, la temperatura se convierte en la única incógnita en 
la última ecuación y se puede resolver para la distribución de temperatura. 

El ingeniero alemán H. Blasius, discípulo de L. Prandtl, resolvió, por pri­
mera vez, en 1908, las ecuaciones de continuidad y de la cantidad de movi­
miento. Esto se llevó a cabo por la transformación de las dos ecuaciones 
diferenciales parciales en una sola ecuación diferencial ordinaria al introducir 
una nueva variable independiente, llamada variable de semejanza. El hallaz­
go de una variable de ese tipo, si es que existe, tiene más de arte que de cien­
cia y requiere que se cuente con una buena percepción del problema. 

Al notar que la forma general del perfil de velocidades permanece igual a lo 
largo de la placa, Blasius razonó que el perfil no dimensional de velocidades 
u/V debe permanecer inalterado cuando se traza su gráfica contra la distancia 
no dimensional y/o, donde o es el espesor de la capa límite local de la veloci­
dad, en una x dada. Es decir, aun cuando o y u en una y dada varían con x, la 
velocidad u en una y/o fija permanece constante. Blasius también estaba cons­
ciente, por el trabajo de Stokes, de que o es proporcional a Yvx/V, y, de esta 
manera, definió una variable adimensional de semejanza como 

7]=y~ (6-43) 

y, de este modo, u/V = función( 7]). Entonces introdujo una función de co­
rriente ¡fl(x, y) como 

a¡fJ 
u= -

ay 
a¡fJ 

v=--
ax 

(6-44) y 

de modo que la función de continuidad (ecuación 6-3a) se satisface de mane­
ra automática y, en consecuencia, se elimina (esto se puede verificar con faci­
lidad por sustitución directa). A continuación como la variable dependiente, 
definió una funciónf(7]) 

Entonces las componentes de la velocidad quedan 

u = a¡fJ = a¡fJ a7] = V ¡;; df Iv = V df 
ay a7] ay \j V d7] \j ~ d7] 

v = - a¡fJ = _ V ¡;; df _ ~ Iv f = ! (Vv (7] df _} 
ax \j V d7] 2 \j Vx 2 \j ~ d7] ) 

(6-45) 

(6-46) 

(6-47) 

Al derivar estas relaciones para u y v, se puede demostrar que las derivadas de 
las componentes de la velocidad son 

au V d 2f au Iv d2f 
ax = - 2x 7] d7]2 ' ay = V\j ~ d7]2 ' (6-48) 

Al sustituir estas relaciones en la ecuación de la cantidad de movimiento y 
simplificar, se obtiene 

d 3f d 2f 
2-+f-=0 

d7]3 d7]2 
(6-49) 

la cual es una ecuación diferencial no lineal de tercer orden. Por lo tanto, el 
sistema de dos ecuaciones diferenciales parciales se transforma en una sola 
ecuación diferencial ordinaria por el uso de una variable de semejanza. Me-
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TABLA 6-3
Función de semejanza f y sus
derivadas para la capa límite
laminar a lo largo de una placa
plana.

f
dt u d2f

r¡ ---
dr¡ V dr¡2

O O O 0.332
0.5 0.042 0.166 0.331
l.0 0.166 0.330 0.323
l.5 0.370 0.487 0.303
2.0 0.650 0.630 0.267
2.5 0.996 0.751 0.217
3.0 l.397 0.846 0.161
3.5 l.838 0.913 0.108
4.0 2.306 0.956 0.064
4.5 2.790 0.980 0.034
5.0 3.283 0.992 0.016
5.5 3.781 0.997 0.007

,.' 6.0 4.280 0.999 0.002
00 00 1 O

diante las definiciones defy 7], las condiciones de frontera en términos de esa
variable de semejanza se pueden expresar como

feO) = O, dfl = O,
dr¡ 1)=0

y dfl = 1
dr¡ 1)=00

(6-50)

La ecuación transformada con sus condiciones de frontera asociadas no se
puede resolver analíticamente y, como consecuencia, se necesita un método de
solución alternativo. Blasius resolvió por primera vez el problema, en 1908,
mediante un original enfoque de desarrollo en series de potencias que se co-
noce como solución de Blasius. Posteriormente el problema se resolvió con
mayor precisión mediante diferentes procedimientos numéricos y en la tabla
6-3 se dan resultados de una solución de ese tipo. El perfil no dimensional de
velocidades se puede obtener al trazar la gráfica de u/V contra 7]. Los resulta-
dos que se obtienen por medio de este análisis simplificado concuerdan de
manera excelente con los resultados experimentales.

Recuerde que se definió el espesor de la capa límite como la distancia des-
de la superficie para la cual u/V = 0.99. En la tabla 6-3 se observa que el va-
lor de 7] correspondiente a u/V = 0.99 es 7] = 4.91. Al sustituir 7] = 4.91 YY
= 8 en la definición de la variable de semejanza (ecuación 6-43) da 4.91 =
8YV/vx. Entonces el espesor de la capa límite de la velocidad queda

4.91 4.91x
---

VVx/vx VRe:0= (6-51)

ya que Re, = Vx/v, donde x es la distancia desde el borde de ataque de la pla-
ca. Nótese que el espesor de la capa límite aumenta al incrementarse la visco-
sidad cinemática v y con la disminución de la distancia al borde de ataque x,
pero disminuye al incrementarse la velocidad V de la corriente libre. Por lo
tanto, una velocidad grande de la corriente libre aplastará la capa límite y cau-
sará que sea más delgada.

Se puede determinar el esfuerzo cortante sobre la pared a partir de su defi-
nición y la relación de au/ay de la ecuación 6-48:

(6-52)

Al sustituir el valor de la segunda derivada de f en 7] = Ode la tabla 6-3, da

_ :JPlLV _ 0.332pV2

1"w - 0.332V -. ~
x vRex

(6-53)

Entonces el coeficiente local de fricción superficial queda

e - 1"w - O 664 R -1/2
f,x - pV212 -. ex (6-54)

Nótese que a diferencia del espesor de la capa límite, el esfuerzo cortante en
la pared y el coeficiente de fricción superficial decrecen a lo largo de la placa
en términos de x-I12•

La ecuación de la energía
Al conocer el perfil de velocidades ahora se está listo para resolver la ecuación
de la energía para la distribución de temperatura, para el caso de temperatura
constante de la pared T; En principio, se introduce la temperatura adimensio-
nal ()como
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T(x, y) - Ts 
e(x, y) = Too - T

s 
(6-55) 

Dado que tanto Ts como Tg son constantes, al sustituir en la ecuación de la 
energía (ecuación 6-41) da 

(6-56) 

Los perfiles de temperaturas para el flujo sobre una placa isotérmica son se­
mejantes, precisamente como los perfiles de velocidades y, por consiguiente, 
es de esperar que exista una solución semejante para la temperatura. Además, 
el espesor de la capa límite térmica es proporcional aVvx/V, precisamente 
como el espesor de la capa límite de velocidad, de donde la variable de seme­
janza también es T) y () = ()(T)). Al aplicar la regla de la cadena y sustituir las 
expresiones para u y v de las ecuaciones 6-46 y 6-47 en la ecuación de la ener­
gía, da 

Vdf de ar¡ +! fvY(r¡ df f)de ar¡ = ex d
2
e(ar¡)2 

dr¡ dr¡ ax 2 \f ~ dr¡ dr¡ ay dr¡2 ay 
(6-57) 

Al simplificar y notar que Pr = v/a da 

2 d
2
e + prfde = O 

dr¡2 dr¡ 
(6-58) 

con las condiciones de frontera ()(O) = O Y ()(oo) = 1. La obtención de una 
ecuación para () como función sólo de T) confirma que los perfiles de tempera­
tura son semejantes y, de este modo, existe una solución de semejanza. Una 
vez más, no se puede obtener una solución de forma cerrada para este proble­
ma con valores de frontera y se debe resolver numéricamente. 

Resulta interesante notar que para Pr = 1 esta ecuación se reduce a la 6-49 
cuando () se reemplaza por dfldT), la cual es equivalente a u/V (véase la ecua­
ción 6-46). Las condiciones de frontera para () y df/dT) también son idénticas. 
Por tanto, se concluye que las capas límite de la velocidad y térmica coinciden 
y los perfiles de velocidades y temperatura adimensionales (u/V Y ()) son idén­
ticos para el flujo laminar, incompresible y estacionario de un fluido con pro­
piedades constantes y Pr = 1 sobre una placa plana isotérmica (figura 
6-30). En este caso, el valor del gradiente de temperatura en la superficie (y = O 
o T) = O) es, con base en la tabla 6-3, d()/dT) = d 2f1dT)2 = 0.332. 

La ecuación 6-58 está resuelta para numerosos valores de números de 
Prandtl. Para Pr > 0.6 se encuentra que el gradiente de temperatura adimen­
sional en la superficie es proporcional a Pr1l3 y se expresa como 

de I = 0.332 Pr Il3 

dr¡ 1) = 0 
(6-59) 

El gradiente de temperatura en la superficie es 

aTI =(7: _T)ael =(7: _T)de l ar¡1 
ay y= O 00 s ay y=O 00 s dr¡ 1) = 0 ay y = O 

(6-60) 

= 0.332 PrI /\Too - Ts) Iv \f~ 

Entonces, el coeficiente local de convección y el número de Nusselt quedan 

h = 
_ _ q_s _ = -k(aTlay)l y= o 13~ 

----'-- = 0.332 Pr I -
x Ts - Too Ts - Too vx 

(6-61) 

r.m~¿'K~,'_'~":1~)79 r;;:;::t.:<f~.f;¡~~' 
CAPíTULO 6 

Capa límite de la 
velocidad o térmica 

FIGURA 6-30 
Cuando Pr = 1, las capas límite de la 

velocidad y térmica coinciden y los> 
perfiles no dimensionales de velocidades 

y de temperatura son idénticos para el 
flujo laminar, incompresible y 

estacionario sobre una placa plana. 
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y 
h,x 

Nu = - '- = 0,332 pr l/3Re l/2 
x k x 

Pr > 0,6 (6-62) 

Los valores de Nux obtenidos a partir de esta relación concuerdan bien con los 
medidos. 

Al resolver numéricamente la ecuación 6-58 para el perfil de temperatura, 
para diferentes números de Prandtl, y mediante la definición de la capa límite 
térmica, se determina que 8/81 == Pr 1I3. Entonces el espesor de esta capa lími­
te queda 

8 4.91x 
8, = -- = - ---

Prl/3 Pr1 /3~ 
(6-63) 

Nótese que estas relaciones sólo son válidas para el flujo laminar sobre una 
placa plana isotérmica. Asimismo, se puede tomar en cuenta el efecto de las 
propiedades variables al evaluarlas en la temperatura de película definida co­
mo TI = (Ts + Too)/2. 

La solución de Blasius proporciona concepciones profundas importantes, 
pero su valor es en gran parte histórico debido a las limitaciones relacionadas 
con ella. Hoy día tanto los flujos laminares como turbulentos sobre superficies 
se analizan en forma rutinaria mediante métodos numéricos. 

6-9 • ECUACIONES ADIMENSIONALES 
DE LA CONVECCiÓN Y SEMEJANZA 

Cuando la disipación viscosa es despreciable, las ecuaciones de continuidad, 
de la cantidad de movimiento y de la energía para el flujo laminar, incompre­
sible y estacionario de un fluido con propiedades constantes se dan por medio 
de las ecuaciones 6-21, 6-28 Y 6-35. 

A estas ecuaciones y a las condiciones de frontera se les puede eliminar las 
dimensiones al dividir todas las variables dependientes e independientes entre 
cantidades pertinentes y que tengan significado: todas las longitudes entre una 
longitud característica L (la cual es la longitud para una placa), todas las velo­
cidades entre una velocidad de referencia, V (la cual es la velocidad de la co­
rriente libre para una placa) y la temperatura entre una diferencia apropiada de 
temperaturas (la cual es Too - Ts para una placa). Se obtiene 

'" x . Y , u , v p'" p 
x"=I' Y"' = I' u"'=V' v"'=V' , = pV2' y 

T- T T* = ___ s 

Too - Ts 

donde se usan los asteriscos para denotar las variables no dimensionales. Al 
introducir estas variables en las ecuaciones 6-21, 6-28 Y 6-35, Y simplificar da 

Continuidad: au* +av*=O 
ax* ay* 

(6-64) 

Cantidad de movimiento: (6-65) 

Energía: (6-66) 

con las condiciones de frontera 

u*(O, y*) = 1, u*(x*, O) = O, u*(x*,oo) = 1, v*(x*, O) = O, (6-67) 

T~(O, y*) = 1, P(x*, O) = O, P(x*,oo) = 1 

donde ReL = VLlv es el número adimensional de Reynolds y Pr = v/a es el nú­
mero de Prandtl. Para un tipo de configuración geométrica dado, las soluciones 

http://gratislibrospdf.com/



de los problemas con los mismos números Re y Nu son semejantes y, por tan­
to, dichos números sirven como parámetros de semejanza. Dos fenómenos 
físicos son semejantes si tienen las mismas formas adimensionales de las ecua­
ciones diferenciales que las rigen y de condiciones de frontera (figura 6-31). 

Una ventaja importante de la eliminación de las dimensiones es la reducción 
significativa en el número de parámetros. El problema 'original comprende 
seis parámetros (L, V, Te", Ts' v, a), pero el problema sin dimensiones sólo 
comprende dos parámetros (ReL y Pr). Para una configuración geométrica da­
da los problemas que tienen los mismos valores para los parámetros de seme­
janza tienen soluciones idénticas. Por ejemplo, la determinación del 
coeficiente de transferencia de calor por convección para el flujo sobre una su­
perficie dada requiere soluciones numéricas o investigaciones experimentales 
para varios fluidos, con varios conjuntos de velocidades, longitudes de super­
ficies, temperaturas de pared y temperaturas de la corriente libre. Se puede ob­
tener la misma información, con bastantes menos investigaciones, al agrupar 
los datos en los números adimensionales Re y Pro Otra ventaja de los paráme­
tros de semejanza es que permiten agrupar los resultados de un número gran­
de de experimentos e informar acerca de ellos de manera conveniente en 
términos de esos parámetros (figura 6-32). 

6-10 • FORMAS FUNCIONALES 
DE LOS COEFICIENTES DE FRICCiÓN 
Y DE CONVECCiÓN 

Las tres ecuaciones con las dimensiones eliminadas de la capa límite (ecuacio­
nes 6-64, 6-65 y 6-66) comprenden tres funciones desconocidas, u*, v* Y T~, 
dos variables independientes, x* y y*, y dos parámetros, ReL y Pro La presión 
P*(x*) depende de la configuración geométrica que intervenga (es constante 
para una placa plana) y tiene el mismo valor dentro y fuera de la capa límite 
en una x* específica. Por lo tanto, se puede determinar por separado a partir 
de las condiciones de corriente libre y dP*/dx* de la ecuación 6-65 se puede 
tratar como una función conocida de x*. Nótese que las condiciones de fron­
tera no introducen nuevos parámetros. 

Para una configuración geométrica dada, la solución para u* se puede ex­
presar como 

u* = f¡(x*, y*, ReL) 

Entonces, el esfuerzo cortante en la superficie queda 

Al sustituir en su definición, da el coeficiente de fricción local, 

(6-68) 

(6-69) 

T , j.LV/L 2 . 
C¡' x = -2-' - = - -2 -f2(X*' ReL ) = -R i2(x*, Re,) = !3(x*, ReL ) (6-70) 

, pV /2 pV /2 eL 

Por tanto, se concluye que el coeficiente de fricción para una conf~guración 
geométrica dada se puede expresar en términos del número de Reynolds Re, y 
sólo de la variable espacial adimensional x* (en lugar de expresarse en térmi­
nos de x, L, V, P Y ¡;.). Éste es un hallazgo muy significativo y hace ver el va­
lor de las ecuaciones adimensionales. 

De manera semejante, la solución de la ecuación 6-66 para la temperatura adi­
mensional P, para una configuración geométrica dada, se puede expresar como 

(6-71) 

~~~.; ~\l::}~~-S:~~'" 381::t'xi~~?~~~il!~~~ 
CAPíTULO 6 

~ Re¡ 
Agua --. e :::> 

I-L¡-I 
Re2 V2 

Aire 
--. C----=::> 

1--- L2--·1 

FIGURA 6-31 
Dos cuerpos geométricamente 

semejantes tienen el mismo valor de 
coeficiente de fricción en el mismo 

número de Reynolds. 

Parámetros antes de eliminar las 
dimensiones: 

L, V, Too , T" v, ex 

Parámetros después de eliminar las 
dimensiones: 

Re, Pr 

FIGURA 6-32 
El número de parámetros se reduce 

mucho al eliminar las dimensiones en 
las ecuaciones de la convección. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

T* 

aT*1 _ =Nu 

a * y y* =O 

Laminar 

FIGURA 6-33 
El número de Nusselt es equivalente al 
gradiente adimensional de temperatura 
en la superficie. 

Número de Nusselt local: 

Nu, = función (x*, ReL, Pr) 

Número de Nusselt promedio: 

Nu = función (Re" Pr) 

Unafonna común del número de Nusselt: 

Nu = CReZ'Pr" 

FIGURA 6-34 
Para una configuración geométrica 
dada, el número promedio de Nusselt 
es función de los números de Reynolds 
y Prandtl. 

Mediante la definición de T~, el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección se transforma en 

h = - k(aTlay)l y= o = - k(T"" - Ts) aT~1 = ~ aT*1 (6-72) 
Ts - Too L(Ts - Too) ay'" / =0 L ay"' y*= o 

Al sustituir esto en la relación del número de Nusselt da [o, de manera alter­
nativa, se puede reacomodar la relación antes dada en la forma adimensional 
como hLlk = (aT~/ay*) ly*=o y definir el grupo adimensional hLlk como el nú­
mero de Nusselt] 

hL aT*1 '" Nu, = -k = --;¡;- * = gix' , Reu Pr) 
ay y = 0 

(6-73) 

Nótese que el número de Nusselt es equivalente al gradiente de temperatura 
adimensional en la superficie y, como consecuencia, se menciona de manera 
más apropiada como el coeficiente de transferencia de calor adimensional 
(figura 6-33), Asimismo, el número de Nusselt para una configuración geomé­
trica dada se puede expresar en términos del número de Reynolds Re, el nú­
mero de Prandtl Pr, y la variable espacial x* y se puede usar una relación de 
ese tipo para fluidos diferentes que fluyen a velocidades distintas sobre confi­
guraciones geométricas semejantes de longitudes diferentes. 

Los coeficientes promedio de fricción y de transferencia de calor se deter­
minan por la integración de CJ,x y Nux sobre la superficie del cuerpo dado con 
respecto a x*, desde O hasta 1. La integración eliminará la dependencia con 
respecto a x* y el coeficiente promedio de fricción y el número de Nusselt se 
pueden expresar como 

y (6-74) 

Estas relaciones son en extremo valiosas porque expresan que, para una con­
figuración geométrica dada, el coeficiente de fricción sólo se puede expresar 
en función del número de Reynolds y el número de Nusselt sólo en función de 
los números de Reynolds y Prandtl (figura 6-34). Por lo tanto, los experimen­
tadores pueden estudiar un problema con un número mínimo de experimentos 
e informar de manera conveniente acerca de sus mediciones de los coeficien­
tes de fricción y de transferencia de calor en términos de los números de Rey­
nolds y de Prandtl. Por ejemplo, una relación del coeficiente de fricción 
obtenida con aire, para una superficie dada, también se puede usar para el 
agua con el mismo número de Reynolds. Pero se debe tener presente que la 
validez de estas relaciones queda restringida por las limitaciones sobre las 
ecuaciones de las capas límites usadas en el análisis. 

A menudo, los datos experimentales para la transferencia de calor se repre­
sentan con precisión razonable mediante una simple relación de la ley de las 
potencias de la forma 

Nu = e Re'r Pr" (6-75) 

donde m y n son exponentes constantes (por lo común entre O y 1) Y el valor 
de la constante C depende de la configuración geométrica. Para obtener una 
mayor precisión, a veces se usan relaciones más complejas, 

6-11 • ANALOGíAS ENTRE 
LA CANTIDAD DE MOVIMIENTO 
Y LA TRANSFERENCIA DE CALOR 

En el análisis de la convección forzada, el interés principal se centra en la de­
terminación de las cantidades C¡ (para calcular el esfuerzo cortante en la pa­
red) y Nu (para calcular las velocidades de la transferencia de calor) . Por lo 
tanto, resulta muy conveniente contar con una relación entre C¡ y Nu, de mo-
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do que se pueda calcular uno de ellos cuando se dispone del otro. Las relacio­
nes de este tipo se desarrollan con base en la semejanza entre las transferen­
cias de la cantidad de movimiento y del calor en las capas límite y se conocen 
como analogía de Reynolds y analogía de Chilton-Colburn. 

Vuelva a considerar las ecuaciones de la cantidad del movimiento de la 
energía con las dimensiones eliminadas para el flujo laminar, incompresible y 
estacionario de un fluido con propiedades constantes y disipación viscosa des­
preciable (ecuaciones 6-65 y 6-66). Cuando Pr = 1 (que es aproximadamente 
el caso para los gases) y ap*/ax* = O (que es el caso cuando u = V = cons­
tante en la corriente libre, como en el flujo sobre una placa plana), estas ecua­
ciones se simplifican hasta 

Cantidad de movimiento: (6-76) 

Energía: (6-77) 

las cuales tienen exactamente la misma forma para la velocidad u* y la tempe­
ratura 1'* adimensionales. Las condiciones de frontera para u* y 1'* también son 
idénticas. Por lo tanto, las funciones u* y 1'* deben ser idénticas y, de este mo­
do, las primeras derivadas de u* y 1'* en la superficie deben ser iguales entre sí, 

au*1 aT* 1 
ay* /=0 = ay* /= 0 

Entonces, por las ecuaciones 6-69, 6-70 y 6-73, se tiene 

ReL 
C f,x T = Nux (Pr = 1) 

(6-78) 

(6-79) 

la cual se conoce como analogía de Reynolds (figura 6-35). Ésta es importan­
te ya que permite determinar el coeficiente de transferencia de calor para los 
fluidos con Pr = 1 a partir de un conocimiento del coeficiente de fricción, el 
cual es más fácil de medir. La analogía de Reynolds también se expresa de 
manera alternativa como 

(Pr = 1) (6-80) 

donde 
h Nu 

St=--=-- (6-81) 
pCpV ReLPr 

es el número de Stanton, el cual también es un coeficiente de transferencia 
de calor adimensional. 

La analogía de Reynolds tiene un uso limitado en virtud de las restricciones 
Pr = 1 y ap*/ax* = O sobre ella y resulta conveniente contar con una analo­
gía que sea aplicable en un amplio rango de Pro Esto se logra al agregar una 
corrección del número de Prandtl. 

En la sección 6-8 se determinó que el coeficiente de fricción y el número de 
Nusselt para una placa plana son 

C¡'x = 0.664 Re~ !12 y Nux = 0.332 Pr!/3 Re';'l2 (6-82) 

Al determinar la razón de uno con respecto al otro y reacomodar los términos 
se obtiene la relación deseada, conocida como la analogía modificada de 
Reynolds o analogía de Chilton-Colburn. 

ReL C - = Nu Pe !/3 
f,x 2 x 

(6-83) o 

~BMi383~·:·. '. -
CAPíTULO 6 

Perfiles: u* = T 

au*1 aT*1 Gradientes: --;;: * = -* * ay . y ~ o ' ay y = 0 

Analogía: 

FIGURA 6-35 
Cuando Pr = 1 Y ap*/ax* = 0, la 

velocidad no dimensional y los perfiles 
de temperatura se vuelven idénticos y 
Nu se relaciona con C/ por la analogía 

de Reynolds . 
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Aire 
20°C, 7 mis 

HH! !HH 

1 
L=3m 

1 
FIGURA 6-36 
Esquema para el ejemplo 6-2. 

para 0.6 < Pr < 60. Aquí,iH se llamafactor j de Colburn. Aun cuando esta re­
lación se desarrolla mediante relaciones para el flujo laminar sobre una placa 
plana (para la cual ap*lax* = O), los estudios experimentales muestran que 
también es aplicable aproximadamente para el flujo turbulento sobre una su­
perficie, incluso en presencia de gradientes de presión. Sin embargo, para el 
flujo laminar la analogía no es aplicable a menos que ap*lax* = O. Por lo tan­
to, no se aplica el flujo laminar en un tubo. También se desarrollan analogías 
entre C¡ y Nu que son más precisas, pero también más complejas y se encuen­
tran más allá del alcance de este libro. Las analogías antes dadas se pueden 
usar tanto para las cantidades locales como para las promedio. 

EJEMPLO 6-2 Modo de hallar el coeficiente de convección 
a partir de la medición de la resistencia al 
movimiento del fluido 

Una placa plana de 2 m x 3 m está suspendida en un cuarto y sujeta a flujo de 
aire paralelo a sus superficies a lo largo de su lado de 3 m. La temperatura y la 
velocidad de la corriente libre del aire son 20°C y 7 mIs. La fuerza total de re­
sistencia que actúa sobre la placa es de 0.86 N. Determine el coeficiente pro­
medio de transferencia de calor por convección para la placa (figura 6-36). 

SOLUCiÓN Una placa plana está sujeta a flujo de aire y se mide la fuerza de 
resistencia que actúa sobre ella. Debe determinarse el coeficiente promedio de 
convección. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Los efectos 
de borde son despreciables, 3 La presión atmosférica local es de 1 atm. 
Propiedades Las propiedades del aire a 20°C y 1 atm son (tabla A-15); 

p = 1.204 kg/m3, cp = 1.007 kJ/kg . K, Pr = 0.7309 

Análisis El flujo es a lo largo del lado de 3 m de la placa y, por consiguiente, 
la longitud característica es L = 3 m. Los dos lados de la placa están expues­
tos al flujo de aire, por lo tanto, el área superficial total es 

As = 2WL = 2(2 m)(3 m) = 12 m2 

Para las placas planas la fuerza de resistencia es equivalente a la fuerza de fric­
ción. Se puede determinar el coeficiente promedio de fricción Cf a partir de la 
ecuación 6-11, 

Al despejar Cf y sustituir 

F¡ 0.86 N (1 kg 'mlS
2

) 

C¡ = pA
s 
V 2/2 = (1.204 kg/m3)(l2 m2)(7 m/s)2/2 1 N = 0.00243 

Entonces se puede determinar el coeficiente promedio de transferencia de ca­
lor a partir de la analogía modificada de Reynolds (ecuación 6-83) como 

C¡pVCp 0.00243 (1.204 kg/m3)(7 mls)(1007 J/kg' oC) 
h = '2 p2/3 = 2 0.73092/3 = 12.7 W/m

2
. oC 

Discusión Este ejemplo muestra la gran utilidad de las analogías de la canti­
dad de movimiento y la t ransferenc ia de calor en el sentido de que se puede de­
terminar el coeficiente de transferencia de calor por convección a partir de un 
conocimiento del coeficiente de fricción, el cual es más fácil de determinar. 
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Transferencia de calor a microescala * 
Las consideraciones acerca de la transferencia de calor desempeñan un pa­
pel crucial en el diseño y la operación de muchos aparatos modernos. Se 
han desarrollado nuevos procedimientos y métodos de análisis para com­
prender y modular (mejorar o suprimir) esas interacciones energéticas. 
Comúnmente se modula mediante el control activo de los fenómenos su­
perficiales, o por el enfoque de la energía volumétrica. En esta sección, se 
discute uno de esos ejemplos: la transferencia de calor a microescala. 

Las invenciones recientes de sistemas a escalas micro (_10-6) Y nano 
(_10-9) han mostrado inmensos beneficios en los procesos de flujo de flui­
dos y de transferencia de calor. Estos aparatos son extremadamente dimi­
nutos, sólo visibles a través de microscopios electrónicos. La comprensión 
detallada del mecanismo que rige estos sistemas se encontrará en el 
corazón de la realización de muchas tecnologías futuras. Los ejemplos in­
cluyen los sensores químicos y biológicos, el almacenamiento de 
hidrógeno, los aparatos de exploración espacial y el cribado de medica­
mentos. Sin embargo, el desarrollo de dispositivos a microescala y na­
noescala plantea también varios desafíos nuevos. ' Por ejemplo, el 
conocimiento clásico de la transferencia de calor se origina a partir del en­
foque del equilibrio térmico, y las ecuaciones se deducen para un medio 
continuo. A medida en que la escala de dimensiones geométricas del sis­
tema se vuelve minúscula, la transferencia de calor por medio de estas 
partículas, en sistemas a nanoescala, deja de ser un proceso de equilibrio y 
el enfoque basado en el equilibrio del medio continuo ya tampoco es 
válido. Por consiguiente, se vuelve esencial una comprensión más general 
del concepto de transferencia de calor. 

En la transferencia de calor a microescala y nanoescala resultan cruciales 
tanto la escala de longitud como la de tiempo. El significado de la escala de 
longitud se torna evidente a partir del hecho de que el área superficial por 
unidad de volumen de un objeto aumenta conforme se contrae la escala de 
longitud de ese objeto. Esto significa que la transferencia de calor á través 
de la superficie se vuelve más importante en algunos ordenes de magnitud 
en caso de los sistemas a microescala que en los grandes objetos cotidia­
nos. A menudo, el transporte de energía térmica en los equipos electrónicos 
y termoeléctricos ocurre en un rango de escalas de longitud que va de 
milímetros a nanómetros. Por ejemplo, en un chip microelectrónico (diga­
mos el MOSFET de la figura 6-37), el calor se genera en una región de 
drenaje de tamaño nanométrico y finalmente es conduCido hacia los alrede­
dores a través de sustratos cuyo espesor es del orden de un milímetro. Re­
sulta claro que el transporte de energía y los mecanismos de conversión en 
estos sistemas comprenden un amplio rango de escalas de longitud y son 
bastante difíciles de modelar. 

Las escalas pequeñas de tiempo también desempeñan un papel impor­
tante en los mecanismos de transporte de energía. Por ejemplo, láseres de 
pulsos ultracortos (del orden de picosegundos y femtosegundos) son en ex­
tremo útiles para la industria de procesamiento de materiales. En este caso, 
las diminutas escalas de tiempo permiten la interacción localizada láser­
material, benéfica para el depósito y transporte de alta energía. 

*Esta sección es una contribución de Subrata Roy, Computational Plasma Dynamics 
Laboratory, Mechanical Engineering, Kettering University, Flint, MI. 
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FIGURA 6-37 
Transistor de efecto de campo de metal­
óxido-semiconductor (MOSFET, metal­
oxide-semiconductor field-effect 
transistor) usado en microelectrónica. 

Electrodo Electrodo 
fuente Compuerta metálica de drenaje 

~ / - -
Sustrato 

© Vol. 80/PhotoDise/Getty Images 

La aplicabilidad del modelo del medio continuo se detennina por el valor 
local del número adimensional de Knudsen (Kn), el cual se define como la 
razón del recorrido libre medio (r1m, o mfp, por las primera siglas en inglés 
mean free path) del medio portador del calor a la escala de longitud de refe­
rencia del sistema (por ejemplo, la longitud de difusión térmica). Los efec­
tos a microescala se vuelven importantes cuando el rlm se hace comparable 
a la longitud de referencia del dispositivo, o mayor que ésta, digamos a Kn 
>0.001. Como resultado, las propiedades tennofísicas de los materiales se 
vuelven dependientes de la estructura y los procesos de conducción del 
calor ya no son fenómenos locales, sino que exhiben efectos de radiación 
de rango largo. 

El modelo macroscópico convencional de conducción de Fourier viola 
esta característica no local de transferencia de calor a microescala y se 
necesitan enfoques alternativos para el análisis. El modelo más apropiado 
en la actualidad es el concepto de ¡anón. La energía térmica en un material 
sólido uniforme se puede interpretar como las vibraciones de una red regu­
lar de átomos espaciados muy cerca uno del otro en su interior. Estos áto­
mos exhiben modos colectivos de ondas sonoras (fonones), las cuales 
transportan la energía en un material a la velocidad del sonido. Siguiendo 
los principios de la mecánica cuántica, los fonones exhiben propiedades se­
mejantes a partículas de bosones con espín cero (dualidad onda-partícula). 
Los fonones desempeñan un papel importante en muchas de las 
propiedades físicas de los sólidos, como las conductividades térmica y 
eléctrica. En los sólidos aislantes, los fotones también constituyen el 
mecanismo primario por medio del cual tiene lugar la conducción del calor. 

La variación de la temperatura en la cercanía de la superficie limitante 
sigue siendo un determinante importante de la transferencia de calor a 
través de la superficie. Sin embargo, cuando el medio continuo tiende a 
desbaratarse, necesita modificarse la ley de Newton del enfriamiento, en la 
que se usan la temperatura de la superficie y la temperatura promedio de 
fluido . Específicamente, a diferencia de los objetos a macroescala, en 
donde las temperaturas de la superficie (Tw) y del fluido adyacente (Tg) son 
iguales (Tw = Tg), en un microdispositivo se tiene un salto en la tempera­
tura y los dos valores son diferentes. En 1898, Von Smoluchowski dedujo 
una relación muy conocida con el fin de calcular el salto en la temperatura 
en la superficie de una microconfiguración geométrica, 

T - T = 2 - O"T [~] ~ (aT) (6-84) 
g w O"T y + 1 Pr ay IV 

donde T es la temperatura en K, O"T es el coeficiente de acomodación tér­
mica e indica la fracción molecular reflejada en forma difusiva desde la su-
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xlH 

a) Temperatura del gas nitrógeno en K, para Kn = 0.062 

x/H 

b) Velocidad del gas nitrógeno en relación con la velocidad del sonido (número de Mach) 

l 

2 
xlH 

e) Temperatura del gas helio en K, para Kn = 0.14 
j 

2 3 4 5 
x/H 

el) Velocidad del gas helio en relación con la velocidad del sonido (número de Mach) 

perficie, 'Y es la razón de calores específicos y Pr es el número de Prandtl. 
Una vez que se conoce este valor, se puede calcular la razón de la transfe­
rencia de calor a partir de: 

(
aT) (TT V27TRT ['Y + 1] 5pcp 

- k - = -- --(T - T) 
ay w 2 - (TT 2'Y 16 w g 

(6-85) 

Como ejemplo, en la figura 6-38 se tiene las gráficas de la distribución 
de temperaturas y los contornos del número de Mach, en el interior de un 
microtubo de ancho H = 1.2 ¡.Lm, para el flujo supers6nico de nitrógeno y 
helio. Para el gas nitrógeno con un Kn = 0.062 a la entrada, la temperatura 
del gas (Tg) adyacente a la pared difiere de manera sustancial de la tempe­
ratura constante de la pared, como se muestra en la figura 6-38a, donde Tw 

es de 323 K y Tg es casi de 510 K. El efecto de esta transferencia de calor a 
la pared consiste en reducir el número de Mach, como se muestra en la 
figura 6-38b, si bien el flujo se mantiene supersónico. Para el gás helio con 
un Kn = 0.14 de entrada y una temperatura más baja de la pared de 298 K, 
la temperatura del gas inmediatamente adyacente a la pared es incluso más 
alta; hasta 586 K, como se muestra en la figura 6-38c. Esto crea un flujo de 
calor muy alto en la pared, que es inalcanzable en aplicaciones a 
macroescala. En este caso, mostrado en la figura 6-38d, la transferencia de 
calor es suficientemente grande como para bloquear el flujo. 

1. D. G. Cahill, W. K. Ford, K. E. Goodson y otros, "Nanoscale Thermal 
Transport". Joumal of Applied Physics, 93, 2 (2003), págs. 793-817. 
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FIGURA 6-38 
Características térmicas de fluidos en el 

interior de un microcanal. 
(Tomado de Ro)" y Roy, 2005 J. 
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2. R. Raju y S, Roy, "Hydrodynarnic Study ofHigh Speed Flow and Heat 
Transfer through a Microchannel", Journal ofThermophysics and Heat 
Transfer, 19, 1 (2005), págs, 106-113, 

3. S. Roy, R. Raju, H. Chuang, B. Kruden y M. Meyyappan, "Modeling Gas 
Flow Through Microchannels and Nanopores". Journal of Applied Physics, 
93, 8 (2003), págs. 4870-79. 

4. M. von Smoluchowski, "Ueber Wfumeleitung in Verdünnten Gasen", 
Annalen der Physik und Chemi. 64 (1898), págs. 101-130. 

5. C. L. Tien, A. Majumdar y F. Gemer. Microscale Energy Transport. Nueva 
York: Taylor & Francis Publishing, 1998. 

RESUMEN 

La transferencia de calor por convección se expresa por la ley 
de Newton del enfriamiento como 

donde h es el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción, Ts es la temperatura superficial y Too es la temperatura de 
la corriente libre. El coeficíente de convección también se ex­
presa como 

El número de Nusselt, que es el coeficiente de transferencia de 
calor adimensional, se define como 

hLe 
Nu=-

k 

donde k es la conductividad térmica del fluido y Le es la longi­
tud característica. 

El movimiento intensamente ordenado de los fluidos caracte­
rizado por líneas suaves de corriente se llama laminar. El movi­
miento intensamente desordenado que por lo general se tiene a 
altas velocidades y se caracteriza por fluctuaciones de la veloci­
dad se llama turbulento. Las fluctuaciones aleatorias y rápidas 
de los grupos de partículas del fluido, llamadas remolinos, pro­
porcionan un mecanismo adicional para la transferencia de la 
cantidad de movimiento y del calor. 

La región del flujo arriba de la placa, limitada por 8, en la 
cual se sienten los efectos de las fuerzas cortantes viscosas cau­
sadas por la viscosidad del fluido se llama capa límite de la ve­
locidad. El espesor de la capa límite o se define como la 
distancia desde la superficie a la cual u = 0.99V. La línea hipo­
tética de u = 0.99V divide el flujo sobre una placa en la región 
de la capa límite, en la cual los efectos viscosos y los cambios 
de la velocidad son significativos, y la región del flujo no visco­
so, en la cual los efectos de la fricción son despreciables. 

La fuerza de fricción por unidad de área se llama esfuerzo 
cortante y el esfuerzo cor(ante en la superficie de la pared se ex­
presa como 

aul 
Ts = J.L ay y=O o 

donde J.L es la viscosidad dinámica, V es la velocidad corriente 
arriba y C¡ es el coeficiente de fricción adimensional. La propie­
dad v = ¡_ti p es la viscosidad cinemática. La fuerza de fricción 
sobre la superficie completa se determina a partir de 

pV 2 
Ff = Cf AsT 

La región de flujo sobre la superficie en la cual la variación 
de la temperatura en la dirección perpendicular a esa superficie 
es significativa es la capa límite térmica. El espesor de esta 
capa o, en cualquier lugar a lo largo de la superficie es la distan­
cia desde ésta a la cual la diferencia de temperatura T - Ts es 
igual a 0.99(Too - Ts)' El espesor relativo de las capas límite de 
la velocidad y térmica se describe de la mejor manera por me­
dio del número adimensional de Prandtl, definido como 

Difusividad molecular 
P _ de la cantidad de movimiento v J.LCp 

r - Difusividad molecular del calor a k 

Para el flujo externo, el número adimensional de Reynolds se 
expresa como 

Re = Fuerzas de. inercia = VLe P VLe 

Fuerzas VIscosas v J.L 

Para una placa plana, la longitud característica es la distancia x 
desde el borde de ataque. El número de Reynolds en el cual 
el flujo se vuelve turbulento se llama número crítico de Rey­
nolds. Para el flujo sobre una placa plana, su valor se toma 
como Recr = Vxc/v = 5 X 105. 
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Las ecuaciones de continuidad, de la .cantidad de movimien­
to y de la energía para el flujo incompresible, bidimensional y 
estacionario con propiedades constantes se determinan a partir 
de balances de la masa, la cantidad de movimiento y la energía, 
como 

Continuidad: 

Cantidad de 
movimiento en 
la dirección x: 

Energía: 

donde lafunción de disipación viscosa <fJ es 

Mediante las aproximaciones de las capas límite y una variable 
de semejanza, estas ecuaciones se pueden resolver para el flujo 
incompresible, estacionario y paralelo sobre una placa plana, 
con los resultados siguientes: 

Espesor de la capa límite 
de la velocidad: 

4.91 4.91x 
0 = ------

VV/vx VRe: 

~ ~~~~~~3&9.iÁ~~~?:?2k~~~~:' 
CAPíTULO 6 

El coeficiente promedio de fricción y el número de Nusselt se 
expresan en forma funcional como 

y Nu = g(Re¿, Pr) 

El número de Nusselt se puede expresar por una simple relación 
de la ley de la potencia de la forma 

Nu = CReE'Pr" 

donde m y .n son exponentes constantes y el valor de la constan­
te C depende de la configuración geométrica. La analogía de 
Reynolds relaciona el coeficiente de convección con el de fric­
ción, para fluidos con Pr = 1, y se expresa como 

donde 

o 

St= -h-=~ 
pCpV ReL Pr 

es el número de Stanton. La analogía se extiende hacia otros nú­
meros de Prandtl por la analogía modificada de Reynolds o 
analogía de Chilton-Colburn, expresada como 

Coeficiente local de fricción: 
T w o bien, 

C = -- = 0.664 Re - 1I2 
f,x pV2/2 x 

Número local de Nusselt: 

Espesor de la capa límite térmica: o =~= 4.91x 
t Prl/3 Pr1l3~ 
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PROBlEMAS* 

Mecanismos y tipos de convección 

6-1C ¿Qué es convección forzada? ¿De qué manera difiere 
con respecto de la convección natural? ¿La convección causada 
por los vientos es forzada o natural? 

6-2C ¿Qué es convección forzada externa? ¿De qué manera 
difiere con respecto de la convección forzada interna? ¿Puede 
un sistema de transferencia de calor comprender tanto convec­
ción interna como externa al mismo tiempo? Dé un ejemplo. 

6-3C ¿En cuál modo de transferencia de calor: convección na­
tural o forzada, el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección suele ser más elevado? ¿Por qué? 

6-4C Considere una papa horneada caliente. ¿La papa se en­
friará con mayor rapidez, o con mayor lentitud, cuando sopla­
mos el aire tibio que sale de nuestros pulmones sobre ella en 
lugar de dejarla enfriar de manera natural en el aire más frío del 
cuarto? Explique. 

6-5C ¿Cuál es el significado físico del número de Nusselt? 
¿Cómo se define? 

6-6C ¿Cuándo la transferencia de calor a través de un fluido 
es conducción y cuándo es convección? ¿Para cuál caso la razón 
de la transferencia de calor es más alta? ¿En qué difiere el coefi­
ciente de transferencia de calor por convección de la conducti­
vidad térmica de un fluido? 

6-7C Defina flujo incompresible y fluido incompresible. ¿El 
flujo de un fluido compresible debe tratarse por necesidad como 
compresible? 

6-8 Durante el enfriamiento de papas mediante aire se deter­
mina experimentalmente que el coeficiente de transferencia de 
calor para la convección, la radiación y la evaporación combi­
nadas es como se indica enseguida: 

Velocidad 
del aire, mIs 

0.66 
1.00 
1.36 
1.73 

Coeficiente de 
transferencia de calor, 

W/m 2 . ·C 

14.0 
19.1 
20.2 
24.4 

Considere una papa de 8 cm de diámetro que está inicialmente 
a 20°C, con una conductividad térmica de 0.49 W/m . C. Las 
papas se enfrían por medio de aire refrigerado que está a 5°C, 
a una velocidad de 1 mis. Determine la razón inicial de la 

* Los problemas designados por una "e" son preguntas de 
concepto y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. 
Los designados por una " 1" están en unidades inglesas y los 
usuarios del SI pueden ignorarlos. Los problemas con un icono 
de eD-EES ® se resuelven mediante el EES y las soluciones 
comp letas, junto con los estudios paramétricos, se incluyen en 
el eD que acompaña a este texto. Los problemas con un icono de 
computadora-EES, ¡¡¡J , son de naturaleza detallada y se pretende 
que se resuelvan con una computadora, de preferencia mediante 
el software de EES que acompaña a este texto. 

transferencia de calor desde una papa y el valor inicial del gra­
diente de temperatura en la superficie de la papa. 

Respuestas: 5.8 W, - 585°e/m 

6-9 Un hombre promedio tiene un área superficial del cuerpo 
de 1.8 m2 y una temperatura de la piel de 33°C. El coeficien­
te de transferencia de calor por convección para una persona 
vestida que camina en aire estático se expresa como h = 8.6V°.53 
para 0.5 < V < 2 mis, donde V es la velocidad al caminar 
en mis . Si la temperatura superficial promedio de la persona 
vestida es de 30°C, determine la razón de la pérdida de calor de 
un hombre promedio que camina en aire estático que está a 
10°C, por convección, a una velocidad al caminar de a) 0.5 mis, 
b) 1.0 mis, e) 1.5 mis y á) 2.0 mis. 

6-10 El coeficiente de transferencia de calor por convección 
para una persona vestida que está parada con aire en movimien­
to se expresa como h = 14.8Vo.69 para 0.15 < V < 1.5 mis, 
donde Ves la velocidad del aire. Para una persona con un área 
superficial del cuerpo de 1.7 m2 y una temperatura superficial 
promedio de 29°C, determine la velocidad de la pérdida de ca­
lor de esa persona en aire que sopla y que está a 10°C, por con­
vección, para velocidades del aire de a) 0.5 mis, b) 1.0 mis y e) 
1.5 mis. 

6-11 Durante el enfriamiento por aire de naranjas, toronjas e 
híbridos de mandarina-toronja el coeficiente de transferencia de 
calor por convección, radiación y evaporación combinadas, pa­
ra velocidades del aire de 0.11 < V < 0.33 mis se determina ex­
perimentalmente y se expresa como h = 5.05 kaireRel /3/D, donde 
el diámetro D es la longitud característica. Las naranjas se en­
frían por medio de aire refrigerado que está a 5°C y 1 atm, a una 
velocidad de 0.3 mis. Determine a) la razón inicial de la trans­
ferencia de calor desde una naranja de 7 cm de diámetro que es­
tá inicialmente a 15°C, con una conductividad térmica de 0.50 
W 1m . oC, b) el valor del gradiente inicial de temperatura en la 
superficie hacia adentro de la naranja y e) el valor del número 
de Nusselt. 

-Aire -
5°C -
latm-

FIGURA P6-11 

Naranja 

Capas límite de la velocidad y térmica 

6-12C ¿Qué es la viscosidad? ¿Qué causa la viscosidad en los 
líquidos y en los gases? Típicamente, ¿la viscosidad dinámica 
es más alta para un líquido o para un gas? 

6-13C ¿Qué es fluido newtoniano? ¿El agua es un fluido new­
toniano? 

6-14C ¿Qué es la condición de no deslizamiento? ¿Qué la 
causa? 
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6-15C Considere dos pequeñas bolas idénticas de vidrio que 
se dejan caer en dos recipientes idénticos, uno lleno con agua y 
el otro con aceite. ¿Cuál de las dos bolas llegará primero hasta 
el fondo del recipiente? ¿Por qué? 

6-16C ¿Cómo varía la viscosidad dinámica de a) los líquidos 
y b) los gases con la temperatura? 

6-17C ¿Qué propiedad de los fluidos es responsable del desa­
rrollo de la capa límite de la velocidad? ¿Para qué clase de flui­
dos no habrá capa límite de la velocidad sobre una placa plana? 

6-18C . ¿Cuál es el significado físico del número de Prandtl? 
¿El valor del número de Prandtl depende del tipo de flujo o 
de la configuración geométrica de éste? ¿Cambia el número de 
Prandtl del aire con la presión? ¿Cambia con la temperatura? 

6-19C ¿Se desarrollará una capa límite térmica en el flujo so­
bre una superficie incluso si tanto el fluido como la superficie se 
encuentran a la misma temperatura? 

Flujos laminares y turbulentos 

6-20C ¿En qué difiere el flujo turbulento del laminar? ¿Para 
cuál flujo es más elevado el coeficiente de transferencia de calor? 

6-21C ¿Cuál es el significado físico del número de Reynolds? 
¿Cómo se define para el flujo externo sobre una placa de lon­
gitud L? 

6-22C ¿Qué representa el coeficiente de fricción en el flujo 
sobre una placa plana? ¿Cómo está relacionado con la fuerza de 
arrastre que actúa sobre la placa? 

6-23C ¿Cuál es el mecanismo físico que causa que el factor 
de fricción sea tan alto en el flujo turbulento? 

6-24C ¿Qué es viscosidad turbulenta? ¿Ql!é la causa? 

6-25C ¿Qué es conductividad térmica turbulenta? ¿Qué la causa? 

Ecuaciones de la convección y soluciones 
de semejanza 
6-26C ¿En qué condiciones se puede tratar una superficie cur­
va como una placa plana en el análisis del flujo de fluidos y de 
la convección? 

6-27C Exprese la ecuación de continuidad para el flujo bidi­
mensional estacionario con propiedades constantes y explique 
qué representa cada término. 

6-28C ¿La aceleración de una partícula de un fluido es nece­
sariamente cero en el flujo estacionario? Explique. 

6-29C Para el flujo bidimensional estacionario, ¿qué son las 
aproximaciones de las capas límite? 

6-30C ¿Para qué tipos de fluidos y flujos es probable que sea 
significativo el término de disipación viscosa en la ecuación de 
la energía? 

6-31C Para el flujo bidimensional estacionario sobre una pla­
ca plana isotérmica en la dirección x, exprese las condiciones de 
frontera para las componentes de la velocidad u y v y la tempe­
ratura T en la superficie de dicha placa y en el borde de la capa 
límite. 

6-32C ¿Qué es una variable de semejanza y para qué se usa? 
¿Para qué clases de funciones se puede esperar que exista una 
solución de semejanza para un conjunto de ecuaciones en deri­
vadas parciales? 

~i'.:~~·f.;iff1'~~¿ 391 . 
CAPíTULO 6 

6-33C Considere el flujo bidimensional, laminar y estaciona­
rio sobre una placa isotérmica. ¿El espesor de la capa límite de 
la velocidad se incrementa o disminuye con a) la distancia des­
de el borde de ataque, b) la velocidad de la corriente libre y e) la 
viscosidad cinemática? 

6-34C Considere el flujo bidimensional, laminar y estaciona­
rio sobre una placa isotérmica. ¿El esfuerzo cortante en la pared 
se incrementa, disminuye o permanece constante con la distan­
cia desde el borde de ataque? 

6-35C ¿Cuáles son las ventajas de eliminar las dimensiones 
en las ecuaciones de la convección? 

6-36C Considere el flujo incompresible, bidimensional, lami­
nar y estacionario con propiedades constantes y un número de 
Prandtl igual a la unidad. Para una configuración geométrica 
dada, ¿es correcto decir que tanto el coeficiente promedio de 
fricción como el de transferencia de calor dependen sólo del nú­
mero de Reynolds? 

6-37 ~ Está fluyendo aire a una velocidad de 3.0 mis, 
..... "'" 15°C Y 1 atm sobre una placa de 0.3 m de largo 

que se encuentra a 65°C. Usando EES, Excel u otro software, 
trace lo siguiente como una gráfica combinada para el rango 
desde x = 0.0 m hasta x = Xcr ' 

a) La capa límite hidrodinámica como función de x. 
b) La capa límite térmica como función de x. 

6-38 ~ Está fluyendo agua líquida a una velocidad de 3.0 
mis sobre una placa de 0.3 m de ancho que está a 

65°C. Usando EES, Excel u otro software comparable, trace la 
gráfica de a) la capa límite hidrodinámica y b) la capa límite tér­
mica como función de x, sobre la misma gráfica, para el rango 
desde x = 0.0 m hasta x = Xcr ' Use un número crítico de 
Reynolds de 500 000. 

6-39 El flujo del aceite en una chumacera se puede considerar 
como flujo paralelo entre dos placas isotérmicas grandes, con 
una en movimiento a velocidad constante de 12 mis y la otra es­
tacionaria. Considere un flujo de ese tipo con un espaciamiento 
uniforme de 0.7 mm entre las placas. Las temperaturas de las 
placas superior e inferior son de 40°C y 15°C, respectivamente. 
Mediante la simplificación y la solución de las ecuaciones de 
continuidad, de la cantidad de movimiento y de la energía, 
determine a) las distribuciones de las velocidades y de la tem­
peratura en el aceite, b) la temperatura máxima y dónde se tiene 
y e) el flujo de calor del aceite hacia cada placa. 

: - E --: ---------- --- ----: -:-: -:-: -: -:-:-:' =: -:-:-: -:-:--
==================~ = == u(y) ======== ----------- --- --- ---- - - - -

FIGURA P6-39 

6-40 Repita el problema 6-39 para un espaciamiento de 0.4 mm. 

6-41 Una flecha de 6 cm de diámetro gira a 3000 rpm en una 
chumacera de 20 cm de largo con una holgura uniforme de 0.2 
mm. En las condiciones estacionarias de operación tanto la chu­
macera como la flecha en la vecindad de la brecha de aceite es­
tán a 50°C y la viscosidad y la conductividad térmica del aceite 
lubricante son de 0.05 N . s/m2 y 0.17 W/m . K. Mediante la 
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simplificación y solución de las ecuaciones de continuidad, de 
la cantidad de movimiento y de. la energía, determine a) la tem­
peratura máxima del aceite, b) las razones de la transferencia de 
calor hacia la chumacera y la flecha y e) la potencia mecánica 
perdida por la disipación viscosa en el aceite. 

Respuestas: al 53.3°e, bl 419 W, el 838 W 

FIGURA P6-41 

6-42 Repita el problema 6-39 si la flecha ha alcanzado la tem­
peratura pico y, por tanto, la transferencia de calor hacia ella es 
despreciable y la temperatura de la chumacera todavía se man­
tiene a 50°C. 

6-43 ll'> Vuelva a considerar el problema 6-41. Mediante el 
,,,,," software EES (o cualquier otro semejante), investigue 

el efecto de la velocidad de la flecha sobre la potencia mecánica 
perdida por la disipación viscosa. Suponga que la rotación de la 
flecha varía de O rpm hasta 5 000 rpm. Trace la gráfica de la po­
tencia perdida contra las rpm de la flecha y discuta los resultados. 

6-44 Considere una flecha de 5 cm de diámetro que gira a 
4 000 rpm en una chumacera de 25 cm de largo con una holgu­
ra uniforme de 0.5 mm. Determine la potencia requerida para 
hacer girar la flecha si el fluido en el espacio libre es a) aire, 
b) agua y e) aceite a 40°C y 1 atm. 

6-45 Considere el flujo de un fluido entre dos placas paralelas 
grandes isotérmicas separadas por una distancia L. La placa su­
perior se mueve a una velocidad constante de V y se mantiene a 
la temperatura To, mientras que la inferior está estacionaria y 
aislada. Mediante la simplificación y solución de las ecuaciones 
de continuidad, de la cantidad de movimiento y de la energía, 
obtenga relaciones para la temperatura máxima del fluido, ellu­
gar donde se presenta y el flujo de calor en la placa superior. 

6-46 Vuelva a considerar el problema 6-45. Mediante los re­
sultados de este problema obtenga una relación para la velocidad 
volumétrica de generación de calor egen, en W/m3• A continua­
ción, exprese el problema de convección como uno equivalente 
de conducción en la capa de aceite. Verifique su modelo me­
diante la solución del problema de conducción y obtenga una 
relación para la temperatura máxima, la cual debe ser idéntica a 
la obtenida en el análisis de la convección. 

6-47 Una flecha de 5 cm de diámetro gira a 4500 rpm en una 
chumacera de hierro fundido (k = 70 W/m· K) de 15 cm de lar­
go y 8 cm de diámetro exterior, con una holgura uniforme de 
0.6 mm llena con aceite lubricante (JL = 0.03 N . s/m2 y k = 
0.14 W/m · K). La chumacera está enfriada externamente por un 
líquido y su superficie exterior se mantiene a 40°C. Si descarta 
la conducción de calor a través de la flecha y supone transferen­
cia de calor unidimensional, determine a) la razón de la transfe­
rencia de calor hacia el refrigerante, b) la temperatura superficial 
de la flecha y e) la potencia mecánica perdida por la disipación 
viscosa en el aceite. 

15 cm 8cm 
~;...,'>: ~~ ~ ~ ~" :-..,~ 

15 cm ·1 
FIGURA P6-47 

6-48 Repita el problema 6-47 para una holgura de 1 mm. 

Analogías entre la cantidad de movimiento 
y la transferencia de calor 

6-49C ¿Cómo se expresa la analogía de Reynolds? ¿Cuál es 
el valor de éste? ¿Cuáles son sus limitaciones? 

6-50C ¿Cómo se expresa la analogía modificada de Rey­
nolds? ¿Cuál es el valor de éste? ¿Cuáles son sus limitaciones? 

6-51 ~ Una placa plana de 4 m X 4 m mantenida a una 
~ temperatura constante de 80°C se sujeta a flujo 

paralelo de aire a 1 atm, 20°C y 10 mis. Se mide la fuerza total 
de resistencia que actúa sobre la superficie superior de la placa 
que es de 2.4 N. Mediante la analogía cantidad de movimien­
to-transferencia de calor, determine el coeficiente promedio 
de transferencia de calor por convección y la razón de la trans­
ferencia de calor entre la superficie superior de la placa y el 
aire. 

6-52 Un perfil aerodinámico de sección transversal elíptica 
tiene una masa de 50 kg, un área superficial de 12 m2 y un calor 
específico de 0.50 kJ/kg . C. El perfil se sujeta a flujo de aire a 
1 atm, 25°C y 5 mis a lo largo de su lado de 3 m de largo. Se ob­
serva que la temperatura promedio del perfil cae de 160°C has­
ta 150°C en 2 min de enfriamiento. Suponga la temperatura 
superficial del perfil es igual a su temperatura promedio y use la 
analogía cantidad de movimiento-transferencia de calor para 
determinar el coeficiente promedio de fricción del perfil aerodi-
námico. Respuesta: 0.000363 

6-53 Repita el problema 6-52 para una velocidad del flujo de 
aire de 10 mis. 

6-54 Un parabrisas de automóvil calentado eléctricamente 
de 0.6 m de alto y 1.8 m de largo se sujeta a vientos paralelos de 
1 atm, O°C y 80 km/h. Se observa que el consumo de potencia 
eléctrica es de 50 W cuando la temperatura de la superficie ex­
puesta del parabrisas es de 4°C. Si se descarta la radiación y la 
transferencia de calor desde la superficie interior, y mediante 
la analogía cantidad de movimiento-transferencia de calor, de­
termine la fuerza de arrastre que ejerce el viento sobre el para­
brisas. 

6-55 Considere un avión que vuela a la velocidad de crucero 
de 800 kmIh a una altitud de 10 km, donde las condiciones at­
mosféricas estándar son de -50°C y 26.5 kPa. Cada ala del 
avión se puede considerar como una placa plana de 25 m X 3 
m. El coeficiente de fricción de las alas es de 0.0016. Mediante 
la analogía cantidad de movimiento-transferencia de calor, de­
termine el coeficiente de transferencia de calor para las alas en 
las condiciones de crucero. Respuesta: 89.6 W/m 2 • oC 
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Tema especial: Transferencia de calor a microescala
6-56 Usando un cilindro, una esfera y un cubo como ejem-
plos, demuestre que la razón de transferencia de calor es inver-
samente proporcional a la dimensión nominal del objeto. Es
decir, la transferencia de calor por unidad de área aumenta a
medida que decrece el tamaño del objeto.

I
\
\

'-

a) Cilindro

FIGURA P6.-56
b) Esfera e) Cubo

6-57 Determine el flujo de calor en la pared de un microcanal
con un ancho de 1 ¡.Lm, si la temperatura de esa pared es de
50°C y la temperatura promedio del gas cercano a ella es de
100°C, para los casos de

a) (J'T = 1.0, 'Y= 1.667, k = 0.15 W/m· K, AlPr = 5
b) (J'T = 0.8, 'Y= 2, k = 0.1 W/m· K, AlPr = 5

6-58 Si (*)IV= 80 Klm, calcule el número de Nusselt para un
microcanal con un ancho de 1.2 ¡.Lm, si está rodeado por a) aire
ambiente a una temperatura de 30°C, b) gas nitrógeno a una
temperatura de -100°C.

Problemas de repaso
6-59 Considere el flujo de Couette de un fluido con una vis-
cosidad de ¡.L = 0.8 N . s/m2 y conductividad térmica de k¡ =
0.145 W/m . K. La placa inferior se encuentra en reposo, está
hecha de un material con conductividad térmica de kp = 1.5
W1m . K Ytiene un espesor b = 3 mm. Su superficie exterior se
mantiene a T, = 40°C. La placa superior está aislada y se mue-
ve con una velocidad uniforme V = 5 mis. La distancia entre las
placas es de L = 5 rnm.

a) Trace un esquema de la distribución de temperatura, T(y),
en el fluido y en la placa en reposo.

b) Determine la función de distribución de temperatura, T(y),
en el fluido (O< Y < L).

c) Calcule la temperatura máxima del fluido, así como su
temperatura en las superficies de contacto con las placas
inferior y superior.

Aislamiento
v

kp

'.~., ~ 393,,.~-.!;""~ ~ ...~~ •.. ;'~~!:t:
CAPífuLO 6

6-60 ~(') Está fluyendo aceite para motor a una velocidad de
3.0.mls y 15°C sobre una placa de 0.3 m de ancho

que está a 65°C. Usando EES, Excel u otro software compara-
ble, trace la gráfica de a) la capa límite hidrodinámica y b) la
capa límite térmica como función de x, sobre la misma gráfica,
para el rango desde x = 0.0 m hasta x = xcr' Use un número
crítico de Reynolds de 500 000.

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería
6-61 El número de es un parámetro adimen-
sional significativo para la convección forzada y el número de
______ es un parámetro adimensional significativo para
la convección natural.

a) Reynolds, Grashof
c) Reynolds, Eckert
e) Grashof, Sherwood

b) Reynolds, Mach
d) Reynolds, Schmidt

6-62 Para iguales condiciones iniciales, se puede esperar que
las capas límite térmica y de la cantidad de movimiento lami-
nares, sobre una placa plana, tengan el mismo espesor cuando el
número de Prandtl del fluido que fluye es

a) Cercano a cero b) Pequeño c) Aproximadamente uno
d) Grande e) Muy grande

6-63 Se puede esperar que el coeficiente de transferencia de
calor para el flujo turbulento sea _
que para el flujo laminar.

a) menor b) el mismo c) mayor

6-64 En la mayor parte de las correlaciones para el coeficiente
de transferencia de calor por convección se usa el número adi-
mensional de Nusselt, el cual se define como

a) hlk b) klh c) hLjk
d) kLjh e) klpc¿

6-65 En cualquier situación de convección forzada o natural,
la velocidad del fluido que fluye es cero en donde ese fluido
toca cualquier superficie en reposo. La magnitud del flujo de
calor en donde el fluido toca la superficie en reposo es dada por

dTIa) k(Tfluido - Tsuperficie) b) k-
dy superficie

d
2
TI dTIc) k- d)h-

dy2 superficie dy superficie

e) Ninguna de ellas

T(L)

T(Q)

Ts \
Trace aquí el esquema de

distribución de la temperatura FIGURA P6-59
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6-66 En el flujo turbulento, se puede estimar el número de 
Nusselt aplicando la analogía entre la transferencia de calor y la 
de la cantidad de movimiento (analogía de Colburn). En esta 
analogía se relaciona el número de Nusselt con el coeficiente de 
fricción, el' como 

a) Nu = 0.5 el Re PrJ!3 

e) Nu = el Re Pr J!3 

e) Nu = el Re J!2 Pr J!3 

b) Nu = 0.5 el Re Pr2!3 

á) Nu = el Re Pr2!3 

6-67 En un calentador eléctrico de agua (k = 0.61 W/m . K) 
se usa la convección natural para transferir hacia el agua el calor 
de un calentador eléctrico de resistencia de 110 V, de 1 cm de 
diámetro por 0.65 m de largo. En el transcurso de la operación, 
la temperatura superficial de este calentador es de 120°C, en 
tanto que la del agua es de 35°C, y el número de Nusselt 
(basado en el diámetro) es 5. Si se considera sólo la superficie 
lateral del calentador (y, por tanto, A = 7TDL), la corriente que 
pasa por el elemento eléctrico de calentamiento es 

a) 2.2A b)2.7A c)3 .6A á)4.8A e) 5.6 A 

6-68 El coeficiente de fricción, el' para un fluido que se des­
plaza de uno a otro lado de una superficie, en términos del es­
fuerzo cortante en la superficie, T" queda dado por 

a) 2pV2lTs b) 2T,IpV2 e) 2T,IpV2!::J.T 
á) 4T,IpV2 e) Ninguno de ellos 

6-69 En una situación de convección forzada, ¿por cuál de los 
siguientes números adimensionales queda determinada la tran­
sición de flujo laminar a turbulento? 

a) Grasshof b) Nusselt e) Reynolds 
á) Stanton e) Mach 

Problemas de diseño y ensayo 

6-70 Diseñe un experimento para medir la viscosidad de líqui­
dos mediante un túnel con un recipiente cilíndrico de altura h y 
una sección angosta de flujo de diámetro D y longitud L. Al es­
tablecer la suposiciones apropiadas, obtenga una relación para 
la viscosidad en términos de cantidades que se puedan medir 
con facilidad, como la densidad y el gasto volumétrico. 

6-71 Una instalación está equipada con un túnel de viento y se 
puede medir el coeficiente de fricción de superficies planas y 
aerodinámicas. Diseñe un experimento para determinar el coe­
ficiente medio de transferencia de calor para una superficie me­
diante datos del coeficiente de fricción . 
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CONVECCiÓN EXTERNA 
FORZADA 

E
n el capítulo 6 se consideran los aspectos generales y teóricos de la con­

vección forzada, con énfasis en la formulación diferencial y las solucio­
nes analíticas. En este capítulo se consideran los aspectos prácticos de la 

convección forzada hacia superficies planas o curvas, o desde éstas, sujetas a 

flujo externo, caracterizada por capas límite que crecen con libertad rodeadas 
por una región de flujo libre que no comprende gradientes de velocidad ni de 

temperatura. 
Se inicia este capítulo con un panorama general del flujo externo, con énfa­

sis en la resistencia al movimiento, o arrastre, por la fricción y la presión, la 

separación del flujo y la evaluación de los coeficientes de resistencia y de con­
vección promedios. Se continúa con el flujo paralelo sobre placas planas. En 

el capítulo 6 se resolvieron las ecuaciones de las capas límite para el flujo pa­
ralelo, laminar y estacionario sobre una placa plana y se obtuvieron relaciones 
para el coeficiente de fricción local y el número de Nusselt. Mediante estas re­

laciones como punto de partida, se determinó el coeficiente de fricción prome­
dio y el número de Nusselt. Enseguida se extiende el análisis hacia el flujo 

turbulento en placas planas con un tramo inicial no calentado y sin éste. 
A continuación se considera el flujo cruzado sobre cilindros y esferas y se 

presentan gráficas y correlaciones empíricas para los coeficientes de resisten­

cia y los números de Nusselt, y se discute su significado. Por último, se con­
sidera elflujo cruzado sobre bancos de tubos en configuraciones alineadas y 

escalonadas y se presentan correlaciones para la caída de presión y el número 

de Nusselt promedio para ambas configuraciones. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Distinguir entre flujo interno y externo 

• Desarrollar una comprensión intuitiva del arrastre por fricción y el arrastre por presión , 
y evaluar los coeficientes promedio de arrastre y de convección en el flujo externo 

• Evaluar el arrastre y la transferencia de calor asociados con el flujo sobre una placa 
plana, tanto para el flujo laminar como para el turbulento 

• Calcular la fuerza de arrastre ejercida sobre cilindros por el flujo cruzado, así como el 
coeficiente promedio de transferencia de calor, y 

• Determinar la caída de presión y el coeficiente promedio de transferencia de calor aso­
ciados con el flujo a través de un banco de tubos, tanto para la configuración en línea 
como para la configuración escalonada. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

FIGURA 7-1 
En la práctica, es común encontrar flujo 
sobre cuerpos. 

FIGURA 7-2 
Esquema para medir la fuerza de 
resistencia al movimiento sobre un 
automóvil en un túnel de viento. 

7-1 • FUERZA DE RESISTENCIA AL MOVIMIENTO 
Y TRANSFERENCIA DE CALOR 
EN EL FLUJO EXTERNO 

En la práctica con frecuencia se tiene flujo de fluidos sobre cuerpos sólidos, y 
es responsable de numerosos fenómenos físicos corno lafuerza de resistencia 
al movimiento, o arrastre, que actúa sobre los automóviles, las líneas de ener­
gía eléctrica, los árboles y las tuberías submarinas; la sustentación desarrollada 
por las alas de los aviones y el enfriamiento de láminas metálicas o de plásti­
co, de tubos de vapor de agua y de agua caliente, y de alambres extruidos 
(figura 7.1). Por lo tanto, es importante el desarrollo de una buena compren­
sión del flujo externo y de la convección forzada externa en el diseño mecáni­
co y térmico de muchos sistemas de ingeniería, como aviones, automóviles, 
edificios, componentes electrónicos y álabes de turbinas. 

Los campos de flujo y las configuraciones geométricas para la mayor parte 
de los problemas de flujo externo son demasiado complicados para ser resuel­
tos analíticamente y, por tanto, se tiene que confiar en las correlaciones basa­
das en datos experimentales. La disponibilidad de computadoras de alta 
velocidad ha hecho que sea posible conducir con rapidez series de "experi­
mentaciones numéricas" mediante la solución de las ecuaciones que rigen el 
proceso y recurrir a las pruebas y experimentación caras y tardadas sólo en las 
etapas finales del diseño. Este capítulo se apoyará principalmente en relacio­
nes desarrolladas en forma experimental. 

La velocidad del fluido en relación con un cuerpo sólido sumergido, sufi­
cientemente lejos de éste (fuera de la capa límite) se llama velocidad de la co­
rriente libre. Suele tomarse como igual a la velocidad corriente arriba, V, 
también llamada velocidad de aproximación, la cual es la velocidad del flui­
do que se aproxima, lejos y adelante del cuerpo. Esta idealización es casi 
exacta para ,cuerpos muy delgados, como una placa plana paralela al flujo, pe­
ro aproximada para cuerpos redondos o romos, como un cilindro grande. La 
velocidad del fluido va desde cero en la superficie (la condición de no desli­
zamiento) hasta el valor de la corriente libre, lejos de esa superficie, y el subín­
dice "infinito" sirve como un recordatorio de que se trata del valor a una 
distancia, donde no se siente la presencia del cuerpo. En general, la velocidad 
corriente arriba puede variar con el lugar y el tiempo (por ejemplo, el viento 
que sopla de uno a otro lado de un edificio). Pero en el diseño y el análisis, 
suele suponerse por conveniencia que la velocidad corriente arriba es unifor­
me y estacionaria y esto es lo que se hará en este capítulo. 

Resistencia al movimiento debida 
a la fricción y la presión 
Es una experiencia común que un cuerpo encuentre alguna resistencia cuando 
se le fuerza a moverse a través de un fluido, en especial si se trata de un 
líquido. Puede ser que el lector haya visto vientos fuertes derribando árboles, 
líneas de alta tensión e, incluso, remolques, o haya sentido el fuerte "empuje" 
que ejerce el viento sobre su cuerpo; experimenta la misma sensación cuando 
extiende su brazo hacia fuera de la ventana de un automóvil en movimiento. 
La fuerza en la dirección del flujo que ejerce un fluido cuando se desplaza so­
bre un cuerpo se llama arrastre (figura 7-2). 

Un fluido en reposo sólo ejerce fuerzas perpendiculares de presión sobre la 
superficie de un cuerpo sumergido en él. Sin embargo, un fluido en movi­
miento también ejerce fuerzas cortantes tangenciales sobre la superficie debi­
do a la condición de no deslizamiento causada por los efectos viscosos. En 
general, estas dos fuerzas tienen componentes en la dirección del flujo y, de 
este modo, la fuerza de resistencia al movimiento se debe a los efectos com-
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binados de la presión y de las fuerzas cortantes sobre la pared en la dirección 
del flujo . Las componentes de la presión y de las fuerzas cortantes en la pared 
en la dirección perpendicular al flujo tienden a mover al cuerpo en esa direc­
ción y su suma se llama sustentación. 

En general, tanto la fricción superficial (fuerza cortante en la pared) como 
la presión contribuyen a la fuerza de resistencia y a la sustentación. En el ca­
so especial de una placa plana delgada, alineada paralela a la dirección del flu­
jo, la fuerza de resistencia al movimiento depende sólo de la fuerza cortante 
en la pared y es independiente de la presión. Sin embargo, cuando la placa pla­
na se coloca perpendicular a la dirección del flujo, la fuerza de resistencia de­
pende sólo de la presión y es independiente de la fuerza cortante en la pared, 
ya que el esfuerzo cortante en este caso actúa en la dirección normal al flujo 
(figura 7-3). Para los cuerpos esbeltos, como las alas, la fuerza cortante actúa 
casi paralela a la dirección del flujo. La fuerza de resistencia para esos cuer­
pos esbeltos se debe principalmente a fuerzas cortantes (la fricción superficial). 

La fuerza de resistencia al movimiento FD depende de la densidad p del flui ­
do, la velocidad corriente arriba, V, y del tamaño, forma y orientación del 
cuerpo, entre otras cosas. Las características de resistencia al movimiento de 
un cuerpo se representan por el coeficiente de resistencia al movimiento, o 
de arrastre, adimensional CD definido como 

Coeficiente de resistencia: 
FD 

CD=~ 
'ipv -A 

(7-1 ) 

donde A es el área frontal (el área proyectada sobre un plano perpendicular a 
la dirección del flujo) para los cuerpos obtusos -cuerpos que tienden a blo­
quear el flujo-o Por ejemplo, el área frontal de un cilindro de diámetro D y 
longitud L es A = LD. Para flujo paralelo sobre placas planas o superficies ae­
rodinámicas delgadas, A es el área superficial. El coeficiente de resistencia al 
movimiento es principalmente función de la forma del cuerpo, pero también 
puede depender del número de Reynolds y de la aspereza de la superficie. 

La fuerza de resistencia es la ejercida por un fluido sobre un cuerpo en la di­
rección del flujo debida a los efectos combinados de la fuerza cortante en la 
pared y las fuerzas de presión. La parte de la fuerza de resistencia que se debe 
directamente a la fuerza cortante en la pared T IV se llama resistencia al movi­
miento, o arrastre, por la fricción superficial (o sólo resistencia al movi­
miento por la fricción), ya que es causada por efectos de fricción, y aquella 
que se debe directamente a la presión P se llama resistencia al movimiento, 
o arrastre, por la presión (también llamada resistencia al movimiento por la 
forma, debido a su fuerte dependencia de la forma o conformación del cuer­
po). Cuando se dispone de los coeficientes de resistencia por la fricción y la 
presión se determina el coeficiente total de resistencia al movimiento simple­
mente al sumarlos, 

CD = CD, fricci ón + CD, presión (7-2) 

La resistencia por la fricción es la componente de la fuerza cortante en la 
pared en la dirección del flujo y, por consiguiente, depende de la orientación 
del cuerpo así como de la magnitud del esfuerzo cortante en la pared T IV , La re­
sistencia al movimiento por la fricción es cero para una superficie perpen­
dicular al flujo y es máxima para una superficie paralela a éste, ya que en este 
caso es igual a la fuerza cortante total sobre la superficie, Por lo tanto, para 
el flujo paralelo sobre una placa plana, el coeficiente de resistencia es igual 
al coeficiente de resistencia al movimiento por la fricción o, simplemente, al 
coeficiente de fricción (figura 7 -4), Es decir, 

Placa plana: CD = CD, fricción = CI (7 -3) 

Una vez que se cuenta con el coeficiente de fricción promedio CJ, se puede 
determinar la fuerza de resistencia al movimiento (o fricción) sobre la super-

J.lta presión : 'li¡ ~ ,=", 

~ +t - .... ~O 

: ~ ... ~ 
"\ Fue~a cortante 

en la pared 

FIGURA 7-3 
La fuerza de resistencia al movimiento 

que actúa sobre una placa plana 
perpendicular al flujo depende sólo de 

la presión y es independiente de la 
fuerza cortante de la pared, la cual 

actúa perpendicular al flujo . 

e D, presión = O 

eD = eD. fricción = el 

F D, presión = O 

FIGURA 7-4 
Para el flujo paralelo sobre una placa 

plana, la fuerza de resistencia por 
la presión es cero y, por tanto, el 

coeficiente de resistencia es igual 
al coeficiente de fricción, y la fuerza 
de resistencia al movimiento es igual 

a la fuerza de fricción 
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FIGURA 7-5 
Separación en el flujo sobre una pelota 
de tenis y la región de la estela. 
Cortesía de /a NASA y de Cis[unar Aerospace, Ill c. 

ficie a partir de la ecuación 7-1. En este caso, A es el área superficial de la pla­
ca expuesta al flujo del fluido. Cuando los dos lados de una placa delgada es­
tán sujetos al flujo, A se convierte en el área total de las superficies superior e 
inferior. Note que, en general, el coeficiente de fricción variará con la ubica­
ción a lo largo de la superficie. 

La resistencia por la fricción depende fuertemente de la viscosidad, y un 
fluido "idealizado" con viscosidad cero produciría resistencia cero por la fric­
ción, dado que el esfuerzo cortante en la pared sería cero. En este caso, la re­
sistencia al movimiento por la presión también sería cero durante el flujo 
estacionario, sin importar la forma del cuerpo, ya que no habría pérdidas de 
presión. Para el flujo en la dirección horizontal, por ejemplo, la presión a lo 
largo de una recta horizontal será constante (precisamente como en los fluidos 
estacionarios) puesto que la velocidad corriente arriba es constante y, de este 
modo, no se tendrá fuerza neta de presión al actuar sobre el cuerpo en la direc­
ción horizontal. Por lo tanto, la resistencia total es cero para el caso del flujo 
de un fluido ideal no viscoso. 

A bajos números de Reynolds, la mayor parte de la resistencia al movi­
miento se debe a la resistencia por la fricción. Éste es el caso para los cuerpos 
intensamente aerodinámicos. La resistencia por la fricción también es propor­
cional al área superficial. Por lo tanto, los cuerpos con un área superficial más 
grande experimentarán mayor resistencia por la fricción. Por ejemplo, los 
aviones comerciales grandes reducen su área superficial total y, de este modo, 
la resistencia al movimiento, al replegar las extensiones de sus alas cuando 
llegan a las altitudes de crucero, con el fin de ahorrar combustible. En el flujo 
laminar el coeficiente de resistencia por la fricción es independiente de la as­
pereza superficial, pero en el flujo turbulento es fuerte función de esa aspere­
za, debido a los elementos de ésta que sobresalen hacia la subcapa laminar 
fuertemente viscosa. 

El arrastre por presión es proporcional al área frontal y a la diferencia entre 
las presiones que actúan sobre el frente y la parte posterior del cuerpo 
sumergido. Por lo tanto, el arrastre por presión suele ser dominante para los 
cuerpos romos, despreciable para los alargados, como los perfiles aerodi­
námicos, y de valor cero para las placas planas paralelas al flujo. 

Cuando un fluido se separa de un cuerpo, forma una región separada entre 
ese cuerpo y la corriente de fluido. Esta región de baja presión que está detrás 
del cuerpo en donde ocurren la recirculación y los contraflujos se conoce como 
región separada. Entre mayor sea la región separada, mayor es el arrastre por 
presión. Los efectos de la separación del flujo se sienten lejos corriente abajo, 
en forma de velocidad reducida (en relación con la velocidad corriente arriba). 
La región del flujo que va detrás del cuerpo, en donde se sienten los efectos del 
cuerpo sobre la velocidad, se llama estela (figura 7-5). La región separada 
llega a un fin cuando vuelven a unirse las corrientes del flujo . Por lo tanto, la 
región separada es un volumen encerrado, en tanto que la estela se prolonga 
detrás del cuerpo hasta que el fluido en la región de la estela vuelve a adquirir 
su velocidad que tuvo antes de encontrarse con el cuerpo, y el perfil de veloci­
dad se hace casi plano una vez más. Los efectos viscosos y de rotación son los 
más significativos en la capa límite, la región separada y la estela. 

Transferencia de calor 
Los fenómenos que afectan la fuerza de resistencia al movimiento también 
afectan la transferencia de calor y este efecto aparece en el número de Nusselt. 
En el capítulo 6 se demostró que mediante la eliminación de las dimensiones 
en las ecuaciones de la capa límite los números local y promedio de Nusselt 
tienen la forma funcional 

Nu, = f¡ex*, Rex, Pr) y Nu = !2(Reu Pr) (7-4a, b) 
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Los datos experimentales para la transferencia de calor a menudo se repre­
sentan de manera conveniente con precisión razonable mediante una simple 
relación de la ley de las potencias de la forma 

Nu = CReZ' Pr n (7 -5) 

donde m y n son exponentes constantes y el valor de la constante e depende 
de la configuración geométrica y del flujo. 

La temperatura del fluido en la capa límite térmica varía desde Ts, en la su­
perficie, hasta alrededor de Te"" en el borde exterior de esa capa. Las 
propiedades del fluido también varían con la temperatura y, por consiguiente, 
con la posición a lo largo de la capa límite. Para tomar en consideración la 
variación de las propiedades con la temperatura, las propiedades del fluido 
suelen evaluarse en la llamada temperatura de película, definida como 

T, + T" 
T¡ =--2- (7-6) 

la cual es el promedio aritmético de las temperaturas de la superficie y del 
flujo libre. De esta forma, se supone que las propiedades del fluido se 
mantienen constantes en esos valores a lo largo de todo el flujo. Una manera 
alternativa de considerar la variación de las propiedades con la temperatura es 
evaluar todas esas propiedades a la temperatura del flujo libre y multiplicar el 
número de Nusselt obtenido de la ecuación 7-5 por (PrJPrsYo (/Ld/LsY, donde 
r es una constante determinada en forma experimental. 

Los coeficientes locales de resistencia al movimiento y de convección va­
rían a lo largo de la superficie como resultado de los cambios en las capas lí­
mite de velocidad en la dirección del flujo . Por lo común se está interesado en 
la fuerza de resistencia y la rapidez de la transferencia de calor para la super­
ficie completa, las cuales se pueden determinar mediante los coeficientes de 
fricción y de convección promedio. Por lo tanto, se presentan correlaciones 
tanto para los coeficientes locales (identificados con el subíndice x ) y los de 
fricción y de convección promedio. Cuando se cuenta con las relaciones para 
los coeficientes de fricción y de convección locales, se pueden determinar los 
coeficientes de fricción y de convección promedio por integración a partir de 

Ir CD = L o CD.xdx (7-7) 

y Ir h = L o hxdx (7-8) 

Cuando se dispone de los coeficientes de resistencia y de convección pro­
medio, se puede determinar la fuerza de resistencia a partir de la ecuación 
7 -1, y la velocidad de la transferencia de calor hacia la superficie isotérmica, 
o desde ésta, se puede determinar a partir de 

Q = hA/T. - Too) (7 -9 ) 

donde As es el área superficial. 

7 -2 • FLUJO PARALELO SOBRE PLACAS PLANAS 
Considere el flujo paralelo de un fluido sobre una placa plana de longitud L en 
la dirección del flujo, como se muestra en la figura 7-6. La coordenada x se mi­
de a lo largo de la superficie de la placa, desde el borde de ataque, en la direc­
ción del flujo . El fluido se aproxima a la placa en la dirección x con una 
velocidad uniforme V, y temperatura Too. El flujo en la capa límite de velocidad 
se inicia como laminar, pero si la placa es suficientemente larga, el flujo se vol­
verá turbulento a una distancia Xcr a partir del borde de ataque, donde el núme­
ro de Reynolds alcanza su valor crítico para la transición. 

. --Jv 
- • }-f:¡)--S ..J /" _ • \./j'-'jv}.':'-j':::/0 

:.---------i- ~) Turbulento ~ 
- ¿.....-Laminar~\~,--;:¡) j/""Jl 
y ----- -------=-- -;-j ./ j } .::::.- '-' j 

~"- ~ 

> l.~ 
FIGURA 7-6 

Regiones laminar y turbulenta de la 
capa límite durante el flujo sobre una 

placa plana. 
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J fL 
C¡ = L oCj;x dx 

= ~fL 0.664 dx 
L o Re~2 

_ 0.664 fL( VX) -1/2 - - dx 
L O V 

= 0 . ~64 (+ rl/2 X: IL 
2 O 

= 2 X ~664 ( ~L rn 

1.33 = --¡¡z 
ReL 

FIGURA 7-7 
El coeficiente de fricción promedio 
sobre una superficie se determina por 
la integración del coeficiente de 
fricción local sobre la superficie 
completa. 

La transición de flujo laminar hacia turbulento depende de la configuración 
geométrica de la superficie, de su aspereza, de la velocidad corriente arriba, de 
la temperatura superficial y del tipo de fluido , entre otras cosas, y se le caracte­
riza de la mejor manera por el número de Reynolds. El número de Reynolds a 
una distancia x desde el borde de ataque de una placa plana se expresa como 

pVx Vx 
Rex = ----¡¡:- v (7-10) 

Nótese que el valor del número de Reynolds varía para una placa plana a lo 
largo del flujo, hasta llegar aReL = VLlv al final de la misma. 

Para un flujo sobre una placa plana, la transición del flujo de laminar a tur­
bulento empieza alrededor de Re == 1 X 105, pero no se vuelve por completo 
turbulento antes de que el número de Reynolds alcance valores mucho más ele­
vados, comúnmente alrededor de 3 X 106. En el análisis de ingeniería, un 
valor generalmente aceptado para el número crítico de Reynolds es 

Re = p VXcr = 5 X 105 
cr j.L (7-11) 

El valor real del número crítico de Reynolds en ingeniería, para una placa 
plana, puede variar desde 105 hasta 3 X 106, dependiendo de la aspereza su­
perficial, el nivel de turbulencia y la variación de la presión a lo largo de la su­
perficie. 

"'~.: 

Coeficiente de fricción 
Con base en el análisis, en el capítulo 6 se determinó que el espesor de la ca­
pa límite y el coeficiente de fricción local en la ubicación x para el flujo lami­
nar sobre una placa plana, son 

Laminar: 
4.9lx 

8v, x = Re l/2 
x 

y 
0.664 

CJ,x = Re l12 ' 
x 

Las relaciones correspondientes para el flujo turbulento son 

7'. b 1 ." - 0.38x C - 0.059 5 X 105 < R < 107 lur u ento. u v,x - l/S Y ¡,x - 1/5' - ex -
Rex Rex 

(7"12a,b) 

(7-13a, b) 

donde x es la distancia desde el borde de ataque de la placa y Rex = Vx/v es el 
número de Reynolds en la ubicación x. Nótese que ef, x es proporcional a 
Re; 112 y, por consiguiente, a x-l/2, para el flujo laminar. Por lo tanto, supues­
tamente el, x es infinito en el borde de ataque (x = O) y disminuye en un factor 
de x- l 12 en la dirección del flujo. Los coeficientes de fricción locales son más 
elevados en el flujo turbulento que en el laminar, debido al intenso mezclado 
que ocurre en la capa límite turbulenta. Nótese que ef, x alcanza sus valores 
más altos cuando el flujo se vuelve por completo turbulento y, a continuación, 
decrece en un factor de X - liS en la dirección del flujo. 

El coeficiente de fricción promedio sobre la placa completa se determina 
por la sustitución, en la ecuación 7-7, de las relaciones antes dadas y median­
te las integraciones (figura 7-7). Se obtiene 

Laminar: c - 1.33 ReL < 5 X 105 
¡ - Rel/2 (7"14) 

Turbulento: c = 0.074 5 X 105 :S ReL :S 107 

¡ Rel/s (7-15) 

La primera relación da el coeficiente de fricción promedio para la placa comple­
ta cuando el flujo es laminar sobre toda la placa. La segunda lo da para la placa 
completa sólo cuando el flujo es turbulento sobre toda la placa, o cuando la re­
gión de flujo laminar es demasiado pequeña en relación con la región de flujo 
turbulento (es decir, Xcr <iS L). 
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En algunos casos una placa plana es suficientemente larga como para que el flu­
jo se vuelva turbulento, pero no lo suficiente como para descartar la región del 
flujo laminar. En esos casos, el coeficiente de fricción promedio sobre la placa 
completa se determina mediante la integración dada en la ecuación 7-7 sobre dos 
partes: la región laminar O :5 x :5 Xcr y la región turbulenta Xcr < x :5 L, como 

l((X" (L ) ej = L Jo ej , x lam inar dx + J x" e¡, x, turbulento dx (7-16) 

Nótese que se incluye la región de transición con la turbulenta. Una vez más, 
tomando el número crítico de Reynolds como Recr = 5 X lOs y al realizar las 
integraciones de la ecuación 7-16, después de sustituir las expresiones indica­
das, se determina que el coeficiente de fricción promedio sobre la placa com­
pleta es 

(7-17) 

Las constantes en esta relación serán diferentes para números de Reynolds 
críticos diferentes. Asimismo, se supone que las superficies son lisas y en el 
flujo libre no se tiene turbulencia. Para el flujo laminar, el coeficiente de fric­
ción sólo depende del número de Reynolds y la aspereza superficial no tiene 
efecto. No obstante, para el flujo turbulento, la aspereza de la superficie ha90 
que el coeficiente se multiplique varias veces, hasta el punto de que en el régi­
men completamente turbulento el coeficiente de fricción sólo es función de la 
aspereza de la superficie y es independiente del número de Reynolds (figura 
7-8). Éste es el caso también en el flujo en tubos. 

En este régimen, Schlichting da un ajuste de curva obtenida a partir de da­
tos experimentales para el coeficiente de fricción promedio como 

Supeificie áspera, turbulento: ( e)-2S ej = 1.89 - 1.62 log L ' (7-18) 

donde s es la aspereza superficial y L es la longitud de la placa en la dirección 
del flujo. A falta de una mejor relación, se puede usar la anterior para el flujq tur­
bulento sobre superficies ásperas para Re > 106, en especial cuando siL > 10- 4, 

Coeficiente de transferencia de calor 
En el capítulo 6, mediante la solución de la ecuación diferencial de la energía, 
se determinó que el número local de Nusselt en una u~icación x , para el flujo 
laminar sobre una placa plana, es 

Laminar: Pr > 0,6 (7-19) 

La relación correspondiente para el flujo turbulento es 

Turbulento: 
0,6 :5 Pr :5 60 

5 X 105 :5 Rex :5 107 
(7-20) 

Nótese que hx es proporcional a Re~'s y, por lo tanto, a x - os, para el flujo la­
minar. Por lo tanto, hx es infinito en el borde de ataque (x = O) y disminuye en 
un factor de x - o,s en la dirección del flujo, En la figura 7-9 se muestran la va­
riación del espesor de la capa límite 8 y los coeficientes de fricción y de trans­
ferencia de calor a lo largo de una placa plana isotérmica. Los coeficientes 
locales de fricción y de transferencia de calor son más altos en el flujo turbu­
lento que en el laminar, Asimismo, hx alcanza su valor más alto cuando el flu-

i';Jf{§i.i§JiHmil~o 1 ' : " , 

Aspereza 
relativa, 

e/L 

0.0* 
1 X 10- 5 

1 X 10- 4 

1 X 10- 3 

CAPíTULO 7 

Coeficiente 
de fricción, 

ef 

0,0029 
0,0032 
0,0049 
0.0084 

' Superfic ie lisa para Re = 107 Las demás 
calcu ladas a partir de la ecuación 7-18, 

FIGURA 7-8 
Para el flujo turbulento la aspereza 

superficial puede hacer que el 
coeficiente de fricción aumente varias 

veces. 

x 

FIGURA 7-9 
Variación de los coeficientes de 

fricción locales y de transferencia de 
calor para el flujo sobre una placa 

plana. 
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FIGURA 7-10 
Representación gráfica del coeficiente 
de transferencia de calor promedio 
para una placa plana con flujos 
laminar y turbulento combinados. 

jo se vuelve por completo turbulento y, a continuación, decrece en un factor 
de x-O.2 en la dirección del flujo, como se muestra en la figura. 

El número de Nusselt promedio sobre la placa completa se determina me­
diante la sustitución de las relaciones antes dadas en la ecuación 7-8 y al efec­
tuar la integración. Se obtiene 

Laminar: 
hL 

Nu ·= k = 0.664 ReZ's Pr 1/3 Re¿ < 5 X 105 (7-21) 

0.6 ::; Pr ::; 60 

5 X 105::; ReL ::; 10 7 
Turbulento: 

hL 
Nu = k = 0.037 ReZ's Prl/3 (7-22) 

La primera relación da el coeficiente de transferencia de calor promedio para 
la placa completa cuando el flujo es laminar sobre toda la placa. La segunda 
relación lo da para la placa completa sólo cuando el flujo es turbulento sobre 
toda la placa, o cuando la región del flujo laminar de esta última es demasia­
do pequeña en relación con la región del flujo turbulento. 

En algunos casos una placa plana es suficientemente larga como para que el 
flujo se vuelva turbulento, pero no lo suficiente como para descartar la región 
del flujo laminar. En esos casos, el coeficiente de transferencia de calor pro­
medio sobre la placa completa se determina al realizar la integración dada en 
la ecuación 7-8 sobre dos partes, como 

1 ( r " (L ) h = L Jo hx, laminar dx + Jx"hx, turbulento dx (7-23) 

Una vez más, se toma el número crítico de Reynolds como Recr = 5 X 105 Y 
al realizar las integraciones en la ecuación 7 -23, después de sustituir las expre­
siones indicadas, se determina que el número promedio de Nusselt sobre la 
placa completa es (figura 7-10) 

0.6 ::; Pr ::; 60 

5 X 105 ::; ReL ::; 107 

hL 
Nu = k = (0.037 ReZ's - 871)Pr1/3 (7-24) 

En esta relación las constantes serán diferentes para diferentes números de 
Reynolds críticos. 

Los metales líquidos, como el mercurio, tienen conductividades térmicas 
elevadas y por lo común se usan en aplicaciones que requieren altas velocida­
des de transferencia de calor. Sin embargo, tienen números de Prandtl muy pe­
queños y, por consiguiente, la capa límite térmica se desarrolla con mucha 
mayor rapidez que la de velocidad. Entonces, se puede suponer que la veloci­
dad en la capa límite térmica es constante en el valor de la corriente libre y re­
solver la ecuación de la energía. Esto da 

Nu x = 0.565(Rex Pr)1/2 Pr < 0.05 (7-25) 

Resulta conveniente tener una sola correlación que se aplique a todos los 
fluidos, incluidos los metales líquidos. Mediante el ajuste de una curva obte­
nida con datos ya existentes, Churchill y Ozoe (1973) propusieron la siguien­
te relación, la cual es aplicable para todos los números de Prandtl y se afirma 
que es exacta hasta ± 1 %, 

0.3387 Pr l/3 Re.~2 
[1 + (0.0468/Pr)2/3]1/4 

(7-26) 

Estas relaciones se han obtenido para el caso de superficies isotérmicas 
pero también podrían usarse de manera aproximada para el caso de las que no 
lo son, al suponer la temperatura superficial constante en algún valor prome­
dio. Asimismo, se supone que las superficies son lisas y que en la corriente 
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libre no hay turbulencia. Se puede tomar en cuenta el efecto de las propieda­
des variables al evaluar todas las propiedades a la temperatura de película. 

Placa plana con tramo inicial no calentado 
Hasta ahora se ha limitado esta consideración a situaciones para las cuales to­
da la placa está calentada desde el borde de ataque. Pero en muchas aplicacio­
nes prácticas intervienen superficies con una sección inicial no calentada de 
longitud~, mostrada en la figura 7-11 y, como consecuencia, no existe trans­
ferencia de calor para O < x < ~. En esos casos, la capa límite de velocidad se 
empieza a desarrollar en el borde de ataque (x = O), pero la térmica se desa­
rrolla donde se inicia el calentamiento (x = ~). 

Considere una placa plana cuya sección calentada se mantiene a una tempe­
ratura constante (T = Ts , constante para x > g). Mediante métodos de solución 
integrales (véase Kays y Crawford, 1994), se determina que los números de 
Nusselt locales, tanto para los flujos laminares como para los turbulentos, son 

Laminar: 

Turbulento: 

NUx(para ~= O) 0.332 Re~.5 Pr l / 3 

Nux = [1 - (gIX)3/4 ]1 /3 = [1 - W x)1/4]1 /3 

0.0296 Re~·8 Prl/3 

[1 - (gIX)9/10] 1/9 

(7-27) 

(7-28) 

para x > ~ . Nótese que para ~ = O, estas relaciones se reducen a NUx(para g = O), 

la cual es la relación del número de Nusselt para una placa plana sin una lon­
gitud inicial no calentada. Por lo tanto, los términos entre corchetes en el de­
nominador sirven como factores de corrección para las placas con longitudes 
iniciales no calentadas. 

La determinación del número de Nusselt promedio para la sección calenta­
da de una placa requiere la integración de las relaciones antes dadas del núme­
ro de Nusselt local, lo cual no se puede realizar en forma analítica. Por lo 
tanto, las integraciones se deben efectuar numéricamente. Los resultados 
de las integraciones numéricas se han correlacionado para los coeficientes de 
convección promedio [Thomas (1977), Ref. 11] como 

Laminar: 
2[1 - (glx) 3/4] 

h = l-glL hx=L (7-29) 

Turbulento: 
5[1 - (g Ix)9/10] 

h = 4(1 _ giL) hx=L (7-30) 

La primera relación da el coeficiente de convección promedio para la sección 
completa calentada de la placa cuando el flujo es laminar sobre toda la placa. 
Note que para ~ = O, se reduce a hL = 2hx = v como era de esperarse. La se­
gunda relación da ese coeficiente promedio para el caso de flujo turbulento so­
bre toda la placa, o cuando la región del flujo laminar de esta última es 
pequeña en relación con la región turbulenta. 

Flujo uniforme de calor 
Cuando una placa plana se sujeta aflujo uniforme de calor en lugar de a tem­
peratura uniforme, el número de Nusselt local se expresa por 

Laminar: 

Turbulento: 

Nu x = 0.453 Re~·5 Pr ll3 

Nu x = 0.0308 Re.~·8 Pr l/3 

(7-31) 

(7-32) 

Capa límite térmica 
Capa límite de la velocidad 

~ 

x 

FIGURA 7-11 
Flujo sobre una placa plana con un 

tramo inicial no calentado. 
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r,, = 60°C 
v= 2 mis 

- Q 
Aceite ~ssssstssssssslsssss~s¡:~::sss i 

I L=5m I 
FIGURA 7-12 
Esquema para el ejemplo 7-1. 

Estas relaciones dan valores que son 36% más altos para el flujo laminar y 4% 
más altos para el turbulento, en relación con el caso de la placa isotérmica. 
Cuando la placa comprende una longitud inicial no calentada, todavía se 
pueden usar las relaciones desarrolladas para el caso de temperatura super­
ficial uniforme, siempre que se usen las ecuaciones 7-31 y 7-32 en vez de 
NUx(para '; = O) de las ecuaciones 7-27 y 7-28, respectivamente. 

Cuando se prescribe el flujo de calor C¡." la razón de la transferencia de calor 
hacia la placa, o desde ésta, y la temperatura superficial a una distancia x se 
determinan a partir de 

y 

qs 
Ts(x) = Too + h 

x 

(7-33) 

(7-34) 

donde As es el área superficial de transferencia de calor. 

EJEMPLO 7-1 Flujo de aceite caliente sobre una placa plana 

Aceite para motor a 60°C fluye sobre la superficie superior de una placa plana 
de 5 m de largo cuya temperatura es de 20°C, con una velocidad de 2 mis 
(figura 7-12) . Determine la fuerza total de resistencia al movimiento y la razón 
de la transferencia de calor por unidad de ancho de la placa completa. 

SOLUCiÓN Aceite para motor fluye sobre una placa plana . Deben determinar­
se la fuerza total de resistencia al movimiento y la razón de la transferencia de 
calor por unidad de ancho de la placa. 
Suposiciones 1 El flujo es estacionario e incompresible . 2 El número de Rey­
nolds crítico es Recr = 5 x 105. 

Propiedades Las propiedades del aceite para motor a la temperatura de pelícu­
la de Tf = (Ts + Too)/2 = (20 + 60)/2 = 40°C son (tabla A-l3): 

p = 876 kglm3 Pr = 2962 

k = 0.1444 W/m . oC v = 2.485 X 10- 4 m2/s 

Análisis Puesto que L = 5 m, el número de Reynolds al final de la placa es 

Re = VL = (2 mls)(5 m) = 4.024 X 104 
L )J 2.485 X 10- 4 m2/s 

el cual es menor que el número de Reynolds crítico. Por cons iguiente, se tiene 
flujo laminar sobre la placa completa y el coeficiente de fricción promedio es 

C¡ = 1.338 Re Los = 1.338 X (4.024 X 104) - 0.5 = 0.00663 

Dado que el arrastre por presión es cero, de donde Co = Cf para el flujo paralelo 
sobre una placa plana , la fuerza de arrastre que actúa sobre ésta por unidad de 
ancho queda 

PV2' (876 kg/m3)(2 m/s)2 ( 1 N ) 
F = C A - = O 00663(5 X 1 2) = 58 1 N 

D ¡ 2' m 2 1 kg . mls2 • 

Se puede determinar la fuerza total de resistencia al movimiento que actúa so­
bre la placa completa al multiplicar el valor que acaba de obtener.se por el an­
cho de la placa. 

Esta fuerza por unidad de ancho corresponde al peso de una masa de alrede­
dor de 6 kg. Por lo tanto, una persona que aplique una fuerza igual y opuesta a 
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la placa para impedir que se mueva tendrá la sensación de estar usando tanta 
fuerza como la necesaria para impedir que caiga una masa de 6 kg. 
De manera análoga, el número de Nusselt se determina al usar las relaciones 
del flujo laminar para una placa plana, 

Nu = ht = 0.6MRe2 5 PrJ/3 = 0.664 X (4.024 X 104)°.5 X 29621/3 = 1913 

Entonces, 

h = ~ Nu = 0 . 14445~m . oc (1913) = 55.25 W/m2 . oC 

y 

Q = hA.(T", - Ts) = (55.25 W/m 2 . °C)(5 X 1 m2)(60 - 20tC = 11 050 W 

Discusión Note que la transferencia de calor siempre es desde el medio a la 
temperatura más alta hacia el de temperatura más baja. En este caso, es del 
aceite hacia la placa. La razón de la transferencia de calor es por m de ancho 
de la placa. Se puede obtener la transferencia de calor para la placa completa 
al multiplicar el valor obtenido por el ancho real de dicha placa. 

EJEMPLO 7-2 Enfriamiento de un bloque caliente 
por aire forzado a gran altitud 

La presión atmosfér ica en Denver, Colorado (altitud de 1 610 m), es 83.4 kPa. 
Aire a esta presión y a 20°C fluye con una velocidad de 8 mis sobre una placa 
plana de 1.5 m X 6 m cuya temperatura es de 140°C (figura 7-13). Determine 
la razón de la transferencia de calor desde la placa si el aire fluye para lelo a 
a) el lado de 6 m de largo y b) el lado de 1.5 m. 

SOLUCiÓN Se va a enfriar la superficie superior de un bloque caliente me­
diante aire forzado. Se debe determinar la velocidad de la transferencia de ca­
lor para los dos casos. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El número 
crítico de Reynolds es Recr = 5 x 105. 3 Los efectos de la radiac ión son des­
preciables. 4 El aire es un gas ideal. 
Propiedades Las propiedades k, /L, Cp Y Pr de los gases ideales son indepen­
dientes de la presión, en tanto que las propiedades v y el' son inversamente pro­
porcionales a la densidad y, por consiguiente, a la presión. Las propiedades del 
aire a la temperatura de película de Tf = (Ts + Too)/2 = (140 + 20)/2 = 80°C 
y una presión de 1 atm son (tabla A-15) 

k = 0.02953 W/m . oC 

v @ 1 mm = 2.097 X 10- 5 m2/s 

Pr = 0.7154 

La presión atmosférica en Denver es P = (83.4 kPa)/(101.325 kPa/atm) = 

0.823 atm. Entonces la viscosidad cinemática del aire en Denver queda 

v = v @ I atmlP = (2.097 X 10- 5 m2/s)/0.823 = 2.548 X 10- 5 m2/s 

Análisis a) Cuando el flujo del aire es paralelo al lado largo , se tiene L = 6 m 
y el número de Reynolds al final de la placa queda 

_ VL _ (8 mls)(6 m) _ 6 

ReL - v - 2.548 X 10- 5 m2/s- 1.884 X 10 

_; _ : . ~'. "., ~05 
CAPíTULO 7 

P alm = 83.4 kPa 

Aire - l º 
FIGURA 7-13 

Esquema para el ejemplo 7-2. 
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-Aire _ 

Q conv = 14.3 kW 

a) Flujo en la dirección del lado largo 

d ~~~~ 
~ 8m1S 

~ 140°C 

~--'---f 
Qconv = 8.67 kW 

6m 

b) Flujo a lo largo del lado corto 

FIGURA 7-1 4 
La dirección del flujo del fluido puede 
tener un efecto significativo sobre la 
transferencia de calor por convección. 

el cual es mayor que el número de Reynolds crítico. Por tanto, se tienen flujos 
laminar y turbulento combinados y se determina que el número de Nusselt pro­
medio para la placa completa es 

Nu = ~ = (0.037 Re2's - 871)Pr"3 

= [0.037(1.884 X 106)°.8 - 871]0.71541/3 

= 2687 

Entonces 

y 

h = i Nu = 0.02953
6 
v;:m . oC (2 687) = 13.2 W/m2 . oC 

As = wL = (1.5 m)(6 m) = 9 m2 

Q = hAsCTs - Too) = (13 .2 W/m2 • °C)(9 m2)(l40 - 20)OC = 1.43 X 104 W 

Nótese que si se descarta la región laminar y se supone flujo turbulento sobre 
la placa completa se obtendría, a partir de la ecuación 7-22, Nu = 3466, el 
cual es 29% más alto que el valor que acaba de calcularse. 

b) Cuando el flujo de aire es a lo largo del lado corto, se tiene L = 1.5 m yel 
número de Reynolds al final de la placa queda 

_ VL _ (8 mls)(1.5 m) _ x 5 

ReL - v - 2.548 'x 10-5 m2/s - 4.71 10 

el cual es menor que el número crítico de Reynolds. Por tanto, se tiene flujo la­
minar sobre la placa completa y el número de Nusselt promedio es 

Nu = ~ = 0.664 Re25 Pr"3 = 0.664 X (4.71 X 105)° 5 X 0.7 154 1/3 = 408 

Entonces 

h = ~ Nu = 0.02953 W/m . oC (408) = 8.03 W/m2 . oC 
L 1.5 m 

y 

Q = hAiTs - Too) = (8.03 W/m2 . °C)(9 m2)(140 - 20)OC = 8670 W 

la cual es cons iderablemente menor que la razón de la transferencia de calor 
determinada en el caso a) . 

Discusión Nótese que la dirección del flujo del fluido puede tener un efecto 
significativo sobre la transferencia de calor por convección hacia una superficie, 
o desde ésta (f igura 7-14) . En este caso, se puede incrementar la razón de la 
transferencia de calor en 65% simplemente al soplar el aire en la dirección del 
lado largo de la placa rectangular, en lugar de a lo largo del lado corto. 

EJEMPLO 7-3 Enfriamiento de láminas de plástico 
por aire forzado 

En la sección de formado de una planta de plásticos se extiende una lámina 
continua de plástico que tiene 4 ft de ancho y 0.04 in de espesor, a una velo­
cidad de 30 ftlmin . La temperatura de la lámina es de 200°F cuando se expo­
ne al aire circundante y una sección de 2 ft de largo de ella se sujeta a flujo de 
aire a 80°F y con una velocidad de 10 ftls, sobre ambos lados a lo largo de las 
superficies perpendiculares a la dirección del movimiento de la propia lámina, 
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como se muestra en la figura 7-15. Determine a) ,la razón dela transferencia de 
calor de la lámina de plástico hacia el aire por convección forzada y radiación y 
b) la temperatura de la lámina al final de la sección de enfriamiento. Tome la 
densidad, el calor específico y la emisividad de la lámina como p = 75 Ibm/ft3 , 

cp = 0.4 Btu/lbm . °F Y 6 = 0.9. 

SOLUCiÓN Las láminas de plástico se enfrían conforme salen de la sección de 
formado de una planta de plásticos. Se deben determinar la razón de la pérdi­
da de calor de la lámina, por convección y radiación, y la temperatura de salida 
de esa lámina. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 El número 
de Reynolds crítico es Recr = 5 x 105. 3 El aire es un gas ideal. 4 La presión 
atmosférica local es, de 1 atm. 5 Las superficies circundantes están a la tempe­
ratura del aire ambiental. 
Propiedades En el enunciado del problema se dan las propiedades de la lámi­
na de plástico. Las propiedades del aire a la temperatura de película de Tf = (Ts 

+ T",,)/2 = (200 + 80)/2 = 140°F Y 1 atm de presión son (tabla A-151) 

k = 0.01623 BtuJh ; ft . °P Pr = 0.7202 

v = 0.7344 ft2/h = 0.204 x 10-3 ft2/S 

Análisis a) Se espera que la temperatura de la lámina caiga un tanto a medi­
da que fluye a través de la sección de enfriamiento de 2 ft de largo, pero en es­
te punto no se conoce la magnitud de esa caída. Por lo tanto, para empezar, se 
supone que la lámina es isotérmica a 200°F. Si es necesario, se repetirán los 
cálculos para tomar en cuenta la caída de temperatura de la lámina. 

Dado que L = 4 ft, el número de Reynolds al final del flujo de aire a través 
de la lámina es 

VL (10 ft/s)(4 ft) _ X 5 

ReL = V 0.204 X 10-3 ft2/S - 1.961 10 

el cual es menor que el número de Reynolds crítico. Por tanto, se tiene flujo la­
minar sobre toda la lámina y el número de Nusselt se determina a partir de las 
relaciones del flujo laminar para una placa plana como 

Nu = hf = 0 .. 664 Re2.5 Pr l/3 = 0.664 X (1.961 x 105)°.5 X (0.7202)113 = 263.6 

Entonces, 

y 

h = ~ Nu = 0.01623 B~~~ . ft . 0p (263.6) = 1.07 Btu/h . ft2 . 0P 

As = (2 ft)(4 ft)(21ados) = 16 ft2 . 

Qconv = hA/Ts - Too) 
= (1.07 Btu/h . ft2 . °P)(l6 ft2)(200 - 80)OP 

= 2054 Btu/h 

Qalred = 6CJAs(T; - Tatred) 

= (0.9)(0.1714 X 10- 8 Btu/h· ft2 . R4)(l6 fe)[(660 R)4 - (540 R)4] 

= 2585 Btu/h 

r--2 ft ---;7 

Lámina de plástico 

////// 
Aire 

80°F, 10 ft/ s 

• 

4 ft 

0,04~V ¡ 
30 ft/min 

FIGURA 7-15 
Esquema para el ejemplo 7-3. 
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Por lo tanto, la razón de enfriamiento de la lámina de plástico por convección y 
radiación combinadas es 

Qtotal = CLonv + Orad = 2054 + 2585 = 4639 Btu/h 

b) Para hallar la temperatura de la lámina al final de la sección dé enfriamien­
to, se necesita conocer la masa del plástico que sale laminado por unidad de 
tiempo (o sea, el gasto de masa) , la cual se determina a partir de 

m = pAYplástico = (751bmlft3)( 
4 Xl~·04 ft3 )(~~ ft /s) = 0.51bmls 

Entonces, un balance de energía sobre la sección enfriada de la lámina de plás­
tico da 

. . Ó 
Q = mCp(T2 - TI) ~ T2 = TI + -.-

mcp 

puesto que á es una cantidad negativa (pérdida de calor) para la lámina y al 
sustituir, se determina que la temperatura de esa lámina al salir de la sección 
de enfriamiento es 

T - 2000 P + ± 4639 Btulh (1 h ) - 19360F 
2 - , (0.5 lbmls)(OA Btu/lbm . °P) 3600 s - . 

Discusi6n La temperatura promedio de la lám ina de plástico cae en alrededor 
de 6.4°F al pasar por la sección de enfriamiento. Ahora se pueden repetir los 
cálculos al tomar la temperatura promedio de la lámina como de 196.8°F, en 
lugar de 200°F, para lograr una mayor precisión, pero el cambio en los resulta­
dos será insign ificante debido al pequeño cambio en la temperatura . 

7 -3 • FLUJO A TRAVÉS DE CILINDROS Y ESFERAS 
En la práctica con frecuencia se encuentra el flujo que pasa a través de cilin­
dros y esferas. Por ejemplo, los tubos en un intercambiador de calor de cora­
za y tubos involucran flujo interno, por los tubos, y flujo externo, sobre éstos, 
y los dos flujos deben considerarse en el análisis del intercambiador. Asimis­
mo, muchos deportes como el futbol, el tenis y el golf están relacionados con 
el flujo sobre pelotas esféricas. 

La longitud característica para un cilindro circular o una esfera se toma 
igual al diámetro externo D. Por consiguiente, el número de Reynolds se de­
fine como Re = VD/v, donde Ves la velocidad uniforme del fluido al aproxi­
marse al cilindro o esfera. El número de Reynolds crítico para el flujo que 
pasa a través de un cilindro circular o una esfera es alrededor de Recr == 2 X 

105. Es decir, la capa límite se conserva laminar para más o menos Re ='S 2 
X 105 Y se vuelve turbulenta para Re;;;:' 2 X 105. 

El flujo cruzado sobre un cilindro exhibe patrones complejos, como se 
muestra en la figura 7-16. El fluido que se aproxima al cilindro se ramifica y 
rodea al cilindro, formando una capa límite que lo envuelve. Las partículas de 
fluido sobre el plano medio chocan contra el cilindro en el punto de estanca­
miento, haciendo que el fluido se detenga por completo y, como consecuen­
cia, elevando la presión en ese punto. La presión disminuye en la dirección del 
flujo, al mismo tiempo que aumenta la velocidad de este último. 

A velocidades muy bajas corriente arriba (Re ='S 1), el fluido envuelve por 
completo al cilindro y los dos brazos del fluido se reúnen 11 otro lado de éste 
de manera ordenada. Como consecuencia, el fluido sigue1a curvatura del ci­
lindro. A velocidades más altas, el fluido todavía abraza al cilindro en el lado 
frontal, pero va demasiado rápido como para permanecer adherido a la super­
ficie conforme se aproxima a la parte superior del mismo. Como resultado, la 
capa límite se separa de la superficie, formando una región de separación de-
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trás del cilindro. El flujo en la región de la estela se caracteriza por la forma-
ción aleatoria de vórtices y presiones mucho más bajas que la del punto de es-
tancamiento.

La naturaleza del flujo a través de un cilindro o una esfera afecta intensamen-
te el coeficiente total de resistencia al movimiento CD' Tanto la resistencia por
la fricción como la resistencia por la presión pueden ser significativas. La pre-
sión elevada en la vecindad del punto de estancamiento y la baja en el lado
opuesto, en la estela, producen una fuerza neta sobre el cuerpo en la dirección
del flujo. La fuerza de resistencia al movimiento se debe principalmente a la re-
sistencia por la fricción, a bajos números de Reynolds (Re < 10), Ya la resis-
tencia por la wresión, cuando los números son altos (Re > 5000). Con
números de Reynolds intermedios, los dos efectos son significativos.

En la figura 7-17 se dan los coeficientes de resistencia al movimiento pro-
medio CD para el flujo cruzado sobre un solo cilindro circular liso y sobre una
esfera. Las curvas exhiben comportamientos diferentes en rangos diferentes
de números de Reynolds:

• Para Re ~ 1, se tiene flujo deslizante y el coeficiente de resistencia dismi-
nuye al aumentar el número de Reynolds. Para una esfera, es CD = 24/Re.
En este régimen, no se tiene separación del flujo.

• Alrededor de Re = 10, se empieza a presentar la separación en la parte poste-
rior del cuerpo, iniciándose la difusión de vórtices a más o menos Re = 90.
La región de separación crece al aumentar el número de Reynolds hasta al-
rededor de Re = 103. En este punto la resistencia al movimiento se debe
principalmente (alrededor de 95%) a la resistencia por la presión. En este
rango de 10 < Re < 103, el coeficiente de resistencia sigue disminuyendo
al aumentar el número de Reynolds. (Una disminución en el coeficiente de

400
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FIGURA 7-16
Separación de capa límite laminar con

una estela turbulenta; flujo sobre un
cilindro circular a un Re = 2 000.

Cortesía de ONERA, fotografía realizada por
Werlé.

FIGURA 7-17
Coeficiente promedio de arrastre para

flujo cruzado sobre un cilindro circular
liso y una esfera lisa.

Tomado de H. Schlichting, Boundary Layer Theory
./' 7e.

106 Copyright © 1979 The McGraw·Hill Companies,
1nc. Usado con autorización.
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a) 

b) 

FIGURA 7-18 
Visualización de un flujo sobre a) una 
esfera lisa a un Re = 15 000 Y b) una 
esfera a un Re = 30 000, con un 
alambre en la parte delantera para 
provocar la turbulencia. Se ve con 
claridad el retraso de la separación de la 
capa límite, al comparar las dos 
fotografías. 
Cortesía de ONERA, fotografía realizada por 
Werlé. 

resistencia no indica necesariamente una disminución en la resistencia al 
movimiento. La fuerza de resistencia es proporcional al cuadrado de la velo­
cidad y el aumento de ésta con los números de Reynolds más altos por lo co­
mún compensa con creces la disminución en el coeficiente de resistencia.) 

• En el rango moderado de 103 < Re < 105, el coeficiente de resistencia 
permanece más o menos constante. Este comportamiento es característico 
de los cuerpos obtusos. El flujo en la capa límite es laminar en este rango, 
pero aquel en la región separada después de pasar el cilindro o la esfera es 
intensamente turbulento con una estela turbulenta ancha. 

• Existe una caída repentina en el coeficiente de resistencia en alguna parte 
en el rango de 105 < Re < 106 (por lo común, a alrededor de 2 X 105). 

Esta gran reducción en CD se debe a que el flujo en la capa límite se vuel­
ve turbulento, lo cual mueve el punto de separación más hacia la parte 
posterior del cuerpo, reduciendo el tamaño de la estela y, de este modo, la 
magnitud de la resistencia por la presión. Esto contrasta con los cuerpos 
aerodinámicos, los cuales experimentan un incremento en el coeficiente 
de resistencia (debido principalmente a la resistencia por la fricción) 
cuando la capa límite se vuelve turbulenta. 

Ocurre separación del flujo a alrededor de () == 80° (medido a partir del punto 
de estancamiento del frente de un cilindro), cuando la capa límite es laminar, y 
alrededor de () == 140°, cuando es turbulento (figura 7-18). El retraso de la 
separación en el flujo turbulento la causan las fluctuaciones rápidas del fluido 
en la dirección transversal, lo cual hace que la capa límite turbulenta viaje más 
a lo largo de la superficie, antes de que ocurra la separación, lo que da como re­
sultado una estela más angosta y un arrastre menor por presión. Debe tenerse 
presente que el flujo turbulento tiene un perfil de velocidad más lleno, en com­
paración con el caso laminar y, por lo tanto, requiere un gradiente de presión 
adverso más fuerte para vencer la cantidad de movimiento adicional en cer­
canía de la superficie. En el rango de los números de Reynolds en donde el 
flujo cambia de laminar a turbulento, incluso la fuerza de arrastre, F D' decrece 
conforme crece la velocidad (y, por consiguiente, el número de Reynolds). 
Esto conduce a una disminución súbita en el arrastre de un cuerpo en vuelo (a 
veces conocida como crisis del arrastre) y a inestabilidades en el vuelo. 

Efecto de la aspereza de la superficie 
Al principio se mencionó que, en general, la aspereza superficial incrementa 
el coeficiente de resistencia en el flujo turbulento. Éste es especialmente el ca­
so para los cuerpos aerodinámicos. Sin embargo, para los cuerpos obtusos, co­
mo un cilindro circular o una esfera, un aumento en la aspereza superficial en 
realidad puede decrecer el coeficiente de resistencia, como se muestra en la fi­
gura 7-19 para una esfera. Esto se lleva a cabo al disparar el flujo hacia la tur­
bulencia a un número de Reynolds más bajo y causando de este modo que el 
fluido se cierre detrás del cuerpo, al angostar la estela y reducir de manera 
considerable la resistencia por la presión. Esto da por resultado un coeficien­
te de resistencia y, como consecuencia, una fuerza de resistencia mucho me­
nores para un cilindro o una esfera con superficie áspera en un cierto rango del 
número de Reynolds, que para una esfera lisa de tamaño idéntico a la misma 
velocidad. Por ejemplo, a Re = 2 X 105, C D == 0.1 para una esfera áspera con 
c/D = 0.0015, mientras que CD == 0.5 para una lisa. Por lo tan:to, en este caso, 
el coeficiente de resistencia se reduce en un factor de 5 simplemente al hacer 
que la superficie sea áspera. Sin embargo, nótese que a Re = 106, CD = 0.4 
para la esfera muy áspera, mientras que CD == 0.1 para la suave. Es obvio que, 
en este caso, hacer áspera la superficie incrementará la resistencia al avance 
en un factor de 4 (figura 7-20). 
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La discusión anterior muestra que se puede aplicar el procedimiento de ha-
cer áspera la superficie con gran ventaja en la reducción de la resistencia al
movimiento, pero también puede salir el tiro por la culata si no se tiene cuida-
do; específicamente, si no se opera en el rango correcto del número de Rey-
nolds. Con esta consideración, de manera intencional se hacen ásperas las
bolas de golf con el fin de inducir turbulencia a un número de Reynolds más
bajo para tomar ventaja de la caída brusca en el coeficiente de resistencia al
movimiento al iniciar la turbulencia en la capa límite (el rango típico de velo-
cidades de las bolas de golf es de 15 a 150 mis y el número de Reynolds es
menor a 4 X 105). El número crítico de Reynolds de las bolas llenas de hoyue-
los de golf es alrededor de 4 X 104• La ocurrencia de flujo turbulento en este
número de Reynolds reduce el coeficiente de resistencia de una bola de golf a
la mitad, como se muestra en la figura 7-19. Para un golpe dado, esto signifi-
ca una distancia más larga para la bola. Los jugadores de golf experimentados
también le imprimen a la bola un movimiento rápido de giro durante el golpe,
lo cual ayuda a que la bola áspera desarrolle una sustentación y viaje más al-
to y a una distancia mayor. Se puede dar un argumento semejante para una bo-
la de tenis. Sin embargo, para una cancha de tenis las distancias son muy
cortas y las pelotas nunca alcanzan velocidades en el intervalo de la turbulen-
cia. Por lo tanto, las superficies de las bolas de tenis se hacen más lisas.

Una vez que se cuenta con el coeficiente de resistencia, se puede determinar
la fuerza de resistencia al movimiento que actúa sobre un cuerpo en el flujo
cruzado a partir de la ecuación 7-1, donde A es el área frontal (A = LD para
un cilindro de longitud L y A = 7TD2/4 para una esfera). Se debe tener presen-
te que la turbulencia de la corriente libre y las perturbaciones producidas por
otros cuerpos en el flujo (como el flujo sobre haces de tubos) pueden afectar
de manera significativa los coeficientes de resistencia.

EJEMPLO 7-4 Fuerza de a rrastre que actúa sobre
un tubo en un río

Un tubo con un diámetro exterior de 2.2 cm se extiende de uno a otro lado de
un río, en una sección de 30 m de ancho, al mismo tiempo que está sumergido
por completo en el agua (figura 7-21). La velocidad promedio del flujo de agua
es de 4 mis y la temperatura de ésta es de 15°C. Determine la fuerza de arras-
tre ejercida por el río sobre el tubo.

4x 106

~~~::~All .
CAPíTULO 7

FIGURA 7-19
Efecto de la aspereza superficial

sobre el coeficiente de resistencia
de una esfera.

Tomado de Blevins (1984).

Re
Superficie Superficie áspera,

lisa BID = 0.0015

0.5
0.1

0.1
0.4

FIGURA 7-20
La aspereza superficial puede

incrementar o decrecer el coeficiente
de resistencia de un objeto esférico,

dependiendo del valor del número de
Reynolds.

FIGURA 7-21
Esquemapara el ejemplo7-4.
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______________ 412 _______ ---'~ 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

SOLUCiÓN Un tubo está sumergido en un río. Se debe determinar la fuerza de 
arrastre que actúa sobre el tubo. 

Suposiciones 1 La superficie exterior del tubo es lisa, de modo que se puede 
usar la figura 7-17 para determinar el coeficiente de resistencia. 2 El flujo del 
agua en el río es estacionario. 3 La dirección del flujo del agua es perpendicu­
lar al tubo. 4 No se considera la turbulencia en el fl ujo del río. 

Propiedades La densidad y la viscosidad dinámica del agua a 15°C son p = 
999.1 kg/m3 y ¡.L = 1.138 X 10- 3 kg/m . s (tabla A-9). 

Análisis Dado que O = 0.022 m, el número de Reynolds es 

VD pVD (999.1 kglm3)(4 m/s)(0.022 m) 4 
Re = - = - - = = 7.73 x 10 

v JL l.138 X 10 - 3 kg/m' s 

De la figura 7-17, el coeficiente de resistencia correspondiente a este valor es 
Co = 1.0. Asimismo, el área frontal para el flujo que pasa a través de un cilin­
dro es A = LO. Entonces, la fuerza de resistenc ia al movimiento que actúa so­
bre el tubo queda 

_ pV2 
_ 2 (999.1kg/m3)(4m1S?( IN ) 

FD - CDA- - 1.0(30 X 0.022 m) 2 
2 2 1 kg' mis 

= 5275 N == 5.30 kN 

Discusión Nótese que esta fuerza es equivalente al peso de una masa de más 
de 500 kg. Por lo tanto, la fuerza de arrastre que ejerce el río sobre el tubo es 
equivalente a co lgar un total de más de 500 kg de masa al tubo, peso soportado 
en sus extremos con una separación de 30 m. Deben tomarse las precauciones 
necesarias si el tubo no puede soportar esta fuerza. Si el río fluyera con una ve­
locidad mayor o si las fluctuaciones turbu lentas en el mismo fueran más signi­
ficativas, la fuerza de arrastre sería incluso más grande. Entonces, las fuerzas 
no estacionarias que actúen sobre el tubo podrían ser significativas. 

Coeficiente de transferencia de calor 
En general, los flujos a través de cilindros y esferas comprenden separación 
del flujo , el cual es difícil de manejar en forma analítica. Por lo tanto, los flu­
jos de ese tipo deben estudiarse de manera experimental o numérica. De he­
cho, el flujo a través de cilindros y esferas ha sido estudiado de manera 
experimental por numerosos investigadores y se han desarrollado varias corre­
laciones empíricas para el coeficiente de transferencia de calor. 

El complicado patrón del flujo a través de un cilindro influye mucho sobre 
la transferencia de calor. En la figura 7-22 se da la variación del número local 
de Nusselt, NUe, en la periferia de un cilindro sujeto a flujo cruzado de aire. 
Nótese que, para todos los casos, el valor de NUe se inicia relativamente alto 
en el punto de estancamiento (e = 0°), pero decrece al aumentar e, como re­
sultado del engrosamiento de la capa límite laminar. SobF~ las dos curvas de 
abajo, correspondientes a Re = 70800 Y 101 300, NUe alcanza un mínimo en 
e = 80°, el cual es el punto de separación en el flujo laminar. A continuación, 
NUe aumenta al crecer e, como resultado del mezclado intenso en la región 
del flujo separado (la estela). Las curvas de arriba, correspondientes a Re = 
140000 hasta 219000, difieren de las dos primeras en el sentido de que tienen 
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dos mínimos para Nus. El aumento brusco en Nu, a alrededor de e = 900 se
debe a la transición de flujo laminar a turbulento. La disminución posterior en
Nu, se debe una vez más al engrosamiento de la capa límite. Nu, alcanza su
segundo mínimo a alrededor de e = 1400

, el cual es el punto de separación del
flujo en el flujo turbulento, y aumenta con e como resultado del intenso mez-
clado en la región turbulenta de la estela.

Las discusiones anteriores acerca de los coeficientes de transferencia de ca-
lor locales proporcionan una visión muy profunda; sin embargo, tienen poco
valor en los cálculos de transferencia de calor, ya que en éstos se requiere el
coeficiente de transferencia de calor promedio sobre toda la superficie. De las
varias relaciones de ese tipo de las que se dispone en la literatura para el nú-
mero de Nusselt promedio en lo relativo al flujo cruzado sobre un cilindro, se
presenta la propuesta por Churchill y Bernstein:

5/8 4/5

hD 0.62 Rel12Pr"3 [ (Re) ]
NUeil = k = 0.3 + [1 + (0.4/Pr)213]1/4 1 + 282 000 (7-35)

Esta relación es bastante completa en el sentido de que correlaciona bien los
datos de los que se dispone para Re Pr > 0.2. Las propiedades del fluido se
evalúan a la temperatura de película TI = 4(Too + Ts), la cual es el promedio
de las temperaturas de la corriente libre y de la superficie.

Para el flujo-sobre una esfera, Whitaker recomienda la correlación:

NUesf = h~ = 2 + [OA Rel/2 + 0.06 Re2/3]PrOA(::)/4 (7-36)

la cual es válida para 3.5 :.s; Re :.s; 80000 Y0.7 :.s; Pr :.s; 380. En este caso, las
propiedades del fluido se evalúan a la temperatura de la corriente libre T¿
excepto para JLs' la cual se evalúa a la temperatura de la superficie T; Aun
cuando se considera que las dos relaciones antes dadas son bastante exactas,
los resultados obtenidos a partir de ellas pueden estar desviados hasta en 30%.

El número de Nusselt promedio para los flujos a través de cilindros se pue-
de expresar en forma compacta como

hD
NUI = - = e Re" Pr"el k (7-37)

donde n = t y las constantes experimentalmente determinadas e y m se dan
en la tabla 7-1, para cilindros circulares así como para varios no circulares. La
longitud característica D que debe usarse en el cálculo de los números de Rey-
nolds y de Nusselt, para las diferentes configuraciones geométricas, es como
se indica en la figura. Todas las propiedades del fluido se calculan a la tempe-
ratura de película.

Las relaciones para los cilindros antes dadas son para un solo cilindro o pa-
ra cilindros orientados de tal forma que el flujo sobre ellos no resulte afectado
por la presencia de otros. Asimismo, son aplicables a superficies lisas. La as-
pereza superficial y la turbulencia de la corriente libre pueden afectar de ma-
nera significativa los coeficientes de resistencia y de transferencia de calor. La
ecuación 7-37 proporciona una alternativa más simple para la ecuación 7-35,
para el flujo sobre cilindros. Sin embargo, la ecuación 7-35 es más exacta y,
como consecuencia, debe preferirse en los cálculos siempre que sea posible.

!l!k<f'r ';:', ;,:~'"".'. - 413
CAPíTULO 7
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Variación del coeficiente de
transferencia de calor local a lo largo de
la circunferencia de un cilindro circular
en flujo cruzado de aire (tomado de
Giedt, 1949).
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TABLA 7-1

Correlaciones empíricas para el número de Nusselt promedio, para convección
forzada sobre cilindros circulares y no circulares en flujo cruzado (tomado de
Zukauskas, Ref. 14, y Jakob, 1949)

Sección transversal
del cilindro Fluido Rango de Re Número de Nusselt

Círculo 0.4-4 Nu = 0.989Reo.330 Prl/3

O~ Gas o
4-40 Nu = 0.911 ReO.385Prl/3
40-4000 Nu = 0.683Re0.466 Pr1l3

líquido 4000-40000 Nu = 0.193Reo.618 Pr1l3
40 000-400 000 Nu = 0.027Re0805 Prl/3

Cuadrado Gas 5 000-100 000 Nu = 0.102 Reo675prl/3

DJ
C",d"v1 Gas 5 000-100 000 Nu = 0.246Reo.588 Prl/3

(inclina- D .
do 45°) Ll

~
Hexágono Gas 5 000-100 000 Nu = 0.153Reo638 prl/3

OJ
Hexágoo~ Gas 5000-19500 Nu = 0.160Reo.638 Pr1l3
(inclina- 19500-100000 Nu = 0.0385Reo.782 Prl/3
do 45°) D¿j
Placa ~JGas 4000-15000 Nu = 0.228Reo.731 Prl/3
vertical

Elipse Gas 2500-15000 Nu = 0.248Reo.612 prl/3

(J]

l' I

Ts= 1JOoe

Viento

V=8m/s ==:
Too=lOoe -- EJEMPLO 7-5 Pérdida de calor de un tubo de vapor de agua

con aire en movimiento

FIGURA 7-23
Esquema para el ejemplo 7-5.

Un tubo largo de vapor de agua, de 10 cm de diámetro, cuya temperatura su-
perficial externa es de 110°C pasa por una zona abierta que no está protegida
contra los vientos (figura 7-23). Determine la razón de la pérdida de calor del
tubo por unidad de longitud, cuando el aire está a 1 atm de presión ya 10°C y
el viento sopla a través del tubo a una velocidad de 8 mis.
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SOLUCiÓN Un tubo de vapor de agua está expuesto al aire en movimiento. De­
be determinarse la razón de la pérdida de calor del vapor. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 Los efectos 
de la radiación son despreciables. 3 El aire es un gas ideal. 
Propiedades Las propiedades del aire a la temperatura de película promedio 
de Tf = (Ts + T,,)12 = (110 + 10)/2 = 60°C Y una presión de 1 atm son (tabla 
A-15) 

k = 0.02808 W/m· oC 

v = 1.896 X 10- 5 m2/s 

Pr = 0.7202 

Análisis El número de Reynolds es 

Re = VD = (8 mls)(0.1 m) = 4.219 X 104 
v 1.896 X 10- 5 m2/s 

El número de Nusselt se puede determinar a partir de 

hD 0.62 Re l
/2 Pr1l3 [ (Re )518J415 

Nu = k = 0.3 + [1 + (004/Pr)213]I/4 1 + 282000 

_ 0.62(4.219 X 104)112 (0.7202)113 [ (4.219 X 104)518] 415 
- 0.3 + [1 + (004/0.7202)213]114 1 + 282000 

= 124 

y 

h = ! Nu = 0.02808 W/m . oC (124) = 34.8 W/m2 . oC 
D 0.1 m 

Entonces la razón de la transferencia de calor desde el tubo por unidad de lon­
gitud queda 

As = pL = 7TDL = 7T(0.1 m)(1 m) = 0.314 m2 

Q = hA/Ts - Too) = (34.8 W/m2 . C)(0.314 m2)(1l0 - lO)OC = 1093 W 

Se puede obtener la razón de la pérdida de calor desde el tubo completo al mu l­
tiplicar el valor que acaba de obtenerse por la longitud de dicho tubo en metros. 
Discusión En este caso, la relación más simple del número de Nusselt de la ta­
bla 7-1 daría Nu = 128, lo cual es 3% más alto que el valor obtenido usando 
la ecuación 7-35. 

EJEMPLO 7-6 Enfriamiento de una bola de acero 
por aire forzado 

Una bola de acero inoxidable de 25 cm de diámetro (p = 8055 kg/m3 , Cp = 
480 J/kg . OC) se extrae del horno a una temperatura uniforme de 300°C (figura 
7-24). A continuación, la bola se expone al flujo de aire a una presión de 1 atm 
ya 25°C, con una velocidad de 3 mis. Llega el momento en que la temperatu­
ra superficial de la bola cae hasta 200°C. Determine el coeficiente de transfe­
rencia de calor por convección promedio durante este proceso de enfriamiento 
y estime cuánto tardará el proceso. 

( 

~7-" :,>; "~.~ ~:~.,,:A15 . '. 'l':' " 

CAPíTULO 7 

Aire ------------
FIGURA 7-24 

Esquema para el ejemplo 7-6. 
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_ _ _ ~ __ __ _ _ ___ 4J IL _ _ __ __ _ _ 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

SOLUCiÓN Una bola caliente de acero inoxidable se enfría por aire forzado. 
Deben determinarse el coeficiente de transferencia de calor por convección pro­
medio y el tiempo de enfriamiento. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 Los efectos de 
la radiación son despreciables. 3 El aire es un gas ideal. 4 La temperatura de la 
superficie exterior de la bola es uniforme en todo momento. 5 Durante el enfria­
miento, la temperatura superficial de la bola está cambiando. Por lo tanto, tam­
bién cambiará el coeficiente de transferencia de calor por convección entre la 
bola y el aire. Para evitar esta complejidad, en la evaluación del coeficiente de 
transferencia de calor, se toma la temperatura superficial de la bola como cons­
tante a la temperatura promedio de (300 + 200)/2 = 250°C Y se usa el valor 
obtenido para todo el proceso de enfriamiento. 
Propiedades La viscosidad dinámica del aire a la temperatura superficial pro­
medio es f.ks = ¡.L @250· C = 2.76 X 10-5 kg/m . s. Las propiedades del aire a la 
temperatura de la corriente libre de 25°C y 1 atm son (tabla A-15) 

k = 0.02551 W/m· oC v = 1.562 X 10- 5 m2/s 

f.k = 1.849 X 10- 5 kg/m . s Pr = 0.7296 

Análisis El número de Reynolds se determina a partir de 

VD (3 mls)(0.25 m) 4 
Re=-= + _ =4.802 X 10 

v 1.562 x 10-' m2/s 

El número de Nusselt es 

Nu = h~ = 2 + [0.4 Rel /2 + 0.06 Re2l3] Pr0.4 (::Y4 
= 2 + [0.4(4.802 X 104)1/2 + 0.06(4.802 X 104)2/3](0.7296)°.4 

(
1.849 X 10-5)1/4 

X 2.76 X 10 5 

= 135 

Entonces el coeficiente de transferencia de calor por convección promedio queda 

h = ~ Nu = 0.025~~2~~ jEoC (135) = 13.8 W/m2 • oC 

Con el fin de estimar el tiempo de enfriamiento de la bola desde 300°C hasta 
200°C, se determina la razón promedio de la transferencia de calor a partir de 
la ley de Newton de enfriamiento, mediante la temperatura superficial prome­
dio. Es decir, 

As = 1TD2 = 1T(0.25 mf = 0.1963 m2 

Qprom = hAsCTs. prom - Too) = (13.8 W/m2 • °C)(0.1963 m2)(250 - 25)OC = 610 W 

Enseguida se determina el calor total transferido desde la bola, el cual es sim­
plemente el cambio en la energía de ésta conforme se enfría desde 300°C has­
ta 200°C: 

m = pV = pi1TD3 = (8055 kg/m3) i1T(0.25 m? = 65.9 kg 

Qtotal = mCp(T2 - TI) = (65.9 kg)(480 J/kg . °C)(300 - 200)OC = 3 163000 J 

En este cálculo se supuso que toda la bola está a 200°C, lo cual no es nece­
sariamente cierto. Es probable que la región interior de la bola esté a una tem­
peratura superior que su superficie. Con esta hipótesis, se determina que el 
tiempo de enfriamiento es 
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llt = -f1- ,,; 3 163000 J = 5 185 s = ] h 26 min 
Qprom 610 J/s 

Discusión También pudo determinarse el tiempo de enfriamiento con mayor 
precisión mediante los diagramas o relaciones de temperatura transitoria pre­
sentados en el capítu lo 4. Pero las suposiciones simplificadoras que se acaban 
de establecer se pueden justificar si todo lo que se necesita es un valor aproxi­
mado. Será ingenuo esperar que el tiempo de enfriamiento sea exactamente 1 h 
26 min pero, al aplicar nuestro juicio de ingeniería, resulta realista esperar que 
el tiempo de enfriamiento sea de entre una y dos horas. 

7-4 • FLUJO A TRAVÉS DE BANCOS DE TUBOS 
En la práctica es común encontrar flujo cruzado sobre bancos de tubos en 
equipos de transferencia de calor, como los condensadores y evaporadores de 
las plantas generadoras de energía eléctrica, los refrigeradores y los acondicio­
nadores de aire. En ese equipo, un fluido se mueve por dentro de los tubos, 
mientras que el otro se mueve sobre éstos en una dirección perpendicular. 

En un intercambiador de calor que contiene un banco de tubos, éstos suelen 
colocarse en una coraza (y de ahí el nombre de intercambiador de calor de co­
raza y tubos), en especial cuando el fluido es un líquido, y éste fluye a través 
del espacio entre los tubos y el casco. Existen numerosos tipos de intercambia­
dores de calor de coraza y tubos, algunos de los cuales se consideran en el ca­
pítulo 13. En esta sección se consideran los aspectos generales del flujo sobre 
el banco de tubos y se trata de desarrollar una mejor comprensión, más intuiti­
va, del desempeño de los intercambiadores que contienen un banco de tubos. 

El flujo por el interior de los tubos se puede analizar al considerar el flujo 
por uno solo de ellos, y al multiplicar los resultados por el número de tubos. 
Sin embargo, éste no es el caso para el flujo sobre los tubos, ya que influyen 
sobre el patrón de flujo y el nivel de turbulencia corriente abajo y, por consi­
guiente, sobre la transferencia de calor hacia ellos o desde ellos, como se 
muestra en la figura 7-25. Por lo tanto, cuando se analiza la transferencia de 
calor desde un banco de tubos en flujo cruzado, se deben considerar a la vez 
todos los tubos en el haz. 

Los tubos en un banco suelen disponerse alineados o escalonados en la di­
rección del flujo, como se muestra en la figura 7-26. El diámetro exterior del 
tubo D se toma como la longitud característica. La disposición de los tubos en 
el banco se caracteriza por el paso transversal ST' el paso longitudinal S L Y el 
paso diagonal SD entre los centros de los tubos. El paso diagonal se determi­
na a partir de 

(7-38) 

Conforme el fluido entra en el banco, el área de flujo disminuye de Al = 
STL hasta AT = (ST - D)L entre los tubos y, como consecuencia, la velocidad 
del flujo aumenta. En la disposición escalonada la velocidad puede aumentar 
todavía más en la región diagonal si las filas de tubos están muy próximas 
entre sí. En los bancos de tubos las características del flujo son dominadas por 
la velocidad máxima Vmáx que se tiene dentro del banco más que por la velo­
cidad aproximada V. Por lo tanto, el número de Reynolds se define sobre la 
base de la velocidad máxima como 

pVmáxD VmáxD 
Re =---=--

D f.I" v 
(7-39) 

Dirección 
del flujo 

T 

FIGURA 7-25 
Patrones de flujo para los bancos de 

tubos alineados o escalonados 
(fotografías tomadas por R. D. WilJis). 
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Al = STL 
AT = (ST-D)L 
AD = (SD -D)L 

FIGURA 7-26 

2a_ fila 3a_ fila 

a) Alineados 

b) Escalonados 

Disposición de los tubos en los bancos 
alineados o escalonados (Al> AT Y AD 
son las áreas de flujo en los lugares 
indicados y L es la longitud de los 
tubos). 

La velocidad máxima se determina con base en el requisito de conservación 
de la masa para el flujo incompresible estacionario. Para la disposición de ali­
neados, la velocidad máxima se tiene en el área mínima de flujo entre los tu­
bos y la conservación de la masa se puede expresar como (véase la figura 
7-26a) pVA¡ = pVmáxAT, o bien, VST = VrnáxCST - D). Entonces la velocidad 
máxima queda 

(7-40) 

En la disposición escalonada el fluido que se aproxima a través del área A ¡ de 
la figura 7-26b pasa por el área AT y, después, por el área 2AD, conforme se en­
rolla alrededor del tubo de la fila siguiente. Si 2AD > Ar. todavía la velocidad 
máxima ocurre en AT entre los tubos y, por consiguiente, la relación V máx de la 
ecuación 7-40 se puede usar para bancos de tubos escalonados. Pero si 2AD < 
AT [o sea, si 2(SD - D) < (ST - D)] , se tendrá la velocidad máxima en las sec­
ciones transversales diagonales y, en este caso, esa velocidad máxima queda 

Escalonada y SD < (ST + D)/2: 
ST 

Vmáx = 2(SD - D) V (7-41) 

ya que pVA ¡ = pVrnáx(2AD) o bien, VST = 2VmáxCSD - D). 
La naturaleza del flujo alrededor de un tubo en la primera fila se asemeja al 

flujo sobre un solo tubo discutido en la sección 7-3, en especial cuando los tu­
bos no están demasiado próximos entre sí. Por lo tanto, cada uno de los tubos 
en un banco que conste de una sola fila transversal se puede tratar como un so­
lo tubo en flujo cruzado. Sin embargo, la naturaleza del flujo alrededor de un 
tubo de la segunda fila y de las subsiguientes es muy diferente, debido a las 
estelas formadas y a la turbulencia causada por los tubos corriente arriba. El 
nivel de turbulencia y, por consiguiente, el coeficiente de transferencia de ca­
lor se incrementan con el número de filas en virtud de los efectos combinados 
de las filas corriente arriba. Pero no se tiene un cambio significativo en el ni­
vel de turbulencia después de unas cuantas de las primeras filas y, de este mo­
do, el coeficiente de transferencia de calor permanece constante. 

El flujo a través de bancos de tubos se estudia de manera experimental, ya 
que es demasiado complejo como para tratarse en forma analítica. Principal­
mente, se tiene interés en el coeficiente de transferencia de calor promedio pa­
ra todo el banco de tubos, el cual depende del número de filas a lo largo del 
flujo así como de la disposición y del tamaño de los tubos. 

Se han propuesto varias correlaciones, todas basadas en datos experimenta­
les para el número de Nusselt promedio para el flujo cruzado sobre bancos de 
tubos. Más recientemente, Zukauskas ha propuesto correlaciones cuya forma 
general es . 

hD 
NU D = T = e Re;3 Pr l/(PrlPrs)O.25 (7-42) 

donde los valores de las constantes e, m y n dependen del valor del número de 
Reynolds. En la tabla 7-2 se dan esas correlaciones explícitamente para 0.7 < 
Pr < 500 y O < ReD < 2 X 106. La incertidumbre en los valores del número 
de Nusselt obtenido a partir de estas relaciones es de ± 15%. Nótese que todas 
las propiedades, excepto Prs se deben evaluar a la temperatura media aritmé­
tica del fluido determinada a partir de 

Ti + Te 
Tm =--2- (7-43) 

donde Ti Y Te son las temperaturas del fluido en la admisión y en la salida del 
banco de tubos, respectivamente. 

/ 
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TABLA 7-2
Correlaciones del número de Nusselt para flujo cruzado sobre bancos de tubos,
para N > 16 Y 0.7 < Pr < 500 (tomado de Zukauskas, 1987)*

Disposición Rango de Reo Correlación

0-100 Nuo = 0.9 RegAPrO.36(Pr/Prs)025

100-1 000 Nuo = 0.52 Reg5PrO.36(Pr/Prs)O.25
Alineados

1 000-2 x 105 Nuo = 0.27 Reg63PrO.36(Pr/Prs)025

2 x 105-2 X 106 Nuo = 0.033 Reg·8PrOA(Pr/Prs)025

0-500 Nuo = l.04 RegAPr036(Pr/Prs)025

500-1000 Nuo = 0.71 Reg5PrO.36(Pr/Prs)O.25
Escalonados

Nuo = 0.35(Sr/SL)o.2 Reg·6Pr036(Pr/Prs)O.251 000-2 x 105

2 X 105-2 X 106 Nuo = 0.031(Sr/SL)o.2 Reg·8prO36(Pr/Prs)O25
..

'Todas las propiedades, excepto Prs' se deben evaluar en la media aritmética de las temperaturas de
admisión y de salida del fluido (Pr, se debe evaluar en Tsl.

Las relaciones del número de Nusselt promedio de la tabla 7-2 son para ban-
cos de tubos con 16 o más filas. También se pueden usar esas correlaciones
para bancos de tubos con NL < 16, siempre que se modifiquen como

(7-44)

donde F es unfactor de corrección cuyos valores se dan en la tabla 7-3. Para
ReD > 1 000, el factor de corrección es independiente del número de
Reynolds.

Una vez que se conoce el número de Nusselt y, por tanto, el coeficiente de
transferencia de calor promedio para el banco de tubos completo, se puede de-
terminar la razón de la transferencia de calor a partir de la ley de Newton de
enfriamiento, mediante una diferencia de temperaturas apropiada, /).T. El pri-
mer pensamiento que viene a la mente es usar /).T = T, - T¿ = T, - (Ti +
Te)/2. Pero, en general, con esto se predecirá la razón de la transferencia de ca-
lor en exceso. En el capítulo siguiente se demostrará que la diferencia de tem-
peraturas apropiada para el flujo interno (el flujo sobre los bancos de tubos
todavía es interno a través del casco) es la diferencia media logarítmica de
temperaturas, /).T1m definida como

I1Te - I1T¡
In (11Te /I1T¡)

(7-45)

También se demuestra que la temperatura de salida del fluido Te se puede de-
terminar a partir de

( Ash)Te = T, - (T; - TJ exp :±: -.-
me"

(7-46)

TABLA 7-3
Factor de corrección F que debe usarse en Nuo. N

L
, = FNuo para NL < 16 Y

Re > 1 000 (tomado de Zukauskas 1987);n ,
NL 1 2 3 4 5 7 10 13

Alineados 0.70 0.80 0.86 0.90 0.93 0.96 0.98 0.99

Escalonados 0.64 0.76 0.84 0.89 0.93 0.96 0.98 0.99
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donde As = NrrDL es el área superficial de transferencia de calor y m = 
pV(NTSTL) es el gasto de masa del fluido. Aquí, N es el número total de tubos 
en el banco, NT es el número de tubos en un plano transversal, L es la longitud 
de los tubos y Ves la velocidad del fluido justo antes de entrar en el banco. 
Entonces la razón de la transferencia de calor se puede determinar a partir de 

(7-47) 

Suele ser más conveniente usar la segunda relación, ya que no requiere el 
cálculo de 6.T1n-

Caída de presión 
Otra cantidad de interés asociada con los bancos de tubos es la caída de pre­
sión, 6.P, la cual es la diferencia entre las presiones en la admisión y a la sali­
da del banco. Es una medida de la resistencia que los tubos ofrecen al flujo 
sobre ellos y se expresa como 

(7-48) 

donde f es el factor de fricción y X es el factor de corrección, las gráficas de 
ambos se dan en la figura 7-27a y b, contra el número de Reynolds, con base 
en la velocidad máxima Vmáx' El factor de fricción de la figura 7-27a es para 
un banco cuadrado de tubos alineados (ST = SL) y el factor de corrección 
dado en el inserto se usa para tomar en cuenta los efectos de la desviación de 
las disposiciones rectangulares alineadas con respecto a la disposición cuadra­
da. De manera análoga, el factor de fricción de la figura 7-27b es para un ban­
co equilátero de tubos escalonados (ST = SD) y el factor de corrección es para 
tomar en cuenta los efectos de la desviación con respecto a la disposición 
equilátera. Nótese que X = 1 tanto para la disposición cuadrada como para la 
de triángulo equilátero. Asimismo, la caída de presión se presenta en la direc­
ción del flujo y, como consecuencia, en la relación de 6.P se usa NL (el núme­
ro de filas). 

La potencia requerida para mover un fluido a través de un banco de tubos es 
proporcional a la caída de presión y, cuando se cuenta con esta caída, la poten­
cia requerida de bombeo se puede determinar a partir de 

. . mllP 
\tV:bo b = V6.P = --m a p (7-49) 

donde V = V(NTSTL) es el gasto volumétrico y m = pV = pV(NTSTL) es el 
gasto de masa del fluido a través del banco de tubos. Nótese que la potencia 
requerida para mantener el fluido en movimiento a través del banco (y, por 
tanto, el costo de operación) es proporcional a la caída de presión. Por lo tan­
to, deben evaluarse los beneficios de mejorar la transferencia de calor en un 
banco de tubos a través de un cambio en la disposición contra el costo de las 
necesidades adicionales de potencia. 

En esta sección se limitará esta consideración a bancos de tubos con super­
ficies bases (sin aletas). En la práctica también son de uso común los bancos 
de tubos con superficies con aletas, en especial cuando el fluido es un gas, y 
en la literatura se pueden hallar correlaciones para la transferencia de calor 
y la caída de presión para bancos de tubos con aletas de espiga, de placa y de 
cinta, etcétera. 
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EJEMPLO 7-7 Precalentamiento de aire por agua geotérmica
en un banco de tubos

En una instalación industrial se va a precalentar aire antes de entrar en un hor-
no por medio de agua geotérmica a 120°C que fluye por los tubos de un banco
ubicado en un dueto, El aire entra en el dueto a 20°C y 1 atm, con una veloci-
dad media de 4,5 mis, y fluye sobre los tubos en dirección perpendicular. El
diámetro exterior de los tubos es de 1.5 cm y se encuentran dispuestos en for-
ma alineada con pasos longitudinal y transversal de SL = Sr = 5 cm. Se tienen
seis filas en la dirección del flujo con 10 tubos en cada una de ellas, como se
muestra en la figura 7-28. Determine la razón de la transferencia de calor por
unidad de longitud de los tubos y la caída de presión de uno a otro lado del
banco.

ISOlUCION Se calienta agua por medio de agua geotérmica en un banco de
tubos. Deben determinarse la razón de la transferencia de calor hacia el aire y
la caída de presión,
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Aire 
V = 4 .5 mis do Ts = 120°C 

TI = 20°C 
- O 0000 

000000 
000000 
000000 
000000 
000000 
000000 
000000 

- S.ol O O O 01/0 
_ TOOOOO 

1-1 
SL = ST = 5 cm D = 1.5 cm 

FIGURA 7-28 
Esquema para el ejemplo 7-7. 

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La tempera­
tura superficial de los tubos es igual a la del agua geotérmica. 
Propiedades No se conoce la temperatura de salida del aire y, por consiguien­
te, la temperatura media. Se evalúan las propiedades del aire a la temperatura 
media supuesta de 60°C (la cual se comprobará después) y 1 atm como (tabla 
A-15): 

k = 0.02808 W/m' K, 

cp = 1.007 kJ/kg . K, 

¡.L = 2.008 X 10-5 kg/m . s 

P = 1.059 kg/m3 

Pr = 0.7202 

Prs = Prl200C = 0.7073 

Asimismo, la densidad del aire a la temperatura de admisión de 20°C (para 
usarse en el cálcu lo del gasto de masa en la admisión) es PI = 1.204 kglm3 . 

Análisis Se da 0= 0.015 m, SL = ST = 0.05 m y V = 4.5 mis. Entonces la 
velocidad máxima y el número de Reynolds basado en esta velocidad quedan 

ST 0.05 
Vmáx = ST _ D V = 0.05 _ 0.015 (4.5 mis) = 6.43 mis 

pYináxD (1.059 kg/m3)(6.43 m/s)(0.015 m) 
ReD = -¡.L- = 2.008 X 10 5 kg/m . s = 5 086 

El número de Nusselt promedio se determina mediante la relación apropiada, 
tomada de la tabla 7-2, como 

NUD = 0.27 Re~63 PrO.36(PrlPrs) 0.2S 

= 0.27(5086)°·63(0.7202)°.36(0 .7202/0.7073)°·25 = 52.1 

Este número de Nusselt es aplicable a bancos de tubos con NL > 16. En nues­
tro caso, el número de fi las es NL = 6 Y el factor de corrección correspondien­
te, tomado de la tabla 7-3, es F = 0.945. Entonces, el número de Nusselt 
promedio y el coeficiente de transferencia de calor para todos los tubos en el 
banco quedan 

NUD,NL = FNuD = (0.945)(52.1) = 49.3 

NUD, NLk 49.3(0.02808 W/m' oC) 
h = -D-- = 0.015 m = 92.2 W/m2 

• oC 

El número total de tubos es N = NL X Nr = 6 x 10 = 60. Para una longitud 
unitaria de tubo (L = 1 m), el área superficial de transferencia de calor y el 
gasto de masa de aire (evaluado en la admisión) son 

A s = NrrDL = 607T(0.015 m)(1 m) = 2.827 m2 

m = mI = PI V(NTS TL) 

=(1.204 kg/m3)(4.5 mls)(1O)(0.05 m)(1 m) = 2 .. 709 kg/s 

Entonces la temperatura de salida del fluido, la diferencia media logarítmica de 
temperaturas y la velocidad de la transferencia de calor quedan 

( 
Ash) Te = Ts - (Ts - Ti) exp --.-mcp 

( 
(2.827 m2)(92.2 W/m2

•
0C)) 

= 120 - (120 - 20)exp (2.709 kg/s)(l 007 J/kg'0C) = 29.11°C 
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_ (Ts - Te) - (Ts - T¡) _ (120 - 29.11) - (120 - 20) _ ° 
6.T¡n - In [(Ts - Te)/(Ts - T¡)] - In [(120 - 29.11)/(120 _ 20)] - 95.4 C 

Q = hAs6.T¡n = (92.2 W/m2 . °C)(2.827 m2)(95.4°C) = 2.49 X 104 W 

La razón de la transferencia de ca lor también se puede determ inar de una ma­
nera más simple a partir de 

Q = hAs6.Tin = me/Te - T¡) 

= (2.709 kg/s)(1 007 J/kg . °C)(29. 11 - 20)OC = 2.49 X 104 W 

Para este banco cuadrado de tubos alineados, el coeficiente de fricción corres­
pond iente a Reo = 5086 Y S/D = 5/1.5 = 3.33 es, según la figura 7-27a, 
f = 0.16. As imismo, X = 1 para las disposiciones cuadradas. Entonces la caí­
da de presión a través del banco queda 

PV2 

6.P=Ndx~ 
2 

(1.059 kg/m3)(6.43 mlS)3 ( IN ) 
= 6(0.16)(1) 2 1 kg'm/s2 = 21 Pa 

Discusi6n La temperatura media aritmét ica del f lu ido es (Ti + Te)/2 = (20 + 
29 .11)/2 = 24 .6°C, lo cual no está cercano al valor supuesto de 60°C. La 
repetición de los cálculos para 25°C da 2.57 x 104 W para la razón de la trans­
ferencia de calor y 23 .5 Pa para la caída de presión . 

TEMA DE INTERÉS ESPECIAL * 

Reducción de la transferencia de calor a través 
de superficies: aislamiento térmico 

Los aislamientos térmicos son materiales o combinaciones de materiales 
que se usan principalmente para suministrar resistencia al flujo de calor 
(figura 7-29). Es probable que el lector esté familiarizado con varias clases 
de aislamientos que existen en el mercado. La mayor parte de ellos son ma­
teriales heterogéneos, los cuales tienen baja conductividad térmica y con­
tienen bolsas de aire. Esto no es sorprendente, ya que el aire tiene una de 
las conductividades térmicas más bajas y se dispone de él con facilidad. La 
espuma de estireno de uso común como material de empaque para aparatos 
de TV, reproductoras de video, computadoras y muchos otros artículos de­
bido a su poco peso también es un aislador excelente. 

La diferencia de temperatura es la fuerza impulsora para el flujo de 
calor; entre mayor sea esa diferencia, más grande es la razón de la transfe­
rencia de calor. Se puede retardar el flujo de calor entre dos medios a tem­
peraturas diferentes mediante la colocación de "barreras" en la trayectoria 
de ese flujo. Los aislamientos térmicos sirven como esas barreras y desem­
peñan un papel importante en el diseño y fabricación de todos los aparatos 
o sistemas eficientes relacionados con la energía; suelen ser la piedra an­
gular de los proyectos de conservación de la energía. Un informe presen­
tado en 2001 por la Alliance to Save Energy (Alianza para Ahorrar 
Energía) reveló que el aislamiento en los edificios residenciales, comer­
ciales e industriales ahorra a Estados Uunidos casi 4 mil millones de ba­
rriles de petróleo al año, valuados en 177 mil millones de dólares en ese 

'Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de conti nu idad. 

~~'~!.;.~~'..,--<::' .' .i 423 _ 
CAPíTULO 7 

Calor 

Pérdida 
de calor 

FIGURA 7-29 
El aislamiento térmico retarda 

la transferencia de calor al actuar 
como una barrera en la trayectoria 

del flujo de calor. 
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Gases 

FIGURA 7-30 
El aislamiento también ayuda al 
medio al reducir la cantidad de com­
bustible que se quema y los contami­
nantes del aire que se liberan. 

FIGURA 7-31 
En el tiempo de frío se minimiza 
la pérdida de calor de los cuerpos al 
ponerles capas gruesas de aislamiento 
(chamarras o abrigos de pieles), 

periodo, en costos de la energía, y se puede ahorrar más mediante la prác­
tica de técnicas mejores de aislamiento y con la readaptación de las insta­
laciones más antiguas. También reduce las emisiones de CO2 en 1 340 
millones de toneladas por año. 

El calor se genera en hornos o calentadores al quemar un combustible co­
mo carbón mineral, combustóleo o gas natural, o bien, al pasar una corrien­
te eléctrica por un calentador de resistencia. La electricidad rara vez se usa 
para fines de calentamiento, ya que su costo unitario es mucho más eleva­
do. El calor generado es absorbido por el medio en que se encuentra en el 
horno y sus superficies, lo cual causa una elevación en la temperatura por 
encima de la temperatura ambiente. Esta diferencia de temperatura produ­
ce la transferencia de calor del medio caliente hacia el ambiente y el aisla­
miento reduce la pérdida de calor y, de este modo, ahorra combustible y 
dinero. Por lo tanto, el aislamiento se paga por sí mismo gracias a la ener­
gía que ahorra. Aislar de manera apropiada requiere la inversión de capital 
por una vez, pero sus efectos son espectaculares y a largo plazo. El perio­
do de recuperación de la inversión en aislamiento a menudo es menor de un 
año. Es decir, el dinero que el aislamiento ahorra durante el primer año sue­
le ser más que sus costos iniciales en materiales e instalación. Con una 
perspecti va más amplia, el aislamiento también ayuda al medio y combate 
la contaminación del aire y el efecto invernadero al reducir la cantidad de 
combustible que se quema y, de este modo, la cantidad de CO2 y otros ga­
ses que se liberan hacia la atmósfera (figura 7-30). 

El ahorro de energía con el aislamiento no se limita a las superficies ca­
lientes. También se puede ahorrar energía y dinero al aislar las supeificies 
frías (superficies cuya temperatura está por debajo de la ambiental), como 
las líneas de agua helada, los tanques criogénicos de almacenamiento, los 
camiones refrigerados y los ductos de aire acondicionado. La fuente de la 
"frialdad" es la refrigeración, la cual requiere una entrada de energía, por 
lo común electricidad. En este caso, el calor se transfiere desde los alrede­
dores hacia las superficies frías y la unidad de refrigeración ahora debe tra­
bajar con mayor intensidad y durante más tiempo para compensar esta 
ganancia de calor y, como consecuencia, debe consumir más energía eléc­
trica. Una bebida enlatada fría se puede mantener así mucho más tiempo si 
se envuelve con una manta. Un refrigerador con paredes bien aisladas con­
sumirá mucha menos electricidad que otro semejante con poco aislamien­
to o sin él. Aislar una casa dará por resultado la reducción de la carga de 
enfriamiento y, por consiguiente, menos consumo de electricidad para el 
acondicionamiento del aire. 

Se dé cuenta o no, se tiene una comprensión y apreciación intuitivas del 
aislamiento térmico. Cuando se era bebé, se sentía mucho mejor las cobi­
jas, y desde niños se sabe que se debe usar un suéter o abrigo cuando se sa­
le de las casas en tiempo de frío (figura 7-31). Cuando se sale de una 
alberca después de nadar en un día con viento, rápidamente se cubre con 
una toalla para dejar de temblar. De manera análoga, el hombre de la anti­
güedad usó pieles de animales para mantenerse caliente y construyó refu­
gios mediante adobes y madera. Durante siglos se usó corcho como 
cubierta para los techos. La necesidad de un aislamiento térmico eficaz se 
hizo evidente con el desarrollo de la refrigeración mecánica a fines del si­
glo XIX y se realizó mucho trabajo en las universidades y en laboratorios 
gubernamentales y privados, en las décadas de 1910 y 1920, para identifi­
car y caracterizar el aislamiento térmico. 

El aislamiento térmico, en la forma de lodo, arcilla, paja, trapos y tiras de 
madera, se usó por primera vez en el siglo XVIII sobre las máquinas de vapor 
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para impedir que los trabajadores sufrieran quemaduras producidas por las 
superficies calientes. Como resultado, bajaron las temperaturas del cuarto de 
calderas y se observó que también se redujo el consumo de combustible. La 
realización de la mejora en la eficiencia de la máquina y del ahorro de ener­
gía provocó la búsqueda de materiales con mejor eficiencia térmica. Uno de 
los primeros de tales materiales fue el aislamiento de lana mineral, el cual, 
como muchos materiales, se descubrió por accidente. Alrededor de 1840 un 
productor de hierro de Gales dirigió una corriente de vapor a alta presión ha­
cia la escoria que fluía de un alto horno y así nació la lana mineral fabricada. 
A principios de la década de 1860 esta lana de escoria fue un subproducto de 
la fabricación de cañones para la Guerra Civil y con rapidez halló su camino 
hacia muchos usos industriales. En 1880 los constructores empezaron a ins­
talar lana mineral en las casas, con una de las aplicaciones más notables en 
la casa del general Grant. El aislamiento de esta casa se describió en un ar­
tículo: "mantiene la casa fría en verano y cálida en invierno; impide la pro­
pagación de los incendios y amortigua el sonido entre los pisos" [Edmunds 
(1989). Un artículo publicado en 1887, en Scientific American, detallando 
los beneficios de aislar toda la casa dio un impulso importante al uso del ais­
lamiento en las construcciones residenciales. 

La crisis energética de la década de 1970 tuvo un impacto tremendo so­
bre la conciencia pública en lo referente a la energía y a las reservas limita­
das de ésta, y resaltó la importancia de la conservación de la energía. 
Desde entonces también se ha visto el desarrollo de nuevos y más eficaces 
materiales de aislamiento y un crecimiento considerable en el uso de este 
último. El aislamiento térmico se usa en más lugares de los que el lector 
puede tener conocimiento. Es probable que las paredes de su casa estén lle­
nas con alguna clase de aislamiento y es casi seguro que el techo tenga una 
gruesa capa de alguno de ellos. El "espesor" de las paredes de su refrigera­
dor se debe a la capa de aislamiento colocada entre las dos capas de lámi­
na metálica (figura 7-32). Las paredes de su estufa también están aisladas 
para conservar la energía y su calentador de agua contiene menos agua de 
lo que piensa debido al aislamiento de 2 a 4 cm de espesor en el interior 
de sus paredes. También, puede ser que su tubo de agua caliente se vea mu­
cho más grueso que el del agua fría a causa del aislamiento. 

Razones para aislar 
Si examina el compartimiento del motor de un automóvil, advertirá que la pa­
red contra fuego entre el motor y el compartimiento de pasajeros así como la 
superficie interior de la tapa del cofre están aisladas. La razón para aislar la ta­
pa del cofre no es la de conservar el calor de desecho del motor sino la de pro­
teger a las personas contra quemaduras al tocar la superficie de esa tapa, la 
cual estaría demasiado caliente si no estuviera aislada. Como se ve en este 
ejemplo, el uso del aislamiento no se limita a la conservación de la energía. 
Varias razones para usar aislamiento se pueden resumir del modo siguiente: 

• Conservación de la energía Conservar la energía mediante la re­
ducción de la velocidad del flujo de calor es la razón principal de las su­
perficies aisladoras. Se dispone con amplitud de materiales para ais­
lamiento que se comportarán de manera satisfactoria en el rango de 
temperaturas de - 268°C hasta 1 OOO°C (-450°F hasta 1 800°F). 

• Protección y comodidad personales Una superficie que está dema­
siado caliente representa un peligro para las personas que trabajan en esa 
zona, ya que pueden tocar accidentalmente la superficie y sufrir quema­
duras (figura 7-33). Para prevenir este peligro y cumplir con las normas 
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FIGURA 7-32 
Las capas de aislamiento en las 

paredes de un refrigerador reducen la 
cantidad de flujo de calor hacia 
adentro de éste y, de este modo, 

durante el tiempo que está 
funcionando, ahorra electricidad. 

FIGURA 7-33 
La tapa del cofre del motor de un 

automóvil está aislada para reducir 
su temperatura y proteger a las 

personas con el fin de evitar que 
sufran quemaduras. 
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FIGURA 7-34 
Los materiales para aislamiento 
absorben la vibración y las ondas 
sonoras, y se usan para minimizar 
la transmisión del sonido. 

de la OSHA (Occupational Safety and Health Administration, Adminis­
tración para la Seguridad y la Salud en el Trabajo), las temperaturas de 
las superficies calientes deben reducirse .por debajo de 60°C (1400 P) 
mediante el aislamiento. Asimismo, el calor excesivo que emana de las 
superficies calientes crea un medio desagradable en el cual trabajar, lo 
cual afecta de manera adversa el rendimiento o la productividad de los 
trabajadores, en especial en los meses de verano. 

• Mantenimiento de la temperatura del proceso En la industria quí­
mica algunos procesos son sensibles a la temperatura y puede ser nece­
sario aislar fuertemente los tanques en los que se llevan a cabo así como 
las secciones de flujo con el fin de mantener la misma temperatura en 
toda su extensión. 

• Reducción de la variación y las fluctuaciones de la temperatura La 
temperatura en un recinto puede variar mucho entre la sección media y 
los bordes si no se encuentra aislado. Por ejemplo, la temperatura cerca 
de las paredes de una casa mal aislada es mucho más baja que la tempe­
ratura en las secciones medias. Asimismo, la temperatura en un recinto 
no aislado seguirá, de manera cercana, los cambios en la temperatura del 
medio y fluctuará. El aislamiento minimiza la no uniformidad en la tem­
peratura de un recinto y retarda las fluctuaciones. 

• Prevención de la condensación y la corrosión El vapor de agua que 
existe en el aire se condensa sobre las superficies cuya temperatura está 
por debajo del punto de rocío, y las superficies exteriores de los tanques 
o tubos que contienen un fluido frío con frecuencia caen por debajo de la 
temperatura de rocío, a menos que cuenten con un aislamiento a,decuado. 
El agua líquiqa sobre las superficies expuestas de los tanques o tubos me­
tálicos puede fomentar la corrosión así como el desarrollo de algas. 

• Protección contra incendios Se puede minimizar el daño durante un 
incendio al conservar los combustibles valiosos en una caja segura que 
esté bien aislada. El aislamiento puede disminuir la velocidad del flujo 
de calor a tal grado que la temperatura en el interior de la caja nunca se 
eleve a niveles inseguros durante el incendio. 

• Protección contra la congelación -La exposición prolongada a tempe­
raturas inferiores a la de congelación puede causar que el agua encontra­
da en tubos o recipientes de almacenamiento se congele y éstos se 
revienten, como resultado de la transferencia de calor del agua hacia el 
ambiente frío. El reventamiento de tubos, como resultado de la congela­
ción, puede causar daños considerables. El aislamiento adecuado retar­
da la pérdida de calor del agua e impide la congelación durante una 
exposición limitada a, temperaturas por debajo de la de congelación. Por 
ejemplo, si se cubren los vegetales durante una noche fría se les prote­
gerá contra la congelación y si se entierran los tubos de agua a una pro­
fundidad suficiente se impedirá su congelación durante todo el invierno. 
El uso de guantes gruesos protegerá los dedos contra posibles quemadu­
ras por el frío. Asimismo, un metal o plástico fundidos en un recipiente 
se solidifican sobre la superficie interior si ese recipiente no está adecua­
damente aislado. 

• Reducción del ruido y de la vibración Un beneficio adicional del ais­
lamiento térmico es su capacidad para amortiguar el ruido y las vibracio­
nes (figura 7-34). Los materiales para aislamiento difieren en su capacidad 
para reducir el ruido y la vibración, y se puede seleccionar la clase apro­
piada si la reducción del ruido es una consideración importante. 
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En el mercado, se dispone de una amplia variedad de materiales de ais­
lamiento, pero la mayor parte están fabricados de fibra de vidrio, lana mi­
neral, polietileno, espuma o silicato de calcio. Son presentados con varios 
nombres comerciales como aislamiento de lana mineral granulada a granel, 
láminas de aislamiento de corcho, aislamiento de fibra de vidrio con cara 
laminada, placas de caucho mezclado en esponja, entre muchos otros. 

En la actualidad, varias formas de aislamiento de fibra de vidrio se usan 
en las industrias de procesos y en aplicaciones de calefacción y acondicio­
namiento del aire debido a su bajo costo, poco peso, elasticidad y adapta­
bilidad. Pero no son apropiadas para algunas aplicaciones en virtud de su 
baja resistencia a la humedad y al fuego y su limitada temperatura máxima 
de servicio. Los aislamientos de fibra de vidrio vienen en varias formas: sin 
recubrimiento de fibra de vidrio, con recubrimiento de vinilo, con recubri­
miento de hoja metálica y en láminas. El aislamiento de fibra de vidrio re­
cubierta con hoja metálica reflectora resiste la penetración del vapor y 
retarda la radiación gracias a la hoja de aluminio que está sobre ella y re­
sulta apropiada para usarse en tubos, ductos y otras superficies. 

La lana mineral es flexible, de poco peso, fibrosa, semejante a la lana, 
térmicamente eficiente, resistente al fuego hasta 1 100°C (2 OOOOP) Y for­
ma una barrera contra el sonido. El aislamiento de lana mineral viene en la 
forma de mantas, rollos o bloques. El silicato de calcio es un material sóli­
do que resulta apropiado para usarse a temperaturas elevadas, pero es más 
caro. Asimismo, necesita cortarse con una sierra durante la instalación y, 
como consecuencia, requiere más tiempo para su instalación y se tiene más 
desecho. 

Superaisladores 
El lector puede sentirse tentado a pensar que la manera más eficaz de redu­
cir la transferencia de calor es usar materiales aislantes conocidos que tie­
nen conductividades térmicas muy bajas, como el uretano o espuma rígida 
(k = 0.026 W/m . oC) o la fibra de vidrio (k = 0.035 W/m . oC). Después 
de todo se dispone con amplitud de ellos, no son caros y son fáciles de ins­
talar. Al observar las conductividades térmicas de los materiales, el lector 
también puede advertir que la conductividad térmica del aire a la tempera­
tura ambiente es de 0.026 W/m . oC, la cual es inferior a las conductivida­
des de prácticamente todos los materiales aislantes comunes. Por tanto, 
puede pensar que una capa de espacio de aire encerrado es tan eficaz como 
cualquiera de esos materiales aislantes del mismo espesor. Por supuesto, la 
transferencia de calor, a través del aire, es probable que sea más alta de 
la que indicaría un solo análisis de conduccion pura, en virtud de las co­
rrientes naturales de convección que es posible se tengan en la capa de aire. 
Además, el aire es transparente a la radiación y, como consecuencia, tam­
bién se transfiere calor por radiación. La conductividad térmica del aire es 
prácticamente independiente de la presión, a menos que ésta sea alta o baja 
en extremo. Por lo tanto, se puede reducir la conductividad térmica del aire 
y, de este modo, la transferencia de calor por conducción a través del mis­
mo al evacuar el vacío en el espacio contenido. En el caso límite del vacío 
absoluto, la conductividad térmica será cero, ya que entonces no se tendrán 
partículas que "conduzcan" el calor de una de las superficies hacia la otra y, 
por consiguiente, la transferencia de calor por conducción también será 
cero. Ya que la conductividad térmica no puede ser negativa, un vacío ab­
soluto debe ser el último aislador, ¿correcto? Bien, no exactamente. 

La finalidad del aislamiento es reducir la transferencia de calor "total" des­
de una superficie, no sólo la conducción. Con el vacío se elimina la conduc-
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Vacío 

FIGURA 7-35 
Hacer el vacío en el espacio entre dos 

superficies elimina por completo la 
transferencia de calor por conducción 

o convección pero deja la puerta 
completamente abierta para 

la radiación. 
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Hojas 
metálicas delgadas 

) 

FIGURA 7-36 
Los superaisladores se construyen co­
locando capas muy cercanas entre sí 
de láminas metálicas delgadas intensa­
mente reflectoras y haciendo el vacío 
en el espacio entre ellas, 

k, 
Btu/h ' ft, °F 

Aislamiento 

L, ft 

ValorR=~ 
k 

FIGURA 7-37 
El valor R de un material aislante es 
simplemente la razón entre el espesor 
de ese material y su conductividad 
térmica en unidades apropiadas, 

ción en su totalidad, pero ofrece resistencia cero a la radiación, cuya magni­
tud se puede comparar con la conducción o convección natural en los gases 
(figura 7-35), Por tanto, un vacío no es más eficaz en la reducción de la trans­
ferencia de calor de lo que es cerrar uno de los carriles de circulación de una 
carretera de dos carriles de un solo sentido con el fin de reducir el tránsito. 

El aislamiento contra la transferencia de calor por radiación entre dos su­
perficies se logra al colocar "barreras" entre ellas, las cuales son láminas 
metálicas fuertemente reflectoras. La transferencia de calor por radiación 
entre dos superficies es inversamente proporcional al número de ese tipo de 
láminas colocadas entre ellas. Se obtienen aislamientos muy eficaces me­
diante capas muy cercanas entre sí de láminas metálicas delgadas intensa­
mente reflectoras, como la hoja de aluminio (por 10 común 25 hojas por 
centímetro), separadas por fibras hechas de material aislante, como la fibra 
de vidrio (figura 7-36). Además, se evacua el aire entre las capas para pro­
ducir un vacío inferior a una presión de 0.000001 atm, con el fin de mini­
mizar la transferencia de calor por conducción o convección a través del 
espacio de aire entre ellas. El resultado es un material aislante cuya con­
ductividad térmica aparente está por debajo de 2 X 10-5 W/m . oC, lo cual 
es mil veces menor que la conductividad del aire o la de cualquier material 
aislante común. Estos aisladores especialmente construidos se llaman su­
peraisladores y son de uso común en aplicaciones espaciales y de crioge­
nia, siendo esta última la rama de la transferencia de calor que trata con 
temperaturas por debajo de 100 K (- 173°C), como las que se encuentran en 
la licuefacción, almacenamiento y transporte de gases, donde los más co­
munes son el helio, el hidrógeno, el nitrógeno y el oxígeno. 

El valor R del aislamiento 
Algunos fabricantes dan la eficacia de los materiales de aislamiento en tér­
minos de su valor R, el cual es la resistencia térmica del material por uni­
dad de área superficial. Para el aislamiento plano el valor R se obtiene 
simplemente al dividir el espesor de ese aislamiento entre su conductividad 
térmica. Es decir, 

L Valor R =­
k 

(aislamiento plano) (7-50) 

Nótese que si se duplica el espesor L, se duplica el valor R del aislamiento 
plano. Para el aislamiento de tubos, el valor R se determina mediante la re­
lación de la resistencia térmica a partir de 

r2 r2 
Valor R = - In - (aislamiento de tubos) (7-51) k r j 

donde rj es el radio interior y r2 es el radio exterior del aislamiento. Una 
vez que se dispone del valor R, se puede determinar la rapidez, o razón, de 
la transferencia de calor a través del aislamiento, a partir de 

. ó'T ' 
Q = Valor R x Area (7-52) 

donde ó'T es la diferencia de temperatura a través del aislamiento y Área es 
el área superficial exterior para un cilindro. 

En Estados Unidos, los valores R del aislamiento se expresan sin unida­
des, como R-19 y R-30. Estos valores R se obtienen al dividir el espesor del 
material en pies entre su conductividad térmica en Btu/h . ft . °P, de modo 
que, en realidad, la unidad de los valores R es h . fe · °PlBtu. Por ejemplo, 
el valor R del aislamiento de fibra de vidrio de 6 in de espesor, cuya con­
ductividad térmica es 0.025 Btu/h . ft . °P, es (figura 7-37): 
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u 1 R - b - 0.5 ft - 20 h f 2 o va or - k - 0.025 Btu/h . ft . 0P - . t . FlBtu 

Por consiguiente, los constructores dirían que el aislamiento de fibra de vi­
drio de 6 in de espesor es un aislamiento R-20. En unidades SI, la unidad 
del valor R es m2 . °C/W, con la relación de conversión 1 m2 . °C/W = 
5.678 h . ft2 . °P/Btu. Por lo tanto, un valor R pequeño en el SI corresponde 
a un valor R grande en unidades inglesas. 

Espesor del aislamiento óptimo 
Se debe tener conciencia de que el aislamiento no elimina la transferencia 
de calor; simplemente la reduce. Entre más grueso sea el aislamiento, me­
nor será la razón de la transferencia de calor, pero también más elevado se­
rá el costo de ese aislamiento. Por lo tanto, debe haber un espesor óptimo 
del aislamiento que corresponda a un costo mínimo combinado del propio 
aislamiento y la pérdida de calor. En la figura 7-38 se ilustra la determina­
ción del espesor óptimo del aislamiento. Advierta que el costo del aisla­
miento crece muy aproximadamente en forma lineal con el espesor, 
mientras que el costo de la pérdida de calor disminuye en forma expo­
nencial. El costo total, el cual es la suma del costo del aislamiento y el del 
calor perdido, primero decrece, alcanza un mínimo y, a continuación, au­
menta. El espesor correspondiente al costo total mínimo es el óptimo para 
el aislamiento y es el recomendado para el que debe instalarse. 

Si el lector siente inclinación por las matemáticas, puede determinar el 
espesor óptimo mediante la obtención de una expresión para el costo total, 
la cual es la suma de las expresiones para el costo del calor perdido y el 
costo del aislamiento en función del espesor; derive la expresión del costo 
total con respecto al espesor e iguale a cero. El valor del espesor que satis­
faga la ecuación resultante es el óptimo. Los valores del costo se pueden 
determinar a partir de un análisis del tiempo anualizado de vida o, simple­
mente, se basa en el requisito de que el aislamiento se pague por sí mismo 
en un periodo de dos a tres años. Nótese que el espesor óptimo del aisla­
miento depende del costo del combustible, y entre más elevado sea el cos­
to del combustible, más grande será el espesor óptimo del aislamiento .. Si 
se considera que el aislamiento estará en servicio durante muchos años y 
que los precios del combustible suban, en los cálculos debe suponerse un 
incremento razonable en estos precios. De lo contrario, lo que es un aisla­
miento óptimo en la actualidad será un aislamiento inadecuado en los años 
por venir y se puede encarar la posibilidad de costosos proyectos de re a­
condicionamiento. Esto es lo que sucedió en las décadas de 1970 y 1980 
con respecto a los aislamientos instalados en la década de 1960. 

La discusión antes presentada sobre el espesor óptimo es válida cuando 
ya están seleccionados el tipo de aislamiento y su fabricante y lo único que 
se debe determinar es el espesor más económico. Pero con frecuencia se 
tienen varios aislamientos adecuados para un fin y el proceso de selección 
puede ser un tanto confuso, ya que cada aislamiento puede tener conducti­
vidad térmica, costo de instalación y vida de servicio diferentes. En esos 
casos, se puede hacer una selección al preparar una gráfica del costo anua­
lizado contra el espesor, como la de la figura 7-39, para cada aislamiento y 
determinar el que tenga el costo mínimo más bajo. Es obvio que el aisla­
miento con el costo anual más bajo es el más económico y el espesor de 
aquel correspondiente al costo mínimo total es el espesor óptimo. Cuando 
la medida del espesor óptimo cae entre dos valores de los que se dispone en 
el comercio, es una buena práctica ser conservador y elegir el más grueso. 
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Costo 
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año 

o Espesor del aislamiento 

FIGURA 7-38 
Determinación del espesor óptimo 

del aislamiento considerando el costo 
total mínimo. 

Costo 
por 
año 

o 

Curvas del costo total 
para aislamientos diferentes 

Espesor I Costo 
óptimo para D ~ I mínimo 

Espesor del aislamiento 

FIGURA 7-39 
Determinación del tipo de aislamiento 

más económico y su espesor óptimo. 
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TABLA 7-4 

Espesores recomendados del 
aislamiento para superficies 
calientes planas en función de la 
temperatura superficial (tomado de 
Energy Savings Guide de TIMA) 

Temperatura Espesor del 
superficial aislamiento 

150°F (66°C) 
250°F (121 °C) 
350°F (17rC) 
550°F (288°C) 
750°F (400°C) 
950°F (510°C) 

R¡ R, 

FIGURA 7-40 

2" (5.1 cm) 
3" (7 .6 cm) 
4" (10.2 cm) 
6" (15.2 cm) 
9" (22.9 cm) 

10" (25.44 cm) 

Esquema para el ejemplo 7-8. 

El espesor adicional proporcionará un pequeño colchón de seguridad para 
cualquier declinación posible en el rendimiento con el transcurso del tiem­
po y ayuda al medio al reducir la producción de gases de invernadero, co­
mo el CO2. 

La determinación del espesor óptimo del aislamiento requiere los análi­
sis de la transferencia de calor y el económico, lo cual puede resultar tedio­
so y tardado. Pero se puede hacer una selección en unos cuantos minutos 
mediante las tablas y los diagramas elaborados por la TIMA (Thermal In­
sulation Manufacturers Association) y las compañías miembros. Las entra­
das principales para usar estas tablas o diagramas son las temperaturas de 
operación y ambiente, el diámetro del tubo (en el caso de aislamiento de tu­
bos) y el costo unitario del combustible. En la tabla 7-4 se dan los espeso­
res recomendados del aislamiento para superficies calientes a temperaturas 
específicas. Los espesores recomendados de aislamientos para tubos en 
función de las temperaturas de servicio son de 0.5 a 1 in, para 150oP, 1 a 
2 in, para 250oP, de 1.5 a 3 in, para 350oP, de 2 a 4.5 in, para 450oP, de 2.5 
a 5.5, para 550oP, y de 3 a 6 in, para 650oP, para diámetros nominales del 
tubo de 0.5 a 36 in. Los espesores menores recomendados del aislamiento 
son para tubos con diámetros pequeños y los más grandes son para tubos 
con diámetros grandes. 

EJEMPLO 7-8 Efecto del aislamiento sobre la temperatura 
superficial 

Agua caliente a T¡ = 120°C fluye en un tubo de acero inoxidable (k = 15 W/m 
. OC) cuyo diámetro interior es de 1.6 cm y su espesor de 0.2 cm. El tubo debe 
cubrirse con aislamiento adecuado de modo que la temperatura de la superficie 
exterior del aislamiento no sobrepase 40°C cuando la temperatura ambiente sea 
To = 25°C. Si toma los coeficientes de transferencia de calor interior y exterior 
del tubo como h¡ = 70 W/m 2 • oC y ho = 20 W/m2 • oC, respectivamente, deter­
mine el espesor del aislamiento de fibra de vidrio (k = 0.038 W/m . OC) que se 
necesita instalar sobre el tubo. 

SOLUCiÓN Un tubo de vapor de agua se debe cubrir con aislamiento suficien­
te con el fin de reducir la temperatura de la superficie expuesta . Debe determi­
narse el espesor del aislamiento que es necesario instalar. 

Suposiciones 1 La transferencia de calor es estacionaria, ya que no hay indica­
ción de algún cambio con el tiempo. 2 La transferencia de ca lor es unidimensio­
nal, puesto que existe simetría térmica con respeGto a la línea central y no hay 
variación en la dirección axial. 3 Las conductividades térmicas son constantes. 

Propiedades Las conductividades térmicas dadas son k = 15 W/m . oC, para el 
tubo de acero, y k = 0 .038 W/m . oC, para el aislamiento de fibra de vidrio. 

Análisis La red de resistencias térmicas para este problema comprende cuatro 
resistencias en serie y se da en la figura 7-40. El radio interior de l tubo es rl = 
0.8 cm y el exterior del tubo y, por tanto, el rad io interior del aislamiento es r2 
= 1.0 cm. Si r3 representa el radio exterior del aislamiento, las áreas de las su­
perf icies expuestas a convección para una sección del tubo de L = 1 m de lar­
go quedan 

A, = 2'TT'r,L = 2'TT'(0.008 m)(l m) = 0.0503 m2 

AJ = 2'TT'r3L = 2'TT'r3 (1 m) = 6.28r3 m2 
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Enseguida, se determina que cada una de. las resistencias térmicas son 

R¡ = Reonv. ¡ = h¡~¡ (70 W/m2 . O~)(0.0503 ro2) = 0.284°C/W 

ln(r2/r¡) ln(0.01l0.008) 
R¡ = Rtubo = 21Tk¡ L = 21T(l5 W/rn . 0C)(1 ro) = 0.0024°C/W 

In(r3/rz) ln(r3/0.01 ) 
R2 = RaiS¡amiento = 21Tk

2
L = 21T(0.038 W/ro °C)(l m) 

= 4.188 In (r3/0.01)°C/W 

R R 1 1 = _1_ 0C/W 
o = eonv, 2 = hoA3 = (20 W/m2 . °C)(6.28r3 ro2) 125.6r3 

Dado que todas las resistencias están en serie, se determina que la resistencia 
total es 

Rlola¡ = R¡ + R¡ + R2 + Ro 

= [0.284 + 0.0024 + 4.188 In (riO.Ol) + 1I125.6r3rC/W 

Entonces la razón estacionaria de la pérdida de calor del vapor queda 

. Ti - To (120 - l25)OC 
Q = -R-

Io
-

laI
- = -=-=[0'-.2=-=8:-:4-+---=-0-=.0-"'0"""'24-:--+-4-:-'.'-:-18=-=8:-I:-n-:(r-3-:/0=-,"""'0 1-:)-+---:-1-:-:/1--=-2-=-5 .-=6-r 3--=-]-:-°C=-/=W 

Ya que se especifica la temperatura de la superficie exterior del aislamien­
to como de 40°C, la razón de la pérdida de calor también se puede expresar 
como 

Al igualar entre sí las dos relaciones antes obtenidas y despejar (3 da (3 = 
0.0170 m, Entonces el espesor mínimo requerido del aislamiento de fibra de 
vidrio es 

t = r3 - r2 = 0.0170 - 0.0100 = 0,0070 ro = 0.70 cm 

Discusión Aislar el tubo con aislamiento de fibra de vidrio de por lo menos 
0.70 cm de espesor garantizará que la temperatura de la superficie exterior del 
tubo permanezca en 40°C o por debajo de ésta, 

EJEMPLO 7-9 Espesor del aislamiento óptimo 

Durante una visita a una planta el lector advierte que la superficie exterior del 
horno cilíndrico de curado está muy caliente y sus mediciones indican que la 
temperatura promedio de la superficie expuesta de ese horno es de 180°F, 
cuando la temperatura del aire circundante es de 75°F, El lector sugiere al ge­
rente de planta que el horno debe aislarse, pero éste no piensa que el gasto val­
ga la pena. Entonces le propone al gerente que usted pagará el aislamiento si 
le da los ahorros que se tengan en la factura del combustible durante un año, 
Es decir, si la cuenta del combustible es de 5 000 dólares/año, antes de colo­
car el aislamiento y cae hasta 2 000 dólares/año, a usted se le pagarán 3 000 
dólares. El gerente acepta, ya que nada tiene que perder y sí mucho que ganar. 
¿Es ésta una apuesta inteligente por parte del lector? 

El horno tiene 12 ft de largo y 8 ft de diámetro, como se muestra en la figu­
ra 7-41. La planta opera 16 h al día, 365 días al año, lo que equivale a 5840 

431 
CAPíTULO 7 

Horno 

~ 12":::::::=-­
FIGURA 7-41 

Esquema para el ejemplo 7-9, 
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h/año. El aislamiento que debe usarse es fibra de vidrio (ka;s = 0.024 Btu/ 
h . ft . °F), cuyo costo es de 0.70 dólar/ft2 por pulgada de espesor, para los ma­
teriales, más 2 dólares/ft2 , por mano de obra sin importar el espesor. Se estima 
que el coeficiente de transferencia de calor combinado sobre la superficie exte­
rior es ho = 3.5 Btu/h . ft2. 0F. En el horno se usa gas natural, cuyo costo uni­
tario es de 0.75 dólar/therm de entrada y la eficiencia de dicho horno es de 
80%. Si descarta toda inflación o interés, determine cuánto dinero ganará el 
lector en esta empresa, si tiene ganancia, y el espesor del aislamiento (en pul-
gadas enteras) que maximizará sus ganancias. . 

SOLUCiÓN Se debe aislar un horno cilíndrico para reducir las pérdidas de ca­
lor. Deben determinarse el espesor óptimo del aislamiento y las ganancias po­
tenciales. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor a través del aislamiento es unidimensional. 3 Las conductivida­
des térmicas son constantes. 4 La resistencia térmica por contacto en la 
interfase es despreciable. 5 Las superficies del horno cilíndrico se pueden con­
siderar como superficies planas puesto que su diámetro es mayor de 3 ft. 
Propiedades La conductividad térmica del aislamiento dada es k = 0.024 
Btu/h . ft . 0F. 
Análisis El área superficial expuesta del horno es 

La razón de la pérdida de calor desde el horno antes de que se instale el aisla­
miento se determina a partir de 

Q = hoAiTs - Too) = (3.5 Btu/h . ft2 . °F)(402 ft2)(180 - 75)OF = 147700 Btu/h 

Puesto que la planta opera 5840 h/año, la cantidad total de calor desde el 
horno por año es 

Q = Q!J.t = (147700 Btu/h)(5 840 hJaño) = 0.863 X 109 Btu/año 

Se dice que la eficiencia del horno es de 80%. Por lo tanto, para generar esta 
cantidad de calor, el horno debe consumir energía (en la forma de gas natural) 
a razón de 

Q ent = Q!1)horno = (0.863 X 109 Btu/año)/0.80 = 1.079 X 109 Btu/año 

= 10 790 therms 

ya que 1 therm = 100 000 Btu. Entonces el costo anual del combustible de 
este horno, antes de instalar el aislamiento, queda 

Costo anual = Q ent X Costo unitario 

= (10 790 thermlaño)(0.75 dólar/therm) = 8093 dólares/año 

Es decir, las pérdidas de calor desde las superficies expuestas del horno en la 
actualidad le están costando a la planta más de 8 000 dólares/año. 

Cuando se instala el aislamiento, la razón de la transferencia de calor desde 
el horno se puede determinar a partir de 

Se espera que, cuando se instale el aislamiento, la temperatura superficial del 
horno se incremente y que el coeficiente de transferencia de calor disminuya 
algo. Se supone que estos dos efectos se contraponen entre sí. Entonces la 
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relación antes dada, para aislamiento de 1 in de espesor, da que la razón de la 
pérdida de calor es 

. A.(Ts - T,n) (402 ft2)(180 - 75t F 
Qais = t· 1 = l/12ft 1 

~ + - + ----=-----
kais ho 0.024 Btu/h . ft . °F 3.5 Btu/h . ft2 . °F 

= 11 230 Btu/h 

Asimismo, la cantidad total de pérdida de calor del horno por año y la cantidad 
y costo del consumo de energía del mismo quedan 

Qais = Q aisLlt = (11 230 Btu/h)(5 840 h/año) = 0.6558 X 108 Btu/año 

Qent.ais = Q ai /'Tlhomo = (0.6558 X 108 Btu/año)/0.80 = 0.820 X 108 Btu/año 

= 820 therms 

Costo anual = Qent. ais X Costo unitario 

= (820 therrnJaño)(0.75 dólar/therm) = 615 dólares/año 

Por lo tanto, si se aísla el horno por medio de f ibra de vidrio de 1 in de espesor 
se reducirá la cuenta del combustible en 8093 dólares - 615 dólares = 7362 
dólares por año. Se dice que el costo unitario del aislamiento es de 2.70 
dólares/ft2. Entonces el costo de instalación del aislamiento queda 

Costo del aislamiento = (Costo unitario)(Área superficial) = 

(2.70 dólares/ft2)(402 ft2) = 1085 dólares 

La suma de los costos del aislamiento y de la pérdida de calor es 

Costo total = Costo del aislamiento + Costo de la pérdida de calor = 
1 085 dólares + 615 dólares = 1 700 dólares 

Entonces las ganancias netas serán 

Ganancias = Ingreso - Gastos = 8 093 dólares - 1 700 dólares = 6 393 dólares 

Para determinar el espesor del aislamiento que maximiza las ganancias del lec­
tor, se repiten los cálculos anteriores para aislamientos con espesores de 2 , 3 , 
4 Y 5 in y se da la lista de los resultados en la tabla 7-5 . Nótese que el costo 
total del aislamiento primero decrece al aumentar el grosor del aislamiento, al­
canza un mínimo y, a continuación , empieza a aumentar. 

Se observa que el costo total del aislamiento es un mínimo en 1 687 dólares, 
para el caso de un aislamiento de 2 in de espesor. En este caso, las ganancias son 

Ganancias máximas = Ingreso - Gastos mínimos 

= 8 093 dólares - 1 687 dólares = 6 406 dólares 

TABLA 7-5 

Variación del costo total del aislam iento con el es~esor de este último 

Therms Costo 
del com- del com-

Espesor Pérdida bustible bustible Costo del Costo 
del aisla- de calor perdido/ perdido, aislam iento, total, 
miento Btu/h año dólares/año dólares dólares 

1 in 11230 820 615 1085 1 700 
2 in 5838 426 320 1367 1687 
3 in 3944 288 216 1648 1864 
4 in 2978 217 163 1930 2093 
5 in 2392 175 131 2211 2342 
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lo cual no es malo como el valor de un día de trabajo. El gerente de planta tam­
bién es un gran ganador en esta empresa ya que, durante el segundo año y los 
subsecuentes, las pérdidas de calor le costarán sólo 320 dólares/año, en lugar 
de 8 093 dólares/año. Es probable que, en este caso, se pudiera justificar un 
aislamiento más grueso, si el costo del mismo se anua l izara sobre su tiempo de 
vida, por decir 20 años. Como se ha explicado anteriormente, varias compañías 
generadoras y empresas privadas tienen a la venta distintas medidas para la 
conservación de la energía . 

RESUMEN 

La fuerza que un fluido en movimiento ejerce sobre un cuerpo 
en la dirección del flujo se llama resistencia al movimiento, o 
arrastre. La parte de esta resistencia que se debe directamente 
al esfuerzo cortante en la pared 'fw se llama resistencia al mo­
vimiento por lafricción superficial, ya que es causada por los 
efectos de fricción, y aquella que se debe directamente a la pre­
sión se llama resistencia al movimiento por la presión o resis­
tencia al movimiento por la forma, en virtud de su fuerte 
dependencia de la forma o conformación del cuerpo. 

El coeficiente de resistencia al movimiento, o arrastre, CD es 
un número adimensional que representa las características de 
ese tipo de resistencia de un cuerpo y se define como 

donde A es el área frontal, para los cuerpos obtusos, y el área 
superficial, para el flujo paralelo sobre placas planas o perfiles 
aerodinámicos delgados. Para el flujo sobre una placa plana, el 
número de Reynolds es 

pVx Vx 
Re, = --

. JL v 

La transición de laminar a turbulento ocurre en el número de 
Reynolds crítico de 

Re = p VXcr = 5 X lOs 
x, er JL 

Para el flujo paralelo sobre una placa plana, los coeficientes de 
fricción y de convección locales son 

Laminar: C = 0.664 
f,x ReJ!2 

h,x 
Nu x = k = 0.332 Re~s Pr1!3 Pr > 0.6 

0.059 
Turbulento: Cf,x = Re1 !S ' 

x 

0.6 ::s Pr ::s 60 

5 X lOs ::s Rex ::s 107 

Las relaciones del coeficiente de fricción promedio para el 
flujo sobre una placa plana son: 

Laminar: C 1.33 
f = Rel!2 

Turbulento: 

C 
- 0.074 _ 1 742 

Combinado: 
f - RetS ReL 

( 
B)-2S Superficie áspera, turbulento: Cf = 1.89 - 1.62 log L 

Las relaciones del número de Nusselt promedio para el flujo 
sobre una placa plana son: 

Laminar: 
hL 

Nu = k = 0.664 Re~s Pr 1l3 ReL < 5 X lOS 

Turbulento: 

hL Nu = k = 0,037 Re~8 Pr1!3 
0.6 ::s Pr ::s 60 

5 X lOs ::s ReL::S 107 

Combinado: 

hL 
Nu = k = (0.037 Re~·8 - 871) Pr1l3, 

0.6 ::s Pr ::s 60 

5 X lOS ::s ReL ::s 107 

Para las superficies isotérmicas con sección inicial no calen­
tada de longitud g, las relaciones del número de Nusselt local y 
del coeficiente de convección promedio son 

Laminar: 

Turbulento: 

Laminar: 

Turbulento: 

0.332 Re~'s Pr1!3 
[1 - (glx)3 !4 ]1 !3 

NUx(parag~O) 0,0296 Re~·8 Pr 1!3 
Nu x = [1 - (g/X)9!IO]I!9 = [1 - WX)9/l0]1!9 

5[1 - (g 1x)9!IO 
h = (1 _ gIL) hx~ L 
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Estas relaciones son para el caso de superficies isotérmicas. 
Cuando una placa plana se sujeta a un flujo de calor uniforme, 
el número de Nusselt local queda dado por 

Laminar: 

Turbulento: 

Nux = 0.453 Re~.5 Pr 1l3 

Nux = 0.0308 Re~·8 Pr 1l3 

Los números de Nusselt promedio para el flujo cruzado sobre 
un cilindro y una esfera son 

. hD 0.62 Re l12 Pr l/3 l (Re ) 5/8] 4/5 
NUcil = k = 0.3 + [1 + (0.4/Pr)2i3j1 /4 1 + 282000 

el cual es válido para Re Pr > 0.2, Y 

hD (/Loo) 1/4 NUesf = k = 2 + [0.4 Re 1l2 + 0.06 Re2
/3jPrOA /Ls 

el cual es válido para 3.5 :o:; Re :o:; 80000 Y 0.7 :o:; Pr :o:; 380. Las 
propiedades del fluido se evalúan a la temperatura de película TI 
= (Too + Ts)/2, en el caso de un cilindro, y a la temperatura de la 
corriente libre, Too (excepto para /Ls' la cual se evalúa a la tempe­
ratura superficial Ts) , en el caso de una esfera. 

En los bancos de tubos el número de Reynolds se basa en la 
velocidad máxima Vmáx ' que está relacionada con la velocidad 
de aproximación, V, según 

Alineados y escalonados con SD < (ST + D)/2: 

ST 
Vmáx = ST - D V 

Escalonados, con SD < (ST + D)/2: 

ST 
Vmáx = 2(SD - D) V 

donde ST es el paso transversal y SD es el paso diagonal. El nú­
mero de Nusselt promedio para el flujo cruzado sobre bancos de 
tubos se expresa como 
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donde los valores de las constantes C, m y n dependen del valor 
del número de Reynolds. En la tabla 7-2 se dan esas correlacio­
nes. Todas las propiedades, excepto Pr, deben evaluarse en la 
media aritmética de las temperaturas de admisión y de salida del 
fluido, definida como TI1I = (Ti + Te)/2. 

El número de Nusselt promedio para bancos de tubos con 
menos de 16 filas se expresa como 

donde Fes elfactor de corrección cuyos valores se dan en la ta­
bla 7-3. La razón de la transferencia de calor hacia un banco de 
tubos o desde éste se determina a partir de 

donde tl.T1n es la diferencia media logaótmica de temperaturas 
definida como 

y la temperatura de salida del fluido Te es 

tl.Te - tl.T¡ 

In (tl.Te / tl. T¡) 

(
Ash) Te = Ts - (Ts - T¡) exp -.-
mcp 

donde As = N7TDL es el área superficial de transferencia de ca­
lor y rh = pV(NTSTL) es el gasto de masa del fluido. La caída 
de presión tl.P para un banco de tubos se expresa como 

tl.P = NdxP~áX 
2 

donde f es el factor de fricción y X es el factor de corrección, 
ambos dados en la figura 7-27a y b. 
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PROBLEMAS* 

Fuerza de resistencia al movimiento 
y transferencia de calor en el flujo externo 

7-1C ¿Cuál es la diferencia entre la velocidad corriente arri­
ba y la velocidad de corriente libre? ¿Para qué tipos de flujos 
son estas velocidades iguales entre sí? 

7-2C ¿Cuál es la diferencia entre cuerpos aerodinámicos y 
romos? ¿Una pelota de tenis es aerodinámica o roma? 

7-3C ¿Qué es la resistencia al movimiento? ¿Qué la causa? 
¿Por qué se suele tratar de minimizarla? 

7-4C ¿Qué es la sustentación? ¿Qué la causa? ¿La fuerza 
cortante en la pared contribuye a la sustentación? 

7-SC Durante el flujo sobre un cuerpo dado se miden la fuer­
za de resistencia al movimiento, la velocidad corriente arriba y 
la densidad del fluido. Explique cómo determinaría el coefi­
ciente de resistencia al movimiento. ¿Qué área usaría en los 
cálculos? 

7-6C Defina área frontal de un cuerpo sujeto a flujo externo. 
¿Cuándo resulta apropiado usar el área frontal en los cálculos 
de la resistencia al movimiento y de la sustentación? 

7-7C ¿Cuál es la diferencia entre la resistencia al movimien­
to por la fricción supeIficial y la resistencia al movimiento de 
la presión? ¿Cuál suele ser más significativa para los cuerpos 
esbeltos como los perfiles aerodinámicos? 

7-8C ¿Cuál es el efecto de la aspereza de la superficie sobre · 
el coeficiente de resistencia al movimiento por la fricción en 
los flujos laminar y turbulento? 

7-9C ¿Cuál es el efecto de hacer que un cuerpo sea aerodiná­
mico sobre a) la resistencia al movimiento por la fricción y 
b) la resistencia al movimiento por la presión? ¿La fuerza total 
de resistencia al movimiento que actúa sobre un cuerpo decre-

* Los problemas designados por una "e" son preguntas de 
concepto y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. 
Los designados por una "1" están en unidades inglesas y los 
usuarios del SI pueden ignorarlos. Los problemas con un icono 
de eD-EES él! se resuelven mediante el EES, y las soluciones 
completas junto con los estudios paramétricos , se incluyen en 
el eD que acompaña a este texto. Los problemas con un icono de 
computadora-EES, ¡¡¡J , son de naturaleza detallada y se pretende 
que se resuelvan con una computadora , de preferencia mediante 
el software de EES que acompaña a este texto. 

14. A. Zukauskas, "Reat Transfer from Tubes in Cross Flow", 
en Handbook of Single Phase Convective Heat Transfer, 
S. Kakac, R. K. Shah y Win Aung, Editores, Nueva York: 
Wiley Interscience, 1987. 

15. A. Zukauskas y R. Ulinskas, "Efficiency Parameters for 
Reat Transfer in Tube Banks" , en Heat Transfer Enginee­
ring, núm. 2 (1985), págs. 19-25. 

ce por fuerza como resultado de hacer que ese cuerpo sea aero­
dinámico? Explique. 

7-10C ¿Qué es separación del flujo? ¿Qué la causa? ¿Cuál es 
el efecto de la separación del flujo sobre el coeficiente de resis­
tencia al movimiento? 

Flujo sobre placas planas 

7-11C ¿Qué representa el coeficiente de fricción en el flujo 
sobre una placa plana? ¿Cómo está relacionado con la fuerza 
de resistencia al movimiento que actúa sobre la placa? 

7-12C Considere el flujo laminar sobre una placa plana. 
¿Cambiará el coeficiente de fricción con la distancia desde el 
borde de ataque? ¿Qué se puede decir acerca del coeficiente de 
transferencia de calor? 

7-13C ¿Cómo se determinan los coeficientes promedio de 
fricción y de transferencia de calor en el flujo sobre una placa 
plana? 

7-14 Aceite para motor a 80D C fluye sobre una placa plana de 
10 m de largo cuya temperatura es de 30DC, con una velocidad 
de 2.5 mis. Determine la fuerza total de resistencia al movi­
miento y la razón de la transferencia de calor sobre toda la pla­
ca por unidad de ancho. 

7-15 La presión atmosférica local en Denver, Colorado (alti­
tud de 1 610 m), es de 83.4 kPa. Aire a esta presión y a 30D C 
fluye con una velocidad de 6 mis sobre una placa plana de 2.5 
m X 8 m cuya temperatura es de l20DC. Determine la razón de 
la transferencia de calor desde la placa si el aire fluye paralelo 
al a) lado de 8 m de largo y b) lado de 2.5 m. 

7-16 Durante un día frío de invierno el viento sopla a 55 km/h 
paralelo a una pared de 4 m de alto y 10m de largo de una 
casa. Si el aire del exterior está a 5D C y la temperatura superfi-

FIGURA P7-16 
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cial de la pared es de 12°C, detennine la velocidad de la pérdi­
da de calor desde esa pared por convección. ¿Cuál sería su res­
puesta si se duplicara la velocidad del viento? 

Respuestas: 9 081 W, 16200 W 

7-17 tt') Vuelva a considerar el problema 7-16. Mediante el 
~ software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la velocidad del viento y de la temperatura 
del aire exterior sobre la razón de la pérdida de calor desde la 
pared por convección. Suponga que la razón del viento varía de 
10 kmlh hasta 80 km/h Y la temperatura del aire exterior de O°C 
hasta 10°C. Trace la gráfica de la razón de la pérdida de calor en 
función de la velocidad del viento y de la temperatura en el ex­
terior; discuta los resultados. 

7-181 Aire a 60°F fluye sobre una placa plana de 10 ft de lar­
go a 7 ft/s . Determine los coeficientes de fricción y de transfe­
rencia de calor locales a intervalos de 1 ft y trace la gráfica de 
los resultados contra la distancia desde el borde de ataque. 

7-191 Vuelva a considerar el problema 7-181. Mediante 
el software EES (o cualquier otro semejante), 

evalúe los coeficientes de fricción y de transferencia de calor lo­
cales a lo largo de la placa a intervalos de 0.1 ft y trace las grá­
ficas de ellos contra la distancia desde el borde de ataque. 

7-20 Una placa plana cuadrada y delgada tiene 0.5 m en cada 
lado. Sobre las superficies inferior y superior de la placa, fluye 
aire a 10°C, en una dirección paralela a uno de los lados, a una 
velocidad de 60 mis. La superficie de la placa se mantiene a una 
temperatura constante de 54°C. La placa está montada sobre 
una balanza que mide una fuerza de arrastre de 1.5 N. 

a) Determine el régimen de flujo (laminar o turbulento). 
b) Determine la razón total de transferencia de calor de la 

placa al aire. 
e) Si se considera una distribución uniforme sobre la placa 

de los parámetros de la transferencia de calor y del arras­
tre, estime los gradientes promedios de la velocidad y la 
temperatura en la superficie, (au/aY)r o y (aTlaY)r o, 

7-21 Fluye agua a 43.3°C sobre una placa grande, a una ve­
locidad de 30.0 cmls. La placa tiene 1.0 m de largo (en la direc­
ción del flujo) y su superficie se mantiene a una temperatura 
uniforme de 10.0°C. Calcule la razón estacionaria de la trans­
ferencia de calor por unidad de ancho de la placa. 

7-22 Fluye mercurio a 25°C a una velocidad de 0.8 mis sobre 
una placa plana de 3 m de largo y 2 m de ancho, mantenida a 
una temperatura de 75°C. Determine la razón de la transferen­
cia de calor desde la placa completa. 

L 

FIGURA P7-22 

7-23 Placas paralelas forman un colector solar que cubre un 
techo, como se muestra en la figura P7-23. Las placas se 
mantienen a 15°C, en tanto que fluye aire ambiente a 10°C so­
bre el techo con V = 2 mis. Detennine la razón de la pérdida de 
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calor por convección desde a) la primera placa y b) la tercera 
placa. 

~ V, T~ 

EE EE 

FIGURA P7-23 

7-24 Considere un motor caliente de automóvil, el cual se 
puede considerar como un bloque rectangular de 0.5 m de alto, 
0.40 m de ancho y 0.8 m de largo. La superficie inferior del blo­
que está a una temperatura de 100°C y tiene una emisividad de 
0.95. El aire ambiental está a 20°C y la superficie del camino 
está a 25°C. Determine la razón de la transferencia de calor des­
de la superficie inferior del bloque del motor, por convección y 
radiación, cuando el automóvil viaja a una velocidad de 80 km/h. 
Suponga que el flujo es turbulento sobre toda la superficie debi­
do a la agitación constante del bloque. 

7-25 En la sección de formado de una planta de plásticos se 
extiende una lámina continua de plástico que tiene 1.2 m de an­
cho y 2 mm de espesor, con una velocidad de 15 mlmin. La 
temperatura de la lámina es de 90°C cuando se le expone al ai­
re circundante y se sujeta a flujo de aire a 30°C, a una velocidad 
de 3 mis, sobre ambos lados y a lo largo de sus superficies per­
pendiculares a la dirección del movimiento de la propia lámina. 
El ancho de la sección de enfriamiento por aire es tal que un 
punto fijo sobre la lámina de plástico pasa a través de esa sec­
ción en 2 s. Determine la razón de la transferencia de calor de la 
lámina de plástico al aire. 

Aire 
30°C, 3 mis 

////// 

Lámina 
de plástico 

15 m/min 

FIGURA P7-25 

7-26 La superficie superior del vagón de pasajeros de un tren 
que se mueve a una velocidad de 70 km/h tiene 2.8 m de ancho 
y 8 m de largo. Esa superficie absorbe radiación solar a razón de 
200 W/m2 y la temperatura del aire ambiental es de 30°C. Si su­
pone que el techo del vagón está perfectamente aislado y que el 
intercambio de calor por radiación con los alrededores es pe-
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queño en relación con la convección, determine la temperatura 
de equilibrio de la superficie superior de dicho vagón. 

Respuesta: 35.1 oC 

200W/m2 

l/ji 

FIGURA P7-26 

7-27 ll'> Vuelva a considerar el problema 7-26. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la velocidad del tren y de la velocidad de ab­
sorción de la radiación solar sobre la temperatura de equilibrio 
de la superficie superior del vagón. Suponga que la razón del 
tren varía de 10 km/h hasta 120 km/h Y la velocidad de la absor­
ción solar de 100 W/m2 hasta 500 W/m2. Trace gráficas de la 
temperatura de equilibrio en función de la razón del tren y de la ra­
zón de absorción de la radiación solar; discuta los resultados. 

7-28 Un tablero de circuito de 15 cm X 15 cm que disipa de 
manera uniforme 20 W de potencia se enfría por medio de aire, 
el cual se aproxima al tablero a 20°C con una velocidad de 
6 mis. Si descarta cualquier transferencia de calor desde la su­
perficie posterior del tablero determine la temperatura superfi­
cial de los componentes electrónicos a) en el borde de ataque y 
b) en el extremo del tablero. Suponga que el flujo es turbulento, 
ya que se espera que los componentes electrónicos actúen como 
productores de turbulencia. 

7-29 Considere el flujo laminar de un fluido sobre una placa 
plana mantenida a una temperatura constante. Ahora se duplica 
la velocidad de la corriente libre del fluido. Determine el cam­
bio en la fuerza de resistencia al movimiento sobre la placa y la 
velocidad de la transferencia de calor entre el fluido y esta últi­
ma. Suponga que el flujo permanece laminar. 

7-301 Considere un camión refrigerado que viaja a 55 mph en 
un lugar donde la temperatura del aire es de 80°F. Se puede con­
siderar que el compartimiento refrigerado del camión es una ca-

20 ft 

Camión 
8 ft refrigerado 

FIGURA P7-301 

Aire, 80°F 

v= 55 mph 

ja rectangular de 9 ft de ancho, 8 ft de alto y 20 ft de largo. El 
sistema de refrigeración del camión puede suministrar 3 tonela­
das de refrigeración (es decir, puede remover calor a razón de 
600 Btu/min). La superficie exterior del camión está recubierta 
con un material de baja emisividad y, por consiguiente, la trans­
ferencia de calor por radiación es muy pequeña. Determine la 
temperatura promedio de la superficie exterior del comparti­
miento de refrigeración del camión, si se observa que el sistema 
de refrigeración está operando a la mitad de su capacidad. Su­
ponga que el flujo del aire sobre toda la superficie exterior es 
turbulento y que los coeficientes de transferencia de calor en las 
superficies delantera y trasera son iguales a los de las superfi­
cies laterales. 

7-31 Sobre la cubierta de vidrio de un colector solar incide ra­
diación solar a razón de 700 W/m2. El vidrio transmite 88% de 
la radiación incidente y tiene una emisividad de 0.90. Todas las 
necesidades de agua caliente de una familia en verano se pue­
den satisfacer mediante dos colectores de 1.2 m de alto y 1 m de 
ancho. Los dos colectores se unen entre sí sobre uno de sus la­
dos de modo que dan la apariencia de ser un solo colector con 
un tamaño de l.2 m X 2 m. Se dice que la temperatura de la cu­
bierta de vidrio es de 35°C en un día en que la temperatura del 
aire circundante es de 25°C y el viento está soplando a 30 km/h. 
La temperatura efectiva del cielo para el intercambio por radia­
ción entre la cubierta de vidrio y el cielo abierto es de -40°C. El 
agua entra a los tubos sujetos a la placa del absorbedor a razón 
de 1 kg/min. Si la superficie posterior de la placa del absorbedor 
está fuertemente aislada y la única pérdida de calor ocurre a tra­
vés de la cubierta de vidrio, determine a) la razón total de la 
pérdida de calor del colector, b) la eficiencia de éste, la cual es 
la razón de la cantidad de calor transferida al agua con respecto 
a la energía solar incidente sobre el colector, y e) la elevación en 
la temperatura del agua a medida que fluye por el colector. 

Colector 

FIGURA P7-31 

7-32 Un transformador que tiene 10 cm de largo, 6.2 cm de an­
cho y 5 cm de alto se va a enfriar sujetándole un sumidero de ca­
lor de aluminio pulido (emisividad = 0.03) de 10 cm X 6.2 cm 
de ancho sobre su superficie superior. El sumidero de calor tiene 
siete aletas, las cuales tienen 5 mm de alto, 2 mm de espesor y 
10 cm de largo. Un ventilador sopla aire a 25°C paralelo a los 
pasos entre las aletas. El sumidero de calor debe disipar 12 W de 
calor y la temperatura de su base no debe sobrepasar 60°C. Si las 
aletas y la placa base son casi isotérmicas y la transferencia de 
calor por radiación es despreciable, determine la velocidad míni­
ma de la corriente libre que necesita suministrar el ventilador 
con el fin de evitar el sobrecalentamiento. 
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20W ~ 

6.2cm~ 
FIGURA P7-32 

7-33 Repita el problema 7-32 si el sumidero de calor está ano­
dizado en negro y, como consecuencia, tiene una emisividad 
efectiva de 0.90. Nótese que en los cálculos referentes a la ra­
diación debe usarse el área de la base (lO cm X 6.2 cm), no el 
área superficial total. 

7-34 Un arreglo de transistores de potencia, que disipan 6 W 
de potencia cada uno, se va a enfriar montándolo sobre una pla­
ca cuadrada de aluminio de 25 cm X 25 cm y soplando aire a 
35°C sobre dicha placa, con un ventilador, a una velocidad de 
4 mis. La temperatura promedio de la placa no debe ser mayor 
de 65°C. Si la transferencia de calor desde el lado posterior de 
la placa es despreciable y se descarta la radiación, determine el 
número de transistores que se pueden colocar sobre esta placa. 

Placa Transistor 
de alumin io de potencia, 6 W 

FIGURA P7-34 

7-35 Repita el problema 7-34 para un lugar a una altitud de 
1 610 m, donde la presión atmosférica es de 83.4 kPa. 

Respuesta: 4 

7-36 Aire a 25°C y 1 atm fluye sobre una placa plana larga 
con una velocidad de 8 mis. Determine la distancia medida 
desde el borde de ataque de la placa donde el flujo se vuelve 
turbulento, así como el espesor de la capa límite en esa ubi­
cación. 

7-37 Repita el problema 7-36 para agua. 

.¿,. ' 439 
,j¿.- CAPíTULO 7 

7-38 El peso de una placa plana delgada que tiene un tamaño 
de 40 cm X 40 cm se equilibra mediante un contrapeso que tie­
ne una masa de 2 kg, como se muestra en la figura. Ahora se en­
ciende un ventilador y aire a 1 atm y 25°C fluye hacia abajo 
sobre las dos superficies de la placa, con una velocidad de la co­
rriente libre de 10 mis. Determine la masa que es necesario aña­
dir al contrapeso para equilibrar la placa en este caso. 

40 cm 

FIGURA P7-38 

Flujo a través de cilindros y esferas 

7-39C Considere el flujo laminar de aire a través de un cilin­
dro circular caliente. ¿En qué punto sobre el cilindro será más 
alta la transferencia de calor? ¿Cuál sería su respuesta si el flu­
jo fuera turbulento? 

7-40C En el flujo sobre cilindros, ¿por qué el coeficiente de 
resistencia al movimiento cae de manera repentina cuando el 
flujo se vuelve turbulento? ¿No se supone que la turbulencia in­
crementa el coeficiente de resistencia al movimiento en lugar de 
decrecerlo? 

7-41C En el flujo sobre cuerpos romos, como un cilindro, ¿en 
qué difieren la resistencia al movimiento por la presión y la de­
bida a la fricción? 

7-42C ¿Por qué en el flujo turbulento se retrasa la separación 
del flujo sobre cilindros? 

7-43 Un tubo largo de vapor de agua, de 8 cm de diámetro, 
cuya temperatura superficial externa es de 90°C pasa por al­
guna zona abierta que no está protegida contra los vientos. 
Determine la razón de la pérdida de calor del tubo por 
unidad de longitud, cuando el aire está a 1 atm de presión y a 
7°C y el viento sopla a través del tubo a una velocidad de 50 
km/h. 

7-44 En una planta geotérmica, el agua geotérmica que se usa, 
a 80°C, entra a un tubo no aislado de 15 cm de diámetro y 400 
m de largo, a razón de 8.5 kg/s, y sale a 70°C antes de ser 
reinyectada de nuevo en el suelo. Viento a 15°C fluye de mane-

Viento 
V 

T== 15°C 

A~...L.-) ----~~) 
FIGURA P7-44 
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fa normal al tubo. Si se descarta la radiación, determine la ve­
locidad promedio del viento en km/h. 

7-45 Una bola de acero inoxidable (p = 8055 kg/m3, cp = 
480 J/kg . oC) de diámetro D = 15 cm se extrae del horno a una 
temperatura uniforme de 350°C. A continuación la bola se so­
mete al flujo de aire a una presión de 1 atm y a 30°C, con una 
velocidad de 6 mis. Llega el momento en que la temperatura su­
pelficial de la bola cae hasta 250°C. Determine el coeficiente de 
transferencia de calor por convección promedio durante este 
proceso de enfriamiento y estime cuánto tardará el proceso. 

7-46 iI Vuelva a considerar el problema 7-45. Mediante el 
'" software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la velocidad del aire sobre el coeficiente 
de transferencia de calor por convección promedio y el tiem­
po de enfriamiento. Suponga que la velocidad del aire varía de 
1 mis hasta 10 mis. Trace las gráficas del coeficiente de transfe­
rencia de calor y del tiempo de enfriamiento en función de la 
velocidad del aire y discuta los resultados. 

7-471 Una persona extiende sus brazos descubiertos hacia el 
viento que sopla en el exterior a 54°P Y 20 mph para tener una 
sensación íntima de la naturaleza. En un principio, la tempera­
tura de la piel del brazo es de 86°F. Si considera al brazo como 
un cilindro de 2 ft de largo y 3 in de diámetro, determine la 
razón de la pérdida de calor desde él. 

FIGURA P7-471 

7-481 ti\J Vuelva a considerar el problema 7-47I. Mediante 
~'"'" el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de la temperatura del aire y de la velocidad 
del viento sobre la razón de la pérdida de calor desde el brazo. 
Suponga que la temperatura del aire varía de 200 P hasta 800 P y 
la velocidad del viento de 10 mph hasta 40 mph. Trace gráficas 
de la razón de la pérdida de calor en función de la temperatura 
del aire y de la velocidad del viento; discuta los resultados. 

7-49 En promedio, una persona genera calor a razón de 84 W 
mientras está en reposo. Si la cuarta parte de este calor se pier­
de por la cabeza y se descarta la radiación, determine la tempe­
ratura superficial promedio de la cabeza cuando no está cubierta 

y se encuentra sujeta a vientos a 10°C y 25 km/h. La cabeza se 
puede considerar como una esfera de 30 cm de diámetro. 

Respuesta: 13.2°C 

7 -50 Considere el flujo de un fluido a través de un cilindro 
mantenido a una temperatura constante. Ahora se duplica la ve­
locidad de la corriente libre del fluido. Determine el cambio en 
la fuerza de resistencia al movimiento que actúa sobre el cilin­
dro y la razón de la transferencia de calor entre el fluido y el ci­
lindro. 

7-51 Una línea de transmisión eléctrica de 6 mm de diámetro 
lleva una corriente de 50 A Y tiene una resistencia de 0.002 ohm 
por metro de longitud. Determine la temperatura superficial del 
alambre durante un día con viento cuando la temperatura del ai­
re es de 10°C y ese viento sopla a través de la línea a 40 km/h. 

Viento, 40 km/h 

lOoC///// 

Líneas 
de transmisión 

FIGURA P7-51 

7-52 ea Vuelva a considerar el problema 7-51. Mediante el 
,i'" software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la velocidad del viento sobre la temperatura 
superficial del alambre. Suponga que la velocidad del viento va­
óa de 10 km/h hasta 80 kmlh. Trace la gráfica de la temperatu­
ra superficial en función de la velocidad del viento y discuta los 
resultados. 

7-53 Se va a diseñar un sistema de calentamiento para mante­
ner las alas de un avión a la velocidad de crucero de 900 km/h 
por encima de las temperaturas de congelación durante el vuelo 
a 12 200 m de altitud, donde las condiciones atmosféricas están­
dar son -55.4°C y 18.8 lePa. Si se aproxima el ala como un ci­
lindro de sección transversal elíptica cuyo eje menor es de 50 
cm y se descarta la radiación, determine el coeficiente de trans­
ferencia de calor promedio sobre la superficie de dicha ala y la 
razón promedio de la transferencia de calor por unidad de área 
superficial. 

7-54 ~ Se extruye un alambre largo de aluminio de 3 mm 
\:lli:;J de diámetro a una temperatura de 370°C. El alam­

bre se sujeta a flujo cruzado de aire a 30°C a una velocidad de 
6 mis. Determine la razón de la transferencia de calor del alam­
bre al aire por metro de longitud, cuando se expone por prime­
ra vez a ese aire. 

de aluminio 
6 mis 

FIGURA P7-54 
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7 -551 Considere una persona que trata de mantenerse fría en 
un día caliente de verano al encender un ventilador y se expone 
todo su cuerpo al flujo de aire. La temperatura de este último es 
de 85°F y el ventilador lo impulsa a una velocidad de 6 ft/s. Si 
la persona trabaja ligero y genera calor sensible a razón de 300 
Btu/h, determine la temperatura promedio de la superficie exte­
rior (piel o ropa) de ella. El cuerpo humano promedi9 se puede 
considerar como un cilindro de 1 ft de diámetro con un área su­
perficial expuesta de 18 ft2. Descarte cualquier transferencia de 
calor por radiación. ¿Cuál sería su respuesta si se duplicara la 
velocidad del aire? Respuestas: 95 .1 °F, 91.6°F 

85°F 
6 ft/s 

FIGURA P7-551 

7-56 Un foco incandescente es un aparato barato, pero inten­
samente ineficiente, que convierte la energía eléctrica en luz. 
Convierte en luz alrededor de 10% de la energía eléctrica que 
consume, mientras que convierte el 90% restante en calor. (Un 
foco fluorescente dará la misma cantidad de luz en tanto que 
cOIlsume sólo la cuarta parte de la energía eléctrica y durará 10 
veces más.) El bulbo de vidrio de la lámpara se calienta con mu­
cha rapidez como resultado de la absorción de todo ese calor y 
la disipación del mismo hacia los alrededores, por convección 
y radiación. 

Considere un foco de 100 W y 10 cm de diámetro enfriado 
por un ventilador que sopla aire a 30°C hacia aquél a una velo­
cidad de 2 mis. Las superficies circundantes también están a 
30°C y la emisividad del vidrio es de 0.9. Si 10% de la energía 
pasa a través del bulbo de vidrio como luz, con una absorción 
despreciable, y el resto de esa energía es absorbida y disipada 
por el propio bulbo, determine la temperatura de 'equilibrio de 
este último. 

Aire =: 
30°C _ 
2m/s -

FIGURA P7-56 

7-57 Durante una visita a una planta se advierte que una sec­
cióú'de 12 m de largo de un tubo de vapor de agua de 10 cm de 
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diámetro está por completo expuesta al aire ambiente. Las me­
diciones de temperatura indican que la temperatura promedio de 
la superficie exterior del tubo es de 75°C, cuando la temperatu­
ra ambiente es de 5°C: También se tienen vientos ligeros en la 
zona a 10 km/h. La emisividad de la superficie exterior del tubo 
es 0.8 y se estima que la temperatura promedio de las superfi­
cies que lo rodean, incluyendo el cielo, es de O°C. Determine la 
cantidad de calor perdido por el vapor durante un día delO h de 
trabajo. 

El vapor es suministrado por un generador que tiene una efi­
ciencia de 80% y la planta paga l.05 dólar/therm de gas natural. 
Si el tubo se aísla y se ahorra 90% de la pérdida de calor, deter­
mine la cantidad de dinero que en esta instalación se ahorrará en 
un año como resultado del aislamiento de los tubos de vapor. 
Suponga que la planta opera todos los días del año durante 10 h. 
Enuncie sus suposiciones. 

6= 0.8 

Tubo de vap~r 

///// 

FIGURA P7-57 

7-58 Vuelva a considerar el problema 7-57. Parece haber cier­
ta incertidumbre acerca de la temperatura promedio de las su­
perficies que rodean el tubo usada en los cálculos referentes a la 
radiación y se pide al lector que determine si produce alguna di­
ferencia significativa en la transferencia de calor total. Repita 
los cálculos para las temperaturas promedio de los alrededores 
y superficial de -20°C y 25°C, respectivamente, y determine el 
cambio en los valores obtenidos. . 

7-591 Se hace un alambre de resistencia eléctrica de 1.5 kW y 
12 ft de largo de acero inoxidable (k = 8.7 Btu/h . ft . °F) con un 
diámetro de 0.1 in. El alambre de resistencia opera en un medio 
a 85°F. Determine la temperatura superficial del alambre si se 
enfría mediante un ventilador que sopla aire a una velocidad de 
20 ft/s . 

FIGURA P7-591 

~ Calentador 
de resistencia de 

1.5 kW 

7 -60 Los componentes de un' sistema electrónico están loca­
lizados en un ducto horizontal de l.5 m de largo cuya sección 
transversal es de 20 cm X 20 cm. No se admite que los compo­
nentes que están en el ducto '(ntren en contacto directo con el ai-
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re de enfriamiento y, como consecuencia, se enfrían por medio 
de aire a 30°C que fluye sobre dicho ducto con una velocidad de 
200 mlmin. Si la temperatura superficial del ducto no debe ex­
ceder de 65°C, determine la potencia nominal total de los dispo­
sitivos electrónicos que se pueden montar en el interior de él. 

Respuesta: 640 W 

30°C 

Componentes 
electrónicos 
en el interior 

200m/min ---..---" 
---.. ---.. 

Aire ---..---" 
---.. ---.. 

FIGURA P7-60 

65°C 

7-61 Repita el problema 7-60 para un lugar a 4000 m de alti­
tud donde la presión atmosférica es de 61.66 kPa. 

7-62 Un componente electrónico cilíndrico de 0.4 W con un 
diámetro de 0.3 cm y una longitud de 1.8 cm y que se encuentra 
montado sobre un tablero de circuito se enfría por medio de ai­
re que fluye a través de él a una velocidad de 240 mlmin. Si la 
temperatura del aire es de 35°C, determine la temperatura su­
perficial del componente. 

7-63 Considere un tanque de agua caliente de 50 cm de diá­
metro y 95 cm de largo, el cual está colocado sobre el techo de 
una casa. El agua que se encuentra en su interior se calienta du­
rante el día hasta 80°C mediante un colector solar de placa pla­
na. Entonces, durante la noche, el tanque se expone al viento 
con una temperatura del aire de 18°C y una velocidad promedio 
de 40 km/h. Estime la temperatura del tanque después de un pe­
riodo de 45 min. Suponga que la superficie del tanque está a la 
misma temperatura que el agua que se encuentra en su interior 
y que el coeficiente de transferencia de calor sobre las superfi­
cies superior e inferior es igual al correspondiente a la super­
ficie lateral. 

7-64 (lO) Vuelva a considerar el problema 7-63. Mediante el 
"".e software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la temperatura del tanque en función del tiempo de 
enfriamiento conforme éste varía de 30 min hasta 5 h, Y discuta 
los resultados. 

7-65 Un tanque esférico de 1.8 m de diámetro y de espesor 
despreciable contiene agua con hielo a O°C. Sobre él fluye aire 
a 25°C con una velocidad de 7 mis. Determine la razón de la 
transferencia de calor hacia el tanque y la rapidez a la cual se 
funde el hielo. El calor de fusión del agua a O°C es de 333.7 
kJlkg. 

7-66 Una botella cilíndrica de 10 cm de diámetro y 30 cm de 
altura contiene agua fría a 3°C. Se somete a la acción del vien­
to, con una temperatura del aire de 27°C. Después de 45 minu-

tos de enfriamiento se mide la temperatura del agua, la cual es 
de 11°C. Si descarta los efectos de la radiación y la transferen­
cia de calor desde las superficies superior e inferior, estime la 
velocidad promedio del viento. 

Flujo a través de bancos de tubos 

7-67C En el flujo a través de bancos de tubos, ¿por qué el nú­
mero de Reynolds se basa en la velocidad máxima en lugar de 
la velocidad uniforme de aproximación? 

7-68C En el flujo a través de bancos de tubos, ¿de qué mane­
ra varía el coeficiente de transferencia de calor con el número 
de filas en la dirección del flujo? ¿Cómo varía con ese número 
en la dirección transversal para un número dado de filas? 

7-69 En una instalación industrial se va a precalentar el aire 
para la combustión antes de meterlo en un horno, por medio de 
agua caliente a 90°C que fluye por los tubos de un banco ubica­
do en un ducto. El aire entra al ducto a 15°C y 1 atm, con una 
velocidad media de 3.8 mis, y fluye sobre los tubos en dirección 
perpendicular. El diámetro exterior de los tubos es de 2.1 cm y 
se encuentran dispuestos en forma alineada con pasos longitu­
dinal y transversal de SL = ST = 5 cm. Se tienen ocho filas en la 
dirección del flujo con ocho tubos en cada una de ellas. Deter­
mine la razón de la transferencia de calor por unidad de longi­
tud de los tubos y la caída de presión a través del banco. 

7-70 Repita el problema 7-69 para la disposición escalonada 
con SL = ST = 6 cm. 

7 -71 Se va a calentar aire al pasarlo sobre un banco de tubos 
de 3 m de largo en el interior de los cuales se condensa vapor de 
agua a 100°C. El aire se aproxima al banco en la dirección per­
pendicular a 20°C y 1 atm, con una velocidad media de 5.2 mis. 
El diámetro exterior de los tubos es de 1.6 cm y se encuentran 
dispuestos en forma escalonada con pasos longitudinal y trans­
versal de SL = ST = 4 cm. Se tienen 20 filas en la dirección del 
flujo con 10 tubos en cada una de ellas. Determine a) la razón 
de la transferencia de calor, b) la caída de presión a través del 
banco y e) la razón de la condensación del vapor en el interior 
de los tubos. 

7 -72 Repita el problema 7-71 para la disposición de alineados 
conSL = ST= 6cm. 

7-73 En una instalación industrial se usan gases de escape a 
1 atrn y 300°C para precalentar agua, al pasarlos sobre un banco 
de tubos por los cuales fluye el agua a razón de 6 kg/s. La tem­
peratura media de la pared de los tubos es de 80°C. Los gases de 
escape se aproximan al banco en la dirección perpendicular a 
4.5 mis. El diámetro exterior de los tubos es de 2.1 cm y se en­
cuentran dispuestos en forma alineada con pasos longitudinal y 
transversal de SL = ST = 8 cm. Se tienen 16 filas en la dirección 
del flujo con ocho tubos en cada una de ellas. Mediante las pro­
piedades del aire para los gases de escape, determine a) la razón 
de la transferencia de calor por unidad de longitud de los tubos, 
b) la caída de presión a través del banco y e) la elevación en la 
temperatura del agua que fluye por los tubos, por unidad de lon­
gitud de éstos . 

7-74 Se va a calentar agua a 15°C hasta que llegue a 65°C al 
pasarla sobre un haz de varillas calentadoras de resistencia de 
4 m de largo y 1 cm de diámetro mantenidas a 90°C. El agua se 
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aproxima al haz de varillas calentadoras en la dirección perpen- 7-79C ¿Las superficies aislantes frías ahorran energía? Expli­
dicular a una velocidad media de 0.8 mis. Las varillas se en- que. 
cuentran dispuestas en forma alineada con pasos longitudinal y 
transversal de SL = 4 cm y ST = 3 cm. Determine el número NL 
de filas de varillas en la dirección del flujo necesario para lograr 
la elevación de temperatura indicada. 

Agua 
15°C 

O 8 I S =4 cm 
. m S 1 , L , 1 'D = 1 cm 

1 l iT = 900C -$ ---$- -- '- ( 
1 1 1 (T = 3 cm 

-$ - - -(j)- - - $ -

-8) -- 0--(8-
, , 

FIGURA P7-74 

7-75 Se va a enfriar aire en la sección del evaporador de un re­
frigerador, al pasarlo sobre un banco de tubos de 0.8 cm de diá­
metro exterior y 0.4 m de largo en el interior, de los cuales se 
evapora el refrigerante a - 20°e. El aire se aproxima al banco en 
la dirección perpendicular a O°C y 1 atm, con una velocidad me­
dia de 4 mis. Los tubos se encuentran dispuestos en forma ali­
neada con pasos longitudinal y transversal de SL = ST = 1.5 cm. 
Se tienen 30 filas en la dirección del flujo con 15 tubos en cada 
una de ellas. Determine a) la capacidad de refrigeración del sis­
tema y b) la caída de presión a través del banco. 

O°C 
1 atm 
4 mis 

0.8 cm 

FIGURA P7-75 

Refrigerante, - 20°C 

7-76 Repita el problema 7-75 si lo resuelve para la disposi­
ción en forma escalonada con SL = ST = 1.5 cm y compare el 
rendimiento del evaporador para ambas disposiciones. 

7-77 Un banco consta de 300 tubos a una distancia de 6 cm 
entre las líneas centrales de cualesquiera de dos tubos adyacen­
tes. Se aproxima aire al banco en la dirección perpendicular a 
20°C y 1 atm, con una velocidad media de 6 mis. Se tienen 20 
filas en la dirección del flujo con 15 tubos en cada una de ellas, 
con una temperatura superficial promedio de 140°C. Para un 
diámetro exterior de los tubos de 2 cm, determine el coeficien­
te de transferencia de calor promedio. 

Tema espeéial: Aislamiento térmico 

7 -78C ¿Qué es aislamiento térmico? ¿Cuál es la diferencia de 
propósito que existe entre un aislamiento térmico, un aislador 
eléctrico y un aislador del sonido? 

7-80C ¿Qué es el valor R del aislamiento? ¿Cómo se determi­
na? ¿Si se duplica el espesor del aislamiento plano se duplicará 
su valor R? 

7-8IC ¿En qué difieren el valor R de un aislamiento y su re­
sistencia térmica? 

7-82C ¿Por qué la conductividad térmica del superaislamien­
to tiene órdenes de magnitud inferiores a los de las conductivi­
dades térmicas de los aislamientos comunes? 

7-83C Alguien sugiere que una de las funciones del cabello es 
aislar la cabeza. ¿Está de acuerdo el lector con esta sugerencia? 

7 -84C Dé cinco razones diferentes para usar aislamiento en 
las instalaciones industriales. 

7-85C ¿Qué es el espesor óptimo del aislamiento? ¿Cómo se 
determina? 

7-86 ¿Cuál es el espesor del aislamiento plano R-8 (en unida­
des SI) cuya conductividad térmica es de 0.04 W/m . OC? 

7-871 ¿Cuál es el espesor del aislamiento plano R-20 (en uni­
dades inglesas) cuya conductividad térmica es de 0.04 Btu/h . ft 
.oF? 

7-88 Agua caliente a 110°C fluye en un tubo de hierro fundi­
do (k = 52 W/m . oC) cuyo radio interior es de 2.0 cm y espesor 
de 0.3 cm. El tubo se debe cubrir con aislamiento adecuado de 
modo que la temperatura de la superficie exterior de este último 
no sobrepase de 30°C cuando la temperatura ambiente sea de 
22°e. Si los coeficientes de transferencia de calor en el interior 
y el exterior del tubo son h¡ = 80 W/m2 . oC y ho = 22 W/m2 . 

oC, respectivamente, determine el espesor del aislamiento de fi­
bra de vidrio (k = 0.038 W/m· oC) que es necesario instalar so-
bre el tubo. Respuesta: 1,32 cm 

7-89 ~ Vuelva a considerar el problema 7-88. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica del espesor del aislamiento en función de la temperatu­
ra máxima de la superficie exterior del mismo en el rango de 
24°C hasta 48°C. Discuta los resultados. 

7-90 ~ Considere un horno cuya temperatura promedio de 
\lli>' su superficie expuesta medida es de 90°C, cuando 

la temperatura promedio del aire circundante es de 27°C. El 
horno tiene 6 m de largo y 3 m de diámetro. La planta opera 80 
h por semana durante 52 semanas al año. El lector debe aislar el 
horno mediante fibra de vidrio (kais = 0.038 W/m . oC), cuyo 
costo es de 10 dólares/m2 por cm de espesor, para los materia­
les, más 30 dólares/m2 por mano de obra sin importar el espesor. 
Se estima que el coeficiente de transferencia de calor combina­
do sobre la superficie exterior es ha = 30 W/m2 . oC. En el hor­
no se usa gas natural, cuyo costo unitario es de 0.50 dólar/therm 
de entrada (l therm = 105 500 kJ) y la eficiencia de dicho hor­
no es de 78%. La gerencia desea autorizar la instalación del ais­
lamiento más grueso (en cm enteros) que se pague por sí mismo 
(materiales y mano de obra) en un año. Es decir, el costo total 
del aislamiento debe ser aproximadamente igual a la caída en el 
costo del combustible del horno durante un año. Determine el 
espesor que debe usarse del aislamiento y el dinero que se va a 
ahorrar en un año. Suponga que la temperatura superficial del 
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horno y el coeficiente de transferencia de calor van a permane-
cer constantes. Respuesta: 14 cm, $ 12 050/año 

7-91 Repita el problema 7-90 para una temperatura superficial 
de 75°C para el horno. 

7-921 Vapor de agua a 300°F fluye por un tubo de acero (k = 

8.7 Btu/h . ft . °F) cuyos diámetros interior y exterior son de 3.5 
in y 4.0 in, respectivamente, en un medio a 85°F, El tubo debe 
aislarse con fibra de vidrio (k = 0.020 Btu/h . ft . °F) de 1 in de 
espesor y los coeficientes de transferencia de calor sobre las su­
perficies interior y exterior del tubo son de 30 Btu/h . ft2 . °F Y 
5 Btu/h . fe . °F, respectivamente. Se propone agregar otra capa 
de 1 in de espesor de aislamiento de fibra de vidrio sobre la 
existente, con el fin de reducir todavía más las pérdidas de calor 
y ahorrar energía y dinero. El costo total del nuevo aislamiento 
es de 7 dólares por ft de longitud del tubo y el costo neto del 
combustible que proporciona la energía del vapor es de 0.01 dó­
lar por cada 1 000 Btu (por lo tanto, cada reducción en 1 000 Btu 
en la pérdida de calor ahorrará a la planta 0.01 dólar). La políti­
ca de la planta es instaurar medidas de conservación de la ener­
gía que se paguen por sí mismas en dos años. Si supone una 
operación continua (8760 h/año), determine si se justifica el 
aislamiento adicional que se propone. 

7-93 El sistema de plomería de una planta comprende una 
sección de un tubo de plástico (k = 0.16 W/m· oC), con diáme­
tro interior de 6 cm y exterior de 6.6 cm, expuesto al aire am­
biente, El lector debe aislar .este tubo con fibra de vidrio con 
camisa contra la intemperie (k = 0.035 W/m . OC) con el fin de 
impedir la congelación del agua dentro del tubo. La planta está 
cerrada los fines de semana durante un periodo de 60 h y el 
agua dentro del tubo permanece inmóvil durante ese periodo. 
La temperatura ambiente en la zona alcanza valores tan bajos 
como -10°C en el invierno y los fuertes vientos pueden causar 
que los coeficientes de transferencia de calor sean tan altos co­
mo 30 W/m2 . oc. Asimismo, la temperatura del agua que está 
dentro del tubo puede estar tan fría como a 15°C y se empieza a 
congelar cuando su temperatura cae hasta O°c. Si descarta la re­
sistencia a la convección dentro del tubo, determine el espesor 
del aislamiento que protegerá al agua contra la congelación en 
las peores condiciones. 

7-94 Repita el problema 7-93 si es admisible que 20% del 
agua dentro del tubo se congele sin amenazar la seguridad. 

Respuesta: 27 .9 cm 

Problemas de repaso 

7-95 Considere una casa que se mantiene a 22°C en todo mo­
mento. Sus paredes tienen aislamiento con R-3.38 en unidades 
s[ (es decir, un valor L/k o resistencia térmica de 3.38 m . °C/W). 
Durante una noche fría de invierno la temperatura exterior del 
aire es de 6°C y un viento de 50 km/h sopla paralelo a una pa­
red de 4 m de alto y 8 m de largo de la casa. Si el coeficiente de 
transferencia de calor sobre la superficie interior de la pared es 
de 8 W/m2 . oC, determine la razón de la pérdida de calor por 
esa pared de la casa, Trace la red de resistencias térmicas y des­
carte la transferencia de calor por radiación. 

Respuesta: 145 W 

7-96 El motor de un automóvil se puede considerar como un 
bloque rectangular de 0.4 m de alto, 0.60 m de ancho y 0.7 m de 

largo. La superficie inferior del bloque está a una temperatura 
de 75°C y tiene una emisividad de 0.92. El aire ambiental está a 
5°C y la superficie del camino está a 10°C. Determine la razón 
de la transferencia de calor desde la superficie inferior del blo­
que del motor, por convección y radiación, cuando el automóvil 
viaja a una velocidad de 60 km/h. Suponga que el flujo es tur­
bulento sobre toda la superficie debido a la agitación constante 
del bloque. ¿Cómo resultará afectada la transferencia de calor 
cuando se ha formado una plasta de mugre de 2 mm de espesor 
(k = 3 W/m ' oC) como resultado de la suciedad y el aceite 
acumulados con el transcurso del tiempo? Suponga que la tem­
peratura del metal debajo de la plasta todavía es de 75°C. 

Aire 

60 km/h = 
5°C 75°C 

Bloque 
del motor 

( Mugre 
l)~~==:;:;<0 

B = 0.92 Camino 

( IO°C 

FIGURA P7-96 

7-971 El compartimiento de pasajeros de una camioneta pe­
queña que viaja a 60 mph se puede considerar como una caja 
rectangular larga de 3.2 ft de alto, 6 ft de ancho y 11 ft de largo 
cuyas paredes tienen un valor de aislamiento de R-3 (es decir, 
una razón del espesor de pared con respecto a la conductividad 
térmica de 3 h ' ft2 . °FlBtu). El interior de la camioneta se man­
tiene a una temperatura promedio de 70°F durante un viaje en la 
noche, mientras la temperatura del aire en el exterior es de 90°F, 

El coeficiente de transferencia de calor promedio sobre las 
superficies interiores de la camioneta es de 1.2 Btu/h . ft2 . 0F, 
Se puede suponer que el aire que fluye sobre las superficies ex­
teriores es turbulento debido a la vibración intensa que se tiene, 
y el coeficiente de transferencia de calor sobre las superficies 
frontal y posterior se puede tomar como igual al de la superficie 
superior. Si descarta cualquier ganancia o pérdida de calor por 
radiación, determine la razón de la transferencia de calor del 
aire ambiente hacia la camioneta. 

FIGURA P7-971 

7-98 Considere una casa que se mantiene a una temperatu­
ra constante de 22°C. Una de sus paredes tiene tres ventanas de 
vidrio de una sola hoja, de 1.5 m de alto y 1.8 m de largo. El vi­
drio (k = 0.78 W/m . oC) tiene 0.5 cm de espesor y el coeficien­
te de transferencia de calor sobre su superficie interior es de 
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8 W/m2 • oc. Ahora empiezan a soplar vientos a 35 km/h para­
lelos a la superficie de esta pared. Si la temperatura del aire en 
el exterior es de -2°C, determine la razón de la pérdida de calor 
a través de las ventanas de esta pared. Suponga que la transfe­
rencia de calor por radiación es despreciable. 

7-99 Considere una persona que trata de mantenerse fresca en 
un día caliente de verano al encender un ventilador y exponer su 
cuerpo al flujo de aire. La temperatura del aire es de 32°C y el 
ventilador lo impulsa a una velocidad de 5 mis. Las superficies 
circundantes están a 40°C y la emisividad de la persona se pue­
de tomar como 0.9. Si dicha persona trabaja ligera y genera ca­
lor sensible a razón de 90 W, determine la temperatura 
promedio de la superficie exterior (piel o ropa) de ella. El cuer­
po humano promedio se puede considerar como un cilindro de 
30 cm de diámetro con un área superficial expuesta de l.7 m2. 

Respuesta: 36.2°C 

7-100 Cuatro transistores de potencia, que disipan 12 W de 
potencia cada uno, están montados sobre una placa vertical del­
gada de aluminio (k = 237 W/m . oC) que tiene un tamaño de 
22 cm X 22 cm. El calor generado por los transistores se va a 
disipar por ambas superficies de la placa hacia el aire circun­
dante que está a 20°C, el cual se sopla sobre dicha placa por me­
dio de un ventilador, a una velocidad de 250 mlmin. Se puede 
suponer que toda la placa es casi isotérmica y el área superficial 
expuesta del transistor se puede tomar como igual al área de su 
base. Determine la temperatura de la placa de aluminio. 

7-101 Se usa un tanque esférico con un diámetro interno de 
3 m y hecho de acero inoxidable (k = 15 W/m . oC) de 1 cm 
de espesor para almacenar agua con hielo a O°C. El tanque está 
ubicado en el exterior a 30°C y está sujeto a vientos de 25 km/h. 
Si todo el tanque de acero está a O°C y, por tanto, su resistencia 
térmica es despreciable, determine a) la razón de la transferen­
cia de calor hacia el agua con hielo que está en el tanque y 
b) la cantidad de hielo a O°C que se funde durante un periodo de 
24 h. El calor de fusión del agua a la presión atmosférica es 
hif = 333.7 kJ/kg. Descarte cualquier transferencia de calor por 
radiación 

FIGURA P7-1 01 

7-102 Repita el problema 7-101 si la superficie interior del 
tanque está a O°C pero considere la resistencia térmica del pro­
pio tanque y la transferencia de calor por radiación. Suponga 
que la temperatura superficial promedio de los alrededores para 
el intercambio por radiación es de 25°C y que la superficie ex­
terior del tanque tiene una emisividad de 0.75. 

Respuestas: al 10530 W, bl2 727 kg 
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7-1031 Un transistor con una altura de 0.25 in y un diámetro 
de 0.22 in está montado sobre un tablero de circuito. El transis­
tor se enfría por aire que fluye sobre él a una velocidad de 500 
ftlmin. Si la temperatura de ese aire es de 120°F y la temperatu­
ra de la cubierta del transistor no debe sobrepasar 180°F, deter­
mine la cantidad de potencia que puede disipar este transistor 
con seguridad. 

-

Aire, 500 ftlmin 
120°F 

~ ~ ~ ~ ~ ~ ~ 

Transistor I 
r-- de potencia 0.22 in 

Ts $ 180°F I 
f- -.l 

1--- 0.25 in ----1 

FIGURA P7-1 031 

7-104 El techo de una casa consta de una losa de concreto (k 
= 2 W/m . oC) de 15 cm de espesor, 15 m de ancho y 20 m de 
largo. El coeficiente de transferencia de calor por convección 
sobre la superficie interior del techo es de 5 W/m2 . oc. En una 
noche clara de invierno se informa que el aire ambiente está a 
10°C, en tanto que la temperatura del cielo nocturno es de 100 
K. La casa y las superficies interiores de la pared se mantienen 
a una temperatura constante de 20°C. La emisividad de las dos 
superficies del techo es 0.9. Si considera tanto la transferencia 
de calor por radiación como por convección, determine la razón de 
la transferencia de calor a través del techo cuando sobre éste so­
ple viento a 60 km/h. 

Si la casa se calienta por medio de una chimenea en la que se 
quema gas natural con una eficiencia de 85%, y el precio del 
gas natural es de l.20 dólares/termia, determine la pérdida de 
dinero a través del techo esa noche durante un periodo de 14 h. 

Respuestas: 28 kW, 18.9 dólares 

Tcielo = lOO K 

Taire = JOoe 
~ Techo 

~ 60 km/h de concreto 20 m 

FIGURA P7-1 04 

7-105 Vapor de agua a 250°C fluye en un tubo de acero inoxi­
dable (k = 15 W 1m· oC) cuyos diámetros interior y exterior son 
de 4 cm y 4.6 cm, respectivamente. El tubo está cubierto con 
aislamiento de lana de vidrio (k = 0.038 W/m . oC) de 3.5 cm de 
espesor cuya superficie exterior tiene una emisividad de 0.3. Se 
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pierde calor hacia.el aire y las superlicies circundantes que están 
a 3°C por convección y radiación. Si el coeficiente de transfe­
rencia de calor en el interior del tubo es 80 W/m2 . oC, determine 
la razón de la pérdida de calor del vapor por unidad de longitud 
del tubo, cuando el aire fluye a través de éste a 4 mis. 

7-106 La temperatura de ebullición del nitrógeno a la presión 
atmosférica al nivel del mar (una presión de 1 atm) es de 
-196°C. Por lo tanto, el nitrógeno es de uso común en los estu­
dios científicos a baja temperatura, ya que la temperatura del ni­
trógeno líquido en un tanque abierto a la atmósfera permanecerá 
constante a -196°C hasta que se agote. Cualquier transferen­
cia de calor hacia el tanque tendrá como resultado la evapo­
ración de algo del nitrógeno líquido, el cual tiene un calor de 
vaporización de 198 kJ/kg y una densidad de 810 kg/m3 al atm. 

Considere un tanque esférico de 4 m de diámetro que está ini­
cialmente lleno con nitrógeno líquido al atm y -196°C. El tan­
que está expuesto al aire ambiente a 20°C y a vientos de 40 
km/h. Se observa que la temperatura del tanque esférico de cas­
co delgado es casi la misma que la del nitrógeno que está en su 
interior. Si descarta cualquier intercambio de calor por radia­
ción, determine la razón de la evaporación del nitrógeno líqui­
do en el tanque como resultado de la transferencia de calor del 
aire ambiente, si el tanque a) no está aislado, b) está cubierto 
con aislamiento de fibra de vidrio (k = 0.035 W 1m . oC) de 5 
cm de espesor y e) está cubierto con superaislamiento de 2 cm 
de espesor que tiene una conductividad térmica efectiva de 
0.00005 W/m . oC. 

Vapor deN2 

Tuire = 200 e 

FIGURA P7-106 

7-107 Repita el problema 7-106 para oxígeno líquido, el cual 
tiene una temperatura de ebullición de -183°C, un calor de va­
porización de 213 kJ/kg y una densidad de 1 140 kg/m3 a una 
presión de 1 atm. 

7-108 Un tablero de circuito de 0.5 cm de espesor, 12 cm de 
altura y 18 cm de largo aloja 80 chips lógicos muy cercanos 
entre sí sobre uno de sus lados; cada chip disipa 0.06 W. El 
tablero está impregnado con empaste de cobre y tiene una con­
ductividad térmica efectiva de 16 W/m . oC. Todo el calor gene­
rado en los chips es conducido a través del tablero y se disipa 
desde la parte posterior de éste hacia el aire ambiente que está a 
30°C, el cual es forzado a fluir sobre la superficie mediante un 

ventilador, a una velocidad de corriente libre de 300 mlmin. De­
termine las temperaturas sobre los dos lados del tablero. 

7-1091 ~ Se sabe bien que el aire frío se siente mucho más 
\,@}J helado cuando sopla el viento debido al "efecto 

de enfriamiento" de este último. Este efecto se debe al aumento 
en el coeficiente de transferencia de calor por convección al au­
mentar las velocidades del aire. La temperatura equivalente por 
enfriamiento debido al viento, en °F, se expresa por (ASHRAE 
Handbook of Fundamentals de 1993, Atlanta, GA, pág. 8.15) 

Tequiv = 91.4 - (91.4 - Tambiente)(0.475 - O.0203V + O.304y'V) 

donde V es la velocidad del viento en mph y Tambiente es la 
temperatura del aire ambiente, en °F, en aire en calma, la cual se 
toma como la del aire con vientos ligeros a velocidades hasta de 
4 mph. La constante 91.4 °F que aparece en la ecuación antes 
dada es la temperatura media de la piel de una persona en re­
poso en un medio confortable. El aire en movimiento a una tem­
peratura Tambiente y velocidad V se sentirá tan frío como el aire en 
calma a una temperatura Tequiv' La ecuación anterior es válida 
para vientos hasta de 43 mph. Los vientos con velocidades ma­
yores producen un pequeño efecto adicional de enfriamiento. 
Determine la temperatura equivalente por enfriamiento debido 
al viento de un medio a 10°F, a velocidades del viento de 10, 20, 
30 y 40 mph. La carne expuesta se puede congelar en menos de 
un minuto a una temperatura por debajo de -25°F en tiempo 
calmado. ¿Una persona necesita preocuparse por esta posibili­
dad en alguno de los casos antes mencionados? 

Vientos 
40°F 

35 mph :::::: :::::: 
'---­'-­
'---

FIGURA P7-1 091 

7-1101 E.E.';) Vuelva a considerar el problema 7-1091. Me-
.,,~ diante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), trace gráficas de las temperaturas equivalentes por 
enfriamiento debido al viento, en °F, en función de la velocidad 
del viento en el rango de 4 mph hasta 100 mph, para temperatu­
ras ambiente de 20°F, 40°F Y 60°F. Discuta los resultados. 
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7-111 Fluye aire a 15°C, 1 atm ya una velocidad de 3.0 mis 
sobre una placa de 0.3 m de ancho que está a 65°C. Calcule las 
cantidades siguientes en x = 0.3 m y x = xcr: 

a) El espesor de la capa límite hidrodinámica, m 
b) El coeficiente local de fricción 
c) El coeficiente promedio de fricción 
el) El esfuerzo cortante local debido a la fricción, N/m2 

e) La fuerza total de arrastre, N 
fJ El espesor de la capa límite térnlica, m 
g) El coeficiente local de transferencia de calor por convec­

. ción, W/m2 . oC 
h) El coeficiente promedio de transferencia de calor por con­

vección, W/m2 . oC 
i) La razón de la transferencia de calor por convección, W 

7-112 Fluye aceite a 60°C y a una velocidad de 20 cm/s, sobre 
una placa plana de 5.0 m de largo y l.0 m de ancho mantenida 
a una temperatura constante de 20°e. Determine la razón de la 
transferencia de calor del aceite a la placa si las propiedades 
promedio del aceite son: p = 880 kg/m3, f.L = 0.005 kg/m . s, k 
= 0.15 W/m· K y cp = 2.0 kJ/kg· K. 

7-113 Se enfría una esfera pequeña de plomo, cuyo diámetro 
es de 2.0 mm, desde una temperatura promedio de 200°C hasta 
40°C, dejándola caer dentro de una columna alta llena con aire 
a 27°C y 101.3 kPa. Se puede suponer que la velocidad terminal 
(V,) de la esfera se alcanza con rapidez, de tal forma que la caída 
completa de ésta ocurre a velocidad constante, la cual se calcula 
a partir de 

en donde V = volumen de la esfera, g = 9.81 mls2, Paire = den­
sidad del aire (1.18 kg/m3), CD = coeficiente de arrastre (dado 
como 0.40) y Ap = área de proyección de la esfera (nD2/4). 

Las propiedades del plomo son P = 11 300 kg/m3), k = 33 
W/m· K Y cp = 0.13 kJ/kg· K. 

a) Estime la velocidad terminal (V,) de la esfera. 
b) Calcule el coeficiente de transferencia de calor para la es­

fera de plomo a su temperatura media. 
c) Calcule la altura de la columna para el enfriamiento indi-

cado de la esfera de plomo. 

7-114 Repita el problema 7-11 3 para una esfera con un 
diámetro de 5 mm. 

7-115 Diez chips cuadrados de silicio de 10 mm de lado están 
montados en una sola fila sobre un tablero electrónico que está 
aislado en su cara inferior. La superficie superior se enfría me-

FIGURA P7-115 
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diante aire que fluye paralelamente a la fila de chips con Too = 
24°C Y V = 30 mis. Los chips intercambian calor por radiación 
con los alrededores que están a Talred = -100 e. La emisividad de 
los chips es 0.85. Cuando están en uso, la misma potencia eléc­
trica se disipa en cada chip. La temperatura máxima admisible de 
los chips es de 100°C. Suponga que la temperatura es unifoffile 
dentro de cada chip, no se tiene transferencia de calor entre chips 
adyacentes y Too es la misma en toda la extensión del arreglo. 

a) ¿Qué chip alcanza la temperatura estacionaria más alta de 
operación? ¿Por qué? 

b) Determine la potencia eléctrica máxima que puede ser 
disipada por cada chip. 

c) Determine la temperatura del quinto chip en la dirección 
del flujo de aire. 

el) Considere dos esquemas de enfriamiento: uno usado en 
los incisos a), b) y c) , con el flujo de aire paralelo al arre­
glo (flechas de línea continua), el otro con el flujo normal 
a él (flechas con línea punteada). ¿Qué esquema es más 
eficiente desde el punto de vi sta del enfriamiento? ¿Por 
qué? ¿Qué otra(s) diferencia(s) entre los esquemas consi­
deraría usted al elegir uno de ellos para una aplicación 
práctica? 

7-116 Se usa un arreglo de elementos eléctricos de calen­
tamiento en un calefactor de ducto de aire, como se muestra en 
la figura P7-116. Cada elemento tiene una longitud de 250 mm 
y una temperatura superficial uniforme de 350°e. Al calefactor 
entra aire atmosférico con una velocidad de 12 mis y una tem­
peratura de 25°e. Determine la razón total de transferencia de 
calor y la temperatura del aire que sale del calefactor. Desprecie 
el cambio en las propiedades del aire como resultado del cam­
bio en la temperatura a lo largo del calefactor. 

24 mm 

FIGURA P7-116 

111 Aire 
T¡=25°C 
v= 12 mis 

o o O 

O O 

O 
D=24 mm 

(L=250 mm) 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI) 

7-117 Para el flujo laminar a lo largo de una placa plana, se 
esperaría el coeficiente local más grande de transferencia de 
calor por convección para los mismos números de Reynolds y 
de Prandtl cuando 

a) Se mantenga la misma temperatura sobre la superficie 
b) Se mantenga el mismo flujo de calor sobre la superficie 
c) La placa tenga una sección no calentada 
el) La superficie de la placa esté pulida 
e) Ninguna de las anteriores 

7-118 Fluye aire a 20° e y a una velocidad de 5 mis sobre una 
superficie de una placa de 4 m de largo y 3 m de ancho cuya 
temperatura es de 800e . La longitud de la superficie para la cual 
el flujo se mantiene laminar es 

a) 1.5 m b) 1.8 m c) 2.0 m 
el) 2.8 m e) 4.0 m 

(Para el aire, use k = 0.02735 W/m . °e, Pr = 0.7228, v = 
1.798 X 10-5 m2/s) 

7-119 Fluye aire a 200e ya una velocidad de 5 mis sobre una 
superficie de una placa de 4 m de largo y 3 m de ancho cuya 
temperatura es de 80° e. La razón de la transferencia de calor 
desde la región de flujo laminar de la superficie es 

a) 950 W b) 1037 W c) 2074 W 
el) 2640 W e) 3075 W 

(Para el aire, use k = 0.02735 W/m . °e, Pr = 0.7228, v = 
1.798 X 10-5 m2/s) 

7-120 Fluye aire a 200e y a una velocidad de 5 mis sobre una 
superficie de una placa de 4 m de largo y 3 m de ancho cuya 
temperatura es de 80°e. La razón de la transferencia de calor 
desde la superficie es 

a) 7383 W 
el) 14672 W 

b) 8985 W 
e) 20402 W 

c) 11 231 W 

(Para el aire, use k = 0.02735 W/m . °e, Pr = 0.7228, v = 
1.798 X 10-5 m2/s) 

7-121 Fluye aire a 15°e y a una velocidad de 3.5 mis sobre 
una placa plana sujeta a un flujo uniforme de calor de 300 
W/m2

. La temperatura superficial de la placa a 6 m del borde 
delantero es 

b) 68.3°e 
e) 37.5°e 

(Para el aire, use k = 0.02551 W/m . °e, Pr = 0.7296, v = 
1.562 X 10-5 m2/s) 

7-122 Fluye agua a 75 °e y a una velocidad de 1.5 mis sobre 
una superficie de una placa de 2 m de largo y 2 m de ancho cuya 
temperatura es de 5°e. La fuerza total de arrastre que actúa so­
bre la placa es 

a) 2.8 N 
el) 15.4 N 

b) 12.3 N 
e) 20.0 N 

c) 13.7 N 

(Para el agua, use v = 0.658 X 10-5 m2/s, p = 992 kg/m3) 

7-123 Fluye aceite de motor a 105°e y a una velocidad de 1.5 
mis sobre la superficie de una placa plana cuya temperatura es 
de 15°e. La fuerza local de arrastre por unidad de área de la su­
perficie, a 0.8 m del borde delantero de la placa, es 

a) 21.8 N/m2 

el) 8.5 N/m2 
b) 14.3 N/m2 

e) 5.5 N/m2 
c) 10.9 N/m2 

(Para el aceite, use v = 8.565 X 10-5 m2/s, p = 864 kg/m3) 

7-124 Fluye aire a 25°e y a una velocidad de 4 mis sobre un 
tubo liso de 5 cm de diámetro y 1.7 m de largo. Un refrigerante 
a 15°e fluye dentro del tubo y la temperatura de la superficie de 
éste es esencialmente la misma que la del refrigerante que está 
en su interior. Las propiedades del aire a la temperatura prome­
dio son k = 0.0240 W/m . °e , Pr = 0.735, v = 1.382 X 10-5 

m2/s. La razón de la transferencia de calor hacia el tubo es 

a) 86W 
el) 547 W 

b) 419 W 
e) 610W 

c) 485 W 

7-125 Fluye aire a 25°e ya una velocidad de 4 mis sobre un 
tubo liso de 5 cm de diámetro y 1.7 m de largo. Un refrigerante 
a -15°e fluye dentro del tubo y la temperatura de la superficie 
de éste es esencialmente la I)lisma que la del refrigerante que 
está en su interior. La fuerza de arrastre ejercida sobre el tubo 
por el aire es 

a) 0.4 N 
el) 13 N 

b) Ll N 
e) 18 N 

c) 8.5 N 

(Para el aire use v = 1.382 X 10-5 m2/s , p = 1.269 kg/m3) 

7-126 Fluye agua de la cocina a 100e y a una velocidad de 1.1 
mis sobre un tubo de 10 cm de diámetro. Agua geotérmica entra 
al tubo a 90oe, a razón de 1.25 kg/s. Para fines de cálculo, se 
puede suponer que la temperatura de la superficie del tubo es de 
700e. Si el agua geotérmica debe salir del tubo a 500e , la lon­
gitud requerida de este tubo es 

a) 1.1 m b) l.8 m c) 2.5 m 
el) 4.3 m e) 7.6 m 

(Para las dos corrientes de agua, use k = 0.631 W/m . °e, Pr 
= 4032, v = 0.658 X 10-6 m2/s y Cp = 4179 J/kg · oC) 

7-127 Fluye aire ambiente a 200e y a una velocidad de 2.5 
mis sobre un objeto esférico caliente de 30 cm de diámetro. Si 
la temperatura promedio de la superficie del objeto es de 200oe, 
el coeficiente promedio de transferencia de calor por convec­
ción en este proceso es 

a) 5.0 W/m . °e 
c) 7.5 W/m . °e 
e) 11.7 W/m· °e 

b) 6.1 W/m · °e 
d) 9.3 W/m· °e 

(Para el aire, use k = 0.2514 W/m . °e , Pr = 0.7309, v = 

1.516 X 10-5 m2/s, fLoo = 1.825 X 10-5 kg/m . s, fLs = 2.577 X 

10-5 kg/m . s) 

7-128 Fluye viento a 300e y a una velocidad de 25 kmlh so­
bre un tanque esférico de 0.5 m de diámetro que contiene agua 
con hielo a ooe. Si el tanque está recubierto con una capa del­
gada de un material de alta conductividad térmica, la rapidez 
con la que se derrite el hielo es 

a) 4.78 kg/h b) 6.15 kg/h c) 7.45 kg/h 
el) 11.8 kg/h e) 16.0 kg/h 

(Tome h!h = 333.7 kJ/kg Y use lo siguiente para el aire k = 
0.02588 W/m . °e, Pr = 0.7282, v = 1.608 X 10-5 m2/s, fLoo = 
1.872 X 10-5 kg/m . s, fLs = 1.729 X lO-s kg/m . s) 

7-129 Fluye aire (k = 0.028 W/m . K, Pr = 0.7) a 500 e y con 
una velocidad tal que el número de Reynolds al final de la placa 
es 10 000 a lo largo de una placa plana de 1 m de longitud cuya 

http://gratislibrospdf.com/



temperatura se mantiene a 20°e. La transferencia de calor por 
unidad de ancho entre la placa y el aire es 

a) 20 W/m b) 30 W/m c) 40 W/m 
á) 50 W/m e) 60 W/m 

7-130 Fluye aire (Pr = 0.7, k = 0.026 W/m . K) a 200°C a 
través de tubos de 2 cm de diámetro cuya temperatura superfi­
cial es de 50°C, con un número de Reynolds de 8000. La corre­
lación de la transferencia de calor por convección de Churchill 
y Bernstein para el número promedio de Nusselt en esta 
situación es 

0.62 Re°.5prO.33 

Nu = 0.3 + ------­
[1 + (OA/pd 67] 025 

El flujo promedio de calor en este caso es 

a) 8.5 kW/m2 b) 9.7 kW/m2 c) 10.5 kW/m2 

á) 12.2 kW/m2 e) 13.9 kW/m2 

7-131 Jakob sugiere que se use la siguiente correlación para 
tubos cuadrados sumergidos a un flujo cruzado de líquido: 

Nu = 0.l02 ReO.625 Pr l/3 

Fluye agua (k = 0.61 W/m· K, Pr = 6) alrededor de un tubo 
cuadrado de 1 cm de lado, a un número de Reynolds de 10000. 
El coeficiente de transferencia de calor por convección es 

a) 5.7 kW/m2 . K b) 8.3 kW/m2 . K 
c) 11.2 kW/m2 . K á) 15.6 kW/m2 . K 
e) 18.1 kW/m2 • K 

7-132 Jakob sugiere que se use la siguiente correlación para 
tubos cuadrados sumergidos a un flujo cruzado de líquido: 

Nu = 0.102 ReO.675 Pr l/3 

Fluye agua (k = 0.61 W/m· K, Pr = 6) a 50°C alrededor de 
un tubo cuadrado de 1 cm de lado, a un número de Reynolds 
de 10000 Y una temperatura en la superficie de 75°e. Si el tubo 
tiene 2 m de longitud, la razón de la transferencia de calor entre 
el tubo y el agua es 

a) 6.0 kW 
el) 15.7 kW 

b) 8.2 kW 
e) 18.1 kW 

Problemas de diseño y ensayo 

c)11.3kW 

7-133 En promedio, las casas superaisladas usan sólo 15% 
del combustible requerido para calentar la casa convencio­
nal del mismo tamaño construida antes de la crisis energética de 
la década de 1970. Escriba un ensayo sobre las casas superais­
ladas e identifique las características que las hacen tan eficien­
tes con respecto a la energía, así como los problemas asociados 
con ellas. ¿Piensa el lector que las casas superaisladas serán 
económicamente atractivas en la zona donde vive? 

". 449 
CAPíTULO 7 

7-134 Conduzca este experimento para determinar el coefi­
ciente de pérdida de calor de la casa o apartamento donde vive, 
en W/m . oC o Btu/h . ft . 0F. En primer lugar asegúrese de que 
las condiciones en la casa son estacionarias y que ésta se en­
cuentra a la temperatura fijada en el termostato. Use un termó­
metro para exteriores con el fin de monitorear la temperatura 
fuera de la casa. Una noche, mediante un reloj o un cronómetro, 
determine cuánto tiempo estuvo encendido el calentador duran­
te un periodo de 3 h Y la temperatura promedio en el exterior du­
rante ese periodo. A continuación, mediante la salida nominal de 
calor de su calentador, determine la cantidad de calor suminis­
trado. Asimismo, estime la cantidad de generación de calor en la 
casa durante ese periodo, observando el número de personas, el 
"wattaje" total de las luces que estuvieron encendidas y el calor 
generado por los aparatos y equipo domésticos. Con esa infor­
mación, calcule la razón promedio de pérdida de calor de la casa 
y el coeficiente de pérdida de calor. 

7-135 La decisión de invertir o no en una medida de ahorro 
de energía se toma sobre la base del tiempo para que se pague 
por sí misma en ahorros de energía proyectados (y, por consi­
guiente, costos). La manera más fácil de tomar una decisión es 
calcular el periodo simple de recuperación de la inversión, sim­
plemente al dividir el costo de instalación de la medida entre los 
ahorros anuales en costos y compararlos con el tiempo de vida 
de la instalación. Este procedimiento resulta adecuado para pe­
riodos cortos de recuperación (menos de 5 años), en economías 
estables con tasas bajas de interés (por debajo de 10%), ya que 
el error que se comete no es más grande que las incertidumbres. 
Sin embargo, si el periodo de recuperación es largo, puede ser 
necesario considerar la tasa de interés, si se va a pedir prestado 
el dinero, o la tasa de recuperación, si el dinero se invierte en 
alguna otra parte, en lugar de la medida de conservación de 
la energía. Por ejemplo, un periodo simple de recuperación de la 
inversión de cinco años corresponde a 5.0, 6.12, 6.64, 7.27, 
8.09,9.919, 10.84 y 13.91, para una tasa de interés (o de recu­
peración sobre la inversión) de O, 6, 8, 10, 12, 14, 16 Y 18%, 
respectivamente. Al averiguar las relaciones apropiadas en los 
libros de ingeniería económica, determine los periodos de recu­
peración para las tasas de interés antes dadas, correspondientes 
a periodos simples de recuperación de 1 a 10 años. 

7-136 Obtenga información acerca de la congelación y las 
condiciones en las que ocurre. Con las relaciones del problema 
7 -1091, prepare una tabla que muestre cuánto tiempo pueden 
permanecer las personas en clima frío y con viento, para tempe­
raturas y velocidades de viento específicas, antes de experimen­
tar congelación. 

7-137 Escriba un artículo sobre el enfriamiento por convec­
ción forzada con aire, helio, agua y un líquido dieléctrico. Dis­
cuta las ventajas y desventajas de cada fluido en la transferencia 
de calor. Explique las circunstancias en las que cierto fluido se­
rá el más apropiado para la tarea de enfriamiento. 
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CONVECCiÓN INTERNA 
FORZADA 

En las aplicaciones de calentamiento y enfriamiento, es común el uso del 
flujo de líquido o gas a través de tubos y ductos. En ellas, se fuerza al flui­
do a desplazarse por medio de un ventilador o bomba por un tramo de 

tubo o ducto que es suficientemente largo como para realizar la transferencia 
deseada de calor. En este capítulo, se pone atención particular en la determi­
nación delfactor de fricción y del coeficiente de convección, ya que están rela­

cionados en forma directa con la caída de presión y con la razón de la 
transferencia de calor, respectivamente. Así, estas cantidades son usadas para 

determinar la necesidad de potencia de bombeo y la longitud requerida del tubo. 
Se tiene una diferencia fundamental entre los flujos interno y externo. En el 

flujo externo, considerado en el capítulo 7, el fluido tiene una superficie libre 
y, como consecuencia, la capa límite sobre la superficie del cuerpo sólido 

puede crecer en forma indefinida. Sin embargo, en elflujo interno, el fluido 
está confinado por completo por las superficies interiores del tubo y, por con­
siguiente, existe un límite en el crecimiento posible de la capa límite. 

Se inicia este capítulo con una descripción física general del flujo interno, 
así como de la velocidad promedio y la temperatura promedio. Se continúa 

con la discusión de las longitudes de entrada, hidrodinámica y térmica, el 
flujo en desarrollo y elflujo completamente desarrollado. A continuación, se 
obtienen los perfiles de velocidad y temperatura para el flujo laminar comple­

tamente desarrollado y se desarrollan relaciones para el factor de fricción y el 
número de Nusselt. Por último, se presentan relaciones empíricas para los flu­
jos en desarrollo y completamente desarrollado, y se demuestra su aplicación. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Obtener la velocidad promedio a partir de un conocimiento del perfil de velocidad, así 
como la temperatura promedio a partir de un conocimiento del perfil de temperatura, 
en el flujo interno 

• Tener una comprensión visual de las diferentes regiones del flujo, en el flujo interno: las 
regiones de entrada y de flujo completamente desarrollado; asimismo, calcular las lon­
gitudes de entrada hidrodinámica y térmica 

• Analizar el calentamiento y el enfriamiento de un fluido que se desplaza en un tubo, en 
condiciones de temperatura de superficie constante y de flujo constante de calor en la 
superficie, así como trabajar con la diferencia media logarítmica de temperatura 

• Obtener relaciones ana líticas para el perfil de velocidad , la caída de presión , el factor 
de fricción y el número de Nusselt, en el flujo laminar completamente desarrollado, y 

• Determinar el factor de fricción y el número de Nusselt en el flujo turbulento completa­
mente desarrollado, con la aplicación de relaciones empíricas, y calcular la caída de 
presión y la razón de la transferencia de calor. 
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FIGURA 8-1
Los tubos circulares pueden soportar
grandes diferencias de presión entre el
interior y el exterior sin sufrir distorsión,
pero los tubos no circulares no.
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FIGURA 8-2
La velocidad promedio Vprom se define
como la magnitud promedio de la
velocidad a través de una sección
transversal. Para el flujo laminar
completamente desarrollado en tubos,
Vprom es la mitad de la velocidad
máxima.

8-1 INTRODUCCiÓN
Los términos tubo, dueto y conducto suelen usarse en forma intercambiable
para los tramos de flujo. En general, los tramos de flujo de sección transversal
circular son nombrados tubos (en especial cuando el fluido es un líquido), y
los tramos de flujo de sección transversal no circular, ductos (en especial
cuando el fluido es un gas)."

Es probable que el lector haya advertido que la mayor parte de los fluidos, en
especial los líquidos, se transportan en tubos circulares. Esto se debe a que los
tubos con una sección transversal circular pueden soportar grandes diferencias
de presión de adentro y de afuera del tubo, sin sufrir una distorsión significativa.
Los tubos no circulares suelen ser usados en aplicaciones como los sistemas de
calefacción y enfriamiento de los edificios, en donde la diferencia de presión es
relativamente pequeña, los costos de fabricación e instalación son más bajos y
el espacio del que se dispone para la revisión y reparación del dueto es limitado
(figura 8-1). Para un área superficial fija, el tubo circular da la mayor transfe-
rencia de calor para la caída de presión más baja, lo cual explica la abrumadora
popularidad de los tubos circulares en los equipos de transferencia de calor.

Aunque la teoría del flujo de fluidos está comprendida razonablemente
bien, soluciones teóricas sólo son obtenidas para unos cuantos casos sencillos,
como el de un flujo laminar completamente desarrollado en un tubo circular.
Por lo tanto, para la mayor parte de los fluidos se debe buscar apoyo en resul-
tados experimentales y relaciones empíricas, y no en soluciones analíticas que
permitan conocer todas las variables desconocidas a base de las variables
dadas. Al advertir que los resultados experimentales son obtenidos en condi-
ciones de laboratorio controladas de manera cuidadosa y que no hay dos sis-
temas que sean exactamente semejantes, no se debe ser tan ingenuo como para
ver los resultados obtenidos como "exactos". Un error de 10% (o más) en los
factores de fricción calculados con la aplicación de las relaciones dadas en
este capítulo es la "norma", en lugar de la "excepción".

La velocidad del fluido en un tubo cambia de cero en la superficie, debido a
la condición de no deslizamiento, hasta un máximo en el centro del mismo. En
el flujo de fluidos, resulta conveniente trabajar con una velocidad promedio,
Vprom' la cual se mantiene constante en el flujo incompresible, cuando el área de
la sección transversal del tubo es constante (figura 8-2). La velocidad promedio
en las aplicaciones de calefacción y enfriamiento puede cambiar un tanto en vir-
tud de las modificaciones en la densidad debidos a la temperatura. Pero, en la
práctica, se evalúan las propiedades del fluido a alguna temperatura promedio y
se les trata como constantes. La conveniencia de trabajar con propiedades cons-
tantes por lo general justifica suficientemente la ligera pérdida en exactitud.

Asimismo, la fricción entre las partículas del fluido en un tubo en realidad
causa un ligero aumento en la temperatura del propio fluido, como resultado
de la energía mecánica que se está convirtiendo en energía térmica sensible.
Pero esta elevación de la temperatura debido al calentamiento por fricción
suele ser demasiado pequeña para garantizar alguna consideración en los
cálculos y, como consecuencia, se descarta. Por ejemplo, en ausencia de
cualquier transferencia de calor, no se puede detectar una diferencia notable
entre las temperaturas de entrada y de salida de agua que fluya en un tubo. La
consecuencia principal de la fricción en el flujo de fluidos es la caída de pre-
sión, por lo que cualquier cambio significativo de temperatura en el fluido se

*Nota del RT: Al traducir del inglés al español las palabras pipe y tu be se utiliza el vocablo
tubo; sin embargo los tubos de diámetro pequeño comúnmente son llamados tubes,
mientras que a los tubos de mayores diámetros se conocen como pipes. Dada esta
incertidumbre, en esta obra se usarán frases más descriptivas (como un tubo circular o un
ducto rectangular) siempre que sea necesario, a fin de evitar cualquier malentendido.
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debe a transferencia de calor. Pero se debe considerar el calentamiento por 
fricción para los flujos en los que intervienen fluidos intensamente viscosos 
con gradientes grandes de velocidad. 

8-2 • VELOCIDAD Y TEMPERATURA PROMEDIOS 
En el flujo externo, la velocidad de la corriente libre sirvió como una veloci­
dad de referencia conveniente para usarse en la evaluación del número de 
Reynolds y el coeficiente de fricción. En el flujo interno, no se tiene corrien­
te libre y, como consecuencia, se necesita una alternativa. La velocidad de un 
fluido en un tubo cambia desde cero en la superficie, en virtud de la condición 
de no deslizamiento, hasta un máximo en el centro del propio tubo. Por lo tan­
to, resulta conveniente trabajar con una velocidad promedio o media, ~rom' 

la cual permanece constante para el flujo incompresible cuando el área de la 
sección transversal del tubo es constante. 

El valor de la velocidad media, ~rom' en un tubo se determina a partir del re­
quisito de que se debe satisfacer el principio de conservación de la masa 
(figura 8-2) . Es decir, 

(8-1) 

en donde rh es el gasto de masa, p es la densidad, Ac es el área de la sección 
transversal y u(r) es el perfil de velocidad. Entonces la velocidad promedio para 
el flujo incompresible en un tubo circular de radio R se puede expresar como 

1 pu(r) dAc 
A, 

r pu(r)21Tr dr 

o = 2
2 

IR u(r)r dr 
p1TR

2 
R o 

(8-2) Vprom = A 
p c 

Por lo tanto, cuando se conoce el gasto o el perfil de velocidad, se puede de­
terminar con facilidad la velocidad promedio. 

Cuando un fluido se calienta o se enfría conforme fluye por un tubo, su tem­
peratura en cualquier sección transversal cambia de Ts en la superficie de la 
pared hasta algún máximo (o mínimo, en el caso del calentamiento) en el centro 
del tubo. En el desplazamiento de fluidos, resulta conveniente trabajar con una 
temperatura promedio o media, T,m la cual permanece constante en una sec­
ción transversal. A diferencia de la velocidad media, la temperatura media T,n 
cambia en la dirección del flujo, siempre que el fluido se caliente o se enfríe. 

El valor de la temperatura media T m se determina con base en el requisito de 
que se debe satisfacer el principio de conservación de la energía. Es decir, la 
energía transportada por el fluido a través de una sección transversal en el flu­
jo real debe ser igual a la energía que se transportaría a través de la misma sec­
ción transversal si el fluido estuviera a una temperatura constante TIII • Esto se 
puede expresar matemáticamente como (figura 8-3) 

É fluido = nicpT/II = r cpT(r)orh = r pc"T(r)u(r) VdAc (8-3) 
Jm JAc 

en donde cp es el calor específico del fluido. Adviértase que el producto 
rhcpTIIl , en cualquier sección transversal a lo largo del tubo, representa elflujo 
de energía con el fluido en esa sección transversal. Entonces, la temperatura 
media de un fluido, con densidad y calor específico constantes, que fluye en 
un tubo circular de radio R, se puede expresar como 

I. cpT(r)oln iR cpT(r)pu(r)21Trdr R 
T/II = /11 o 2 = ~ l T(r)u(r) rdr (8-4) 

mcp pVprom(1TR )cp VpromR o 

453 --- - -- - - -CAPíru LO-8 

a) Real 

b) Idealizado 

FIGURA 8-3 
Perfiles real e idealizado de temperatura 

para el flujo en un tubo (la velocidad a 
la cual se transporta la energía con el 

fluido es la misma para ambos casos). 
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h - 2(a + b) - a + b 

FIGURA 8-4 
El diámetro hidráulico D" = 4A!p se 
define en tal forma que se reduce 
al diámetro común para los tubos 
circulares, 

Laminar Turbulento 

t Inyección de tinta 

FIGURA 8-5 
En la región de transición, el flujo 
cambia aleatoriamente entre laminar y 
turbulento. 

Note que la temperatura media Tm de un fluido cambia durante el calentamien­
to o el enfriamiento. Asimismo, las propiedades del fluido en el flujo interno 
suelen evaluarse en la temperatura media del fluido con respecto a la masa, la 
cual es el promedio aritmético de las temperaturas medias en la admisión y la 
salida; es decir, Tb = (Tm, i + Tm, e)/2. 

Flujos laminar y turbulento en tubos 
El flujo en un tubo puede ser laminar o turbulento, dependiendo de las condi­
ciones del mismo. El flujo de fluidos sigue líneas de corriente y, como conse­
cuencia, es laminar a velocidades bajas, pero se vuelve turbulento conforme 
se incrementa la velocidad más allá de un valor crítico. La transición de flujo 
laminar a turbulento no ocurre de manera repentina; más bien, se presenta so­
bre algún intervalo de velocidad, donde el flujo fluctúa entre laminar y turbu­
lento antes de volverse por completo turbulento. La mayor parte de los flujos 
en tubos que se encuentran en la práctica son turbulentos. El flujo laminar se 
encuentra cuando fluidos intensamente viscosos, como los aceites, fluyen en 
tubos de diámetro pequeño o pasos angostos. 

Para el flujo en un tubo circular, el número de Reynolds se define como 

pVprornD 
Re = f.L 

VpromD 

v (8-5) 

en donde Vprom es la velocidad promedio del flujo, D es el diámetro del tubo y 
JJ = fJv/ p es la viscosidad cinemática del fluido. 

Para el flujo por tubos no circulares, el número de Reynolds así como el nú­
mero de Nusselt y el factor de fricción se basan en el diámetro hidráulico Dh, 

definido como (figura 8-4) 

(8 -6) 

donde Ac es el área de la sección transversal del tubo y p es su perímetro. El 
diámetro hidráulico se define en tal forma que se reduce al diámetro común D 
para los tubos circulares, ya que 

Tubos circulares: 

Por supuesto, resulta conveniente tener valores precisos de los números de 
Reynolds para los flujos laminar, de transición y turbulento, pero, en la prác­
tica, este no es el caso. Esto se debe a que la transición de flujo laminar a tur­
bulento también depende del grado de perturbación que ese flujo recibe por 
parte de la aspereza de la superficie, las vibraciones del tubo y lasfluctuacio­
nes en el flujo. En las condiciones más prácticas, el flujo en un tubo es la­
minar para Re < 2 300, turbulento para Re > 10 000 y, en los valores inter­
medios, de transición. Pero se debe tener presente que, en muchos casos, el 
flujo se vuelve completamente turbulento para Re > 4000, como se discute 
en el 'Tema de interés especial", al final de este capítulo. Cuando se diseñan 
redes de tuberías y se determina la potencia de bombeo, se aplica un enfoque 
conservador y se supone que los flujos con Re > 4000 son turbulentos. 

En el flujo de transición éste oscila entre laminar y turbulento de manera 
aleatoria (figura 8-5). Se debe tener presente que, en tubos muy lisos, se pue­
de mantener el flujo laminar con números de Reynolds mucho más altos, pa­
ra evitar las perturbaciones del flujo y las vibraciones del tubo. En 
experimentos cuidadosamente controlados de esa manera, se ha mantenido el 
flujo laminar con números de Reynolds de hasta 100000. 
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8-3 • LA REGiÓN DE ENTRADA 
Considérese un fluido que entra a un tubo circular a una velocidad uniforme. 
Debido a la condición de no deslizamiento, las partículas del fluido en la capa 
en contacto con la superficie del tubo llegan a detenerse por completo. Esta 
capa también causa que las partículas del fluido en las capas adyacentes se de­
saceleren en forma gradual como resultado de la fricción. Para compensar esta 
reducción en la velocidad, la velocidad del fluido en el centro del tubo tiene 
que incrementarse a fin de mantener constante el flujo de masa por el tubo. 
Como resultado, se desarrolla un gradiente de velocidad a lo largo del tubo. 

La región del flujo en la cual se sienten los efectos de las fuerzas cortantes 
viscosas causadas por la viscosidad del fluido se llama capa límite de veloci­
dad o sólo capa límite. Una superficie fronteriza hipotética divide en dos re­
giones el flujo en un tubo: la región de la capa límite, en la cual los efectos 
viscosos y los cambios en la velocidad son significativos, y la región del flujo 
irrotacional (central), en la cual los efectos de la fricción son despreciables 
y la velocidad permanece esencialmente constante en la dirección radial. 

El espesor de esta capa límite se incrementa en la dirección del flujo hasta 
que esa capa llega al centro del tubo y, como consecuencia, llena éste por 
completo, como se muestra en la figura 8-6. La región que existe desde la en­
trada del tubo hasta el punto en donde la capa límite se une en la línea central 
se llama región de entrada hidrodinámica, y la longitud de esta región se 
conoce como longitud de entrada hidrodinámica, Lh' El flujo en la región 
de entrada se menciona como flujo hidrodinámicamente en desarrollo , ya que 
en esta región se desarrolla el perfil de velocidad. La región que se encuentra 
más allá de la región de entrada, en la cual el p~rfil de velocidad está comple­
tamente desarrollado y permanece inalterado, se conoce como región com­
pletamente desarrollada hidrodinámicamente. El perfil de velocidad en la 
región completamente desarrollada es parabólico, en el flujo laminar, y un 
tanto más plano o más lleno en el flujo turbulento, debido al movimiento arre­
molinado y al mezclado más vigoroso en la dirección radial. 

Considere ahora un fluido a una temperatura uniforme que entra en un tubo 
circular cuya superficie se mantiene a una temperatura diferente. En esta oca­
sión, las partículas de fluido que están en la capa en contacto con la superficie 
del tubo toman la temperatura de esta superficie. Esto iniciará la transferencia 
de calor por convección en el tubo y el desarrollo de una capa límite térmica 
a lo largo de este último. El espesor de la capa límite también aumenta en la 
dirección del flujo hasta que alcanza el centro del tubo y, de este modo, lo lle­
na por completo, como se muestra en la figura 8-7. 

La región del flujo sobre la cual se desarrolla la capa límite térmica y alcan­
za el centro del tubo se llama región térmica de entrada y la longitud de es­
ta región se llama longitud térmica de la entrada Lt. El flujo en la región de 
entrada térmica se llama flujo en desarrollo térmico, ya que es ahí donde se 

Región del flujo Capa límite 
irrotacional (central) de velocidad 

Perfil de velocidad 
en desarrollo 

I, ..... i--_
x 

_ _ Región de entrada hidrodinámica ----... 1.. / 

Perfil 
de velocidad 

Región completamente desarrollada hidrodinámicamente 

FIGURA 8-6 
Desarrollo de la capa límite de velocidad 

en un tubo. (El perfil desalTollado de 
velocidad promedio es parabólico en el 
flujo laminar, como se muestra, pero un 
tanto más plano o más lleno en el flujo 

turbulento). 
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FIGURA 8-7 
Desarrollo de la capa límite térmica en 
un tubo . (El fluido dentro del tubo se 
está enfriando.) 

(

Capa límite 
térmica 

~ Perfil de temperaturas 
Ts I 

¡ r-------"'-J ~ 

r=¡..-_x _____ Región de --------t~--- Región ---

entrada térmica completamente 
desarrollada térmicamente 

desarrolla el perfil de temperaturas. La zona que se encuentra más allá de la 
región de entrada térmica, en la que el perfil de temperaturas adimensionales, 
expresado como (Ts - 7)/(Ts - Tm) , permanece inalterado se llama región tér­
mica completamente desarrollada. La región en la cual el flujo está tanto hi­
drodinámica como térmicamente desarrollado y, como consecuencia, tanto el 
perfil de velocidades como el de temperaturas adimensionales permanecen 
inalterados se llamaflujo completamente desarrollado; es decir, 

Completamente desarrollado 
hidrodinámicamente: 

Completamente desarrollado 
térmicamente: 

au(r, x) 
-----¡]X = O ---7 u = u(r) (8-7) 

a [TS<X) - T(r, X) ] 
ax Tix) - T,,/x) = O 

(8-8) 

El esfuerzo cortante en la pared del tubo, T w, está relacionado con la pen­
diente del perfil de velocidad en la superficie. Al advertir que el perfil · de ve­
locidad permanece inalterado en la región completamente desarrollada 
hidrodinámicamente, el esfuerzo cortante en la pared también permanece cons­
tante en esa región. Se puede dar un argumento semejante para el coeficiente 
de transferencia de calor en la región completamente desarrollada térmica­
mente. 

En una región plenamente desarrollada térmicamente la derivada de (Ts - 7)1 
(Ts - T"J con respecto a x es cero por definición y, por tanto (Ts - 7)/(Ts - Tm) 

es independiente de x. Entonces, la derivada de (Ts - 7)/(Ts - T,1I) con respecto a 
r también debe ser independiente de x; es decir, 

a (Ts - T)I 
ar Ts - Tm r~R 

(8-9) 

El flujo de calor en la superficie se puede expresar como 

q, = h/Ts - TII) = k ~~I 
r = R 

(8-10) 

lo cual, por la ecuación 8-9, es independiente de x. Por lo tanto, se concluye 
que en la región de un tubo completamente desarrollada térmicamente, el coe­
ficiente local de convección es constante (no varía con x). Por ende, la fricción 
(la cual está relacionada con el esfuerzo cortante en la pared) y los coefi­
cientes de convección permanecen constantes en la región completamente 
desarrollada de un tubo. 

Note que el perfil de temperaturas en la región completamente desarrollada 
térmicamente varía con x en la dirección del flujo. Es decir, a diferencia del 
perfil de velocidades, el perfil de temperaturas puede ser diferente en secciones 
transversales diferentes del tubo en la región desarrollada y, por lo común, lo 
es. Sin embargo, el perfil de temperaturas adimensionales definido con anterio-
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ridad permanece inalterado en la región térmicamente desarrollada cuando la 
temperatura o el flujo de calor en la superficie del tubo permanecen constantes. 

Durante el flujo laminar en un tubo la magnitud del número adimensional 
de Prandtl (Pr) es una medida del crecimiento relativo de las capas límite tér­
mica y de la velocidad. Para los fluidos con Pr = 1, como los gases, las dos 
capas límite coinciden entre sí. Para los fluidos con Pr ~ 1, como los aceites, 
la capa límite de la velocidad crece más que la térmica. Como resultado, la 
longitud de la entrada hidrodinámica es más pequeña que la térmica. Se cum­
ple lo opuesto para los fluidos con Pr q 1, como los metales líquidos. 

Considérese un fluido que se está calentando (o enfriando) en un tubo, con­
forme se desplaza por él. El esfuerzo cortante en la pared y el coeficiente de 
transferencia de calor son los más altos en la entrada del tubo, en donde el es­
pesor de las capas límite es el más pequeño, y decrecen en forma gradual hasta 
los valores del flujo completamente desarrollado, como se muestra en la 
figura 8-8. Por lo tanto, la caída de presión y el flujo de calor son más altos en 
las regiones de entrada de un tubo, y el efecto de la región de entrada siempre 
es el incremento del factor de fricción promedio y del coeficiente promedio de 
transferencia de calor evaluados para el tubo completo. Este incremento puede 
ser significativo para los tubos cortos, pero despreciable para los largos. 

Longitudes de entrada 
La longitud de entrada hidrodinámica suele tomarse como la distancia desde 
la entrada al tubo hasta aquella sección transversal donde el esfuerzo cortante 
en la pared (y, por consiguiente, el factor de fricción) se aproximá al valor del 
flujo completamente desarrollado dentro de 2% de diferencia. En el flujo 
laminar, las longitudes de entrada hidrodinámica y térmica se dan de manera 
aproximada como [véanse Kays y Crawford (1993) y Shah y Bhatti (1987)] 

L". laminar = 0.05 Re D 

L/. laminar = 0.05 Re Pr D = Pr L", laminar 

(8-11) 

(8-12) 

Para Re = 20, la longitud de la entrada hidrodinámica tiene un tamaño cerca­
no al del diámetro, pero crece de manera lineal con la velocidad. En el caso lí­
mite de Re = 2 300 esa longitud es de 115D. 

En elflujo turbulento, el intenso mezclado que se efectúa en el curso de las 
fluctuaciones aleatorias suele dominar los efectos de la difusión molecular y, 
por lo tanto, las longitudes de entrada hidrodinámica y térmica tienen más o 
menos el mismo tamaño y son independientes del número de Prandtl. La lon­
gitud de entrada hidrodinámica para el flujo turbulento se puede determinar a 
partir de [véanse Bhatti y Shah (1987) y Zhi-qing (1982)] 

L/¡, turbulento = 1.359D Re l/
4 (8-13) 

La longitud de entrada es mucho más corta en el flujo turbulento, como era de 
esperarse, y su dependencia del número de Reynolds es más débil. En muchos 
flujos en tubos de interés práctico, los efectos de la entrada se vuelven in­
significantes más allá de la longitud de tubo igual a 10 diámetros, y las longi­
tudes de entrada hidrodinámica y térmica se toman en forma aproximada 
como 

Lh, turbulento = L/, turbulento = 10D (8-1 4) 

En la figura 8-9 se da la variación del número de Nusselt local a lo largo de 
un tubo en flujo turbulento, tanto para la temperatura superficial uniforme co­
mo para el flujo de calor uniforme en la superficie, para el intervalo de núme-
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Capa límite térmica 

Capa límite de la velocidad 

FIGURA 8-8 
Variación del factor de fricción y del 

coeficiente de transferencia por 
convección en la dirección del flujo, 

para el flujo en un tubo (Pr > 1). 
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FIGURA 8-9
Variación del número local de Nusselt a
lo largo de un tubo, en flujo turbulento,

tanto para temperatura superficial
uniforme como para flujo uniforme

de calor en la superficie [Deissler
(1953)].
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Balance de energía

Q = ú¡ c/Te - T)

FIGURA 8-10
La transferencia de calor hacia un fluido
que fluye en un tubo es igual al aumento
en la energía de ese fluido.
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ros de Reynolds que se encuentran en el equipo de transferencia de calor, Con
base en esta figura, se hacen estas observaciones importantes:

• Los números de Nusselt y, por consiguiente, los coeficientes de transferen-
cia de calor por convección son mucho más altos en la región de entrada.

• El número de Nusselt alcanza un valor constante a una distancia de menos
de 10 diámetros y, por tanto, se puede suponer que el flujo está completa-
mente desarrollado para x > lOD.

• Los números de Nusselt para las condiciones de temperatura superficial
uniforme y flujo de calor uniforme son idénticos en las regiones comple-
tamente desarrolladas y casi idénticos en las regiones de entrada. Por lo
tanto, el número de Nusselt no es sensible al tipo de condición de frontera
térmica y se pueden usar las correlaciones del flujo turbulento para cual-
quiera de los dos tipos de esa condición.

En la literatura, se encuentran correlaciones precisas para los coeficientes de
fricción y de transferencia de calor, para las regiones de entrada. Sin embargo,
la longitud de los tubos que se usan en la práctica, en la convección forzada,
suele ser varias veces la longitud de cualquiera de las dos regiones de entrada
y, por consiguiente, a menudo se supone que el flujo por los tubos está com-
pletamente desarrollado en toda la longitud del tubo. Este enfoque simplista
proporciona resultados razonables para la transferencia de calor en los tubos
largos, y resultados conservadores, en caso de los tubos cortos.

8-4 • ANÁLISIS TÉRMICO GENERAL
En ausencia de cualesquiera interacciones de trabajo (como el calentamiento
mediante resistencia eléctrica), la ecuación de conservación de la energía para el
flujo estacionario de un fluido en un tubo se puede expresar como (figura 8-10)

(W) (8-15)

donde Ti Y Te son las temperaturas medias del fluido en la entrada y la salida
del tubo, respectivamente, y Q es la razón de la transferencia de calor hacia el
fluido o desde éste. Note que la temperatura de un fluido que fluye en un tubo
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permanece constante en ausencia de cualquier interacción de energía a través 
de la pared. 

Las condiciones térmicas en la superficie por lo común se pueden aproxi­
mar con razonable precisión como temperatura superficial constante (Ts = 
constante) o flujo de calor constante en la superficie (q, = constante). Por 
ejemplo, se presenta la condición de temperatura superficial constante cuando 
ocurre un proceso de cambio de fase, como ebullición o condensación, en la 
superficie exterior de un tubo. Se tiene la condición de flujo de calor constan­
te en la superficie cuando el tubo se somete a calentamiento por radiación o 
resistencia eléctrica de manera uniforme desde todas las direcciones. 

El flujo de calor en la superficie se expresa como 

(8-16) 

donde hx es el coeficiente de transferencia de calor local y Ts Y Tm son las tem­
peraturas en la superficie y media del fluido en ese lugar. Note que la tempe­
ratura media del fluido Tm de un fluido que fluye en un tubo debe cambiar 
durante el calentamiento o el enfriamiento. Por lo tanto, cuando hx = h = 
constante, la temperatura superficial Ts debe cambiar cuando qs = constante, 
y el flujo de calor en la superficie qs debe cambiar cuando Ts = constante. Por 
tanto, se puede tener Ts = constante o qs = constante en la superficie de un 
tubo, pero no ambas. Enseguida, se considerará la transferencia de calor por 
convección para estos dos casos comunes. 

Flujo constante de calor en la superficie 
<cis = constante) 
En el caso de qs = constante, la velocidad de la transferencia de calor también 
se puede expresar como 

(W ) 

Entonces, la temperatura media del fluido en la salida del tubo queda 

·A 
T =T+q~ s 

e I mc
p 

(8- 17) 

(8-18) 

Note que la temperatura media del fluido se incrementa linealmente en la di­
rección del flujo en el caso de flujo de calor constante en la superficie, puesto 
que el área superficial aumenta en forma lineal en esa dirección (As es igual al 
perímetro, el cual es constante, multiplicado por la longitud del tubo). 

En el caso de flujo de calor constante en la superficie, qs' la temperatura su­
perficial se puede determinar a partir de 

cis = h(Ts - T",) ~ Ts = Tm + * (8-19) 

En la reglO n completamente desarrollada, la temperatura superficial Ts 

también se incrementará linealmente en la dirección del flujo, dado que h 
es constante y, por tanto, Ts - Tm = constante (figura 8-11). Por supuesto, es­
to se cumple cuando las propiedades del fluido permanecen constantes en el 
flujo. 

Se puede determinar la pendiente de la temperatura media del fluido Tm en 
un diagrama T-x mediante la aplicación de un balance de energía de flujo es­
tacionario a una rebanada del tubo de espesor dx, mostrada en la figura 8-12. 
Esto da 

rhcpdTm = cis(Pdx) ~ 

donde p es el perímetro del tubo. 

dTm 4sp 
-d = -. - = constante 

x mcp 

(8-20) 
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T Región 
Regió~completamente 

de I desarrollada 
entrada : 

I 

oL---~----qs-=-c-o-ns-t~--~------L'-'X 

T,e ¡ ¡ ¡ ¡ ¡ ¡ ¡ ¡ : ¡ ¡ ¡ ¡ ~r. 

ttttttttttttt 
FIGURA 8-11 

Variación de las temperaturas superficial 
del tubo y media del fluido a lo largo del 

tubo para el caso de flujo constante de 
calor en la superficie. 

¡¡ Q = h(Ts - Tm)dA 

T rf l 

FIGURA 8-12 
Interacciones energéticas para un 

volumen diferencial de control 
en un tubo. 
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T(r) T(r) 

-x 

FIGURA 8-13 
La forma del perfil de temperaturas 
permanece inalterada en la región 
completamente desarrollada de un tubo 
sujeto a flujo de calor constante en la 
superficie. 

Puesto que qs Y h son constantes, la derivación de la ecuación 8-19 con res­
pecto ax da 

dT", dTs 

dx dx 
(8-21) 

Asimismo, el requisito de que el perfil de temperatura adimensional perma­
nezca inalterado en la región completamente desarrollada da 

a (Ts - T) 1 (aTs aT) aT dTs 

ax T
s 

- T", = o -7 T
s 

- T", ax - ax = o -7 ax = dx (8-22) 

puesto que Ts - Tm = constante. Al combinar las ecuaciones 8-20, 8-21 Y 
8-22, da 

a T dTs dT", iJsP 
ax = dx = -;¡;- = mc

p 
= constante (8-23) 

Entonces, se concluye que en el flujo completamente desarrollado en un tubo 
sujeto aflujo de calor constante en la superficie, el gradiente de temperatura 
es independiente de x y, por tanto, laforma del perfil de temperaturas no cam­
bia a lo largo del tubo (figura 8-13). 

Para un tubo circular, p = 27TR Y rñ. = Pi-j,romAc = Pi-j,rom(7TR2
) , la ecuación 

8-23 queda 

Tubo circular: 
aT dTs dT", 
ax dx dx V R = constante 

P promcp 

Donde Vprom es la velocidad media del fluido. 

Temperatura superficial constante 
(Ts = constante) 

(8-24) 

Con base en la ley de Newton del enfriamiento, la razón de la transferencia de 
calor desde o hacia un fluido, que fluye en un tubo se puede expresar como 

(W) (8-25) 

donde h es el coeficiente de transferencia de calor por convección promedio, 
As es el área superficial para la transferencia de calor (es igual a 7TDL para un 
tubo circular de longitud L) Y b.Tprom es alguna diferencia promedio apropiada 
de temperatura entre el fluido y la superficie. Más adelante se discuten dos 
maneras adecuadas para expresar b.Tprom' 

En el caso de temperatura superficial constante (Ts = constante), b.Tprom se 
puede expresar aproximadamente por la diferencia media aritmética de 
temperatura b.Tma como 

t:..T¡ + t:..Te (Ts - T) + (T, - Te) T¡ + Te 
t:..Tprom = t:..Tma = 2 = 2 = Ts - --2-

= T, - Tb (8-26) 

donde Tb = (Ti + Te)/2 es la temperatura media de masa del fluido, la cual es 
el promedio aritmético de ia:s temperaturas medias del fluido en la admisión y 
la salida del tubo. 

Note que la diferencia media aritmética de temperatura b.T ma es simple­
mente el promedio de las diferencias de temperatura entre la superficie y el 
fluido en la admisión y la salida del tubo. Inherente a esta definición, se supo­
ne que la temperatura media del fluido varía linealmente a lo largo del tubo, lo 
cual difícilmente es el caso cuando Ts = constante. Esta simple aproximación 
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a menudo proporciona resultados aceptables, pero no siempre. Por lo tanto, se 
necesita una mejor manera de evaluar !1Tprom. 

Considere el calentamiento de un fluido en un tubo de sección transversal 
constante cuya superficie interior se mantiene a una temperatura constante de 
Ts• Se sabe que la temperatura media del fluido Tm aumenta en la dirección del 
flujo como resultado de la transferencia de calor. El balance de energía sobre 
un volumen diferencial de control, mostrado en la figura 8-12, da 

(8·27) 

Es decir, el aumento en la energía del fluido (representado por un aumento en 
su temperatura media por dTm ) es igual al calor transferido por convección 
hacia este último desde la superficie del tubo. Dado que el área superficial 
diferencial es dA s = pdx, donde p es el perímetro del tubo, y que dTm = 
-d(Ts - TII), puesto que Ts es constante, la relación antes dada se puede rea­
comodar como 

(8·28) 

Al integrar desde x = O (admisión del tubo donde Tm = T¡), hasta x = L (sali­
da del tubo donde T¡n = Te) da 

(8·29) 

donde As = pL es el área superficial del tubo y h es el coeficiente de transfe­
rencia de calor por convección promedio constante. Al tomar la exponencial 
de ambos miembros y despejar Te se obtiene la siguiente relación, la cual re­
sulta muy útil para la determinación de la temperatura media del fluido en la 
salida del tubo: 

(8·30) 

También se puede usar esta relación para determinar la temperatura media del 
fluido T,ix), para cualquier valor de x, al reemplazar As = pL por px. 

Note que la diferencia de temperatura entre el fluido y la superficie decae 
exponencialmente en la dirección del flujo y la velocidad del decaimiento de­
pende de la magnitud del exponente hAJmcp , como se muestra en la figura 
8-14. Este parámetro adimensional recibe el nombre de número de unidades 
de transferencia, denotado por NTU (Number of Transfer Units) , y es una 
medida de la efectividad de los sistemas de transferencia de calor. Para 
NTU > 5, la temperatura de salida del fluido se vuelve casi igual a la tempe­
ratura superficial, Te = Ts (figura 8-15). Dado que la temperatura del fluido 
puede aproximarse a la superficial pero no puede cruzarla, un NTU de alrede­
dor de 5 indica que se alcanza el límite para la transferencia de calor y ésta 
no aumenta, sin importar cuánto se extienda la longitud del tubo. Por otra 
parte, un valor pequeño del NTU indica más oportunidades para la transferen­
cia de calor y ésta continuará incrementándose conforme se aumenta la longi­
tud del tubo. Un NTU grande y, por consiguiente, un área superficial grande 
para la transferencia de calor (lo cual significa un tubo grande) puede ser de­
seable desde un punto de vista relativo a la transferencia de calor, pero ina­
ceptable desde un punto de vista económico. Por lo común, la selección del 
equipo de transferencia de calor refleja un compromiso entre el rendimiento 
en la transferencia de calor y el costo. 
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T 
~ = constante 

CT,lI tiende asintóticamente a ~) 
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FIGURA 8-14 
Variación de la temperatura media del 

fluido a lo largo del tubo para el caso de 
temperatura constante. 
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20.8 
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27.6 
51.5 
70.6 
99.5 

JOO.O 

FIGURA 8-15 
Un NTU mayor que 5 indica que el 

fluido que fluye en un tubo alcanzará la 
temperatura superficial a la salida, sin 

importar cuál sea la temperatura 
de admisión. 
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Vapor de agua 

/ Ts = ¡200e 

F
1150e 

~:.~ 11' ¡ D = 2.5 cm 

O.3kg/~J 
FIGURA 8-16 
Esquema para el ejemplo 8-1. 

Despejando mcp en la ecuación 8-29 da 

. hAs 
mc =-

P In [(Ts - Te)/(Ts - T¡)] 

Al sustituir esto en la ecuación 8-15 se obtiene 

Q = hAsllT1n 

donde 

T¡ - Te 
IlT1n = - ---'----'----

In [(Ts - Te)/(Ts - T¡)] 

IlTe - IlT¡ 

In (IlTe / Il T¡) 

(8-31) 

(8-32) 

(8-33) 

es la diferencia media logarítmica de temperatura. Note que ¡j,T¡ = Ts - Ti 
Y ¡j,Te = Ts - Te son las diferencias de temperatura entre la superficie y el flui­
do en la admisión y la salida del tubo, respectivamente. Esta relación de ¡j,T1n 

parece ser propensa a usarse de manera indebida, pero es prácticamente a 
prueba de fallas, ya que si se usa Ti en lugar de Te Y viceversa en el numerador 
y en el denominador, o en cualquiera de los dos, cuando mucho se afectará el 
signo, no la magnitud. Asimismo, se puede usar tanto para el calentamiento 
(Ts > Ti Y Te) como para el enfriamiento (Ts < Ti Y Te) de un fluido en un tubo. 

La diferencia media logarítmica de temperatura, ¡j,T1n, se obtiene al seguir el 
rastro del perfil real de temperaturas del fluido a lo largo del tubo y es una re­
presentación exacta de la diferencia de temperatura promedio entre el fluido y 
la superficie. En verdad refleja el decaimiento exponencial de la diferencia de 
temperatura local. Cuando ¡j,Te difiere de ¡j,Ti en no más de 40%, el error al usar 
la diferencia media aritmética de temperatura es menor a 1 %. Pero el error se 
incrementa hasta niveles indeseables cuando ¡j,Te difiere de ¡j,T¡ en cantidades 
mayores. Por lo tanto, siempre se debe usar la diferencia media logarítmica de 
temperatura cuando se determine la transferencia de calor por convección en 
un tubo cuya superficie se mantenga a una temperatura constante Ts' 

EJEMPLO 8- 1 Calentamiento de agua en un tubo por medio 
de vapor 

Entra agua a 15°C y a razón de 0.3 kg/s en un tubo delgado de cobre, de 2.5 
cm de diámetro interno, que forma parte de un intercambiador de calor y se ca­
lienta por medio de vapor que se condensa en el exterior a 120°C. Si el coefi­
ciente de transferencia de calor promedio es de 800 W/m 2 • oC, determine la 
longitud requerida del tubo para ~alentar el agua hasta 115°C (figura 8-16). 

SOLUCiÓN Se calienta agua por medio de vapor en un tubo circular. Se debe 
determinar la longitud requerida del tubo para calentar el agua hasta una tem­
peratura específica. 

Suposiciones 1 Existen condiciones de operación estacionarias. 2 Las propie­
dades del fluido son constantes. 3 El coeficiente de transferencia de calor por 
convección es constante. 4 La resistencia a la conducción del tubo de cobre es 
despreciab le, de modo que la temperatura superficial interior del mismo es igual 
a la temperatura de condensación del vapor. 

Propiedades El calor 'específico del agua a la temperatura media de la masa de 
(15 + 115)/2 = 65°C es de 4 187 J/kg . oC. El calor de condensac ión del va­
por a 120°C es de 2 203 kJ/kg (tabla A-9). 

Análisis Al conocer las temperaturas de admisión y de salida del agua se de­
termina que la razón de la transferencia de calor es 

Q = rncp(Te - Ti) = (0.3 kg/s)(4.187 kJ/kg . °C)(1l5°C - 15°C) = 125.6 kW 
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La diferencia media logarítmica de tery¡peratura es 

DoTe = Ts - Te = 120° e - 115°e = 5°e 

DoT¡ = Ts - Ti = 1200 e - 15°e = 105°e 

DoTe - DoTi 5 - 105 
DoT1n = In (DoTe/ÁT¡) = In (51105) = 32.85°e 

El área superficial de transferencia de calor es 

Q. - hA DoT A--ª- _125.6 kW - 478 2 
- s In ~ s - MT

ln 
- (0.8 kW/m2 . 0e)(32.850C) - . m 

Entonces la longitud requerida del tubo queda 

As 4.78 m2 

As = 7TDL ~ L = 7TD = 7T(0.025 m) = 61 m 

Discusión La temperatura media de la masa de agua durante este proceso 
de calentamiento es de 65°C y, por consiguiente, la diferencia media aritméti­
ca de temperatura es Do Tma = 120 - 65 = 55°C. Si se usa Do Tma en lugar de Do lin 
daría L = 36 m, lo cual es un tremendo error. Esto hace ver la importancia de 
usar la temperatura media logarítmica .~n los cálculos. . .. ;, 

8-5 11 FLUJO LAMINAR EN TUBOS 
En la sección 8-2, se mencionó que el flujo en tubos es laminar para Re ::'S 

2 300 Y que está completamente desarrollado si el tubo es suficientemente 
largo (en relación con la longitud de entrada), de modo que los efectos de la 
entrada sean despreciables. En esta sección, se considera el flujo laminar esta­
cionario de un fluido incompresible con propiedades constantes, en la región 
completamente desarrollada de un tubo circular recto. Se obtiene la ecuación 
de la cantidad de movimiento al aplicar un balance de fuerzas a un elemento 
diferencial de volumen, así como el perfil de velocidad al resolver dicha 
ecuación. Como paso siguiente, se usa ésta con el fin de obtener una relación 
para el factor de fricción. Aspecto importante del análisis es que se trata de 
uno de los pocos casos en que se dispone de la solución analítica para el flujo 
viscoso. 

En el flujo laminar completamente desarrollado, cada una de las partículas 
del fluido se mueve a una velocidad axial constante a lo largo de una línea de 
corriente y el perfil de velocidades, u(r), permanece inalterado en la dirección 
del flujo. No se tiene movimiento en la dirección radial y, por tanto, la com­
ponente de la velocidad en la dirección perpendicular al flujo es cero en todas 
partes. No se tiene aceleración, puesto que el flujo es estacionario. 

Considérese ahora un elemento diferencial de volumen con forma de anillo, 
de radio r, espesor dr y longitud dx, orientado en forma coaxial con el tubo, 
como se muestra en la figura 8-17. En el elemento de volumen sólo inter­
vienen los efectos de la presión y los efectos viscosos, de donde las fuerzas de 
presión y cortantes deben equilibrarse entre sí. La fuerza de presión que actúa 
sobre una superficie plana sumergida es el producto de la presión en el cen­
troide de la superficie y el área de ésta. Un balance de fuerzas sobre el ele­
mento de volumen en la dirección del flujo da 

(27TrdrP)x - (27TrdrP)x + dx + (27TrdxT)r - (27TnixT)r + dr = O (8-34) 
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'T r + dr -- -Px D Px+dx 

-

FIGURA 8-17 
Diagrama de cuerpo libre de un 

elemento diferencial de fluido con forma 
de anillo, de radio r, espesor dr y 

longitud dx, orientado en forma coaxial 
con un tubo horizontal en flujo laminar 

completamente desarrollado. 
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27TR dx 7"1V -'- 1 , I 
7TR2p_, 1_ 

I I 7TR2(p + dP) 
l I -

, 
¡._._._.---..-.-

I~ 

Balance de fUeJ"zas: 

7TR2P - 7TR2(P + dP) - 27TR dx 7"1V = O 

Simplificando: 
dP 27"w 

dx R 

FIGURA 8-18 
Diagrama de cuerpo libre de un 
elemento de fluido con forma de disco, 
de radio R y longitud dx, en flujo 
laminar completamente desarrollado en 
un tubo horizontaL 

lo cual indica que en el flujo completamente desarrollado en un tubo horizon­
tal las fuerzas viscosas y de presión se equilibran entre sí. Al dividir entre 
27Tdrdx y reacomodar, 

Al tomar el límite cuando dr, dx -7 O da 

dP d(rT) 
r-+--=O 

dx dr 

Si se hace la sustitución 7 = - }L(duldr) y se toma }L 
ecuación deseada 

~~(rdU) = dP 
r dr dr dx 

(8-35) 

(8-36) 

constante, da la 

(8-37) 

La cantidad duldr es negativa en el flujo en tubos y se incluye el signo nega­
tivo con el fin de obtener valores positivos para 7. (Es decir, duldr = - duldy, 
ya que y = R - r.) La parte izquierda de la ecuación 8-37 es función de r y la 
parte derecha lo es de x. La igualdad debe cumplirse para cualquier valor de r 
y x, y una igualdad de la formaj(r) = g(x) sólo se puede satisfacer si tantoj(r) 
como g(x) son iguales a la misma constante. De lo anterior se concluye que 
dPldx = constante. Se puede verificar esto al escribir un balance de fuerzas 
sobre un elemento de volumen de radio R y espesor dx (una rebanada del 
tubo), lo cual da (figura 8-18) 

dP 2Tw 

dx R 

Aquí, 7 IV es constante, puesto que la viscosidad y el perfil de velocidad son 
constantes en la región completamente desarrollada. Por lo tanto, dPldx = 
constante. 

La ecuación 8-37 se puede resolver al reordenar e integrarla dos veces, para 
dar 

1 (dP) u(r) = 4,u dx + C I In r + C2 (8-38) 

Se obtiene el perfil de velocidades u(r) mediante la aplicación de las condicio­
nes de frontera aular = O en r = O (debido a la simetría con respecto a la lí­
nea central) y u = O en r = R (la condición de no resbalamiento en la 
superficie del tubo). Se obtiene 

R
2 

(dP)( r
2

) u(r) = - 4,u dx 1 - R2 (8-39) 

Por lo tanto, el perfil de velocidades en el flujo laminar completamente desa­
rrollado en un tubo es parabólico con un máximo en la línea central y mínimo 
en la superficie del tubo. Asimismo, la velocidad axial u es positiva para cual­
quier r y, como consecuencia, el gradiente de presión axial dPldx debe ser ne­
gativo (es decir, la presión debe decrecer en la dirección del flujo debido a los 
efectos viscosos). 

La velocidad promedio se determina con base en su definición al sustituir la 
ecuación 8-39 en la 8-2 y realizar la integración. Esto da 
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Si se combinan las dos últimas ecuaciones, se redefine el perfil de velocidad 
como 

u(r) = 2Vprom ( 1 - ~) (8-41) 

La anterior es una forma conveniente para el perfil de velocidades, ya que 
se puede determinar V prom con facilidad a partir de la información del gasto de 
flujo. 

Se tiene la velocidad máxima en la línea central y se determina a partir de la 
ecuación 8-41 mediante la sustitución r = O, 

(8-42) 

Por lo tanto, la velocidad promedio en el flujo laminar completamente desa­
rrollado en un tubo es un medio de la velocidad máxima. 

Caída de presión 
Una cantidad de interés en el análisis del flujo en tubos es la caída de presión 
AP ya que está directamente relacionada con las necesidades de potencia del 
ventilador o la bomba con el fin de mantener el flujo. Dado que dPldx = cons­
tante y se integra desde x = XI' donde la presión es PI' hasta X = XI + L, don­
de la presión es P2• Se obtiene 

dP P2 - PI 
---

dx L 
(8-43) 

Si se sustituye la ecuación 8-43 en la expresión de la Vprom de la 8-40, la caída 
de presión se puede expresar como 

Flujo laminar: (8-44) 

Tradicionalmente, se usa el símbolo A para indicar la diferencia entre los valo­
res final e inicial, como Ay = Y2 - YI' Pero en el flujo de fluidos, AP se em­
plea para designar la caída de presión y, por consiguiente, es PI - P2 . Una 
caída de presión debida a efectos viscosos representa una pérdida irreversible 
de presión y se le conoce como la pérdida de presión AP L. para hacer resaltar 
que es una pérdida (precisamente como la pérdida de carga hL, la cual es pro­
porcional a ella). 

Nótese, por lo expresado en la ecuación 8-44, que la caída de presión es pro­
porcional a la viscosidad fL del fluido, y AP sería cero si no hubiera fricción. 
Por lo tanto, en este caso, la caída de presión de PI a P2 se debe por entero a 
los efectos viscosos, y la ecuación 8-44 representa la pérdida de presión AP L 

cuando un fluido de viscosidad fL fluye por un tubo de diámetro constante D 
y longitud L, a la velocidad promedio Vprom ' 

En la práctica, resulta conveniente expresar la pérdida de presión para todos 
los tipos de flujos internos completamente desarrollados (flujos laminares o 
turbulentos, tubos circulares o no circulares, superficies lisas o ásperas, tubos 
horizontales o inclinados) como (figura 8-19) 

Pérdida de presión: 
A _ !::.- pV¡;rom 
uPL - f D 2 (8-45) 

en donde p V~roml2 es la presión dinámica y f es el factor de fricción de 
Darcy, 

8r IV f = ­
pV~rom 

Éste también se conoce como factor de fricción de Darcy-Weisbach, en 
honor del francés Henry Darcy (1803-1858) y el alemán Julius Weisbach 
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Pérdida VO 
d " . A D -1 L P prom e preslOn. =L - D 2 

Pérdida 

FIGURA 8-19 
La relación para la pérdida de presión (y 

para la pérdida de carga) es una de las 
más generales en la mecánica de fluidos 

y es válida para los flujos laminares o 
turbulentos, para tubos circulares o no 
circulares y para tubos con superficies 

lisas o ásperas. 
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Wbomba = 16 hp 

Wbomba = 1 hp 

2D 

FIGURA 8-20 
La necesidad de potencia de bombeo 
para un sistema de tubos con flujo 
laminar se puede reducir en un factor 
de 16 al duplicar el diámetro del tubo . 

(1806-1871), los dos ingenieros que realizaron la mayor contribución para su 
desarrollo. No debe confundirse con el coeficiente de fricción Cf [también lla­
mado factor de fricción de Fanning, en honor del ingeniero estadounidense 
John Fanning (1837-1911)], el cual se define como Cf = 2T,)(pV~rom) = f/4. 

Si se igualan las ecuaciones 8-44 y 8-45 entre sí y se despeja/, se obtiene el 
factor de fricción para el flujo laminar completamente desarrollado en un tubo 
circular: 

64p, 64 
f = --'--

pDVprom Re 
Tubo circular, laminar: (8-46) 

Esta ecuación muestra que en el flujo laminar, el factor de fricción es función 
sólo del número de Reynolds y es independiente de la aspereza de la superfi­
cie del tubo. 

En el análisis de sistemas de tuberías, las pérdidas por fricción comúnmente 
se expresan en términos de la altura equivalente de la columna de fluido, lla­
mada pérdida de carga hv Si se observa, con base en la estática de fluidos, 
que ilP = pgh y, como consecuencia, una diferencia de presión de ilP corres­
ponde q una altura de fluido de h = ilP/pg, la pérdida de carga en el tubo se 
obtiene al dividir ilPL entre pg para dar 

D.PL L ~rom 
hL = - = f -

pg D 2g 

La pérdida de carga hL representa la altura adicional a la que necesita ele­
varse el fluido por medio de una bomba para vencer las pérdidas por fricción 
en el tubo. La pérdida de carga es causada por la viscosidad y está relacionada 
de manera directa con el esfuerzo cortante en la pared. La ecuación 8-45 es 
válida tanto para los flujos laminares como para los turbulentos, tanto en tu­
bos circulares como en no circulares; en cambio, la ecuación 8-46 sólo es váli­
da para el flujo laminar completamente desarrollado en tubos circulares. 

Una vez que se conoce la pérdida de presión (o pérdida de carga), se deter­
mina la potencia requerida de bombeo para vencer la pérdida de presión, a 
partir de 

(8-47) 

donde \i es el gasto volumétrico y m es el gasto de masa. 
La velocidad promedio para el flujo laminar en un tubo horizontal es, de 

acuerdo con la ecuación 8-44, 

Tubo horizontal: 

Entonces, el gasto volumétrico para el flujo laminar a través de un tubo hori­
zontal de diámetro D y longitud L queda 

V = V A = (PI - P2)R27TR2 = (PI - P2)7TD
4 

= D.P 7TD
4 

prom e 8pL 128p,L 128p,L 
(8-48) 

Esta ecuación se conoce como ley de Poiseuille ya este flujo se le llamaflujo 
de Hagen-Poiseuille, en honor de los trabajos de G. Hagen (1797-1884) y J. 
Poiseuille (1799-1869) sobre el tema. A partir de la ecuación 8-48, nótese que 
para un gasto especificado, la caída de presión y, por ende, la potencia re­
querida de bombeo, son proporcionales a la longitud del tubo y a la viscosi­
dad del fluido, pero inversamente proporcionales a la cuarta potencia del 
radio (o del diámetro) del tubo. Por lo tanto, la necesidad de potencia de 
bombeo para un sistema de tuberías se puede reducir en un factor de 16 al du­
plicar el diámetro del tubo (figura 8-20). Por supuesto, deben sopesarse los 
beneficios de la reducción en los costos de la energía en contraste con el costo 
mayor de construcción, debido al uso de tubo con diámetro más grande. 
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La caída de presión AP es igual a la pérdida de presión APLo-si se trata de un 
tubo horizontal, pero éste no es el caso para los tubos inclinados o para aqué­
llos con área variable de la sección transversal, debido a los cambios en la ele­
vación y la velocidad. 

Perfil de temperatura y el número de Nusselt 
En el análisis anterior, se ha obtenido el perfil de velocidad para el flujo com­
pletamente desarrollado en un tubo circular a partir de un balance de fuerzas 
aplicado sobre un elemento de volumen, y se ha determinado el factor de fric­
ción y la caída de presión. Ahora se obtendrá la ecuación de la energía me­
diante la aplicación del balance energético sobre un elemento diferencial de 
volumen y se resolverá con el fin de obtener el perfil de temperatura para los 
casos de temperatura superficial constante y flujo de calor constante en la su­
perficie. 

Reconsidérese el flujo laminar estacionario de un fluido en un tubo circular 
de radio R. Las propiedades del fluido p, k Y cp son constantes y el trabajo rea­
lizado por las fuerzas viscosas es despreciable. El fluido fluye a lo largo del 
eje x con velocidad u. El flujo está completamente desarrollado, de modo que 
u es independiente de x, de donde u = u(r). Al advertir que la energía se trans­
fiere por la masa en la dirección x y por conducción en la dirección r (se 
supone que la conducción en la dirección x es despreciable), el balance de 
energía de flujo estacionario para un elemento con forma de una capa cilín­
drica, de espesor dr y longitud dx, se puede expresar como (figura 8-21) 

(S-49) 

donde riz = puAc = pu(27Trdr). Al sustituir y dividir entre 27Trdrdx da, des­
pués de reordenar, 

- -
Qr+dr - Qr ---

27Trdx dr 
(S-50) 

o bien, 

aT aQ 
u ax = 2pc

p
1rrdx ar 

(S-51) 

Pero 

(S-52) 

Al sustituir y utilizar a = k/pcp da 

(S-53) 

lo cual expresa que la razón de transferencia neta de energía al volumen de 
control por el flujo de masa es igual a la razón neta de conducción de calor 
en la dirección radial. 

Flujo constante de calor en la superficie 
Para el flujo completamente desarrollado en un tubo circular sujeto a flujo de 
calor constante en la superficie, se tiene, con base en la ecuación 8-24, 

V R = constante 
p promcp 

(S-54) 

- 467 -- .. -- - ----_ .. CAPíTULO -S - - . 

FIGURA 8-21 
Elemento diferencial de volumen usado 

en la deducción de la relación del 
balance de energía_ 
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Ts = constante 

Flujo laminar 
completamente 
desarrollado 

FIGURA 8-22 

u (r) 

En el flujo laminar en un tubo con 
temperatura superficial constante tanto 
el factor de fricción como el coeficiente 
de transferencia de calor permanecen 
constantes en la región completamente 
desarrollada. 

Si en la deducción de la ecuación 8-53 se considerara la conducción de calor 
en la dirección x, daría un término adicional aa2T1ax2, el cual sería igual a ce­
ro, ya que aTlax = constante y, por tanto, T = T(r). Por'lo tanto, en este caso, 
se satisface con exactitud la suposición de que no se tiene conducción de ca­
lor axial. 

Al sustituir la ecuación 8-54 y la relación para el perfil de velocidad (ecua­
ción 8-41) en la 8-43, da 

(8-55) 

la cual es una ecuación diferencial ordinaria de segundo orden. Su solución 
general se obtiene mediante la separación de las variables e integrar dos veces, 
para dar 

(8-56) 

La solución deseada para el problema se obtiene al aplicar las condiciones de 
frontera aTlax = O en r = O (debido a la simetría), y T = Ts' en r = R. Se ob­
tiene 

(8-57) 

La temperatura media de la masa T¡n se determina al sustituir las relaciones de 
los perfiles de velocidades y de temperaturas (ecuaciones 8-41 y 8-57) en la 
ecuación 8-4 y llevar a cabo la integración. Esto da 

(8-58) 

Al combinar esta relación con tis = h(Ts - Tm) da 

24 k 48 k k 
h = ui? = UD = 4.36 15 (8-59) 

o bien, 

Tubo circular, laminar (qx = constante): 
hD 

Nu = T = 4.36 (8-60) 

Por lo tanto, para el flujo laminar completamente desarrollado en un tubo 
circular sujeto a flujo de calor constante en la superficie, el número de Nusselt 
es constante. No se tiene dependencia con respecto a los números de Reynolds 
o de Prandtl. 

Temperatura superficial constante 
Se puede realizar un análisis semejante para el flujo laminar completamente 
desarrollado en un tubo circular para el caso de temperatura superficial cons­
tante Ts• En este caso el procedimiento de solución es más complejo, ya que se 
requieren iteraciones, pero la relación del número de Nusselt que se obtiene es 
igualmente simple (figura 8-22): 

Tubo circular, laminar (Ts = constante) : 
hD 

Nu = - = 366 k . (8-61) 

http://gratislibrospdf.com/



469
CAPíTULO 8

La conductividad térmica k a usarse en las relaciones de Nu antes dadas debe
evaluarse en la temperatura media de la masa del fluido, la cual es el prome-
dio aritmético de las temperaturas medias del fluido en la admisión y la salida
del tubo. Para el flujo laminar el efecto de la aspereza superficial sobre el fac-
tor de fricción y el coeficiente de transferencia de calor es despreciable.

Flujo laminar en tubos no circulares
En la tabla 8-1 se dan las relaciones del factor de fricción f y del número de
Nusselt para el flujo laminar completamente desarrollado en tubos de diver-
sas secciones transversales. Los números de Reynolds y de Nusselt para el flu-
jo en estos tubos están basados en el diámetro hidráulico Dh = 4Ac/p, donde
Ac es el área de la sección transversal del tubo y p es su perímetro. Una vez
que se cuenta con el número de Nusselt, el coeficiente de transferencia de ca-
lor por convección se determina a partir de h = kNu/Dh•

TABLA 8-1

Número de Nusselt y factor de fricción para el flujo laminar completamente
desarrollado en tubos de diversas secciones transversales tD; = 4Ac/p,
Re = VpromDh/V, y Nu = hDh/k)

Configuración a/b Número de Nusseii Factor de
geométrica del tubo 08° T, = Const. é¡ s = Const. fricción f

Círculo - 3.66 4.36 64.00/Reg)
Rectángulo a/b

1 2.98 3.61 56.92/Re6:1tJ 2 3.39 4.12 62.20/Re
3 3.96 4.79 68.36/Re
4 4.44 5.33 72.92/Re
6 5.14 6.05 78.80/Re

I-a-I 8 5.60 6.49 82.32/Re
00 7.54 8.24 96.00/Re

Eóp a/b
1 3.66 4.36 64.00/Re
2 3.74 4.56 67.28/Re
4 3.79 4.88 72.96/Re
8 3.72 5.09 76.60/ReI-a- 16 3.65 5.18 78.16/Re

~

_8_
10° 1.61 2.45 50.80/Re
30° 2.26 2.91 52.28/Re
60° 2.47 3.11 53.32/Re
90° 2.34 2.98 52.60/Re

120° 2.00 2.68 50.96/Re
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1----30 ft --------1 

FIGURA 8-23 
Esquema para el ejemplo 8-2. 

Desarrollo del flujo laminar en la región de entrada 
Para un tubo circular de longitud L sujeto a temperatura superficial constante, 
el número promedio de Nusselt para la región de entrada térmica se puede de­
terminar a partir de (Edwards y otros, 1979) 

Región de entrada, laminar: 
0.065 (DIL) Re Pr 

Nu = 3.66 + 1 + 0.04[(DlL) Re Pr]2/3 (8-62) 

Note que el número de Nusselt promedio es más grande en la región de entra­
da, como era de esperarse, y tiende en forma asintótica al valor completamen­
te desarrollado de 3.66 cuando L ~ oo. En esta relación se supone que el flujo 
está hidrodinámicamente desarrollado cuando el fluido entra en la sección de 
calentamiento, pero también se puede usar en forma aproximada para el flujo 
en desarrollo hidrodinámico. 

Cuando la diferencia entre las temperaturas de la superficie y del fluido es 
grande, puede ser necesario tomar en cuenta la variación de la viscosidad con 
la temperatura. En ese caso, se puede determinar el número de Nusselt prome­
dio para el flujo laminar en desarrollo en un tubo circular a partir de [Sieder y 
Tate (1936)] 

_ (Re Pr D)IJ3 (¡.Lb)O.14 
Nu - l.86 L ¡.Ls (8-63) 

Todas las propiedades se evalúan en la temperatura media de la masa del flui­
do, excepto fL s, la cual se evalúa en la temperatura de la superficie. 

El número de Nusselt promedio para la región de entrada térmica de flujo 
entre placas paralelas isotérmicas de longitud L se expresa como (Edwards y 
otros, 1979) 

Región de entrada, laminar: 
0.03 (DiI IL) Re Pr 

Nu = 7.54+ 1 + 0.016[(D/.lL) RePr]2/3 (8-64) 

donde D" es el diámetro hidráulico, el cual es el doble del espaciamiento en­
tre las placas. Esta relación se puede usar para Re ::; 2 800. 

EJEMPLO 8-2 Caída de presión en un tubo 

Está fluyendo agua en forma estac ionaria a 40°F (p = 62 .42 Ibmlft3 y ¡.L = 

l.038 X 10-3 Ibm/ft . s) en un tubo horizontal de 0.12 in de diámetro y 30 ft 
de largo, a una veloc idad promedio de 3 ftls (figura 8-23). Determine la caída 
de presión y la necesidad de potenc ia de bombeo que se requiere para vencer 
esta caída de pres ión. 

SOLUCiÓN Se da la ve loc idad de flujo promed io en un tubo. Deben determi­
narse la caída de presión y la potencia requerida de bombeo. 
Suposiciones 1 El flujo es estacionario e incompresible. 2 Los efectos de la en­
trada son desprec iables y, por consiguiente, el flujo está -completamente de­
sarrollado. 3 El tubo no contiene componentes como codos, válvu las o conec­
tores. 
Propiedades Se da que la densidad y la viscosidad dinámica del agua, que son 
p = 62.42 Ibmlft3 y ¡.L = l.038 X 10-3 Ibmlft . s. 
Análisis En primer lugar, se necesita determinar el régimen de flujo . El 
número de Reynolds es 

pVprom D (62.421bmlft3)(3 ft/s)(0.12/12 ft) 
Re = = = 1803 

¡.L 1.038 x 10- 3 lbm/ft . s 
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el cual es menor que 2 300. Por lo tanto, el flujo es laminar. Entonces el factor 
de fricción y la caída de presión quedan 

64 64 
f= Re = 1803 = 0.0355 

Ll f L P ~rom 30 ft (62.42 lbm/ft3)(3 ftIs)2 ( 1 lbf ) 
P = [5--2 = 0.0355 0.01 ft 2 32.174lbm . ft/s2 

= 930 Ibf/ft2 = 6.46 psi 

El gasto volumétrico y las necesidades de potencia de bombeo son 

. . ( 1 W ) 
tlbomba = VLlP = (0.000236 ft3/s)(930 lbf/ft2) 0.737561bf. ft/s = 0.30 W 

Por lo tanto, se necesita una entrada de potencia mecánica en la cantidad de 
0.30 W para vencer las pérdidas por fricción en el flujo debidas a la viscosidad . 

EJEMPLOB-3 Flujo de aceite en una tubería que pasa a través 
de un lago 

Considere el flujo de aceite a 20°C en una tubería de 30 cm de diámetro a una 
velocidad promedio de 2 mIs (figura 8-24). Una sección de 200 m de largo de 
la tubería horizontal pasa por las aguas heladas de un lago a O°C. Las medicio­
nes indican que la temperatura de la superficie del tubo está muy cercana a 
O°C. Si descarta la resistencia térmica del material del tubo, determine a) la 
temperatura del aceite cuando el tubo sale del lago, b) la razón de la transfe­
rencia de calor desde el aceite y e) la potencia requerida de bombeo para ven­
cer las pérdidas de presión y mantener el flujo del aceite en el tubo. 

SOLUCiÓN Fluye aceite en una tubería que pasa por las aguas heladas de un 
lago a O°C. Deben determinarse la temperatura de salida del aceite, la razón de 
la pérdida de calor y la potencia de bombeo necesaria para vencer las pérdidas 
de presión . 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La tempera­
tura superficial del tubo es muy cercana a O°C. 3 La resistencia térmica del tu­
bo es despreciable. 4 Las superficies interiores de la tubería son lisas. 5 El flujo 
está hidrodinámicamente desarrollado cuando la tubería llega al lago. 

Propiedades No se conoc'e la temperatura de salida del aceite y, como conse­
cuencia, no se puede determinar la temperatura media de la masa a la cual se 
deben evaluar las propiedades del aceite. La temperatura media del aceite en 
la admisión es de 20°C y se espera que esta temperatura caiga un tanto como 
resultado de la pérdida de calor hacia las aguas heladas del lago. Se evalúan las 
propiedades del aceite a la temperatura de admisión, pero se repetirán los 
cálculos, si es necesario, mediante las propiedades a la temperatura media de la 
masa evaluada. A 20°C, se lee (tab la A-14) 

P = 888.1 kg/m3 v = 9.429 X 10- 4 m2/s 

k = 0.145 W/m· oC Cp = 1 880 J/kg . oC Pr = 10 863 
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1 - ~~:: -01 ,1 

FIGURA 8-24 
Esquema para el ejemplo 8-3. 
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Análisis a) El número de Reynolds es 

VprornD (2 mls)(0.3 m) 
Re =-- = = 636 

v 9.429 X 10-4 m2/s 

el cual es menor que el número de Reynolds crítico de 2 300. Por lo tanto, el 
flujo es laminar y, en este caso, la longitud de la entrada térmica es muy apro­
ximada, 

L, = 0.05 Re Pr D = 0.05 X 636 X 10 863 X (0.3 m) = 103600 m 

lo cual es mucho mayor que la longitud total del tubo. Esto es típico de los flui­
dos con altos números de Prandtl. Por lo tanto, se supone un flujo en desarro­
llo térmico y se determina el número de Nusselt a partir de 

hD 0.065 (DIL) Re Pr 
Nu = T = 3.66 + 1 + 0.04 [(DIL) Re Pr]2f3 

0.065(0.3/200) X 636 X 10 863 
= 3.66 + 1 + 0.04[(0.3/200) X 636 X 10 863]2/3 

= 33.7 

Note que este número de Nusselt es considerablemente más alto que el valor 
completamente desarrollado de 3.66. Entonces, 

h = ~ Nu = 0.1450~~· oC (33.7) = 16.3 W/m2 • oC 

Asimismo, 

As = '7TDL = '7T(0.3 m)(200 m) = 188.5 m2 

rh = pAYprom·= (888.l kg/m3)[!'7T(0.3 m)2](2 mis) = 125.6 kg/s 

A continuación se determina la temperatura de salida del aceite a partir de 

Te = Ts - (Ts - T¡) exp (-hA,Irhcp) 

[ 
(16.3 W/m2 . °C)(188.5 m2) ] 

= O°C - [(O - 20)°C] exp - (125.6 kg/s)(1881 J/kg . oC) 

= 19.74°C 

Por tanto, la temperatura media del aceite cae en un simple 0.26°C al cruzar el 
lago. Esto hace que la temperatura media de la ma~a de aceite sea 19.8rC, la 
cual es prácticamente idéntica a la de admisión de 20°C. Por lo tanto, no se ne­
cesita volver a evaluar las propiedades. 

b) La diferencia media logarítmica de temperatura y la razón de la pérdida de 
calor del aceite son 

ÁT = Ti - Te = 20 - 19.74 = -19 870C 
In Ts - Te 0- 19.74 . 

In T _ T In O - 20 
s 1 

Q = hAsÁTln = (16.3 W/m2 • °C)(l88.5 m2)( -19.87°C) = -6.11 X 104 W 
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Por lo tanto, el aceite perderá calor a razón de 6l.1 kW cuando fluye por el tu­
bo en las aguas heladas del lago. Note que, en este caso, !:l7in es idéntica a la 
temperatura media aritmética, ya que !:l Ti = !:l Te' 

e) El flujo laminar del aceite está hidrodinámicamente desarrollado. Por lo tan­
to, se puede determinar el factor de fricción a partir de 

64 64 
f= Re = 636 = 0.1006 

Entonces, la caída de presión en el tubo y la potencia requerida de bombeo 
quedan 

L P V2
rom 200 (888.1 kg/m3)(2 mlS)2 

!:lP = fD~ = 0.1006 0.3::: 2 = 1.19 X 105 N/m2 

. rñ!:lP (125.6 kg/s)(l .19 X 105 N/m2) 
'I'lbomba = -- = 3 = 16.8 kW 

P 888.1 kg/m 

Discusión Se necesita una bomba de 16.8 kW sólo para vencer la fricción 
en el tubo cuando el aceite fluye en el tramo de 200 m de largo a través del 
lago. 

8-6 • FLUJO TURBULENTO EN TUBOS 
Al principio se mencionó que el flujo en los tubos lisos es completamente tur­
bulento para Re > 10 000. El flujo turbulento se utiliza de manera común en 
la práctica debido a los coeficientes más altos de transferencia de calor asocia­
dos con él. La mayor parte de las correlaciones para los coeficientes de fric­
ción y de transferencia de calor en el flujo turbulento se basan en estudios 
experimentales debido a la dificultad para tratar en forma teórica con este ti­
po de flujo. 

Para los tubos lisos, el factor de fricción en el flujo turbulento se puede de­
terminar a partir de la primera ecuación de Petukhav explícita [Petukhov 
(1970)], dada como 

Tubos lisos: f = (0.790 In Re - l.64)- 2 3000 < Re < 5 X 106 (8-65) 

El número de Nusselt en el flujo turbulento está relacionado con el factor de 
fricción a través de la analogía de Chiltan-Calbum, expresada como 

Nu = 0.125fRepr1/3 (8-66) 

Una vez que se cuenta con el factor de fricción, se puede usar esta ecuación de 
manera conveniente con el fin de evaluar el número de Nusselt tanto para los 
tubos lisos como para los ásperos. 

Para el flujo turbulento completamente desarrollado en tubos lisos, se pue­
de obtener una relación simple para el número de Nusselt al sustituir en la 
ecuación 8.66 de la simple relación de la ley de potencia! = 0.184 Re-o.2 para 
el factor de fricción. Esto da 

Nu = 0.023 Reo.s Pr ll3 
(
0.7 :5 Pr :5 160) 
Re > 10000 

(8-67) 

la cual se conoce como ecuación de Calbum. Se puede mejorar la precisión 
de esta ecuación al modificarla como 

Nu = 0.023 ReOS Pr" (8-68) 
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donde n = 0.4 para el calentamiento y 0.3 para el enfriamiento del fluido que 
fluye por el tubo. Esta ecuación se conoce como ecuación de Dittus-Boelter 
[Dittus y Boelter (1930)] y se prefiere a la de Colburn. 

Pueden usarse las ecuaciones precedentes cuando la diferencia de tempera­
tura entre el fluido y la superficie de la pared no es grande, evaluando todas 
las propiedades del fluido en la temperatura media del fluido, Tb = (Ti + 
Te)/2. Cuando la variación es grande, debido a una diferencia grande en las 
temperaturas, puede usarse la ecuación que sigue, debida a Sieder y Tate 
(1936), 

(
fL)O.14 

Nu = 0.027 Reo.8pr l/
3 

fLs (
0.7 ~ Pr ~ 17600\ 

Re ~ 10 000 ) 
(8-69) 

En este caso, todas las propiedades se evalúan en Tb, excepto fL s, la cual se 
evalúa en Ts' 

Las relaciones del número de Nusselt que acaban de darse son bastante sim­
ples, pero pueden dar errores tan grandes como de 25%. Este error se puede 
reducir de manera considerable, hasta menos de 10%, mediante relaciones 
más complejas pero precisas, como la segunda ecuación de Petukhov, expre­
sada como 

(f/8) Re Pr 
Nu = -----'---,----,..,,---

l.07 + 12.7(f/8)OS (Pr2l3 - 1) (
0.5 ~ Pr ~ 2000 \ (8-70) 
104 < Re < 5 X 106) 

Se mejora la exactitud de esta relación al modificarla como [Gnielinski 
(1976)] 

(f/8)(Re - 1 000) Pr 
Nu = ---------::-::------:c:::---

1 + 12.7(f/8)0.5 (Pr2l3 - 1) (
0.5 ~ Pr ~ 2000 \ (8 
3 X 103 < Re < 5 X 106) -71) 

donde se puede determinar el factor de fricciónf a partir de una relación apro­
piada, como la primera ecuación de Petukhov. En los cálculos debe preferirse 
la ecuación de Gnielinski. Una vez más, las propiedades deben evaluarse a la 
temperatura media de la masa del fluido. 

Las relaciones antes dadas no son muy sensibles a las condiciones térmicas 
en las superficies del tubo y se pueden usar tanto para el caso de Ts = constan­
te como para el de qs = constante. A pesar de su sencillez, las relaciones ya 
presentadas dan resultados suficientemente precisos para la mayor parte de los 
fines de ingeniería. También se pueden usar para obtener estimaciones apro­
ximadas del factor de fricción y de los coeficientes de transferencia de calor 
en la región de transición. 

Las relaciones dadas hasta ahora no se aplican a los metales líquidos debi­
do a sus números de Prandtl muy bajos. Para los metales líquidos (0;004 < Pr 
< 0.01), Sleicher y Rouse (1975) recomiendan las relaciones siguientes para 
104 < Re < 106: 

Metales líquidos, Ts = constante: 

Metales líquidos, qs = constante: 

Nu = 4.8 + 0.0156 Reo 8s p~.93 

Nu = 6.3 + 0.0167 Reo.8s p~.93 

(8-72) 

(8-73) 

donde el subíndice s indica que el número de Prandtl se debe evaluar a la tem­
peratura superficial. 
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Superficies ásperas 
Cualquier irregularidad o aspereza en la superficie perturba la subcapa lami­
nar y afecta el flujo. Por lo tanto, a diferencia del flujo laminar, el factor de 
fricción y el coeficiente de convección en el flujo turbulento dependen fuerte­
mente de la aspereza superficial. 

El factor de fricción en el flujo turbulento completamente desarrollado en 
un tubo depende del número de Reynolds y de la aspereza relativa e/D, la 
cual es la razón de la altura media de la aspereza del tubo al diámetro de éste. 
La forma funcional de esta dependencia no se puede obtener a partir de un 
anállsis teórico y todos los resultados de los que se dispone se obtienen de 
concienzudos experimentos mediante el uso de superficies cuya aspereza se 
produce en forma artificial (comúnmente, al pegar granos de arena de un 
tamaño conocido sobre las superficies interiores de los tubos). La mayor parte 
de esos experimentos los condujo J. Nikuradse, estudiante de Prandtl, en 
1933, y fueron seguidos por los trabajos de otros. El factor de fricción se 
calculó a partir de las mediciones del gasto y de la caída de presión. 

Los resultados experimentales obtenidos se presentan en las formas tabular, 
gráfica y funcional, obtenidas mediante ajuste de curvas con base en los datos 
experimentales. En 1939, Cyril F. Colebrook (1910-1997) combinó los datos dis­
ponibles para el flujo de transición y para el flujo turbulento en tubos lisos, así 
como ásperos, en la relación implícita siguiente, conocida como ecuación de 
Colebrook: 

_1_ = - 2.0 lo (elD + ~) 
VJ g 3.7 Re VJ (flujo turbulento) (8-74) 

Se observa que el logaritmo de la ecuación 8-74 es uno de base 10, en lugar de 
natural. En 1942, el ingeniero estadounidense Hunter Rouse (1906-1996) veri­
ficó la ecuación de Colebrook y produjo un trazo gráfico de f como función de 
Re y del producto ReVJ. También presentó la relación para el flujo laminar y 
una tabla de asperezas de tubos comerciales. Dos años más tarde, Lewis F. 
Moody (1880-1953) volvió a trazar el diagrama de Rouse en la forma que es 
usada comúnmente en la actualidad. En el apéndice se da, como figuraA-20, el 
ahora famoso diagrama de Moody. En éste se presenta el factor de fricción 
de Darcy para el flujo en tubos como función del número de Reynolds y de 
e/D, sobre un amplio rango. Probablemente es uno de los diagramas acepta­
dos y usados con más amplitud en ingeniería. Aunque está desarrollado para 
tubos circulares, también se puede usar para tubos no circulares, al reemplazar 
el diámetro por el diámetro hidráulico. 

Para los tubos lisos, la concordancia entre las ecuaciones de Petukhov y de 
Colebrook es muy buena. El factor de fricción es mínimo para un tubo liso 
(pero todavía no cero debido a la condición de no deslizamiento) y aumenta 
con la aspereza (figura 8-25). 

Los tubos que se encuentran en el comercio son diferentes a los usados en los 
experimentos en el sentido de que la aspereza de los primeros no es uniforme y 
resulta difícil dar una descripción precisa de ella. En la tabla 8-3 yen el diagra­
ma de Moody, se dan valores de la aspereza equivalente para algunos tubos co­
merciales. Pero debe tenerse presente que estos valores son para tubos nuevos y 
la aspereza relativa de éstos puede incrementarse con el uso como consecuencia 
de la corrosión, la acumulación de incrustación y la precipitación. Como resul­
tado, el factor de fricción puede incrementarse en un factor de 5 a 10. En el di­
seño de sistemas de tuberías, deben considerarse las condiciones reales de 
operación. Asimismo, el diagrama de Moody y su equivalente ecuación de Co-

. 475 
CAPíTULO 8 

Aspereza Factor de 
relativa, fricción, 

e/O f 

0.0* 0.0119 
0.00001 0 .0119 
0.0001 0.0134 
0.0005 0 .0172 
0.001 0 .0199 
0.005 0.0305 
0.01 0.0380 
0.05 0.0716 

' Superficie lisa. Todos los valores son para Re 
= 106 Y están ca lcu lados con base en la ecua­
ción 8-74. 

FIGURA 8-25 
El factor de fricción es mínimo para un 

tubo liso y aumenta con la aspereza. 

TABLA 8-2 

Tamaños estándar para tubos de 
acero cédula 40 

Tamaño Diámetro interior 
nominal, in real, in 

Ya 0 .269 
y" 0 .364 
% 0.493 
V, 0.622 
% 0.824 
1 1.049 
I V, l.610 
2 2.067 
2V, 2.469 
3 3.068 
5 5.047 

10 10.02 
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TABLA 8-3 

Valores de la aspereza equivalente 
para tubos comerciales nuevos* 

Aspereza, e 

Materia l ft mm 

Vidrio, plástico O (1 iso) 
Concreto 0.003-0.03 0.9-9 
Duela de 

madera 
Caucho 

alisado 
Tubería de co-

bre o latón 
H ierro 

fundido 
Hierro 

galvanizado 
Hierro forjado 
Acero 

inox idab le 
Acero comer-

cia l (l iso) 

0.0016 0 .5 

0.000033 0 .01 

0 .000005 0.00 15 

0 .00085 0.26 

0.0005 0 .15 
0 .00015 0 .046 

0 .000007 0.002 

0 .00015 0.045 

* La incertidumbre en estos valores puede ser tan 
grande como :!:60%. 

+-~+.------- -- ---

Región del núcleo 

FIGURA 8-26 
En el flujo turbulento, el perfil de 
velocidades es casi una recta en la 
región del núcleo y se tienen 
cualesquiera gradientes significativos de 
velocidad en la subcapa viscosa. 

lebrook comprenden varias incertidumbres (el tamaño de la aspereza, el error 
experimental, el ajuste de la curva para los datos, etc.) y, por consiguiente, los 
resultados obtenidos no deben tratarse como "exactos". Suele considerarse que 
son exactos hasta ± 15% sobre el intervalo completo de la figura. 

La ecuación de Colebrook es implícita enfy, por lo tanto, la determinación 
del factor de fricción requiere alguna iteración, a menos que se use un pro­
grama para resolver ecuaciones, como EES. En 1983, S. E. Haaland dio una 
relación explícita aproximada como 

_1_ == - l.8100 [6.9 + (elD) I.lIJ 
VJ o Re 3.7 

(8-75) 

Los resultados obtenidos a partir de esta relación se encuentran a menos de 2% 
de diferencia de los obtenidos con la ecuación de Colebrook. Si se desean re­
sultados más exactos, se puede usar la ecuación 8-75 como una buena primera 
conjetura en una iteración de Newton cuando se usa una calculadora progra­
mable o una hoja de cálculo a fin de resolver paraf con la ecuación 8-74. 

En el flujo turbulento la aspereza de la pared incrementa el coeficiente de 
transferencia de calor h en un factor de 2 o más [Dipprey y Sabersky (1963)]. 
Se puede calcular aproximadamente el coeficiente de transferencia de calor 
por convección para los tubos ásperos con base en las relaciones del número 
de Nusselt, como la ecuación 8-71, mediante el factor de fricción determina­
do a partir del diagrama de Moody o la ecuación de Colebrook. Sin embargo, 
este procedimiento no es muy exacto, ya que no se tiene un aumento adicio­
nal en h confparaf > 4iIiso [Norris (1970)] y deben usarse las correlaciones 
desarrolladas específicamente para los tubos ásperos cuando se desea una ma­
yor exactitud. 

Desarrollo del flujo turbulento en la región 
de entrada 
Las longitudes de entrada para el flujo turbulento son típicamente cortas, a 
menudo sólo de 10 diámetros de tubo de largo y, por tanto, se puede usar de 
manera aproximada el número de Nusselt determinado para el flujo turbulen­
to completamente desarrollado para todo el tubo. Este simple procedimiento 
proporciona resultados razonables para la caída de presión y la transferencia 
de calor, en el caso de tubos largos, y resultados conservadores para los tubos 
cortos. Para obtener una mayor exactitud, en la literatura se dispone de corre­
laciones para los coeficientes de fricción y de transferencia de calor para las 
regiones de entrada. 

Flujo turbulento en tubos no circulares 
Los perfiles de velocidades y de temperaturas en el flujo turbulento son casi 
líneas rectas en la región central y se tienen cualesquiera gradientes significa­
tivos de velocidad y de temperatura en la subcapa viscosa (figura 8-26) . A 
pesar del espesor pequeño de la subcapa laminar (por lo común mucho menos 
de 1 % del diámetro del tubo), las características del flujo en esta capa son muy 
importantes, ya que fijan el escenario para el flujo en el resto del tubo. Por lo 
tanto, las características de la caída de presión y de la transferencia de calor 
del flujo turbulento en los tubos son dominados por la subcapa viscosa muy 
delgada próxima a la superficie de la pared y la forma de la región central no 
tiene mucho significado. Como consecuencia, también se pueden usar, con ra­
zonable exactitud, las relaciones para el flujo turbulento antes dadas para los 
tubos circulares en los no circulares, al reemplazar el diámetro D en la evalua­
ción del número de Reynolds por el diámetro hidráulico D" = 4Ac Ip. 
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Flujo por la sección anular entre tubos concéntricos © 1 
Algunos equipos sencillos de transferencia de calor constan de dos tubos con- . a ---[--- ---
céntricos y, de manera apropiada, se les conoce como intercambiadores de ca- _ __ J~ ___ ~ __ 
lor de tubo doble (figura 8-27). En esos aparatos, uno de los fluidos fluye por _ _ 
el tubo en tanto que el otro fluye por el espacio anular. Las ecuaciones dife- FIGURA 8-27 
renciales que rigen los dos flujos son idénticas. Por lo tanto, se puede estudiar Un intercambiador de calor de tubo do-
analíticamente el flujo laminar estacionario por una corona circular mediante ble consta de dos tubos concéntricos. 
condiciones de frontera adecuadas. 

Considere una corona circular concéntrica de diámetro interior Di y exterior 
Do' El diámetro hidráulico de la corona es 

El flujo en un espacio anular está asociado con dos números de Nusselt 
-Nu i sobre la superficie interior del tubo y Nuo sobre la superficie exterior 
del tubo- ya que puede estar relacionado con transferencia de calor en las 
dos superficies. En la tabla 8-4, se dan los números de Nusselt para el flujo la­
minar completamente desarrollado con una superficie isotérmica y la otra 
adiabática. Cuando se conocen los números de Nusselt, los coeficientes de 
convección para las superficies interior y exterior se determinan a partir de 

y (8-76) 

Para el flujo turbulento completamente desarrollado, los coeficientes de 
convección interior y exterior son aproximadamente iguales entre sí y la coro­
na circular del tubo se puede considerar como un tubo no circular con un diá­
metro hidráulico de Dh = Do - Di' En este caso, se puede determinar el 
número de Nusselt con base en una relación adecuada del flujo turbulento, 
como la ecuación de Gnielinski. Para mejorar la exactitud de los números de 
Nusselt obtenidos a partir de estas relaciones para el flujo anular, Petukhov y 
Roizen (1964) recomiendan multiplicarlos por los siguientes factores de co­
rrección, cuando una de las paredes del tubo es adiabática y la transferencia de 
calor se lleva a cabo a través de la otra pared: 

(
D)-O.16 

F¡ = 0.86 D: 

(
D)-O.16 

Fa = 0.86 D: 

(pared exterior adiabática) 

(pared interior adiabática) 

Mejoramiento de la transferencia de calor 

(8-77) 

(8-78) 

Los tubos con superficies ásperas tienen coeficientes de transferencia de calor 
mucho más altos que aquellos con superficies lisas. Por lo tanto, a menudo las 
superficies de los tubos se hacen intencionalmente ásperas, corrugadas o con 
aletas con el fin de mejorar el coeficiente de transferencia de calor por con­
vección y, de este modo, la velocidad de la transferencia de calor por ese me­
dio (figura 8-28). La transferencia de calor en el flujo turbulento en un tubo se 
ha incrementado en tanto como 400% al hacer áspera la superficie, por su­
puesto, también se incrementa el factor de fricción y, en consecuencia, la ne­
cesidad de potencia para la bomba o el ventilador. 

También se puede incrementar el coeficiente de transferencia de calor por 
convección al inducir flujo pulsante mediante generadores de pulsos, al indu­
cir remolinos mediante la introducción de una cinta en espiral dentro del tubo, 
o bien, induciendo flujos secundarios formando un serpentín con el tubo. 

TABLA 8-4 ----
Número de Nusselt para flujo lam i­
nar completamente desarrollado en 
una corona circular con una superfi­
cie isotérmica y la ot ra ad iabática 
(Kays y Perkins, 1972) 

0;100 Nu¡ Nuo 

O 3.66 
0.05 17.46 4 .06 
0.10 11.56 4.11 
0.25 7.37 4.23 
0.50 5.74 4 .43 
1.00 4 .86 4.86 

o 
Aleta 

a) Superficie con aletas 

o 
b) Superficie hecha ásperaAspereza 

FIGURA 8-28 
Con frecuencia las superficies de los 

tubos se hacen intencionalmente 
ásperas, se corrugan o se les colocan 

aletas para mejorar la transferencia de 
calor por convección. 
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Agua a 
0.2 ft3/s 2 in 

--- - 200ft---

FIGURA 8-29 
Esquema para el ejemplo 8-4. 

EJEMPLOB-4 Caída de presión en un tubo de agua 

Está fluyendo agua en forma estacionaria a 60°F (p = 62.36 Ibm/ft3 y f.L = 

7.536 X 10-4 Ibm/ft . s) en un tubo horizontal de 2 in de diámetro interno, 
fabricado de acero inoxidable, a razón de 0.2 ft3/S (figura 8-29) . Determine la 
caída de presión y la potencia de bombeo requerida para mantener el flujo en 
tubo de 200 ft de largo. 

SOLUCiÓN Se da el gasto volumétrico de agua que corre por un tubo específi­
co. Deben determinarse la caída de presión y las necesidades de potencia de 
bombeo. 
Suposiciones 1 El flujo es estacionario e incompresible. 2 Los efectos de la en­
trada son despreciables y, por tanto, el flujo está completamente desarrollado. 
3 El tubo no contiene componentes como codos, válvulas y conectores. 4 La sec­
ción de tubería no contiene aparatos de trabajo como una bomba o una turbina. 
Propiedades Se da que la densidad y la viscosidad dinámica del agua son p = 
62.36 Ibm/ft3 y f.L = 7.536 X 10- 4 Ibm/ft . s. Para el acero inoxidable, e = 
0.000007 ft (tabla 8-3) . 

. Análisis En pr imer lugar se calculan la veloc idad media y el número de Rey­
nolds con el fin de determinar el régimen de flujo: 

V = V = ~ = 0.2 ft3/S = 9.17 ftJs 
Ac 7TD2/4 7T(2/12 ft? /4 

pVD (62.361bm/ft3)(9.17 ftJs)(2/12 ft) 
Re = - = = 126 400 

f.L 7.536 X 1O - 4 1bmlft . s 

lo cual es mayor que 10 000. Por lo tanto, el flujo es turbu lento. La aspereza 
relativa del tubo es 

ID = 0.000007 ft = 0000042 
e 2/12 ft . 

El factor de fricción correspondiente a esta aspereza relativa y el número de 
Reynolds se pueden determinar con facilidad a partir del diagrama de Moody. 
Para evitar el error de lectura, se determina con base en la ecuación de Cole­
brook: 

_1_ = - 2.0 lo (eID + ~) ~_l_ = - 2.0 lo (0.000042 + 2.51 ) 
Vl g 3.7 Re Vl Vl g 3.7 126400 Vl 

Mediante un programa para resolver ecuaciones o un esquema iterativo se de­
termina que el factor de fricción es f = 0 .0174. Entonces la caída de presión y 
la entrada requerida de potencia quedan 

L pV2 200 ft (62.361bmlft3)(9.17 ftJS)2 ( 11bf ) 
LlP = 1152 = 0.0174 2/12 ft 2 32.1741bm . ftJs2 

= 1 700 Ibflft2 = 11.8 psi 

Wr,omba = VLlP = (0.2 ft3/s)(l 700 lbflft2)( 0.7375¿ %f . ftJS) = 461 W 

Por lo tanto, se necesita una entrada de potencia en la cantidad de 461 W 
para vencer las pérdidas por fricción en el tubo. 
Discusión También pudo determinarse el factor de fricción con facilidad a par­
tir de la relación explícita de Haaland. Daría f = 0.0172, lo cual está sufic ien­
temente cercano a 0.0174. Asimismo, en este caso el factor de fricción 
correspondiente a s = O es 0 .0170, lo cual indica que se puede suponer, con 
error despreciable, que los tubos de acero inoxidable son lisos. 
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EJEMPLOB-5 Calentamiento de agua por calentadores 
de resistencia en un tubo 

Se debe calentar agua desde 15°C hasta 65°C conforme f luye por un tubo de 3 
cm de diámetro interno y 5 m de largo (f igura 8-30) . El tubo está equipado con 
un calentador de resistencia eléctrica que le proporciona calentamiento uni­
forme sobre toda la superf ic ie. La superficie exter ior del ca lentador está bien 
aislada, de modo que, en la operación estacionar ia, todo el ca lor generado en 
éste se transfiere al agua en el tubo. Si el sistema debe proporcionar agua ca­
liente a razón de 10 I/min, determine la potencia nominal del ca lentador de re­
sistencia . Asimismo, estime la temperatura de la superfic ie interior del tubo a 
la sa lida. 

SOLUCiÓN Se debe ca lentar agua en un tubo equipado con un ca lentador de 
r~sistencia eléctrica sobre su superfic ie. Se deben determ inar la potencia nomi­
nal del calentador y la temperatura de la superfic ie interior. 
Suposiciones 1 Existen condiciones de flujo estacionario. 2 El flujo de calor en 
la superficie es uniforme. 3 Las superficies interiores de l tubo son lisas. 
Propiedades Las propiedades del agua a la temperatura media de su masa de 
Tb = (Ti + Te)/2 = (15 + 65)/2 = 40°C son (tab la A-9); 

p = 992.1 kg/m3 

k = 0.63 1 W/m . oC 

v = fJ"/p = 0.658 X 10- 6 m2/s 

cl' = 4 179 J/kg . oC 

Pr = 4.32 

Análisis Las áreas de la sección transversa l y de la superficie de transferencia 
del calor son 

Ac = ~7TD2 = ~7T(0.03 m)2 = 7.069 X 10- 4 m2 

As = pL = 7TDL = 7T(0.03 m)(5 m) = 0.471 m2 

Se da el gasto vo lumétrico del agua como V = 10 I/m in = 0.01 m3/min. Enton­
ces el gasto de masa queda 

m = pV = (992.1 kg/m3)(0.01 m3/rnin) = 9.921 kg/min = 0.1654kg/s 

Para ca lentar el agua con este gasto de masa desde 15°C hasta 65°C, se debe 
sum inistrar ca lor al agua a razón de 

Q = mc/Te - T¡) 

= (0.1654kg/s)(4.179kJ/kg· °C)(65 - 15)OC 

= 34.6 kJ/s = 34.6 kW 

Toda esta energía debe provenir del calentador de resistenc ia. Por lo tanto , la 
capacidad nominal de este calentador debe ser de 34.6 kW. 

Se puede determinar la temperatura superf icia l Ts del tubo en cualquier lu­
gar a part ir de 

ej s = h(T, - Tm) --7 T, = T", + ts 

donde h es el coef iciente de transferenc ia de ca lor y Tm es la temperatura me­
dia del fluido en ese lugar. En este caso, el flujo de ca lor en la superficie es 
constante y su valor se puede determinar a partir de 
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1--- - - 5 m --- --1 

FIGURA 8-30 
Esquema para el ejemplo 8-5. 
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1----- 8 !TI ----+1 

FIGURA 8-31 
Esquema para el ejemplo 8-6. 

. = ~ = 34.6 kW = 73.46 kW/m2 
qs As 0.471 m2 

Para determinar el coeficiente de transferencia de calor, en primer lugar se ne­
cesita hallar la velocidad media del agua y el número de Reynolds: 

V 0.010 m3/min . 
Vprom = Ac = 7.069 X 10-4 m2 = 14.15 mlmm = 0.236 mis 

VprornD (0.236 mls)(0.03 m) 
Re=--= = 10760 

v 0.658 X 10- 6 m2/s 

el cual es mayor que 10000. Por lo tanto, el flujo es turbulento y, aproximada­
mente, la longitud de entrada es 

L" = L, = 10D = 10 X 0.03 = 0.3 m 

la cual es mucho más corta que la longitud total del tubo. Por lo tanto, se pue­
de suponer que se tiene flujo turbulento completamente desarrollado en todo el 
tubo y se determina el número de Nusselt con la expresión 

Nu = h~ = 0.023 Reo s Pr04 = 0.023(10 760)0.s (4.34)04 = 69.4 

Entonces, 

h = ~ Nu = 0.63 ~ .~;: . oC (69.4) = 1 460 W/m2 • oC 

y la temperatura de la superficie del tubo a la salida queda 

. 2 
T, = T", + c.L,s = 650C + 73460 ';/m = 1150C 

2 1460 W/m . oC 

Discusión Note que la temperatura de la superficie interior del tubo será 500 e 
más alta que la temperatura media del agua a la salida del tubo. Esta diferen­
cia de temperatura de 50 0 e entre el agua y la superficie permanecerá constan­
te en toda la región del flujo completamente desarrollado. 

EJEMPLO 8-6 Pérdida de calor de los duetos de un sistema 
de calefacción 

Aire caliente a la presión atmosfér.ica y a 80° e entra en un ducto cuadrado no 
aislado de 8 m de largo y con sección transversal de 0.2 m X 0.2 m que pasa 
por el ático de una casa, a razón de 0.15 m3/s (figura 8-31). Se observa que el 
dueto es casi isotérmico a 60 0 e. Determine la temperatura de salida del aire y 
la razón de la pérdida de calor del ducto hacia el espacio del ático. 

SOLUCiÓN Se considera la pérdida de calor de los duetos cuadrados no aisla­
dos de un sistema de calefacción en el ático. Se deben determinar la tempera­
tura de salida y la pérdida de calor. 
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Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Las superfi­
cies interiores del ducto son lisas. 3 El aire es un gas ideal. 

Propiedades No se conoce la temperatura de salida del aire en el ducto y, por 
consiguiente, no se puede determinar la temperatura media de la masa de aire 
a la cual deben determinarse las propiedades. La temperatura del aire en la ad­
misión es de 80°C y se espera que caiga un tanto como resultado de la pérdida 
de ca lor a través del ducto cuya superf icie está a 60°C. A 80°C y 1 atm, se lee 
(tabla A-15) 

p = 0.9994 kg/m3 Cp = 1 008 J/kg . oC 

k = 0.02953 W/m . oC Pr = 0.7154 

v = 2.097 X 10- 5 m2/s 

Análisis En este caso, la longitud característica (la cual es el diámetro hidráu­
lico), la velocidad media y el número de Reynolds son 

4Ac 4a2 

D/¡ = P = 4a = a = 0.2 m 

V 0.15 m3/s 
V prorn = A = (O )2 = 3.75 mis 

e .2m 

V prornD" (3 .75 mls)(0.2 m) 
Re = --v- = 09 0 - 5 2/ = 35 765 2. 7 X 1 m s 

el cua l es mayor que 10 000. Por lo tanto, el flujo es turbulento y las longitu­
des de entrada en este caso son aproximadamente 

L /¡ = L, = lOD = 10 X 0.2 m = 2 m 

lo cual es mucho más corto que la longitud total del ducto. Por lo tanto, se pue­
de suponer que se tiene flujo turbulento completamente desarrollado en todo el 
ducto y se determina el número de Nusselt con la expresión 

hD" 
Nu = T = 0.023 ReO S PrO 3 = 0.023(35765)0 8 (0.7154)° 3 = 91.4 

Entonces, 

h = ~/¡ Nu = 0.0295g . .:~m' oC (91.4) = 13.5 W/m2 • oC 

As = pL = 4aL = 4 X (0.2 m)(8 m) = 6.4 m2 

rh = pV = ( L009 kg/m3)(0.15 m3/s) = 0.151 kg/s 

Enseguida se determ ina la temperatura de sa lida del aire a part ir de 

Te = Ts - (Ts - Ti) exp ( - hAs/mcp) 

[ 
(13.5 W/m2 

• °C)(6.4 m2
) ] 

= 60°C - [(60 - 80)°C] exp - (0.150 kgls)(I 008 J/kg . oC) 

= 71.3°C 
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Entonces la diferencia media logarítmica de temperatura y la razón de la pérdi-
da de calor del aire quedan

Ti - Te
tlTln = T - TIn;_;.

s 1

80 - 71.3 = -lS.20C
I 60 - 71.3
n 60 - 80

Por lo tanto, el aire perderá calor a razón de 1313 W conforme fluye por el due-
to en el ático.
Discusión La temperatura promedio del fluido es (80 + 71.3)/2 = 75.JOe, la
cual está suficientemente cercana a 800e a la cual se evalúan las propiedades
del aire. Por lo tanto, no es necesario volver a evaluar las propiedades a esta
temperatura y repetir los cálculos.

TEMA DE INTERÉS ESPECIAL

Sección de entrada
~23.5 cm-----'¡ Flujo

Sección proveniente

de .-- de la
sección

prueba .-- donde se+- Flujo .-- calman las
_l.93cm perturba-.-- ciones
La entrada del flujo
reentrante

.--.--+- Flujo .--.--
Entrada de borde
en escuadra

+-

Entrada de boca
acampanada

FIGURA 8-32
Esquema de las tres diferentes
configuraciones de entrada.

Flujo de transición en tubos *
Un problema importante de diseño en los intercambiadores industriales de
calor surge cuando el flujo en el interior de los tubos cae en la región de
transición. En el diseño práctico de ingeniería, la recomendación usual es
evitar el diseño y la operación en esta región; empero, esto no siempre es
factible con las restricciones del diseño. Estrictamente hablando, el rango
de transición del número de Reynolds que se cita de manera usual, de
alrededor de 2 300 (inicio de la turbulencia) a 10 000 (condición completa-
mente turbulenta), se aplica a un flujo muy estacionario y de entrada uni-
forme, con una entrada redondeada. Si el flujo tiene una entrada
perturbada, típica para los intercambiadores de calor, en los cuales se tiene
una contracción repentina e, incluso, posiblemente una entrada reentrante,
el rango del número de Reynolds de transición será muy diferente.

Ghajar y sus colaboradores han investigado en forma experimental los
efectos de la configuración de la entrada sobre la caída de presión en flujo
de transición completamente desarrollado, en condiciones isotérmicas y de
calentamiento, así como la transferencia de calor por convección forzada y
mixta, en flujo de transición en desarrollo o completamente desarrollado,
en tubos circulares; al respecto, han publicado los resultados en una serie
de artículos (cuya lista se da en la bibliografía). Con base en sus datos ex-
perimentales, han desarrollado correlaciones prácticas y fáciles de usar
para el coeficiente de fricción y el número de Nusselt en la región de tran-
sición entre los flujos laminar y turbulento. En esta sección, se da un breve
resumen de su trabajo en la región de transición .

Caída de presión en la región de transición
Las caídas de presión se miden en los tubos circulares para flujos comple-
tamente desarrollados en el régimen de transición, para tres tipos de con-
figuraciones de entrada mostrados en la figura 8-32: reentrante (el tubo se
extiende más allá de la cara de la placa de tubo hacia la cabeza del dis-

* Esta sección es una colaboración del profesor Afshin J. Ghajar, de la Oklahoma State
Un iversity.
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CAPíTULO 8

tribuidor), de borde en escuadra (el extremo del tubo se encuentra al ras
con la cara de la placa de tubo) y de boca acampanada (una entrada abu-
sada del tubo desde la cara de la placa de tubo), en condiciones isotérmicas
y de calentamiento, respectivamente. Las expresiones que se usan con
mayor amplitud para elfactor de fricción f (también conocido como factor
de fricción de Darcy) o para el coeficiente de fricción CJ (llamado también
factor de fricción de Fanning), en los flujos laminar y turbulento con ca-
lentamiento, son

(
16) (ILb) 111fiam = 4C¡, lam = 4 Re ILs

(
0.0791) (ILb) 111

frurb = 4C¡, turb = 4 Reo.25 ILs

(8-79)

(8-80)

donde los factores multiplicativos al final de las fórmulas toman en cuenta
el efecto de la temperatura de la pared del tubo sobre la viscosidad del flui-
do. El exponente m para el flujo laminar depende de varios factores, en
tanto que para los flujos turbulentos el valor que se cita con mayor fre-
cuencia para el calentamiento es -0.25. El factor de fricción de transición
se da como (Tam y Ghajar, 1997)

Jtrans = 4C¡.trans = 4[1 + (:eyr(::)'" (8-81)

donde
(8-82)

y el número de Grashof, el cual es un número adimensional que representa
la razón de la fuerza de flotación a la fuerza viscosa, se define como Gr =
gf3D3(Ts - Tb)/V2 (véase el capítulo 9 para más detalles). Todas las
propiedades que aparecen en los números adimensionales CJ,f, Re y Gr se
evalúan a la temperatura media de fluido, Tb' En la tabla 8-5 se da la lista
de valores de las constantes empíricas de las ecuaciones 8-81 y 8-82. El
rango de aplicación de la tabla 8-81 para el factor de fricción de transición
se da enseguida:

Reentrante: 2700 ::; Re ::; 5500, 16 ::; Pr ::; 35, 7410 ::; Gr::; 158300,
1.13 ::; IL¡} ILs ::; 2.13

De borde
en escuadra: 3 500 ::; Re ::; 6900, 12 ::; Pr ::; 29, 6800 ::; Gr 104500,

1.11 ::; IL¡} ILs ::; 1.89

De boca
acampanada: 5900 ::; Re ::; 9600, 8 ::; Pr ::; 15, 11900 ::; Gr::; 353000,

1.05 ::; IL¡} ILs ::; 1.47

TABLA 8-5
Constantes para la correlación del coeficiente de fricción de transición

Configuración
geométrica
de la entrada A B e m¡ m2 m3 m4
Reentrante 5840 -0.0145 -6.23 -1.10 0.460 -0.133 4.10
De borde
en escuadra 4230 -0.1600 -6.57 ~ 1.13 0.396 -0.160 5.10
De boca
acampanada 5340 -0.0990 -6.32 -2.58 0.420 -0.410 2.46
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FIGURA 8-33
Coeficientes de fricción de flujo completamente desarrollado para tres diferentes configuraciones de entrada y flujos de calor (los
símbolos rellenos designan el inicio y el final de la región de transición para cada entrada).
(Tomado de Tam y Ghajar; 1997).

~II'

Estas correlaciones capturaron alrededor de 82% de los datos medidos den-
tro de una banda de error de ± 10%, y 98% de los datos medidos con
±20%. En el caso de los flujos laminares con calentamiento, Tam y Ghajar
dan las constantes siguientes para la determinación del exponente m de la
ecuación 8-79, mI = 1.65, m2 = 0.013, m3 = 0.170 Ym4 = 0.840, el cual
es aplicable sobre el rango siguiente de los parámetros:

1100 s Re s 7400, 6 s Pr s 36, 17 100 s Gr s 95 600
Y 1.25 s /Lb/ /Ls s 2.40.

Los resultados del coeficiente de fricción del flujo completamente desa-
rrollado para las tres configuraciones diferentes de entrada, mostrados en la
figura 8-33, establecen con claridad la influencia de la razón del calen-
tamiento al principio y al final de las regiones de transición, para cada con-
figuración de entrada. En las regiones laminar y de transición, el
calentamiento parece tener una influencia significativa sobre el valor del
coeficiente de fricción. Sin embargo, en la región turbulenta, el calen-
tamiento no afectó la magnitud del coeficiente de fricción. Su influencia
significativa sobre los valores del coeficiente de fricción en las regiones
laminar y de transición se debe directamente al efecto del flujo secundario.

Los coeficientes isotérmicos de fricción para los tres tipos de entrada
mostraron que el rango de los valores del número de Reynolds en el cual
existe el flujo de transición depende fuertemente de la configuración geo-
métrica de la entrada. Además, el calentamiento causó un aumento en los
coeficientes de fricción de flujo laminar y turbulento, así como un incre-
mento en los valores inferior y superior de los límites del régimen de tran-
sición en caso isotérmico. En la tabla 8-6, se resumen los rangos del
número de Reynolds correspondientes al flujo de transición para el coefi-
ciente de fricción en el caso isotérmico y los casos no isotérmicos (tres
diferentes razones de calentamiento) para las tres entradas diferentes usa-
das en su estudio.

TABLA 8-6
Números de Reynolds de transición para el coeficiente de fricción

Flujo de calor Reentrante De borde en escuadra De boca acampanada

o kW/m2 (isotérmico) 2870 < Re < 3500 3100 < Re < 3700
3 kW/m2 3060 < Re < 3890 3500 < Re < 4180
8 kW/m2 3350 < Re < 4960 3860 < Re < 5200
16 kW/m2 4090 < Re < 5940 4450 < Re < 6430

5 100 < Re < 6 100
5930 < Re < 8730
6480 < Re < 9110
7320 < Re < 9560
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En la figura 8-34, se muestra la influencia de la configuración de la en­
trada a los coeficientes de fricción de flujo completamente desarrollado al 
inicio y al final de la región de transición en caso isotérmico. 

Nótese que los coeficientes isotérmicos de fricción de flujo completa­
mente desarrollado en las regiones laminar, turbulenta y de transición 
pueden obtenerse con facilidad a partir de las ecuaciones 8-79, 8-80 Y 8-81, 
respectivamente, al dar al exponente del factor multiplicativo de la razón 
de viscosidades un tal valor que convierta a unidad este factor de correc­
ción (es decir, al poner m = O). 

EJEMPLO 8-7 Coeficiente no isotérmico de fricción de flujo 
completamente desarrollado en la región de 
transición 

Un tubo con una conf iguración acampanada de la entrada se sujeta a un f lujo 
de calor en la pared de 8 kW/m 2 . El tubo t iene un diámetro interior de 0.0158 
m y un gasto de 1.32 x 10-4 m3/s. El líquido que fluye dentro del tubo es una 
so luc ión de et ilengl ico l en agua dest ilada con una fracción de masa de 0 .34. 
Las propiedades de la mezcla de eti lengl icol yagua desti lada en el lugar de i n­
terés son Pr = 11.6, v = 1.39 X 10-6 m2/s y /-L b//-Ls = 1.14. Determ ine el coe­
ficiente de fricción del f lujo completamente desarroll ado en un lugar a lo largo 
de l tubo en donde el número de Grashof sea Gr = 60 800 . ¿Cuál sería la res­
puesta si, por el contrario, se usa una entrada de borde en escuadra? 

SOLUCiÓN Una mezcla líqu ida que fl uye en un tubo se su jeta a un f lujo un i­
forme de ca lor en la pared. Se debe determ inar los coef icientes de fr icc ión para 
los casos de entrada de boca acampanada y de borde en escuadra . 

Suposiciones Existen condiciones estacionarias de operac ión . 

Propiedades Las propiedades de la mezc la de et i lenglicol yagua destilada se 
dan como Pr = 11.6, )) = 1.39 X 10-6 m2/s y /-Lb//-Ls = 1.14. 

Análisis Para el cá lculo del coefic iente no isotérm ico de fr icción de f lujo com­
pletamente desarrol lado, es necesario determinar el régimen de flujo, antes de 
tomar cualquier decisión referente a la re lación del coeficiente de fr icc ión que 
debe usarse. El número de Reynolds en el lugar especificado es 

(V/Ac)D [(1.32 x 10- 4 m3/s)/(1.961 x 10- 4 m2)](0.0l58 m) 
Re= = =7651 

v 1.39 x 10- 6 m2/s 

ya que 

En la tabla 8-6, se ve que, para una entrada de boca acampanada y un flujo de 
calor de 8 kW/m2 , el flujo está en el régimen de trans ición. Por lo tanto, es 
apl icab le la ecuación 8-81. Si se leen las constantes A, B Y e, así como mI, m2' 
m3 Y m4 , en la tab la 8-5, se determina que el coefic iente de fr icc ión es 

[ (
Re) B] C (/Lb) m 

GJ,tran, = 1 + A /Ls 

[ (
7 651) - o 099] - 6 32 

= 1 + 5340 (1. 14) - 2.5S- 0.42X 60,800 -o 41 X J1.62
'6 = 0.010 

485 
CAPíTULO 8 

0.02 ,-__ -, _ __ ,...--_,---, 

0.01 

~ 0.008 
;;; 
¿L. 0.006 

0.004 

Cf,IUlb = 0.0791 Re...{)·25 

0.OOfOOO':-:----:-2-"-:OOO.,-----4:-:':OOO:-::---6,.-JOOO,..,...-I~8000 
Re 

FIGURA 8-34 
Influencia de las diferentes 

configuraciones de entrada sobre los 
coeficientes isotérmicos de fricción de 
flujo completamente desarrollado (los 

símbolos rellenos designan el inicio y el 
final de la región de transición para cada 

entrada). 
(Tomado de Tam y GhajQl; /997). 
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TABLA 8-7

Constantes para la correlación de la
transferencia de calor en la
transición.

Configuración
geométrica
de la entrada a b e
Reentrante 1766 276 -0.955
De borde
en escuadra 2617 207 -0.950
De boca
acampanada 6628 237 -0.980

Caso de entrada de borde en escuadra Para esta forma de entrada, el número de
Reynolds del flujo es el mismo que el de la acampanada (Re = 7651). Sin em-
bargo, es necesario comprobar el tipo de régimen de flujo para esta entrada par-
ticular, con 8 kW/m2 de calentamiento. Con base en la tabla 8-6, el rango del
número de Reynolds de la transición es 3860 < Re < 5200, lo cual significa
que, en este caso, el flujo es turbulento y la ecuación 8-80 es la apropiada para
usarse. Esto da

_ (0.0791) (fLb)JL _ (0.0791 ) -0.25 _
Cf,turb- ReO.25 fLs - 7 651°.25 (1.14) - 0.0082

Discusión Nótese que se pueden determinar los factores de fricción de Darcy,
t, al multiplicar los valores del coeficiente de fricción de Fanning por 4.

Transferencia de calor en la región
de transición
Ghajar y sus colaboradores también investigaron en forma experimental los
efectos de la configuración de la entrada sobre la transferencia de calor en
la región de transición entre los flujos laminar y turbulento en tubos, para
las mismas tres configuraciones de entrada que se dan en la figura 8-32.
Propusieron algunos métodos de predicción para este régimen, con el fin de
establecer un puente entre los métodos laminares y los turbulentos, aplica-
bles a la convección forzada y mixta en la región de entrada y en las re-
giones completamente desarrolladas, para los tres tipos de configuraciones
de entrada, los cuales se exponen a continuación. El coeficiente local de
transferencia de calor en el flujo de transición se obtiene a partir del
número de Nusselt de transición, Nutrans,el cual se calcula como sigue, a
una distancia x de la entrada:

Nutrans= NUlam+ {exp[(a - Re)/b] + Nufurblc (8-83)

donde NUlames el número de Nusselt del flujo laminar para los flujos lami-
nares en la región de entrada, con efectos de convección natural,

[(
ReprD) ]1/3(fL )0.14NUlam= 1.24 --x- + 0.025(GrPr)075 fL: (8-84)

y NUturbes el número de Nusselt del flujo turbulento, con efectos de flujo
en desarrollo,

(x) -0.0054(fL )0.14
NUturb= 0.023ReO.8 PrO.385D fL: (8-85)

Las propiedades físicas que aparecen en los números adimensionales Nu,
Re, Pr y Gr se evalúan a la temperatura media de fluido, Tb' Los valores de
las constantes empíricas a, b y e de la ecuación 8-83 dependen de la con-
figuración de la entrada y se presentan en la tabla 8-7. La relación de vis-
cosidades toma en cuenta el efecto de la temperatura sobre el proceso. El
rango de aplicación del método para la transferencia de calor, en función de
su base de datos de 1290 puntos (441 puntos para la entrada reentrante, 416
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para la de borde en escuadra y 433 puntos para la de boca acampanada) se 
da enseguida: 

Reentrante: 3 :::::; x/D :::::; 192, 1700 :::::; Re :::::; 9100, 5 :::::; Pr :::::; 51 , 
4000:::::; Gr:::::; 210000,1.2 :::::; /Lb//Ls:::::; 2.2 

De borde en escuadra: 3:::::; xlD :::::; 192, 1600:::::; Re :::::; 10700, 5 :::::; Pr :::::; 55, 
4000 :::::; Gr :::::; 250000, 1.2 :::::; /Lb/ /Ls :::::; 2.6 

De boca acampanada: 3 :::::; xlD :::::; 192,3300 :::::; Re :::::; 11100, 13 :::::; Pr :::::; 77, 
6000:::::; Gr:::::; 110000, 1.2 :::::; /Lb//Ls:::::; 3.1 

Estas correlaciones capturan alrededor de 70% de los datos medidos dentro 
de una banda de error de ± 10%, y 97% de los datos medidos dentro de una 
banda de error de ±20%, lo cual es un logro para los flujos de transición. 
Pueden usarse por separado las expresiones antes dadas para NUlam y NUturb 

sólo en caso de los flujos en desarrollo en esos regímenes respectivos. En 
la tabla 8-8, se resumen los límites inferior y superior de los rangos del 
número de Reynolds de la transición para la transferencia de calor, para las 
tres diferentes entradas. Los resultados que se muestran en esta tabla indi­
can que la configuración de entrada reentrante causa la transición más tem­
prana del flujo laminar hacia el régimen de transición (a un número de Re 
de alrededor de 2000), en tanto que la entrada de boca acampanada retarda 
este cambio de régimen (el cambio sucede a un número de Re de alrededor 
de 3500). La entrada de borde en escuadra cae entre aquéllas (a número de 
Re alrededor de 2400), lo cual está cercano al valor que se cita con fre­
cuencia en la mayor parte de los libros de texto, de 2300. 

En la figura 8-35, se muestra con claridad la influencia de la configu­
ración de la entrada sobre el inicio y el final de la región de transición de la 
transferencia de calor. En esta figura se tienen localizados en la gráfica los 
coeficientes promedios locales de transferencia periférica de calor, en tér­
minos del factor j de Colburn (jH = St PrO-67) contra el número local de 
Reynolds que se tiene, para todos los regímenes de flujo, en la sección 
transversal del tubo correspondiente a la razón de longitud a diámetro de 
192; St es el número de Stanton, el cual también es un coeficiente adimen­
sional para la transferencia de calor (véase el capítulo 6 para obtener más 
detalles), definido como St = Nu/(Re Pr). Los símbolos rellenos de la 
figura 8-35 representan el inicio y el final de la región de transición de 
la transferencia de calor para cada configuración de la entrada. Nótese la 
influencia grande de la convección natural sobrepuesta al proceso de trans­
ferencia de calor por convección forzada en el flujo laminar (Nu = 4.364 
para un flujo laminar completamente desarrollado, con una condición de 
frontera de flujo uniforme de calor sin efectos de flotación), lo que da lugar 
a un valor de convección mixta de cerca de Nu = 14.5. En la ecuación 8-84, 
se incluye este efecto de flotación a través del número de Grashof. 

En un estudio subsiguiente, Tam y Ghajar (1998) investigaron en forma 
experimental el comportamiento de los coeficientes locales de transferencia 
de calor en la región de transición, para un tubo con una entrada de boca 
acampanada. Este tipo de entrada se usa en algunos intercambiadores de 

TABLA 8-8 
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Re 

FIGURA 8-35 
Influencia de las diferentes entradas 

sobre la región de transición de la trans­
ferencia de calor en la sección transver­

sal correspondiente a xlD = 192 (los 
símbolos rellenos designan el inicio y el 
final de la región de transición para cada 

entrada) entre los límites de la correla-
ción de Dittus-Boelter (Nu = 0.023 

Reo.8pr") , para el flujo turbulento 
completamente desarrollado (usando 

n = 1/3 para el calentamiento), y 
Nu = 4,364, para el flujo laminar com­

pletamente desanollado, con una condi­
ción de frontera de flujo de calor uni­

forme. Nótese el efecto de flotación 
sobre los datos del flujo laminar, lo que 

da un coeficiente de transferencia de 
calor por convección mixta mucho más 

grande. 
(Tomado de Ghajar y Tal/!, 1994), 

Límites inferiores y superiores de los números de Reynolds de transición para la transferencia de calor 

Configuración geométrica de la entrada Límite infer ior Límite superior 

Reentrante 
De borde en escuadra 
De boca acampanada 

Reinfe,iO' = 2157 - 0 .65[192 - (xlOll 
Reinfe,io, = 2524 - 0.82[192 - (xl Ol] 
Reinfe,ior = 3787 - l.80[192 - (xlOl] 

Resupe'iO' = 8475 - 9.28[192 - (xlO)] 
Resupe'io, = 8791 - 7.69[192 - (xlOl] 
Resupe'ior = 10481 - 5.47[192 - (xlO)] 
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FIGURA 8-36 
Variación del número local de Nusselt 
con la longitud, para las entradas 
reentrante, de borde en escuadra y de 
boca acampanada, en la región de 
transición. 
(Tomado de Tam y Ghajar, 1998). 
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calor, principalmente para evitar la presencia de remolinos, los cuales se 
cree que constituyen una de las causas de la erosión en la región de entrada 
del tubo. Para la entrada de boca acampanada, la variación del coeficiente 
local de transferencia de calor con la longitud, en las regiones de flujo de 
transición y turbulento, es muy inusual. Para esta configuración geométrica 
de la entrada, la capa límite a lo largo de la pared del tubo es al principio 
laminar y, a continuación, cambia a través de una transición hacia la condi­
ción de flujo turbulento, causando una declinación en la curva de Nu contra 
x/D. En sus experimentos con un diámetro interior fijo de 15.84 mm, la lon­
gitud de la declinación en la región de transición fue mucho más larga (lOO 
< x/D < 175) que en la región turbulenta (x/D < 25). La presencia de la de­
clinación en la región de transición causa una influencia significativa tanto 
en el coeficiente local de transferencia de calor como en el promedio. Esto 
resulta de particular importancia para los cálculos de la transferencia de 
calor en los intercambiadores de calor de tubos cortos con una entrada 
acampanada. En la figura 8-36, se muestra la variación del número local de 
Nusselt a lo largo de la longitud del tubo, en la región de transición, para las 
tres configuraciones de la entrada, con números comparables de Reynolds. 

EJEMPLOB-B Transferencia de calor en la región de transición 

Una mezcla de eti lenglicol yagua destilada con una fracción de masa de 
etilenglicol de 0.6 y un gasto de 2.6 X 10-4 m3/s fluye dentro de un tubo con un 
diámetro interior de 0.0158 m, sujeto a un flujo uniforme de calor en la pared 
del tubo. Para este flujo, determine el número de Nusselt en la ubicación xlO = 
90, si la configuración de la entrada del tubo es: a) reentrante, b) de borde en 
escuadra y e) de boca acampanada . En este lugar, el número local de Grashof es 
Gr = 51 770. Las propiedades de la mezcla de etilenglico l yagua destilada en 
el lugar de interés son Pr = 29.2, v = 3 .12 X 10-6 m2/s y ¡;"b/¡;"s = l.77. 

SOLUCION Una mezcla líquida que fluye en un tubo se sujeta a un flujo uni­
forme de ca lor en la pared del tubo. Se debe determinar el número de Nusselt 
en un lugar especificado, para tres configuraciones diferentes de la entrada del 
tubo. 

Suposición Existen condic iones estacionarias de operación. 

Propiedades Las propiedades de la mezcla etilenglicol -agua desti lada se dan 
como Pr = 29.2, v = 3.12 X 10-6 m2/s y ¡;"b/¡;"S = l.77. 

Análisis Para un tubo con un diámetro y gasto volumétrico conocidos, el tipo 
de régimen de f lu jo se determina antes de tomar cualquier dec isión referente a 
cuál correlación del número de Nusselt se ha de usar. El número de Reynolds 
en el lugar especificado es 

ya que 
Ac = 1TD2/4 = 1T(O.0158 mi/4 = 1.961 X 10- 4 m 2 

Por lo tanto, el régimen de flujo está en la región de transición para las tres 
configuraciones de la entrada (por ello, use la información dada en la tabla 
8-8 con x/D = 90) y, por lo mismo, se debe utilizar la ecuación 8-83 con 
las constantes a, b y e halladas en la tabla 8-7. Sin embargo, se requieren 
NUlam Y NUturb para la ecuación 8-83 y necesitan evaluarse primero de las 
ecuaciones 8-84 y 8-85, respectivamente. Se debe mencionar que las corre­
laciones NUlam Y NUturb no dependen de la configuración de la entrada. 
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De la ecuación 8-84: 

[(
RePrD) ]1 /3 (J-L ) 0. 14 

NUlam = 1.24 - -x- + 0.025(GrPr)0.75 J-L: 

[(
(6714)(292)) . ]1 /3 = 1.24 90' + 0.025[(51 770)(29 .. 2)]°·75 (1.77)°14 = 19.9 

De la 8-85: 

Nu = O 023Reo.8PrO.385 - ~ (x) -0.OO54(J-L ) 0.14 
lurb' D J-Ls 

= 0.023(6714)°·8(29.2)°·385(90) - 0.0054(1.77)°·14 = 102.7 

Entonces se puede determinar el número de Nusselt para la transición a partir 
de la ecuación 8-83, 

NUtran, = NUlam + {exp[(a - Re)/b] + Nufurb}C 

Caso 1: Para la entrada reentrante: 

NUtran, = 19.9 + {exp[(1 766 - 6714)/276] + 102.ro.955 } -0.955 = 88.2 

Caso 2: Para la entrada de borde en escuadra: 

Nutrans = 19.9 + {exp[(2 617 - 6714)/207] + 102.rO.950} - 0.950 = 85.3 

Caso 3: Para la entrada de boca acampanada: 

NUtran, = 19.9 + {exp[(6 628 - 6714)/237] + 102.r 0980 } - 0980 = 21.3 

Discusión Vale la pena mencionar que, para las entradas reentrante y de borde 
en escuadra , el flujo se comporta en forma normal. Para la entrada de boca 
acampanada, el número de Nusselt es bajo en comparación con las otras dos 
entradas. Esto se debe al comportamiento inusual de la entrada de boca acam­
panada que se hizo notar con anterioridad (véase la figura 8-36); es decir, la 
capa límite a lo largo de la pared del tubo es al principio laminar y, después, 
cambia a través de una región de transición hacia la condición turbulenta . 
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RESUMEN 

Elflujo interno se caracteriza por estar el fluido completamente 
confinado por las superficies interiores del tubo. La velocidad y 
temperaturas medias o promedio para un tubo circular de radio 
R se expresan como 

2lR Vprolll = ? u(r)rdr 
R- o 

y 2 lR Tm = ---2 u(r)T(r)rdr 
VprornR o 

El número de Reynolds para el flujo interno y el diámetro hi­
dráulico se definen como 

pVprorn D VpromD 
Re = ¡.t v y 

El flujo en un tubo es laminar para Re < 2 300, turbulento para 
Re > 10 000 Y de transición entre estos valores. 

La longitud de la región desde la admisión del tubo hasta el 
punto en el que se une la capa límite con la línea central es la 
longitud hidrodinámica de entrada L/¡ . La región más allá de la 
de entrada en la cual el perfil de velocidades está completamen­
te desarrollado es la región hidrodinámica completamente desa­
rrollada. La longitud de la región de flujo sobre la cual la capa 
límite térmica se desarrolla y alcanza el centro del tubo se llama 
longitud térmica de entrada Lt. La región en la cual el flujo es­
tá desarrollado tanto hidrodinámica como térmicamente es la 
región del flujo completamente desarrollado . Las longitudes de 
las entradas se expresan por 

L ".laminar = 0.05 Re D 

Lt. laminar = 0.05 Re Pr D = Pr Lh. laminar 

L". turbulento = Lt. turbulento = 10D 

Para qs = constante, la velocidad de la transferencia de calor se 
expresa como 

Para T, = constante, se tiene 

Q = hAsllTln = rhciTe - Ti) 

Te = Ts - (Ts - T;) exp (-hA,Irhcp) 

Ti - Te 
IlTln = :--.,..,.-:::---'c:::-:-c= ----=-:-::-

In [(Ts - Te)/(Ts - T;)] 

IlTe - 11 Ti 

In (IlTe/IlT;) 

La pérdida irreversible de presión debida a los efectos de fric­
ción y la potencia requerida de bombeo para vencer esta pér­
dida, para un gasto volumétrico V, son 

y w¡'omba = VIlP L 

Para el flujo laminar completamente desarrollado en un tubo 
circular, se tiene: 

u(r) = 2Vprorn (1 - ~~) = Urnáx (1 - ~~) 
64¡.t 64 

f = --=-=-:--­pDVprom Re 

hD 
Tubo circular, laminar (qs = constante): Nu = T = 4.36 

hD 
Tubo circular, laminar (Ts = constante): Nu = T = 3.66 

Pata elflujo laminar en desarrollo en la región de entrada, con 
temperatura superficial constante, se tiene 

0.065(D/L) Re Pr 
Tubo circular: Nu = 3.66 + 1 + 0.04[(D/L) Re Pr]2/3 
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Tubo circular: 
_ (Re Pr D)1 /3 (fLb)O.14 

Nu - 1.86 L fLs 

Placas paralelas: 
0.03(D" IL) Re Pr 

Nu = 7.54 + 1 + 0.016[(D,JL) Re Pr]213 

Para elflujo turbulento completamente desarrollado con super­
ficies lisas, se tiene 

f= (0.790 In Re - 1.64)- 2 

Nu = 0.125fRe Pr l /3 

Nu = 0.023 ReO.8 Pr1l3 
(
0.7 ::; Pr ::; 160) 
Re > 10 000 

Nu = 0.023 ReO.8 Pr" con n = 0.4 para calentamiento y 0.3 pa­
ra enfriamiento del fluido 

(j78)(Re - 1 000) Pr (0.5 ::; Pr ::; 2 000 ) 
Nu = 1 + 12.7(j78)0 5 (Pr2l3 - 1) 3 X 103 < Re < 5 X 106 

BIBLIOGRAFíA Y LECTURAS SUGERIDAS 

1. M. S. Bhatti y R. K. Shah, "Turbulent and Transition Flow 
Convective Heat Transfer in Ducts", en Randbook of Sin­
gle-Phase Convective Reat Transfer, editores S. Kaka¡;, R. 
K. Shah y W. Aung, Nueva York: Wiley Interscience, 
1987. 

2. Y. A. Cengel y J. M. Cimbala. Fluid Mechanics: 
Fundamentals and Applications. Nueva York: McGraw­
Hill,2005. 

3. A. P. Colburn, Transactions ofthe AIChE 26 (1933), 
p.174. 

4. C. F. Colebrook, "Turbulent flow in Pipes, with Particular 
Reference to the Transition between the Smooth and 
Rough Pipes Laws", en Journal ofthe Institute ofCivil 
Engineers London, 11 (1939), pp. 133-156. 

5. R. G. Deissler, "Analysis of Turbulent Heat Transfer and 
Flow in the Entrance Regions of Smooth Passages", 1953, 
mencionado en Randbook of Single-Phase Convective 
Reat Transfer, editores S. Kaka¡; , R. K. Shah y W. Aung, 
Nueva York: Wiley Interscience, 1987. 

6. D. F. Dipprey y D. H. Sabersky, "Heat and Momentum 
Transfer in Smooth and Rough Tubes at Various Prandtl 
Numbers", en International Journal of Reat Mass Transfer 
6 (1963), pp. 329-353. 

7. F. W. Dittus y L. M. K. Boelter, University of California 
Publications on Engineering 2 (1930), p. 433. 

8. D. K. Edwards, V. E. Denny y A. F. Mills, Transfer Pro­
cesses, 2a. ed., Washington, DC: Hernisphere, 1979. 

~-: ,'''' .:> 491 
CAPíTULO 8 

Las propiedades del fluido se evalúan a la temperatura media 
de la masa del fluido Tb = (Ti + Te)l2. Para el flujo de metales 
líquidos en el rango de 104 < Re < 106, se tiene: 

Ts = constante: 

ti s = constante: 

Nu = 4.8 + 0.0156 Reo 85 Pr~93 

Nu = 6.3 + 0.0167 Reo 85 Pr~93 

Para el flujo turbulento completamente desarrollado con super­
ficies ásperas el factor de fricciónfse determina con base en el 
diagrama de Moody, o bien, con la expresión 

_1_ = -2.0 log (elD + ~) = -1.8 log [6.9 + (elD)l.ll] 
VJ 3.7 Rey! Re 3.7 

Para una corona circular concéntrica el diámetro hidráulico es 
D" = Do - Di Y los números de Nusselt se expresan como 

y 

donde los valores para los números de Nusselt se dan en la tabla 
8-4. 
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PROBLEMAS* 

Análisis general del flujo 

8-lC ¿Por qué los líquidos suelen transportarse en tubos 
circulares? 

8-2C Demuestre que el número de Reynolds para el flujo en 
un tubo circular de diámetro D se puede expresar como Re = 
4rh/('TTDj.L). 

8-3C ¿ Qué fluido a la temperatura ambiente requiere una 
bomba más grande para moverse a una velocidad específica en 
un tubo dado: agua o aceite para motor? ¿Por qué? 

8-4C ¿Cuál es el valor generalmente aceptado del número de 
Reynolds arriba del cual el flujo en los tubos lisos es turbulento? 

8-SC ¿Qué es el diámetro hidráulico? ¿Cómo se define? ¿A 
qué es igual para un tubo circular de diámetro D? 

8-6C ¿Cómo se define la longitud de la entrada hidrodinámi­
ca para el flujo en un tubo? ¿La longitud de la entrada es más 
grande en el flujo laminar o en el turbulento? 

8-7C Considere el flujo laminar en un tubo circular. ¿El fac­
tor de fricción será más elevado cerca de la admisión del tubo o 
cerca de la salida? ¿Por qué? ¿Cuál sería su respuesta si el flujo 
fuera turbulento? 

8-8C ¿De qué manera la aspereza de la superficie afecta la 
caída de presión en un tubo si el flujo es turbulento? ¿Cuál sería 
su respuesta si el flujo fuera laminar? 

*Los problemas designados por una "C" son preguntas de concepto y 
se alienta a los estud iantes a darles respuesta a todos. Los designa­
dos por una " 1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI pue­
den ignorarlos. Los problemas con un icono de EES-CD, (lJ , se 
resuelven mediante el EES y las soluciones completas, junto con es­
tudios paramétricos, se incluyen en el CD que acompaña a este texto. 
Los problemas con un icono de computadora-EES, iíi1 , son de natura­
leza detallada y se pretende que se resuelvan con una computadora, 
de preferencia usando el software de EES que acompaña a este texto. 

22. E. N. Seider y G. E. Tate, "Heat Transfer and Pressure 
Drop of Liquids in Tubes", en Industrial Engineering Che­
mistry 28 (1936), pp. 1429-1435. 

23. C. A. Sleicher y M. W. Rouse, "A Convenient Correlation 
for Heat Transfer to Constant and Variable Property FIuids 
in Turbulent Pipe Flow", en International Journal of Reat 
Mass Transfer 18 (1975), pp. 1429-1435. 

24. S. Whitaker, "Forced Convection Heat Transfer Correla­
tions for Flow in Pipes, Past FIat Plates, Single Cylinders, 
and for Flow in Packed Beds and Tube Bundles", en AI­
ChE Journal18 (1972), pp. 361-371. 

25. W. Zhi-qing, "Study on Correction Coefficients of Lami­
nar and Turbulent Entrance Regions Effects in Round Pi­
pes", en Applied Mathematical Mechanics 3 (1982), 
p.433. 

8-9C ¿Cómo varía el factor de fricciónfa lo largo de la direc­
ción del flujo en la región completamente desarrollada en 
a) el flujo laminar y b) el flujo turbulento? 

8-l0C ¿Qué propiedad del fluido es responsable del desarro­
llo de la capa límite de la velocidad? ¿Para qué clases de fluidos 
no se tendrá esta capa en un tubo? 

8-HC ¿Cuál es el significado físico del número de unidades 
de transferencia, NTU = hAhf¡cp? ¿Qué dicen los valores pe­
queños y grandes del NTU acerca de un sistema de transferen­
cia de calor? 

8-l2C ¿Qué representa la diferencia media logarítmica de 
temperatura para el flujo en un tubo cuya temperatura superfi­
cial es constante? ¿Por qué se usa la temperatura media logarít­
mica en lugar de la temperatura media aritmética? 

8-13C ¿Cómo se define la longitud de la entrada térmica para 
el flujo en un tubo? ¿En qué región el flujo en un tubo está com­
pletamente desarrollado? 

8-l4C Considere la convección forzada laminar en un tubo 
circular. ¿El flujo de calor será más alto cerca de la admisión del 
tubo o cerca de la salida? ¿Por qué? 

8-lSC Considere la convección forzada turbulenta en un tubo 
circular. ¿El flujo de calor será más alto cerca de la admisión del 
tubo o cerca de la salida? ¿Por qué? 

8-l6C En la región completamente desarrollada del flujo en un 
tubo circular, ¿cambiará el perfil de velocidades en la dirección 
del flujo? ¿Qué puede decir acerca del perfil de temperaturas? 

8-l7C Considere el flujo de aceite en un tubo. ¿Qué compara­
ción existe entre las longitudes de las entradas hidrodinámica y 
térmica si el flujo es laminar? ¿Qué pasaría si el flujo fuera tur­
bulento? 

8-l8C Considere el flujo de mercurio (un metal líquido) en un 
tubo. ¿Qué comparación existe entre las longitudes de las entra-
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das hidrodinámica y térmica si el flujo es laminar? ¿Qué pasa­
ría si el flujo fuera turbulento? 

8-19C ¿Qué representan la velocidad media Vprom y la tempe­
ratura media TIII en el flujo por tubos circulares de diámetro 
constante? 

8-20C Considere el flujo de un fluido en un tubo cuya tempe­
ratura superficial permanece constante. ¿Cuál es la diferencia 
apropiada de temperatura que debe usarse en la ley de Newton 
del enfriamiento con un coeficiente de transferencia de calor 
promedio? 

8-21 Entra aire a 50°C y 1 atm en un ducto de 25 cm de diá­
metro y 12 m de largo que está sumergido en agua, a una velo­
cidad media de 7 mis y es enfriado por el agua que está en el 
exterior. Si el coeficiente de transferencia de calor promedio es 
de 85 W/m2 . OC Y la temperatura del tubo es casi igual a la del 
agua que está a 10°C, determine la temperatura de salida del ai­
re y la razón de la transferencia de calor. 

8-22 Se usa agua para enfriamiento de la que se dispone a 
10°C con el fin de condensar vapor de agua a 30°C en el con­
densador de una planta de energía, a razón de 0.15 kg/s, me­
diante la circulación de aquella por un banco de tubos delgados 
de cobre de 5 m de largo y 1.2 cm de diámetro interno. El agua 
entra en los tubos a una velocidad media de 4 mis y sale a una 
temperatura de 24°C. Los tubos son casi isotérmicos a 30°C. 
Determine el coeficiente de transferencia de calor promedio en­
tre el agua y los tubos y el número de éstos necesarios para lo­
grar la razón de transferencia de calor requerida. 

8-23 Repita el problema 8-22 para vapor de agua que se con­
densa a razón de 0.60 kg/s. 

8-24 Se usan gases de combustión que pasan por un tubo 
circular con un diámetro interno de 3 cm para vaporizar agua de 
desecho a la presión atmosférica. Los gases calientes entran en 
el tubo a 115 kPa y 250°C, a una velocidad media de 5 mis, y 
salen a 150°C. Si el coeficiente de transferencia de calor prome­
dio es de 120 W/m2 . oC y la temperatura de la superficie inte­
rior del tubo es de 110°C, determine a) la longitud del tubo y b) 
la rapidez de evaporación del agua. 

8-25 Repita el problema 8-24 para un coeficiente de transfe­
rencia de calor de 40 W/m2 . oc. 

Flujo laminar y turbulento en tubos 
8-26C ¿Cómo está relacionado el factor de fricción para el 
flujo en un tubo con la caída de presión? ¿Cómo está relaciona­
da la caída de presión con la necesidad de potencia de bombeo 
para un gasto de masa dado? 

8-27C Alguien afirma que el esfuerzo cortante en el centro de 
un tubo · circular durante el flujo laminar completamente de­
sarrollado es cero. ¿Está de acuerdo el lector con esta afirma­
ción? Explique. 

8-28C Alguien afirma que, en el flujo turbulento completa­
mente desarrollado en un tubo, el esfuerzo cortante es máximo 
en la superficie de éste. ¿Está de acuerdo el lector con esta afir­
mación? Explique. 

8-29C Considere el flujo completamente desarrollado en un 
tubo circular con efectos de entrada despreciables . Si se duplica 
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la longitud del tubo, la caída de presión a) se duplicará, b) será 
más del doble, e) será menos del doble, d) se reducirá a la mi­
tad, o bien, e) permanecerá constante. 

8-30C Alguien afirma que se puede determinar el gasto volu­
métrico en un tubo circular con flujo laminar mediante la me­
dición de la velocidad en la línea central en la región completa­
mente desarrollada al multiplicarla por el área de la sección 
transversal y dividir el resultado entre 2. ¿Está de acuerdo el 
lector? Explique. 

8-31C Alguien afirma que se puede determinar la velocidad 
promedio en un tubo circular con flujo laminar completamente 
desarrollado al medir simplemente la velocidad en R/2 (a la mi­
tad del camino entre la superficie de la pared y la línea central). 
¿Está de acuerdo el lector? Explique. 

8-32C Considere el flujo laminar completamente desarrollado 
en un tubo circular. Si el diámetro del tubo se reduce a la mitad, 
al mismo tiempo que el gasto y la longitud de ese tubo se man­
tienen constantes, la caída de presión a) se duplicará, b) se tri­
plicará, e) se cuadraplicará, d) se incrementará en un factor de 
8, o bien, e) se incrementará en un factor de 16. 

8-33C Considere el fluj o laminar completamente desaITollado 
en un tubo circular. Si la v.iscosidad del fluido se reduce a la mi­
tad por calentamiento al mismo tiempo que el gasto se mantie­
ne constante, ¿cómo cambiará la caída de presión? 

8-34C ¿De qué manera la aspereza del tubo afecta el coefi­
ciente de transferencia de calor en un tubo si el flujo del fluido 
es turbulento? ¿Cuál sería su respuesta si el flujo en el tubo fue­
ra laminar? 

8-35 Agua a 15°C (p = 999. 1 kg/m3 y J.L = 1.1 38 X 10-3 

kg/m . s) fluye de manera estacionaria a razón de 5 Lis en un 
tubo horizontal de 4 cm de diámetro y 30 m de largo hecho de 
acero inoxidable. Determine a) la caída de presión y b) la nece­
sidad de potencia de bombeo para vencer esta caída de presión. 

FIGURA P8-35 

8-36 En el flujo laminar completamente desarrollado en un tu­
bo circular la velocidad en RI2 (a la mitad del camino entre la 
superficie de la pared y la línea central) es de 6 mis. Determine 
la velocidad en el centro del tubo. Respuesta: 8 mIs 

8-37 El perfil de velocidades, en mis, en el fluj o laminar com­
pletamente desarrollado en un tubo circular de radio interior R 
= 10 cm se da por medio de u(r) = 4(1 - r21R2). Determine 
las velocidades media y máxima en el tubo y el gasto volumé­
trico. 

_ . _~~ _ __ J!Gj?~ 

FIGURA P8-37 
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8-38 Repita el problema 8-37 para un tubo de radio interior de 
5 cm. 

8-39 Determine el coeficiente de transferencia de calor por 
convección para el flujo de a) aire y b) agua a una velocidad de 
2 mis, en un tubo de 8 cm de diámetro y 7 m de longitud, 
cuando ese tubo está sujeto a flujo uniforme de calor desde to­
das las superficies. Use las propiedades del fluido a 25°C. 

Agua 
o aire 
2m/s 

FIGURA P8-39 

8-40 Entra aire a 10°C a un tubo de 12 cm de diámetro y 5 m 
de largo, a razón de 0.065 kg/s. La superficie interior del tubo 
tiene una aspereza de 0.22 mm y ese tubo es aproximadamente 
isotérmico a 50°C. Determine la razón de transferencia de calor 
hacia el aire usando la relación del número de Nusselt dada por 
a) la ecuación 8-66 y b) la ecuación 8-71. 

8-41 Un dueto cuadrado de 8 m de largo, no aislado y con una 
sección transversal de 0.2 m X 0.2 m y una aspereza relativa de 
lO-s, pasa por el espacio del ático de una casa. Entra aire 
caliente al dueto a 1 atm y 80°C, con un gasto volumétrico de 
0.15 m3/s. La superficie del dueto es aproximadamente isotér­
mica a 60°C. Determine la razón de la pérdida de calor del 
dueto hacia el espacio del ático y la diferencia de presión entre 
las secciones de entrada y de salida del mismo. 

8-42 Se usa un tubo de 10 m de largo y 10 mm de diámetro in­
terior, fabricado de acero comercial, para calentar un líquido en 
un proceso industrial. El líquido entra al tubo con Ti = 25°C, V 
= 0.8 mis. Se mantiene un flujo uniforme de calor por medio de 
un calentador de resistencia eléctrica enrollado alrededor de la 
superficie exterior del tubo, de modo que el fluido sale a 75°C. 
Si se supone un flujo completamente desarrollado y se toman 
las propiedades promedio del fluido como p = 1000 kg/m3, cp 

= 4000 J/kg . K, J.L = 2 X 10-3 kg/m . s, k = 0.48 W/m . K Y Pr 
= 10, determine: 

a) El flujo de calor requerido en la superficie, qs, producido 
por el calentador 

b) La temperatura de superficie del tubo a la salida, Ts 

c) La pérdida de presión a lo largo del tubo y la potencia 
núnima requerida p~ra vencer la resistencia al flujo. 

8-43 Agua a 10°C (p = 999.7 kg/m3 y J.L = 1.307 X 10-3 

kg/m . s) fluye de manera estacionaria a una velocidad prome­
dio de 1.2 mis en un tubo de 0.20 cm de diámetro y 15 m de lar­
go. Determine a) la caída de presión y b) la necesidad de 
potencia de bombeo para vencer esta caída de presión. 

Respuestas: a) 188 kPa, b) 0.71 W 

8-44 Se debe calentar agua desde 10°C hasta 80°C conforme 
fluye por un tubo de 2 cm de diámetro interno y 13 m de largo. 
El tubo está equipado con un calentador de resistencia eléctrica 
que le proporciona calentamiento uniforme sobre toda su super­
ficie. La superficie exterior del calentador está bien aislada, de 

modo que en la operación estacionaria todo el calor generado en 
éste se transfiere al agua en el tubo. Si el sistema debe propor­
cionar agua caliente a razón de 5 l/min, determine la potencia 
nominal del calentador de resistencia. Asimismo, estime la tem­
peratura de la superficie interior del tubo en la salida. 

8-45 Aire caliente a la presión atmosférica y a 85°C entra en un 
dueto cuadrado no aislado de 10m de largo y con sección trans­
versal de 0.15 m X 0.15 m que pasa por el ático de una casa, a ra­
zón de 0.10 m3/s. Se observa que el dueto es casi isotérmico a 
70°C. Determine la temperatura de salida del aire y la razón de la 
pérdida de calor del dueto hacia el espacio en el ático. 

Respuestas: 75.rC, 941 W 

FIGURA P8-45 

8-46 E.'> Vuelva a considerar el problema 8-45. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto del gasto volumétrico del aire sobre la tempera­
tura de éste a la salida y la razón de pérdida de calor. Suponga 
que el gasto varía de 0.05 m3/s hasta 0.15 m3/s. Trace las gráfi­
cas de la temperatura de salida y de la razón de la pérdida de ca­
lor en función del gasto y discuta los resultados. 

8-47 Considere un colector solar de aire que tiene 1 m de an­
cho y 5 m de largo y un espaciamiento constante de 3 cm entre 
la cubierta de vidrio y la placa del propio colector. El aire entra 
en el colector a 30°C a razón de 0.15 m3/s por el borde de 1 m 
de ancho y fluye a lo largo del paso de 5 m de largo. Si las tem­
peraturas promedio de la cubierta de vidrio y de la placa del co­
lector son de 20°C y 60°C, respectivamente, determine a) la 
razón neta de la transferencia de calor hacia el aire conforme 
fluye por el colector y b) la elevación de temperatura del aire 
conforme fluye a través del colector. 

Aislamiento Placa del 
colector, 60°C 

FIGURA P8-47 

~ 
~ 

Aire 
~ 30°C 
~ 0.15 m3/s 
~ 

~ 
~ 
~ 

de vidrio 
20°C 
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8-48 Considere el flujo de aceite a 10°C en una tubería de 
40 cm de diámetro a una velocidad promedio de 0.5 mis. Una 
sección de 1 500 m de largo de la tubería pasa por las aguas he­
ladas de un lago a O°C. Las mediciones indican que la tempera­
tura de la superficie del tubo está muy cercana a O°C. Si 
descarta la resistencia térmica del material del tubo, determine 
a) la temperatura del aceite cuando el tubo sale del lago, b) la 
razón de la transferencia de calor desde el aceite y e) la poten­
cia requerida de bombeo para vencer las pérdidas de presión y 
mantener el flujo del aceite en el tubo. 

8-49 Considere el flujo laminar de un fluido por un canal cua­
drado mantenido a temperatura constante. Ahora, la velocidad 
media del fluido se duplica. Determine el cambio en la caída de 
presión y el cambio en la razón de la transferencia de calor en­
tre el fluido y las paredes del canal. Suponga que el régimen de 
flujo permanece inalterado. 

8-50 Repita el problema 8-49 para flujo turbulento. 

8-5U Se deben satisfacer las necesidades de agua caliente de 
una casa calentando agua que está de 55°P hasta 2000 P por me­
dio de un colector solar parabólico, a razón de 4 lbmls. El agua 
fluye por un tubo delgado de aluminio de 1.25 in de diámetro 
cuya superficie exterior está pintada de negro para maximizar 
su capacidad de absorción solar. La línea central del tubo coin­
cide con la línea focal del colector y se coloca una camisa de vi­
drio en el exterior del tubo para minimizar las pérdidas de calor. 
Si la energía solar se transfiere al agua a una razón neta de 350 
Btu/h por pie de longitud del tubo, determine la longitud reque­
rida del colector parabólico con el fin de satisfacer las necesida­
des de agua caliente de esta casa. Asimismo, determine la 
temperatura superficial del tubo a la salida. 

Tubo con agua 

FIGURA P8-511 

Colector solar 
parabólico 

Agua 
2000 P 
4lbmls 

8-52 Un tablero de circuito impreso de 15 cm X 20 cm cuyos 
componentes no se dejan entrar en contacto directo con el aire 
por razones de confiabilidad se debe enfriar al pasar aire frío 
por un canal de 20 cm de largo con sección transversal de 
0.2 cm X 14 cm perforado en el tablero. El calor generado por 
los componentes electrónicos es conducido a través de la capa 
delgada del tablero hasta el canal, donde es eliminado por el 
aire que entra en éste a 15°C. Se puede considerar que el flujo 
de calor en la superficie superior del canal es uniforme y que 
la transferencia de calor a través de otras superficies es despre­
ciable. Si la velocidad del aire en la admisión del canal no debe 
sobrepasar 4 mis y la temperatura superficial de este último 
debe permanecer por debajo de 50°C, determine la potencia total 
máxima de los componentes electrónicos que se pueden montar 
con seguridad en este tablero. 
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Canal de aire Componentes 
0.2 cm x 14 cm electrónicos 

FIGURA P8-52 

8-53 Repita el problema 8-52 al reemplazar el aire por helio, 
el cual tiene seis veces la conductividad térmica del aire. 

8-54 ~(') Vuelva a considerar el problema 8-48. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la velocidad del aire en la admisión del ca­
nal y de la temperatura superficial máxima sobre la disipación 
de la potencia total máxima de los componentes electrónicos. 
Suponga que la velocidad del aire varía de 1 mis hasta 10 mis y 
la temperatura superficial de 30°C hasta 90°C. Trace gráficas de 
la disipación de potencia en función de la velocidad del aire y 
de la temperatura superficial, discuta los resultados. 

8-55 Entra aire a una sección de 7 m de largo de un ducto rec­
tangular de 15 cm X 20 cm de sección transversal, a 50°C y a 
una velocidad promedio de 7 mis. Si las paredes del ducto se 
mantienen a 10°C, determine a) la temperatura de salida del 
aire, b) la razón de la transferencia de calor desde el aire y e) la 
potencia necesaria del ventilador para vencer las pérdidas de 
presión en esta sección del ducto. 

Respuestas: a) 32 .8°C, b) 3674 W, e) 4 .2 W 

8-56 ~(') Vuelva a considerar el problema 8-55. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la velocidad del aire sobre la temperatura de 
salida de éste, la razón de la transferencia de calor y la potencia 
del ventilador. Suponga que la velocidad del aire varía de 1 mis 
hasta 10 mis. Trace las gráficas de la temperatura de salida, de 
la razón de la transferencia de calor y de la potencia del ventila­
dor en función de la velocidad del aire y discuta los resultados. 

8-57 Aire caliente a 60°C que sale del hogar de una casa entra 
en una sección de 12 m de largo de un ducto de lámina metáli­
ca que tiene una sección transversal rectangular de 20 X 20 cm, 
a una velocidad promedio de 4 mis. La resistencia térmica del 
ducto es despreciable y la superficie exterior del mismo, cuya 

10°C 
ho = lOW/m2 . oC 

12m 

Aire caliente 
60°C 
4m/s 

Dueto de aire 
20cmx20cm 

e = 0.3 

FIGURA P8-57 
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emisividad es de 0.3, está expuesta a aire frío a 10°C en el sóta­
no, con un coeficiente de transferencia de calor por convección 
de 10 W/m2. oc. Considerando que las paredes del sótano están 
también a 10°C, determine a) la temperatura a la cual el aire ca­
liente saldrá del sótano y b) la razón de la pérdida de calor des­
de el aire caliente en el ducto hacia el sótano. 

8-58 tE.'> Vuelva a considerar el problema 8-57. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la velocidad del aire y de la emisividad de la 
superficie sobre la temperatura de salida de dicho aire y la razón 
de la pérdida de calor. Suponga que la velocidad del aire varía 
de 1 mis hasta 10 mis y la emisividad de 0.1 hasta 1.0. Trace 
gráficas de la temperatura de salida y de la razón de la pérdida 
de calor en función de la velocidad del aire de la emisividad, 
discuta los resultados. 

8-59 Los componentes de un sistema electrónico que disipan 
180 W están ubicados en un ducto horizontal de 1 m de largo 
cuya sección transversal es de 16 cm X 16 cm. Los 'componen­
tes en el ducto se enfrían por aire forzado, el cual entra a 27°C 
a razón de 0.65 m3/min. Si 85% del calor generado adentro 
se transfiere al aire que fluye por el ducto y que 15% restante se 
pierde a través de las superficies exteriores de éste, determine a) 
la temperatura de salida del aire y b) la temperatura superficial 
del componente de mayor potencia que esté en el ducto. 

8-60 Repita el problema 8-59 para un ducto horizontal circu­
lar de 15 cm de diámetro. 

8-61 Considere un tablero de circuito impreso (PCB por sus 
siglas en inglés) de núcleo hueco de 12 cm de alto y 18 cm de 
largo disipando un total de 20 W. El ancho de la brecha de aire 
a la mitad del PCB es de 0.25 cm. El aire de enfriamiento. entra 
en el núcleo de 12 cm de ancho a 32°C, a razón de 0.8 l/s. Si el 
calor generado está uniformemente distribuido sobre las dos su­
perficies laterales del PCB, determine a) la temperatura a la 
cual el aire sale del núcleo hueco y b) la temperatura más alta 
sobre la superficie interior del núcleo. 

Respuestas: al 54.0°C, bl 72.8°C 

8-62 Repita el problema 8-61 para un PCB de núcleo hueco 
que disipa 35 W. 

8-631 Se calienta agua a 60°F al pasarla por tubos de cobre de 
pared delgada que tienen un diárnetro interno de 0.75 in. El 
calor se suministra al agua por medio de vapor de agua que se 
condensa afuera de los tubos de cobre a 250°F. Si el agua se 
debe calentar hasta 140°F a razón de OAlbmls, determine a) la 
longitud que se necesita usar del tubo de cobre y b) la potencia 
de bombeo requerida para vencer las pérdidas de presión. Su­
ponga que todo el tubo de cobre está a la temperatura del vapor 
de agua de 250°F. 

8-64 Una computadora enfriada por un ventilador contiene 
ocho PCB, cada uno de ellos disipando 10 W de potencia. La al­
tura de los PCB es de 12 cm y su longitud de 18 cm. El espacio 
libre entre las puntas de los componentes sobre uno de los PCB 
y la superficie posterior del PCB adyacente es de 0.3 cm. El ai­
re de enfriamiento es alimentado por un ventilador de 10 W 
montado a la entrada. Si el aumento en la temperatura del aire a 
medida que fluye a través del gabinete de la computadora no 
debe ser mayor a 10°C, determine a) el gasto del aire que nece­
sita entregar el ventilador, b) la fracción de la temperatura del 

aire que se debe al calor generado por el ventilador y su motor 
y e) la temperatura más alta admisible del aire en la admisión si 
la temperatura superficial de los componentes no debe exceder 
de 70°C en cualquier parte en el sistema. Use las propiedades 
del aire a 25°C. 

Entrada 
del aire 

FIGURA P8-64 

0.3 cm 

Salida 
del aire 

PCB, IOW 

Tema especial: Flujo de transición 

8-651 Un tubo con una configuración de entrada de borde en 
escuadra se sujeta a un flujo uniforme de calor en la pared del 
tubo de 8 kW/m2. El tubo tiene un diámetro interior de 0.622 in 
y un gasto de 2.16 gpm. El líquido que fluye en el interior del 
tubo es una mezcla de etilenglicol yagua destilada con una frac­
ción de masa de etilenglicol de 2.27. Determine el coeficiente 
de fricción en un lugar a lo largo del tubo en donde el número 
de Grashof es Gr = 35 450. Las propiedades físicas de la mez­
cla de etilenglicol yagua destilada en el lugar de interés son Pr 
= 13.8, v = 18A X 10-6 ft2/S Y fLb /fLs = 1.12. Luego, vuelva a 
calcular el coeficiente de fricción de flujo completamente de­
sarrollado si el gasto volumétrico se aumenta en 50% en tanto 
que el resto de los parámetros se mantienen inalterados. 

Respuesta: 0 .00869 

8-66 Un tubo con una configuración de entrada de boca acam­
panada se sujeta a un flujo uniforme de calor en la pared del 
tubo de 3 kW/m2. El tubo tiene un diámetro interior de 0.158 m 
(0.622 in) y un gasto de 1.43 X 10-4 m3/s (2.27 gpm). El líquido 
que fluye en el interior del tubo es una mezcla de etilenglicol y 
agua destilada con una fracción de masa de etilenglicol de 2.27. 
Determine el coeficiente de fricción de flujo completamente de­
sarrollado en un lugar a lo largo del tubo en donde el número de 
Grashof es Gr = 16600. Las propiedades físicas de la mezcla 
de etilenglicol yagua destilada en el lugar de interés son Pr = 

14.85, v = 1.93 X 10-6 m2/s y fLb/fL s = 1.07. Luego, vuelva a 
calcular el coeficiente de fricción si el gasto volumétrico se au­
menta en 50% en tanto que el resto de los parámetros se 
mantienen inalterados. 

8-67 Reconsidere el problema 8-66. Calcule el coeficiente de 
fricción de flujo completamente desarrollado si el gasto volu­
métrico se aumenta en 50% en tanto que el resto de los paráme­
tros se mantienen inalterados. 

8-68 Una mezcla de etilenglicol yagua destilada con una frac­
ción de masa de etilenglicol de 0.72 y un gasto de 2.05 X 10-4 
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m3/s fluye dentro de un tubo con un diámetro interior de 0.0158 
m y una condición de frontera de flujo de calor uniforme en la 
pared del tubo. Para este flujo, determine el número de Nusselt 
en el lugar xlD = 10 y 90, para la configuración de entrada del 
tubo de a) de boca acampanada y b) reentrante. Compare los re­
sultados para los incisos a) y b). Suponga que el número de 
Grashof es Gr = 60 000. Las propiedades físicas de la mezcla 
de etilenglicol yagua destilada son Pr = 33.46, v = 3.45 X 10-6 

m2/s y ¡;"¡}¡;"s = 2.0. 

8-69 Repita el problema 8-68 para el lugar xlD = 90. 

Problemas de repaso 

8-70 Se enfría un chip de silicio mediante el paso de agua por 
microcanales grabados en la parte posterior del mismo, como se 
muestra en la figura P8-70. Los canales están cubiertos con una 
cubierta de sil icio. Considere un chip cuadrado de 10 mm X 10 
mm en el cual se ubican N = 50 microcanales rectangulares, 
cada uno de los cuales ha sido grabado con un ancho W = 50 
¡;.,m y una altu ra H = 200 ¡;.,m. Enu'a agua a los microcanales a 
una temperatura Ti = 290 K Y un gasto total de 0.005 kg/s. El 
chip "y su cubierta se mantienen a una temperatura uniforme de 
350 K. Si se supone que el fl ujo en los canales es completa­
mente desarrollado, que todo el calor generado por los circuitos 
en la parte uperior del chip se transfiere al agua y se usan 
correlaciones de tubo circular, determine: 

a) La temperatura de salida del agua, Te 
b) La di ipación de potencia del chip, We 

FIGURA P8-70 

8-71 Se calienta agua a razón de 10 kg/s desde una tempera­
tura de 15°C hasta 35°C, haciendo pasar a través de ella cinco 
tubos idénticos, cada uno de 5.0 cm de diámetro, cuya tempe­
ratura superficial es de 60.0°e. Estime a) la razón estacionaria 
de transferencia de calor y b) la longitud necesaria de los tubos 
para realizar esta tarea. 

8-72 Repita el problema 8-71 para un gasto de 20 kg/s. 

8-73 Entra agua a 1500 kg/h Y 10°C a un tubo liso de 10 cm 
de diámetro cuya temperatura de pared se mantiene a 49°e. 
Calcule a) la longitud necesaria del tubo para calentar el agua 
hasta 40°C y b) la temperatura de salida del agua si se duplica la 
longitud del tubo. Suponga que las propiedades promedio del 
agua son las mismas que en a). 
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8-74 Un sistema geotérmico de calefacción de un distrito 
comprende el transporte de agua geotérmica a no°c desde un 
pozo hasta una ciudad que está más o menos a la misma eleva­
ción y a una distancia de 12 km, a razón de l.5 m3/s en tubos de 
acero inoxidable de 60 cm de diámetro. Las presiones del flui­
do en el manantial y en el punto de llegada en la ciudad deben 
ser las mismas. Las pequeñas pérdidas son despreciables debi­
do a la gran razón de la longitud con respecto al diámetro y al 
número relativamente pequeño de componentes que también 
causan pérdidas pequeñas. a) Si la eficiencia del motor de la 
bomba es de 65%, determine el consumo de energía eléctrica 
del sistema para bombeo. b) Determine el costo diario del con­
sumo de energía del sistema si el precio unitario de la electrici­
dad es de 0.06 dólarlkWh. e) Se estima que la temperatura del 
agua geotérmica cae 0.5°C durante este largo flujo. Determine 
si el calentamiento por fricción durante ese flujo puede compen­
sar esta caída en la temperatura. 

8-75 Repita el problema 8-74 para tubos de hierro fundido del 
mismo diámetro. 

8-76 El petfil de velocidades, en mIs, en el flujo laminar com­
pletamente desarrollado en un tubo circular se expresa por u(r) 
= 6( 1 - 100r2), donde r es la distancia radial a partir de la línea 
central del tubo, en ffi. Determine a) el radio del tubo, b) la ve­
locidad media a través de este último y e) la velocidad máxima 
en el mismo. 

8-771 El perfil de velocidades, en ft/s, en el flujo laminar 
completamente desarrollado de agua a 40°F en un tubo circular 
horizontal de 140 ft .de largo se expresa por u(r) = 0.8(1 -
625r2) , donde r es la distanc.ia radial a partir de la línea central 
del tubo, en ft. Determine a) el gasto volumétrico del agua por 
el tubo, b) la caída de presión a través de éste y e) la potencia 
útil de bombeo requerida para vencer esta caída de presión. 

8-78 Las necesidades de aire comprimido de una factoría se 
satisfacen por medio de una compresora de 150 hp ubicada en 
una sala que se mantiene a 20°e. Con el fin de minimizar el tra­
bajo del compresor, su lumbrera de admisión se encuentra co­
nectada al exterior por medio de un ducto de 11 m de largo y 
20 cm de diámetro hecho de lámina delgada de aluminio. El 
compresor admite aire a razón de 0.27 m3/s a las condiciones 

Compresor 
de aire 
150 hp 

FIGURA P8-78 

Aire, 0.27 m3/s 
10°C, 95 kPa 

++H 

wl 
cm 11 m 

1 
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del exterior de 10°C y 95 kPa. Si descarta la resistencia térmica 
del dueto y toma el coeficiente de transferencia de calor sobre la 
superficie exterior del dueto como 10 W/m2 . oC, determine 
a) la potencia usada por el compresor para vencer la caída 
de presión en este dueto, b) la razón de la transferencia de calor 
hacia el aire más frío entrante y e) la elevación de la temperatu­
ra del aire a medida que fluye por el dueto. 

8-79 Una casa construida sobre la ribera de un río se debe en­
friar en verano mediante el agua fría de ese río, el cual fluye a 
una temperatura promedio de 15°C. Una sección de 15 m de lar­
go de un ducto circular de 20 cm de diámetro pasa a través del 
agua. El aire entra en la sección del ducto que está dentro 
del agua del río a 25 °C, a una velocidad de 3 mis . Si la superfi­
cie del ducto está a la misma temperatura del agua, determine la 
temperatura del aire cuando sale de la parte subacuática de ese 
ducto. Asimismo, para una eficiencia total del ventilador de 
55%, determine la entrada de potencia del ventilador necesaria 
para vencer la resistencia al flujo en esta sección del ducto. 

~ ~ Río, 15°C ~ 
~ ~ ~ ---------

FIGURA P8-79 

8-80 Repita el problema 8-79. Si se formó una capa de 0.25 
mm de espesor de depósito mineral (k = 3 W/m . oC) sobre la 
superficie interior del tubo. 

8-811 ~ Los gases de escape del motor de un automóvil 
~ salen de la cámara de combustión y entran en un 

tubo de acero de pared delgada de 8 ft de largo y 3.5 in de diá­
metro, a 8000 P y 15.5 psia, a razón de 0.21bmls. El aire ambien­
te circundante está a una temperatura de 800 P y el coeficiente de 
transferencia de calor sobre la superficie exterior del tubo de es­
cape es de 3 Btu/h . ft2 . °E Si que los gases de escape tienen las 
propiedades del aire, determine a) la velocidad de esos gases a 
la salida del tubo y b) la temperatura a la cual los mismos ga­
ses saldrán del tubo y entrarán en el aire. 

8-82 Agua caliente a 90°C entra a una sección de 15 m de un 
tubo de hierro fundido (k = 52 W 1m . oC) cuyos diámetros inte­
rior y exterior son de 4 y 4.6 cm, respectivamente, a una velo­
cidad promedio de 1.2 mis. La superficie exterior del tubo, cuya 

Agua 
caliente 

90°C 

Tambiente = 10°C 

6 =0.7 

I 
f 
I 
\ 

1.2m/s ¡...!.---- lSm ----..¡ 

FIGURA P8-82 

emisividad es de 0.7, está expuesta a aire frío a 10°C en un sóta­
no, con un coeficiente de transferencia de calor por convección 
de 12 W/m2 • 0e. Si considera que las paredes del sótano están 
también a 10°C, determine a) la razón de la pérdida de calor del 
agua y b) la temperatura a la cual el agua sale del sótano. 

8-83 Repita el problema 8-82 para un tubo hecho de cobre 
(k = 386 W/m . oC), en lugar de hierro fundido. 

8-84 D. B. Tuckerman y R. E Pease de la Universidad de 
Stanford demostraron a principios de la década de 1980 que los 
circuitos integrados se pueden enfriar de manera muy eficaz 
mediante la fabricación de una serie de canales microscópicos 
de 0.3 mm de altura y 0.05 mm de ancho en la parte posterior 
del sustrato y cubriéndolos con una placa para confinar el flu­
jo del fluido dentro de los canales. Estos investigadores fueron 
capaces de disipar 790 W de potencia generada en un chip de si­
licio de 1 cm2 a una diferencia de temperatura entre la unión y 
el ambiente de 71 oC, mediante agua como refrigerante que flu ­
ye a razón de O.Ol1/s por 100 de esos canales debajo de un chip 
de silicio de 1 cm X 1 cm. El calor se transfiere principalmente 
a través del área de la base del canal y se encontró que el au­
mento del área superficial y, por consiguiente, del efecto de ale­
ta tenían poca importancia. Si descarta los efectos de entrada e 
ignorando cualquier transferencia de calor desde las superficies 
laterales y la cubierta, determine a) la elevación en la tempera­
tura del agua al fluir por los microcanales y b) la temperatura 
promedio de la superficie de la base de esos microcanales para 
una disipación de potencia de 50 W. Suponga que el agua entra 
en los canales a 20°e. 

0.3 r:=:==~==iíf 
mm 

1 
..,--,-,-,...,....,.......,....,-,-.,....{ 

Circuitos 
electrónicos 

sobre este lado 

microscópicos 

FIGURA P8-84 

Placa 
de 

cubierta 

8-85 Los sistemas enfriados por líquido tienen altos coeficien­
tes de transferencia de calor asociados con ellos, pero poseen la 
desventaja inherente de que presentan problemas potenciales de 
fugas. Por lo tanto, se propone que se debe usar aire como refri­
gerante en los microcanales. Repita el problema 8-84 mediante 
aire como el fluido enfriador en lugar de agua, entrando a razón 
de 0.5 Lis. 

8-86 Los gases de escape que salen de un motor diesel esta­
cionario a 450°C entran en un tubo de 15 cm de diámetro a una 
velocidad de 4.5 mis. La temperatura superficial del tubo es de 
l80°e. Determine la longitud del tubo si los gases deben salir 
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del mismo a 250°C, después de transferir calor al agua en una 
unidad de recuperación. Use las propiedades del aire para los 
gases de escape. 

8-87 Vapor geotérmico de agua a 165°C se condensa en el la­
do del casco de un intercambiador de calor sobre los tubos por 
los cuales fluye agua. El agua entra en los tubos de 4 cm de diá­
metro y 14 m de largo a 20°C, a razón de 0.8 kg/s. Determine la 
temperatura de salida del agua y la velocidad de condensación 
del vapor geotérmico. 

8-88 Aire frío a 5°C entra en un tubo isotérmico de 12 cm de 
diámetro y 20 m de largo a una velocidad de 2.5 mis y sale a 
19°e. Estime la temperatura superficial del tubo. 

8-89 Se va a calentar aceite a 15°C por medio de vapor satu­
rado de agua a 1 atm en un intercambiador de calor de tubo do­
ble hasta una temperatura de 25°C. Los diámetros interior y 
exterior del espacio anular son de 3 cm y 5 cm, respectivamen­
te, y el aceite entra en él a una velocidad media de 0.8 mis. Se 
puede suponer que el tubo interior es isotérmico y está a 100°C 
y el exterior está bien aislado. Si supone flujo completamente 
desarrollado para el aceite, determine la longitud requerida del 
tubo para calentarlo hasta la temperatura indicada. En realidad, 
¿necesitará el lector un tubo más largo o más corto? Explique. 

8-90 Un hidrocarbono líquido entra a un tubo de 2.5 cm de 
diámetro que tiene 0.5 m de largo. La temperatura de entrada 
del líquido es de 20°C y la de la pared del tubo es de 60°e. Las 
propiedades promedio del líquido son cp = 2.0 kJlkg . K, J.L = 
10 mPa . s y p = 900 kg/m3. A un gasto de 1 200 kg/h, se mide 
que la temperatura de salida del líquido es 30°e. Estime la tem­
peratura de salida del líquido cuando el gasto se reduce hasta 
400 kg/h. Sugerencia: Para la transferencia de calor en tubos, 
Nu <X Re l/3 , en el flujo laminar, y Nu <X Re4/S, en el turbulento. 

8-91 Se calientan 100 kg/s de petróleo crudo desde 20°C 
hasta 40°C, en el lado de tubos de un intercambiador de calor de 
tubos múltiples. El flujo de petróleo crudo se divide de manera 
igual entre 100 tubos en el haz de éstos. El diámetro interior de 
cada tubo es de 10 mm y la temperatura de la pared interior del 
mismo se mantiene a 100°C. Las propiedades promedio del 
petróleo crudo son p = 950 kg/m3, cp = 1.9 kJlkg . K, k = 0.25 
W/m· K, J.L = 12 mPa· s y J.LlV = 12 mPa · s. Estime la razón de 
la transferencia de calor y la longitud del tubo. 

8-92 Entra petróleo crudo a un tubo de 20 cm de diámetro con 
una velocidad promedio de 20 cmls. La temperatura promedio 
de la pared del tubo es de 2°e. Las propiedades del petróleo 
crudo son los que se presentan en la tabla que sigue. Calcule la 
razón de la transferencia de calor y la longitud del tubo si la tem­
peratura de salida del petróleo crudo es de 20°C. 

T 
oC 

2.0 
22.0 

p 
kg/m3 

900 
890 

k 
W/m· K 

0.145 
0.145 

¡.L 

mPa· s 

60 .0 
20.0 

Cp 
kJ/kg . K 

l.80 
l.90 

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI) 
8-93 Se usa un intercambiador de calor con 12 tubos, cada 
uno de 1.0 cm de diámetro y 2.0 m de longitud, para calentar un 
flujo de líquido a razón de 1.0 kg/s. Las temperaturas de la 

pared del tubo y de entrada del líquido son 60°C y 20°C, res­
pectivamente. Las propiedades promedio del líquido son p = 
950 kg/m3, J.L = 6 mPa . s, J.L lV = 4 mPa . s, k = 0.5 W/m . K y 
cp = 1.5 kJ/kg . K. a) Estime la temperatura de salida del 
líquido y la razón de la transferencia de calor. b) ¿Cómo cam­
biarán los resultados del inciso a) si todos los tubos, excepto 
uno, se taponan (es decir, si se fuerza a que todo el flujo de 
líquido pase por un solo tubo)? 

8-94 Se dice que el flujo forzado interno está completamente 
desarrollado una vez que la en una sección transversal 
ya no cambia en la dirección del flujo. 

a) distribución de temperatura b) distribución de entropía 
b) distribución de velocidad el) distribución de presión 
e) ninguna de las anteriores 

8-95 La temperatura media de todo el fluido que fluye por un 
tubo o ducto se define como 

(e) Tb = ~I TpVdA V e 
A, 

8-96 Entra agua (J.L = 9.0 X 10-4 kg/m . s, p = 1000 kg/m3) a 
un tubo de 2 cm de diámetro y 3 m de largo, cuyas paredes se 
mantienen a 100°C. El agua fluye en este tubo con una tempe­
ratura media de fluido de 25°C y un gasto volumétrico de 3 m3/h. 
El número de Reynolds para este flujo interno es 

a) 59000 b) 105000 c) 178000 
el) 236000 e) 342 000 

8-97 Fluye agua en un tubo de 2 cm de diámetro y 3 m de 
largo, cuyas paredes se mantienen a 100°C, con una tempera­
tura media de fluido de 25°C y un gasto volumétrico de 3 m3/h. 
Si se desprecian los efectos de entrada y se supone flujo turbu­
lento, el número de Nusselt se puede determinar a partir de Nu 
= 0.023 ReO. 8 Pr°.4. El coeficiente de transferencia de calor por 
convección en este caso es 

a) 4140 W/m2 . K 
b) 8180 W/m2 . K 
e) 2870 W/m2 . K 

b) 6160 W/m2 • K 
el) 941OW/m2 . K 

(Para el agua, use k = 0.610 W/m . oC, Pr = 6.0, J.L = 9.0 X 10-4 
kg/m . s, p = 1 000 kg/m3) 

8-98 Entra agua a un tubo circular, cuyas paredes se 
mantienen a temperatura constante, con un gasto y temperatura 
especificados. Para el flujo turbulento completamente desarro­
llado, el número de Nusselt se puede determinar a partir de Nu 
= 0.023 ReO.8 Pr°.4. En este caso, la diferencia correcta de tem­
peratura a usar en la ley de Newton del enfriamiento es 

a) La diferencia entre la temperatura media de fluido de en­
trada y de salida. 

b) La diferencia entre la temperatura media de agua a la en­
trada y la temperatura de la pared del tubo. 

c) La diferencia media logarítmica de temperatura. 
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el) La diferencia entre la temperatura promedio de agua a la 
entrada y la salida y la temperatura de la pared del tubo. 

e) Ninguna de las anteriores . 

8-99 Entra agua (cp = 4180 J/kg . K) a un tubo de 4 cm de 
diámetro, a 15°e y a razón de 0.06 kg/s. El tubo está sujeto a un 
flujo uniforme de calor de 2500 W/m2 sobre las superficies. La 
longitud del tubo requerida para calentar el agua hasta 45°e es 

a) 6 m b) 12 m c) 18 m el) 24 m e) 30 m 

8-100 Entra aire (cp = 1000 J/kg . K) a un ducto subacuático 
de 20 cm de diámetro y 19 m de largo, a 500 e y 1 atm, con una 
velocidad promedio de 7 mis, y se enfría por la acción del agua 
del exterior. Si el coeficiente promedio de transferencia de calor 
es de 35 W/m2 . °e y la temperatura del tubo es casi igual a la 
del agua de 5°e , la temperatura de salida del aire es 

a) 8°e b) 13°e c) 18°e 
el) 28°e e) 37°e 

8-101 Entra agua (cp = 4180 J/kg . K) a un tubo de 12 cm de 
diámetro y 8.5 cm de largo, a 75°C y a razón de 0.35 kg/s, y se 
enfría mediante un refrigerante en evaporación en el exterior a 
-10°C. Si el coeficiente promedio de transferencia de calor en 
la superficie interior es de 500 W/m2 . oC, la temperatura de 
salida del agua es 

a) 18.4°e 
el) 46.5°e 

b) 25.0oe 
e) 60.2°e 

c) 33.8°e 

8-102 Entra aire a un ducto a 20°C, a razón de 0.8 m2/s, y se 
calienta hasta 1500 e por medio de la condensación de vapor de 
agua en el exterior a 280°C. El error que se tiene en la razón de la 
transferencia de calor hacia el aire debido al uso de diferencia 
media aritmética de temperatura, en lugar de la diferencia me­
dia logarítmica de temperatura es 

a) 0% b) 5.4% c) 8.1 % el) 10.6% e) 13.3% 

8-103 Aceite de motor a 600 e (¡.L = 0.07399 kg/m . s, p = 
864 kg/m3) fluye en un tubo de 5 cm de diámetro con una ve­
locidad de 3 mis. La caída de presión a lo largo de un tramo del 
tubo de 6 m de largo de flujo completamente desarrollado es 

a) 2.9 kPa b) 5.2 kPa c) 7.4 kPa 
el) 10.5 kPa e) 20.0 kPa 

8-104 Aceite de motor fluye en un tubo horizontal de 15 cm 
de diámetro con una velocidad de 1.3 mis, experimentando una 
caída de presión de 12 kPa. La necesidad de potencia de 
bombeo para vencer esta caída de presión es 

a) 190W b)276W c) 407 W 
el) 655 W e) 900 W 

8-105 Entra agua a un tubo de 5 mm de diámetro y 13 m de 
largo, a 15°e con una velocidad de 0.3 mis, y sale a 45°C. El 
tubo está sujeto a un flujo uniforme de calor de 2000 W/m2 so­
bre su superficie. La temperatura de la superficie del tubo a la 
salida es 

a) 48.7°e 
el) 53.7°e 

b) 49.4°e 
e) 55.2°e 

(Para el agua, use k = 0.615 W/m . °e , Pr = 5.42, v = 0.801 X 

10-6 m2/s). 

8-106 Entra agua a un tubo de 5 mm de diámetro y 13 m de 
largo, a 45°e con una velocidad de 0.3 mis. El tubo se mantiene 
a una temperatura constante de 5°C. La temperatura de salida 
del agua es 

b) 7.0oe 
e) 5.5°e 

c) 6.5°e 

(Para el agua, use k = 0.607 W/m· °e, Pr = 6.14, v = 0.894 x 
1O...{j m2/s, cp = 4180 J/kg . °e , p = 997 kg/m3). 

8-107 Entra agua a un tubo de 5 mm de diámetro y 13 m de 
largo, a 45°e con una velocidad de 0.3 mis . El tubo se mantiene 
a una temperatura constante de 5°C. La longitud requerida del 
tubo para que el agua salga de él a 25°C es 

a) 1.55 m b) 1.72 m c) 1.90 m 
el) 2.37 m e) 2.96 m 

(Para el agua, use k = 0.623 W/m . °e, Pr = 4.83, v = 0.724 x 
1O...{j m2/s, cp = 4178 J/kg . °e, p = 994 kg/m3). 

8-108 A una velocidad de 4.5 mis, entra aire a 100 e a un 
ducto rectangular de 18 m de largo cuya sección transversal es 
de 0.15 m x 0.20 m. El ducto se sujeta a un calentamiento uni­
forme mediante radiación en toda la extensión de la superficie a 
razón de 400 W/m2 . La temperatura de la pared del ducto a la 
salida es 

a) 58.8°e 
el) 69.1°e 

b) 61.9°e 
e) 75.5°e 

(Para el aire, use k = 0.0255 W/m . °e, Pr = 0.7296, v = 1.562 
X 10-5 m2/s, cp = 1007 J/kg . °e , p = 1.184 kg/m3). 

8-109 Entra aire a 1100 e a un ducto de 18 cm de diámetro y 9 
m de largo, a una velocidad de 3 mis. Se observa que el ducto es 
casi isotérmico a 85°C. La razón de la pérdida de calor del aire 
en el ducto es 

a) 375 W 
el) 965 W 

b) 510W 
e) 987 W 

c) 936 W 

(Para el aire, use k = 0.03095 W/m . °e, Pr = 0.7111, v = 
2.306 X 10-5 m2/s, cp = 1009 J/kg . oC). 

8-110 Entra aire a un tubo de 7 cm de diámetro y 4 m de largo, 
a 65°e y sale a 15°C. Se observa que el tubo es casi isotérmico 
a 5°C. Si el coeficiente promedio de transferencia de calor por 
convección es 20 W/m2 . oC, la razón de la transferencia de 
calor es 

a) 491 W 
el) 907W 

b) 616 W 
e) 975 W 

c) 810 W 

8-111 Entra aire (cp = 1007 J/kg . oC) a un tubo de 17 cm de 
diámetro y 4 m de largo, a 65°C y a razón de 0.08 kg/s, y sale a 
15°C. Se observa que el tubo es casi isotérmico a 5°C. El coefi­
ciente promedio de transferencia de calor por convección es 

a) 24.5 W/m2 . K b) 46.2 W/m2 . K 
b) 53.9 W/m2 . K el) 67.6 W/m2 . K 
e) 90.7 W/m2 • K 

8-112 Fluye aire a 40 0 e (¡.L = 1.918 x 10-5 kg/m . s y p = 

1.127 kg/m3) en un tubo horizontal de 25 cm de diámetro y 26 
m de largo, a una velocidad de 5 mis. Si la aspereza de la super­
ficie 'interior del tubo es de 0.2 mm, la potencia de bombeo re­
querida para vencer la caída de presión es 

a) 0.3 W b) 0.9W c) 3.4 W 
el) 5.5 W e) 8.0 W 

Problemas de diseño y ensayo 

8-113 Por lo común las cajas electrónicas, como las compu­
tadoras, se enfrían por medio de un ventilador. Escriba un ensa-
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yo sobre el enfriamiento por aire forzado de las cajas electróni­
cas y acerca de la selección del ventilador para los aparatos 
electrónicos. 

8-114 Diseñe un intercambiador de calor para pasteurizar le­
che por medio de vapor de agua en una planta de lácteos. La le­
che debe fluir por un banco de tubos con diámetro interno de 
l.2 cm, mientras el vapor se condensa afuera de ellos a 1 atm. 
La leche va a entrar a los tubos a 4°C y se debe calentar hasta 
n oc, a razón de 15 Lis. Si establece hipótesis razonables, el 
lector debe especificar la longitud de los tubos y el número de 
ellos, así como la bomba para el intercambiador de calor. 

8-115 Debe enfriarse una computadora de escritorio por me­
dio de un ventilador. Los componentes electrónicos de la compu-

. 501 
CAPíTULO 8 

tadora consumen 80 W de potencia en las condiciones de plena 
carga. La computadora se va a hacer funcionar en medios a tem­
peraturas de hasta 50°C y a elevaciones hasta de 3 000 m, 
donde la presión atmosférica es de 70.12 kPa. La temperatura 
de salida del aire no debe ser mayor de 60°C para cumplir con 
los requisitos de confiabilidad. Asimismo, la velocidad prome­
dio del aire no debe ser superior a 120 m/min a la salida de la 
caja de la computadora, donde el ventilador está instalado para 
mantener bajo el nivel de ruido. Especifique el gasto del venti­
lador que necesita ser instalado y el diámetro de la cubierta del 
mismo. 
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CONVECCiÓN NATURAL 

En los capítulos 7 y 8 consideramos la transferencia de calor por convec­
ción forzada, en la que se impulsó un fluido sobre una superficie o den­
tro de un tubo por medios externos, como una bomba o un ventilador. En 

este capítulo consideramos la convección natural, en la que cualquier movi­
miento del fluido ocurre por medios naturales, como la flotación. En la con­
vección forzada el movimiento del fluido se puede notar bastante, puesto que 
un ventilador o una bomba pueden transferir suficiente cantidad de movimien­
to al fluido para desplazarlo en cierta dirección. Sin embargo, en la convec­
ción natural a menudo no se puede notar el movimiento del fluido debido a las 
bajas velocidades que intervienen. 

El coeficiente de transferencia de calor por convección depende bastante de 
la velocidad: entre más alta sea ésta más alto es el coeficiente. Las velocida­
des del fluido asociadas con la convección natural son bajas, por lo común 
menores a 1 mis. Por lo tanto, los coeficientes de transferencia de calor que se 
encuentran en la convección natural suelen ser mucho más bajos que los ha­
llados en la convección forzada. Sin embargo, varios tipos de equipo de trans­
ferencia de calor están diseñados para operar en condiciones de convección 
natural porque en ella no se requiere el uso de algo que mueva al fluido. 

Empezamos este capítulo con una discusión del mecanismo físico de la con­
vección natural y del número de Grashof Enseguida, presentamos las corre­
laciones para evaluar la transferencia de calor por convección natural para 
varias configuraciones geométricas, incluyendo superficies con aletas y recin­
tos cerrados. Por último, discutimos la convección natural y la forzada simul­
táneas. 

OBJETIVOS 
Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Entender el mecanismo físico de la convección natural 

• Deducir las ecuaciones Que rigen la convección natural y obtener el número adimen­
sional de Grashof al llevarlas a la forma adimensional 

• Evaluar el número de Nusselt para la convección natural asociada con placas verti­
cales, horizontales e inclinadas, así como con cilindros y esferas 

• Examinar la convección natural desde superficies con aletas y obtener el espaciamiento 
ópti mo de éstas 

• Analizar la convección natural en el interior de recintos cerrados, como las ventanas de 
cristal doble, y 

• Considerar la convección natural y la forzada combinadas, así como determinar la im­
portancia relativa de cada modo. 
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FIGURA 9-1 
Enfriamiento de un huevo cocido en un 
medio ambiente más frío por convección 
natural. 

Aire 
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FIGURA 9-2 
Calentamiento de una bebida fría en un 
medio ambiente más caliente por 
convección natural 

9-1 • MECANISMO FíSICO DE LA CONVECCiÓN 
NATURAL 

Muchas aplicaciones conocidas de la transferencia de calor comprenden la 
convección natural como el mecanismo principal. Se tienen algunos ejemplos 
en el enfriamiento de equipo electrónico como los transistores de potencia, las 
televisiones y las reproductoras de DVD; la transferencia de calor desde los 
calentadores eléctricos con tablero base o los radiadores de vapor de agua; la 
transferencia de calor desde los serpentines de refrigeración y de las líneas de 
transmisión de energía eléctrica, y la transferencia de calor desde los cuerpos 
de los animales y los seres humanos, La convección natural en los gases sue­
le estar acompañada por radiación de magnitud similar, excepto para las su­
perficies de baja emisividad, 

Sabemos que llega un momento en el que un huevo cocido caliente (o una 
papa horneada caliente) sobre un plato se enfría hasta la temperatura del aire 
circundante (figura 9-1), El huevo se enfría al transfererir calor por convec­
ción al aire y por radiación hacia las superficies circundantes, Descartando la 
transferencia de calor por radiación, el mecanismo físico del enfriamiento de 
un huevo caliente (o de cualquier objeto caliente) en un medio ambiente más 
frío se puede explicar como sigue: 

Tan pronto como el huevo caliente se expone al aire más frío, la temperatu­
ra de la superficie exterior del cascarón cae un tanto y la del aire adyacente al 
cascarón se eleva como resultado de la conducción de calor desde el cascarón 
hacia el aire. Como consecuencia, el huevo pronto está rodeado por una capa 
delgada de aire más caliente y el calor es transferido de esta capa hacia las ca­
pas exteriores del aire. En este caso, el proceso de enfriamiento es más bien 
lento, ya que el huevo siempre está cubierto por aire caliente y no tiene con­
tacto directo con el aire frío que está más alejado. No podemos advertir que 
exista algún movimiento del aire en la vecindad del huevo, pero mediciones 
cuidadosas indican lo contrario. 

La temperatura del aire adyacente al huevo es más elevada y, por con­
siguiente, su densidad es más baja, puesto que a presión constante la densi­
dad de un gas es inversamente proporcional a su temperatura. Por tanto, te­
nemos una situación en la que algo de gas de baja densidad o "ligero" está 
rodeado por un gas de alta densidad o "pesado" y las leyes naturales dictan 
que el gas ligero suba. Esto no es diferente a que el aceite en un aderezo para 
ensalada hecho de vinagre y aceite suba hacia la parte superior (puesto que 
P aceite < P vinagre)' Este fenómeno se caracteriza de manera incorrecta mediante 
la frase "el calor sube", la cual debe entenderse como: el aire calentado sube. 
El espacio que deja el aire más caliente en la vecindad del huevo es vuelto a 
llenar por el aire más frío cercano y la presencia de éste en el espacio inmedia­
to al huevo acelera el proceso de enfriamiento. La subida del aire más calien­
te y el flujo del más frío para ocupar su lugar continúan hasta que el huevo se 
enfría hasta la temperatura del aire circundante. El movimiento que resulta del 
reemplazo continuo del aire calentado que está en la vecindad del huevo por 
el aire más frío cercano se llama corriente de convección natural y la trans­
ferencia de calor que se mejora como resultado de esta corriente se llama 
transferencia de calor por convección natural. Note que de no existir las 
corrientes de convección natural, la transferencia de calor del huevo al aire 
circundante sería sólo por conducción y la velocidad de esa transferencia des­
de el huevo sería mucho más baja. 

La convección natural es tan eficaz en el calentamiento de las superficies frías 
en un medio ambiente más caliente como lo es en el enfriamiento de superficies 
calientes en un medio ambiente más frío, como se muestra en la figura 9-2. Note 
que, en este caso, la dirección del movimiento del fluido es inversa. 
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En un campo gravitacional existe una fuerza neta que empuja hacia arriba 
un fluido ligero en uno más pesado. La fuerza hacia arriba ejercida por un flui­
do sobre un cuerpo sumergido completa o parcialmente en él se llama fuerza 
de empuje. La magnitud de esta fuerza es igual al peso del fluido desplazado 
por dicho cuerpo; es decir, 

Fempuje = Pfluido g v;,uerpo (9-1 ) 

en donde Pfluido es la densidad promedio del fluido (no la del cuerpo), g es la 
aceleración gravitacional y V cuerpo es el volumen de la parte del cuerpo sumer­
gida en el fluido (para cuerpos sumergidos por completo en el fluido, es el vo­
lumen total del propio cuerpo). A falta de otras fuerzas, la fuerza vertical neta 
que actúa sobre un cuerpo es la diferencia entre su peso y la fuerza de empu­
je; es decir, 

F neta = W - F empuje 

= Pcuerpo g Vcuerpo - Pnuido g Vcuerpo 

= (Pcuerpo - Pfluido) g Vcuerpo 

(9-2) 

Note que esta fuerza es proporcional a la diferencia entre las densidades del 
fluido y del cuerpo sumergido en él. Por tanto, un cuerpo sumergido en un 
fluido experimentará una "pérdida de peso" de magnitud igual al peso del flui­
do que desplaza. Esto se conoce como principio de Arquímedes. 

Para comprender mejor el efecto de flotación, considere un huevo que se ha 
dejado caer en agua. Si la densidad promedio del huevo es mayor que la del 
agua (un signo de frescura), dicho huevo se hunde hasta el fondo del recipien­
te. De lo contrario, se elevará hasta arriba. Cuando la densidad del huevo es 
igual a la del agua, aquél se hundirá un tanto en ésta, quedando sumergido por 
completo, actuando como un "objeto sin peso en el espacio". Esto ocurre 
cuando la fuerza de empuje hacia arriba que actúa sobre el huevo es igual a su 
peso, el cual actúa hacia abajo. 

El efecto de flotación tiene implicaciones de largo alcance en la vida. Por 
una parte, sin la flotación, la transferencia de calor entre una superficie calien­
te (o fría) y el fluido circundante sería por conducción, en lugar de por convec­
ción natural. Las corrientes de convección natural que se encuentran en los 
océanos, los lagos y la atmósfera deben su existencia a la flotación. Asimis­
mo, los botes ligeros así como los pesados barcos de guerra hechos de acero 
se mantienen en la superficie del agua debido a la flotación (figura 9-3). Los 
barcos se diseñan sobre la base del principio de que todo el peso de un barco 
y su contenido sea igual al peso del agua que el volumen sumergido de ese 
barco pueda contener. El "efecto de chimenea" que induce el flujo hacia arri­
ba de los gases calientes de la combustión también se debe al efecto de flota­
ción, y la fuerza hacia arriba que actúa sobre los gases en la chimenea es 
proporcional a la diferencia entre las densidades de los gases calientes que es­
tán en ella y el aire más frío del exterior. Nótese que en el espacio no hay 
gravedad notable y, por consiguiente, no puede existir transferencia de calor 
por convección natural en una nave espacial, incluso si ésta se encuentra llena 
con aire atmosférico. 

En los estudios de transferencia de calor la variable principal es la tempera­
tura y resulta conveniente expresar la fuerza neta de empuje (ecuación 9-2) en 
términos de las diferencias de temperatura. Pero esto requiere que se exprese 
la diferencia de densidades en términos de diferencias de temperatura, lo cual 
requiere el conocimiento de una propiedad que represente la variación de la 
densidad de un fluido con la temperatura a presión constante. La propiedad 
que proporciona esa información es el coeficiente de expansión volumétri­
ca [3, definido como (figura 9-4) 

----~ --_-... _ __ ___ ___ ___ __ vsumergido 

-- -- -- - Fempuje - ---- --
~ ~ ...-::--.- ~---- ,,~ ~ ---. 

FIGURA 9-3 
Es la fuerza de empuje la que mantiene 

los barcos a flote en el agua (W = F;,mpuje 

para los objetos flotantes). 
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FIGURA 9-4 
El coeficiente de expansión volumétrica 
es una medida del cambio en el volumen 

de una sustancia con la temperatura, a 
presión constante. 
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(l/K) (9-3) 

En los estudios de la convección natural la condición del fluido suficiente­
mente lejos de la superficie caliente o fría se indica por el subíndice "infinito", 
para servir como un recordatorio de que es el valor a una distancia en donde 
no se siente la presencia de esa superficie. En esos casos el coeficiente de ex­
pansión volumétrica se puede expresar de manera aproximada reemplazando 
las cantidades diferenciales por diferencias como 

1 Llp 1 poo - P 
f3 = - p LlT = -P Too _ T (a P constante) (9-4) 

o bien, 
(a P constante P) (9-5) 

en donde poo es la densidad y Too es la temperatura del fluido en reposo lejos de 
la superficie. 

Podemos demostrar con facilidad que el coeficiente de expansión volumé­
trica f3 de un gas ideal (P = pRT) a una temperatura T es equivalente a la in­
versa de la temperatura: 

1 
f3gas ideal = T (l /K) (9-6) 

en donde T es la temperatura termodinámica. Note que un valor grande de f3 
para un fluido significa un cambio grande en la densidad con la temperatura y 
que el producto f3 ~Trepresenta la fracción del cambio de volumen de un flui ­
do que corresponde a un cambio de temperatura ~T a presión constante. Tam­
bién note que la fuerza de empuje es proporcional a la diferencia de densidad, 
la cual es proporcional a la diferencia de temperatura a presión constante. Por 
lo tanto, entre mayor sea la diferencia de temperatura entre el fluido adyacen­
te a una superficie caliente (o fría) y aquel que está lejos de ella, mayor será la 
fuerza de empuje y más fuertes las corrientes de convección natural, y como 
consecuencia, más alta será la velocidad de la transferencia de calor. 

La magnitud de la transferencia de calor por convección natural entre una 
superficie y un fluido está relacionada de manera directa con el gasto de este 
último. Entre mayor sea el gasto, más alta será la razón de la transferencia de 
calor. De hecho, son los gastos muy altos los que incrementan el coeficiente 
de transferencia de calor en órdenes de magnitud cuando se usa convección 
forzada. En la convección natural no se usan sopladores y, por lo tanto, el gas­
to no se puede controlar en forma externa. En este caso, el gasto se establece 
por el equilibrio dinámico de la flotación y lafricción. 

Como hemos discutido al principio, la fuerza de empuje es causada por la 
diferencia en densidad entre el fluido calentado (o enfriado) adyacente a la su­
perficie y el fluido que lo circunda y es proporcional a esta diferencia y al vo­
lumen ocupado por el fluido más caliente. Asimismo es bien sabido que 
siempre que dos cuerpos en contacto (sólido-sólido, sólido-fluido o fluido­
fluido) se mueven uno en relación con el otro, se desarrolla unafuerza defric­
ción en la superficie de contacto, con dirección opuesta a la del movimiento. 
Esta fuerza en oposición desacelera el fluido y, como consecuencia, reduce el 
gasto del mismo. En condiciones estacionarias el gasto de aire impulsado por 
la flotación se establece en el punto donde estos efectos se equilibran entre sí. 
La fuerza de fricción se incrementa conforme se introducen más y más super­
ficies sólidas, perturbando gravemente el flujo del fluido y la transferencia de 
calor. Por esa razón, los sumideros de calor con aletas muy poco espaciadas 
entre sí no son apropiados para el enfriamiento por convección natural. 

La mayor parte de las correlaciones en la convección natural se basan -en 
mediciones experimentales. El instrumento que se usa con frecuencia en los 
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experimentos relativos a la convección natural es el interferómetro de Mach­
Zehnder, el cual da una gráfica de las isotermas en el fluido, en la vecindad de 
una superficie. El principio de operación de los interferómetros se basa en el 
hecho de que a baja presión las líneas de temperatura constante para un gas 
corresponden con las líneas de densidad constante, y que el índice de refrac­
ción de un gas es función de su densidad. Por lo tanto, el grado de refracción 
de la luz en algún punto en un gas es una medida del gradiente de temperatu­
ra en ese punto. Un interferómetro produce un mapa de márgenes de interfe­
rencia, los cuales se pueden interpretar como líneas de temperatura constante, 
como se muestra en la figura 9-5 . Las líneas suaves y paralelas que aparecen 
en la figura a).indican que el flujo es laminar, en tanto que los remolinos y las 
irregularidades que se encuentran en la b) indican que el flujo es turbulento. 
Note que las líneas están más próximas entre sí cerca de la superficie, lo que 
indica un gradiente más alto de temperatura. 

9-2 • ECUACiÓN DEL MOVIMIENTO Y El NÚMERO 
DE GRASHOF 

En esta sección deducimos la ecuación del movimiento que rige el flujo por 
convección natural en la capa frontera laminar. Las ecuaciones de conservación 
de la masa y de la energía obteriidas en el capítulo 6 para la convección forza­
da también son aplicables para la convección natural, pero necesita modificar­
se la ecuación de la cantidad del movimiento para incorporar la flotación . 

. Considere una placa plana caliente vertical sumergida en una masa inmóvil 
de fluido. Suponemos que el flujo por convección natural es estacionario, lami­
nar y bidimensional, y que el fluido es newtoniano con propiedades constantes, 
incluyendo la densidad, con una excepción: debe considerarse la diferencia de 
densidad p - Pro, ya que es esta diferencia entre el interior y el exterior de la 
capa límite la que da lugar a la fuerza de empuje y sostiene el flujo. (Esto se 
conoce como la aproximación de Boussinesq.) Tomemos la dirección hacia 
arriba a lo largo de la placa como la x y la normal a la superficie como la y, 
como se muestra en la figura 9-6. Por lo tanto, la gravedad actúa en la direc­
ción -x. Dado que el flujo es estacionario y bidimensional, las componentes 
x y y de la velocidad dentro de la capa límite son u = u(x, y) y v = v(x, y), res­
pecti vamente. 

En la figura 9-6 también se muestran los perfiles de velocidades y de tem­
peraturas para la convección natural sobre una placa caliente vertical. Note 
que, igual que en la convección forzada, el espesor de la capa límite aumenta 
en la dirección del flujo. Sin embargo, a diferencia de la convección forzada, 
la velocidad del fluido es cero en el borde exterior de la capa límite de la ve­
locidad, así como en la superficie de la placa. Esto es de esperarse, ya que el 
fluido que se encuentra más allá de la capa límite está inmóvil. Por tanto, la 
velocidad del fluido aumenta con la distancia a la superficie, alcanza un má­
ximo y, en forma gradual, disminuye hasta cero a una distancia suficientemen­
te lejos de esta última. En la superficie la temperatura del fluido es igual a la 
de la placa y, de manera gradual, decrece hasta la del fluido circundante a una 
distancia suficientemente lejos de esa superficie, como se muestra en la figu­
ra. En el caso de las superficies frías la forma de los perfiles de velocidades y 
temperaturas sigue siendo la misma, pero su dirección se invierte. 

Considere un elemento diferencial de volumen de altura dx, longitud dy y 
profundidad unitaria en la dirección z (normal al papel) para el análisis. En la 
figura 9-7 se muestran las fuerzas que actúan sobre este elemento de volumen. 
Para este volumen de control la segunda ley de Newton del movimiento se 
puede expresar como 

a) Flujo laminar b) Flujo turbulento 

FIGURA 9-5 
Isotermas en la convección natural sobre 

u=o 

x 

una placa caliente en el aire. 

Capa 
límite 

cionario a 
Too 

FIGURA 9-6 
Perfiles típicos de velocidades y de 

temperaturas para el flujo de convección 
natural sobre una placa vertical caliente 

a la temperatura Ts introducida en un 
fluido a la temperatura TOO" 
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FIGURA 9-7 
Fuerzas que actúan sobre un elemento 
diferencial de volumen en la capa límite 
de convección natural sobre una placa 
plana verticaL 

(9-7) 

donde om = p(dx . dy . 1) es la masa de fluido que se encuentra dentro del ele­
mento diferencial de volumen. La aceleración en la dirección x se obtiene al 
tomar la diferencial total de u(x, y) , la cual es du = «()u/()x)dx + «()u/()y)dy, y 
al dividirla entre dt. Se obtiene 

(9-8) 

Las fuerzas que actúan sobre el elemento diferencial de volumen en la direc­
ción vertical son las de presión sobre las superficies superior e inferior, los es­
fuerzos cortantes sobre las superficies laterales (los esfuerzos normales sobre 
las superficies superior e inferior son pequeños y se descartan) y la fuerza de 
gravedad sobre todo el elemento de volumen. Entonces la fuerza superficial 
neta que actúa en la dirección x queda 

F = (a7' dY) (dx . 1) - (ap dx) (dy . 1) - pg(dx . dy . 1) 
x ay ax 

( 
a2u ap ) 

= ¡;., - - - - pg (dx' dy . 1) 
al ax 

(9-9) 

ya que 7' = fL(aU/ay). Sustituyendo las ecuaciones 9-8 y 9-9 en la 9-7 y divi­
diendo entre p . dx . dy . 1 da la conservación de la cantidad de movimiento 
en la dirección x como 

( 
au au) a2u ap p u - + v - = ¡;., - - - - pg ax ay al ax (9-10) 

Se puede obtener la ecuación de la cantidad de movimiento en la dirección x 
en el fluido inmóvil que se encuentra fuera de la capa límite basándose en la 
ecuación que acaba de deducirse, como un caso especial, haciendo u = O; es­
to da 

apoo ax = -poo g (9-11) 

la cual es sencillamente la relación para la variación de la presión hidrostática 
en un fluido inmóvil con la altura, como era de esperarse. Asimismo, dado que 
v «; u en la capa límite y, por tanto, av/ax = av/ay = O y puesto que no se tie­
nen fuerzas sobre la totalidad del cuerpo (incluyendo la gravedad) en la direc­
ción y, el balance de fuerzas en esa dirección da ap/ay = O. Es decir, la 
variación de la presión en la dirección normal a la superficie es negativa y, pa­
ra una x dada, la presión en la capa límite es igual a la presión en el líquido in­
móvil. Por lo tanto, P = P(x) = P oo(x) y ap/ax = ap oo/ax = - poog. 
Sustituyendo en la ecuación (9-10), 

p (u au + v au) = ¡;., a
2
u + (Poo _ p)g ax ay ay2 (9-12) 

El último término representa la fuerza neta hacia arriba por unidad de volu­
men del fluido (la diferencia entre la fuerza de empuje y el peso del fluido). 
Esta es la fuerza que inicia y sostiene las corrientes de convección. 

De la ecuación 9-5 tenemos poo - p = pf3(T - Too). Sustituyéndolo en la úl­
tima ecuación y dividiendo ambos miembros entre p da la forma deseada de 
la ecuación de la cantidad de movimiento en la dirección x, 

(9-13) 

http://gratislibrospdf.com/



La ecuación anterior rige el movimiento del fluido en la capa límite debido al 
efecto de flotación. Note que la ecuación de la cantidad de movimiento invo­
lucra la temperatura y, por tanto, las ecuaciones de la cantidad de movimien­
to y de la energía deben resolverse simultáneamente. 

El conjunto de tres ecuaciones diferenciales parciales (las ecuaciones de la 
continuidad, de la cantidad de movimiento y de la energía) que rigen el flujo 
por convección natural sobre placas isotérmicas. verticales se puede reducir a 
un conjunto de dos ecuaciones diferenciales ordinarias no lineales mediante la 
introducción de una variable de semejanza. Pero las ecuaciones resultantes to­
davía tienen que resolverse en forma numérica [Ostrach (1993)]. Se recomien­
da al lector interesado que consulte libros avanzados sobre el tema para 
obtener discusiones detalladas [por ejemplo, Kays y Crawford (1993)]. 

El número de Grashof 
Es posible hacer adimensionales las ecuaciones que rigen la convección natu­
ral y las condiciones de frontera dividiendo todas las variables dependientes e 
independientes entre cantidades constantes apropiadas: todas las longitudes 
entre una longitud característica Le' todas las velocidades entre una velocidad 
arbitraria de referencia, V (la cual, basándose en la definición del número de 
Reynolds, se toma como V = ReL v/Le)' Y la temperatura entre una diferencia 
de temperatura apropiada (la cual se toma como Ts - Too) como 

* y y = -
Le 

* U U = -
V 

v* = ~ 
V 

y 

en donde los asteriscos se usan para denotar variables no dimensionales. Sus­
tituyéndolas en la ecuación de la cantidad de movimiento y simplificando da 

(9-14) 

El parámetro adimensional que se encuentra entre corchetes representa los 
efectos de la convección natural y se llama número de Grashof, GrL , 

en donde 

gf3(Ts - Too)L~ 
Gr L = ::..:...--".--::---". 

v2 

g = aceleración gravitacional, rnls2 

(9-15) 

f3 = coeficiente de expansión volumétrica, 1fK (f3 = 1fT para los gases ideales) 

Ts = temperatura de la superficie, oC 

Too = temperatura del fluido suficientemente lejos de la superficie, oC 

Le = longitud característica de la configuración geométrica, m 
v = viscosidad cinemática del fluido, m2/s 

En los capítulos precedentes mencionamos que el número de Reynolds, el cual 
es adimensional y representa la razón entre las fuerzas de inercia y las fuerzas 
viscosas que actúan sobre el fluido, rige el régimen de flujo en la convección 
forzada. El número de Grashof, el cual también es adimensional y representa 
la razón entre lafuerza de empuje y lafuerza viscosa que actúan sobre el flui­
do, rige el régimen de flujo en la convección natural (figura 9-8). 

El papel que desempeña el número de Reynolds en la convección forzada es 
realizado por el número de Grashof en la convección natural. Como tal, este 
último número proporciona el criterio principal en la determinación de si el 
flujo del fluido es laminar o turbulento en la convección natural. Por ejemplo, 
para las placas verticales se observa que el número crítico de Grashof es alre-
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Superficie 
caliente 

Fuerza 
de empuje 

FIGURA 9-8 
El número de Grashof es una medida de 
las magnitudes relativas de lafuerza de 
empuje y lafuerza viscosa en oposición 

que actúan sobre el fluido. 
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Coeficiente 
constante 
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Nu = CRa1 constante 

! \ 
Número Número 
de Nusselt de Rayleigh 

FIGURA 9-9 
Las correlaciones de la transferencia de 
calor por convección natural suelen 
expresarse en términos del número de 
Rayleigh elevado a una constante n y 
multiplicado por otra constante e, las 
cuales se determinan en forma 
experimentaL 

dedor de 109, Por lo tanto, el régimen del flujo sobre una placa vertical se 
vuelve turbulento a números de Grashof mayores que 109, 

Cuando una superficie se sujeta a flujo externo, el problema involucra tan­
to convección natural como forzada. La importancia relativa de cada modo de 
transferencia de calor se determina por el valor del coeficiente GrL/Rer: los 
efectos de la convección natural son despreciables si GrdRer ~ 1, la con­
vección libre domina y los efectos de la convección forzada son despreciables 
si GrdRer j¡:> 1 y los dos efectos son significativos y deben considerarse si 
GrLlRer = 1. 

9-3 • CONVECCiÓN NATURAL SOBRE SUPERFICIES 
La transferencia de calor por convección natural sobre una superficie depen­
de de la configuración geométrica de ésta así como de su orientación. Tam­
bién depende de la variación de la temperatura sobre la superficie y de las 
propiedades termofísicas del fluido que interviene. 

Aun cuando comprendemos bien el mecanismo de la convección natural, 
las complejidades del movimiento del fluido hacen que sea muy difícil obte­
ner relaciones analíticas sencillas para la transferencia de calor mediante la re­
solución de las ecuaciones que rigen el movimiento y la energía. Existen 
algunas soluciones analíticas para la convección natural, pero carecen de ge­
neralidad, ya que se obtienen para configuraciones geométricas simples con 
algunas hipótesis simplificadoras. Por lo tanto, con la excepción de algunos 
casos simples, las relaciones de transferencia de calor en la convección natu­
ral se basan en estudios experimentales. Del numeroso grupo de esas corre­
laciones, de complejidad variable y de proclamada exactitud de las que se 
dispone en la literatura para cualquier configuración geométrica dada, aquí 
presentamos las que se conocen mejor y que se usan con más amplitud. 

Las correlaciones empíricas sencillas para el número promedio de Nusselt 
Nu en la convección natural son de la forma (figura 9-9) 

hLc 
Nu = - = C(GrL Pr)" = e Ra1 

k 
(9-16) 

en donde RaL es el número de Rayleigh, el cual es el producto de los núme­
ros de Grashof y de Prandtl: 

(9 · 17) 

Los valores de las constantes e y n dependen de la configuración geométrica 
de la superficie y del régimen de flujo, el cual se caracteriza por el rango del 
número de Rayleigh. El valor de n suele ser ~ para el flujo laminar y ~ para el 
turbulento. El valor de la constante e normalmente es menor que 1. 

En la tabla 9-1 se dan relaciones simples para el número promedio de Nus­
selt para varias configuraciones geométricas, junto con esquemas de estas úl­
timas. En esta tabla también se dan las longitudes características de las 
configuraciones y los intervalos del número de Rayleigh en los cuales la rela­
ción es aplicable. Todas las propiedades del fluido deben evaluarse a la tem­
peratura de película TI = !(Ts + T<xJ 

Cuando se conoce el número promedio de Nusselt y, por consiguiente, el 
coeficiente promedio de convección, la velocidad de la transferencia de calor 
por convección natural de una superficie sólida que está a una temperatura 
uniforme Ts hacia el fluido circundante se expresa por la ley de Newton del 
enfriamiento como 

(W ) (9-18) 
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TABLA 9-1
Correlaciones empíricas del número promedio de Nusselt para la convección natural sobre superficies

Configuración geométrica

)

o

Longitud
característica Le

Placa vertical r~V-Ts
LL~' I L

Intervalo de Ra I Nu

104-109

10L1013

Todo el intervalo

(9-19)
(9-20)

Placa inclinada

/
L

e~

L

Nu = 0.59RaL'4
Nu = 0.lRaF3

{
0.387RaL'6}2

Nu = 0.825 + [1 + (0.492/Pr)9/16j8/27

(compleja pero más exacta)

(9-21)

Utilícense las ecuaciones de la placa vertical
para la superficie superior de una placa fría y
la superficie inferior de una placa caliente

Reemplácese g por g cos e para Ra < 109

Plástico horizontal
(Área superficial A y perímetro p)
a) Superficie superior de una placa
caliente (o superficie inferior de una
placa fría)

Superficie caliente T,

¡ ~I I;;;;;;;;;1;;;;;;;;;;;;;;;;;;;;;;

b) Superficie inferior de una placa caliente
(o superficie superior de una placa fría)

9////////////////Z///¡

r,
Superficie caliente

Aslp

104-107

107-1011

10LlO11

Nu = 0.54RaL'4
Nu = 0.15RaL'3

(9-22)
(9-23)

Nu = 0.27RaL'4 (9-24)

. I IT' t,
Cilindro vertic r--

L

Un cilindro vertical puede tratarse como
una placa vertical cuando

o 2! 35L
GrL'4

Cilindro horizontal /Ts

(1 t
D
l

Esfera

o
o Rao:$ 1012

Rao:$ 1011

(Pr 2! 0.7)

Nu = {0.6 + 0.387Ra)f6 }2
[1 + (O.559/Pr)91l6j8/27

(9-25)

N 2
0.589Rab'4

u= +----~
[1 + (0.469/Pr)9/16j4/9

(9-26)
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Placa 

FIGURA 9-10 
Flujos por convección natural sobre las 

superficies superior e inferior de una 
placa inclinada caliente. 

en donde As es el área de la superficie de transferencia de calor y h es el coe­
ficiente promedio de transferencia de calor sobre la superficie. 

Placas verticales (1s = constante) 
Para una placa plana vertical, la longitud característica es la altura L de ella. 
En la tabla 9-1 se dan tres relaciones para el número promedio de Nusselt en 
una placa vertical isotérmica. Las dos primeras relaciones son muy sencillas. 
A pesar de su complejidad, sugerimos el uso de la tercera (ecuación 9-21), re­
comendada por Churchill y Chu (1975), dado que es aplicable sobre todo el 
rango del número de Rayleigh. La mayor exactitud de esta relación se tiene en 
el rango 10- 1 < RaL < 109 . 

Placas verticales (éTs = constante) 
En el caso de flujo constante de calor en la superficie, se sabe que la razón de 
la transferencia de calor es sencillamente Q = q sAs, pero no se conoce la tem­
peratura superficial Ts ' De hecho, Ts aumenta con la altura a lo largo de la pla­
ca. Resulta que las relaciones del número de Nusselt para los casos de 
temperatura superficial constante y flujo constante de calor en la superficie 
son casi idénticas [Churchill y Chu (1975)]. Por lo tanto, las relaciones para 
las placas isotérmicas también se pueden usar para las placas sujetas a flujo 
uniforme de calor siempre que se use la temperatura T U2 en el punto medio de 
la placa, en lugar de Ts' en la evaluación de la temperatura de película, del nú­
mero de Rayleigh y del número de Nusselt. Dado que h = q.l (TU2 - Too), el 
número promedio de Nusselt en este caso se puede expresar como 

(9-27) 

La temperatura T U2 en el punto medio se determina por iteración, de modo 
que concuerden los números de Nusselt determinados a partir de las ecuacio­
nes 9-21 y 9-27. 

Cilindros verticales 
La superficie exterior de un cilindro vertical se puede tratar como una placa ver­
tical cuando el diámetro del cilindro es suficientemente grande, de modo que los 
efectos de la curvatura sean despreciables. Esta condición se satisface si 

(9-28) 

Cuando se satisfacen estos criterios, también se pueden usar las relaciones de 
las placas verticales para los cilindros verticales. En la literatura [por ejemplo, 
Cebeci (1974)] se encuentran relaciones del número de Nusselt para cilindros 
esbeltos que no cumplen con estos criterios. 

Placas inclinadas 
Considere una placa inclinada caliente que forma un ángulo (J con respecto a 
la vertical, como se muestra en la figura 9-10, en un medio ambiente más frío. 
La fuerza neta F = g(poo - p) (la diferencia entre la de empuje y la de la gra­
vedad) que actúa sobre un volumen unitario del fluido en la capa frontera 
siempre lo hace en la dirección vertical. En el caso de la placa inclinada, esta 
fuerza se puede resolver en dos componentes: Fy = F cos (J, paralela a la pla­
ca y que impulsa el flujo a lo largo de ésta, y Fy = F sen (J, perpendicular a la 
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placa. Dado que la fuerza que impulsa el movimiento se reduce, esperamos 
que las fuerzas de convección sean más débiles y que la velocidad de la trans­
ferencia de calor sea más baja en relación con el caso de la placa vertical. 

Los experimentos confirman lo que sospechamos para la superficie inferior 
de una placa caliente, pero se observa lo opuesto sobre la superficie superior. 
La razón para este curioso comportamiento en la superficie superior es que la 
componente Fy de la fuerza inicia el movimiento hacia arriba en adición al 
movimiento paralelo a lo largo de la placa y, como consecuencia, la capa 
límite se rompe y forma columnas, como se muestra en la figura. Como resul­
tado, el espesor de la capa límite y, por ende, la resistencia a la transferencia 
de calor decrecen y aumenta la razón de la transferencia de calor en relación 
con la orientación vertical. 

En el caso de una placa fría en un medio ambiente más caliente, ocurre lo 
opuesto, como era de esperarse. La capa límite sobre la superficie superior 
permanece intacta con un flujo más débil en ella y, por consiguiente, una 
razón menor de transferencia de calor, y la capa límite sobre la superficie in­
ferior se divide (el fluido más frío cae) y, de este modo, se mejora la transfe­
rencia de calor. 

Cuando la capa límite permanece intacta (la superficie inferior de una placa 
caliente o la superior de una fría), el número de Nusselt se puede determinar 
basándose en las relaciones de la placa vertical siempre que se reemplace g en 
la relación del número de Rayleigh por g cos (), para () < 60°. En la literatura 
[por ejemplo, Fujiii e Imura (1972)], se encuentran las relaciones del número 
de Nusselt para las otras dos superficies (la superior de una placa caliente o la 
inferior de una fría). 

Placas horizontales 
La razón de la transferencia de calor hacia una superficie horizontal o desde 
ésta depende de si la superficie está hacia arriba o hacia abajo. Para una super­
ficie caliente en un medio ambiente más frío, la fuerza neta actúa hacia arriba, 
forzando al fluido calentado a subir. Si la superficie caliente está hacia arriba, 
el fluido calentado sube con libertad, induciendo fuertes corrientes de convec­
ción natural y, como consecuencia, una transferencia de calor eficaz, como se 
muestra en la figura 9-11. Pero si la superficie caliente está hacia abajo, la pla­
ca bloquea al fluido calentado que tiende a subir (excepto el cercano a los bor­
des), impidiendo la transferencia de calor. Se cumple lo opuesto para una 
placa fría en un medio ambiente más caliente, ya que, en este caso, la fuerza 
neta (peso menos fuerza de empuje) actúa hacia abajo y el fluido enfriado cer­
cano a la placa tiende a descender. 

Se puede determinar e~ número promedio de Nusselt para las superficies ho­
rizontales a partir de las sencillas relaciones de la ley de la potencia dadas en 
la tabla 9-1 . La longitud característica de las superficies horizontales se calcu­
la a partir de 

(9-29) 

en donde As es el área superficial y p es el perímetro. Note que Le = a/4 para 
una superficie horizontal cuadrada de longitud a, y D/4 para una superficie 
circular horizontal de diámetro D. 

Cilindros horizontales y esferas 
La capa límite sobre un cilindro horizontal caliente se empieza a desarrollar 
en la parte de abajo, aumentando su espesor a lo largo de la circunferencia y 
formando una columna ascendente en la parte superior, como se muestra en la 

513 "'." "f '~.';7'. 

CÁPíTULO 9 ' ..• Ú> 

Corrientes por 
convección 

natural 

\u' t/utu t 
~ V~ V\:::. V 

~~~~M~' . I Placa Comentes l' 
por convección ca lente 

natural 

FIGURA 9-11 
Flujos por convección natural sobre las 

superficies superior e inferior de una 
placa horizontal caliente. 
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t t 
Flujo en la t t 
capa límite 

U~ 

FIGURA 9-12 
Flujo por convección natural sobre un 
cilindro horizontal caliente. 

1------- 6 m - --- ---1 

FIGURA 9-13 
Esquema para el ejemplo 9-1. 

figura 9-12. Por lo tanto, el número local de Nusselt es más alto en la parte de 
abajo y más bajo en la de arriba del cilindro, cuando el flujo en la capa límite 
permanece laminar. Se cumple lo opuesto en el caso de un cilindro horizontal 
frío en un medio más caliente y la capa límite en este caso se empieza a desa­
rrollar arriba del cilindro y termina con una columna descendente en la parte 
de abajo. . 

Se puede determinar el número promedio de Nusselt sobre la superficie 
completa con base en la ecuación 9-26 [Churchill y Chu (1975)] para un cilin­
dro horizontal isotérmico, y a partir de la 9-27, para una esfera isotérmica 
[Churchill (1983)], dadas ambas en la tabla 9-1. 

EJEMPLO 9-1 Pérdida de calor en tubos de agua caliente 

Una sección de 6 m de largo de un tubo horizontal de agua caliente de 8 cm de 
diámetro, mostrado en la figura 9-13, pasa a través de un cuarto grande cuya 
temperatura es de 20°C. Si la temperatura de la superficie exterior del tubo es 
de lO°C, determine la razón de la pérdida de calor en el tubo por convección 
natural. 

SOLUCION Un tubo horizontal de agua caliente pasa a través de un cuarto 
grande. Debe determinarse la razón de la pérdida de calor en el tubo por con­
vección natural. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El aire es un 
gas ideal. 3 La presión atmosférica local es de 1 atm. 
Propiedades Las propiedades del aire a la temperatura de película de Tf = (Ts 
+ T",,}/2 = (lO + 20)/2 = 20'C y 1 atm son (tabla A-15) 

k = 0.02699 W/m . OC Pr = 0.7241 

v = 1.750 X 10- 5 m2/s 1 1 
13=T¡ =318K 

Análisis En este caso la longitud característica es el diámetro exterior del tu­
bo, Le = 0 = 0.08 m. Entonces el número de Rayleigh queda 

gl3(Ts - T",)D3 
Rao = 2 Pr 

v 

_ (9.81 m/s2)[l/(318 K)](70 - 20 K)(0.08 m)3 _ X 6 
- (1.750 X 10- 5 m2/s? (0.7241) - 1.867 10 

En este caso se puede determinar el número de Nusselt en la convección natu­
ral a partir de la ecuación 9-25 como 

{ 
0.387 Rag6 }2 { 0.387(1.867 X 106) 1/6 }2 

Nu = 0.6 + [1 + (0.559/Pr)9116]8/27 = 0.6 + [1 + (0.559/0.7241)9116]8/27 

= 17.39 

Entonces, 

y 

h = ~ Nu = 0.026~~~~m' oC (17.39) = 5.867 W/m' 'C 

As = '/TDL = '/T(0.08 m)(6 m) = 1.508 m2 

Q = hAsCTs - Too) = (5.867 W/m2 • ' C)(1.508 m2)(70 - 20)'C = 442 W 

Por lo tanto , el tubo perderá calor hacia el aire en el cuarto a razón de 442 W, 
por convección natural. 
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Oiscusi6n El tubo perderá calor hacia los alrededores povadiación así como 
por convección natural. Suponiendo que la superficie exterior del tubo sea ne­
gra (emisividad e = 1) Y las superficies interiores de las paredes del cuarto es­
tén a la temperatura ambiente, se determina que la transferencia de calor por 
radiación es (figura 9·14) 

Qract = BAp'(T: - T ,;hect) 

= (1)(1.508 m2)(5.67 X 10- 8 W/m2 • K4)[(70 + 273 K)4 - (20 + 273 K )4] 

=:' 553 W 

la cual es mayor que la convección natural. La emisividad de una superficie real 
es menor que 1 y, como consecuencia, la transferencia de calor por radiación en 
tales superficies será menor. Pero la radiación todávía será significativa para 
la mayor parte de los sistemas enfriados por convección natural. Por lo tanto, 
un análisis de convección natural normalmente debe de venir acompañado 
por análisis de la radiación, a menos que la emisividad de la superficie sea 
baja. 

EJEMPLO 9-2 Enfriamiento de una placa en or ientaciones 
diferentes 

Considere una placa cuadrada aelgada de 0.6 m x 0 .6 m e[l un cuarto a 30°C. 
Uno de sus lados se mantiene a una temperatura de 90°C, en tanto que el otro 
lado está aislado, como se muestra en la figura 9·15. Determine la razón de la 
transferencia de calor desde la placa por convección natural si se encuentra a) 

vertical, b) horizontal con la superficie caliente hacia arriba y e) horizontal con 
la superficie cal iente hacia abajo. . 

SOLUCiÓN Se considera una placa caliente con su cara posterior aislada. De­
be determinarse la razón de la transferencia de calor por convección natural pa­
ra diferentes orientaciones. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 El aire es un 
gas ideal. 3 La presión atmosférica local es de 1 atm. 
Propíedade$ Las propiedades del aire a la temperatGra de película de Tf = (Ts 
+ T.J /2 = (90 + 30)/2 = 60'C y 1 atm son (tabla A-15) 

k = 0.02808 W/m ' 'c Pr = 0.7202 

v = 1.896 X 10- 5 m2/s 1 1 
f3 = T

f 
= 333 K 

Análisis a) Vertical. En este caso, la longitud característica es la altura de la 
placa, la cual es L = 0.6 m. El número de Rayleigh es 

gf3(T,¡ - Too)L3 
RaL = 2 Pr . v 

_ (9.81 mls2)[l/(333 K)](90 - 30 K)(0.6 m)3 _ 8 
- (1.896 X 1O- 5m2/s)2 (0.7202) - 7 .649 X 10 

Entonces se puede determinar el número de Nusselt en la convección natural a 
partir de la ecuación 9-21 como 

{ 
0.387 Ra1.'6 }2 

Nu = 0.8~~ ·+ [1 + (0.492/Pr)9116]8f27 

{ 
. 0.387(7.649 X 108)1/6 }2 

:= 0.82? + 1 + (0.492/0 . 7202)9/1 ~] 8/27 := 113.3 

Q conv nat = 443 W 

Q rad, máx = 553 W 

FIGURA 9-14 
La transferencia de calor por radiación 
suele ser comparable en magnitud a la 

convección natural y debe considerarse 
en el análisis de la transferencia de calor. 

a) Vertical 

b) Superficie caliente hacia arriba 

e) Superficie caliente hacia abajo 

FIGURA 9-15 
Esquema para el ejemplo 9-2. 
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Note que la relación más sencilla de la ecuación 9-19 daría Nu = 0.59 Rat/4 = 
98.14, el cual 13"10 más bajo. Entonces, 

h = ~ Nu = 0.0286~6~m . oC (113.3) = 5.302 W/m2 • OC 

As = U = (0.6 m)2 = 0.36 m2 

y 

Q = hAs(Ts - Too) = (5.302 W/m2 • °C)(0.36 m2)(90 - 30rC = 115 W 

b) Horizontal con la superficie caliente hacia arriba. En este caso la longitud ca­
racterística y el número de Rayleigh son 

As U L 0.6m 
Le = p = 4L = 4" = -4- = 0.15 m 

g{3(Ts - Too)L~ 
RaL = ry Pr 

v-

_ (9.81 mls2)[1I(333 K)](90 - 30 K)(0.15 m)3 _ 7 

- . (1.896 X 10- 5 m2/s)2 (0.7202) - 1.195 X 10 

Se puede determinar el número de Nusselt en la convección natural a partir de 
la ecuación 9-22 como 

Entonces, 

h = ~e Nu = 0 .028~~1~~m . oC (31.75) = 5.944 W/m2 • oC 

y 

Q = hA/Ts - Too) = (5.944 W/m2 . °C)(0.36 m2)(90 - 30rC = 128 W 

c) Horizontal con la superficie caliente hacia abajo. En este caso la longitud ca­
racterística, el área superficial de transferencia de calor y el número de Ray­
leigh son los mismos que los determinados en b) . Pero el número de Nusselt en 
la convección natural se debe determinar basándose en la ecuación 9-24, 

Nu = 0.27 Ra~4 = 0.27(1.195 X 107)1/4 = 15.87 

Entonces, 

h = L Nu = 0.028~~1~~m. oC (15.87) = 2.971 W/m2 • oC 

y 

Q = hAsCTs - Too) = (2.971 W/m2 • °C)(0.36m2)(90 - 30rC = 64.2 W 

Note que la transferencia de calor por convección natural es la más baja en el 
caso de la superficie caliente hacia abajo. Esto no es sorprendente, dado que, 
en este caso, el aire caliente queda "atrapado" debajo de la placa y no puede 
alejarse de ella con facilidad. Como resultado, el aire más frío que está en la ve­
cindad de la placa tendrá dificultad para llegar a ésta, lo cual da por resultado 
una velocidad reducida de la transferencia de calor. 
Discusión La placa perderá calor hacia los alrededores por radiación así como 
por convección natural. Suponiendo que la superficie de la placa sea negra 
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(emisividad e = 1) y las superficies interiores de las paredes del cuarto estén a 
la temperatura ambiente, en este caso se,determiria que la transferencia de ca-
lor por radiación es ' 

¡ 

Qrad = eAp(Ts
4 

- Taired) 

= (1)(0.36 m2)(5.67 X 10-8 W/rf12 • K4)[(90 + 273 K)4 - (30 + 273 K)4] 

= 182W 

la cual es mayor que la transferencia de calor por convección natural para cada 
caso. Por lo tanto, la radiación puede ser significativa y necesita ser considera-
da en las superficies enfriadás por convección natural. . 

9-4 .. CONVECCiÓN NATURAL DESDE SUPERFICIES 
CON ALETAS Y PCB 

En la práctica es común encontrar flujo por convección natural por un canal 
formado por dos placas paralelas, como se muestra en la figura 9-16. Cuando 
las placas están calientes (Ts > Too), el fluido ambiente a Too entra en el canal 
desde el extremo inferior, se eleva a medida que se calienta por el efecto de 
flotación y el fluido calentado sale del canal por el extremo superior. Las pla­
cas podrían ser las aletas de un sumidero de calor que cuente con ellas o los 
tableros de circuitos impresos PCB por sus siglas en inglés de un aparato elec­
trónico. En el primer caso las placas se podrían aproximar como si fueran iso­
térmicas Ts = constante y en el segundo de isoflujo (qs = constante). 

Las capas límite se empiezan a desarrollar en los extremos inferiores de las 
superficies opuestas y llega el momento en que se unen en el plano de en me­
dio si las placas están verticales y son suficientemente largas. En este caso 
tendremos flujo en canal completamente desarrollado después de la unión de 
las capas frontera y se analiza el flujo por convección natural como ese flujo 
en canal. Pero cuando las placas son cortas o el espaciamiento es grande, las 
capas límite de las superficies opuestas nunca se alcanzan entre sí y la convec­
ción natural sobre una de las superficies no resulta afectada por la presencia 
de la superficie opuesta. En ese caso, el problema debe analizarse como con­
vección natural desde dos placas independientes en un medio inmóvil, usando 
las relaciones dadas para las superficies, y no como flujo por convección na­
tural a trávés de un canal. 

Enfriamiento por convección natural 
de superficies con aletas (Ts = constante) 
Las superficies con aletas de diversas formas, llamadas sumideros de calor, se 
usan con frecuencia en el enfriamiento de aparatos electrónicos. La energía di­
sipada por estos aparatos se transfiere a los sumideros de calor por conducción 
y desde estos últimos hacia el aire ambiente por convección natural o forzada, 
dependiendo de las necesidades de disipación de potencia. La convección 
natural es el modo preferido de transferencia de calor, dado que en ella no in­
tervienen partes móviles, como los propios componentes electrónicos. Sin em­
bargo, en el modo de convección natural es más probable que los compo­
nentes funcionen a una temperatura más elevada y, como consecuencia, se 
socava su confiabilidad. Un sumidero de calor seleccionado en forma apropia­
da puede disminuir de manera considerable la temperatura de operación de los 
componentes y, de este modo, reducir el riesgo de falla. 

La convección natural desde superficies verticales de forma rectangular con 
aletas ha sido el tema de numerosos estudios, principalmente experimentales. 

Flujo 
completamente 

desarrollado T 
Placa j 

¡"OM:~~"1 1 1 L 

frontera 1 
~ ~ 

Fluido ~S~ 
ambiente 1- -1 

Too 

FIGURA 9-16 
Flujo por convección natural por un 

canal entre dos placas verticales 
isotérmicas. 
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a) 

b) 

FIGURA 9-17 
Sumideros de calor con aletas 
a) ampliamente espaciadas y b) con 
poco espacio entre ellas (cortesía 
de Vemaline Products). 

FIGURA 9-18 
Diversas dimensiones de una superficie 
con aletas, orientada verticalmente. 

Bar-Cohen y Rohsenow (1984) han recopilado los datos de los que se dispo­
ne con diversas condiciones de frontera y desarrollado correlaciones para el 
número de Nusselt y el espaciamiento óptimo. El espaciamiento S entre aletas 
adyacentes suele tomarse como la longitud característica para placas paralelas 
verticales usadas como aletas, aun cuando también se podría usar la altura L 
de la aleta. El número de Rayleigh se expresa como 

gf3(Ts - Too)S3 gf3(T., - Too)L3 L3 
Ras = v2 Pr y RaL = v2 Pr = Ras S3 (9·30) 

La relación recomendada para el número promedio de Nusselt para las placas 
paralelas verticales isotérmicas es 

hS [576 2.873 ]-0.5 
Ts = constante: Nu = k = (Ra

s
S/L)2 + (Ra

s
S/L)0.5 (9·31) 

Una pregunta que surge a menudo en la selección de un sumidero de calor 
es si se selecciona uno con aletas con poco espacio entre ellas o ampliamente 
espaciadas, para un área dada de la base (figura 9-17). Un sumidero de calor 
con aletas con poco espacio entre ellas tendrá una mayor área superficial para 
la transferencia de calor pero un coeficiente más pequeño de transferencia de 
calor debido a la resistencia agregada que introducen las aletas adicionales al 
flujo del fluido por el paso entre ellas. Por otra parte, un sumidero de calor con 
aletas ampliamente espaciadas tendrá un coeficiente más alto de transferencia 
de calor pero un área superficial más pequeña. Por lo tanto, debe haber un es­
paciamiento óptimo que maximice el coeficiente de transferencia de calor por 
convección natural desde el sumidero para un área dada WL de la base, en 
donde W y L son al ancho y la altura de la base del mismo, respectivamente, 
como se muestra en la figura 9-18. Cuando las aletas son isotérmicas y el es­
pesor t de la aleta es pequeño eh relación con el espaciamiento S entre ellas, 
según Bar-Cohen y Rohsenow se determina que el espaciamiento óptimo pa­
ra un sumidero vertical de calor es 

Ts = constante: (
S3L)0.25 L 

SóPt = 2.714 -R = 2.714 --02s 
as Ra{ 

(9·32) 

Se puede demostrar mediante la combinación de las tres ecuaciones antes da­
das que cuando S = Sópt el número de Nusselt es constante y su valor es 1.307, 

hSópt 
Nu = -k- = 1.307 (9·33) 

La razón de la transferencia de calor por convección natural desde las aletas 
se puede determinar a partir de 

Q = h(2nLH)(Ts - Too) (9·34) 

en donde n = W/(S + t) = W/S es el número de aletas en el sumidero de calor 
y Ts es la temperatura superficial de ellas. Todas las propiedades del fluido se 
deben evaluar a la temperatura promedio Tprom = (Ts + Too)/2. 

Enfriamiento por convección natural de peB 
verticales (cis = constante) 
A menudo los arreglos de tableros de circuitos impresos que se usan en los sis­
temas electrónicos se pueden considerar como placas paralelas sujetas a flujo 
uniforme de calor i¡s (figura 9-19). En este caso la temperatura de la placa se 
incrementa con la altura, alcanzando un máximo en el borde superior del ta-
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blero. El número modificado de Rayleigh para flujo uniforme de calor sobre 
las dos placas se expresa como 

f3 . S4 
R * g qs P a s = ----¡;¡- r (9-35) 

El número de Nusselt en el borde superior de la placa, en donde se tiene la 
temperatura máxima, se determina a partir de [Bar-Cohen y Rohsenow 
(1984)] 

hLS [48 2.51 ]-0.5 
NUL = k = Ra1S/L + (Ra¿S/L)O.4 

(9-36) 

El espaciamiento óptimo de las aletas para el caso de flujo uniforme de calor 
en ambas placas queda dado como 

l/s = constante: 

La razón total de la transferencia de calor desde las placas es 

Q = IÍsAs = IÍs(2nLH) 

(9-37) 

(9-38) 

en donde n = W/(S + t) = W/S es el número de placas. La temperatura super­
ficial crítica TL se tiene en el borde superior de las placas y se puede determi­
nar con base en 

(9-39) 

Todas las propiedades del fluido deben evaluarse a la temperatura promedio 
Tprom = (TL + Too)l2. 

Gasto de masa por el espacio entre placas 
Como mencionamos al principio la magnitud de la transferencia de calor por 
convección natural está directamente relacionada con el gasto de masa del 
fluido, el cual se establece por el equilibrio dinámico de dos efectos opuestos: 
la flotación y lafricción. 

Las aletas de un sumidero de calor introducen los dos efectos: inducen flo­
tación adicional como resultado de la temperatura elevada de las superficies 
de las aletas, y retardan el fluido al actuar como un obstáculo agregado a la 
trayectoria de flujo. En consecuencia, el incremento del número de aletas en 
un sumidero de calor puede mejorar o reducir la convección natural, depen­
diendo de cuál de los efectos es el que domine. El gasto de fluido impulsado 
por el empuje se establece en el punto en donde estos dos efectos se equilibran 
entre sí. La fuerza de fricción se incrementa conforme se introducen más y 
más superficies sólidas, perturbando gravemente el flujo del fluido y la trans­
ferencia de calor. En algunas condiciones el incremento en la fricción puede 
más que compensar el incremento en el empuje. Esto, a su vez, tenderá a re­
ducir el gasto y, por consiguiente, la transferencia de calor. Por esa razón, los 
sumideros de calor con aletas con poco espacio entre ellas no resultan apro­
piados para el enfriamiento por convección natural. 

Cuando el sumidero de calor tiene aletas con espacio reducido entre ellas, 
los angostos canales formados tienden a bloquear o "sofocar" el fluido, en es­
pecial cuando el sumidero es largo. Como resultado, la acción de bloqueo 
producida abruma el empuje adicional y degrada las características de trans­
ferencia de calor del sumidero. Entonces, en un ajuste fijo de potencia, el su­
midero opera a una temperatura más alta en relación con el caso en el que no 
se tiene recubrimiento. Cuando el sumidero tiene aletas ampliamente espacia-

r 
L 

l 
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circuitos impresos (peE) enfriados por 

convección natural. 
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L=0.1 8 rn 
1 
L 

r---- W = 0.12 m ---/<-1 

t= 1 rnrn -ll- -1 s I-
FIGURA 9-20 
Esquema para el ejemplo 9-3. 

das, el recubrimiento no introduce un aumento significativo en la resistencia 
al flujo y dominan los efectos de flotación. Como resultado, la transferencia 
de calor por convección natural puede mejorar y en un nivel fijo de potencia 
el sumidero puede operar a una temperatura más baja. 

Cuando se usan superficies extendidas, como las aletas, con el fin de mejo­
rar la transferencia de calor por convección natural entre un sólido y un flui­
do, el gasto de éste en la vecindad del sólido se ajusta por sí mismo para 
incorporar los cambios en la flotación y la fricción. Resulta obvio que esta téc­
nica de mejoramiento funcionará con ventaja sólo cuando el aumento en la 
flotación es mayor que la fricción adicional introducida. No es necesario preo­
cuparse por la caída de presión o la potencia de bombeo cuando se estudia la 
convección natural ya que no se usan bombas ni sopladores. Por lo tanto, una 
técnica de mejoramiento en la convección natural sólo se evalúa con respecto 
al rendimiento en la transferencia de calor. 

El índice de fallas de un componente electrónico aumenta casi en forma ex­
ponencial con la temperatura de operación. Entre más frío opera el dispositi­
vo electrónico más confiable es. Una regla empírica es que el índice de fallas 
de los semiconductores se reduce a la mitad por cada reducción en 10°C en la 
temperatura de operación de la unión. El deseo de bajar la temperatura de ope­
ración sin tener que recurrir a la convección forzada ha motivado a los cien­
tíficos a investigar técnicas de mejoramiento para la convección natural. Spa­
rrow y Prakash han demostrado que, en ciertas condiciones el uso de placas 
separadas en lugar de placas continuas de la misma área superficial incremen­
ta en forma considerable la transferencia de calor. En otro trabajo experimen­
tal, usando transistores como fuente de calor, \=engel y Zing han demostrado 
que la temperatura registrada en el caso de transistores cayó tanto como 30°C 
cuando se usó un recubrimiento, en comparación con el caso correspondiente 
de no existencia de éste. 

EJEMPLO 9-3 Espaciamiento óptimo de las aletas 
de un sumidero de calor 

Se debe enfriar una superficie vertical caliente de 12 cm de ancho y 18 cm de 
alto que está en aire a 30°C por medio de un sumidero de calor con aletas 
igualmente espaciadas de perfil rectangular (figura 9-20). Las aletas tienen 0.1 
cm de espesor y 18 cm de largo en la dirección vertical, y una altura de 2.4 cm 
a partir de la base. Determine el espaciamiento óptimo de las aletas y la razón 
de la transferencia de calor por convección natural desde el sum idero, si la tem­
peratura de la base es de 80°C. 

SOLUCiÓN Se va a usar un sumidero de calor con aletas rectangulares igua l­
mente espaciadas para enfriar una superficie caliente. Se deben determinar el 
espaciamiento óptimo de las aletas y la razón de la transferencia de calor. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El aire es un gas 
ideal. 3 La presión atmosférica en ese lugar es de 1 atm. 4 El espesor t de las ale­
tas es muy pequeño en relación con el espaciamiento S entre ellas, de modo que 
puede aplicarse la ecuación 9-32 para el espaciamiento óptimo de las mismas. 
5 Todas las superficies de las aletas son isotérmicas a la temperatura de la base. 
Propiedades Las propiedades de.1 aire a' la temperatura de película de T¡ = (Ts 
+ Too)/2 = (80 + 30)/2 = 55'C y a la presión de 1 atm son (tabla A-15) 

k = 0.02772 W/m . 'c Pr = 0.7215 

v = 1.847 x lO- s m2/s f3 = liT! = 11328 K 

Análisis Tomamos la longitud de las aletas en la dirección vertical (ya que no 
conocemos el espaciamiento entre ellas) como la longitud característica. Enton­
ces el número de Rayleigh queda 
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gf3(Ts - Too)L3 
RaL = 2 Pr 

v 
(9.81 rnls2)[I/(328 K)](80 - 30 K)(0.18 m)3 7 

= (1.847 X 10- 5 m2/s)2 (0.7215) = 1.845 X 10 

Con base en la ecuación 9-32 se determina que el espaciamiento óptimo entre 
las aletas es 

S6pt = 2.714 R~.25 = 2.714 (1.84~·~ ~7)O.25 = 7.45 X 10- 3 m = 7.45 mm 

el cual es cerca de siete veces el espesor de ellas. Por lo tanto, en este caso re­
sulta aceptable la suposición de que el espesor de las aletas es despreciable. El 
número de aletas para este caso de espaciamiento óptimo de las mismas es 

W 0.12m 
n = S + t = (0.00745 + 0.001) m = 14 aletas 

Por la ecuación 9-33 el coeficiente de transferencia de calor por convección pa­
ra este caso de espaciamiento óptimo es 

Entonces la razón de la transferencia de calor por convección natural queda 

Q = hA.(Ts - Too) = h(2nLH)(Ts - Too) 

= (0.4863 W/m2 . °C)[2 X 14(0.18 m)(0.024 m)](80 - 30rC = 29.4 W 

Por lo tanto, este sumidero puede disipar calor por convección natural a razón 
de 29.4 W. 

9-5 • CONVECCiÓN NATURAL DENTRO 
DE RECINTOS CERRADOS 

Una parte considerable de la pérdida de calor de una residencia típica ocurre 
a través de las ventanas. Si pudiéramos, aislaríamos las ventanas para conser­
var energía. El problema es hallar un material aislante que sea transparente. 
Un examen de las conductividades térmicas de los materiales aislantes revela 
que el aire es un mejor aislador que la mayor parte de esos materiales. Ade­
más, es transparente. Por lo tanto, tiene sentido aislar las ventanas con una ca­
pa de aire. Por supuesto, necesitamos usar otra lámina de vidrio para atrapar 
el aire. El resultado es un recinto cerrado, el cual se conoce como ventana de 
hoja doble. Otros ejemplos de recintos cerrados incluyen las cavidades en las 
paredes, los colectores solares y las cámaras criogénicas que contienen cilin­
dros o esferas concéntricos. 

En la práctica los recintos cerrados se encuentran con frecuencia y la trans­
ferencia de calor a través de ellos tiene un interés práctico. La transferencia de 
calor en los espacios encerrados se complica por el hecho de que, en general, 
el fluido en el recinto cerrado no permanece estacionario. En un recinto cerra­
do vertical el fluido adyacente a la superficie más caliente sube y el adyacen­
te a la más fría baja, estableciendo un movimiento de rotación dentro del 
recinto que mejora la transferencia de calor a través de él. En las figuras 9-21 
y 9-22 se muestran patrones típicos de flujo en recintos cerrados rectangula­
res verticales y horizontales. 
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Superficie..-:;:;:::-----, Superficie 
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Perfil de 
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~L---l 
FIGURA 9-21 

Corrientes de convección en un recinto 
cerrado vertical rectangular. 
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f luidO ligero ¡--Caliente 

\.( , , fl 'd Nulo mOVimiento del Ul o) 

I 

~uido pesado \ Frío 

a) Placa caliente en la parte de arriba 

Fluido ligero 

b) Placa caliente en la parte de abajo 

FIGURA 9-22 
Corrientes de convección en un 
recinto cerrado horizontal con a) placa 
caliente en la parte de arriba y 
b) placa caliente en la parte de abajo, 

Nu=3 
Caliente k Fría Caliente kef = 3k Fría 

\.. J \.. ; ........... \ 
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Q=lOW t \~ 
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miento) 
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FIGURA 9-23 

lt \ 
\~} 

Convección 
natural 

Un número de Nusselt de 3 para 
un recinto cerrado indica que la 
transferencia de calor a través de éste, 
por' convección natural, es tres veces 
mejor que por conducción pura. 

Las características de la transferencia de calor a través de un recinto cerra­
do horizontal depende de si la placa más caliente está en la parte de arriba o 
en la de abajo, como se muestra en la figura 9-22. Cuando la placa más calien­
te está en la parte de arriba, no se desarrollan corrientes de convección en el 
recinto, ya que el fluido más ligero siempre está arriba del más pesado. En es­
te caso la transferencia de calor es por conducción pura y tendremos Nu = l. 
Cuando la placa más caliente está en la parte de abajo, el fluido más pesado 
está arriba del más ligero y se tiene una tendencia de éste de derribar a aquél 
y subir hasta la parte superior, en donde entra en contacto con la placa más fría 
y se enfriará. Sin embargo, hasta que sucede, la transferencia de calor todavía 
es por conducción pura y Nu = 1. Cuando Ra > 1708, la fuerza de empuje 
vence la resistencia del fluido e inicia las corrientes de convección natural, las 
cuales se observa que tienen la forma de celdas hexagonales llamadas celdas 
de Bénard. Para Ra > 3 X1Q5, las celdas se rompen y el movimiento del flui­
do se vuelve turbulento. 

El número de Rayleigh para un recinto cerrado se determina a partir de 

g{3(TI - T2)L~ 
RaL = 2 Pr 

v 
(9-40) 

en donde la longitud característica Le es la distancia entre las superficies ca­
liente y fría, y TI Y T2 son sus temperaturas, respectivamente. Todas las pro­
piedades del fluido deben evaluarse a la temperatura promedio del mismo 
Tprom = (TI + T2)/2. 

Conductividad térmica efectiva 
Cuando se conoce el número de Nusselt la razón de la transferencia de calor a 
través del recinto cerrado se puede determinar por medio de 

. TI - T2 Q = hA,(TI - T2) = kNuA s - L-
e 

(9-41 ) 

ya que h = kNu/L. La razón de la conducción estacionaria de calor de uno a 
otro lado de una capa de espesor Le> área As Y conductividad térmica k se ex­
presa como 

, TI - T2 
Q cond = kAs -L--

e 
(9-42) 

en donde TI y T2 son las temperaturas en los dos lados de la capa. Una com­
paración de esta relación con la ecuación 9-41 revela que la transferencia de 
calor por convección en un recinto cerrado es análoga a la conducción de ca­
lor de uno a otro l~do de una capa de fluido en e~e recinto, siempre que la con­
ductividad térmica k se reemplace por kNu. Es decir, el fluido en un recinto 
cerrado se comporta como unfluido cuya conductividad térmica es kNu como 
resultado de las corrientes de convección. Por lo tanto, la cantidad kNu se lla­
ma conductividad térmica efectiva del recinto; es decir, 

kef = kNu (9-43) 

Note que para el caso especial de Nu = 1 la conductividad térmica efectiva 
del recinto se vuelve igual a la conductividad del fluido. Esto es de esperarse, 
dado que este caso corresponde a conducción pura (figura 9-23). 

La transferencia de calor por convección natural en espacios encerrados ha 
sido el tema de muchos estudios experimentales y numéricos, y existen nume­
rosas correlaciones para el número de Nusselt. Relaciones sencillas del tipo de 
la ley de la potencia en la forma de Nu = CRaZ, en donde e y n son constan­
tes, son suficientemente exactas, pero suelen ser aplicables a un intervalo re-
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ducido de números de Prandtl y de Rayleigh y de proporciones dimensiona­
les. Las relaciones que son más amplias resultan naturalmente más complejas. 
A continuación presentamos algunas relaciones que se usan con amplitud pa­
ra varios tipos de recintos cerrados. 

Recintos cerrados rectangulares horizontales 
No necesitamos relaciones del número de Nusselt para el caso en donde la pla­
ca más caliente se encuentra en la parte de arriba, ya que en este caso no se ten­
drán corrientes de convección y la transferencia de calor será hacia abajo por 
conducción (Nu = 1). Sin embargo, cuando la placa más caliente está en la 
parte de abajo, se establecen corrientes significativas de convección para RaL 
> 1708 y se incrementa la razón de la transferencia de calor (figura 9-24). 

Para los recintos cerrados horizontales que contienen aire, Jakob (1949) re­
comienda las correlaciones sencillas siguientes 

Nu = 0.195RaL'4 

Nu = 0.06SRaL13 

104 < RaL < 4 X 105 

4 X 105 < RaL < 107 

(9-44) 

(9-45) 

Estas relaciones también se pueden usar para otros gases con 0.5 < Pr < 2. 
Usando agua, aceite de silicona y mercurio en sus experimentos, Globe y 
Dropkin (1959) obtuvieron esta correlación para recintos cerrados horizonta­
les calentados desde abajo, 

Nu = 0.069RaL/3 PrO 074 (9-46) 

Basados en experimentos con aire, Hollands y otros (1976) recomiendan esta 
correlación para los recintos cerrados horizontales, 

Nu = 1 + 1.44 [1 - 170SJ + + [Ra~3 - 1J + 
Ra L IS 

(9-47) 

La notación [ ] + indica que si la cantidad entre corchetes es negativa, debe 
igualarse a cero. Esta expresión también correlaciona bien los datos para líqui­
dos con números moderados de Prandtl, para RaL < 105 y, por consiguiente, 
también se puede usar para el agua. 

Recintos cerrados rectangulares inclinados 
Los espacios de aire entre dos placas paralelas inclinadas se encuentran por lo 
común en los colectores solares de placa plana (entre la cubierta de vidrio y la 
placa de absorción) y en los tragaluces de hoja doble en los techos inclinados. 
La transferencia de calor a través de un espacio cerrado inclinado depende de 
la proporción dimensional, HlL, así como del ángulo de inclinación e con 
respecto a la horizontal (figura 9-25). 

Para proporciones dimensionales grandes (H/L ;::::: 12), esta ecuación [Ho­
llands y otros, 1976] correlaciona extremadamente bien los datos experimen­
tales para ángulos de inclinación hasta de 70°, 

_ [ _ 170S J + ( _ 170S(sen 1.S8) 16) [(RaL cos 8) 1/3 - J + 
Nu - 1 + 1.44 1 R 8 1 R 8 + lS 1 aL cos aL cos 

(9-48) 

para RaL < 105, O < e < 70°, Y HlL ;::::: 12. Una vez más, cualquier cantidad en 
[ ]+ debe de igualarse a cero si es negativa. Esto es para garantizar que Nu = 1 
para RaL cos e < 1708. Note que esta relación se reduce a la ecuación 9-47 pa­
ra los recintos cerrados horizontales en los que e = 0°, como era de esperarse. 
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FIGURA 9-24 

Recinto cerrado rectangular horizontal 
con superficies isotérmicas. 

FIGURA 9-25 
Recinto cerrado rectangular inclinado 

con superficies isotérmicas . 
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TABLA 9-2 

Ángu los crít icos para rec intos 
cerrados rectangu lares i ncl i nados 

Proporción Ángulo 
dimensional crítico 

H/L Ocr 

TI 

1 
3 
6 
12 

> 12 

H - L~ 

l 
FIGURA 9-26 

25' 
53' 
60' 
6?" 
70' 

Recinto cerrado rectangular vertical con 
superficies isotérmicas. 

Cilindro interior 
a Ti 

FIGURA 9-27 
Dos cilindros concéntricos horizontales 
isotérmicos. 

Para los recintos cerrados con relaciones de aspecto más pequeñas (H/L < 
12), se puede usar la correlación siguiente siempre que el ángulo de inclina­
ción sea menor que el valor crítico 8cr cuya lista se da en la tabla 9-2 [Catton 
(1978)] 

(9-49) 

Se puede obtener el número de Nusselt para ángulos de inclinación mayores 
que el valor crítico (8cr < 8 < 90°) al multiplicar el número correspondiente a 
un recinto cerrado vertic:al por (sen 8)1/4 [Ayyaswamy y Catton (1973)], 

Nu = Nuo ~ go-(sen 0)1 /4 Ocr < O < 90', cualquier H/L (9-50) 

Para los recintos inclinados más de 90°, la relación recomendada es [Amold y 
otros (1974)] 

Nu = 1 + (Nuo ~ 90' - 1) sen O 90' < O < 180' , cualquier HlL (9-51) 

También se cuenta en la literatura con correlaciones más recientes, pero más 
complejas [por ejemplo, EISherbiny y otros (1982)]. 

Recintos cerrados rectangulares verticales 
Para los recintos cerrados verticales (figura 9-26), Catton (1978) recomienda 
estas dos correlaciones debidas a Berkovsky y Polevikov (1977), 

( 
Pr ) 0.29 

Nu = 0.18 0.2 + Pr RaL 

( 
Pr )0.28(H)-1/4 

Nu = 0.22 0.2 + Pr RaL L 

1 < HlL < 2 
cualquier número de Prandtl 

RaL Pr/(0.2 + Pr) > 10 3 

2 < H/L < 10 

(9-52) 

cualquier número de Prandtl (9-53) 

RaL < 1010 

Para los recintos verticales con proporciones dimensionales más grandes, se 
pueden usar las correlaciones siguientes [MacGregor y Emery (1969)] 

(H)-O.3 
Nu = 0.42 Rat4 PrOOl 2 L 

Nu = 0.46Rat 3 

10 < HlL < 40 

1< Pr < 2 X 104 

104 < RaL < 107 

1 <HlL<40 

1 < Pr < 20 
106 < RaL < 10 9 

(9-54) 

(9-55) 

Una vez más, todas las propiedades del fluido deben evaluarse a la temperatu­
ra promedio (TI + T2)/2. 

Cilindros concéntricos 
Considere dos cilindros concéntricos horizontales largos mantenidos a tempe­
raturas uniformes, pero diferentes, de Ti y To, como se muestra en la figura 
9-27. Los diámetros de los cilindros son Di y Do, respectivamente, y la longi­
tud característica es el espaciamiento entre los dos, Lc = (Do - D)I2. La ra­
zón entre la transferencia de calor a través del espacio anular entre ellos y la 
unidad de convección natural se expresa como 
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(W/m) (9-56) 

La relación recomendada para la conductividad térmica efectiva es [Raithby y 
Hollands (1975)] 

kef (Pr )1/4 k = 0.386 0.861 + Pr (FciIRad/
4 (9-57) 

en donde el factor geométrico para los cilindros concéntricos, Fcil> es 

Feil = L3(D -:-3/5 + D - 3/5)5 
e I ° 

(9-58) 

La relación de kef en la ecuación 9-57 es aplicable para :s; Pr :s; 6000 Y 102 :s; 

FcilRaL :s; 107 . Para FcilRaL < 100, las corrientes por convección natural son 
despreciables y por consiguiente, kef = k. Note que kef no puede ser menor que 
k y por eso debemos hacer kef = k si kef/k < 1. Las propiedades del fluido de­
ben evaluarse a la temperatura promedio (Ti + To)/2. 

Esferas concéntricas 
Para las esferas concéntricas isotérmicas la razón de la transferencia de calor 
a través de la brecha entre ellas por convección natural se expresa como 
(figura 9-28) 

. (Di Do) Q = kef7T 4 (Ti - To) (W) (9-59) 

en donde Le = (Do - D;)/2 es la longitud característica. La relación recomen­
dada para la conductividad térmica efectiva es [Raithby y Hollands (1975)] 

kef _ O 74( Pr )1 /4 (F R )1 /4 k - . 0.861 + Pr esf aL (9-60) 

~n donde el factor geométrico para las esferas concéntricas, Fesf, es 

(9-61) 

La relación de kef de la ecuación 9-60 es aplicable para 0.70 :s; Pr :s; 4200 Y 
102 :s; FesfRaL :s; 104. Si kef/k < 1, debemos de hacer kef = k. 

Convección natural y radiación combinadas 
Los gases son casi transparentes para la radiación y, como consecuencia, la 
transferencia a través de una capa de gas es por convección (o conducción, si 
el gas está inmóvil) y radiación simultáneas. Típicamente los coeficientes de 
transferencia de calor por convección natural son muy bajos en comparación 
con los correspondientes a la convección forzada. Por lo tanto, en los proble­
mas de convección forzada suele descartarse la radiación, pero debe conside­
rarse en los problemas de convección natural en donde interviene un gas. En 
especial, este es el caso para las superficies con emisividades elevadas. Por 
ejemplo, cerca de la mitad de la transferencia de calor a través del espacio de 
aire de una ventana de hoja doble es por radiación. La razón total de la trans­
ferencia de calor se determina sumando las componentes por convección y 
por radiación, 

Q total = Q cony + Q rad (9-62) 

FIGURA 9-28 
Dos esferas concéntricas isotérmicas. 
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FIGURA 9-29
Esquema para el ejemplo 9-4.

La transferencia de calor por radiación desde una superficie a la temperatura
T, rodeada por superficies a una temperatura Talred (ambas en la unidad K de
temperatura absoluta) se determina a partir de

(W) (9-63)

en donde e es la emisividad de la superficie, As es el área superficial y (T =
5.67 X 10-8 W/m2 • K4 es la constante de Stefan-Boltzmann.

Cuando los efectos en los extremos son despreciables, la transferencia de
calor por radiación entre dos placas paralelas grandes que se encuentran a las
temperaturas absolutas TI y T2 se expresa como (para obtener más detalles,
véase el capítulo 13)

. _ a-AsCT1 - TD _ 4 4

Qrad - l/el + l/e2 _ 1 - eefeclivauAsCT) - T2) (W) (9-64)

en donde SI y S2 son las emisividades de las placas y SefeCliva es la emisividad
efectiva definida como

(9-65)
eefectiva = I/s¡ + lIe2 - 1

Por ejemplo, la emisividad de la superficie de un vidrio común es 0.84. Por lo
tanto, la emisividad efectiva de dos superficies paralelas de vidrio que se en-
cuentran una frente a la otra es 0.72. En el capítulo 13 se discutirá la transfe-
rencia de calor por radiación entre cilindros y esferas concéntricos.

Note que en algunos casos la temperatura del medio circundante puede estar
por debajo de la temperatura superficial (T", < Ts), en tanto que la temperatura
de las superficies circundantes está por encima de esa temperatura superficial
(Talred > Ts)' En esos casos, las transferencias de calor por convección y por ra-
diación se restan una de la otra, en lugar de sumarse, ya que se realizan en direc-
ciones opuestas. Asimismo, para una superficie metálica, el efecto de la radia-
ción se puede reducir hasta niveles despreciables puliendo dicha superficie y, de
este modo, disminuyendo su emisividad hasta un valor cercano a cero.

Pérdida de calor a través de una ventana
de hoja doble

La ventana vertical de hoja doble, de 0.8 m de alto y 2 m de ancho, mostrada
en la figura 9-29 consta de dos láminas de vidrio separadas por una brecha de
aire de 2 cm que se encuentra a la presión atmosférica. Si se mide que las tem-
peraturas superficiales a uno y otro lado de la brecha son de 12°e y 2°e, deter-
mine la razón de la transferencia de calor a través de la ventana.

EJEMPLO 9-4

SOLUCiÓN Dos vidrios de una ventana de hoja doble se mantienen a tempe-
raturas especificadas. Se debe determinar la razón de la transferencia de calor
a través de la ventana.
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El aire es un
gas ideal. 3 No se considera la transferencia de calor por radiación.
Propiedades Las propiedades del aire a la temperatura promedio de Tprom = (T¡
+ T2)/2 = (12 + 2)/2 = 7'e y a la presión de 1 atm son (tabla A-15)

k = 0.02416 W/m . °C Pr = 0.7344

f3=_1_=_1_
Tprom 280 K

Análisis Tenemos un recinto cerrado rectangular lleno con aire. En este caso,
la longitud característica es la distancia entre los dos vidrios, L = 0.02 m. En-
tonces el número de Rayleigh queda

v = 1AOO X 10-5 m2/s
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_ (9.81 mls2)[1 /(280 K)](l2 - 2 K)(0.02 m)3 _ 4 

- (1.400 X 10-5 m2/s)Z (0.7344) - 1.050 X 10 

La proporción dimensional de la configuración geométrica es H/L = 0 .8/0.02 = 
40. Entonces, en este caso, con base en la ecuación 9-54, se puede determi­
nar el número de Nusselt 

(
H)-O.3 

Nu = OA2Ral.'4 PrO.OI2 L 

= 0042(1.050 X 104)1I4(0.7344)00I2(~082t0 3 = 1040 

Entonces, 

As = H X W = (0.8 m)(2 m) = 1.6 m2 

y 

. TI - T2 
Q = hAsCT] - T2) = kNuAs -L-

_ . o 2 (12 - 2)OC _ 
- (0.02416 W/m C)(lAO)(1.6 m) 0.02 m - 27.1 W 

Por lo tanto, el calor se perderá a través de la ventana a razón de 27.1 W 
Discusión Recuerde que para un recinto cerrado un número de Nusselt de Nu 
= 1 corresponde a transferencia de calor por conducción pura a través de él. En 
este caso, el aire en el interior del recinto permanece inmóvil y no se tienen co­
rrientes de convección natural. En nuestro caso, el número de Nusselt es 1.40, 
lo cual indica que la transferencia de calor a través del recinto es 1.40 veces el 
debido a conducción pura . El aumento en la transferencia de calor se debe a las 
corrientes de convección natural que se desarrollan en ese recinto . 

EJEMPLO 9-5 Transferencia de calor a través de un recinto 
cerrado esférico 

Las dos esferas concéntricas de diámetros Di = 20 cm y Do = 30 cm , mostra­
das en la f igura 9-30, están separadas por aire a una presión de 1 atm. Las tem­
peraturas superficiales de las dos esferas que encierran el aire son Ti = 320 K 
Y To = 280 K, respect ivamente. Determine la razón de la transferencia de calor 
desde la esfera interior hacia la exterior por convección natural. 

SOLUCiÓN Dos superficies de un recinto cerrado esférico se mantienen a tem­
peraturas especificadas. Debe determinarse la razón de la transferencia de ca­
lor a través de ese recinto. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 El airees un 
gas ideal. 3 No se considera la transferencia de calor por radiación. 
Propiedades Las propiedades del aire a la temperatura promedio de Tprom = (Ti 

+ To)/2 = (320 + 280)/2 = 300 K = 2TC y a la presión de 1 atm son (tabla 
A-15) 

k = 0.02566 W/m . oC 

v = 1.580 X 10- 5 m2/s 

Pr = 0.7290 

/3=_1_= _ 1_ 
Tprom 300 K 

~~>~ ':.! >:~ ·~~~~:;t .::?27~ .. :-~~~~:",-' -'-- '._ _ .: 
CAPITULO 9 

Do = 30 cm 
To = 280 K 

D¡=20cm 
Ti = 320 K 

FIGURA 9-30 
Esquema para el ejemplo 9-5. 
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Cubierta de vidrio 

70°F 

Tubo de aluminio 
Agua 

FIGURA 9-31 
Esquema para el ejemplo 9-6. 

Análisis Tenemos un recinto cerrado esférico lleno con aire . En este caso, la 
longitud característica es la distancia entre las dos esferas, 

Le = (Do - D;)/2 = (0.3 - 0.2)/2 = 0.05 m 

El número de Rayleigh es 

gf3(T¡ - To)L 3 

RaL = 2 Pr 
v 

(9.81 mJs2)[l/(300 K)](320 - 280 K)(0.05 m)3 
(1.58 X lO- s m2/s)2 (0.729) = 4.776 X lOs 

La conductividad térmica efectiva es 

0.05 m 
[(0.2 m)(0.3 m)]4[(0.2 m- 7/S + (0.3 m)- 71Sp = 0.005229 

( 
Pr )1 /4 

keC = 0.74k 0.861 + Pr (FesfRaL) 1/4 

= 0.74(0.02566 W/m . 0C)( 0.86~·:2~.729 )(0.005229 X 4.775 X lOS)I/4 

= 0.1105 W/m . oC 

Entonces la razón de la transferencia de calor entre las dos esferas queda 

. (D¡Do) Q = ke(lT 4 (Ti - To) 

(
0.2 m)(0.3 m)) = (0.1105 W/m . 0C)7T 0.05 m (320 - 280)K = 16.7 W 

Por lo tanto, el calor se perderá de la esfera interior hacia la exterior a razón de 
16.7 W. 
Discusión Note que el aire en el recinto cerrado esférico actuará como un flui­
do estacionario cuya conductividad térmica es ke¡lk = 0.1105/0.02566 = 4.3 
veces la del aire, como resultado de las corrientes de convección natural. Asi­
mismo, la transferencia de calor por radiación entre las esferas suele ser muy 
significativa y debe considerarse en un análisis completo. 

EJEMPLO 9-6 Calentamiento de agua en un tubo 
por energía solar 

Un colector solar consta de un tubo horizontal de aluminio que tiene un diáme­
tro exterior de 2 in, encerrado en un tubo concéntrico de vidrio delgado de 4 in 
de diámetro (figura 9-31) . El agua se calienta conforme fluye por el tubo, yel 
espacio anular entre los tubos de aluminio y de vidrio está lleno con aire a la 
presión de 1 atm. Durante un día claro, la bomba que hace circular el agua fa­
lla y la temperatura de esta última que se eflcuentra en el tubo se empieza a 
elevar. El tubo de aluminio absorbe la radiación solar a razón de 30 Btu/h por 
pie de longitud y la temperatura del aire ambiente en el exterior es de 70°F. 
Descartando cualquier pérdida de calor por radiación, determine la temperatu­
ra en el tubo de aluminio cuando se establece la operación estacionaria (es de­
cir, cuando la razón de la pérdida de calor del tubo es igual. a la cantidad de 
energía solar ganada por el mismo). 
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SOLUCiÓN Falla la bomba de circulación de un colector solar que consta de 
un tubo horizontal y su cubierta de vidrio. Se debe determinar la temperatura 
de equilibrio del tubo . 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El tubo y su 
cubierta son isotérmicos. 3 El aire es un gas ideal. 4 La pérdida de calor por ra­
diación es despreciable. 
Propiedades Las propiedades del aire deben evaluarse a la temperatura prome­
dio. Pero no conocemos la temperatura de salida del aire en el ducto y, como 
consecuencia, en este momento no podemos determinar las temperaturas de la 
masa de fluido y de la cubierta de vidrio y, por ende, no podemos evaluar la 
temperatura promedio. Por lo tanto, suponemos que la temperatura del vidrio es 
de 110°F y usaremos las propiedades en una temperatura promedio anticipada de 
(70 + 110)/2 = 90'F (tabla A-151) , 

k = 0.01505 Btu/h . ft . 'F 

v = 0.6310 ft% = 1.753 X 10-4 ft2/s 

Pr = 0.7275 

f3=_1_=_1_ 
Tprom 550 K 

Análisis Tenemos un recinto cerrado cilíndrico horizontal lleno con aire a la 
presión de 1 atm. El problema comprende la tr'ansferencia de calor del tubo de 
aluminio a la cubierta de vidrio y de la superficie exterior de esta última hacia 
el aire ambiente circundante. Cuando se alcance la operación estacionaria, es­
tas dos razones de transferencia de calor deben ser iguales a la razón de ganan­
cia de calor; es decir, 

o tubo-vidrio = O vidrio-ambiente = O ganancia solar = 30 B tu/h (por pie de tubo) 

El área superficial para la transferencia de calor de la cubierta de vidrio es 

Ao = Avidrio = (7TDoL) = 7T(4/12 ft)(l ft) = 1.047 ft2 (por pie de tubo) 

Para determinar el número de Rayleigh, necesitamos conocer la temperatura 
superficial del vidrio, de la cual no se dispone. Por lo tanto, resulta evidente 
que la resolución requerirá un procedimiento por tanteos. Suponiendo que la 
temperatura de la cubierta de vidrio sea de 100°F, se determina que el número 
de Rayleigh , el número de Nusselt, el coeficiente de transferencia de calor por 
convección y la razón de la transferencia de calor por convección natural de la 
cubierta de vidrio hacia el aire ambiente son 

gf3(Ts - Too)D; 
RaD = 2 Pr • v 

_ (32.2 ftls2)[I/(550 R)](110 - 70 R)(4/12 ft)3 _ 6 
- (1.753 X 1O-4 ft2/s? (0.7275) - 2.054 X 10 

{ 
0.387 Rag6 }2 { 0.387(2.054 X 106)116 }2 

Nu = 0.6 + [1 + (0.559/Pr)9fl6]8/27 = 0.6 + [1 + (0.559/0.7275)9116]8/27 

= 17.89 

ho = };o Nu = 0.015054~lt~/~. ft· °F (17.89) = 0.8077 Btu/h' ft2 . °F 

00 = haAo(To - Too) = (0.8077 Btulh . ft2 . °F)(1.047 ft2)(1l0 - 70)'F 

= 33.8 Btu/h 

la cual es más de 30 Btu/h . Por lo tanto, la temperatura supuesta de 110°F pa­
ra la cubierta de vidrio es alta. Repitiendo los cálculos con temperaturas más 
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bajas, se determina que la temperatura de esa cubierta correspondiente a 30 
Btu/h es de 106°F. 

La temperatura del tubo de aluminio se determina de manera semejante, 
usando las relaciones de convección natural para dos cilindros concéntricos ho­
rizontales. En este caso, la longitud característica es la distancia entre los dos 
cilindros, la cual es 

Le = (Do - D;)/2 = (4 - 2)/2 = 1 in = 1/12 ft 

Empezamos los cálculos suponiendo que la temperatura del tubo es de 200°F 
y, por tanto, una temperatura promedio de (106 + 200)/2 = 153°F = 613 R. 
Esto da 

(32.2 ftJs2)[l/613 R)](200 - 106 R)(l/12 ft)3 
= (2.117 x 1O-4 ft2/s)2 (0.7184) = 4.580 x 10

4 

La conductividad térmica efectiva es 

[In (DolD;)]4 
Feil = L~(Di 3/5 + D;;3(5)5 

[In (4/2)]4 
(1/12 ft?[(2112 ft) 3/5 + (4/12 ft) 3/5]5 = 0.1466 

( 
Pr )1/4 

kef = 0.386k 0.861 + Pr (FciIRad/4 

= 0.386(0.01653 Btu/h' ft· OF)(0 . 86~·:1~~184)(0.1466 X 4.580 X 104
)114 

= 0.04743 Btu/h . ft . °F 

Entonces, la razón de la transferencia de calor entre los cilindros queda 

. 27Tkef 
Q = In (Do/D¡) (Ti - To) 

27T(0.04743 Btu/h . ft . °F) o 

= In(4/2) (200 - 106) F = 40.4 Btu/h 

lo cual es más que 30 Btu/h . Por lo tanto, la temperatura supuesta de 200°F 
para el tubo es alta. Probando otros valores se determina que la temperatura co­
rrespondiente a 30 Btu/h es de 180°F. Por lo tanto, el tubo alcanzará una tem­
peratura de equilibrio de 180°F cuando falla fa bomba. 
Discusión Note que en los cálculos no hemos considerado la pérdida de calor 
por radiación, por consiguiente, es probable que la temperatura del tubo antes 
determinada sea demasiado alta. En el capítulo 13 se considerará una vez más 
este prob lema, tomando en cuenta la transferencia de calor por radiación. 

9-6 • CONVECCiÓN NATURAL Y FORZADA 
COMBINADAS 

La presencia de un gradiente de temperatura en un fluido, en un campo de gra­
vedad, siempre da lugar a corrientes de convección natural y, como conse­
cuencia, a transferencia de calor por convección natural. Por lo tanto, la 
convección forzada siempre viene acompañada por convección natural. 
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Mencionamos con anterioridad que el coeficiente de transferencia de calor 
por convección, natural o forzada, es fuerte función de la velocidad del fluido. 
Típicamente, los coeficientes de transferencia de calor en la convección for­
zada son mucho más altos que los que se encuentran en la convección natural, 
debido a las velocidades más altas del fluido asociadas con la primera. Como 
resultado, tendemos a ignorar la convección natural en los análisis de trans­
ferencia de calor en los que interviene la convección forzada, aunque recono­
cemos que siempre está presente. El error que se comete al ignorar la convec­
ción natural es despreciable a altas velocidades, pero puede ser considerable a 
velocidades bajas. Por lo tanto, resulta conveniente contar con un criterio pa­
ra valorar la magnitud de la convección natural en presencia de la forzada. 

Para un fluido dado, se observa que el parámetro GrIRe2 representa la im­
portancia de la convección natural en relación con la forzada. Esto no es sor­
prendente, dado que el coeficiente de transferencia de calor por convección es 
una fuerte función del número de Reynolds Re en la convección forzada y del 
de Grashof Gr en la convección natural. 

En la figura 9-32 se da una gráfica del coeficiente de transferencia de calor, 
hecho adimensional, para la convección natural y forzada combinadas sobre 

10.-------~------.-------, 
o Experimento I 

- Solución aproximada 
_ ._ . Convección forzada pura 
_ .. - Convección natural pur~._._ .. - " 

una placa vertical, para fluidos diferentes. Con base en esta figura notamos 100 .. - " 

que la convección natural es despreciable cuando GrIRe2 < 0.1 , la forzada es ~ 1.0~===~1~0~· ;;;· _~·=·;:;-::::; .. r"'-'''----I 
despreciable cuando GrlRe2 > 10 Y ninguna de las dos lo es cuando 0.1 < Ó' I 'l>!~,a:R:I.=~~~~r .. -¡::·""'~· - "- " e: ~. 
GrIRe2 < 10. Por lo tanto, deben considerarse tanto la convección natural co- :::l~ Pr = 0.72 (aire 

mo la forzada en los cálculos de la transferencia de calor cuando el Gr y Re2 z 0.1 ~==~. b·;::·~-::· :::._=._~.;¡. t:~-~: .. -~.:-::. ::::-: : :.,,''1' 
tienen el mismo orden de magnitud (uno de ellos es menos de 10 veces el . ~ :~~_ . . _._" ; .... ~ .... _ .. _ .. 
otro). Note que la convección forzada es pequeña en relación con la natural . Pr ~ 6:D(i3'- ' 
sólo en el caso raro de velocidades extremadamente bajas del flujo forzado. 

La convección natural puede ayudar o perjudicar a la transferencia de calor 
por convección forzada, dependiendo de las direcciones relativas de los movi-
mientos inducido por la flotación y la convección forzada (figura 9-33): 

1. En elflujo de apoyo el movimiento de flotación tiene la misma dirección 
que el movimiento forzado. Por lo tanto, la convección natural apoya a 
la forzada y mejora la transferencia de calor. Un ejemplo es el flujo for­
zado hacia arriba sobre una superficie caliente. 

Placa caliente 

t t t t 
~ 
Flujo 

forzado 

Flujo 

de flotación 

Placa fría 

Flujo 

forzado 

0.0 1 ~-'---'----::-'-:--'---' __ :-'-:---'-__ ~ 
0.01 0.1 1.0 10 

FIGURA 9-32 
Variación del número local de Nusselt, 
Nux, para convección natural y forzada 

combinadas desde una placa vertical 
isotérmica caliente. 

(Tomado de Lloyd y Sparrow, 1970.) 

Flujo 

de flotación 

a) Flujo de apoyo b) Flujo en oposición e) Flujo transversal 

FIGURA 9-33 
La convección natural puede mejorar o inhibir la transferencia de calor, dependiendo de las direcciones 

relativas del movimiento inducido por la flotación y el movimiento de convecciónforzada. 
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2. En elflujo en oposición la dirección del movimiento de flotación es 
opuesta a la del movimiento forzado. Por lo tanto, la convección natural 
opone resistencia a la forzada y hace disminuir la transferencia de calor. 
Un ejemplo es el flujo forzado hacia arriba sobre una superficie fría . 

3. En elflujo transversal el movimiento de flotación es perpendicular al 
movimiento forzado. El flujo transversal mejora el mezclado del fluido 
y, de este modo, la transferencia de calor. Un ejemplo es el flujo forzado 
horizontal sobre un cilindro o una esfera fríos o calientes. 

Cuando se determina la transferencia de calor en condiciones de convección 
forzada y natural combinadas, resulta tentador sumar las contribuciones de la 
convección natural y de la forzada en los flujos de apoyo y restarlas en los flu­
jos en oposición. Sin embargo, la evidencia indica algo diferente. Una revi­
sión de los datos experimentales sugiere una correlación de la forma 

N Ucombinadas = (NUrorzada ::t: NU~~aLu ra l ) 1/11 (9-41) 

en donde NUforzada Y NUnatural se determinan basándose en las correlaciones pa­
ra la convección forzada pura y la natural pura, respectivamente. El signo de 
más es para los flujos de apoyo y transversal y el de menos para los flujos en 
oposición. El valor del exponente n varía entre 3 y 4, dependiendo de la con­
figuración geométrica que intervenga. Se observa que n = 3 correlaciona bien 
los datos experimentales para superficies verticales. Los valores más grandes 
de n resultan más apropiados para las superficies horizontales. 

Una pregunta que surge con frecuencia en el enfriamiento de equipo gene­
rador de calor, como los componentes electrónicos, es si se debe usar un ven­
tilador (o una bomba, si el medio de enfriamiento es un líquido) -es decir, si 
debe utilizarse la convección natural o laforzada en el enfriamiento del equi­
po- o La respuesta depende de la temperatura máxima admisible de opera­
ción. Recuerde que la velocidad de la transferencia de calor por convección 
desde una superficie que se encuentra a una temperatura Ts en un medio a una 
temperatura Too se expresa por 

en donde h es el coeficiente de transferencia de calor por convección y A s es 
el área superficial. Note que para un valor fijo de disipación de potencia y de 
área superficial, h y Ts son inversamente proporcionales. Por lo tanto, el dis­
positivo opera a una temperatura más alta cuando h es bajo (típico de la con­
vección natural) y a una más baja cuando h es alto (típico de la convección 
forzada). 

La convección natural es el modo preferido de transferencia de calor ya que 
no se necesitan sopladores o bombas y, como consecuencia, se evitan todos 
los problemas relacionados con estos, como son ruido, vibración, consumo de 
energía eléctrica y mal funcionamiento. La convección natural es adecuada 
para enfriar dispositivos con salida baja de potencia, en especial cuando es­
tán sujetos a superficies extendidas como los sumideros de calor. Sin embar­
go, para los dispositivos con salida alta de potencia no contamos con otra 
posibilidad que la de usar un soplador o una bomba para mantener la tempe­
ratura de operación por debajo del nivel máximo admisible. Para los disposi­
tivos con salida muy alta de potencia, incluso la convección forzada puede no 
ser suficiente para conservar la temperatura superficial en los niveles desea­
dos. En esos casos, puede ser que tengamos que usar la ebullición y la conden­
sación para tomar ventaja de los muy altos coeficientes de transferencia de 
calor asociados con los procesos de cambio de fase . 
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TEMA DE INTERÉS ESPECIAL *

Transferencia de calor a través de ventanas

Las ventanas son aberturas con vidrios en las paredes exteriores de un edi-
ficio que típicamente constan de un encristalado (vidrio o plástico) sencillo
o múltiple, marcos y persianas. En las paredes exteriores de un edificio las
ventanas ofrecen la menor resistencia al flujo del calor. En una casa típica
cerca de un tercio de la pérdida total de calor en invierno ocurre a través de
las ventanas, Asimismo, la mayor parte de la infiltración de aire ocurre en
los bordes de ellas. La ganancia de calor solar a través de las ventanas es la
responsable de gran parte de la carga de enfriamiento en el verano. El efec-
to neto de una ventana sobre el balance de calor de un edificio depende de
sus características y orientación así como de la radiación solar y del estado
del clima. La mano de obra es muy importante en la construcción e instala-
ción de las ventanas para proporcionar un sellado eficaz alrededor de los
bordes, permitiendo al mismo tiempo que se cierren y abran con facilidad.

A pesar de ser tan indeseables desde un punto de vista de conservación de
la energía, las ventanas son una parte esencial de cualesquiera paredes exte-
riores de un edificio, ya que mejoran la apariencia del mismo, permiten que
entren la luz del día y el calor solar y dan oportunidad a la gente de ver y ob-
servar el exterior sin salir de su hogar. Para los edificios de poca altura, las
ventanas también proporcionan zonas de fácil salida durante las emergencias,
como en el caso de incendio. Consideraciones importantes en la selección de
las ventanas son la comodidad térmica y la conservación de la energía. Una
ventana debe tener una buena transmisión de la luz proporcionando al mismo
tiempo resistencia eficaz a la transferencia del calor. Se pueden minimizar las
necesidades de alumbrado de un edificio mejorando el uso de la luz natural
diurna. Se puede minimizar la pérdida de calor en el invierno a través de las
ventanas usando ventanas de hoja doble o triple herméticas al aire, con pelí-
culas o recubrimiento s selectivos desde el punto de vista espectral y permi-
tiendo la entrada de tanta radiación solar como sea posible. La ganancia de
calor y, por consiguiente, la carga de enfriamiento en el verano se pueden mi-
nimizar usando persianas internas o externas eficaces sobre las ventanas.

Incluso sin la presencia de la radiación solar y de la infiltración de aire,
la transferencia de calor a través de las ventanas es más complicada de lo
que parece. Esto se debe a que la estructura y propiedades del marco son
bastante diferentes a las del encristalado. Como resultado, la transferencia
de calor a través del marco y de la sección del borde del encristalado adya-
cente al propio marco es bidimensional. Por lo tanto, al analizar la transfe-
rencia de calor a través de la ventana, se acostumbra considerarla en tres
regiones: 1) el centro del vidrio, 2) el borde del vidrio y 3) el marco, como
se muestra en la figura 9-34. Entonces, la razón total de la transferencia de
calor a través de la ventana se determina sumando la transferencia de calor
a través de cada región como

Q ventana = Q centro + Q borde + Q marco

= Uventana Aycntana (Tinterior - Texterior) (9-57)

en donde

es el factor U o coeficiente total de transferencia de calor de la ventana;
Aventana es el área de esta última; Acentro, Aborde YAmarco son las áreas de las

*Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de continuidad.

Marco

Borde del
vidrio
Centro del
vidrio

FIGURA 9-34
Las tres regiones de una ventana
consideradas en el análisis de la

transferencia de calor.
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FIGURA 9-35
Red de resistencias térmicas para la
transferencia de calor a través de un
vidrio sencillo.
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FIGURA 9-36
Red de resistencias térmicas para la
transferencia de calor a través de la
sección del centro de una ventana de
hoja doble (se desprecian las resistencias
de los vidrios).

secciones del centro, del borde y del marco de la misma, respectivamente,
y Ucentro, Uborde y Umarco son los coeficientes de transferencia de calor de
esas secciones, respectivamente. Note que Aventana = Acentro + Aborde + Amarco
y que el factor U de la ventana se determina a partir de los factores U, pon-
derados con respecto al área, de cada región de ella. Asimismo, el inverso
del factor U es el valor R, que es la resistencia térmica unitaria de la venta-
na (resistencia térmica por unidad de área).

Considere la transferencia de calor unidimensional en estado estaciona-
rio a través de un vidrio de una sola hoja de espesor L y conductividad
térmica k. La red de resistencias térmicas de este problema consta de resis-
tencias superficiales sobre las superficies interior y exterior y la resisten-
cia a la conducción del vidrio en serie, como se muestra en la figura
9-35. La resistencia total sobre un área unitaria se puede expresar como

1 Lvidrio 1
Rlolal == Rinterior + Rvidrio + Rexterior == t.: -k· . + -h (9-69)

1 vidrio o

Usando los valores comunes de 3 mrn para el espesor y de 0.92 Wlm . °C
para la conductividad térmica del vidrio, así como los valores de diseño de
invierno de 8.29 y 34.0 W/m2 . °C para los coeficientes de transferencia
de calor sobre las superficies interior y exterior, se determina que la resis-
tencia térmica del vidrio es

1 + 0.003 m + 1
Rtotal == 8.29 W/m2 • °C 0.92 W/m . °C 34.0 W/m2 • °C

= 0.121 + 0.003 + 0.029 = 0.153 m2 . °C/W

Note que la razón entre la resistencia del vidrio y la resistencia total es

Rvidrio 0.003 m2
• °C/W == 2.0%

Rtotal 0.153 m2 • °C/W

Es decir, la capa de vidrio contribuye con cerca de 2% de la resistencia
térmica total de la ventana, la cual es despreciable. La situación no sería
muy diferente si usáramos acrílico, cuya conductividad térmica es de
0.19 W/m . °C, en lugar del vidrio. Por lo tanto, no podemos reducir con
eficacia la transferencia de calor a través de la ventana aumentando senci-
llamente el espesor del vidrio. Pero podemos reducida atrapando aire en re-
poso entre dos capas de vidrio. El resultado es una ventana de hoja doble,
la cual se ha convertido en la norma en la construcción de ventanas.

La conductividad térmica del aire a la temperatura ambiente es k.ire= 0.025
W/m· °C, la cual es un treintavo de la del vidrio. Por lo tanto, la resistencia
térmica de una capa de aire en reposo de 1 cm de espesor es equivalente a la
resistencia térmica de una capa de vidrio de 30 cm de espesor. Descartando las
resistencias térmicas de las capas de vidrio, la resistencia térmica y el factor U
de una ventana de hoja doble se pueden expresar como (figura 9-36)

-:;-:-_-----''--- __ == .1. + _1 _ + .1
Uhojadoble (región central) h¡ hespacio ha

(9-70)

en donde hespacio = hrad, espacio + hconv, espacio es el coeficiente combinado de
transferencia de calor por radiación y convección del espacio atrapado en-
tre las dos capas de vidrio.

Hablando en términos generales, la mitad de la transferencia de calor a
través del espacio de aire de una ventana de hoja doble es por radiación y
la otra mitad es por conducción (o convección, si existe algún movimiento
del aire. Por lo tanto, se tienen dos maneras para minimizar hespacio y, de es-
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te modo, la razón de la transferencia de calor a través de una ventana de ho-
ja doble:

1. Minimizar la transferencia de calor por radiación a través del espacio
de aire. Esto se puede realizar mediante la reducción de la emisividad de
las superficies del vidrio recubriéndolas con un material de baja emisivi-
dad. Recuerde que la emisividad efectiva de dos placas paralelas de emisi-
vidades el Y e2 se expresa por

(9·71)
eefectiva = l/e, + 1/e2 - 1

La emisividad de la superficie de un vidrio común es 0.84. Por lo tanto, la
emisividad efectiva de dos superficies paralelas de vidrio que están una
frente a la otra es 0.72. Pero cuando las superficies del vidrio se recubren
con una película que tiene una emisividad de 0.1, su emisividad se reduce
hasta 0.05, lo cual es la décima cuarta parte de 0.72. Entonces, para las mis-
mas temperaturas superficiales la transferencia de calor por radiación tam-
bién disminuirá en un factor de 14. Incluso si sólo se recubre una de las
superficies la emisividad total se reduce hasta 0.1, que es la emisividad del
recubrimiento. Por consiguiente, no es sorprendente que alrededor de la
cuarta parte de todas las ventanas vendidas para residencias tengan un re-
cubrimiento de baja emisividad. En la tabla 9-3 se da el coeficiente de
transferencia de calor hespacio para el espacio de aire atrapado entre las capas
paralelas verticales de vidrio para espacios de aire de 13 mm (! in) y 6 mm
(~ in) de espesor, para varias emisividades efectivas y diferencias de tem-
peratura.

Se puede demostrar que recubrir sólo una de las superficies paralelas que
están una frente a la otra por un material de emisividad B reduce la emisi-
vidad efectiva hasta cerca del valor de ésta. Por lo tanto, suele ser más eco-
nómico revestir sólo una de las superficies. Advierta, con base en la figura
9-37, que recubrir una de las superficies interiores de una ventana de hoja
doble con un material de emisividad 0.1 reduce a la mitad la velocidad de
la transferencia de calor a través de la sección central de la ventana.

TABLA 9-3
Coeficiente de transferencia de calor, hespacio' para el espacio de aire
atrapado entre las dos capas paralelas verticales de vidrio, para espacios de
aire de 13 mm y 6 mm de espesor (tomado de Building Materials and
Structures, Report 151, U. S. Dept. of Commerce).

a) Espesordel espacio de aire = 13 mm b) Espesor del espacio de aire = 6 mm

hesoacio W/m2 . °C* hesoacio W/m2 . °C*

Tprom' !1T, Cefectiva Tprom, !1T, Befectiva

°C °C 0.72 0.4 0.2 0.1 °C °C 0.72 0.4 0.2 0.1

O 5 5.3 3.8 2.9 2.4 O 5 7.2 5.7 4.8 4.3
O 15 5.3 3.8 2.9 2.4 O 50 7.2 5.7 4.8 4.3
O 30 5.5 4.0 3.1 2.6

10 5 7.7 6.0 5.0 4.5
10 5 5.7 4.1 3.0 2.5 10 50 7.7 6.1 5.0 4.5
10 15 5.7 4.1 3.1 2.5

30 5 8.8 6.8 5.5 4.910 30 6.0 4.3 3.3 2.7
30 50 8.8 6.8 5.5 4.9

30 5 5.7 4.6 3.4 2.7
50 5 10.0 7.5 6.0 5.230 15 5.7 4.7 3.4 2.8

30 30 6.0 4.9 3.6 3.0 50 50 10.0 7.5 6.0 5.2

*Multiplíquese por 0.176 para convertir a Btu/h . ft2 . °F.
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FIGURA 9-37
Variación del factor U para la sección central de ventanas de hoja doble y triple con espaciamiento uniforme entre las hojas
(tomado del Handbook of Fundamentals de la ASHRAE, Cap. 27, Fig. 1).

2. Minimizar la transferencia de calor por conducción a través del espa-
cio de aire. Esto se puede hacer incrementando la distancia d entre los dos
vidrios. Sin embargo, lo anterior no se puede llevar a cabo de manera inde-
finida, ya que incrementar el espaciamiento más allá de un valor crítico da
lugar a corrientes de convección en el espacio de aire encerrado, con lo
cual se incrementa el coeficiente de transferencia de calor y, de este modo,
se frustra la finalidad. Además, incrementar el espaciamiento también au-
menta el espesor del armazón necesario y el costo de la ventana. Los estu-
dios experimentales han demostrado que cuando el espaciamiento d es
menor que alrededor de 13 mm, no se tiene convección, y la transferencia
de calor a través del aire es por conducción. Pero conforme se aumenta el
espaciamiento, aparecen corrientes de convección en el espacio de aire y
el aumento en el coeficiente de transferencia de calor anula cualquier bene-
ficio obtenido por la capa más gruesa de aire. Como resultado, el coeficien-
te de transferencia de calor permanece casi constante, como se muestra en
la figura 9-37. Por lo tanto, no tiene sentido usar un espacio de aire más
grueso que 13 mm en una ventana de hoja doble, a menos que se use una
capa delgada de poliéster para dividir dicho espacio en dos con el fin de su-
primir las corrientes de convección. La película suministra un aislamiento
adicional, sin agregar mucho al peso o al costo de la ventana de hoja doble.
La resistencia térmica de la ventana se puede incrementar todavía más
usando ventanas de hoja triple o cuádruple, siempre que resulte económico
hacerla. Note que el uso de una ventana de hoja triple, en lugar de una de
hoja doble, reduce en alrededor de un tercio la razón de la transferencia de ca-
lor a través de la sección central de la misma.

Otra manera de reducir la transferencia de calor por conducción a través
de una ventana de hoja doble es usar unfluido menos conductor, como el
argón y el kriptón, en lugar de aire, para llenar la brecha entre los vidrios.
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En este caso la brecha necesita estar bien sellada para impedir que el gas se
fugue hacia el exterior. Por supuesto, otra alternativa es vaciar por comple-
to la brecha entre los vidrios, pero no resulta práctico hacerlo.

Factor U del borde del vidrio de una ventana
En las ventanas de hoja doble y triple los vidrios se mantienen separados
entre sí a una distancia uniforme por medio de espaciado res hechos de me-
tales o aisladores como aluminio, fibra de vidrio, madera y butilo. Tiras es-
paciadoras continuas se colocan alrededor del perímetro del vidrio para
proporcionarle un sello al borde así como un espaciamiento uniforme. Sin
embargo, los espaciadores también sirven como "puentes térmicos" inde-
seables entre los vidrios, los cuales se encuentran a temperaturas diferentes
y la formación de este cortocircuito puede incrementar en forma considera-
ble la transferencia de calor a través de la ventana. La transferencia de ca-
lor en la región del borde de una ventana es bidimensional y las mediciones
en laboratorio indican que los efectos de borde se limitan a una banda de
6.5 cm de ancho alrededor del perímetro del vidrio.

En la figura 9-38 se da el factor U para la región del borde de una venta-
na con relación al mismo factor para la región central de esta última. La
curva sería una recta diagonal si los dos valores U fueran iguales entre sí.
Note que este es casi el caso para los espaciadores aislantes como la made-
ra y la fibra de vidrio. Pero, para los espaciadores conductores como los he-
chos de aluminio, el factor U para la región del borde puede ser el doble del
correspondiente a la región central. Los valores para los espaciadores de
acero caen entre las dos curvas correspondientes a los metálicos y los ais-
lantes. El efecto de borde no es aplicable a las ventanas de una sola hoja.

Factor U del marco
El armazón de una ventana consta de la ventana completa, excepto el en-
cristalado. La transferencia de calor a través del armazón es difícil de de-
terminar debido a las distintas configuraciones de las ventanas, tamaños y
construcciones diferentes y diversas combinaciones de los materiales usa-
dos en la construcción del marco. El tipo de encristalado -de una sola ho-
ja, de hoja doble y de hoja triple- afecta el espesor del armazón y, por
consiguiente, la transferencia de calor a través del marco. La mayor parte
de los marcos están hechos de madera, aluminio, vinilo o fibra de vidrio.
Sin embargo, también es común el uso de una combinación de estos mate-
riales (como madera revestida de aluminio y aluminio revestido de vinilo)
para mejorar la apariencia y la durabilidad.

El aluminio es un material popular para los armazones debido a que es
barato, durable y fácil de trabajar y no se pudre ni absorbe agua como la
madera. Sin embargo, desde el punto de vista de la transferencia de calor,
es el material menos deseable para los armazones en virtud de su elevada
conductividad térmica. No resultará sorprendente que el factor U de los
marcos de aluminio sólido es el más alto y, como consecuencia, una venta-
na con armazón de aluminio perderá mucho más calor que una similar con
armazón de madera o de vinilo. Se puede reducir la transferencia de calor
a través de los miembros de aluminio para los armazones mediante el uso
de insertos de plástico entre los componentes que sirvan como barreras tér-
micas. El espesor de estos insertos afecta mucho la transferencia de calor a
través del marco. Para los marcos de aluminio sin las tiras de plástico la re-
sistencia principal a la transferencia de calor se debe al coeficiente de trans-
ferencia de calor de la superficie interior. En la tabla 9-4 se dan los factores

~ 5
Tipo de espaciador V•••••• Metálico
-

V- - - Aislante

- Ideal
.......

.........V"/
.9
~ O

02345

Factor U del centro del vidrio, W/m2 . K

FIGURA 9-38
Factor U del borde del vidrio con

relación al factor U del centro del vidrio
para ventanas con varios espaciadores

(tomado del Handbook of Fundamentals
de la ASHRAE, Cap. 27, Fig. 2).

http://gratislibrospdf.com/



538 
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TABLA 9-4 

Factores U representativos del 
marco para ventanas verticales fijas 
(tomado del Handbook of 
Fundamentals de la ASHRAE, 
Cap. 27, tabla 2) 

Factor U, 
Material del marco W/m2 .

oC* 

Al uminio 
Encrista lado de una 

sola hoja (3 mm) 10 .1 
Encri stalado dob le 

(18 mm) 10.1 
Encrista lado t rip le 

(33 mm) 10.1 

Madera o vi nilo 
Encr istalado de una 

so la hoja (3 mm) 2.9 
Encrista lado doble 

(18 mm) 2 .8 
Encr istalado triple 

(33 mm) 2.7 

*Multiplíquese por 0.176 para convertir a 
Btu/h . ft2 . 0F. 

TABLA 9-5 

Coeficiente combinado de 
transferencia de calor por 
convección y radiación h¡ en la 
superficie interior de un vidrio 
vertical en condiciones de aire 
inmóvil (en W/m2 . °C)* 

Emisividad 

T¡, Tg , 
del vidrio, S g 

oC oC 0 .05 0 .20 

20 17 2.6 3.5 
20 15 2.9 3.8 
20 10 3.4 4.2 
20 5 3 .7 4.5 
20 O 4.0 4.8 
20 - 5 4.2 5.0 
20 - 10 4.4 5.1 

0 .84 

7. 1 
7.3 
7.7 
7. 9 
8 .1 
8.2 
8 .3 

*Multip líquese por 0. 176 para convertir a Btu/h . 
ft2 . °F. 

U para varios marcos, en función de los materiales espaciadores y de los 
espesores de las unidades de vidrio. Note que el factor U del armazón me­
tálico y, por consiguiente, la razón de la transferencia de calor a través de 
un marco metálico de ventana es más del triple que el de un marco de ma­
dera o de vinilo. 

Coeficientes de transferencia de calor 
sobre las superficies interior y exterior 
La transferencia de calor a través de una ventana también resulta afectada 
por los coeficientes de transferencia de calor por convección y radiación 
entre las superficies del vidrio y sus alrededores. Los efectos de la convec­
ción y de la radiación sobre las superficies interiores y exteriores de los en­
cristalados suelen combinarse en los coeficientes combinados h¡ y ho' 
respectivamente, de transferencia de calor por convección y radiación. En 
condiciones de aire inmóvil, el coeficiente combinado de transferencia de 
calor en la superficie interior de una ventana vertical se puede determinar a 
partir de 

(W/m2 • oC) 
(9-72) 

en donde Tg = temperatura del vidrio en K, T¡ = temperatura del aire en el 
interior en K, 8 a = emisividad de la superficie interior del vidrio expuesta al 
cuarto (tomada" como 0.84 para el vidrio sin recubrimiento) y (J' = 5.67 X 

10- 8 W/m2 . K4 es la constante de Stefan-Boltzmann. Aquí se supone que la 
temperatura de las superficies interiores que dan frente a la ventana es igual 
a la del aire en el interior. Esta suposición resulta razonable cuando la ven­
tana da el frente en su mayor parte a paredes interiores, pero se vuelve cues­
tionable cuando está expuesta a superficies calentadas o enfriadas o a otras 
ventanas. El valor de h¡ de uso común para el cálculo de la carga pico es 

h¡ = 8.29 W/m2 . oC = 1.46 Btu/h . ft2 . °F (invierno o verano) 

el cual corresponde a las condiciones de diseño de invierno de T¡ = 22°C y 
Tg = - 7°C, para vidrio sin revestimiento, con 8 g = 0.84. Pero también se 
puede usar el mismo valor de h¡ para las condiciones de diseño de verano, 
ya que corresponde a las condiciones de verano de Ti = 24°C Y Tg = 32°C. 
En la tabla 9-5 se dan los valores de hi para varias temperaturas y emisivi­
dades del vidrio. Los valores de ho de uso común para los cálCulos de la 
carga pico son los mismos que los usados para las superficies exteriores de 
las paredes (34.0 W/m2 . oC, para el invierno, y 22.7 W/m2 . oC, para el ve­
rano). 

Factor U total de las ventanas 
Los factores U totales para varias clases de ventanas y tragaluces se eva­
lúan usando simulaciones mediante computadora y pruebas de laboratorio, 
para las condiciones de diseño de invierno; en la tabla 9-6 se dan valores 
representativos. Los datos de pruebas pueden proporcionar información 
más exacta para productos específicos y deben preferirse cuando se dispon­
ga de ellos. Sin embargo, se pueden usar los valores cuya lista se da en la 
tabla para obtener resultados satisfactorios en varias condiciones a falta de 
datos específicos del producto. Se puede determinar el factor U de un pro­
ducto para ventanas diferente de los dados en la tabla: 1) determinando las 
fracciones del área que sean marco, centro y borde del vidrio (suponiendo 
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TABLA 9-6
Factores U (coeficientes de transferencia de calor) totales para ventanas y tragaluces diversos, en W/m2 . °C
(tomado del Handbook of Fundamentals de la ASHRAE, Cap. 27, tabla 5)

Marco de aluminio
Sólo sección del (sin interrupción

vidrio (encristalado) térmica) Marco de madera o de vinilo

Centro del Borde De doble Tragaluz De doble Tragaluz
Tipo -7 vidrio . del vidrio' Fijo batiente inclinado Fijo batiente inclinado

32 mm 53 mm 19 mm 41 mm 88 mm 23 mm
Ancho del marco -7 (No aplicable) ni in) (2 in) (~ in) ni in) (3{8 in) (~ in)

Tipo de espaciador -7 Metá- Ais- Metá- Ais- Metá- Ais- Metá- Ais-
lico lante Todos Todos Todos lico lante lico lante lico lante

Tipo de cristalizado

Encristalado de una sola hoja
Vidrio de 3 mm (i in) 6.30 6.30 6.63 7.16 9.88 5.93 5.57 7.57
Acrílico de 6.4 mm (i in) 5.28 5.28 5.69 6.27 8.86 5.02 4.77 6.57
Acrílico de 3 mm (i in) 5.79 5.79 6.16 6.71 9.94 5.48 5.17 7.63

Encristalado doble. (sin recubrimiento)
Espacio de aire

de 6.4 mm 3.24 3.71 3.34 3.90 4.55 6.70 3.26 3.16 3.20 3.09 4.37 4.22
Espacio de aire

de 12.7 mm 2.78 3.40 2.91 3.51 4.18 6.65 2.88 2.76 2.86 2.74 4.32 4.17
Espacio de argón

de 6.4 mm 2.95 3.52 3.07 3:66 4.32 6.47 3.03 2.91 2.98 2.87 4.14 3.97
Espacio de argón

de 12.7 mm 2.61 3.28 2.76 3.36 4.04 6.47 2.74 2.61 2.73 2.60 4.14 3.97

Encristalado doble [e = 0.1, recubrimiento sobre una de las superficies del espacio de aire (superficie 2 o 3, contando desde el exterior
hacia el interior))

Espacio de aire
de 6.4 mm 2.44 3.16 2.60 3.21 3.89 6.04 2.59 2.46 2.60 2.47 3.73 3.53

Espacio de aire
de 12.7 mm 1.82 2.71 2.06 2.67 3.37 6.04 2.06 1.92 2.13 1.99 3.73 3.53

Espacio de argón
de 6.4 mm 1.99 2.83 2.21 2.82 3.52 5.62 2.21 2.07 2.26 2.12 3.32 3.09

Espacio de argón
de 12.7 mm 1.53 2.49 1.83 2.42 3.14 5.71 1.82 1.67 1.91 1.78 3.41 3.19

Encristalado triple (sin recubrimiento)
Espacio de aire

de 6.4 mm 2.16 2.96 2.35 2.97 3.66 5.81 2.34 2.18 2.36 2.21 3.48 3.24
Espacio de aire

de 12.7 mm 1.76 2.67 2.02 2.62 3.33 .5.67 2.01 1.84 2.07 1.91 3.34 3.09
Espacio de argón

de 6.4 mm 1.93 2.79 2.16 2.77 3.47 5.57 2.15 1.99 2.19 2.04 3.25 3.00
Espacio de argón

de 12.7 mm 1.65 2.58 1.92 2.52 3.23 5.53 1.91 1.74 1.98 1.82 3.20 2.95

Encristalado triple [e = 0.1, recubrimiento sobre una de las superficies de los espacios de aire (superficie 3 y 5, contando desde el
exterior hacia el interior)]

Espacio de aire
de 6.4 mm 1.53 2.49 1.83 2.42 3.14 5.24 1.81 1.64 1.89 1.73 2.92 2.66

Espacio de aire
de 12.7 mm 0.97 2.05 1.38 1.92 2.66 5.10 1.33 1.15 1.46 1.30 2.78 2.52

Espacio de argón
de 6.4 rnrn 1.19 2.23 1.56 2.12 2.85 4.90 1.52 1.35 1.64 1.47 2.59 2.33

Espacio de argón
de 12.7 mm 0.80 1.92 1.25 1.77 2.51 4.86 1.18 1.01 1.33 1.17 2.55 2.28

Notas:

1) Multiplíquese por 0.176 para obtener los factores U en Btu/h . ft2 . 0F.
2) Los factores U dados en esta tabla incluyen los efectos de los coeficientes de transferencia de calor sobre las superficies y están basados en las
condiciones de invierno de temperatura del aire en el exterior de -18°C y temperatura del aire en el interior de 21°C, con vientos en el exterior de 24
km/h (15 mph) y flujo solar cero. Los cambios pequeños en las temperaturas en el interior y el exterior no afectarán mucho los factores U totales. Se
supone que las ventanas están verticales y que los tragaluces están inclinados 20° respecto a la horizontal con el flujo de calor hacia arriba. Los espa-
ciadores de aislamiento son de madera, fibra de vidrio o butilo. Se supone que los efectos del borde del vidrio se extienden sobre la banda de 65 mm
alrededor del perímetro de cada encristalado. Los tamaños de los productos son de 1.2 m x 1.8 m, para las ventanas fijas, de 1.8 m x 2.0 m, para las
ventanas de doble batiente, y de 1.2 m x 0.6 m, para los tragaluces, pero los valores dados también se pueden usar para productos de tamaños se-
mejantes. Todos los datos están basados en vidrio de 3 mm (~ in), a menos que se haya hecho notar lo contrario.
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~VidriO 

Espacio 
de aire 

6mm 

FIGURA 9-39 

e = 0.84 

Esquema del ejemplo 9-7. 

una banda de 65 mm de ancho alrededor del perímetro de cada encristala­
do), 2) determinando los factores U para cada sección (los factores U del 
centro del vidrio y del borde del vidrio se pueden tomar de las dos prime­
ras columnas de la tabla 9-6 y el del marco se puede tomar de la tabla 9-5 
o de cualesquiera otras fuentes) y 3) multiplicando las fracciones de área y 
los factores U para cada sección, y sumando los productos. 

Los sistemas de paredes cubiertas de vidrio se pueden tratar como venta­
nas fijas. Asimismo, los datos para las ventanas de doble batiente se pueden 
usar para las puertas con vidrio sencillo. Se pueden hacer varias observa­
ciones basándose en los datos de la tabla: 

1. Los factores U para los tragaluces son considerablemente mayores 
que los de las ventanas verticales. Esto se debe a que el área del tra­
galuz, incluyendo la guarnición, puede ser de 13 a 240% más grande 
que el área aproximada de la abertura. La pendiente del tragaluz tam­
bién tiene algún efecto. 

2. El factor U de las unidades con vidrios múltiples se puede reducir de 
manera considerable llenando las cavidades con gas argón en lug:li' de 
aire seco. El desempeño de las unidades llenas con COl es semejante 
a las llenas con argón. El factor U se puede reducir todavía más relle­
nando las cavidades del encristalado con gas kriptón. 

3. El recubrimiento de las superficies del encristalado con películas de 
baja emisividad reduce el factor U en forma significativa. Para las 
unidades con vidrios múltiples, resulta adecuado recubrir una de las 
dos superficies que estén frente a frente. 

4. Entre más grueso sea el espacio de aire en las unidades con vidrios 
múltiples, más bajo es el factor U para un espesor de hasta 13 mm 
(~ in) del espacio de aire. Para un número especificado de encristala­
dos, la ventana con capas de aire más gruesas tendrá un factor U más 
bajo. Para un espesor total especificado del encristalado, entre mayor 
sea el número de encristalados, más bajo es el factor U. Por lo tanto, 
una ventana de hoja triple con espacios de aire de 6.4 mm (dos de 
esos espacios de aire) tendrá un valor U más bajo que el de una ven­
tana de hoja doble con un espacio de aire de 12.7 mm. 

5. Las ventanas con marcos de madera o de vinilo tienen un valor U 
considerablemente más bajo que el de ventanas similares con marco 
metálico. Por lo tanto, se exigen ventanas con marco de madera o de 
vinilo en los diseños eficientes con respecto a la energía. 

EJEMPLO 9-7 Factor U para la sección del centro del vidrio 
de las ventanas 

Determine el factor U para la sección del centro del vidr io de una ventana de 
hoja dob le con un espacio de aire de 6 mm, para las cond iciones de diseño 
de invierno (fi gura 9-39). Los encristalados están hechos de vidrio t ransparen­
te que t iene una emisividad de 0 .84. Tome la temperatura promedio del espa­
cio de aire en las condiciones de diseño como O°C. 

SOlUCION Se debe determinar el factor U para la sección del centro del vidrio 
de una ventana de hoja doble. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operac ión . 2 La transfe­
rencia de calor a t ravés de la ventana es un idimensional. 3 La resistencia térmi­
ca de las láminas de vidrio es despreciab le. 

. Propiedades La emisividad del vid rio transparente es 0. 84. 
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Análisis Descartando la resistencia térmica de las láminas de vidrio, la cual es
pequeña, el factor U para la región central de una ventana de hoja doble se de-
termina a partir de

1 1 1 1--~-+--+-
UcentIo h¡ hespacio h¿

en donde h¡, hespacio Y ha son los coeficientes de transferencia de calor en la su-
perficie interior de la ventana, el espacio de aire entre las capas de vidrio y la
superficie exterior de la ventana, respectivamente. Con anterioridad se dieron
los valores de h, y ha para las condiciones de diseño de invierno como ti, = 8.29
W/m2 • °C y ha = 34.0 W/m2 • °C. La emisividad efectiva del espacio de aire de
la ventana de hoja doble es

1 1
eefectiva = 1/el +1/e2 - 1 = 1/0.84 +1/0.84 - 1 = 0.72

Para este valor de la emisividad y una temperatura promedio del espacio de
aire de O°C, en la tabla 9-3 leemos hespacio = 7.2 W/m2 • °C, para un espacio
de aire de 6 mm de espesor. Por lo tanto,

1 1 1 1-U = -- + - + -O ~ Ucenrro= 3.46 W/m2 • "C
centro 8.29 7.2 34.

Discusión Se obtiene el valor del factor U del centro del vidrio de 3.24 W/m2 •

°C de la tabla 9-6 (cuarto renglón y segunda columna) usando un valor estándar
de ha = 29 W/m2 • °C (en lugar de 34.0 W/m2 . °C) y hespacio = 6.5 W/m2 . °C a
una temperatura promedio del espacio de aire de -15°C.

EJEMPLO 9-8 Pérdida de calor a través de ventanas
con marco de aluminio

Se está considerando una ventana fija con marco de aluminio y láminas de vidrio
para una abertura que tiene 4 ft de alto y 6 ft de ancho, en la pared de una
casa que se mantiene a 72°F (figura 9-40). Determine la razón de la pérdida de
calor a través de la ventana y la temperatura de la superficie interior del vidrio
que da frente al cuarto, cuando la temperatura del aire en el exterior es de 15°F,
si se selecciona que la ventana sea a) de un encristalado de una sola hoja de
~-in, b) de un encristalado doble con un espacio de aire de ~ in y e) de un
encristalado triple con recubrimiento de baja emisividad y un espacio de aire
de ~ in.

SOLUCiÓN Se deben determinar la razón de la pérdida de calor a través de
una ventana con marco de aluminio y la temperatura de la superficie interior en
los casos de ventanas de una sola hoja, de hoja doble y de hoja triple con cu-
bierta de baja emisividad.
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe-
rencia de calor a través de la ventana es unidimensional. 3 Las propiedades tér-
micas de las ventanas y los coeficientes de transferencia de calor son constantes.
Propiedades En la tabla 9-6 se dan los factores U de las ventanas.
Análisis Se puede determinar la razón de la transferencia de calor a través de
la ventana a partir de

en donde T¡ y T¿ son las temperaturas del aire en el interior y el exterior, respec-
tivamente; Utotal es el factor U (el coeficiente total de transferencia de calor) de
la ventana, y Aventana es el área de esta última, la cual se determina que es

Aventana = Altura X Ancho = (4 ft)(6 ft) = 24 ft2

1-----6ft-------oj

í
4 ft

1
~~ - - -y,

11,

11,

11

I~ (
IY

~co de a1umini~ Encristalado
a) Una sola hoja
b) Doble
e) Triple con baja

emisividad

FIGURA 9-40
Esquema para el ejemplo 9-8.
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Borde Centro 
Marco del vidrio del vidrio 

n= . -¡ 
1.8 m : 

li14' :=:.=::=.::¡~~=- ::::- _==J~ 
\1-__ O_.9_4_m_2 m ~ 

FIGURA 9-41 
Esquema para el ejemplo 9-9. 

Basándose en la tabla 9-6 se puede determinar de manera directa que los fac­
tores U para los tres casos son 6 .63, 3.51 Y 1.92 W/m2 • oC, respectivamente, 
que deben multiplicarse por el factor 0 .176 para convert irlos en Btu/h . ft2 . 0F. 
Asimismo, con base en la ley de Newton, se puede determinar la temperatura 
de la superficie interior del vidrio de la ventana, 

. . Qventana 
Qventana = h¡Aventana (Ti - TVidrio) -7 Tvidrio = T¡ - hA . 

I ventana 

en donde h¡ es el coeficiente de transferencia de calor sobre la superficie interior 
de la ventana, el cua l, con base en la tabla 9-5, se determina que es h¡ = 8.3 
W/m2 . oC = 1.46 Btu/h . ft2 . 0F. Entonces la razón de la pérdida de calor y la 
temperatura interior del vidrio para cada caso se determinan como sigue: 

a) Encristalado de una sola hoja: 

Qventana = (6.63 x 0.l76 Btu/h . ft2 . °F)(24 ft2)(72 - 15)OF = 1596 Btulh 

T - T - Qventana - 720F _ 1596 Btu/h - 2650F 
vidrio - ¡ h¡Aventana - (1.46 Btu/h . ft2 . °F)(24 ft2) - • 

b) Encristalado doble (espacio de aire de ! in): 

Qventana = (3.51 x 0.176 Btu/h . ft2 . °F)(24 ft2)(72 - 15)OF = 845 Btulh 

T - T - Qventana - 720F _ 845 Btu/h - 4790F 
vidrio - ¡ h¡Aventana - (1.46 Btu/h . ft2 . °F)(24 ft2) - • 

e) Encristalado triple (espacio de aire de % in, recubrimiento de baja emisividad: 

Qventana = (1.92 X 0.l76 Btu/h . ft2 . °F)(24 ft2)(72 - 15)OF = 462 Btu/h 

_ Qventana _ ° 462 Btu/h _ ° 
Tvidrio - T¡ - h¡Aventana - 72 F - (1.46 Btu/h . ft2 . 0F)(24 ft2) - 58.8 F 

Por lo tanto, la pérdida de calor a través de la ventana se reducirá en un 47%, 
en el caso del encristalado doble, yen un 71 %, en el caso del encristalado tri­
ple, .en relación con el encristalado de una sola hoja. Asimismo, en el caso del 
encristalado de una sola hoja , la baja temperatura de la superficie interior 
del vidrio causará una incomodidad considerable en los ocupantes debido a la 
pérdida excesiva de ca lor del cuerpo por radiac ión. Esta temperatura se eleva 
de 26 .5°F, que está por debajo del punto de congelación, hasta 47 .9°F, en el 
caso del encristalado doble, y hasta 58 .8°F, en e~ caso del encristalado triple. 

EJEMPLO 9-9 Factor U de una ventana de doble batiente 

Determine el factor U total para una ventana de doble batiente, hoja doble, 
marco de madera y con espaciadores metálicos, y compare su resultado con el 
valor dado en la lista de la tabla 9-6. Las dimensiones totales de la ventana son 
1.80 m x 2.00 m y las dimensiones de cada encristalado son 1.72 m x 0.94 m 
(figura 9-41). 

SOLUCiÓN Se debe determinar el factor U total para una ventana de doble ba- I 
tiente y el resultado compararse con el valor dado en la tabla. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La transfe­
rencia de calor a través de la ventana es unidimensional. 
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Propiedades En las tablas 9-4 y 9-6 se dan los factores U para las diversas 
secciones de las ventanas . 
Análisis Las áreas de la ventana, el encristalado y el marco son 

¡ 
/ 

Aventan. = Altura X Ancho = (1.8 m)(2.0 m) = 3.60 m2 

Aencrist.lado = 2 X (Altura X Ancho) = 2(1.72 m)(0.94 m) = 3.23 m2 

Amarco = Aventan. - Aencrist.lado = 3.60 - 3.23 = 0.37 m2 

La región del borde del vidrio consta de una banda de 6.5 cm de ancho alrede­
dor del perímetro de los encristalados y se determina que las áreas de las sec­
ciones del centro y del borde del encristalado son 

A centro = 2 X (Altura X Ancho) = 2(1.72 - 0.13 m)(0.94 - 0.13 m) = 2.58 m2 

A borde = A encristalado - A centro = 3.23 - 2.58 = 0.65 m2 

Basándose en la tabla 9-4, se determina que el factor U para la sección del 
marco es Umarco = 2.8 W/m2 . oC. A partir de la tabla 9-6 (quinto renglón , se­
gunda y tercera columnas) se determina que los factores U para las secciones 
de l centro y del borde son Ueentro = 3.24 W/m2 . oC y Uborde = 3.71 W/m2 . oC. 
Entonces el factor total de toda la ventana queda 

U vent. na = (Ueentro Aeentro + Uborde Aborde + Umarco Amarco)/Aventana 

= (3.24 X 2.58 + 3.71 X 0.65 + 2.8 X 0.37)/3.60 

= 3.28 W/m2 • oC 

El factor U total que se da en la lista de la tabla 9-6 para el tipo especifica­
do de ventana es 3.20 W/m 2 . oC, el cual es suficientemente cercano al que 
acaba de obtenerse. 

RESUMEN 

En este capítulo hemos considerado la transferencia de calor 
por convección natural, en la que cualquier movimiento del 
fluido ocurre por medios naturales, como la flotación. El coefi­
ciente de expansión volumétrica de una sustancia representa la 
variación de la densidad de esa sustancia con la temperatura a 
presión constante, y para un gas ideal se expresa como f3 = 
liT, en donde T es la temperatura absoluta en K o R. 

hLc/k, en la convección natural se expresan en términos del 
número de Rayleigh definido como 

El régimen de flujo en la convección natural lo gobierna un 
número adimensionalllamado número de Grashoj, el cual re­
presenta la razón entre la fuerza de empuje y la fuerza viscosa 
que actúan sobre el fluido y se expresa como 

en donde Le es la longitud característica, la cual es la altura L 
para una placa vertical y el diámetro D para un cilindro hori­
zontal. Las correlaciones para el número de Nusselt, Nu 

gf3(Ts - Too)L~ 
RaL = GrLPr = 2 Pr 

v 

En la tabla 9-1 se dan relaciones del número de Nusselt para 
varias superficies. Todas las propiedades del fluido se evalúan 
a la temperatura de película de TI = !(Ts + Too). La superficie 
exterior de un cilindro vertical se puede tratar como una placa 
vertical cuando los efectos de la curvatura son despreciables. 
La longitud característica para una superficie horizontal es 
Le = A)p, en donde As es el área superficial y p es el perímetro. 

El número de Nusselt para placas paralelas verticales isotér­
micas, con espaciamiento S y altura L, se expresa como 

hS [576 2.873 J-O.5 
Nu = k = (RasS/L)2 + (RasS/L)0.5 
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El espaciamiento óptimo entre las aletas para un sumidero ver- en donde 
tical de calor y el número de Nusselt para aletas espaciadas de 
manera óptima son 

En un recinto cerrado rectangular horizontal con la placa 
más caliente arriba, la transferencia de calor es por conducción 
pura y Nu = l. Cuando la placa más caliente está abajo, el 
número de Nusselt es 

Nu = 1 + 1.44 1 - ~ + _ L_ - 1 [ 08] + [Ra 1/3 ] + 

Ra L 18 

La notación [ ]+ indica que si la cantidad entre corchetes es ne­
gativa, debe igualarse a cero. Para recintos cerrados rectangu-

kef . (Pr ) 1/4 k = 0.386 0.861 + Pr (FciIRaL) 1/4 

Fcil = L3(D :-3/S + D -3/S)S 
c 1 o 

Para un espacio cerrado esférico la razón de la transferencia de 
calor a través del espacio entre las esferas por convección natu­
ral se expresa como 

lares verticales, el número de Nusselt se puede determinar a en donde 
partir de 

( 
Pr )0.29 

Nu = 0.18 0.2 + Pr RaL 

1 < H/L < 2 
cualquier número 

de Prandtl 
RaL Pr/(0.2 + Pr) > 103 

( 
Pr )0.28(H)-1/4 

Nu = 0.22 0.2 + Pr RaL L 

2 < HlL < 1O 
cualquier número 

de Prandtl 
RaL < 1010 

Para proporciones dimensionales mayores que 10, deben usarse 
las ecuaciones 9-54 y 9-55. Para recintos cerrados inclinados, 
deben usarse las ecuaciones 9-48 a 9-5l. 

Para cilindros horizontales concéntricos la razón de la trans­
ferencia de calor a través del espacio anular entre ellos por con­
vección natural, por unidad de longitud, es 
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PROBLEMAS* 

Mecanismo físico de la convección natural 

9-1C ¿Qué es convección natural? ¿En qué se diferencia de 
la convección forzada? ¿Qué fuerza causa las corrientes de 
convección natural? 

9-2C ¿En cuál modo de transferencia de calor suele ser más 
alto el coeficiente de transferencia de calor por convección, en 
la convección natural o en la forzada? ¿Por qué? 

9-3C Considere un huevo cocido caliente en una nave espa­
cial que en todo momento está llena con aire a la presión y tem­
peratura atmosféricas. ¿El huevo se enfriará más rápida o más 
lentamente cuando está en la nave espacial que cuando está so­
bre la Tierra? Explique. 

9-4C ¿Qué es la fuerza de flotabilidad? Compare la magnitud 
relativa de la fuerza de flotabilidad que actúa sobre un cuerpo 
sumergido en estos medios: a) aire, b) agua, e) mercurio y d) 
una cámara al vacío. 

9-5C ¿Cuándo se hundirá más el casco de un barco en el 
agua: cuándo está navegando en agua dulce o en agua de mar? 
¿Por qué? 

9-6C Una persona se pesa sobre una balanza de resorte a 
prueba de agua que está colocada en el fondo de una alberca de 
1 m de profundidad. ¿La persona pesará más o menos en el 
agua? ¿Por qué? 

9-7C Considere dos fluidos, uno con un coeficiente grande 
de expansión volumétrica y el otro con uno pequeño. ¿En cuál 
de los dos fluidos una superficie caliente iniciará corrientes 
más fuertes de convección natural? ¿Por qué? Suponga que la 
viscosidad de los fluidos es la misma. 

9-8C Considere un fluido cuyo volumen no cambia con la 
temperatura, a presión constante. ¿Qué puede decir el lector 
acerca de la transferencia de calor por convección natural en 
este medio? 

9-9C ¿ Qué representan las líneas en una fotografía obtenida 
con un interferómetro? ¿Qué representan las líneas que apare­
cen más cercanas entre sí en la misma fotografía? 

9-10C Físicamente ¿qué representa el número de Grashof? 
¿ Cuál es la diferencia entre el número de Grashof y el de Rey­
nolds? 

9-11 Demuestre que el coeficiente de expansión volumétrica 
de un gas ideal es f3 = l/T, en donde T es la temperatura abso­
luta. 

Convección natural sobre superficies 

9-12C ¿Cuál es la diferencia entre el número de Rayleigh y 
el de Grashof? 

9-13C ¿En qué condiciones se puede tratar la superficie ex­
terior de un cilindro vertical como una placa vertical en los cál­
culos de convección natural? 

9-14C ¿Una placa caliente horizontal cuyo lado posterior es­
tá aislado se enfriará con mayor o con menor rapidez cuando su 
superficie caliente está hacia abajo en lugar de hacia arriba? 

9-15C Considere la convección natural laminar desde una 
placa caliente vertical. ¿El flujo de calor será más alto en la 
parte superior o en la inferior de la placa? ¿Por qué? 

9-16 Considere una placa delgada horizontal de 16 cm de 
largo y 20 cm de ancho suspendida en aire que se encuentra a 
20°C. La placa está equipada con elementos eléctricos de ca­
lentamiento con una capacidad nominal de 20 W. En este ins­
tante se encienden los elementos eléctricos y la temperatura de 
la placa se eleva. Determine la temperatura de la placa cuando 
se alcanzan las condiciones estacionarias de operación. La 
placa tiene una emisividad de 0.90 y las superficies circun­
dantes se encuentran a 17°C. 

Aire 
Too = 20°C 

L=16cm 

~ 
Alambre eléctrico 

FIGURA P9-16 

9-17 Se liberan a la atmósfera gases de combustión de un in­
cinerador, usando una chimenea que tiene 0.6 m de diámetro y 
10.0 m de alto. La superficie exterior de la chimenea se en­
cuentra a 40°C y el aire circundante está a 10°C. Determine la 
razón de la transferencia de calor desde la chimenea si se 
supone que a) no hay viento y b) la chimenea está expuesta a 
vientos de 20 km/h. 

9-18 Se disipa la energía térmica generada por la resistencia 
eléctrica de un cable desnudo de 5 mm de diámetro y 4 m de 
largo hacia el aire circundante que se encuentra a 20°C. Se 
mide la caída de tensión de uno a otro extremo del cable y la 
corriente eléctrica que pasa por él, en operación estacionaria, 
como 60 V Y 1.5 A, respectivamente. Si se descarta la ra­
diación, estime la temperatura de la superficie del cable. 

9-19 Una sección de 10 m de largo de un tubo horizontal de 
agua caliente de 6 cm de diámetro pasa a través de un cuarto 
grande cuya temperatura es de 27°C. Si la temperatura y la 
emisividad de la superficie exterior del tubo son de 73°C y 0.8, 
respectivamente, determine la razón de la pérdida de calor des­
de el tubo por a) convección natural y b) radiación. 

9-20 Considere un transistor de potencia, montado en una pa­
red, que disipa 0.18 W de potencia en un medio ambiente a 
35°C. El transistor tiene 0.45 cm de largo y un diámetro de 0.4 
cm. La emisividad de la superficie exterior del transistor es de 
0.1 y la temperatura promedio de las superficies circundantes es 

* Los prob lemas designados por una "C" son preguntas de concepto 
y se alienta a los estudiantes a darles respuesta a todos . Los 
designados por una " 1" están en unidades inglesas y los usuarios 
del SI pueden ignorarlos. Los problemas con un icono de EES-CD, 
(lJ , se resuelven mediante el EES y las soluciones completas, junto 
con estudios paramétricos, se incluyen en el CD que acompaña a 
este texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, il! , 
son de naturaleza deta ll ada y se pretende que se resuelvan con una 
com putadora, de preferencia mediante el software EES que 
acompaña a este texto. 
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de 25°C. Descartando cualquier transferencia de calor desde la 
superficie base, determine la temperatura superficial del transis­
tor. Use las propiedades del aire a 100°C. Respuesta: 183°C 

1--

1--

Transistor 1 
de potencia 0.4 cm 

0.18W J 
10=0.1 

1,.-----' 

~0.45cm~ 
FIGURA P9-20 

9-21 E.E.') Vuelva a considerar el problema 9-20. Mediante el 
~ software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura ambiente sobre la temperatura 
superficial del transistor. Suponga que la temperatura del medio 
ambiente varía de 10°C hasta 40°C y suponga que las superfi­
cies circundantes están 10°C más frías que ese medio ambiente. 
Trace la gráfica de la temperatura superficial del transistor con­
tra la temperatura del medio ambiente y discuta los resultados. 

9-221 Considere una placa cuadrada delgada de 2 ft X 2 ft en 
un cuarto a 75°F. Uno de los lados de la placa se mantiene a una 
temperatura de 130°F, en tanto que el otro lado está aislado. De­
termine la razón de la transferencia de calor por convección na­
tural desde la placa, si esta última se encuentra a) vertical, b) 
horizontal con la superficie caliente hacia arriba y e) horizontal 
con la superficie caliente hacia abajo. 

9-231 E.E.') Vuelva a considerar el problema 9-22I. Mediante 
el software EES (o cualquier otro semejante), tra­

ce la gráfica de la razón de la transferencia de calor por convec­
ción natural, para diferentes orientaciones de la placa en función 
de su temperatura conforme ésta varía de 80°F hasta 180°F, y 
discuta los resultados. 

9-24 Un calentador cilíndrico de resistencia de 300 W tiene 
1.75 m de largo y 0.5 cm de diámetro. El alambre de resistencia 
está colocado horizontalmente en un fluido a 20°C. Determine 
la temperatura de la superficie exterior de dicho alambre, en 
operación estacionaria, si el fluido es a) aire y b) agua. Ignore 
cualquier transferencia de calor por radiación. Use las propieda­
des a 500°C para el aire, y 40°C para el agua. 

9-25 Está hirviendo agua en una cacerola de 12 cm de profun­
didad con un diámetro exterior de 25 cm, que está colocada so­
bre la parte superior de una estufa. El aire ambiente y las 
superficies circundantes están a una temperatura de 25°C y la 
emisividad de la superficie exterior de la cacerola es 0.80. Su­
poniendo que toda la cacerola está a una temperatura promedio 
de 98°C, determine la razón de la pérdida de calor desde la su­
perficie lateral cilíndrica de la misma hacia los alrededores por 
a) convección natural y b) radiación. e) Si el agua está hirvien­
do a razón de 1.5 kg/h a 100°C, determine la razón entre calor 
perdido desde la superficie lateral de la cacerola y el perdido 
por la evaporación del agua. El calor de vaporización del agua a 
100°C es de 2257 kJ/kg. Respuestas: 46.2 W, 47.3 W, 0.099 
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FIGURA P9-25 

9-26 Repita el problema 9-25 para una cacerola cuya superfi­
cie exterior está pulida y tiene una emisividad de 0.1. 

9-27 En una planta que fabrica pinturas enlatadas en aerosol 
las latas se prueban en relación con la temperatura en baños de 
agua a 55°C, antes de ser embarcadas, para garantizar que so­
portarán temperaturas hasta de 55°C durante el transporte y al­
macenamiento en anaqueles. Las latas, moviéndose sobre un 
transportador, entran en el baño abierto de agua caliente, el cual 
tiene 0.5 m de profundidad, 1 m de ancho y 3.5 m de largo, y se 
mueven con lentitud en esa agua hacia el otro extremo. Algunas 
de las latas fallan en la prueba y explotan en el baño de agua. El 
recipiente de agua está hecho de lámina metálica y todo él se 
encuentra más o menos a la misma temperatura que el agua ca­
liente. La emisividad de la superficie exterior del recipiente es 
de 0.7. Si la temperatura del aire y las superficies circundantes 
es de 20°C, determine la razón de la pérdida de calor desde las 
cuatro superficies laterales del recipiente (descarte la superficie 
superior, la cual está abierta). 

El agua se calienta eléctricamente mediante calentadores de 
resistencia y el costo de la electricidad es de 0.085 dólar/kWh. 
Si la planta opera 24 h al día, los 365 días del año y, por consi­
guiente, 8760 h al año, determine el costo anual de las pérdidas 
de calor desde el recipiente para esta instalación. 

Lata 

denmaeroSOl B. año de agua .¡:.. 55°C _ 

_ ITffiJID IT 
FIGURA P9-27 

9-28 Vuelva a considerar el problema 9-27. Con el fin de re­
ducir el costo de calentamiento del agua se propone aislar las 
superficies laterales y el fondo del recipiente con fibra de vidrio 
(k = 0.035 W/m . oC) de 5 cm de espesor y forrar el aislamien­
to con hoja de aluminio (e = 0.1) para minimizar la pérdida de 
calor por radiación. Se obtiene una estimación de un contratista 
local especializado en aislamiento quien propone realizar el tra­
bajo de aislamiento por 350 dólares, incluyendo material y 
mano de obra. ¿Apoyaría el lector esta propuesta? ¿Cuánto 
tiempo tardaría el aislamiento en pagarse con base en la energía 
que ahorra? 

9-29 Considere un tablero de circuito impreso (PCB) que tiene 
componentes electrónicos sobre uno de sus lados. El tablero se 
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coloca en un cuarto a 20°e. La pérdida de calor desde la super­
ficie posterior del tablero es despreciable. Si el tablero de circui­
to está disipando 8 W de potencia, en operación estacionaria, 
determine la temperatura promedio de la superficie caliente del 
mismo, suponiendo que está a) vertical, b) horizontal con la su­
perficie caliente hacia arriba y e) horizontal con la superficie ca­
liente hacia abajo. Tome la emisividad de la superficie del 
tablero como 0.8 y suponga que las superficies circundantes es­
tán a la misma temperatura que la del aire en el cuarto. 

Respuestas: a) 46.6°e , b) 42 .6°e, e) 50.re 

FIGURA P9-29 

9-30 9 Vuelva a considerar el problema 9-29. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue los efectos de la temperatura ambiente y de la emisividad 
del tablero sobre la temperatura de la superficie caliente de este 
último, para diferentes orientaciones del mismo. Suponga que la 
temperatura ambiente varía de 5°C hasta 35°C y la emisividad 
de 0.1 hasta 1.0. Trace gráficas de la temperatura de la superfi­
cie caliente, para diferentes orientaciones del tablero, como fun­
ciones de la temperatura ambiente y de la emisividad, y discuta 
los resultados. 

9-31 ~ Un fabricante produce placas de absorción que tie-
~ nen un tamaño de 1.2 m X 0.8 m, para que se usen 

en colectores solares. El lado posterior de la placa está intensa­
mente aislado, en tanto que su superficie frontal está recubierta 
con cromo negro, el cual tiene una absortividad de 0.87 para la 
radiación solar y una emisividad de 0.09. Considere una placa 
de ese tipo colocada horizontalmente en el exterior, en aire es­
tático a 25°C. La radiación solar incide sobre la placa a razón de 
700 W/m2. Tomando la temperatura efectiva del cielo como de 
10°C, determine la temperatura de equilibrio de la placa de ab-

Radiación solar 
700W/m2 

\ \ \ \ \ \ \ 
Placa de absorción 

e = 0.09 ~ ", = 087 

FIGURA P9-31 

sorción. ¿Cuál sería la respuesta del lector si la placa estuviera 
hecha de aluminio común que tiene una absortividad solar de 
0.28 y una emisividad de 0.07? 

9-32 Repita el problema 9-31 para una placa de aluminio pin­
tada de negro mate (absortividad solar de 0.98 y emisividad de 
0.98) y también para una placa pintada de blanco (absortividad 
solar de 0.26 y emisividad de 0.90) . 

9-33 El siguiente experimento se lleva a cabo para determinar 
el coeficiente de transferencia de calor por convección natural 
para un cilindro horizontal que tiene 80 cm de largo y 2 cm de 
diámetro . Se coloca un calentador de resistencia de 80 cm de 
largo a lo largo de la línea central del cilindro y se pulen sus su­
perficies para minimizar el efecto de radiación. Las dos superfi­
cies laterales circulares del cilindro están bien aisladas. Se 
enciende el calentador de resistencia y se mantiene constante la 
disipación de potencia a 60 W. Si se mide que la temperatura su­
perficial del cilindro es de 120°C en el aire ambiente a 20°C, 
cuando se alcanza la operación estacionaria, determine el coefi­
ciente de transferencia de calor por convección natural. Si la 
emisividad de la superficie exterior del cilindro es de 0.1 y es 
aceptable un error de 5%, ¿piensa el lector que necesitamos ha­
cer alguna corrección por el efecto de radiación? Suponga que 
las superficies circundantes también están a 20°e. 

120°C 

20°C 

v,'\"' / Calentador 
/ Y--.Y de resistencia 

( 60W 
Aislada 

FIGURA P9-33 

9-34 Con frecuencia, los fluidos espesos como el asfalto y las 
ceras, y los tubos en los cuales fluyen se calientan con el fin de 
reducir la viscosidad de aquellos y, de este modo, abatir los cos­
tos de bombeo. Considere el flujo de un fluido de ese tipo por 
un tubo de 100 m de largo, con diámetro exterior de 30 cm, en 
aire ambiente estático a O°e. El tubo se calienta eléctricamente 
y un termostato mantiene constante la temperatura de la super­
ficie exterior del tubo a 25°e. La emisividad de la superficie ex­
terior del tubo es de 0.8 y la temperatura efectiva del cielo es de 

Asfalto 

Tcielo = - 30°C 

O°C 

Calentador 
de resistencia 

FIGURA P9-34 

Ts = 25°C 
e= 0.8 
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- 30°C. Determine la potencia nominal del calentador de resis­
tencia eléctrica, en kW, que se necesita usar. Asimismo, deter­
mine el costo de la electricidad asociado con el calentamiento 
del tubo durante un periodo de 10 h, en las condiciones antes 
dadas, si el precio de esa electricidad es de 0.09 dólar/kWh. 

Respuestas: 29 .1 kW, 26 .2 dólares 

9-35 Vuelva a considerar el problema 9-34. Para reducir el 
costo de calentamiento del tubo, se propone aislarlo con fibra de 
vidrio (k = 0.035 W/m ' oC) suficientemente grueso, envuelto 
con hoja de aluminio (s = 0.1), con el fin de reducir las pérdi­
das de calor en un 85%. Suponiendo que la temperatura del tu­
bo se mantiene constante a 25°C, determine el espesor del 
aislamiento que se necesita usar. ¿Cuánto dinero ahorrará el ais­
lamiento durante este periodo de 10 h? 

Respuestas: l.3 cm , 22.3 dólares 

9-361 Considere un horno industrial que se asemeja a un re­
cinto cerrado cilíndrico horizontal de 13 ft de largo y 8 ft de diá­
metro, cuyas superficies de los extremos están bien aisladas. En 
el horno se quema gas natural a razón de 48 therms/h. La efi­
ciencia de la combustión del horno es de 82% (es decir, 18% de 
la energía química del combustible se pierde a través de los ga­
ses de combustión que salen del horno a una temperatura eleva­
da). Si la pérdida de calor desde las superficies exteriores del 
horno, por convección natural y por radiación, no debe ser ma­
yor a 1 % del calor generado en el interior, determine la tempe­
ratura superficial más elevada admisible del propio horno. 
Suponga que la temperatura del aire ambiente y la superficial de 
la pared del cuarto son de 75°P y tome la emisividad de la su­
perficie exterior del horno como 0.85. Si el costo del gas natu­
ral es de 1.15 dólar/therm y el horno opera 2 800 h al año, 
determine el costo anual de esta pérdida de calor para la planta. 

Horno 
8 = 0.85 

Ts= ? 

~ 
V

l3ft 

FIGURA P9-361 

9-37 Considere una ventana de vidrio de 1.2 m de alto y 2 m 
de ancho con un espesor de 6 mm, conductividad térmica k = 

0.78 W/m . oC y emisividad 1'; = 0.9. El cuarto y las paredes que 
están enfrente de la ventana se mantienen a 25°C y se mide que la 
temperatura promedio de la superficie interior de ésta es de 5°C, 
Si la temperatura en el exterior es de -5°C, determine a) el coe­
ficiente de transferencia de calor por convección sobre la super­
ficie interior de la ventana, b) la razón de la transferencia total 
de calor a través de ésta y e) el coeficiente combinado de trans­
ferencia de calor por convección natural y radiación sobre la su­
perficie exterior de la misma. En este caso, ¿resulta razonable 
despreciar la resistencia térmica del vidrio? 
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FIGURA P9-37 

9-38 Un alambre eléctrico de 3 mm de diámetro y 12 m de 
largo está firmemente envuelto con una cubierta de plástico de 
1.5 mm de grueso cuya conductividad térmica y emisividad son 
k = 0.20 W/m . oC y 1'; = 0.9. Las mediciones eléctricas indican 
que por el alambre pasa una corriente de 10 A Y existe una caí­
da de tensión de 7 V a lo largo del mismo. Si el alambre aislado 
se expone a aire atmosférico en calma a Too = 30°C, determine 
la temperatura en la interfase del alambre y la cubierta de plás­
tico, en operación estacionaria. Considere que las superficies 
circundantes están más o menos a la misma temperatura que el 
aire. 

9-39 Durante una visita a una planta en la que se fabrica lámi­
na de plástico se observó que una sección de 60 m de largo de 
un tubo de vapor de agua, con diámetro nominal de 2 in (diáme­
tro exterior de 6.03 cm), se extendía de uno de los extremos de 
la planta hasta el otro sin aislamiento sobre él. Las mediciones 
de temperatura en varios lugares revelaron que la temperatura 
promedio de las superficies expuestas del tubo era de 170°C, 
en tanto que la temperatura del aire circundante era de 20°C. La 
superficie exterior del tubo se veía que estaba oxidada y su 
emisividad se puede tomar como 0.7. Tomando la temperatu­
ra de las superficies circundantes también como de 20°C, 
determine la razón de la pérdida de calor desde el tubo de vapor. 

El vapor se genera con un horno en el que se quema gas que 
tiene una eficiencia de 78% y la planta paga 1.10 dólar por 
therm (1 therm = 105 500 kJ) de gas natural. La planta opera 24 
h al día, durante los 365 días del año y, por consiguiente, 8760 
h al año. Determine el costo anual de las pérdidas de calor des­
de el tubo de vapor de agua para esta instalación. 

l70°C 
8=0.7 

~J 6~/ . 

J?J 60m 

Vapor de agua V 
FIGURA P9-39 
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9-40 ijíJ Vuelva a considerar el problema 9-39. Usando el 
~ software EES (o cualquier otro semejante), inves­

tigue el efecto de la temperatura del tubo de vapor de agua so­
bre la razón de la pérdida de calor desde el mismo y el costo anual 
de esta pérdida. Suponga que la temperatura superficial varía de 
100°C hasta 200°C. Trace las gráficas de la razón de la pérdida 
de calor y del costo anual en función de la temperatura superfi­
cial, y discuta los resultados. 

9-41 Vuelva a considerar el problema 9-39. Para reducir las 
pérdidas de calor se propone aislar el tubo de vapor con fibra de 
vidrio (k = 0.038 W/m . oC) de 5 cm de espesor y envolverlo 
con hoja de aluminio (e = 0.1) con el fin de minimizar las pér­
didas por radiación. Asimismo, se obtiene una estimación de un 
contratista local especializado en aislamiento quien propone 
realizar el trabajo de aislamiento por 750 dólares, incluyendo 
material y mano de obra. ¿Apoyaría el lector esta propuesta? 
¿ Cuánto tiempo tardaría el aislamiento en pagarse con base en 
la energía que ahorra? Suponga que la temperatura del tubo de 
vapor se mantiene constante a 170°C. 

9-42 Un tablero de circuito de 50 cm X 50 cm que contiene 
121 chips cuadrados sobre uno de sus lados se va a enfriar por 
convección natural y radiación combinadas, montándolo sobre 
una superficie vertical en un cuarto a 25°C. Cada chip disipa 
0.18 W de potencia y la emisividad de sus superficies es 0.7. 
Suponiendo que la transferencia de calor desde el lado posterior 
del tablero es despreciable y que la temperatura de las superfi­
cies circundantes es la misma que la del aire del cuarto, deter­
mine la temperatura superficial de los chips. 

Respuesta: 36.2°C 

9-43 Repita el problema 9-42 suponiendo que el tablero de 
circuito está en posición horizontal con a) los chips hacia arriba 
y b) los chips hacia abajo. 

9-44 ~ Las superficies laterales de un horno industrial 
'<lli>' cúbico de 2 m de alto en el que se quema gas na­

tural no están aisladas y se mide que la temperatura en la super­
ficie exterior de esta sección es de 110°C. La temperatura de la 
sala del horno, incluyendo sus superficies, es de 300°C y la 
emisividad de la superficie exterior de dicho horno es 0.7. Se 
propone que esta sección de la pared del horno se aísle con lana 
de vidrio (k = 0.038 W/m· oC) envuelto por una lámina reflec­
tora (e = 0.2), con el fin de reducir la pérdida de calor en 90%. 

Horno 
110°C 
8 = 0.7 

2m 

1 
Gases 

calientes 

2m 

FIGURA P9-44 

2m 

Suponiendo que la temperatura de la superficie exterior de la 
sección metálica todavía permanece a alrededor de 110°C, de­
termine el espesor del aislamiento que es necesario usar. 

El horno opera en forma continua durante todo el año y tiene 
una eficiencia de 78%. El precio del gas natural es de 0.55 dó­
lar por therm (l therm = 105500 kJ de contenido de energía). 
Si el costo de la instalación del aislamiento costara 550 dólares 
en materiales y mano de obra, determine cuánto tiempo tardará 
el aislamiento en pagarse con base en la energía que ahorra. 

9-45 Un tanque cilíndrico de propano, de 1.5 m de diámetro y 
5 m de largo está lleno inicialmente con propano líquido, cuya 
densidad es de 581 kg/m3. El tanque se expone al aire ambiente 
a 25°C en condiciones atmosféricas en calma. La superficie ex­
terior del tanque está pulida, de modo que la transferencia de 
calor por radiación es despreciable. Ahora se desarrolla una 
grieta en la parte superior del tanque y la presión en el interior 
cae hasta 1 atm, al mismo tiempo que la temperatura cae hasta 
- 42°C, que es la temperatura de ebullición del propano a 
1 atm. El calor de vaporización del propano a 1 atm es de 425 
kJ/kg. El propano se vaporiza con lentitud como resultado de la 
transferencia de calor del aire ambiente hacia el tanque y el va­
por correspondiente se escapa de éste a -42°C, a través de la 
grieta. Suponiendo que, en todo momento, el tanque de propa­
no se encuentra aproximadamente a la misma temperatura que 
la del propano que está en su interior, determine cuánto tiempo 
tardará dicho tanque en vaciarse si no está aislado. 

Vapor 
de propano 

~~~------~~~ 
Tanque de propano 

-42°C 

1-- --- 4 m --------1 

FIGURA P9-45 

9-461 Una persona promedio genera calor a razón de 240 
Btu/h mientras está en reposo en un cuarto a 70°F. Suponiendo 
que la cuarta parte de este calor se pierde por la cabeza y toman­
do la emisividad de la piel como 0.9, determine la temperatura 
superficial de la cabeza cuando no está cubierta. La cabeza se 
puede considerar como una esfera de 12 cm de diámetro y se 
puede suponer que las superficies interiores del cuarto están a la 
misma temperatura que la ambiente. 

9-47 Un foco incandescente es un aparato barato pero muy 
ineficiente que convierte la energía eléctrica en luz. Transforma 
alrededor de 10% de la energía eléctrica que consume en luz, 
mientras que convierte el 90% restante en calor. El bulbo de vi­
drio de la lámpara se calienta con mucha rapidez, como resulta­
do de absorber todo ese calor y disiparlo hacia los alrededores 
por convección y radiación. Considere un foco de 60 W, de 8 
cm de diámetro, en un cuarto a 25°C. La emisividad del vidrio 
es de 0.9 . Suponiendo que 10% de la energía pasa a través del 
bulbo de vidrio como luz, con absorción despreciable, y que el 
resto de ella es absorbida y disipada por el propio bulbo por 
convección natural y radiación , determine la temperatura de 
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equilibrio de dicho bulbo de vidrio. Suponga que las superficies 
interiores del cuarto se encuentran a la temperatura ambiente. 

Respuesta: 169°C 

FIGURA P9-47 

9-48 Un tanque cilíndrico de agua caliente de 40 cm de diá­
metro y 110 cm de alto está ubicado en el cuarto" de baño de una 
casa mantenida a 20°e. Se mide que la temperatura superficial 
del tanque es de 44°C y su emisividad es de OA. Suponiendo 
que la temperatura de las superficies circundantes también es de 
20°C, determine la razón de la pérdida de calor desde todas las 
superficies del tanque por convección natural y radiación. 

9-49 Un recipiente rectangular de 28 cm de alto, 18 cm de lar­
go y 18 cm de ancho suspendido en un cuarto a 24°C está lleno 
inicialmente con agua fría a 2°C. Se observa que la temperatura 
superficial del recipiente es casi la misma que la del agua que se 
encuentra en su interior. La emisividad de la superficie del reci­
piente es de 0.6 y la temperatura de las superficies circundantes 
es más o menos la misma que la del aire. Determine la tempera­
tura del agua en el recipiente después de 3 h Y la razón promedio 
de transferencia de calor hacia ella. Suponga que el coeficiente de 
transferencia de calor sobre las superficies superior e inferior es 
el mismo que el de las superficies laterales. 

9-50 ea Vuelva a considerar el problema 9-49. Mediante el 
.~ software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la temperatura del agua en el recipiente en función 
del tiempo de calentamiento, conforme este varía de 30 min 
hasta 10 h, Y discuta los resultados. 

9-51 Se va a calentar un cuarto por medio de una estufa en la 
que se quema carbón mineral, la cual es una cavidad cilíndrica 
con un diámetro exterior de 32 cm y una altura de 70 cm. Se es­
tima que la razón de la pérdida de calor desde el cuarto es de 1.5 
kW cuando la temperatura del aire en el mismo se mantiene cons­
tante a 24°e. La emisividad de la superficie de la estufa es de 
0.85 y la temperatura promedio de las superficies de las paredes 
circundantes es de 14°C. Determine la temperatura superficial de 
la estufa. Desprecie la transferencia desde la superficie de abajo 
y tome el coeficiente de transferencia de calor en la superficie 
superior como el mismo que el de la superficie lateral. 

El valor calorífico del carbón mineral es de 30000 kJ/kg Y la 
eficiencia de la combustión es de 65%. Determine la cantidad 
de carbón que se quema en un día si la estufa opera 14 h al día. 

9-52 Se debe calentar agua en un tanque de 40 L de 15°C has­
ta 40°C por medio de un calentador esférico de 6 cm de diáme­
tro cuya temperatura superficial se mantiene a 85°e. Determine 
cuánto tiempo debe mantenerse encendido el calentador. 

: ' ~.. "" 551 
CAPíTULO 9 

Convección natural desde superficies con aletas y PCB 

9-53C ¿Por qué se usan con frecuencia superficies con aletas 
en la práctica? ¿Por qué estas superficies se conocen como su­
mideros de calor en la industria electrónica? 

9-54C ¿Por qué los sumideros de calor con aletas colocadas 
muy cercanas entre sí no son apropiados para la transferencia de 
calor por convección natural, aun cuando incrementan más el 
área superficial de transferencia de calor? 

9-55C Considere un sumidero de calor con espaciamiento óp­
timo de las aletas. Explique cómo resultará afectada la transfe­
rencia de calor desde este sumidero a) eliminando algunas de 
las aletas en él y b) duplicando el número de aletas en él me­
diante la reducción del espaciamiento entre éstas. En todo mo­
mento el área base del sumidero de calor permanece inalterada. 

9-56 Los sumideros de calor de aluminio de perfil rectangular 
son de uso común para enfriar componentes electrónicos. Con­
sidere un sumidero que se encuentra en el mercado, de 7.62 cm 
de largo y 9.68 cm de ancho, cuya sección transversal y dimen­
siones son como se muestran en la figura P9-56. El sumidero de 
calor se orienta en el sentido vertical y se usa para enfriar un 
transistor de potencia que puede disipar hasta 125 W de poten­
cia. La superficie posterior del sumidero está aislada. Las super­
ficies de dicho sumidero no están tratadas y, por tanto, tienen 
una emisividad baja (por debajo de 0.1). Por lo tanto, se puede 
despreciar la transferencia de calor por radiación desde él. Du­
rante un experimento conducido en aire ambiente a 22°C, se mi­
dió que la temperatura de la base del sumidero era de l20°C 
cuando la disipación de potencia del transistor era de 15 W. Su­
poniendo que todo el sumidero de calor se encuentra a la tempe­
ratura de la base, determine el coeficiente promedio de trans­
ferencia de calor por convección natural para este caso. 

Respuesta: 7.13 W/m2 . oC 

~1:G5 1 1.52 cm 
0.48 cm 

I sumidero de calor I T 
9.68 cm ------l 

FIGURA P9-56 

9-57 Vuelva a considerar el sumidero de calor del problema 
9-56. Para mejorar la transferencia de calor se coloca un recubri­
miento (una delgada placa metálica rectangular), cuya área su-

Sumidero de calor 

1 
7.62 
cm 

1 
ecubrimiento 

FIGURA P9-57 
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perficial es igual al área de la base del sumidero, muy cerca de 
las puntas de las aletas, de tal modo que los espacios entre éstas 
se convierten en canales rectangulares. En este caso, se midió la 
temperatura de la base del sumidero como 108°C. Dado que el 
recubrimiento pierde calor hacia el aire ambiente desde ambos 
lados, determine el coeficiente promedio de transferencia de ca­
lor por convección natural en este caso con recubrimiento. (Para 
obtener detalles completos, véase <;engel y Zing.) 

9-581 Se debe enfriar una superficie vertical caliente de 6 in 
de ancho y 8 in de alto que está en aire a 78°F por medio de un 
sumidero de calor con aletas igualmente espaciadas de perfil 
rectangular. Las aletas tienen 0.08 in de espesor y 8 in de largo 
en la dirección vertical, y una altura de l.2 in a partir de la base. 
Determine el espaciamiento óptimo de las aletas y la razón de la 
transferencia de calor por convección natural desde el sumide­
ro, si la temperatura de la base es de 180°F. 

9-591 ((') Vuelva a considerar el problema 9-58I. Mediante 
-"'" el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue el efecto de la longitud de las aletas en la dirección ver­
tical sobre la razón de transferencia de calor por convección 
natural. Suponga que la longitud de las aletas varía de 2 in hasta 
10 in. Trace las gráficas · del espaciamiento óptimo de las aletas 
y de la razón de transferencia de calor por convección en fun­
ción de la longitud de las aletas, y discuta los resultados. 

9-60 Se debe enfriar una superficie vertical caliente de 15 cm 
de ancho y 18 cm de alto que está en aire a 25°C por medio de un 
sumidero de calor con aletas igualmente espaciadas de perfil rec­
tangular. Las aletas tienen 0.1 cm de espesor y 18 cm de largo en 
la dirección vertical. Determine la altura óptima de las aletas y la 
razón de la transferencia de calor por convección natural desde el 
sumidero, si la temperatura de la base es de 85°C. 

El criterio para la altura óptima de la aleta es dada en la lite­
ratura por H = V hA)pk. Tome la conductividad térmica del 
material de la aleta como 177 W 1m . oC. 

Convección natural dentro de recintos cerrados 
9-61C Los compartimientos superior e inferior de un reci­
piente bien aislado están separados por dos láminas paralelas de 
vidrio con un espacio de aire entre ellas. Uno de los comparti­
mientos se va a llenar con un fluido caliente y el otro con un 
fluido frío. Si se desea que la transferencia de calor entre los dos 
compartimientos sea mínima, ¿el lector recomendaría poner el 
fluido caliente en el compartimiento superior o inferior del reci­
piente? ¿Por qué? 

9-62C Alguien afirma que el espacio de aire en una ventana 
de hoja doble mejora la transferencia de calor desde una casa 
debido a las corrientes de convección natural que se presentan 
en el espacio de aire y recomienda que esa ventana de hoja do­
ble se reemplace por una sola hoja de vidrio cuyo espesor sea 
igual a la suma de los espesores de los dos vidrios de la ventana 
de hoja doble, para ahorrar energía. ¿Está de acuerdo el lector 
con esta afirmación? 

9-63C Considere una ventana de hoja doble que consta de dos 
láminas de vidrio separadas por un espacio de aire de 1 cm de 
ancho. Alguien sugiere insertar una delgada lámina de vinilo a 
la mitad de la distancia entre los dos vidrios para formar dos 
compartimientos de 0.5 cm de ancho en la ventana con el fin de 
reducir la transferencia de calor por convección natural a través 

de ella. Desde un punto de vista de la transferencia de calor, 
¿estaría el lector en favor de esta idea para reducir las pérdidas 
de calor a través de la ventana? 

9-64C ¿Qué representa la conductividad efectiva de un recin­
to cerrado? ¿Cómo está relacionada la razón entre la conducti­
vidad efectiva y la conductividad térmica con el número de 
Nusselt? 

9-65C Demuestre que la resistencia térmica de un recinto ce­
rrado rectangular se puede expresar como R = Lj(Ak Nu), en 
donde k es la conductividad térmica del fluido en el recinto. 

9-66 Determine los factores U para la parte central de una 
ventana de vidrio de doble hoja y de una de triple hoja. Los coe­
ficientes de transferencia de calor sobre las superficies interior 
y exterior son 6 y 25 W/m2 • oC, respectivamente. El espesor de 
la capa de aire es de l.5 cm y se tiene dos de esas capas en una 
ventana de triple hoja. Se estima que el número de Nusselt a 
través de una capa de aire es l.2. Tome la conductividad térmica 
del aire como 0.025 W 1m . oC y desprecie la resistencia térmica de 
las láminas de vidrio. Asimismo, suponga que el efecto de la ra­
diación a través del espacio de aire tiene la misma magnitud que 
el de la convección. 

Si se considera que alrededor de 70% de la transferencia to­
tal de calor a través de una ventana se debe a la parte central de 
ventana, estime el porcentaje de disminución en la transferencia 
total de calor cuando se usa la ventana de triple hoja en lugar de 
la de doble. 

9-67 Un recinto vertical de l.5 m de alto y 3.0 m de ancho 
consta de dos superficies separadas por un espacio de 0.4 m 
lleno de aire a la presión atmosférica.~ las temperaturas de las 
superficies a uno y otro lado del espacio de aire son 280 K y 
336 K, y las emisividades de ellas son 0.15 y 0.90, determine la 
fracción de calor transferido a través del recinto mediante ra­
diación. 

Respuesta: 0 .30 

9-681 Una ventana vertical de hoja doble, de 4 ft de alto y 6 ft 
de ancho consta de dos láminas de vidrio separadas por una bre­
cha de aire de 1 in, a la presión atmosférica. Si se mide que las 
temperaturas superficiales del vidrio de uno a otro lado de la bre­
cha de aire son de 65°F y 40°F, determine la razón de la transfe­
rencia de calor a través de la ventana por a) convección natural 
y b) radiación. Asimismo, determine el valor R del aislamiento 
de esta ventana de tal modo que multiplicando el inverso de este 

FIGURA P9-681 
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valor por el área superficial y la diferencia de temperatura dé la 
razón total de la transferencia de calor a través de ella. La emi­
sividad efectiva para usarse en los cálculos referentes a la radia­
ción entre dos placas paralelas de vidrio se puede tomar como 
0.82. 

9-691 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 9-68I. Mediante 
~ el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue el efecto del espesor de la brecha de aire sobre las velo­
cidades de la transferencia de calor por convección natural y por 
radiación, y sobre el valor R del aislamiento. Suponga que el es­
pesor de la brecha de aire varía de 0.2 in hasta 2.0 in. Trace las 
gráficas de las razones de la transferencia de calor por convec­
ción natural y por radiación, y del valor R del aislamiento, en 
función del espesor de la brecha de aire y discuta los resultados. 

9-70 Dos esferas concéntricas de diámetros de 15 cm y 25 cm 
están separadas por aire a una presión de 1 atm. Las temperatu­
ras superficiales de las dos esferas que encierran el aire son T¡ 
= 350 K Y T2 = 275 K, respectivamente. Determine la razón de 
la transferencia de calor desde la esfera interior hacia la exterior, 
por convección natural. 

9-71 ~ Vuelva a considerar el problema 9-70. Usando el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la razón de la transferencia de calor en función de la tem­
peratura superficial caliente de la esfera conforme esa tempera­
tura varía de 300 K hasta 500 K, Y discuta los resultados. 

9-72 A menudo los colectores solares de placa plana se incli­
nan hacia el Sol para interceptar una mayor cantidad de radia­
ción solar directa. El ángulo de inclinación con respecto a la 
horizontal también afecta la razón de la pérdida de calor desde 
el colector. Considere un colector solar de 1.5 m de alto y 3 m 
de ancho que se inclina formando un ángulo e con respecto a la 
horizontal. El lado posterior de la placa de absorción está intensa­
mente aislado. La placa y la cubierta de vidrio, las cuales tienen 
un espacio de 2.5 cm entre sí, se mantienen a las temperaturas de 
80°C y 40°C, respectivamente. Determine la razón de la pérdida 
de calor desde la placa de absorción por convección natural, para 
e = 0°,30° y 90°. 

FIGURA P9-72 
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9-73 Se construye un colector solar simple colocando un tubo 
de plástico transparente, de 5 cm de diámetro, alrededor de una 
manguera para jardín cuyo diámetro exterior es de 1.6 cm. 
La manguera se pinta de negro con el fin de maximizar la absor­
ción solar y se usan algunos anillos de plástico para mantener 
constante el espaciamiento entre la manguera y la cubierta de 

plástico transparente. Durante un día claro se mide que la tem­
peratura de la manguera es de 65°C, en tanto que la del aire am­
biente es de 26°e. Determine la razón de la pérdida de calor del 
agua que se encuentra en la manguera, por metro de longitud de 
ésta, por convección natural. Asimismo, discuta de qué manera 
se puede mejorar el rendimiento de este colector solar. 

Respuesta: 8.2 W 
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FIGURA P9-73 

9-74 E.E. Vuelva a considerar el problema 9-73. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la razón de la pérdida de calor del agua por convección 
natural en función de la temperatura del aire ambiente, confor­
me ésta varía de 4°C hasta 40°C, y discuta los resultados. 

9-75 Una ventana vertical de hoja doble, de 1.3 m de alto y 
2.8 m de ancho, consta de dos capas de vidrio separadas por una 
brecha de aire a la presión atmosférica de 2.2 cm. La tempera­
tura del cuarto es de 26°C, en tanto que la del vidrio interior es 
de 18°C. Descartando la transferencia de calor por radiación, 
determine la temperatura de la capa exteriotde vidrio y la razón 
de la pérdida de calor a través de la ventana por convección na­
tural. 

9-76 Considere dos cilindros horizontales concéntricos con 
diámetros de 55 cm y 65 cm, respectivamente, y una longitud de 
125 cm. Las superficies de los cilindros exterior e interior se 
mantienen a 54°C y 106°C, respectivamente. Determine la razón 
de la transferencia de calor entre los cilindros por convección na­
tural, si el espacio anular está lleno con a) agua y b) aire. 

Convección natural y forzada combinadas 

9-77C ¿Cuándo la convección natural es despreciable y cuán­
do no lo es en la transferencia de calor por convección forzada? 

9-78C ¿En qué condiciones la convección natural mejora la 
convección forzada y en qué condiciones la daña? 

9-79C Cuando no es despreciable la convección natural ni la 
forzada, ¿es correcto calcular cada una de ellas en forma inde­
pendiente y sumarlas para determinar la transferencia total de 
calor por convección? 

9-80 Considere una placa vertical de 5 m de largo cuya tem­
peratura es de 85°C en aire a 30°e. Determine la velocidad del 
movimiento forzado arriba de la cual la transferencia de calor 
por convección natural desde esta placa es despreciable. 

Respuesta: 9.04 mIs 

9-81 ~ Vuelva a considerar el problema 9-80. Mediante el 
software EES (o cualquier otro semejante), trace la 

gráfica de la velocidad del movimiento forzado arriba de la cual 
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la transferencia de calor por convección natural es despreciable
en función de la temperatura de la placa, conforme ésta varía de
50°C hasta 150°C, y discuta los resultados.

9-82 Considere una placa vertical de 5 m de largo cuya tem-
peratura es de 60°C en agua a 25°C. Determine la velocidad del
movimiento forzado arriba de la cual la transferencia de calor
por convección natural desde esta placa es despreciable. Tome
f3 = 0.0004 K" para el agua.

9-83 En una instalación de producción, placas delgadas cua-
dradas, con un tamaño de 2 m X 2 m, que están saliendo del
horno a 270°C se enfrían soplando aire ambiente a 18°C en di-
rección horizontal paralela a su superficie. Determine la veloci-
dad del aire arriba de la cual los efectos de la convección natural
sobre la transferencia de calor son menores a 10% y, por consi-
guiente, despreciables.

2m

Placas
2 m calientes

FIGURA P9-83

9-84 Un tablero de circuito de 12 cm de alto y 20 cm de ancho
aloja sobre su superficie 100 chips lógicos con muy poco espa-
cio entre ellos, disipando cada uno de ellos 0.05 W. El tablero se
enfría por medio de un ventilador que sopla aire sobre la super-
ficie caliente de aquél a 35°C con una velocidad de 0.5 mis. La
transferencia de calor desde la superficie posterior del tablero es
despreciable. Determine la temperatura promedio sobre la su-
perficie de dicho tablero suponiendo que el aire fluye en direc-
ción vertical hacia arriba, a lo largo del lado de 12 cm de largo,
a) ignorando la convección natural y b) considerando la contri-
bución de la convección natural. Descarte cualquier transferen-
cia de calor por radiación.

Tema especial: Transferencia de calor
a través de ventanas
9-85C ¿Por qué las ventanas se consideran en tres regiones al
analizar la transferencia de calor a través de ellas? Nombre esas
tres regiones y explique de qué manera se determina el valor U
de la ventana cuando se conocen los coeficientes de transferen-
cia de calor correspondientes a ellas.

9-86C Considere tres ventanas semejantes de hoja doble con
anchos de la brecha de aire de 5, 10 y 20 mm. ¿Para cuál de los
casos será mínima la transferencia de calor a través de la ven-
tana?

9-87C En una ventana común de hoja doble cerca de la mitad
de la transferencia de calor es por radiación. Describa una ma-
nera práctica de reducir la componente de radiación de la trans-
ferencia de calor.

9-88C Considere una ventana de hoja doble cuyo ancho del
espacio de aire es de 20 rnm. Ahora, se usa una película delga-

da de poliéster para dividir el espacio de aire en dos capas con
ancho de 10 rnm. ¿Cómo resultará afectada la transferencia de
calor por a) convección y b) radiación a través de la ventana por
esa película?

9-89C Considere una ventana de hoja doble cuyo espacio de
aire se vacía y llena con gas argón. ¿De qué manera el reempla-
zo del aire en la brecha por argón afectará la transferencia de ca-
lor a) por convección y b) por radiación a través de la ventana?

9-90C ¿La razón de la transferencia de calor a través del en-
cristalado de una ventana de hoja doble es más alta en el centro
o en la sección del borde del área de vidrio? Explique.

9-91C ¿Cómo son en comparación las magnitudes relativas
de los factores U de las ventanas con marcos de aluminio, ma-
dera y vinilo? Suponga que las ventanas son idénticas, excepto
por los marcos.

9-92 Determine el factor U para la sección del centro del vi-
drio de una ventana de hoja doble con un espacio de aire de 13
rnm, para las condiciones de diseño de invierno. Los encristala-
dos están hechos de vidrio transparente que tiene una emisivi-
dad de 0.84. Tome la temperatura promedio del espacio de aire
en las condiciones de diseño como 10°C y la diferencia de tem-
peratura de uno a otro lado de ese espacio como 15°C.

9-93 Se está considerando una ventana de doble batiente con
marco de madera, encristalado de vidrio y espaciadores metáli-
cos para una abertura que tiene 1.2 m de alto y 1.8 m de ancho
en la pared de una casa mantenida a 20°C. Determine la razón
de la pérdida de calor a través de la ventana y la temperatura de
la superficie interior del vidrio que da frente al cuarto, cuando la
temperatura del aire en el exterior es de -a-c. si se selecciona
que la ventana tenga a) encristalado de una sola hoja de 3 mm,
b) encristalado doble con un espacio de aire de 13 rnm y e) en-
cristalado triple con recubrimiento de baja emisividad y un es-
pacio de aire de 13 rnm.

Ventana de
doble batiente Marco de madera

) I
-

Vidrio Vidrio

¡

FIGURA P9-93

9-94 Determine el factor U total para una ventana de doble
batiente con marco de madera, hoja doble, espacio de aire de 13
rnm y espaciadores metálicos y compare sus resultados con el
valor dado en la lista de la tabla 9-6. Las dimensiones totales de
la ventana son 2.00 m X 2.40 m y las dimensiones de cada en-
cristalado son 1.92 X 1.14 m.

9-95 Considere una casa en Atlanta, Georgia, que se mantiene
a 22°C y tiene un total de 14 m2 de área de ventanas. Éstas son
de doble batiente con marcos de madera y espaciadores metáli-
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cosoEl encristalado consta de dos capas de vidrio con 12.7 mm
de espacio de aire y una de las superficies interiores está recu-
bierta con película reflec.tora. La temperatura promedio de in-
vierno de Atlanta es de 11.3°C. Determine la razón promedio de
pérdida de calor a través de la ventana en invierno.

Respuesta: 319 W

9-961 Considere una casa común con paredes R-13 (paredes
que tienen un valor R de 13 h . ft2 . °F/Btu). Compare esto con
el valor R de las ventanas comunes de doble batiente que tienen
hoja doble con i in de espacio de aire y marcos de aluminio. Si
las paredes ocupan sólo 20% del área de las paredes, determine
si se pierde más calor a través de las ventanas o a través del
80% restante del área de las paredes. Descarte las pérdidas por
infiltración.

9-97 El fabricante de una ventana fija de marco de madera
con encristalado doble da como su factor U total el de U = 2.76
W/m2 . °C, en las condiciones de aire inmóvil en el interior y de
vientos de 12 km/h en el exterior. ¿Cuál será el factor U cuando
se duplica la velocidad del viento en el exterior?

Respuesta: 2.88 W/m2 . °C

9-98 El propietario de una casa vieja en Wichita, Kansas, está
considerando reemplazar las ventanas de doble batiente, marco
de madera y una sola hoja existentes con ventanas de hoja doble
y marco de vinilo, con espacio de aire de 6.4 mm. Las ventanas
nuevas son de doble batiente con espaciadores metálicos. La ca-
sa se mantiene a 22°C en todo momento, pero sólo se necesita ca-
lefacción cuando la temperatura en el exterior cae por debajo de
18°C, debido a la ganancia interna de calor proveniente de la gen-
te, las luces, los aparatos eléctricos y el Sol. La temperatura pro-
medio en invierno de Wichita es de 7.1°C y la casa se calienta por
medio de calentadores de resistencia eléctrica. Si el costo unitario
de la electricidad es de 0.085 dólarlkWh y el área total de las ven-
tanas de la casa es de 17 m2, determine cuánto dinero le ahorrarán
las nuevas ventanas al propietario de la casa por mes en invierno.

Una sola hoja

Hoja doble

FIGURA P9-98

Problemas de repaso
9-99 Se coloca horizontalmente un cilindro de 10 cm de diá-
metro y 10 m de largo, con una temperatura superficial de 10°C,
en aire a 40°C. Calcule la razón estacionaria de transferencia de
calor para los casos de a) velocidad de flujo libre del aire de 10
m/s, debida a vientos normales, y b) ningún viento y, por con-
siguiente, una velocidad de cero de flujo libre.

9-100 Se usa un recipiente esférico de 30.0 cm de diámetro
exterior, como un reactor para una reacción endotérmica lenta.
El recipiente está por completo sumergido en un tanque grande
lleno de agua, mantenida a una temperatura constante de 30°C.
La temperatura de la superficie exterior del recipiente es de
20°C. Calcule la razón de la transferencia de calor en operación
estacionaria, para los casos siguientes: a) el agua en el tanque
está tranquila, b) el agua en el tanque está tranquila (como en el
inciso a); sin embargo, se supone que la fuerza de flotación cau-
sada por la diferencia en la densidad del agua es despreciable y
c) se hace circular el agua en el tanque a una velocidad prome-
dio de 20 cm/s.

9-101 Un recipiente cilíndrico vertical a presión tiene 1.0 m
de diámetro y 3.0 m de altura. La temperatura promedio exterior
de su pared es de 60°C, en tanto que el aire circundante se en-
cuentra a O°C. Calcule la razón de la pérdida de calor de la su-
perficie cilíndrica del recipiente cuando a) no hay viento y b) se
tiene un viento cruzado de 20 km/h.

9-102 Considere una esfera sólida, de 50 cm de diámetro, con
elementos eléctricos de calentamiento incrustados de modo que
su superficie siempre se mantiene constante a 60°C. La esfera
se coloca en un estanque grande de aceite que se mantiene a una
temperatura constante de 20°C. Si se usan las propiedades del
aceite que se dan en la tabla siguiente, calcule la razón de la
transferencia de calor en operación estacionaria para cada uno
de los escenarios siguientes:

a) Se supone que el flujo de calor en el aceite sólo ocurre
por conducción.

b) Se hace circular el aceite alrededor de la esfera a una ve-
locidad promedio de 1.50 mis. /

c) Se ha descompuesto la bomba que causa la circulación
del aceite en el inciso b.

T,°C k, W/m·K p, kg/m? cp' Jzkg K f.L, mí'a s {3, K-I

20.0 0.22 888.0 1880 10.0 0.00070
40.0 0.21 876.0 1965 7.0 0.00070
60.0 0.20 864.0 2050 4.0 0.00070

9-1031 Un pequeño resistor cilíndrico de 0.1 W montado en la
parte inferior de un tablero de circuito que está en posición ver-
tical tiene 0.3 in de largo y un diámetro de 0.2 in. La vista del
resistor es bloqueada en gran parte por otro tablero de circuito
que está frente a él y la transferencia de calor a través de los
alambres de conexión es despreciable. El aire puede fluir con li-
bertad por los grandes pasos paralelos para el flujo entre los ta-
bleros, como resultado de las corrientes de convección natural.
Si la temperatura del aire en la vecindad del resistor es de
120°F, determine la temperatura superficial aproximada de este
último. Respuesta: 212°F

FIGURA P9-1 031
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9-104 Una hielera cuyas dimensiones exteriores son de 30 cm 
X 40 cm X 40 cm está hecha de espuma de estireno (k = 0.033 
W/m . oC). Inicialmente, la hielera está llena con 30 kg de hielo 
a O°C y se puede tomar que la temperatura de la superficie inte­
rior de la misma es de O°C en todo momento. El calor de fusión 
del agua a O°C es de 333.7 kJ/kg Y el aire ambiente circundante 
está a 20°C. Descartando cualquier transferencia de calor desde 
la base de 40 cm X 40 cm de la hielera, determine cuánto tiem­
po transcurrirá para que el hielo que está dentro de ella se funda 
por completo, si dicha hielera está sujeta a a) aire en calma y b) 
vientos de 50 krll/h. Suponga que el coeficiente de transferencia 
de calor sobre las superficies del frente, de atrás y de arriba es el 
mismo que el que se tiene sobre las superficies laterales. 

9-105 Una caja electrónica que consume 200 W de potencia 
se enfría por medio de un ventilador que sopla aire hacia dentro 
del recinto de la caja. Las dimensiones de dicha caja son 15 cm 
X 50 cm X 50 cm y todas las superficies de la misma están ex­
puestas al ambiente, excepto la de la base. Las mediciones de 
temperatura indican que la caja está a una temperatura prome­
dio de 32°C cuando la temperatura ambiente y la de las paredes 
circundantes son de 25°e. Si la emisividad de la superficie ex­
terior de la caja es de 0.75, determine la fracción del calor per­
dido desde las superficies exteriores de la misma. 

25°C // 
32°C 15 cm 

6 = 0.75 

./ 50cm 

./ 50cm ./ 

FIGURA P9-1 05 

9-106 Se usa un tanque esférico de 6 m de diámetro interno 
que está hecho de acero inoxidable (k = 15 W/m . oC) para al­
macenar agua con hielo a O°C en un cuarto a 20°C. Las paredes 
del cuarto también están a 20° e. La superficie exterior del tan­
que es negra (emisividad e = 1) Y la transferencia de calor en­
tre la superficie exterior del mismo y los alrededores es por 
convección natural y radiación. Suponiendo que todo el tanque 
de acero se encuentra a O°C y, por consiguiente, la resistencia 
térmica del mismo es despreciable, determine a) la razón de la 
transferencia de calor hacia el agua con hielo que está en el tan­
que y b) la cantidad de hielo a O°C que se funde durante un pe­
riodo de 24 h. El calor de fusión del agua es de 333.7 kJ/kg. 
Respuestas: a) 15.4 W, b) 3988 kg 

9-107 Considere una ventana de hoja doble de 1.2 m de alto y 
2 m de ancho que consta de dos capas de 3 mm de espesor de vi­
drio (k = 0.78 W/m . oC) separadas por un espacio de aire de 3 
cm de ancho. Determine la razón en estado estacionario, de la 
transferencia de calor a través de esta ventana y la temperatura 
de su superficie interior para un día durante el cual el cuarto se 
mantiene a 20°C en tanto que la temperatura en el exterior es de 
O°C. Tome los coeficientes de transferencia de calor de la venta­
na como h¡ = 10 W/m2 . oC y h2 = 25 W/m2 . oC y descarte 
cualquier transferencia de calor por radiación. 

9-108 Se diseña un calentador de espacio de resistencia eléc­
trica en tal forma que semeja una caja rectangular de 50 cm de 
alto, 80 cm de largo y 15 cm de ancho, llena con 45 kg de acei-

te. El calentador se va a colocar contra una pared y, como con­
secuencia, la transferencia de calor desde su superficie posterior 
es despreciable. Por consideraciones de seguridad, la tempera­
tura superficial del calentador no debe sobrepasar 75°C en un 
cuarto a 25°C. Si se descarta la transferencia de calor desde las 
superficies superior e inferior del calentador, en anticipación a 
que la superficie superior se usará como una repisa, determine 
la potencia nominal del mismo en W. Tome la emisividad de la 
superficie exterior del calentador como 0.8 y la temperatura 
promedio de las superficies del techo y de la pared como la 
misma que la temperatura del aire del cuarto. 

Asimismo, determine cuánto tardará el calentador en alcanzar 
la operación estacionaria cuando se enciende por primera vez 
(es decir, para que la temperatura del aceite se eleve de 25°C 
hasta 75°C). Enuncie sus suposiciones relacionadas con los 
cálculos. 

Pared 

15cm 

Calentador eléctrico 
Elemento de calentamiento 

FIGURA P9-1 08 

9-109 Los tragaluces o "ventanas en el techo" son de uso co­
mún en las casas y las instalaciones de fabricación dado que 
permiten que entre la luz natural durante el día y, de este modo, 
reducen los costos de alumbrado. Sin embargo, ofrecen poca re­
sistencia a la transferencia de calor y en invierno se pierden 
grandes cantidades de energía a través de ellos, a menos que se 
equipen con una cubierta aislante motorizada que se pueda usar 
en el tiempo frío y en las noches con el fin de reducir las pérdi­
das de calor. Considere un tragaluz horizontal de 1 m de ancho 
y 2.5 m de largo en el techo de una casa que se mantiene a 
20°e. El encristalado del tragaluz está hecho de una sola capa 
de vidrio (k = 0.78 W/m . oC y e = 0.9) de 0.5 cm de espesor. 
Determine la razón de la pérdida de calor a través del tragaluz 

Taire = - 10°C 

FIGURA P9-1 09 
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cuando la temperatura del aire en el exterior es de -10°C y la 
temperatura efectiva del cielo es de - 30°C. Compare su resul­
tado con la razón de la pérdida de calor a través de un área su­
perficial equivalente del techo que tiene una construcción 
común de R-5.34, en unidades SI (es decir, una razón entre es­
pesor y conductividad térmica efectiva de 5.34 m2 . °C/W). 

9-110 Un colector solar consta de un tubo horizontal de cobre 
con diámetro exterior de 5 cm encerrado en un tubo concéntri­
co de vidrio delgado de 9 cm de diámetro. El agua se calienta 
conforme'fluye por el tubo, y el espacio anular entre el tubo de 
cobre y el de vidrio está lleno con aire a una presión de 1 atrn. 
Durante un día claro se mide que las temperaturas de la superfi­
cie del tubo y de la cubierta de vidrio son de 60°C y 32°C, res­
pectivamente. Determine la razón de la pérdida de calor desde 
el colector por convección natural, por metro de longitud del tu-
bo. Respuesta: 17.4 W 

Cubierta de vidrio 

FIGURA P9-11 O 

9-111 Un colector solar consta de un tubo horizontal de alumi­
nio, con diámetro exterior de 5 cm encerrado en un tubo con­
céntrico de vidrio delgado de 7 cm de diámetro. El agua se 
calienta conforme fluye por el tubo de aluminio y el espacio 
anular entre los tubos de aluminio y de vidrio está lleno con 
aire a presión de 1 atm. Durante un día claro la bomba que hace 
circular el agua falla y la temperatura de ésta que se encuentra 
en el tubo empieza a subir. El tubo de aluminio absorbe radia­
ción solar a razón de 20 W por metro de longitud y la tempera­
tura del aire ambiente en el exterior es de 30°C. Con la 
aproximación de considerar las superficies del tubo y de la cu­
bierta de vidrio como si fueran negras (emisividad e = 1) en los 
cálculos referentes a la radiación y tomando la temperatura 
efectiva del cielo como de 20°C, determine la temperatura del 
tubo de aluminio cuando se establece el equilibrio (es decir, 
cuando la pérdida neta de calor desde el tubo, por convección 
natural y radiación, es igual a la cantidad de energía solar absor­
bida por éste) . 

9-1121 Los componentes de un sistema electrónico que disi­
pan 180 W están ubicados en un ducto horizontal de 4 ft de lar­
go cuya sección transversal es de 6 in X 6 in. Los componentes 
en el ducto se enfrían por medio de aire forzado, el cual entra a 
85°F y a razón de 22 pies cúbicos por minuto y sale a 100°F. 
Las superficies del ducto de lámina metálica no están pintadas 
y, por tanto, la transferencia de calor por radiación desde las su­
perficies exteriores es despreciable. Si la temperatura del aire 
ambiente es de 80°F, determine a) la transferencia de calor des­
de las superficies exteriores del ducto hacia el aire ambiente por 
convección natural y b) la temperatura promedio de dicho 
ducto. 
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natural 

FIGURA P9-1121 

9-1131 Repita el problema 9-1121 para un ducto circular hori­
zontal de 4 in de diámetro. 

9-1141 Repita el problema 9-1121 suponiendo que el ventila­
dor falla y, por consiguiente, todo el calor generado en el inte­
rior del ducto debe rechazarse hacia el aire ambiente por con­
vección natural a través de las superficies exteriores de éste. 

9-115 Considere una bebida fría enlatada en aluminio que es­
tá inicialmente a una temperatura uniforme de 5°C. La lata tie­
ne 12.5 cm de alto y un diámetro de 6 cm. La emisividad de su 
superficie exterior es 0.6. Descartando cualquier transferencia 
de calor desde la superficie inferior de la lata, determine el tiem­
po que transcurrirá para que la temperatura promedio de la be­
bida se eleve hasta 7°C si el aire y las superficies circundantes 
están a 25°C. Respuesta: 12.1 min 

9-116 Considere un calentador eléctrico de agua de 2 m de al­
to que tiene un diámetro de 40 cm y que mantiene el agua ca­
liente a 60°C. El tanque está ubicado en un cuarto pequeño a 
20°C cuyas paredes y el techo están más o menos a la misma 
temperatura. Dicho tanque está colocado en un casco de lámina 
metálica de 46 cm de diámetro de espesor despreciable y el es­
pacio entre ellos está lleno con-aIslamiento de espuma. La tem­
peratura promedio y la emisividad de la superficie exterior del 
casco son 40°C y 0.7, respectivamente. El precio de la electrici­
dad es de 0.08 dólarlkWh. En el mercado, existen equipos para 
el aislamiento de tanques de agua caliente suficientemente gran­
des como para envolver el tanque completo con un costo apro­
ximado de 60 dólares. Si el mismo propietario de la casa instala 

2cm 

Aislamiento 
de espuma 

Calentador 

FIGURA P9-116 
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ese tipo de aislamiento sobre el tanque de agua, ¿cuánto tiempo 
transcun·irá para que este aislamiento adicional se pague por sí 
mismo? Descarte cualquier pérdida de calor por las superficies 
superior e inferior y suponga que el aislamiento reduce las pér­
didas de calor en 80%. 

9-117 Durante una visita a una planta, se observó que una sec­
ción de 1.5 m de alto y 1 m de ancho de la sección vertical del 
frente de la pared de un horno en el que se quema gas natural 
estaba demasiado caliente como para tocarse. Las mediciones 
de temperatura sobre la superficie revelaron que la temperatura 
promedio de la superficie caliente expuesta era de lIO°C, en 
tanto que la temperatura del aire circundante era de 25°C. La 
superficie se veía oxidada y su emisividad puede tomarse como 
0.7 . Suponiendo que la temperatura de las superficies circun­
dantes también es de 25°C, determine la razón de la pérdida de 
calor de este horno. 

FIGURA P9-117 

El horno tiene una eficiencia de 79% y la planta paga 1.20 
dólar por therm de gas naturaL Si la planta opera 10 h al día du­
rante 310 días al año y, como consecuencia, 3100 h al año, de­
termine el costo anual de la pérdida de energía desde esta 
superficie vertical caliente sobre la sección frontal de la pared 
del horno. 

9-118 Se va a enfriar un grupo de 25 transistores de potencia 
que disipan 1.5 W cada uno, sujetándolos a una placa cuadrada 
de aluminio anodizado en negro y montándola sobre la pared de 

Placa de 
aluminio anodizado 

en negro 

FIGURA P9-118 

Transistor de 
potencia, 1.5 W 

un cuarto que está a 30°C. La emisividad de las superficies del 
transistor y de la placa es de 0.9. Suponiendo que la transferen­
cia de calor desde el lado posterior de la placa es despreciable 
y que la temperatura de las superficies circundantes es la misma 
que la del aire ambiente del cuarto, determine el tamaño de di­
cha placa si la temperatura superficial promedio de la misma no 
debe sobrepasar los 50°C. Respuesta: 43 cm x 43 cm 

9-119 Repita el problema 9-118, suponiendo que la placa se 
va a colocar horizontalmente con a) los transistores dando hacia 
arriba y b) los transistores dando hacia abajo. 

9-1201 Está fluyendo agua caliente a una velocidad promedio 
de 4 ft/s por un tubo de hierro fundido (k = 30 Btu/h . ft . °F) 
cuyos diámetros interior y exterior son de 1.0 in y 1.2 in, res­
pectivamente. El tubo pasa a través de una sección de 50 ft de 
largo de un sótano cuya temperatura es de 60°F. La emisividad 
de la superficie exterior de dicho tubo es 0.5 y las paredes del 
sótano también están a alrededor de 60°F. Si la temperatura de 
admisión del agua es de 150°F y el coeficiente de transferencia 
de calor sobre la superficie interior del tubo es de 30 Btu/h . ft2 

. °F, determine la caída en la temperatura del agua al pasar a tra­
vés del sótano. 

9-121 Considere un colector solar de placa plana colocado ho­
rizontalmente sobre el techo plano de una casa. El colector tie­
ne 1.5 m de ancho y 6 m de largo y la temperatura promedio de 
la superficie expuesta del mismo es de 42°C. Determine la ra­
zón de la pérdida de calor del colector por convección natural du­
rante un día en calma cuando la temperatura ambiente es de 
8°C. Asimismo, determine la pérdida de calor por radiación to­
mando la emisividad de la superficie del colector como 0.9 y la 
temperatura efectiva del cielo como - 15°e. 

Respuestas: 1750 W, 2 490 W 

9-122 Incide radiación solar sobre la suJerficie de vidrio de 
un colector a razón de 650 W/m2. El vidrio transmite 88% de la 
radiación incidente y tiene una emisividad de 0.90. Las necesi­
dades de agua caliente de una familia en verano se pueden satis­
facer por completo por medio de un colector de 1.5 m de alto y 
2 m de ancho, e inclinado 40° con respecto a la horizontaL Se 
mide que la temperatura de la cubierta de vidrio es de 40°C en 
un día calmado, cuando la temperatura del aire circundante es 
de 20°e. La temperatura efectiva del cielo para el intercambio 
por radiación entre la cubierta de vidrio y el cielo abierto es de 
- 40°C. El agua entra en los tubos sujetos a la placa de absor-

Radiación "'" 

solar "'" 

650 W/m
2 

"'" "'" 

"","'" 

"'" 
FIGURA P9-122 

~Cubierta 
de vidrio 

absorción 
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ción a razón de 1 kg/min. Suponiendo que la superficie poste­
rior de esta placa está fuertemente aislada y que la única pérdi­
da de calor ocurre a través de la cubierta de vidrio, determine a) 
la razón total de la pérdida de calor desde el colector, b) la efi­
ciencia de este último, la cual es la razón entre la cantidad de 
calor transferido al agua y la energía solar que incide sobre él y 
e) la elevación de la temperatura del agua conforme fluye por el 
colector. 

Problemas de examen de fundamentos 
de ingeniería (FI) 

9-123 Considere un huevo caliente cosido en agua caliente en 
una nave espacial que está llena con aire a la presión y tempera­
tura atmosféricas en todo momento. Si se descarta cualquier 
efecto de radiación, ¿el huevo se enfriará más rápido o con 
mayor lentitud cuando la nave espacial está en el espacio en lu­
gar de permanecer sobre el suelo? 

a) más rápido b) no hay diferencia 
e) con mayor lentitud 
el) no se cuenta con información suficiente 

9-124 Se va a enfriar un objeto caliente suspendido por un 
cordel, mediante convección natural en fluidos cuyo volumen 
cambia de manera diferente con la temperatura, a presión cons­
tante. En cuál fluido la rapidez del enfriamiento será más baja: 
En el fluido cuyo volumen, al aumentar la temperatura, a) au­
menta mucho, b) aumenta ligeramente, e) no cambia, el) dis­
minuye ligeramente o e) disminuye mucho. 

9-125 La fuerza impulsora primaria para la convección natu­
ral es 

a) fuerzas cortantes b) fuerzas de flotación 
e) fuerzas de presión el) fuerzas de tensión superficial 
e) ninguna de ellas 

9-126 Se expone un bloque esférico de hielo seco a -79°C a 
aire atmosférico a 30°C. La dirección general en la cual el aire 
se mueve en esta situación es 

a) horizontal b) hacia arriba e) hacia abajo 
d) recirculación alrededor de la esfera 
e) ningún movimiento 

9-127 Considere una placa horizontal de 0.7 m de ancho y 
0.85 m de largo en un cuarto a 30°C. La cara superior de la 
placa está aislada, en tanto que la inferior se mantiene a O°e. La 
razón de la transferencia de calor del aire del cuarto a la placa, 
por convección natural, es de 

a) 36.8 W 
el) 92.7 W 

b) 43.7 W 
e) 69.7 W 

e) 128.5 W 

(Para el aire, use k = 0.02476 W/m . oC, Pr = 0.7323, v 
1.470 X lO-s m2/s). 

9-128 Considere un cilindro horizontal de 0.3 m de diámetro 
y 1.8 m de largo en un cuarto a 20°C. Si la temperatura de la su­
perficie exterior del cilindro es de 40°C, el coeficiente de trans­
ferencia de calor por convección natural es 

a) 3.0 W/m2 . oC b) 3.5 W/m2 . oC e) 3.9 W/m2 . oC 
el) 4.6 W/m2 . oC e) 5.7 W/m2 . oC 

(Para el aire, use k = 0.02588 W/m . oC, Pr = 0.7282, v 
1.608 X lO-s m2/s). 
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9-129 Un tanque esférico de 4 m de diámetro contiene agua 
con hielo a O°C. El tanque es de pared delgada y, como conse­
cuencia, se puede suponer que la temperatura de su superficie 
exterior es la misma que la del agua con hielo que contiene. 
Ahora, el tanque se coloca en un lago grande que se encuentra a 
20°C. La rapidez a la cual se funde el hielo es 

a) 0.42 kg/s b) 0.58 kg/s e) 0.70 kg/s 
el) 0.83 kg/s e) 0.98 kg/s 

(Para el agua, use k = 0.580 W/m· oC, Pr = 9.45, v = 0.1307 
X lO-s m2/s, (3 = 0.138 X 10-3 K-J) . 

9-130 Un tramo de 4 m de largo de un tubo horizontal de 5 cm 
de diámetro, en el cual fluye un refrigerante, pasa a través de un 
cuarto que está a 20°e. El tubo no está bien aislado y se observa 
que la temperatura de la superficie exterior del mismo es de 
-100 e. La emisividad de la superficie del tubo es 0.85 y las su­
perficies circundantes están a 15°e. La fracción de calor trans­
ferido al tubo por radiación es 

a) 0.24 b) 0.30 e) 0.37 
el) 0.48 e) 0.58 

(Para el aire, use k = 0.02401 W/m · oC, Pr = 0.735, v = 1.382 
X lO-s m2/s). 

9-131 Una ventana vertical de doble hoja, de 0.9 m de alto y 
1.8 m de ancho, consta de dos láminas de vidrio separadas por 
un espacio de aire de 2.2 cm, a la presión atmosférica. Si las 
temperaturas de las superficies de vidrio a uno y otro lado del 
espacio de aire son 20°C y 30°C, la razón de la transferencia de 
calor a través de la ventana es 

a) 19.8 W 
el) 34.7 W 

b) 26.1 W 
e) 55 .0 W 

e) 30.5 W 

(Para el aire, use k = 0.02551 W/m . oC, Pr = 0.7296, v = 

1.562 X lO-s m2/s. Asimismo, (la correlación aplicable es Nu = 

0.42RaJ/4 PrO.OJ2 (H/L)-O·3). 

9-132 Una ventana horizontal de doble hoja, de 1.5 m de an­
cho y 4.5 m de largo, consta de dos láminas de vidrio separadas 
por un espacio de 3.5 cm lleno de agua. Si las temperaturas de 
las superficies de vidrio de arriba y abajo son 60°C y 40°C, res­
pectivamente, la razón de la transferencia de calor a través de la 
ventana es 

a) 27 .6 kW 
el) 66.4 kW 

b) 39.4 kW 
e) 75.5 kW 

e) 59.6 kW 

(Para el agua, use k = 0.644 W/m . oC, Pr = 3.55 , v = 0.554 X 
10-6 m2/s, (3 = 0.451 X 10-3 K- J). Asimismo, la correlación 
aplicable es Nu = 0.069Ra1/3 PrO.074). 

9-133 Dos cilindros concéntricos de diámetros Di = 30 cm y 
Do = 40 cm, y longitud L = 5 m están separados por aire a la 
presión de 1 atm. Se genera calor dentro del cilindro interior en 
forma uniforme, a razón de 1100 W/m3 y la temperatura de la 
superficie interior del cilindro exterior es de 300 K. La tempera­
tura de estado estacionario de la superficie exterior del cilindro 
interior es 

a) 402 K 
el) 442 K 

b) 415 K 
e) 456 K 

e) 429 K 

(Para el aire, use k = 0.03095 W/m . oC, Pr = 0.7111, v = 
2.306 X lO-s m2/s) . 
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9-134 Una ventana vertical de doble hoja consta de dos lámi­
nas de vidrio separadas por un espacio de aire de 1.5 cm, a la 
presión atmosférica. Las temperaturas de las superficies de 
vidrio a uno y otro lado del espacio de aire son 278 K Y 288 K. 
Si se estima que la transferencia de calor por convección a 
través del recinto es 1.5 veces la de la conducción pura y que la 
razón de la transferencia de calor por radiación a través del 
mismo tiene aproximadamente la misma magnitud que la de la 
convección, la emisividad efectiva de las dos superficies de 
vidrio es 

a) 0.47 
á) 0.65 

b) 0.53 
e) 0.72 

Problemas de diseño y ensayo 

e) 0.61 

9-135 Escriba un programa de computadora para evaluar la 
variación de la temperatura con el tiempo de placas metálicas 
cuadradas delgadas que se sacan de un horno a una temperatura 
especificada y se colocan en forma vertical en un cuarto grande. 
El espesor, el tamaño, la temperatura inicial, la emisividad y las 
propiedades termofísicas de la placa, así como la temperatura 
ambiente, deben ser especificados por el usuario. El programa 
debe de evaluar la temperatura de la placa a intervalos especifi­
cados y tabular los resultados contra el tiempo. La computado­
ra debe de hacer una lista de las hipótesis establecidas durante 
los cálculos antes de imprimir los resultados. 

Para cada paso o intervalo de tiempo, suponga que la tempe­
ratura superficial es constante y evalúe la pérdida de calor du­
rante ese intervalo así como la caída de temperatura de la placa 
como resultado de esta pérdida de calor. Esto da la temperatura 
de la placa al final de un intervalo de tiempo, la cual va a servir 
como la temperatura inicial de la misma para el principio del in­
tervalo siguiente. 

Ponga a prueba su programa para placas verticales de cobre 
de 0.2 cm de espesor, con un tamaño de 40 cm X 40 cm, inicial-

mente a 300°C, enfriadas en un cuarto a 25°C. Tome la emisivi­
dad superficial como 0.9. En los cálculos, use un intervalo de 
tiempo de 1 s, pero imprima los resultados a intervalos de lOs 
para un periodo total de enfriamiento de 15 mino 

9-136 Escriba un programa de computadora para mejorar el 
espaciamiento entre los dos vidrios de una ventana de hoja do­
ble. Suponga que el espacio dejado se llena con aire seco a la 
presión atmosférica. El programa debe evaluar el valor práctico 
recomendado del espaciamiento con el fin de minimizar las pér­
didas de calor e incluirlo en la lista cuando se especifican el ta­
maño de la ventana (la altura y el ancho) y las temperaturas de 
los dos vidrios. 

9-137 Póngase en contacto con un fabricante de sumideros de 
calor de aluminio y obtenga el catálogo de sus productos para 
enfriar componentes electrónicos por convección natural y ra­
diación. Escriba un ensayo acerca de cómo seleccionar un sumi­
dero apropiado de calor para un componente electrónico cuando 
se especifican su disipación máxima de potencia y temperatura 
superficial máxima admisible. 

9-138 Las superficies superiores de prácticamente todos los 
colectores solares de placa plana se cubren con vidrio para redu­
cir las pérdidas de calor por debajo de la placa de absorción. 
Aun cuando la cubierta de vidrio refleja o absorbe alrededor de 
15% de la radiación solar incidente, rescata mucho más de las 
pérdidas potenciales de calor por la placa de absorción y, como 
consecuencia, se le considera como una parte esencial de un co­
lector solar bien diseñado. Inspirado por la eficiencia con res­
pecto a la energía de las ventanas de hoja doble, alguien pro­
pone usar encristalados de hoja doble en los colectores solares 
en lugar de un solo vidrio. Investigue si esto es una buena idea 
para la ciudad en la que el lector vive. Use los datos meteoroló­
gicos locales y base su conclusión en el análisis de la transferen­
cia de calor y en consideraciones económij as. 
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EBULLICiÓN Y 
CONDENSACiÓN 

S e sabe, por lo estudiado en termodinámica, que cuando se eleva la tem­
peratura de un líquido a una presión específica, hasta la temperatura de 
saturación Tsat a esa presión, se presenta la ebullición. Del mismo modo, 

cuando se baja la temperatura de un vapor hasta Tsat, ocurre la condensación. 
En este capítulo se estudian las razones de la transferencia de calor durante 
esas transformaciones de fase: líquido en vapor y vapor en líquido. 

Aun cuando la ebullición y la condensación exhiben algunas características 
únicas, se consideran como formas de transferencia de calor por convección, 
ya que están relacionadas con movimiento del fluido (como la elevación de 
las burbujas hasta la parte superior y el flujo del condensado hacia el fondo) . 
La ebullición y la condensación difieren de las otras formas de convección en 
que dependen del calor latente de vaporización hfg del fluido y de la tensión 
superficial O"' en la interfase líquido-vapor, además de las propiedades de ese 
fluido en cada fase. Dado que en las condiciones de equilibrio la temperatura 
permanece constante durante un proceso de cambio de fase a una presión fija, 
se pueden transferir grandes cantidades de calor (debido al gran calor latente 
de vaporización liberado o absorbido) durante la ebullición y la condensación, 
en esencia a temperatura constante. Sin embargo, en la práctica es necesario 
mantener alguna diferencia entre la temperatura superficial Ts Y Tsat , para te­
ner una transferencia efectiva de calor. Típicamente, los coeficientes de trans­
ferencia de calor h asociados con la ebullición y la condensación son mucho 
más altos que los que se encuentran en otras formas de procesos de convec­
ción que se relacionan con una sola fase. 

Se inicia este capítulo con una discusión de la curva de ebullición y los mo­
dos de ebullición en estanque, como la ebullición en convección libre, ebulli­
ción nuc1eada y ebullición en película. Enseguida se discute la ebullición en 
presencia de convección forzada. En la segunda parte de este capítulo se des­
cribe el mecanismo físico de la condensación en película y se discute la trans­
ferencia de calor en la condensación, en varias disposiciones geométricas y 
orientaciones. Por último, se presenta la condensación por gotas y se discute 
las maneras de mantenerla. 

OBJETIVOS 
Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 
• Diferenciar entre evaporación y ebullición y adquirir familiaridad con tipos diferentes 

de ebullición 
• Desarrollar una buena comprensión de la curva de ebullición, así como de los regíme­

nes diferentes de ésta correspondientes a regiones distintas de la curva de ebullición 
• Calcular el flujo de calor y su valor crítico asociado con la ebullición nucleada, así como 

examinar los métodos para mejorar la transferencia de calor en la ebullición 
• Obtener una relación para el coeficiente de transferencia de calor en la condensación 

de película laminar sobre una placa vertical 
• Calcular el flujo de calor asociado con la condensación sobre placas inclinadas y hori­

zontales, cilindros verticales y horizontales, y bancos de tubos, y 
• Examinar la condensación por goteo y comprender las incertidumbres asociadas con ella. 
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FIGURA 10-1 

Evaporación 

Aire 

Calentamiento 

Un proceso de cambio de fase líquida 
a vapor recibe el nombre de 
evaporación, si ocurre en una interfase 
líquido-vapor, y de ebullición si ocurre 
en una interfase sólido-líquido. 

P = 1 atm 

FIGURA 10-2 
Ocurre la ebullición cuando un líquido 
se pone en contacto con una superficie 
a una temperatura por encima de la de 
saturación de ese líquido. 

10-1 • TRANSFERENCIA DE CALOR 
EN LA EBULLICiÓN 

Muchas aplicaciones conocidas de la ingeniería comprenden la transferencia 
de calor por condensación y ebullición. Por ejemplo, en un refrigerador do­
méstico, el refrigerante absorbe calor de la cámara fría por ebullición en la 
sección del evaporador y rechaza el calor hacia el aire de la cocina conden­
sándose en la sección del condensador (los largos serpentines que se encuen­
tran detrás o abajo del refrigerador). Asimismo, en las plantas de potencia que 
funcionan con vapor, se transfiere calor al agua en la caldera, en donde se va­
poriza, y el calor de desecho se rechaza de ese vapor en el condensador, en 
donde se condensa. Algunos componentes electrónicos se enfrían por ebulli­
ción al sumergirlos en un fluido con una temperatura apropiada. 

La ebullición es un proceso de cambio de fase de líquido a vapor precisa­
mente como la evaporación, pero existen diferencias significativas entre las 
dos. La evaporación ocurre en la interfase vapor-líquido, cuando la presión 
de vapor es menor que la de saturación del líquido a una temperatura dada. 
Por ejemplo, el agua en un lago a 20°C se evapora hacia el aire a 20°C y 
humedad relativa de 60%, ya que la presión de saturación del agua a esa tem­
peratura es 2.3 kPa y la presión de vapor del aire en las condiciones mencio­
nadas es 1.4 kPa. Se encuentran otros ejemplos de evaporación en el secado 
de ropa, frutas y vegetales; la evaporación del sudor para enfriar el cuerpo hu­
mano y el rechazo de calor de desecho en las torres húmedas de enfriamiento. 
Note que la evaporación no comprende la formación de burbujas o el movi­
miento de éstas (figura 10-1). 

Por otra parte, se tiene ebullición en la interfase sólido-líquido cuando un 
líquido se pone en contacto con una superficie mantenida a una temperatu­
ra Ts suficientemente por arriba de la de saturación Tsat de ese líquido (figura 
10-2). Por ejemplo, a 1 atm, el agua líquida en contacto con una superficie só­
lida a 110°C hervirá, puesto que la temperatura de saturación del agua a 1 atm 
es 100°C. El proceso de ebullición se caracteriza por la rápida formación de 
burbujas de vapor en la interfase sólido-líquido que se sepdan de la superfi­
cie cuando alcanzan cierto tamaño y presentan la tendencia a elevarse hacia la 
superficie libre del líquido. Al cocinar no se dice que el agua hierve hasta que 
las burbujas suben hasta la parte superior. La ebullición es un fenómeno com­
plicado debido al gran número de variables que intervienen en el proceso y los 
patrones complejos del movimiento del fluido causados por la formación y el 
crecimiento de las burbujas. 

Como una forma de transferencia de calor por convección, elflujo de calor 
en la ebullición, de una superficie sólida hacia el fluido, se expresa con base 
en la ley de Newton del enfriamiento como 

qebullición = h(T, - Tsat) = h!l.T exceso (10-1) 

en donde !:::..Texceso = Ts - Tsat se llama temperatura en exceso, la cual representa 
el exceso de la temperatura superficial por encima de la de saturación del fluido. 

En los capítulos anteriores se considera la transferencia de calor en la con­
vección forzada y libre comprendiendo una sola fas~ de un fluido. El análisis 
de los procesos de convección de ese tipo comprende las propiedades termo­
físicas p, ¡.L, k Y cp del fluido. El análisis de la transferencia de calor en la ebu­
llición comprende estas propiedades del líquido (indicadas por el subíndice l) 
o del vapor (indicadas por el subíndice v), así como las propiedades hJg (el ca­
lor latente de vaporización) y a (la tensión superficial). El hJg representa la 
energía absorbida conforme una unidad de masa del líquido se vaporiza a una 
temperatura o presión especificadas y es la cantidad primaria de energía trans-
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ferida durante la transferencia de calor en la ebullición. En la tabla A-9 se dan 
los valores de hfg del agua a varias temperaturas. 

Las burbujas existen debido a la tensión superficial (T en la interfase líqui­
do-vapor producida por la fuerza de atracción sobre las moléculas que se en­
cuentran en dicha interfase hacia la fase líquida. La tensión superficial 
disminuye al aumentar la temperatura y se hace cero a la temperatura crítica. 
Esto explica por qué no se forman burbujas durante la ebullición a presiones 
y temperaturas supercríticas. La tensión superficial tiene la unidad de N/m. 

En la práctica los procesos de ebullición no ocurren en condiciones de equi­
librio, y normalmente las burbujas no se encuentran en equilibrio termodiná­
mico con el líquido que las circunda. Es decir, la temperatura y la presión del 
vapor en una burbuja suelen ser diferentes a las del líquido. La diferencia de 
presión entre el líquido y el vapor es equilibrada por la tensión superficial en 
la interfase. La diferencia de temperatura entre el vapor en una burbuja y ellí­
quido circundante es la fuerza impulsora para la transferencia de calor entre 
las dos fases . Cuando el líquido está a una temperatura más baja que la de la 
burbuja, se transferirá calor de ésta hacia aquél, lo que provoca que algo del 
vapor del interior de la burbuja se condense y ésta llegue finalmente a aplas­
tarse. Cuando el líquido está a una temperatura más alta que la de la burbuja, 
el calor se transferirá de aquél hacia ésta, haciendo que la burbuja crezca y su­
ba hasta la parte superior bajo la influencia de la flotación. 

La ebullición se clasifica como ebullición en estanque o ebullición enflujo, 
dependiendo de la presencia de movimiento masivo del fluido (figura 10-3). 
Se dice que la ebullición es en estanque cuando no se tiene flujo masivo del 
fluido, y que es en flujo (o ebullición en convección forzada) en presencia de 
ese flujo. En la ebullición en estanque el fluido se encuentra en reposo y cual­
quier movimiento en él se debe a corrientes de convección natural y al movi­
miento de las burbujas bajo la influencia de la flotación. La ebullición del 
agua en una cacerola colocada sobre una estufa es un ejemplo de ebullición en 
estanque. También se puede lograr este tipo de ebullición de un fluido al colo­
car un serpentín de calentamiento en su seno. En la ebullición en flujo el flui­
do se fuerza a moverse en un tubo caliente o sobre una superficie por medios 
externos, como una bomba. Por lo tanto, la ebullición en flujo siempre viene 
acompañada por otros efectos de convección. 

Las ebulliciones en estanque y en flujo se clasifican todavía más como ebu­
llición subenfriada o ebullición saturada, dependiendo de la temperatura de la 
masa de líquido (figura 10-4). Se dice que la ebullición es subenfriada (o lo­
cal) cuando la temperatura de la masa principal del líquido está por debajo de 
la de saturación Tsat (es decir, la masa del líquido está subenfriada) y es satu­
rada (o masiva) cuando la temperatura del líquido es igual a Tsat (es decir, la 
masa del líquido está saturada). En las primeras etapas de la ebullición las bur­
bujas se encuentran confinadas en una angosta región cercana a la superficie 
caliente. Esto se debe a que el líquido adyacente a la superficie caliente se va­
poriza como resultado de ser calentado arriba de su temperatura de saturación. 
Pero estas burbujas desaparecen pronto al alejarse de la superficie caliente, 
como resultado de la transferencia de calor de ellas hacia el líquido más frío 
que las rodea. Esto sucede cuando la masa del líquido está a una temperatura 
más baja que la de saturación. Las burbujas sirven como "movedores de ener­
gía';, de la superficie caliente hacia la masa de líquido, absorbiendo calor de 
aquélla y liberándolo en ésta a medida que se condensan y aplastan. En este 
caso la ebullición queda confinada en ~na región en la localidad de la superfi­
cie caliente y, de manera apropiada, se le llama ebullición local o suben fria­
da. Cuando toda la masa de líquido alcanza la temperatura de saturación, las 
burbujas empiezan a subir hasta la parte superior. Se puede ver burbujas en to­
da la masa del líquido y, en este caso, a la ebullición se le da el nombre de 
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Calentamiento 

a) Ebullición en 
estanque 

b) Ebullición 
en flujo 

FIGURA 10-3 
Clasificación de la ebullición con 

base en la presencia de movimiento 
masivo del fluido . 

p = 1 atm 

Calentamiento 

a) Ebullición 
subenfriada 

) 

p = 1 atm 

, ' 

Calentamiento 

b) Ebullición saturada 

FIGURA 10-4 
Clasificación de la ebullición con base 
en la presencia de temperatura masiva 

del líquido. 
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Calentamiento 
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Película de valor 
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Calentamiento 

á) Ebullición en película 

Diferentes regímenes de la ebullición 
en estanque. 

ebullición masiva o saturada. A continuación se consideran con detalle los di­
ferentes regímenes de ebullición. 

10-2 • EBULLICiÓN EN ESTANQUE 
Hasta ahora se han presentado discusiones algo generales acerca de la ebulli­
ción. Ahora se volverá a atender los mecanismos físicos que intervienen en 
la ebullición en estanque; es decir, la ebullición de fluidos estacionarios. En la 
ebullición en estanque no se fuerza el fluido a que se mueva por medio de un 
impulsor, como una bomba, y cualquier movimiento en él se debe a corrientes 
de convección natural y al movimiento de burbujas por influencia de la flota­
ción. 

Como un ejemplo conocido de la ebullición en estanque considere la ebulli­
ción de agua de la llave sobre una estufa. Inicialmente el agua está a alrededor 
de 15°C, bastante abajo de la temperatura de saturación de 100°C a la presión 
atmosférica estándar. En las primeras etapas de la ebullición nada significati­
vo advertirá el lector, excepto algunas burbujas que se pegan a la superficie de 
la cacerola. Éstas son causadas por la liberación de moléculas de aire disuel­
tas en el agua líquida y no deben confundirse con las burbujas de vapor. Con­
forme se eleva la temperatura del agua el lector advertirá porciones de agua 
líquida rodando hacia arriba y hacia abajo como resultado de las corrientes de 
convección natural, seguidas por las primeras burbujas de vapor formándose 
en la superficie del fondo de la cacerola. Estas burbujas se hacen más peque­
ñas al separarse de la superficie y empezar a subir, y llega el momento en que 
se aplastan en el agua más fría que está arriba. Esto es ebullición subenfriada, 
dado que la masa del agua líquida todavía no ha alcanzado la temperatura de 
saturación. La intensidad de la formación de burbujas aumenta a medida que 
se eleva la temperatura del agua y el lector verá olas de burbujas de vapor salir 
del fondo y elevarse hasta la parte superior cuando esa temperatura alcanza la 
de saturación (lOO°C en condiciones atmosféricas estándar). Esta ebullición a 
plena escala es la ebullición saturada. 

Regímenes de ebullición y la curva de ebUJlición 
Probablemente la ebullición es la forma más conocida de transferencia de ca­
lor, sin embargo es la forma menos comprendida. Después de cientos de infor­
mes escritos sobre el tema todavía no se comprende por completo el proceso 
de formación de burbujas y aún se debe apoyar en relaciones empíricas o se­
miempíricas para predecir la velocidad de la transferencia de calor en la ebu­
llición. 

El trabajo que abrió el camino en relación con la ebullición fue realizado en 
1934 por s. Nukiyama, quien utilizó en sus experimentos alambres de nicro­
mo y de platino calentados eléctricamente sumergidos en líquidos. Nukiyama 
advirtió que la ebullición toma formas diferentes , dependiendo del valor de la 
temperatura en exceso, Ó.Texceso. Se observaron cuatro regímenes diferentes de 
ebullición: ebullición en convección natural, ebullición nucleada, ebullición 
de transición y ebullición en película (figura 10-5). En la figura 10-6 se ilus­
tran estos regímenes sobre la curva de ebullición, la cual es una gráfica del 
flujo de calor en la ebullición contra la temperatura en exceso. Aun cuando la 
curva de ebullición dada en esta figura es para el agua su forma general es 
la misma para diferentes fluidos. La forma específica de la curva depende 
de la combinación de materiales en la superficie de calentamiento del fluido 
y de la presión de este último, pero es prácticamente independiente de la con­
figuración geométrica de dicha superficie. Se describirá con detalle cada régi­
men de ebullición. 
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En la termodinámica se aprende que una sustancia pura a una presión específi­
ca empieza a hervir cuando alcanza la temperatura de saturación a esa presión. 
Pero en la práctica no se ven burbujas formándose sobre la superficie de calen­
tamiento hasta que el líquido se calienta unos cuantos grados arriba de la tem­
peratura de saturación (alrededor de 2 a 6°C para el agua). Por lo tanto, en este 
caso, el líquido está ligeramente sobrecalentado (una condición metaestable) y 
se evapora cuando sube hasta la superficie libre. En este modo de ebullición la 
convección natural rige el movimiento del fluido y la transferencia de calor de 
la superficie de calentamiento al fluido se realiza por ese mecanismo. 

Ebullición nucleada (entre los puntos A y C) 
Las primeras burbujas se empiezan a formar en el punto A de la curva de ebu­
llición, en varios sitios preferenciiiles sobre la superficie de calentamiento. 
Las burbujas se forman con rapidez cada vez mayor, en un número creciente 
de sitios de nucleación, conforme nos movemos a lo largo de la curva de ebu­
llición hacia el punto C. 

El régimen de ebullición nucleada se puede separar en dos regiones distin­
tas. En la región A-B se forman burbujas aisladas en varios sitios preferencia­
les de nucleación sobre la superficie calentada. Pero éstas se disipan en el 
líquido poco después de separarse de la superficie. El espacio que dejan vacío 
las burbujas que suben lo llena el líquido que se encuentra en la vecindad de 
la superficie del calentador y el proceso se repite. Las vueltas que da ellíqui­
do y la agitación causada por su arrastre hacia la superficie del calentador son 
las principales responsables del coeficiente de transferencia de calor y del flu­
jo de calor más altos en esta región de la ebullición nucleada. 

En la región B-e la temperatura del calentador se incrementa todavía más y 
las burbujas se forman a velocidades tan grandes en un número tan grande de 
sitios de nucleación que forman numerosas columnas continuas de vapor en 
el líquido. Las burbujas se mueven a todo lo largo del camino hasta la super­
ficie libre, en donde se revientan y liberan su contenido de vapor. Los grandes 
flujos de calor que se pueden obtener en esta región son causados por el efec­
to combinado del arrastre de líquido y de la evaporación. 

FIGURA 10-6 
Curva típica de ebullición para agua 

a la presión de 1 atm. 
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FIGURA 10-7 
Varios regímenes de ebullición de 
metanol sobre un tubo horizontal de 
cobre, de 1 cm de diámetro, calentado 
con vapor de agua: a) ebullición 
nucleada, b) ebullición de transición y 
e) ebullición en película. 
(Tomado de J. W. Westwater y 1. G. Santangelo, 

A valores grandes de !1Texceso la rapidez de la evaporación en la superficie 
del calentador alcanza valores tan altos que una gran fracción de esa superfi­
cie se cubre con burbujas, lo cual dificulta que el líquido llegue hasta ella y la 
humedezca. Como consecuencia, el flujo de calor se incrementa con menor 
rapidez al aumentar !1Texceso Y alcanza un máximo en el punto C. En este pun­
to el flujo de calor recibe el nombre de flujo crítico (o máximo) de calor, 
qmáx' Para el agua, el flujo crítico de calor sobrepasa 1 MW/m2. 

En la práctica la ebullición nucleada es el régimen más deseable porque en 
él se pueden lograr altas razones de transferencia de calor con valores más o 
menos pequeños de !1Texceso' por lo general de menos de 30°C para el agua. En 
las fotografías de la figura 10-7 se muestra la naturaleza de la formación de 

al 

bl 

Universidad de lllinois en Champaign-Urbana.) el 
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burbujas y el movimiento de éstas asociado con la ebullición nucleada, la de 
transición y en película. 

Ebullición de transición (entre los puntos e y D 
sobre la curva de ebullición) 
A medida que se incrementa la temperatura del calentador y, por consiguien­
te, la t::..Texceso más allá del punto e, el flujo de calor disminuye, como se mues­
tra en la figura 10-6. Esto se debe a que una fracción grande de la superficie 
del calentador se cubre con una película de vapor, la cual actúa como un ais­
lamiento debido a su baja conductividad térmica en relación con la dellíqui­
do. En el régimen de ebullición de transición se tienen en forma parcial tanto 
ebullición nucleada como en película. La ebullición nucleada que se tiene en 
el punto e es reemplazada por completo por la ebullición en película en el 
punto D. En la práctica se evita operar en el régimen de ebullición de transi­
ción, el cual también se conoce como régimen inestable de ebullición en pelí­
cula. Para el agua la ebullición de transición se presenta sobre el rango de 
temperatura en exceso de alrededor de 30°C hasta más o menos 120°e. 

Ebullición en película (más allá del punto D) 
En esta región la superficie de calentamiento queda cubierta por completo por 
una película continua estable de vapor. El punto D, en donde el flujo de calor 
alcanza un mínimo, se llama punto de Leidenfrost, en honor de J. C. Leiden­
frost, quien en 1756 observó que las gotitas de líquido sobre una superficie 
muy caliente saltan de un lado a otro y se evaporan con lentitud. La presencia 
de una película de vapor entre la superficie del calentador y el líquido es la 
responsable de las bajas razones de la transferencia de calor en la región de 
ebullición en película. La razón de la transferencia de calor aumenta al incre­
mentarse la temperatura en exceso como resultado de la transferencia de calor 
de la superficie calentada hacia el líquido, a través de la película de vapor, por 
radiación, la cual se vuelve significativa a altas temperaturas. 

Un proceso típico de ebullición no seguirá la curva más allá del punto e, co­
mo Nukiyama ha observado durante sus experimentos. Nukiyama advirtió, 
con sorpresa, que cuando la potencia aplicada al alambre de nicromo sumer­
gido en agua sobrepasaba (¡máx incluso ligeramente, la temperatura de ese 
alambre se incrementaba de manera repentina hasta su punto de fusión y se 
extinguía sin que pudiera controlarlo. Cuando repitió los experimentos con 
alambre de platino, el cual tiene un punto de fusión mucho más alto, pudo evi­
tar que se consumiera y mantener flujos de calor más altos que (¡máx- Cuando 
redujo en forma gradual la potencia, obtuvo la curva de ebullición que se 
muestra en la figura 10-8, con una súbita caída en la temperatura en exceso 
cuando se alcanzaba (¡mix ' Note que el proceso de ebullición no puede seguir 
la parte de ebullición de transición de la curva correspondiente más allá del 
punto e a menos que la potencia aplicada se reduzca en forma repentina. 

Elfenómeno de extinción en la ebullición se puede explicar de la manera si­
guiente: para moverse más allá del punto e, en donde se presenta (¡mix , se debe 
incrementar la temperatura Ts de la superficie del calentador. Sin embargo, pa­
ra lograrlo se debe incrementar el flujo de calor. Pero el fluido no puede reci­
bir esta energía incrementada precisamente más allá del punto e. Por tanto, 
la superficie del calentador finaliza absorbiéndola causando la elevación de la 
temperatura superficial Ts del mismo. Pero a esta temperatura en exceso más 
alta el fluido puede recibir incluso menos energía, lo que hace que la tempera­
tura superficial Ts del calentador se eleve todavía más. Esto continúa hasta que 
la temperatura superficial alcanza un punto en el que ya no se eleva y el calor 
alimentado se puede transferir al fluido en forma estacionaria. Éste es el pun-
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FIGURA 10-8 
Curva real de ebullición obtenida con 
alambre de platino calentado en agua 

conforme se incrementa el flujo de 
calor y, a continuación, se disminuye. 
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FIGURA 10-9
Un intento de incrementar el flujo de
calor de ebullición más allá del valor
crítico a menudo hace que la
temperatura del elemento de
calentamiento salte de manera
repentina hasta un valor que está por
arriba del punto de fusión, lo que da
como resultado la extinción.

TABLA 10-1

T, °C 0', N/m*

O 0.0757
20 0.0727
40 0.0696
60 0.0662 <,
80 0.0627

100 0.0589
120 0.0550
140 0.0509
160 0.0466
180 0.0422
200 0.0377
220 0.0331
240 0.0284
260 0.0237
280 0.0190
300 0.0144
320 0.0099
340 0.0056
360 0.0019
374 0.0

*Multiplíquese por 0.06852 para convertir en
lbt/tt o por 2.2046 para convertir en lom/s".

to E sobre la curva de ebullición, el cual corresponde a temperaturas superfi-
ciales muy elevadas. Por lo tanto, cualquier intento de incrementar el flujo de
calor más allá de qmáx hará que el punto de operación sobre la curva de ebulli-
ción salte en forma súbita del punto e al E. Sin embargo, la temperatura su-
perficial que corresponde al punto E se encuentra más allá del punto de fusión
de la mayor parte de los materiales de los cuales están hechos los calentado-
res y se presenta lafusión. Por lo tanto, el punto e sobre la curva de ebullición
también se conoce como punto de fusión, o crisis de ebullición, y el flujo de
calor en este punto es el flujo de calor de fusión (figura 10-9).

En la práctica la mayor parte del equipo de transferencia de calor para ebu-
llición opera ligeramente por debajo de qmáx para evitar cualquier fusión desas-
trosa. Sin embargo, en aplicaciones criogénicas en las que intervienen fluidos
con puntos de ebullición muy bajos, como el oxígeno y el nitrógeno, el punto
E suele caer por debajo del punto de fusión de los materiales calentadores y,
en esos casos, se puede usar la ebullición estacionaria en película sin peligro
de fusión.

Correlaciones de la transferencia de calor
en la ebullición en estanque
Los regímenes de ebullición que acaban de discutirse difieren de manera con-
siderable en su carácter y, por tanto, es necesario usar relaciones diferentes de
transferencia de calor para regímenes diferentes de ebullición. El régimen
de ebullición en convección natural está determinado por las corrientes de
convección natural y, en este caso, las velocidades de la transferencia de calor
se pueden calcular con exactitud usando las relaciones de la convección natu-
ral presentadas en el capítulo 9.

Ebullición nucleada
En el régimen de ebullición nucleada la razón de la transferencia de calor de-
pende fuertemente de la naturaleza de la nucleación (el número de sitios acti-
vos de nucleación sobre la superficie, la rapidez de la formación de burbujas
en cada sitio, etc.), lo cual es difícil de predecir. El tipo y la condición de la su-
perficie calentada también afectan la transferencia de calor. Estas complica-
ciones dificultan desarrollar relaciones teóricas para la transferencia de calor
en el régimen de ebullición nucleada y se necesita apoyar en relaciones basa-
das en datos experimentales. La correlación que se usa con mayor amplitud
para el flujo de calor en el régimen de ebullición nucleada fue propuesta en
1952 por Rohsenow y se expresa como

[g(P/ - Pv)] 1/2 [CiT, - Tsat)]3
ti nucJeada = P-/ hfg O' e h Pr''

sf te /
(10-2)

en donde
tinucJeada = flujo de calor en la ebullición nucleada, W/m2

P-I = viscosidad del líquido, kg/m . s
hfg = entalpía de vaporización, J/kg
g = aceleración gravitacional, m/s?
PI = densidad del líquido, kg/m"
p; = densidad del vapor, kg/m"
O' = tensión superficial de la interfase líquido-vapor, N/m

ep' = calor específico del líquido, J/kg . °C
T, = temperatura superficial del calentador, °C

Tsat = temperatura de saturación del fluido, °C
esf = constante experimental dependiente de la combinación superficie-fluido
Pr, = número de Prandtl del líquido

n = constante experimental que depende del fluido
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Se puede demostrar con facilidad que usando valores apropiados en las unidades 
especificadas en la ecuación de Rohsenow se produce la unidad deseada, W/m2, 

para el flujo de calor en la ebullición, ahorrando de este modo tener que pasar por 
tediosas manipulaciones de unidades (figura 10-10). 

En la tabla 10-1 se da la tensión superficial en la interfase vapor-líquido pa­
ra el agua, y en la tabla 10-2 para algunos otros fluidos. En la tabla 10-3 se dan 
valores determinados en forma experimental de la constante Csf para varias 
combinaciones fluido-superficie . Estos valores se pueden usar para cualquier 
configuración geométrica, ya que se encuentra que durante la ebullición nu­
cleada la velocidad de la transferencia de calor es independiente de la confi­
guración geométrica y de la orientación de la superficie calentada. Las 
propiedades del fluido que se encuentran en la ecuación 10-2 se deben evaluar 
a la temperatura de saturación, Tsat. 

La condición de la superficie del calentador afecta mucho la transferencia 
de calor y la ecuación de Rohsenow antes dada es aplicable a superficies lim­
pias más o menos lisas . Los resultados obtenidos usando esta eciu~ción pue­
den tener un error de ± 100% para la velocidad de la transferencia de calor 
para cierta temperatura en exceso, y de ± 30% para la temperatura en exceso 
de una velocidad dada de transferencia de calor. Por lo tanto, debe tenerse cui­
dado en la interpretación de los resultados. 

Recuerde, por lo visto en termodinámica, que la entalpía de vaporización, 
hfg , de una sustancia pura decrece al aumentar la presión (o la temperatura) y 
llega a cero en el punto crítico. Dado que hfg aparece en el denominador de la 
ecuación de Rohsenow, se debe ver una elevación significativa en la velocidad 
de la transferencia de calor a altas presiones durante la ebullición nucleada. 

Flujo pico de calor 
En el diseño del equipo de transferencia de calor para la ebullición es en ex­
tremo importante que el diseñador tenga conocimiento del flujo máximo de 
calor para evitar el peligro de la extinción. S. S. Kutateladze, en Rusia, en 
1948, y N. Zuber, en Estados Unidos, en 1958, determinaron teóricamente, 
aplicando enfoques diferentes, elflujo máximo (o crítico) de calor en la ebu­
llición nucleada en estanque y se expresa como (figura 10-11) 

(1 0 -3) 

en donde Cer es una constante cuyo valor depende de la· configuración geo­
métrica del calentador. Exhaustivos estudios experimentales realizados por 
Lienhard y sus colaboradores indicaron que el valor de Cer es alrededor de 
0.15. En ~ tabla 10-4 se da una lista de valores específicos de Cer para dife­
rentes configuraciones geométricas del calentador. Note que los calentado­
res se clasifican como grandes o pequeños, con base en el valor del paráme­
tro L*. 

La ecuación 10-3 dará el flujo máximo de calor en W/m2 si en sus descrip­
ciones las propiedades se expresan en las unidades especificadas al principio, 
después de la ecuación 10-2. El flujo máximo de calor es independiente de la 
combinación fluido-superficie de calentamiento, así como de la viscosidad, 
la conductividad térmica y el calor específico del líquido. 

Note que al aumentar la presión Pv aumenta, pero (J" y hfg disminuyen, por 
consiguiente, el cambio en qmáx con la presión depende de cuál efecto domine. 
Los estudios experimentales de Cichelli y Bonilla indican que qmáx se incre­
menta con la presión hasta alrededor de un tercio de la presión crítica. Asimis­
mo, note que qmáx es proporcional a hfg y se pueden obtener los flujos máximos 
más grandes de calor usando fluidos con una gran entalpía de vaporización, 
como el agua. 

4 = (:~ s)(:g) 
S2 ro3 kg· oc 

(

!!!k
g )I/2(_J OC)3 

X""N J 
- -
ro kg 

= W (1.)1 /2 (1)3 
ro ro2 

=W/ro2 

FIGURA 10-10 
La ecuación 10-2 da el flujo de calor 

de ebullición en W/m2 cuando las 
cantidades se expresan en las unidades 

especificadas en sus descripciones. 

TABLA 10-2 

Tensión superficial de algunos 
fluidos (tomado de Suryanarayana, 
basado originalmente en los datos 
de Jasper) 

Sustancia 
y rango 
de temp. 

Tensión superficial, 
IJ, N/m* (Ten OC) 

Amoniaco, - 75 a - 40°C: 
0 .0264 + 0 .000223 T 

Benceno, 10 a 80°C: 
0.0315 - 0.000129T 

Butano, -70 a - 20°C: 
0.0149 - 0.000121 T 

Bióxido de carbono, -30 a -20°C: 
0.0043 - 0.000160T 

Alcohol etílico, 10 a 70°C: 
0.0241 - 0.000083 T 

Mercurio, 5 a 200°C: 
0.4906 - 0.000205 T 

Alcohol metílico, 10 a 60°C: 
0 .0240 - 0 .000077 T 

Pentano, 10 a 30°C: 
0.0183 - O.OOOllOT 

Propano, - 90 a - 10°C: 
0.0092 - 0.000087 T 

*Multiplíquese por 0.06852 para convertir en 
Ibf/ft o por 2.2046 para convertir en Ibm/s2 . 
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FIGURA 10-11 

Relaciones 
de ebullición 
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1 de calor 
1 

Se usan relaciones diferentes para 
determinar el flujo de calor en los 
diferentes regímenes de ebullición. 

TABLA 10-3 

Valores del coeficiente Cs' y de n para varias combinaciones fluido-superficie 

Combinación fluido-superficie de calentamiento 

Agua-cobre (pulido) 
Agua-cobre (rayado) 
Agua-acero inoxidab le (pu lido mecánicamente) 
Agua-acero inoxidable (rectificado y pulido) 
Agua-acero inoxidable (recubierto de Teflon picado) 
Agua-acero inoxidable (corroído químicamente) 
Agua- latón 
Agua-níque l 
Agua-platino 
n-Pentano-cobre (pu I ido) 
n-Pentano-cromo 
Benceno-cromo 
Alcohol etíl ico-cromo 
Tetrac loruro de carbono-cobre 
Isopropanol-cobre 

Cs! 

0.0130 
0.0068 
0 .0130 
0 .0060 
0 .0058 
0.0130 
0 .0060 
0.0060 
0 .0130 
0.0154 
0.0150 
0.1010 
0.0027 
0.0130 
0 .0025 

n 

l.0 
1.0 
l.0 
l.0 
1.0 
1.0 
1.0 
1.0 
1.0 
l.7 
1.7 
1.7 
1.7 
1.7 
l.7 

Valores del coeficiente Ccr para usarse en la ecuación 10-3 y obtener el flujo 
máximo de calor (parámetro adimensional L * = L[g(p¡ - pJ/a-P/2) 

Conf iguración 
geométrica de l 
calentador 

Calentador plano horizontal 
grande 

Calentador plano horizontal 
pequeño 

Cilindro horizontal grande 
Cil indro hor izontal pequeño 
Esfera grande 
Esfera pequeña 

¡ K¡ = a-I[g..p¡ - p , )Acaleotadorl 

Flujo mínimo de calor 

Dimensión 
carac. del 

Ccr calentador, L 

0 .149 Ancho o diámetro 

18.9K¡ Ancho o diámetro 
0 .12 Radio 
0.12L*-0.25 Radio 
0.11 Radio 
0.227 L *-0.5 Rad io 

I nterva lo de L * 

L* > 27 

9 < L* < 20 
L * > 1.2 

0 .15 < L* < l.2 
L* > 4.26 

0 .15 < L* < 4.26 

El flujo mínimo de calor, presente en el punto de Leidenfrost, tiene interés 
práctico porque representa el límite inferior para el flujo de calor en el régi­
men de ebullición en película. Mediante la teoría de la estabilidad, Zuber de­
dujo la expresión siguiente para el flujo mínimo de calor para una placa 
horizontal grande, 

, [a-g(P¡ - Pv)] 1/4 
qmín = O.09pv hfg ( 2 

PI + Pv) 
(10-4) 

en donde la constante 0.09 fue determinada por Berenson, en 1961. Este in­
vestigador reemplazó el valor teóricamente determinado de f,¡: por 0,09 para 
ajustarse mejor a los datos experimentales. De todos modos, la relación antes 
dada puede tener un error de 50% o más. 
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Ebullición en película 
Aplicando un análisis semejante al de la teoría de Nusselt sobre la condensa­
ción en película que se presenta en la sección siguiente, Bromley desarrolló 
una teoría para la predicción del flujo de calor para la ebullición estable en pe­
lícula sobre el exterior de un cilindro horizontal. El flujo de calor para la ebu­
llición en película sobre un cilindro horizontal o una esfera de diámetro D se 
expresa por 

. _ [gk~ PI' (PI - p,,)[hfg + O.4cp" (Ts - Tsat)] 1/4 _ 

qpelícula - Cpelícula " D(T _ T ) (T, TsaJ (10-5) 
f""'v S sat 

en donde kv es la conductividad térmica del vapor en W/m . oC y 

C - {0.62 para cilindros horizontales 
película - 0.67 para esferas 

Otras propiedades son como los que se enlistaron antes en relación con la 
ecuación 10-2. En la ecuación 10-5 se usa un calor latente modificado de va­
porización para tomar en cuenta la transferencia de calor asociada con el so­
brecalentamiento del vapor. 

Las propiedades del vapor deben evaluarse a la temperatura de película 
T¡ = (Ts + Tsat)/2, la cual es la temperatura promedio de la película de vapor. 
Las propiedades del líquido y h¡g deben evaluarse a la temperatura de satura­
ción a la presión especificada. Una vez más esta relación dará el flujo de calor 
en la ebullición en película en W/m2, si las propiedades se expresan en las uni­
dades especificadas con anterioridad en su descripción, después de la ecua­
ción 10-2. 

A temperaturas superficiales elevadas (típicamente arriba de 300°C), la 
transferencia de calor de uno a otro lado de la película de vapor por radiación 
se vuelve significativa y necesita considerarse (figura 10-12). Al tratar la pe­
lícula de vapor como un medio transparente colocado entre dos placas parale­
las grandes y al considerarse el líquido como si fuera un cuerpo negro, la 
transferencia de calor por radiación se puede determinar a partir de 

(10-6) 

en donde e es la emisividad de la superficie de calentamiento y (J = 5.67 X 

10-8 W/m2 . K4 es la constante de Stefan-Boltzman. Note que en este caso la 
temperatura debe expresarse en K, no en oC, y que la tensión superficial y 
la constante de Stefan-Boltzman comparten el mismo símbolo. 

El lector puede sentirse tentado a sumar sencillamente las transferencias de 
calor por convección y por radiación con el fin de determinar la transferencia 
total de calor durante la ebullición en película. Sin embargo, estos dos meca­
nismo;;Se afectan de manera adversa entre sí, haciendo que la transferencia to­
tal sea menor que su suma. Por ejemplo, la transferencia de calor por radiación 
de la superficie hacia el líquido mejora la rapidez de la evaporación y, por con­
siguiente, el espesor de la película de vapor, lo cual impide la transferencia por 
conveccióp. Para qrad < qpeJícula- Bromley determinó que la relación 

. . + 3 . 
q total = q película 4 q rad (10-7) 

correlaciona bien los datos experimentales. 
Por lo general, en el diseño del equipo de transferencia de calor se evita la 

operación en el régimen de ebullición de transición y, como consecuencia, no 
se ha realizado un intento importante para desarrollar correlaciones generales 
para la transferencia de calor en este régimen. 

{¡ebullición 

en película 
Calentamiento 

FIGURA 10-12 
A temperaturas altas de la superficie 

del calentador, la transferencia de 
calor por radiación se vuelve 

significativa durante la ebullición en 
película. 
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Líquido

Vapor

Sitios de nucleaci6n para el vapor

FIGURA 10-13
Las cavidades sobre una superficie
áspera actúan como sitios de
nucleación y mejoran la transferencia
de calor en la ebullición.

FIGURA 10-14
Mejoramiento de la transferencia de
calor en la ebullición en el Freon-12
por medio de una superficie hecha
áspera en forma mecánica, la
Thermoexcel-E.

Note que la aceleración gravitacional g, cuyo valor es aproximadamente
9.81 m/s? a nivel del mar, aparece en todas las relaciones antes dadas para la
transferencia de calor en la ebullición. Los efectos de la baja y alta gravedad
(como se encuentra en las aplicaciones aeroespaciales) se estudian en forma
experimental. Los estudios confirman que el flujo crítico de calor y el flujo de
calor en la ebullición en película son proporcionales a g1l4. Sin embargo, indi-
can que en la ebullición nucleada es prácticamente independiente de la grave-
dad g, en lugar de ser proporcional a g1l2, como lo expresa la ecuación 10-2.

Mejoramiento de la transferencia de calor
en la ebullición en estanque
Las relaciones de la transferencia de calor en la ebullición en estanque antes
dadas se aplican a superficies lisas. Enseguida se discuten algunos métodos
para mejorar la transferencia de calor en este régimen.

Al principio, se señala que la velocidad de la transferencia de calor en el ré-
gimen de ebullición nucleada depende fuertemente del número de sitios acti-
vos de nucleación sobre la superficie yde la velocidad de la formación de
burbujas en cada sitio. Por lo tanto, cualquier modificación que mejore la nu-
cleación sobre la superficie de calentamiento también mejora la transferencia
de calor en la ebullición nucleada. Se observa que las irregularidades sobre la
superficie de calentamiento, incluyendo la aspereza y la suciedad, sirven co-
mo sitios adicionales de nucleación durante la ebullición, como se muestra en
la figura 10-13. Por ejemplo, lo más probable es que las primeras burbujas en una
cacerola llena con agua se formen en los arañazos en la superficie del fondo.
Estos arañazos actúan como "nidos" para que se formen las burbujas y, por
tanto, incrementan la velocidad de formación de éstas. Berensen ha demostra-
do que se puede incrementar el flujo de calor en el régimen de ebullición nu-
cleada en un factor de 10 haciendo áspera la superficie de calentamiento. Sin
embargo, estas elevadas velocidades de la transferencia de calor no se pueden
sostener por mucho tiempo, ya que se observa que el efecto de aspereza super-
ficial decae con el tiempo y llega el momento en que el flujo de calor cae has-
ta valores similares a los encontrados sobre las superficies lisas. El efecto de
la aspereza superficial es despreciable sobre el flujo crítico de calor y el flujo
de calor en la ebullición en película.

Se fabrica, y se encuentran en el mercado, superficies que proporcionan una
transferencia mejorada de calor en la ebullición nucleada de manera perma-
nente. En esas superficies especiales se logra el mejoramiento en la nucleación
y, como consecuencia, en la transferencia de calor al recubrir la superficie con

105

::2
Na:::;-
"u~

'~

104

0.5 101 2 5

(Ts - Tsat) (e e)
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una capa delgada (mucho menos de 1 mm) de material muy poroso, o bien, 
formando en forma mecánica cavidades sobre la superficie para facilitar la 
formación continua de vapor. Se informa que ese tipo de superficies mejoran 
la transferencia de calor en el régimen de ebullición nucleada en un factor de 
hasta 10, y el flujo crítico de calor en un factor de 3. En la figura 10-14 se 
muestra el mejoramiento proporcionado por uno de esos materiales preparado 
produciendo la aspereza con máquina, el Thermoexcel-E. También se sabe 
que el uso de superficies con aletas mejora la transferencia de calor en la ebu­
llición nucleada y el flujo crítico de calor. 

También se puede mejorar la transferencia de calor en la ebullición median­
te otras técnicas como la agitación mecánica y la vibración supeificial. Sin 
embargo, estas técnicas no son prácticas debido a las complicaciones que se 
presentan. 

EJEMPLO 10-1 Ebullición nucleada de agua en una cacerola 

Se va a hervir agua a la presión atmosférica en una cacerola de acero inoxida­
ble, pulida mecánicamente, colocada sobre la parte superior de una unidad de 
calentamiento, como se muestra en la figura 10-15. La superficie interior del 
fondo de la cacerola se mantiene a 108°C. Si el diámetro del fondo de esa ca­
cerola es de 30 cm, determine a) la razón de la transferencia de calor hacia el 
agua y b) la rapidez de la evaporación de esta última. 

SOLUCiÓN Se hierve agua a una presión de 1 atm sobre una superficie de 
acero inoxidable. Se deben determinar la razón de la transferencia de calor ha­
cia el agua y la rapidez de la evaporación de esta última. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Las pérdidas 
de calor desde el calentador y la cacerola son despreciables. 
Propiedades Las propiedades del agua a la temperatura de saturación de 
100°C son (J' = 0.0589 N/m (tabla 10-1) y de la tabla A-9, 

Pi = 957 .9 kg/m3 

Pv = 0.6 kg/m3 

Pri = l.75 

hfg = 2257.0 X 103 J/kg 

MI = 0.282 X 10- 3 kg . mis 

Cpl = 4217 J/kg. oC 

Asimismo, esf = 0 .0130 Y n = 1.0 para la ebullición del agua sobre una super­
ficie de acero inoxidable pulida mecánicamente (tabla 10-3). Note que expre­
samos las propiedades en las unidades especificadas debajo de la ecuación 
10-2 en relación con sus def iniciones, con el fin de evitar las manipulaciones 
de unidades. 
Análisis a) En este caso, la temperatura en exceso es 11 T = Ts - Tsat = 

08 - 100 = 8°C, la cual es relativamente baja (menos de 30°C). Por tanto, 
se tendrá ebullición nucleada. En este caso se puede determinar el flujo de ca­
lor con base en la relación de Rohsenow como 

. [g(PI - Pv)] 1/2 [epI (Ts - Tsat)]3 
qnucleada = MI hfg (J' C h Prl' 

sf Ig I 

_ -3 3 [9.81 X (957.9 - 0.6)J1/2 
- (0.282 X 10 )(2257 X 10 ) 0.0589 

( 
4217(108 - 100) )3 

X 0.0130(2257 X 103)1.75 
= 7.20 X 104 W/m2 

El área superficial del fondo de la cacerola es 

A = ?TD2/4 = ?T(0.3 m)2/4 = 0.07069 m2 

Calentamiento 

FIGURA 10-15 
Esquema para el ejemplo 10-1. 
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p= 1 atm 

FIGURA 10-16 
Esquema para el ejemplo 10-2. 

Entonces la velocidad de la transferencia de calor durante la ebullición nuclea­
da queda 

Qebullición = Aqnucleada = (0.07069 m2)(7.21 X 104 W/m2
) = 5097 W 

b) La rapidez de la evaporación del agua se determina a partir de 

Q'ebullieión 
rh evaporación = h 

19 

5097 J/s _ x - 3 
2257 X 103 Jlkg - 2.26 10 kgls 

Es decir, el agua en la cacerola hervirá a razón de más de 2 gramos por se­
gundo. 

EJEMPLO 10-2 Flujo pico de calor en la ebullición nucleada 

Se va a hervir agua en un tanque al nivel del mar por medio de un elemento de 
calentamiento de acero niquelado de 1 cm de diámetro, equipado en su interior 
con alambres de resistencia eléctrica, como se muestra en la figura 10-16. De­
termine el flujo máximo de calor que se puede lograr en el régimen de ebulli­
ción nucleada y la temperatura superficial del calentador en ese caso. 

SOLUCiÓN Se hierve agua a una presión de 1 atm sobre una superficie de 
acero recubierta con níquel. Se deben determinar el flujo máximo (crítico) 
de calor y la temperatura superficial. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Las pérdidas 
de calor desde el recipiente son despreciables. 
Propiedades Las propiedades del agua a la temperatura de saturación de 
100°C son u = 0 .0589 N/m (tabla 10-1) y de la tabla A-9, 

PI = 957.9 kglm3 

PI' = 0.6 kg/m3 

Prl = 1.75 

hfg = 2257 X 103 Jlkg 

IL¡ = 0.282 X 10-3 kg . mis 

epi = 4217 Jlkg · oc 

Asimismo, Csf = 0.0060 Y n = 1.0 para la ebullición del agua sobre una super­
ficie recubierta de níquel (tabla 10-3). Note que se expresan las propiedades en 
las unidades especificadas debajo de las ecuaciones 10-2 y 10-3 en relación 
con sus definiciones, con el fin de evitar las manipulaciones de unidades. 
Análisis En este caso se puede considerar que el elemento de calentamiento 
es un cilindro corto cuya dimensión característica es su radio. Es decir, L = r = 
0.005 m. A partir de la tabla 10-4 se determina que el parámetro adimensio­
nal L * Y la constante Cer son 

* _ (g(PI - Pv))1/2 _ (9.81)(957.9 - 0.6))112 _ 
L - L a - (0.005) 0.0589 - 2.00 > 1.2 

lo cual corresponde a Cer = 0.12. 
Entonces, a partir de la ecuación 10-3 se determina que el flujo máximo o 

crítico de calor es 

= 0.12(2257 X 103)[0.0589 X 9.81 X (0.6)2(957.9 - 0.6)]1/4 

= 1.017 X 106 W/m2 
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La relación de Rohsenow, la cual da el flujo de calor en la ebullición nuclea­
da para una temperatura superficial específica, también se puede usar para de­
terminar la temperatura superficial cuando se da el flujo de calor. Al sustituir el 
flujo máximo de calor en la ecuación 10-2, junto con otras propiedades, da 

. [g(PI - Pv)]lI2 [CPI (T., - Tsat)]3 
qnucleada = /k, h¡g CT e h Prl' 

si fg 1 

6 _ - 3 3 [9.81(957.9 - 0.6)]lI2 
1.017 X 10 - (0.282 x 10 )(2257 x 10 ) 0.0589 

[ 
4217(Ts - 100) ] 

0.0130(2257 X 103) 1.75 

Ts = 119°C 

Discusión Note que en la ebullición nucleada se pueden obtener flujos de ca­
lor del orden de 1 MW/m2 , con una diferencia de temperatura de menos de 
20°C. 

EJEMPLO 10-3 Ebullición en película de agua sobre 
un elemento de calentamiento 

Se hierve agua a la presión atmosférica por medio de un elemento horizontal de 
calentamiento de cobre pulido de diámetro 0= 5 mm y emisividad 8 = 0.05, 
sumergido en agua, como se muestra en la figura 10-17. Si la temperatura su­
perficial del alambre de calentamiento es de 350°C, determine la razón dé la 
transferencia de calor del alambre al agua por unidad de longitud de dicho 
alambre. 

SOLUCiÓN Se hierve agua a una presión de 1 atm por medio de un elemento 
horizontal de calentamiento de cobre pulido. Se debe determinar la razón de la 
transferencia de calor al agua por unidad de longitud del calentador. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Las pérdidas 
de calor desde el recipiente son despreciables. 
Propiedades Las propiedades del agua a la temperatura de saturación de 
100°C son hfg = 2257 X 103 J/kg Y PI = 957.9 kg/m 3 (tabla A-9). Las 
propiedades del vapor a la temperatura de película Tf = (Tsal + Ts)/2 = (lOO + 
350)/2 = 225°C son, a partir de la tabla A-16, 

Pv = 0.444 kg/m3 Cpv = 1951 J/kg . oC 

/kv = 1.75 X. 10- 5 kg/m . ~ kv = 0.0358 W/m . oC 

Nótese que se expresaron las propiedades en unidades que se cancelan entre sí 
en las relaciones de la transferencia de calor en la ebullición . Asimismo, ob­
sérvese que se usaron las propiedades del vapor, de la tabla A-16, a la tempe­
ratura de 1 atm, en lugar de las propiedades del vapor saturado dadas en la 
tabla A-9 a 225°C, ya que estas últimas corresponden a la presión de satu-
ración de 2.55 MPa. . 

Análisis En este caso, la temperatura en exceso es il T = Ts - TSal = 
350 - 100 = 250°C, la cual es mucho mayor que 30°C para el agua. Por lo 
tanto, se tendrá ebullición en película . En este caso se puede determinar el flu­
jo de calor en la ebullición en película con base en la ecuación 10-5 como 

~~--: ! ~ ~ \ ... ~ ,:Ttt-,: ~;;~ 575~:-·-:~P~~:·.· .. ~ : .- .)~~ 1:- ~. 

CAPiTULO 10 

P = 1 atm 

de calenta­
miento 

Película 
de vapor 

FIGURA 10-17 
Esquema para el ejemplo 10-3. 
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FIGURA 10-18 

~Régimende 

ebullición nucleada 
en estanque 

I1Texceso 

Efecto de la convección forzada sobre 
la ebullición en flujo externo, para 
diferentes velocidades de flujo. 

. _ [gk;, Pv (PI - Pv)[hfg + O.4cpv (Ts - TsaJ]] l/4 

q película - 0.62 D(T _ T ) (Ts - Tsat) 
/Lv s sat 

[ 

9.81(0.035W (0.444)(957.9 - 0.441) 1 1/4 

X [(2257 X 103 + 0.4 X 1951(250)] 
= 0.62 X 250 

(1.75 X 10- 5)(5 X 10- 3)(250) 

= 5.93 X 104 W/m2 

A partir de la ecuación 10-6 se determina que el flujo de calor por radiación es 

qrad = BU (Ts4 
- Ts!J 

= (0.05)(5.67 X 10- 8 W/m2 • K4)[(350 + 273 K)4 - (lOO + 27.3 K)4] 

= 372 W/m2 

Note que en este caso la transferencia de calor por radiación es despreciable 
debido a la baja emisividad de la superficie y a la temperatura superficial más 
o menos baja del elemento de calentamiento. Entonces, el flujo total de calor 
queda (ecuación 10-7) 

qtotal = qpelícula + ~ qrad = 5.93 X 104 + ~ X 372 = 5.96 X 104 W/~2 

Por último, se determina la razón de la transferencia de calor del elemento de ca­
lentam iento al agua al multiplicar el flujo de calor por el área superficial de trans­
ferencia, 

Qtotal = Aqtotal = (71"DL)qtotal 

= (71" X 0.005 m X 1 m)(5 .96 X 104 W/m2) 

= 936W 

Discusión Note que el elemento de calentamiento de cobre de 5 mm de diá­
metro consumirá alrededor de 1 kW de potencia eléctrica por unidad de longi­
tud, en operación estacionaria en el régimen de ebullición en película. Esta 
energía se transfiere al agua a través de la película de vapor que se forma alre­
dedor del alambre. 

10-3 • EBULLICiÓN EN FLUJO 
La ebullición en estanque considerada hasta ahora comprende un estanque de 
líquido aparentemente inmóvil, con burbujas de vapor elevándose hasta la par­
te superior como resultado de los efectos de flotación. En la ebullición en flu­
jo se fuerza al fluido a moverse por medio de una fuente externa, como una 
bomba, a medida que pasa por un proceso de cambio de fase. En este caso, la 
ebullición exhibe los efectos combinados de la convección y de la ebullición en 
estanque. La ebullición en flujo también se clasifica en ebullición enflujo ex­
terno o en flujo interno, dependiendo de si el fluido se fuerza a moverse sobre 
una superficie calentada o en el interior de un tubo calentado. 

La ebullición en flujo externo sobre una placa o cilindro es semejante a la 
ebullición en estanque, pero el movimiento agregado incrementa de manera 
considerable tanto el flujo de calor en la ebullición nucleada como el flujo crí­
tico de calor, como se muestra en la figura 10-18. Note que entre más alta es 
la velocidad, más alto es el flujo de calor en la ebullición nucleada y el flujo 
crítico de calor. En los experimentos con agua se han obtenido valores tan 
altos del flujo crítico de calor como de 35 MW/m2 (compare esto con el valor 
de la ebullición en estanque de 1.2 MW/m2 a la presión de 1 atm) al incre­
mentar la velocidad del fluido. 
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La naturaleza de la ebullición en flujo interno es mucho más complicada, 
debido a que no existe superficie libre donde el vapor se escape y, por ende, 
tanto el líquido como el vapor son forzados a fluir juntos. El flujo en dos fa­
ses en un tubo exhibe regímenes diferentes de ebullición, dependiendo de las 
cantidades relativas de las fases de líquido y de vapor. Esto complica el análi­
sis todavía más. 

En la figura 10-19 se ilustran las diferentes etapas que se encuentran en la 
ebullición en flujo en un tubo calentado, junto con la variación del coeficiente 
de transferencia de calor a lo largo del tubo. Inicialmente el líquido está suben­
friado y la transferencia de calor hacia él es por convección forzada. Entonces 
se empiezan a formar burbujas sobre las superficies interiores del tubo y las que 
se separan son arrastradas hacia la corriente principal. Esto da al flujo una apa­
riencia burbujeante y, de ahí, el nombre de régimen de flujo en burbujas. A me­
dida que el fluido se calienta todavía más, las burbujas crecen y llega el 
momento en que se unen formando masas de vapor. En este régimen de flujo ta­
pón, hasta la mitad del volumen del tubo es ocupado por el vapor. Después de 
un tiempo el núcleo del flujo consta sólo de vapor y el líquido se confina en el 
espacio anular entre el núcleo de vapor y las paredes del tubo. Éste es el régimen 
de flujo anular, y en él se presentan coeficientes muy altos de transferencia de 
calor. Conforme el calentamiento continúa, la capa anular de líquido se adelga­
za cada vez más y llega el momento en que empiezan a aparecer manchas secas 
sobre las superficies interiores del tubo. La aparición de las manchas secas vie­
ne acompañada por una brusca disminución en el coeficiente de transferencia de 
calor. Este régimen de transición continúa hasta que la superficie interior del tu­
bo queda seca por completo. En este momento cualquier líquido se encuentra en 
la forma de gotitas suspendidas en el núcleo de vapor, lo cual asemeja a una ne­
blina y se tiene un régimen de flujo en neblina hasta que se vaporizan todas las 
gotitas. Al final de este último régimen se ha saturado el vapor, el cual se vuel­
ve sobrecalentado con cualquier transferencia adicional de calor. 

Note que el tubo contiene un líquido antes del régimen de flujo en burbujas 
y un vapor después del régimen de flujo en neblina. En ambos casos se puede 
determinar la transferencia de calor mediante las relaciones apropiadas para la 
transferencia de calor por convección en una sola fase. Se proponen muchas 
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FIGURA 10-19 
Regímenes diferentes de flujo que se 

encuentran en la ebullición en flujo 
en un tubo con convección forzada. 
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Película de líquido

a) Condensación
en película

FIGURA 10-20
Cuando un vapor se expone a una
superficie a una temperatura por
debajo de Tsat, se tiene condensación
en la forma de una película líquida o
gotitas separadas sobre esa superficie.

b) Condensación
por gotas

Placa O y
fría

x ¡
8 g

m(x) Vapor, V

¡

Perfil de
temperaturas

Líquido, 1

FIGURA 10-21
Condensación en película sobre una
placa vertical.

correlaciones para determinar la transferencia de calor en los casos de flujo en
dos fases (en burbujas, tapón, anular y en neblina), pero se encuentran más
allá del alcance de este texto introductorio. Se puede obtener una estimación
burda del flujo de calor en la ebullición en flujo al sumar simplemente los flu-
jos de calor por convección forzada y de ebullición en estanque.

10-4 • TRANSFERENCIA DE CALOR
EN LA CONDENSACiÓN

Se presenta la condensación cuando la temperatura de un vapor se reduce por
debajo de su temperatura de saturación, Tsat' Esto suele llevarse a cabo cuando
el vapor entra en contacto con una superficie sólida cuya temperatura T, esté
por debajo de la temperatura de saturación Tsat de ese vapor. Pero la conden-
sación también puede ocurrir sobre la superficie libre de un líquido o incluso
en un gas, cuando la temperatura de éstos a la cual se expone el vapor está por
debajo de Tsat' En este último caso las gotitas de líquido suspendidas en el gas
forman una niebla. En este capítulo sólo se considerará la condensación sobre
superficies sólidas.

Se observan dos formas distintas de condensación: en película y por gotas.
En la condensación en película el condensado moja la superficie y forma una
película de líquido sobre la superficie, la cual resbala hacia abajo debido a la
influencia de la gravedad. El espesor de la película aumenta en la dirección
del flujo a medida que más vapor se condensa sobre ella. Ésta es la forma en
la que por lo general ocurre la condensación en la práctica. En la condensa-
ción por gotas el vapor condensado forma gotitas sobre la superficie, en lugar
de una película continua, y esa superficie se cubre de un número incontable de
gotitas de diámetros variables (figura 10-20).

En la condensación en película la superficie se cubre por una película de lí-
quido de espesor creciente y esta "pared líquida" entre la superficie sólida y el
vapor sirve como una resistencia a la transferencia de calor. El calor de vapo-
rización hfg liberado a medida que el vapor se condensa, debe pasar a través de
esta resistencia antes de que pueda llegar a la superficie sólida y ser transferi-
do al medio que está al otro lado. Sin embargo, en la condensación por gotas
éstas resbalan hacia abajo cuando llegan a tener cierto tamaño, despejando la
superficie y exponiéndola al vapor. En este caso no se tiene película de líqui-
do que oponga resistencia a la transferencia de calor. Como resultado, en la
condensación por gotas se pueden lograr razones de transferencia que son más
de 10 veces mayores que las asociadas con la condensación en película. Por lo
tanto, la condensación por gotas es el modo preferido de condensación en las
aplicaciones de transferencia de calor y durante mucho tiempo se ha tratado
de lograr una condensación por gotas sostenida usando varios aditivos para el
vapor y recubrimiento s de la superficie. Sin embargo, estos intentos no han te-
nido mucho éxito, ya que la condensación por gotas lograda no fue de larga
duración y se convirtió en condensación en película después de algún tiempo.
Por lo tanto, es una práctica común ser conservador y suponer condensación
en película en el diseño del equipo de transferencia de calor.

10-5 • CONDENSACiÓN EN PELíCULA
Considérese ahora la condensación en película sobre una placa vertical, como
se muestra en la figura 10-21. La película de líquido se empieza a formar en
la parte superior de la placa y fluye hacia abajo por la influencia de la grave-
dad. El espesor o de la película se incrementa en la dirección x del flujo debi-
do a la condensación continuada en la interfase líquido-vapor. Durante la
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condensación se libera calor en la cantidad hfg (el calor latente de vaporiza­
ción) y es transferido a través de la película hasta la superficie de la placa que 
se encuentra a la temperatura Ts' Note que Ts debe estar por debajo de la tem­
peratura de saturación Tsat del vapor para que ocurra la condensación. 

En la figura 10-21 también se dan perfiles típicos de las velocidades y las 
temperaturas. Note que la velocidad del condensado en la pared es cero, por la 
condición de "no deslizamiento" y alcanza un máximo en la interfase líquido­
vapor. La temperatura del condensado es Tsat en la interfase y disminuye gra­
dualmente hasta Ts en la pared. 

Como fue el caso en la convección forzada que comprende una sola fase, la 
transferencia de calor en la condensación también depende de si el flujo del 
condensado es laminar o turbulento. Una vez más, el número de Reynolds 
proporciona el criterio para el régimen de flujo el cual se define como 

D" PI VI 4 Ac PI VI 4 PI VI 8 4ni 
Re =--- = = - (10-8) 

ILI P ILI ILI P ILI 

en donde 

D/¡ = 4Ajp = 48 = diámetro hidráulico del flujo de condensado, m 
P = perímetro mojado del condensado, m 

Ac = p8 = perímetro mojado X espesor de la película, m2, área de la sección 
transversal del flujo de condensado en su parte más baja. 

PI = densidad del líquido, kg/m3 

ILI = viscosidad del líquido, kg/m . s 
V = velocidad promedio del condensado en la parte más baja del flujo, mis 

rh = PI V¡ Ac = gasto de masa del condensado en la parte más baja, kg/s 

En la figura 10-22 se ilustra la evaluación del diámetro hidráulico Dh para al­
gunas configuraciones geométricas comunes. Note que una vez más el diáme­
tro hidráulico se define en tal forma que se reduce al diámetro común para el 
flujo en un tubo circular, como se hizo en el capítulo 8 para el flujo interno, y 
es equivalente a 4 veces el espesor de la película de condensado en el lugar en 
donde se evalúa ese diámetro hidráulico; es decir, Dh = 48. 

El calor latente de vaporización hfg es el liberado cuando se condensa una 
unidad de masa de vapor y normalmente representa la transferencia de calor 
por unidad de masa de condensado. Sin embargo, en un proceso real el con­
densado se enfría todavía más hasta alguna temperatura promedio entre Tsat y 

4A 
D, =_c =48 

J P 

a) Placa vertical 

~
8 

p= 7TD 

A = 7TD8 
C 

4A 
Dh=_c =48 

P 

b) Cilindro vertical 

p=2L 

Ac=2L8 

4A 
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FIGURA 1 0-22 
Perímetro mojado p , área de la sección 

transversal del condensado Ac> Y 
diámetro hidráulico Dh para algunas 

configuracion~s geométricas comunes. 
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"'----- Re = O --~ 

Laminar 
(sin ondas) 

-~=30i 
Laminar 

(ondulado) 

~ Re= 1800-1 
Turbulento 

I 
FIGURA 10-23 
Regímenes de flujo durante 
la condensación en película 
sobre una placa vertical; 

Ts' liberando más calor. Por lo tanto, la transferencia real de calor será mayor. 
En 1956 Rohsenow demostró que se puede tomar en cuenta el enfriamiento 
del líquido al reemplazar h¡g por el calor latente de vaporización modifica­
do hJg, definido como 

hjg = hfg + O.68cpl (Tsat - T,) (10-9a) 

en donde Cpl es el calor específico del líquido a la temperatura promedio de pe­
lícula. 

Se puede tener un argumento semejante para el vapor que entra en el con­
densador como vapor sobrecalentado a una temperatura Tv' en lugar de co­
mo vapor saturado. En este caso, el vapor primero debe enfriarse hasta Tsat 

antes de que pueda condensarse, y el calor debe transferirse a la pared. La can­
tidad de calor liberado cuando una unidad de masa de vapor sobrecalentado a 
una temperatura Tv se enfría hasta Tsat es simplemente cpvCTv - Tsat), en donde 
cpv es el calor específico del vapor a la temperatura promedio (Tv + Tsat)/2. En 
este caso, el calor latente modificado de vaporización queda 

(l0-9b) 

Con estas consideraciones, la razón de la transferencia de calor se puede ex­
presar como 

Q conden = hAs(Tsat - Ts) = mhJ~ (l O-lO) 

en donde As es el área de transferencia de calor (sobre la cual ocurre la con­
densación). Al despejar m de las ecuaciones anteriores y sustituyéndolo en la 
10-8 da otra relación para el número de Reynolds, 

4Qonden 4As h(Tsat - Ts) 
Re = = . 

P¡.L¡ hfg P¡.L¡ hJc 
(10-11) 

Esta relación resulta conveniente para determinar el número de Reynolds 
cuando se conoce el coeficiente de transferencia de calor o la razón de la trans­
ferencia de calor en la condensación. 

La temperatura del líquido varía desde Tsat' sobre la interfase líquido-vapor, 
hasta Ts' en la superficie de la pared. Por lo tanto, las propiedades del líquido 
deben evaluarse a la temperatura de película T¡ = (Tsat + Ts)/2, la cual es apro­
ximadamente la temperatura promedio del líquido. Sin embargo, el h¡g debe 
evaluarse a Tsat' puesto que no es afectado por el subenfriamiento del líquido. 

Regímenes de flujo 
El número de Reynolds para la condensación sobre las superficies exteriores 
de los tubos o las placas verticales se incrementa en la dirección del flujo de­
bido al aumento del espesor 8 de la película de líquido. El flujo de esta pelícu­
la exhibe regímenes diferentes, dependiendo del valor del número de 
Reynolds. Se observa que la superficie exterior de la película de líquido per­
manece lisa y sin ondas para alrededor de Re::; 30, como se muestra en la fi­
gura 10-23 y, por consiguiente, resulta evidente que el flujo es laminar. 
Conforme el número de Reynolds aumenta, aparecen rizos u ondas sobre la 
superficie libre del flujo de condensado y éste se vuelve completamente tur­
bulento a alrededor de Re = 1 800. En el rango de 450 < Re < 1 800, se dice 
que el flujo es laminar ondulado y que es turbulento para Re > 1 800. Sin em­
bargo, existe cierto desacuerdo acerca del valor de Re en el cual el flujo se 
vuelve laminar ondulado o turbulento. 
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Correlaciones de la transferencia de calor 
para la condensación en película 
Enseguida se discutirán las relaciones para el coeficiente de transferencia de 
calor promedio h para el caso de condensación laminar en película para varias 
configuraciones geométricas. 

1 Placas verticales 
Considere una placa vertical de altura L y ancho b mantenida a una tempera­
tura constante Ts que se expone a vapor a la temperatura de saturación Ts• t ' La 
dirección hacia abajo se toma como la x positiva, con el origen colocado en la 
parte superior de la placa, en donde se inicia la condensación, como se mues­
tra en la figura 10-24. La temperatura superficial está por debajo de la de sa­
turación (Ts < Ts• t ) y, por consiguiente, el vapor se condensa sobre la 
superficie. La película de líquido fluye hacia abajo por la influencia de la gra­
vedad. El espesor 8 de la película y, por tanto, el gasto de masa del condensa­
do aumentan con x como resultado de la condensación continuada sobre la 
película existente. Entonces la transferencia de calor del vapor a la placa debe 
ocurrir a través de la película, la cual ofrece resistencia a esa transferencia. Es 
obvio que entre más gruesa sea la película, más grande es su resistencia térmi­
ca y, por consiguiente, menor la razón de la transferencia de calor. 

En 1916 Nusselt fue el primero en desarrollar la relación analítica para el 
coeficiente de transferencia de calor en la condensación en película sobre una 
placa vertical, antes descrita, bajo las siguientes hipótesis simplificadoras: 

1. Tanto la placa como el vapor se mantienen a las temperaturas constan­
tes de Ts y Ts•t , respectivamente, y la temperatura de uno a otro lado de 
la película de líquido varía en forma lineal. 

2. La transferencia de calor de uno a otro lado de la película de líquido es 
por conducción pura (no existen corrientes de convección en la película 
de líquido). 

3. La velocidad del vapor es baja (o cero), de modo que no ejerce arrastre 
sobre el condensado (no existe fuerza cortante viscosa sobre la interfase 
líquido-vapor). 

4. El flujo del condensado es laminar y las propiedades del líquido son 
constantes. 

5. La aceleración de la capa de condensado es despreciable. 

Entonces, la segunda ley de Newton del movimiento para el elemento de vo­
lumen mostrado en la figura 10-24, en la dirección x vertical, se puede escri­
bir como 

"F=ma=O ~ x x 

dado que la aceleración del fluido es cero. Puesto que la única fuerza que ac­
túa hacia abajo es el peso del elemento de líquido y las fuerzas que actúan ha­
cia arriba son la cortante viscosa (o fricción del fluido) a la izquierda y la de 
empuje, el equilibrio de fuerzas sobre el elemento de volumen queda 

F hacia abajo J, = F hacia arriba i 

Peso = Fuerza cortante viscosa + Fuerza de empuje 
du 

p,g(o - y)(bdx) = JLI dy (bdx) + Pvg(o - y)(bdx) 

Al cancelar el ancho de la placa b y despejar du/dy da 

du g(PI - Pv)g(o - y) 

dy JLI 
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FIGURA 10-24 
Elemento de volumen del condensado 
sobre una placa vertical, considerado 

en el análisis de Nusselt. 
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Al integrar desde y = 0, donde u = ° (en virtud de la condición de frontera de 
no resbalamiento) hasta y = y, en donde u = u(y), da 

u(y) = g(p, - p)g (YO - ~) 
/LI 2 

(10-12) 

El gasto de masa del condensado en un lugar x, en donde el espesor de la ca­
pa frontera es O, se determina a partir de 

(10-13) 

Al sustituir la relación para u(y), tomada de la ecuación 10-12, en la 10-13 da 

cuya derivada con respecto a x es 

drh gbp¡(p, - p,,)02 do 

dx /L/ dx 

(10-14) 

(10-15) 

lo cual representa la rapidez de la condensación de vapor sobre una distancia 
vertical dx. La razón de la transferencia de calor del vapor hacia la placa, a tra­
vés de la película de líquido, es simplemente igual al calor liberado conforme 
el vapor se condensa y se expresa como 

. . Tsat - Ts drñ 
dQ = hfgdm = k,(bdx) o --7 dx (10-16) 

Al igualar las ecuaciones 10-15 y 10-16 entre sí, después de expresar esta úl­
tima en términos de drit/dx, y separar las variables da 

11. k (T - T) 
83 do = r-/ ' sal s dx 

gp, (PI - Pv)hfg 
(10-17) 

Si se integra desde x = 0, en donde o = ° (el extremo superior de la placa), 
hasta x = x, en donde o = o(x), se determina que el espesor del líquido en 
cualquier ubicación es 

[
4/L/ k, (Tsat - Ts)X] 1/4 

O(X) = 
gp, (p, - Pv)hfg 

(10-18) 

La razón de la transferencia de calor del vapor hacia la placa, en una ubicación 
x, se puede expresar como 

(10-19) 

Al sustituir la expresión para o(x), tomada de la ecuación 10-18, se determina 
que el coeficiente local de transferencia de calor hx es 

(10-20) 

http://gratislibrospdf.com/



El coeficiente promedio de transferencia de calor sobre la placa completa se 
determina a partir de su definición al sustituir la relación para hx Y llevando a 
cabo la integración. Esto da 

1 lL 4 [ gp¡ (PI - Pv)hfg kt] 1/4 

h = hprom = L hx dx = "3 hx = L = 0.943 (T - T)L 
o MI sat s 

(10-21) 

La ecuación 10-21 , la cual se obtiene con las suposiciones simplificadoras 
enunciadas al principio, da lugar a una buena percepción sobre la dependen­
cia funcional del coeficiente de transferencia de calor en la condensación. Sin 
embargo, se observa que predice de manera imperfecta ese coeficiente porque 
no toma en consideración los efectos del perfil no lineal de temperaturas en la 
película de líquido y el enfriamiento de este último por debajo de la tempera­
tura de saturación. Se pueden tomar en cuenta estos dos efectos si se reempla­
za hfg por hJg, dado por la ecuación 10-9. Con esta modificación se determina 
que el coeficiente de transferencia de calor promedio para la condensación en 
película laminar sobre una placa plana vertical de altura L es 

_ [gp¡ (p¡ - p,,)h}g k¡'] 1/4 

hVerl - 0.943 (T - T)L 
M¡ sal s 

(W/m2 • oC), O < Re < 30 

en donde 

g = aceleración gravitaciomll, rnIs2 

PI, Pv =densidades del líquido y del vapor, respectivamente, kg/m3 

M¡ = viscosidad del líquido, kg/m . s 

(10-22) 

h}g = hfg + 0.68cp¡ (Tsat - Ts) = calor latente modificado de vaporización, J/kg 

k¡ = conductividad térmica del líquido, W/m . oC 

L =altura de la placa vertical, m 

Ts =temperatura superficial de la placa, oC 

TSal = temperatura de saturación del fluido condensándose, oC 

A una temperatura dada, Pv ~ PI' donde PI - Pv = PI' excepto cerca del punto 
crítico de la sustancia. Si se usa esta aproximación y se sustituyen las ecuaciones 
10-14 y 10-18, en x = L, en la 10-18, al observar que Ox = L = kUhx = L Y hvert = 1 
hx = L (ecuaciones 10-19 y 10-21), da 

(10-23) 

Entonces el coeficiente de transferencia de calor h vert en términos de Re queda 

( )

1/3 

hvert =- 1.47k¡ Re- I
/3 :¡ , O < Re < 30 

Pv ~ p¡ 
(10-24) 

Los resultados obtenidos con base en las relaciones teóricas antes dadas con­
cuerdan de manera excelente con los conseguidos experimentalmente. Se pue­
de demostrar con facilidad que si se usan los valores de forma apropiada en 
las ecuaciones 10-22 y 10-24, en las unidades especificadas, da el coeficiente 
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FIGURA 10-25 
La ecuación 10-25 da el coeficiente 
de transferencia de calor en la 
condensación en W/m2 . oC, cuando 
las cantidades se expresan en las 
unidades especificadas en sus 
descripciones. 

de transferencia de calor en la condensación en W/m2 . oC, ahorrando de este 
modo el paso por tediosas manipulaciones de unidades en cada ocasión 
(figura 10-25). Esto también se cumple para las ecuaciones que siguen. Todas 
las propiedades del líquido se deben evaluar a la temperatura de película 
T¡ = (Tsat + Ts)/2. El h¡g Y la Pv se deben evaluar a la temperatura de satura­
ción Tsat' 

Flujo laminar ondulado sobre placas verticales 
Con números de Reynolds mayores que 30 se observa que se forman ondas en 
la interfase líquido-vapor, aun cuando el flujo en la película de líquido es to­
davía laminar. En este caso se dice que es laminar ondulado. Las ondas en la 
interfase líquido-vapor tienden a incrementar la transferencia de calor. Pero 
las ondas también complican el análisis y resulta muy difícil obtener solucio­
nes analíticas. Por lo tanto, se debe recurrir a estudios experimentales. En pro­
medio, el incremento en la transferencia de calor debido al efecto de las ondas 
es de alrededor de 20%, pero puede sobrepasar 50%. El monto exacto de la 
mejora depende del número de Reynolds. Con base en sus estudios experi­
mentales, Kutateladze (1963) recomendó la siguiente relación para el coefi­
ciente de transferencia de calor promedio en el flujo laminar ondulado del 
condensado, para pv ~ PI Y 30 < Re < 1 800, 

Re kl (g)I/3 
h ven, ondulado = 1. 08 Re 1.22 - 5.2 VT ' 

30 < Re < 1800 
Pv~ PI 

(10-25) 

Una alternativa más sencilla para la relación antes dada, propuesta por Kutatelad­
ze (1963), es 

h vert, ondulado = 0.8 Reo. 
I I 

hvert (calmado) (10-26) 

la cual relaciona el coeficiente de transferencia de calor en el flujo laminar ondu­
lado con el correspondiente al laminar sin ondas. McAdams (1954) incluso fue 
más allá y sugirió tomar en cuenta la transferencia de calor en la región ondulada 
simplemente al incrementar en 20% el coeficiente determinado a partir de la ecua­
ción 10-22 para el caso laminar. Holman (1990) sugirió usar esta última ecuación 
también para la región ondulada, en el entendido de que se trata de un procedi­
miento conservador que proporciona un margen de seguridad en el diseño térmi­
co. En este libro se usará la ecuación 10-25. 

Se puede determinar una relación para el número de Reynolds en la región la­
minar ondulada al sustituir la relación para h dada en la ecuación 10-25 en la 
ecuación 10-11 Y simplificar. Esto da 

[ 
3.70 Lk¡ (Tsat - Ts) (g) 1/3JO.820 

Revert,ondulado = 4.81 + h-'- 2 , Pv ~ PI 
JLI 18 VI 

(10-27) 

Flujo turbulento sobre placas verticales 
Con números de Reynolds de alrededor de 1 800 el flujo de condensado se vuelve 
turbulento. Se han propuesto varias relaciones empíricas, con grados variables de 
complejidad, para el coeficiente de transferencia de calor para el flujo turbulento. 
Una vez más, si se supone en beneficio de la sencillez que Pv ~ PI, Labuntsov 
(1957) propuso la relación que sigue para el flujo turbulento del condensado so­
bre placas verticales: 

Re kl (g ) 1/3 Re > 1 800 
h vert, turbulento = 8750 + 58 Pr- O.5 (Reo.75 - 253) VT ' Pv ~ PI 

(10-28) 
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Una vez más, las propiedades físicas del condensado se deben evaluar a la tempe-
ratura de película TI = (Tsat + Ts)l2. En este caso la relación para Re se obtiene
al sustituir la relación para h, antes obtenida, en la relación para Re, expresada en
la ecuación 10-11, lo cual da

_ [0.0690 Lkl PrO.5(Tsat - Ts) (g) 1/3 0.5 ]4/3
Revert.turbulento - h* 2: - 151 Pr + 253

J-LI 19 VI
(10-29)

En la figura 10-26 se observan las gráficas de los coeficientes de transferencia de
calor adimensionales para el flujo laminar sin ondas, el laminar ondulado y el tur-
bulento del condensado sobre placas verticales.

2 Placas inclinadas
La ecuación 10-12 se desarrolló para placas verticales, pero también se puede usar
para la condensación en película laminar sobre las superficies superiores de pla-
cas que están inclinadas formando un ángulo e con respecto a la vertical, al reem-
plazar g en esa ecuación por g cos e (figura 10-27). Esta aproximación da
resultados satisfactorios en especial para e :::;60°. Note que los coeficientes de
transferencia de calor en la condensación sobre placas verticales e inclinadas es-
tán relacionados entre sí por

h inclinada = hvert (COS 8) 1/4 (10-30)

.:: .....

Placa
inclinada

(laminar)

La ecuación 10-30 está desarrollada para flujo laminar del condensado, pero se
puede usar también para flujos laminares ondulados como una aproximación.

3 Tubos verticales
También se puede usar la ecuación 10-22 para placas verticales con el fin de cal-
cular el coeficiente de transferencia de calor promedio para la condensación en
película laminar sobre las superficies exteriores de tubos verticales, siempre que
el diámetro del tubo sea grande en relación con el espesor de la película de lí-
quido.

FIGURA 10-27
Condensación en película sobre una

placa inclinada.

4 Tubos horizontales y esferas
También se puede extender el análisis de Nusselt de la condensación en película
sobre placas verticales hacia tubos horizontales y esferas. Se determina que el
coeficiente de transferencia de calor promedio para la condensación en película
sobre las superficies exteriores de un tubo horizontal es
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FIGURA 10-28 
Condensación en película sobre una 
hilera de tubos horizontales. 

_ [gpl (PI - PI') hJ'g kf] 114 
hhoriz - 0.729 (T - T)D 

J-LI sat s 
(W/m2 . OC) (10·31) 

en donde D es el diámetro del tubo horizontal. La ecuación 10-31 se puede modi­
ficar con facilidad para una esfera al reemplazar la constante 0.729 por 0.815. 

Si se comparan las relaciones del coeficiente de transferencia de calor para un 
tubo vertical de altura L y para un tubo horizontal de diámetro D se llega a 

~ = 1.29 !2. h ( )1 /4 

hhoriz L 
(10-32) 

Al igualar h vertical con hhorizontal da L = 1.294 D = 2.77D, lo cual implica que para 
un tubo cuya longitud es 2.77 veces su diámetro, el coeficiente de transferencia de 
calor promedio para la condensación en película laminar es el mismo, sin impor­
tar que el tubo esté colocado horizontal o verticalmente. Para L > 2.77D, el coe­
ficiente de transferencia de calor será mayor en la posición horizontal. Al 
considerar que la longitud de un tubo en cualquier aplicación práctica es varias ve­
ces su diámetro, es una práctica común colocar horizontalmente los tubos en un 
condensador para maximizar el coeficiente de transferencia de calor en la conden­
sación sobre las superficies exteriores de esos tubos. 

5 Bancos de tubos horizontales 
En el diseño de condensadores los tubos horizontales apilados uno sobre del otro, 
como se muestra en la figura 10-28, son de uso común. El espesor promedio de la 
película de líquido en los tubos inferiores es mucho mayor, como resultado del 
condensado que cae sobre la parte superior de ellos desde los tubos que se encuen­
tran directamente arriba. Por lo tanto, el coeficiente de transferencia de calor 
promedio en los tubos inferiores de ese tipo de arreglos es más pequeño. Si el con­
densado proveniente de los tubos de arriba hacia los de abajo drena con suavidad, 
el coeficiente de transferencia de calor promedio en la condensación en película 
para todos los tubos en una hilera vertical se puede expresar como 

[
gpl (PI - Pv) hJ'g kf] 1/4 1 

hhoriz. N tubos = 0.729 11. (T _ T) ND = N1 /4 h horiz, 1 tubo 
rl sal s 

(10-33) 

Note que se puede obtener la ecuación 10-33 a partir de la relación para el coefi­
ciente de transferencia de calor para un tubo horizontal al reemplazar D por ND. 
Esta relación no toma en cuenta el incremento en la transferencia de calor debido 
a la formación de rizos y turbulencia causadas durante el drenaje y, como conse­
cuencia, en general proporciona resultados conservadores. 

Efecto de la velocidad del vapor 
En el análisis antes dado se consideró que la velocidad del vapor era pequeña y, 
por consiguiente, el arrastre del vapor ejercido sobre la película de líquido es des­
preciable, lo cual suele ser el caso. Sin embargo, cuando la velocidad del vapor es 
alta, éste "tira" del fluido a lo largo de la interfase, puesto que en ella la velocidad 
de ese vapor debe caer hasta el valor de la del líquido. Si el vapor fluye hacia aba­
jo (es decir, en la misma dirección que el líquido), la fuerza adicional hará que se 
incremente la velocidad promedio del líquido y, como consecuencia, disminuye el 
espesor de la película. Esto, a su vez, disminuirá la resistencia térmica de la pelí­
cula de líquido y, de este modo, aumentará la transferencia de calor. El flujo de va­
por hacia arriba tiene los efectos opuestos: el vapor ejerce una fuerza sobre el 
líquido en la dirección opuesta al flujo, adelgaza la película de líquido y, por con-
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siguiente, disminuye la transferencia de calor. La condensación en presencia de 
flujo de vapor de velocidad elevada se estudia [por ejemplo, Shekriladze y Gome­
lauri (1966)] y se obtienen relaciones para la transferencia de calor, pero un aná­
lisis detallado de este tema se encuentra más allá del alcance de este texto de 
introductorio. 

Presencia de gases no condensables en los condensadores 
La mayor parte de los condensadores en las plantas de poder que trabajan con va­
por operan a presiones muy por debajo de la atmosférica (por lo común, por deba­
jo de 0.1 atm) con el fin de maximizar la eficiencia térmica del ciclo y, como 
consecuencia, se eleva la posibilidad de infiltración de aire (un gas no condensa­
ble) en ellos. Lo's estudios experimentales demuestran que la presencia de gases 
no condensables en el vapor tiene un efecto perjudicial sobre la transferencia de 
calor en la condensación. Incluso pequeñas cantidades de un gas no condensable 
en el vapor causan caídas significativas en el coeficiente de transferencia de calor 
durante la condensación. Por ejemplo, la presencia de menos de 1 % (en masa) de 
aire en el vapor de agua puede reducir el coeficiente de transferencia de calor en 
la condensación a más de la mitad. Por lo tanto, es práctica común desfogar perió­
dicamente los gases no condensables que se acumulan en los condensadores para 
garantizar una operación apropiada. 

La drástica reducción en el coeficiente de transferencia de calor en la conden­
sación en presencia de un gas no condensable se puede explicar de la manera si­
guiente: cuando se condensa el vapor mezclado con un gas no condensable, sólo 
este último permanece en la vecindad de la superficie (figura 10-29). Esta capa de 
gas actúa como una barrera entre el vapor y la superficie y dificulta que aquéllle­
gue a ésta. El vapor ahora debe difundirse primero a través del gas no condensa­
ble antes de llegar a la superficie y esto reduce la efectividad del proceso de 
condensación. 

Los estudios experimentales demuestran que la transferencia de calor en pre­
sencia de un gas no condensable depende fuertemente de la naturaleza de flujo de 
vapor y de su velocidad. Como el lector podría esperar, es más probable que una 
velocidad alta de flujo remueva el gas no condensable estancado de la vecindad 
de la superficie y, de este modo, mejore la transferencia de calor. 

EJEMPLO 10-4 Condensación de vapor de agua 
sobre una placa vertical 

Vapor saturado de agua a la presión atmosférica se condensa sobre una placa 
vertical de 2 m de alto y 3 m de ancho que se mantiene a 80oe, haciendo 
circular agua fría por el otro lado (figura 10-30). Determine a) la razón de la 
transferencia de calor por condensación hacia la placa y b) la razón a la cual el 
condensado gotea de la placa por el extremo inferior de ésta. 

SOLUCiÓN Vapor saturado de agua a 1 atm se condensa sobre una placa ver­
tical. Deben determinarse las razones de transferencia de calor y de condensa­
ción. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La placa es 
isotérmica. 3 El flujo del condensado es laminar ondulado sobre toda la placa (se 
verificará). 4 La densidad del vapor es mucho menor que la del líquido, Pv ':¡¡ PI' 

Propiedades Las propiedades del agua a la temperatura de . saturación de 
1000 e son hfg = 2257 X 103 J/kg Y Pv = 0 .60 kg/m3 . Las propiedades del 
agua líquida a la temperatura de película de Tf = (Tsat + Ts)/2 = (100 + 80)/2 
= 90 0 e son (tabla A-9) 

''.:,':- ~ -,., ~ .~,:\"~ :':.587 L.· ". o' • -. o. ~ 
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FIGURA 10-29 
La presencia de un gas no condensable 
en un vapor impide que las moléculas 
de éste lleguen con facilidad hasta la 

superficie fría y por ende 
la transferencia de calor en la 

condensación. 

1 atm 

FIGURA 10-30 
Esquema para el ejemplo 10-4. 
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FIGURA 10-31 
Esquema para el ejemplo 10-5 . 

PI = 965 ,3 kg/m3 

I-Ll = 0 ,315 X 10- 3 kg/m . s 

V¡ = I-L¡/Pl = 0,326 X 10-6 m2/s 

Cpl = 4206 J/kg, oC 

k¡ = 0.675 W/m· oC 

Análisis a} El calor latente modificado de vaporización es 

h}g = hfg + 0.68Cpl (Tsat ~ Ts) 

= 2257 X 103 J/kg + 0.68 X (4206 J/kg . °C)(100 - 80)OC 

= 2314 X 103 J/kg 

Para el flu jo laminar ondulado, con base en la ecuación 10-27 se determina 
que el número de Reynolds es 

[ 
3.70 Lkl (Tsat - Ts) (g )1/3JO.820 

Re = Revertical.ondulado = 4.81 + fLl h}g VT 

= [4.81 + 3.70(2 m)(0.675 W/m' °C)(lOO - 80)OC 

(0.3 15 X 10-3 kg/m . s)(2314 X 103 J/kg) 

X ( 9.81 m/S2 )1/3JO.82 
(0.326 X 10- 6 m2/s? 

= 1287 

el cual se encuentra entre 30 y 1800 y, por tanto, se verifica nuestra suposi­
ción de que se trata de flujo laminar ondulado. Entonces, a partir de la ecuación 
10-25, se 'determina que el coeficiente de transferencia de calor en la conden­
sación es 

Re k¡ (g )1/3 
h = hvertical. ondulado = 1.08 Re 1.22 - 5.2 V[ 

1287 X (0.675 W/m' oC) ( 981 m/S2 ) 113 2 
= . = 5 850 W /m . oC 

1.08(l287l22 - 5.2 (0.326 X 10- 6 m2/sf 

El área superficial de transferencia de calor de la placa es As = W X L = (3 
m}(2 m) = 6 m2 • Entonces, la razón de la transferencia de calor durante este 
proceso de condensac ión queda 

Q = hA,(Tsat - Ts) = (5850 W/m2 . °C)(6 m2)(lOO - 80)OC = 7.02 X 105 W 

b) La razón de la condensación del vapor se determina a partir de 

m , = Q = 7.02 X 10
5

J/s = 0303kgls 
condensacIón h}g 2314 X 103 J/kg • 

Es decir, el vapor se condensará sobre la superficie a razón de 303 gramos por 
segundo. 

EJEMPLO 10-5 Condensación de vapor de agua 
sobre una placa inclinada 

¿Cuál sería la respuesta del lector al problema de ejemplo anterior si la placa 
estuviera inclinada 30° con respecto a la vertical , como se muestra en la figura 
1O-31? 
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SOLUCiÓN a) En este caso, se puede determinar el coeficiente de transferen­
cia de calor a partir de la relación correspondiente a la placa vertical, al reem­
plazar g por g cos (J. Pero en lugar de ello se usará la ecuación 10-30, puesto 
que ya se conoce el valor para la placa vertical a partir de lo calculado en el 
ejemplo anterior: 

h = hinclinada = hvert (COS 8)1/4 = (5850 W/m2 . °C)(COS 30°)114 = 5643 W/m2 . OC 

El área superficial de transferencia de calor de la placa todavía es de 6 m2. En­
tonces, la razón de la transferencia de calor en la condensación en el caso de la 
placa inclinada queda 

b) De nuevo, la razón de la condensación del vapor se determina a partir de 

. Q 6.77 X 105 J/s 
mcondensación = h* = 3 = 0.293 kgls 

[g 2314 x 10 J/kg 

Discusión Note que la razón de la condensación disminuyó en alrededor de 
3.3% al inclinar la placa. 

EJEMPLO 10-6 Condensación de vapor de agua sobre tubos 
horizontales 

El condensador de una planta termoeléctrica opera a una presión de 7.38 kPa. 
A esta presión, el vapor de agua se condensa sobre las superficies exteriores de 
tubos horizontales por los cuales circula agua de enfriamiento. El diámetro ex­
terior de los tubos es de 3 cm y las superficies exteriores de los mismos se 
mantienen a 30°C (figura 10-32). Determine a) la razón de la t ransferencia de 
calor hacia el agua de enfriamiento que está circulando en los tubos y b) la 
razón de la condensación del vapor de agua por unidad de longitud de un tubo 
horizontal. 

SOLUCiÓN Vapor saturado de agua a una presión de 7.38 kPa se condensa so­
bre un tubo horizontal a 30°C. Deben determinarse las razones de transferencia 
de calor y de condensación . 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 El tubo es 
isotérmico. 
Propiedades Las propiedades del agua a la temperatura de saturación de 
40°C, correspondiente a 7.38 kPa, son hfg = 2407 X 103 J/kg y Pv = 0.05 
kg/m3. Las propiedades del agua líquida a la temperatura de película de TI = 
(Tsat + Ts)/2 = (40 + 30)/2 = 35°C son (tabla A-9) 

PI = 994 kg/m3 

J.L1 = 0.720 X 10- 3 kg/m . s 

C pl = 4178 J/kg. oC 

k¡ = 0.623 W/m . oC 

Análisis a) El calor latente modificado de vaporización es 

hJg = hfg + 0.68Cpl (Tsat - Ts) 

= 2407 x 103 J/kg + 0.68 x (4178 J/kg . °C)(40 - 30)OC 

= 2435 X 103 J/kg 

Dado que Pv ~ PI (puesto que 0.05 ~ 994), basándose en la ecuación 10-31 
se determina que el coeficiente de transferencia de calor para la condensación 
sobre un solo tubo horizontal es 

~·:~~~>_t~_~~t~589~~~;?~n~.~: ~-~.~ ~~' '7 ~ ~'!:::~'.' .. , 
CAPITULO 10 

FIGURA 10-32 
Esquema para el ejemplo 10-6. 
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FIGURA 10-33 
Esquema para el ejemplo 10-7. 

[
gP/(PI - Pv) hJcTéf]I /4 [gp¡ hJcTéf ]1/4 

h=hhorízontal=0.729 (T -T)D ;;:0.729 (T -T)D 
f.L sal s f.L 1 sal s 

_ [(9.81 mls2)(994 kg/m3)2 (2435 X 103 J/kg)(0.623 W/m . OC?]1/4 
- 0.729 (0.720 X 10- 3 kg/m . 8)(40 - 30)°C(0.03 m) . 

= 9294 W/m2 . oC 

El área superficial de transferencia de calor del tubo por unidad de longitud es 
As = 7TDL = 7T(0.03 m)(l m) = 0.09425 m2 . Entonces, la razón de la transfe­
rencia de calor durante este proceso de condensación queda 

Q = hA.(Tsat - Ts) = (9292 W/m2 . °C)(0.09425 m2)(40 - 30)OC = 8760 W 

b) La razón de la condensación del vapor es 

. Q 8760 J/8 = 0.00360 kg/s 
m condensací6n = hJc = 2435 X 103 J/kg 

Por lo tanto, el vapor se condensará sobre el tubo horizontal a razón de 3.6 gis, 
o sea, 13.0 kg/h por metro de su longitud. 

. ' 

EJEMPLO 10-7 Condensación del vapor de agua sobre bancos 
de tubos horizontales 

Repita el problema de ejemplo anterior para el caso de 12 tubos horizontales 
dispuestos en un arreglo rectangular de 3 tubos de alto y 4 tubos de ancho, 
como se muestra en la figura 1O~33. 

SOLUCION a) La presencia de otros tubos en su vecindad no influye sobre la 
transferencia de calor en la condensación sobre un tubo, a menos que el con­
densado de otros tubos gotee sobre él. En nuestro caso los tubos horizontales 
están dispuestos en cuatro hileras verticales, consist iendo cada'una de ellas en 
tres tubos. El coeficiente de transferencia de calor promedio para una hilera 
vertical de N tubos horizontales está relacionado con el de un solo tubo horizon­
tal por la ecuación 10-33 y se determina que es 

1 1 
hhoriz, N tubos = NI /4 hhoríz, 1 tubo = 31/4 (9294 W 1m2

. oC) = 7062 W 1m2
. oC 

Cada hilera vertical consta de tres tubos y, por consiguiente, el coeficiente de 
transferencia de calor que acaba de determinarse es válido para cada una de las 
cuatro hileras. En otras palabras, se puede tomar este valor como el coeficien­
te pro,medio de transferencia de calor para los 12 tubos. 

El área superficial para los 12 tubos por unidad de longitud de los mismos es 

As = N,o,al 7TDL = 127T(0.03 m)(1 m) = 1.1310 m2 

Entonces, la razón de la transferencia de calor durante este proceso de conden­
sación queda 

Q = hAs(Tsal - Ts) = (7062 W/m2 . °C)(L131 m2)(40 - 30)OC = 79870 W 

b) De nuevo, la razón de la condensación del vapor se determina a partir de 
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. Q 79870 J/s . = 0.0328 kgls 
m condensación = h}g = 2435 X 103 J/kg 

Por lo tanto, el vapor se condensará en los tubos horizontales a razón de 32.8 
g/s por metro de longitud de los tubos 

10-6 • CONDENSACiÓN EN PELíCULA DENTRO 
DE TUBOS HORIZONTALES 

Hasta ahora se ha discutido la condensación en película sobre las superficies ex­
teriores de tubos y otras configuraciones geométricas, la cual se caracteriza por 
una velocidad despreciable del vapor y el flujo no restringido del condensado. Sin 
embargo, la mayor parte de los procesos de condensación que se encuentran en las 
aplicaciones de refrigeración y acondicionamiento de aire están relacionados con 
la condensación sobre las superficies interiores de tubos horizontales o verticales. 
El análisis de la transferencia de calor de la condensación en el interior de tubos 
se complica por el hecho de que la velocidad del vapor y la rapidez de la acumu­
lación de líquido sobre las paredes de los tubos influyen fuertemente sobre ella 
(figura 10-34). 

Para velocidades bajas del vapor, Chato (1962) recomienda esta expresión pa­
ra la condensación 

[
gpl (PI - Pv) kl (3 )] 1/4 

hinlerno = 0.555 (T _ T) hfg + 8" cpl(TsaI - Ts) 
1+1 sal s 

(10-34) 

para 

(
PvVvD) Revapor = - - ,< 35000 

J..Lv admisión 
(10-35) 

en donde el número de Reynolds del vapor se debe evaluar en las condiciones de 
admisión del tubo, mediante su diámetro interno como la longitud característica. 
Rohsenow da las correlaciones del coeficiente de transferencia de calor para velo­
cidades más altas del vapor. 

10-7 • CONDENSACiÓN POR GOTAS 
La condensación caracterizada por gotitas de diámetros variables sobre la super­
ficie de condensación en lugar de una película continua de líquido, es uno de los 
mecanismos más eficaces de la transferencia de calor y con él se pueden lograr 
coeficientes de transferencia extremadamente grandes (figura 10-35). 

En la condensación por gotas éstas se forman en los sitios de nuc1eación sobre 
la superficie y crecen como resultado de la condensación continuada, se juntan 
formando otras más grandes y resbalan hacia abajo cuando alcanzan cierto tama­
ño, despejando la superficie y exponiéndola al vapor. En este caso no existe pelí­
cula de líquido que oponga resistencia a la transferencia de calor. Como resultado, 
con la condensación por gotas se pueden logran coeficientes de transferencia que 
son más de 10 veces más grandes que los asociados con la condensación en pelí­
cula. Los coeficientes de transferencia grandes permiten a los diseñadores lograr 
una velocidad específica de transferencia de calor con un área superficial más pe­
queña y, por consiguiente, un condensador más pequeño (y menos caro). Por lo 
tanto, la condensación por gotas es el modo preferido en las aplicaciones de trans­
ferencia de calor. 

~~,~~::~~~~":~' ,,- "',~áJ~~ 591 ~=~~~:;r;:-: 
CAPíTULO 10 

Líquido 

" ", .. 

>~ '" ,',"',., 
~. 

".,".:. 

.. :-
. ". ' .. ", 

,',' "", •• ~apor 

'= Tubo 

FIGURA 10-34 
Flujo del condensado en un tubo 

horizontal con velocidades grandes 
del vapor. 

FIGURA 10-35 
Condensación por gotas de vapor de 

agua sobre una superficie vertical. 
(Tomado de Hampsol1 y 6zi~ik,) 
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El reto en este tipo de condensación no es lograrla sino sostenerla durante lar­
gos periodos. La condensación por gotas se logra al agregar una sustancia quími­
ca promotora en el vapor, tratando con esta la superficie o recubriéndola con un 
polímero, como el Teflon, o con un metal noble, como oro, plata, rodio, paladio o 
platino. Los promotores usados incluyen diversas ceras y ácidos grasos, como los 
ácidos oleico, esteárico y linoico, No obstante, pierden su efectividad después de 
un tiempo, debido a la incrustación, la oxidación y la remoción del promotor de la 
superficie. Es posible sostener la condensación por gotas durante un año median­
te los efectos combinados de recubrimiento de la superficie e inyección periódica 
del promotor en el vapor. Sin embargo, cualquier ganancia en la transferencia de 
calor debe tasarse contra el costo asociado con el sostenimiento de este tipo 
de condensación. 

La condensación por gotas se ha estudiado en forma experimental para varias 
combinaciones superficie-fluido. De ellas, los estudios sobre la condensación de 
vapor de agua sobre superficies de cobre ha atraído la mayor parte de la atención 
debido a su extendida aplicación en plantas generadoras que funcionan con vapor. 
P. Griffith (1983) recomienda estas sencillas correlaciones para la condensación 
por gotas del vapor de agua sobre supeificies de cobre: 

h - {51 104 + 2044Tsat 22°C < Tsat < 100°C 
por gotas - 25 5310 ' Tsat > 100°C 

(10-36) 
(10-37) 

en donde Tsat se da en oC y el coeficiente de transferencia de calor, hpor gotas se ob­
tiene en W/m2 . oc. 

Los coeficientes de transferencia de calor que se pueden lograr con la conden­
sación por gotas tienen poco significado si el material de la superficie de conden­
sación no es un buen conductor, como el cobre, o si la resistencia térmica del otro 
lado de la superficie es demasiado grande. En operación estacionaria la transfe­
rencia de calor de uno de los medios hacia el otro depende de la suma de las resis­
tencias térmicas en la trayectoria del flujo del calor, y una resistencia térmica 
grande puede eclipsar todo lo demás y dominar el proceso de transferencia. En 
esos casos la mejora de la exactitud de una resistencia pequeña (como una debida 
a la condensación o a la ebullición) difícilmente produce alguna diferencia en los 
cálculos del coeficiente de transferencia de calor total. 

Tubos de calor 

Un tubo de calor es un aparato sencillo, sin partes móviles, con el que se 
pueden transferir grandes cantidades de calor a distancias bastante grandes, 
en esencia a temperatura constante, sin requerir entrada de potencia. Bási­
camente, se trata de un tubo delgado sellado que contiene una estructura de 
mecha que forra la superficie interior y una pequeña cantidad de fluido, co­
mo el agua en estado saturado, como se muestra en la figura 10-36. Se 
compone de tres secciones: la del evaporador, en uno de los extremos, en 
donde el calor se absorbe y el fluido se vaporiza; la del condensador, en el 
otro extremo, en donde el vapor se condensa y el calor se rechaza, y la 
adiabática entre ellas, en donde las fases de vapor y líquida del fluido se 
mueven en direcciones opuestas por el núcleo y la mecha, respectivamen-

* Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de continuidad . 
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FIGURA 10-36 
Esquema de operación de un tubo de calor. 

te, para completar el ciclo sin una transferencia significativa de calor entre 
el fluido y el medio circundante. 

El tipo de fluido y la presión de operación dentro del tubo de calor de­
penden de su temperatura de operación. Por ejemplo, las temperaturas del 
punto crítico y del punto triple del agua son 0.01 oC y 374.1 oC, respectiva­
mente. Por lo tanto, el agua puede pasar por un proceso de cambio de fase 
de líquido a vapor o de vapor a líquido sólo en este rango de temperatura y, 
por consiguiente, no resultará un fluido apropiado para aplicaciones rela­
cionadas con temperaturas más allá de este rango. Además, el agua pasará 
por un proceso de cambio de fase a una temperatura específica sólo si su 
presión es igual a la de saturación a esa temperatura. Por ejemplo, si se di­
seña un tubo de calor con agua como fluido de trabajo para eliminar calor 
a 70°C, la presión dentro del tubo debe mantenerse a 31.2 kPa, que es la 
presión de ebullición del agua a esta temperatura. Note que este valor se 
encuentra muy por debajo de la presión atmosférica de 101 kPa y, como 
consecuencia, el tubo de calor operará en un medio ambiente al vacío. Si, 
por el contrario, la presión en el interior se mantiene a la presión atmosfé­
rica local, la transferencia de calor dará por resultado un aumento en la 
temperatura del agua, en lugar de la evaporación. 

Aun cuando el agua es un fluido apropiado para usarse en el intervalo de 
las temperaturas moderadas que se encuentran en el equipo electrónico, se 
pueden usar varios otros fluidos en la construcción de tubos de calor para 
permitir su uso en aplicaciones criogénicas así como en temperaturas ele­
vadas. En la tabla 10-5 se dan los rangos apropiados de temperatura para 
algunos fluidos comunes en los tubos de calor. Note que el rango total de 
temperatura se extiende desde casi el cero absoluto para fluidos criogéni­
cos, como el helio, hasta más de 1600°C, para metales líquidos, como elli­
tio. Los últimos límites de temperatura para un fluido son las temperaturas 
del punto triple y del punto crítico. Sin embargo, en la práctica se usa un 
rango más estrecho de temperaturas para evitar las presiones extremas y los 
calores bajos de vaporización que se tienen cerca del punto crítico. Otras 
características deseables de los fluidos son que tengan una elevada tensión 
superficial para mejorar el efecto de capilaridad y ser compatibles con el 
material de la mecha, así como poder disponer de ellos con facilidad, ser 
químicamente estables, no tóxicos y baratos. 

R. S. Gaugler de la General Motors Corporation fue el que concibió por 
primera vez el concepto de tubo de calor, y quien solicitó una patente para 
él en 1942. Sin embargo, no recibió mucha atención hasta 1962, cuando se 

TABLA 10-5 

Intervalos apropiados de temperatu-
ra para algunos fluidos usados en 
los tubos de calor 

Intervalo de 
Fluido temperatura, oC 

Hel io -271 a -268 
Hidrógeno -259 a -240 
Neón -248 a - 230 
Nitrógeno -210 a - 150 
Metano - 182 a -82 
Amoniaco -78 a -130 
Agua 5 a 230 
Mercurio 200 a 500 
Cesio 400 a 1000 
Sodio 500 a 1200 
Litio 850 a 1600 
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sugirió que se usara en aplicaciones espaciales. Desde entonces los tubos 
de calor han encontrado una amplia gama de aplicaciones, incluyendo el 
enfriamiento de equipo electrónico. 

Operación de un tubo de calor 
La operación de un tubo de calor se basa en los principios físicos siguientes: 

• A una presión específica, un líquido se vaporizará o un vapor se con­
densará a cierta temperatura, llamada temperatura de saturación. Por 
tanto, al fijar la presión en el interior de un tubo de calor se fija la tem­
peratura a la cual ocurrirá el cambio de fase. 

• A una presión o temperatura específicas, la cantidad de calor absorbido 
cuando se vaporiza una unidad de masa de líquido es igual a la canti­
dad de calor rechazado cuando el vapor se condensa. 

• La presión capilar desarrollada en una mecha moverá un líquido en ella 
incluso en contra del campo gravitacional, como resultado del efecto 
de capilaridad. 

• Un fluido en un canal fluye en la dirección de la presión decreciente. 

Inicialmente la mecha del tubo de calor se satura con líquido y la sección 
del núcleo se llena con vapor. Cuando el extremo del evaporador se pone 
en contacto con una superficie caliente o se coloca en un medio ambiente 
caliente, se transferirá calor hacia el tubo. Al encontrarse en un estado sa­
turado, el líquido en el extremo del evaporador de tubo se vaporizará como 
resultado de esta transferencia, causando un aumento la presión de vapor. 
Esta diferencia resultante de presión impulsa el vapor por el núcleo del tu­
bo, de la sección del evaporador a la del condensador. El extremo del con­
densador del tubo de calor se encuentra en un medio ambiente frío y, por 
consiguiente, su temperatura superficial es más baja. El vapor que entra en 
contacto con esta superficie más fría se condensa, liberando el calor de va­
porización, el cual es rechazado hacia el medio circundante. Entonces, ellí­
quido regresa hasta el extremo del evaporador del tubo por la mecha, como 
resultado de la acción de capilaridad de esta última, completando el ciclo. 
Lo anterior conduce a que se absorba calor en uno de los extremos del tu­
bo y se rechace en el otro, sirviendo el fluido que se encuentra en el interior 
como un medio de transporte para ese calor. 

Los procesos de ebullición y condensación están asociados con coefi­
cientes de transferencia de calor extremadamente elevados y, como conse­
cuencia, resulta natural esperar que el tubo de calor sea un aparato muy 
eficaz para la transferencia de este último, puesto que su operación se basa 
en ebullición y condensación alternadas del fluido de trabajo. De hecho, los 
tubos de calor tienen conductividades efectivas de varios cientos de veces 
la del cobre o de la plata. Es decir, el reemplazo de una barra de cobre en­
tre dos medios a temperaturas diferentes por un tubo de calor de igual ta­
maño puede incrementar la razón de la transferencia de calor entre esos dos 
medios en varios cientos de veces. Un tubo simple de calor con agua como 
fluido de trabajo tiene una conductividad térmica efectiva del orden de 
100000 W/m· oC, en comparación con alrededor de 400 W/m· oC para el 
cobre. Para un tubo de calor no es desacostumbrado tener una conductivi­
dad efectiva de 400000 W/m· oC, la cual es 1000 veces la del cobre. Por 
ejemplo, un tubo cilíndrico horizontal de calor, de 15 cm de largo y 0.6 cm 
de diámetro con agua en su interior, puede transferir calor a razón de 300 
W. Por tanto, en algunas aplicaciones críticas, se prefieren los tubos 
de calor a pesar de su elevado costo inicial. 
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Existe una pequeña diferencia de presión entre los extremos del evapora­
dor y del condensador y, por tanto, una pequeña diferencia de temperatura 
entre ellos, ésta suele ser de entre 1°C y 5°C. 

Construcción de un tubo de calor 
La mecha de un tubo de calor proporciona el medio para el regreso dellí­
quido hacia el evaporador. Por lo tanto, su estructura tiene un fuerte efecto 
sobre el desempeño del tubo; el diseño y la construcción de la mecha son 
los aspectos más críticos del proceso de fabricación. . 

A menudo las mechas se fabrican de cerámica porosa o de malla tejida de 
acero inoxidable. También se fabrican junto con el tubo, extruyendo ranu­
ras axiales a lo largo de su superficie interior, pero este procedimiento pre­
senta dificultades de fabricación. 

El desempeño de una mecha depende de su estructura. Se pueden cam­
biar sus características variando el tamaño y el número de los poros por 
unidad de volumen y la continuidad de los pasos. El movimiento dellíqui­
do en la mecha depende del equilibrio dinámico entre dos efectos en opo­
sición: la presión capilar, la cual crea el efecto de succión para tirar del 
líquido, y la resistencia interna al flujo , como resultado de la fricción entre 
las superficies de la malla y el líquido. Un tamaño pequeño de poro incre­
menta la acción capilar, puesto que la presión capilar es inversamente pro­
porcional al radio capilar efectivo de la malla. Pero decrecer el tamaño del 
poro y, de este modo, el radio capilar también incrementa la fricción que se 
opone al movimiento. Por lo tanto, el tamaño del núcleo de la malla se de­
be reducir mientras el incremento en la fuerza capilar sea mayor que el in­
cremento en la fuerza de fricción. 

Note que el tamaño óptimo de poro es diferente para fluidos y orientacio­
nes diferentes del tubo de calor. Una mecha diseñada de manera inapropia­
da da como resultado un suministro inadecuado de líquido y una posterior 
falla del tubo. 

La acción capilar permite que el tubo de calor opere en cualquier orien­
tación en un campo de gravedad. Sin embargo, su rendimiento es mejor 
cuando las fuerzas capilar y de la gravedad actúen en la misma dirección 
(extremo del evaporador abajo) y es peor cuando estas dos fuerzas actúen 
en direcciones opuestas (extremo del evaporador arriba). La gravedad no 
afecta la fuerza capilar cuando el tubo se encuentra en posición horizontal. 
Se puede duplicar la capacidad de remoción de calor de un tubo horizontal 
instalándolo verticalmente, con el extremo del evaporador abajo, de modo 
que la gravedad ayude a la acción capilar. En el caso opuesto, orientación 
vertical con el extremo del evaporador arriba, el rendimiento disminuye de 
manera considerable en relación con el caso horizontal ya que la fuerza ca­
pilar debe trabajar contra la de la gravedad. 

La mayor parte de los tubos de calor tienen forma cilíndrica. Sin embar­
go, se pueden fabricar en una gran variedad de formas que contengan co­
dos de 90°, vueltas en S o espirales. También se pueden producir como una 
capa plana, con un espesor de alrededor de 0.3 cm. Los tubos planos de ca­
lor resultan muy adecuados para enfriar tableros de circuitos impresos 
(PCB) con elevadas salidas de potencia (digamos, 50 W o más). En este ca­
so, los tubos planos de calor se sujetan directamente a la superficie poste­
rior del PCB y absorben y transfieren el calor hacia los bordes. Suelen 
sujetarse aletas para enfriamiento al extremo del condensador del tubo con 
el fin de mejorar su efectividad y eliminar un cuello de botella en la trayec­
toria del flujo de calor de los componentes hacia el medio ambiente, cuan­
do el último sumidero de calor es el aire ambiental. 
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FIGURA 1 0-37 
Variación de la capacidad de remoción 
de calor de un tubo de calor con el 
ángulo de inclinación con respecto a la 
horizontal, cuando el líquido fluye en 
la mecha contra la gravedad. 
(Tomado de Steinberg.) 

TABLA 10-6 

Capacidad típica de remoción de 
calor de varios tubos de calor 

Diámetro 
exterior, 
cm (in) 

Longitud , 
cm (in) 

15.2(6) 
30.5(12) 
45.7(18) 
15.2(6) 
30 .5(12) 
45.7(18) 
15.2(6) 
30 .5(12) 
45.7(18) 

L= 30cm 

FIGURA 10-38 

Razón 
de remoción 
del calor, W 

300 
175 
150 
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375 
350 
700 
575 
550 
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En la figura 10-37 se muestra la disminución en el rendimiento de un 
tubo de calor de 122 cm de largo, con agua como fluido de trabajo, con el 
ángulo de inclinación con respecto a la horizontal, para mechas basta, me­
diana y fina. Note que para el caso horizontal el tubo de calor con una 
mecha basta tiene el mejor rendimiento, pero éste cae bruscamente con­
forme se eleva el extremo del evaporador desde la horizontaL El tubo con 
una mecha fina no tiene tan buen rendimiento en la posición horizontal, 
pero mantiene mucho su nivel de rendimiento en las posiciones inclinadas. 
Resulta evidente, con base en esta figura, que los tubos de calor que traba­
jan contra la gravedad deben equiparse con mechas finas. En la tabla 10-6 
se dan las capacidades de remoción de calor de varios tubos. 

Una preocupación importante acerca del rendimiento de un tubo de calor 
es la degradación con el tiempo. Algunos tubos han fallado apenas unos 
cuantos meses después de haber sido puestos en operación. La causa prin­
cipal de la degradación parece ser la contaminación que ocurre durante el 
sellado de los extremos del tubo que afecta la presión de vapor. Se ha mi­
nimizado esta forma de contaminación mediante la soldadura con un haz 
de electrones en salas limpias. La contaminación de la mecha antes de su 
instalación en el tubo es otra causa de degradación. La limpieza de la me­
cha es esencial para su operación confiable durante largo tiempo. Los tubos 
de calor suelen pasar por un extenso proceso de pruebas y control de cali­
dad antes de ponerlos en uso. 

Una consideración importante en el diseño de los tubos de calor es la 
compatibilidad de los materiales usados para el tubo, la mecha y el fluido. 
De lo contrario, la reacción entre los materiales incompatibles produce ga­
ses no condensables, lo cual degrada el rendimiento del tubo. Por ejemplo, 
la reacción entre el acero inoxidable y el agua en algunos de los primeros 
tubos de calor generó gas hidrógeno, el cual destruyó el tubo. 

EJEMPLO 10-8 Reemplazo de un tubo de calor por una barra 
de cobre 

Un tubo cilíndrico de calor de 30 cm de largo que tiene un diámetro de 0.6 cm 
está disipando calor a razón de 180 W, con una diferencia de temperatura de 
3°C de uno a otro lado del mismo, como se muestra en la figura 10-38. Si en 
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su lugar se usara una barra de cobre de 30 cm de largo para eliminar el calor 
con la misma razón determine el diámetro y la masa de la barra de cobre que 
se necesita instalar. 

SOLUCiÓN Un tubo cilíndrico de calor disipa calor con una razón específica. 
Deben determinarse el diámetro y la masa de una barra de cobre que pueda 
conducir 'calor a la misma razón. 
Suposición Existen condiciones estacionarias de operación. 
Propiedades Las propiedades del cobre a la temperatura ambiente son p = 
8933 kg/m3 y k = 401 W/m . oC. 
Análisis La razón de la transferencia de calor por la barra de cobre se puede 
expresar como 

Q = kA t:.T 
L 

en donde k es la conductividad térmica, L es la longitud y t:. T es la diferencia 
de temperatura de uno a otro lado de la barra de cobre. Al despejar el área A de 
la sección transversal y sustituir los valores especificados da 

Entonces el diámetro y la masa de la barra de cobre quedan 

m = p V = pAL = (8533 kg/m3)(O.04489 m2)(O.3 m) = 120 kg 

Por lo tanto, el diámetro de la barra de cobre necesita ser casi 40 veces el del 
tubo de calor para transferir ese calor a la misma razón. Asimismo, la barra ten­
dría una masa de 120 kg, que es imposible que una persona promedio pueda 
levantar. 

RESUMEN 

Se presenta la ebullición cuando un líquido se encuentra en 
contacto con una superficie mantenida a una temperatura Ts su­
ficiente por encima de la de saturación Tsat del líquido. Se cla­
sifica como ebullición en estanque o ebullición en jlujo, 
dependiendo de la presencia de movimiento masivo del fluido. 
Se dice que la ebullición es en estanque si no se tiene movi­
miento masivo del fluido y ebullición enjlujo (o ebullición en 
convección forzada) si se tiene. La ebullición en flujo y en es­
tanque se clasifica además como ebullición subenfriada y ebu­
llición saturada, dependiendo de la temperatura de la masa de 
líquido. Se dice que la ebullición es subenfriada (o local) cuan­
do la temperatura de la masa principal del líquido está por de­
bajo de la de saturación Tsat, Y saturada (o masiva) cuando la 
temperatura del líquido es igual a Tsat' La ebullición exhibe re­
gímenes diferentes, dependiendo de la temperatura en exceso, 
t:.Texceso' Se observan cuatro regímenes diferentes de ebullición: 
ebullición en convección natural, ebullición nucleada, ebulli-

ción de transición y ebullición en película. Estos regímenes se 
ilustran sobre la curva de ebullición. La razón de evaporación 
y la de transferencia de calor en la ebullición nucleada se incre­
mentan al incrementarse t:.Texceso Y alcanzan un máximo en al­
gún punto. El flujo de calor en este punto recibe el nombre de 
jlujo crítico (o máximo) de calor, qmáx' La razón de la transfe­
rencia de calor en la ebullición nucleada en estanque se deter­
mina a partir de 

. _ [g(Pt - Pv)] 112 [CPt(Ts - Tsat)]3 
qnucleada - ILt hlg a e h Pr n 

si fg t 

Eljlujo crítico (o máximo) de calor en la ebullición nucleada 
en estanque se determina a partir de 
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en donde el valor de la constante Ccr es alrededor de 0.15. El 
flujo mínimo de calor se expresa por 

. [ug(PI - Pv)]1!4 
qmín = 0.09pv hfg 2 

(PI + Pv) 

El flujo de calor para la ebullición estable en película sobre el 
exterior de un cilindro horizontal o de una esfera de diámetro D 
se expresa por 

. _ [g~ P,,(PI - Pv)[hfg + OAcpv (Ts - TsaJ]I /4 
q película - Cpelicula // D(T - T ) 

r v s sat 

X (Ts - Tsat) 

en donde la constante Cpelícula = 0.62 para los cilindros horizon­
tales y 0.67 para las esferas . Las propiedades del vapor deben 
evaluarse a la temperatura de película Tf = (Tsat + Ts)/2, la cual 
es la temperatura promedio de la película de vapor. Las propie­
dades del líquido y hfg deben evaluarse a la temperatura de satu­
ración a la presión especificada. 

En la naturaleza se observan dos formas distintas de conden­
sación: condensación en película y condensación por gotas. En 
la condensación en película el condensado moja la superficie y 
forma una película de líquido sobre la superficie que resbala ha­
cia abajo por la influencia de la gravedad. En la condensación 
por gotas el vapor condensado forma incontables gotitas de diá­
metros variables sobre la superficie, en lugar de una película 
continua. 

El número de Reynolds para el flujo de condensado se define 
como 

D" PI V, 4 Acp¡ V¡ 4m 
Re= ---=----"--

JL¡ PJL, PJL¡ 

y 

4Qconden 4 A s h(Tsat - T s) 
Re = --- = --'---:--,-----

PJLlhk pJL¡hk 

en donde hk es el calor latente modificado de vaporización, de­
finido como 

hk = hfg + 0.68Cp¡ (Tsat - Ts) 

y representa la transferencia de calor durante la condensación 
por unidad de masa del condensado. 

Al aplicar algunas suposiciones simplificadoras se determina 
que el coeficiente de transferencia de calor promedio para la 
condensación en película sobre una placa vertical de altura L es 

_ [gp¡(Pt - py} hk kT] I/4 
hvert - 0.943 (T - T )L JL¡ s sat 

Todas las propiedades del líquido deben evaluarse a la tempera­
tura de película Tf = (Tsat + T.)/2. El hfg Y Pv deben evaluarse a 
Tsat' El flujo de condensado es suave y laminar sin ondas para 
alrededor de Re s 30, laminar ondulado en el rango de 30 < 

Re < 1 800 Y turbulento para Re > 1 800. Los coeficientes de 
transferencia de calor en las regiones de flujo laminar ondulado 
y turbulento se determinan a partir de 

Re k¡ (g)I /3 30 < Re < 1800 
hven, ondulado = 1.08 Re L22 - 5.2 VT' Pv ~ p¡ 

Rek¡ (g)I/3 
hven, turbulento = 8750 + 58 PCO.5 (Reo.75 - 253) vr ' 

Re > 1800 
Pv ~ p¡ 

También se pueden usar las ecuaciones de las placas verti­
cales para la condensación en película laminar sobre las su­
perficies superiores de las placas que están inclinadas en un 
ángulo e con respecto a la vertical, al reemplazar g en esa ecua­
ción por g cos e. También se pueden usar las ecuaciones de las 
placas verticales con el fin de calcular el coeficiente de transfe­
rencia de calor promedio para la condensación en película lami­
nar sobre las superficies superiores de los tubos verticales 
siempre que el oiámetro del tubo sea grande en relación con el 
espesor de la película de líquido. 

El coeficiente de transferencia de calor promedio para la con­
densación en película sobre las superficies exteriores de un tu­
bo horizontal se determina que es 

_ [gp¡(P¡ - Pv) hk kT]I /4 
hhoriz - 0.729 (T - T )D 

JLt s sat 

en donde D es el diámetro del tubo horizontal. Esta relación se 
puede modificar con facilidad para una esfera, al reemplazar la 
constante 0.729 por 0.815. También se puede usar para N tubos 
horizontales apilados uno sobre el otro, si se reemplaza D en el 
denominador por ND. 

Para velocidades bajas del vapor se puede determinar el coe­
ficiente de transferencia de calor en la condensación en pelícu­
la dentro de tubos horizontales a partir de 

[
gPt (PI - Pv) kT (3 )] 1/4 

hinterno = 0.555 JL¡ (T
sat 

- T
s
) hfg + '8 Cpl (Tsar - Ts) 

y 

(
PvVvD ) 

Revapor = --¡¡:;;- interno < 35 000 

en donde debe evaluarse el número de Reynolds del vapor en 
las condiciones de admisión del tubo, mediante el diámetro inte­
rior de éste como la longitud característica. Por último, el coefi­
ciente de transferencia de calor para la condensación por gotas 
de vapor de agua sobre superficies de cobre se expresa por 

h = {51104 + 2044Tsat 
por gotas 25 5 310 ' 

22°C < TSal < 100°C 
Tsal > 100°C 

en donde Tsar se da en oC y el coeficiente de transferencia de ca­
lor, hpor gotas' se obtiene en W 1m2

. oc. 
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* Los problemas designados por una "C" son preguntas de concepto 
y se ali enta a los estudiantes a responderlas todas. Los designados 
por una " 1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI pueden 
ignorarlos . Los problemas con un icono de EES-CD, (J , se 
resuelven mediante el EES y las soluciones completas, junto con 
estudios paramétricos, se incluyen en el CD que acompaña a este 
texto . Los problemas con un icono de computadora-EES, 9 , son de 
naturaleza detallada y se pretende resolver con una computadora , 
de preferencia mediante el software EES que acompaña a este 
texto. 
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600 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

10-4C ¿Cuál es la diferencia entre ebullición en estanque y 
ebullición en flujo? 

10-5C ¿Cuál es la diferencia entre ebullición subenfriada y 
saturada? 

10-6C Dibuje la curva de ebullición e identifique los diferen­
tes regímenes de esta última. Asimismo, explique las caracterís­
ticas de cada régimen. 

10-7C ¿En qué difiere la ebullición en película de la nuclea­
da? ¿El flujo de calor en la ebullición es necesariamente más al­
to en el régimen de ebullición estable en película de lo que lo es 
en el régimen de ebullición nucleada? 

10-8C Dibuje la curva de ebullición e identifique el punto de 
fusión sobre la curva. Explique cómo se causa la extinción. ¿Por 
qué se evita el punto de fusión en el diseño de las calderas? 

10-9C Discuta algunos métodos para mejorar de manera per­
manente la transferencia de calor en la ebullición en estanque. 

10-10C Nombre los diferentes regímenes de ebullición en el 
orden en que ocurren en un tubo vertical durante la ebullición 
en flujo. 

10-11 Se hierve agua a 120°C en una olla de presión de acero 
inoxidable mecánicamente pulido, colocada sobre la parte su­
perior de una unidad de calentamiento. La superficie interior del 
fondo de la olla se mantiene a l30°e. Determine el flujo de 
calor sobre la superficie. 
Respuesta: 228.4 kW/m2 

10-12 Se hierve agua a 90°C por medio de un elemento de ca­
lentamiento, de 7 mm de diámetro, fabricado de latón y que se 
encuentra en posición horizontal. Determine el flujo máximo de 
calor que se puede alcanzar en el régimen de ebullición nucleada. 

10-13 Se hierve agua a 90°C por medio de un elemento de ca­
lentamiento, de 7 mm de diámetro, fabricado de latón y que se 
encuentra en posición horizontal. Determine la temperatura su­
perficial del calentador para el caso de flujo mínimo de calor. 

10-14 Se va a hervir agua a la presión atmosférica en una cace­
rola de acero pulido mecánicamente colocada sobre la parte su­
perior de una unidad de calentamiento. La superficie interior del 
fondo de la caldera se mantiene a 1l0°C. Si el diámetro de ese 
fondo es de 30 cm, determine a) la razón de la transferencia de 
calor hacia el agua y b) la razón de la evaporación. 

1 atm 

FIGURA P1 0-14 

10-15 Se va a hervir agua a la presión atmosférica sobre un 
calentador de acero de 3 cm de diámetro pulido mecánicamen­
te. Determine el flujo máximo de calor alcanzado en el régimen 
de ebullición nucleada y la temperatura superficial del calenta­
dor en ese caso. 

10-16 (E.'> Vuelva a considerar el problema 10-15. Median-
te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue el efecto de la presión atmosférica local sobre el flu­
jo máximo de calor y sobre la diferencia de temperatura 
Ts - Tsat ' Suponga que la presión atmosférica varía de 70 kPa 
hasta 1Ol.3 kPa. Trace las gráficas del flujo máximo de calor y 
de la diferencia de temperatura en función de la presión atmos­
férica, y discuta los resultados . 

10-171 Se va a hervir agua a la presión atmosférica por medio 
de un elemento calentador horizontal de cobre pulido qne tiene 
un diámetro D = 0.5 in y una emisividad B = 0.05, Y que está 
sumergido en esa agua. Si la temperatura superficial del ele­
mento de calentamiento es de 788°F, determine la razón de la 
transferencia de calor hacia el agua por unidad de longitud de 
ese elemento. Respuesta: 2 453 Btu/h 

10-181 Repita el problema 10-171 para una temperatura del 
elemento de calentamiento de 988°F. 

10-19 Se va a hervir agua al nivel del mar en una cacerola de 
acero inoxidable AISI 304, pulido mecánicamente, de 30 cm de 
diámetro colocada sobre la parte superior de un calentador eléc­
trico de 3 kW. Si 60% del calor generado por el calentador se 
transfiere al agua durante la ebullición, determine la temperatu­
ra de la superficie interior del fondo de la cacerola. Asimismo, 
determine la diferencia de temperatura entre las superficies in­
terior y exterior de ese fondo si tiene un espesor de 6 mm. 

1 atm 

3kW 

FIGURA P1 0-19 

10-20 Repita el problema 10-19 para una ubicación a una eleva­
ción de 1500 m, en donde la presión atmosférica es de 84.5 kPa 
y, por consiguiente, la temperatura de ebullición del agua es de 
95°e. Respuestas: 100.9°C, 1O.3°C 

10-21 Se hierve agua al nivel del mar en una cafetera equipa­
da con un elemento de calentamiento del tipo de inmersión, de 
20 cm de largo y OA cm de diámetro, hecho de acero inoxidable 
pulido mecánicamente. Inicialmente la cafetera contiene 1 L de 
agua a 14°C. Una vez que se inicia la ebullición, se observa que 
la mitad del agua que está en la cafetera se evapora en 25 mino 
Determine la potencia nominal del elemento eléctrico de calen­
tamiento sumergido en el agua y la temperatura superficial del 
mismo. Asimismo, determine cuánto tiempo tardará este calen-
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tador en elevar la temperatura de 1 L de agua fría, de 14°C has­
ta la temperatura de ebullición. 

1 aUn 

FIGURA P1 0-21 

10-22 Repita el problema 10-21 para un elemento de calenta­
miento de cobre. 

10-23 Se va a usar un elemento de calentamiento de latón, de 
65 cm de largo y 2 cm de diámetro para hervir agua a 120°C. Si 
la temperatura superficial del elemento de calentamiento no de­
be ser mayor de 125°C, 'determine la razón más alta de produc­
ción de vapor de agua en la caldera, en kg/h. 

Respuesta: 19.4 kg/h 

10-24 Con el fin de comprender el fenómeno de extinción se 
conducen experimentos sobre la ebullición en agua a la presión 
atmosférica, usando un alambre horizontal niquelado de 30 cm 
de largo y 3 mm de diámetro, calentado eléctricamente. Deter­
mine a) el flujo crítico de calor y b) el incremento en la tempe­
ratura del alambre a medida que el punto de operación salta de 
la ebullición nucleada al régimen de ebullición en película en el 
flujo crítico de calor. Tome la emisividad del alambre como 0.5. 

10-25 E.E.') Vuelva a considerar el problema 10-24. Median-
, ¡K' te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos de la presión atmosférica local y de la 
emisividad del alambre sobre el flujo cótico de calor y sobre 
la elevación de temperatura del alambre. Suponga que la pre­
sión atmosférica VIDa de 70 kPa hasta 101.3 kPa y la emisivi­
dad de 0.1 hasta 1.0. Trace las gráficas del flujo cótico de calor 
y de la elevación de temperatura como funciones de la presión 
atmosférica y de la emisividad, discuta los resultados. 

10-26 Se hierve agua a la presión de 1 atm en una cacerola de 
20 cm de diámetro interno de acero inoxidable recubierto con 
Teflon picado sobre una estufa eléctrica. Si se observa que el ni­
vel del agua en la cacerola baja 10 cm en 15 min, determine la 
temperatura de la superficie interior de esa cacerola. 

Respuesta: 105.3°C 

10-27 Repita el problema 10-26 para una cacerola de cobre 
pulido. 

10-28 En una caldera en la que se quema gas se hierve a agua 
a 150°C por medio de los gases calientes que fluyen por tubos 
de acero inoxidable pulido mecánicamente, de 50 m de largo y 
5 cm de diámetro exterior que se encuentran sumergidos en el 
agua. Si la temperatura de la superficie exterior de los tubos es 
de 165°C, determine a) la razón de la transferencia de calor de 
los gases calientes al agua, b) la velocidad de la evaporación, 

e) la relación del flujo crítico de calor al flujo actual de calor y 
ti) la temperatura superficial del tubo al cual se presenta el flujo 
crítico de calor. 

Respuestas: al 10865 kW, bl 5.l39 kg/s, el 1.34, d) 166SC 

Desfogue 

Caldera 

Gases cal ientes 

FIGURA P1 0-28 

10-29 Repita el problema 10-28 para una temperatura de ebu­
llición de 160°C. 

10-3OI Se hierve agua a 250 0 P por medio de un elemento 
eléctrico niquelado de calentamiento, de 2 ft de longitud y 0.5 
in de diámetro, que se mantiene a 280°F. Determine a) el coefi­
ciente de transferencia de calor en la ebullición, b) la potencia 
eléctrica consumida por el elemento de calentamiento y e) la ve­
locidad de evaporación del agua. 

10-311 Repita el problema 10-301 para un elemento de calen­
tamiento recubierto de platino. 

10-321 E.E.') Vuelva a considerar el problema 10-301. Me-
~ diante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), investigue el efecto de la temperatura superficial del 
elemento de calentamiento sobre el coeficiente de transferencia 
de calor en la ebullición, sobre la potencia eléctrica y sobre la 
rapidez de evaporación del agua. Suponga que la temperatura 
superficial varía de 2600 P hasta 300°F. Trace las gráficas del 
coeficiente de transferencia de calor en la ebullición, el consu­
mo de potencia eléctrica y la rapidez de evaporación del agua en 
función de la temperatura superficial y discuta los resultados. 

10-33 Entra agua fría, a 15°C, a un generador de vapor y sale 
como vapor saturado a 200°C. Determine la fracción de calor 
usada para precalentar el agua líquida desde 15°C hasta la tem­
peratura de saturación de 200°C en el generador de vapor. 

Respuesta: 28.7% 

10-34 Entra agua fría, a 20°C, a un generador de vapor y sale 
como vapor saturado a la presión de la caldera. ¿A qué presión 
la cantidad de calor necesaria para precalentar el agua hasta la 
temperatura de saturación será igual al calor necesario para va­
porizar el líquido a la presión de la caldera? 
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10-35 E.E.'S Vuelva a considerar el problema 10-34. Median­
te el software EES (o cualquier otro semejante) 
trace la gráfica de la presión de la caldera en fun­

ción de la temperatura del agua fría, cuando la temperatura va­
ría de O°C hasta 30°C y discuta los resultados. 

10-36 Se usa un alambre de resistencia eléctrica de 50 cm 
de largo y 2 mm de diámetro, sumergido en agua, para determi­
nar en forma experimental el coeficiente de transferencia de ca­
lor en la ebullición en agua a 1 atm. Se mide que la temperatura 
del alambre es.de l30°C cuando un wattímetro indica que la po­
tencia eléctrica consumida es de 3.8 kW. Aplicando la ley de 
Newton del enfriamiento determine el coeficiente de transferen­
cia de calor en la ebullición. 

FIGURA Pl 0-36 

10-37 Se hierve agua a l20°C en una olla de presión de acero 
inoxidable mecánicamente pulido, colocada sobre la parte su­
perior de una unidad de calentamiento. Si la superficie interior 
del fondo de la olla se mantiene a 132°C, determine el coefi­
ciente de transferencia de calor en la ebullición. 

Respuesta: 32.9 kW/m2 • oC 

10-38 Se hierve agua a 100°C por medio de un elemento es­
férico de calentamiento fabricado de platino, de 15 cm de 
diámetro y con una emisividad de 0.10, sumergido en el agua. 
Si la temperatura superficial del elemento de calentamiento es 
de 350°C, determine la razón de la transferencia de calor desde 
el elemento de calentamiento hacia el agua. 

Transferencia de calor en la condensación 

10-39C ¿Qué es la condensación? ¿Cómo ocurre? 

10-40C ¿Cuál es la diferencia entre condensación en película 
y por gotas? ¿Cuál es el mecanismo más eficaz de transferencia 
de calor? 

10-41C En el flujo del condensado, ¿cómo se define el perí­
metro mojado? ¿De qué manera difieren el perímetro mojado y 
el perímetro común? 

10-42C ¿Qué es el calor latente modificado de vaporización? 
¿Para qué se usa? ¿Cuál es su diferencia con respecto al calor 
latente común de vaporización? 

10-43C Considere la condensación en película sobre una pla­
ca vertical. ¿El flujo de calor será más alto en la parte superior 
o en la inferior de la placa? ¿Por qué? 

10-44C Considere la condensación en película sobre las su­
perficies exteriores de un tubo cuya longitud es 10 veces su diá­
metro. ¿Para cuál orientación del tubo la razón de la transferencia 
de calor será más alta: la horizontal o la vertical? Explique. 
Descarte las superficies de la base y la parte superior del tubo. 

10-45C Considere la condensación en película sobre las su­
perficies exteriores de cuatro tubos largos. ¿Para cuál orienta­
ción de los tubos el coeficiente de transferencia de calor en la 
condensación será más alto: a) la vertical , b) la horizontal uno 
alIado del otro, e) la horizontal pero en hilera vertical (directa­
mente uno arriba del otro) o d) una pila horizontal de dos tubos 
de alto y dos tubos de ancho? 

10-46C ¿De qué manera la presencia de un gas no condensa­
ble en un vapor influye sobre el coeficiente de transferencia de 
calor? 

10-47 El número de Reynolds para el flujo de condensado se 
define como Re = 4rh/pJ.L¡, en donde p es el perímetro mojado. 
Obtenga relaciones simplificadas para el número de Reynolds, 
expresando p y m por su equivalencia para las configuraciones 
geométricas siguientes: a) una placa vertical de altura L y ancho 
w, b) una placa inclinada de altura L y ancho W inclinada for­
mando un ángulo e con respecto a la vertical, e) un cilindro ver­
tical de longitud L y diámetro D, d) un cilindro horizontal de 
longitud L y diámetro D y e) una esfera de diámetro D. 

10-48 Considere la condensación en película sobre las super­
ficies exteriores de N tubos horizontales dispuestos en una hile­
ra vertical. ¿Para cuál valor de N el coeficiente promedio de 
transferencia de calor para la pila completa de tubos será igual 
a la mitad del que es para un solo tubo horizontal? 

10-49 Vapor saturado de agua se condensa a 1 atm sobre una 
placa vertical de 3 m de alto y 8 m de ancho que se mantiene a 
90°C mediante la circulación de agua de enfriamiento por el 
otro lado. Determine a) la razón de la transferencia de calor por 
la condensación hacia la placa y b) la razón a la cual el conden­
sado gotea de la placa por la parte de abajo. 

Respuestas: al 1 507 kW, bl 0.659 kg/s 

In 

FIGURA Pl 0-49 

1 atm 

: Vapor de agua 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 

_-1... 

10-50 Repita el problema 10-49 para el caso de la placa incli­
nada 60° con respecto a la vertical. 

10-51 Vapor saturado de agua a 30°C se condensa sobre el ex­
terior de un tubo vertical de 4 cm de diámetro exterior y 2 m de 
largo. La temperatura del tubo se mantiene a 20°C mediante el 
agua de enfriamiento. Determine a) la razón de la transferencia 
de calor del vapor al agua de enfriamiento, b) la razón de la con­
densación del vapor y e) el espesor aproximado de la película de 
líquido en la parte inferior del tubo. 
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Condensado ---...:. 

20°C 

FIGURA Pl0-51 

4cm 
Vapor de agua 

30°C 

L=2m 

10-521 Vapor saturado de agua a 95°F se condensa sobre las 
superficies exteriores de un arreglo de tubos horizontales por 
los cuales circula agua de enfriamiento. El diámetro exterior de 
los tubos es de 1 in y las superficies exteriores de los mismos se 
mantienen a 65°F. Determine a) la razón de la transferencia de 
calor hacia el agua de enfriamiento que circula en los tubos y b) 
la razón de la condensación del vapor por unidad de longitud de 
un solo tubo horizontal. 

10-531 Repita el problema 10-521 para el caso de 32 tubos ho­
rizontales dispuestos en un arreglo rectangular de 4 tubos de al­
to y 8 tubos de ancho. 

10-54 Vapor saturado de agua a 55°C se condensa a razón de 
10 kg/h sobre el exterior de un tubo vertical de 3 cm de diáme­
tro exterior cuya superficie se mantiene a 45°e por el agua de 
enfriamiento. Determine la longitud requerida del tubo. 

10-55 Repita el problema 10-54 para un tubo horizontal. 

Respuesta: 0.70 m 

10-56 Vapor saturado de agua a 100°C se condensa sobre una 
placa de 2 m X 2 m que está inclinada 400 con respecto a la ver­
tical. La placa se mantiene a 800 e enfriándola desde el otro 
lado. Determine a) el coeficiente de transferencia de calor pro­
medio sobre la placa completa y b) la razón a la cual el conden­
sado gotea de la placa por la parte de abajo. 

10-57 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 10-56. Median-
-"'" te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos de la temperatura de la placa y del ángu­
lo que forma ésta con respecto a la vertical sobre el coeficiente 
de transferencia de calor promedio y sobre la razón a la cual el 
condensado gotea. Suponga que la temperatura de la placa varía 
de 400 e hasta 900 e y el ángulo que forma de 0° hasta 60°. Tra­
ce las gráficas del coeficiente de transferencia de calor prome­
dio y de la razón a la cual el condensado gotea como funciones 
de la temperatura de la placa y del ángulo de inclinación, y dis­
cuta los resultados. 

10-58 Vapor saturado de amoniaco, a 10°C, se condensa sobre 
el exterior de un tubo horizontal de 4 cm de diámetro exterior y 
15 m de largo, cuya superficie exterior se mantiene a -10°C. 
Determine a) la razón de la transferencia de calor desde el amo­
niaco y b) la razón de condensación de éste. 

10-59 El condensador de una planta generadora que funciona 
con vapor opera a una presión de 4.25 lePa. Este condensador 
consta de 100 tubos horizontales dispuestos en un arreglo cua-

Wl;t~:!.t ~~-""'7.Ji-~": ~'~~~ 603~~~Ft~~1t~~~::¿[:~ 
CAPITULO 10 

drado de 10 X 10. Los tubos tienen 8 m de largo y un diámetro 
exterior de 3 cm. Si las superficies de los tubos están a 20°C, 
determine a) la razón de la transferencia de calor del vapor de 
agua al agua de enfriamiento y b) la razón de la condensación 
de ese vapor en el condensador. 

Respuestas: a) 3 678 kW, b) 1.496 kg/s 

Vapor de 
agua saturado 

P=4.25 kPa 

FIGURA Pl0-59 

10-60 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 10-59. Median-
"" te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue el efecto de la presión del condensador sobre las ra­
zones de la transferencia de calor y de la condensación del va­
por. Suponga que la presión en el condensador varía de 3 lePa 
hasta 15 lePa. Trace las gráficas de las razones de transferencia 
de calor y de condensación del vapor en función de la presión 
en el condensador, y discuta los resultados. 

10-61 Un intercambiador de calor grande tiene varias colum­
nas de tubos, con 33 tubos en cada una de ellas. El diámetro ex­
terior de los tubos es de 1.5 cm. Vapor saturado de agua a 50°C 
se condensa sobre las superficies exteriores de los tubos, las 
cuales se mantienen a 20°e. Determine a) el coeficienteprome­
dio de transferencia de calor y b) la razón de la condensación 
del vapor por metro de longitud de una columna. 

10-62 Se va a condensar vapor saturado de refrigerante 
R-134a a 300 e en un tubo horizontal de 5 m de largo y 1 cm de 
diámetro que se mantiene a una temperatura de 200 e . Si el re­
frigerante entra en el tubo a razón .de 2.5 kg/min, determine la 
fracción de dicho refrigerante que se habrá condensado al final 
del tubo. 

10-63 Repita el problema 10-62 para una longitud de tubo de 
8 m. Respuesta: 17.2% 

10-64 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 10-62. Median-
. ;;¡j¡¡¡ te el software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica de la fracción del refrigerante condensado al fi­
nal del tubo en función de la temperatura del vapor saturado de 
R-134a, cuando esta temperatura varía de 25°e hasta 50°C, y 
discuta los resultados. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

10-65 En un condensador horizontal, se usa un arreglo de 4 X 

4 tubos que tienen un diámetro exterior de 5,0 cm y una longi­
tud de 20 m. Vapor saturado de agua a 101.3 kPa se condensa 
sobre la superficie exterior de los tubos, que se mantiene a una 
temperatura de 80°C. Calcule la razón de condensación del va­
por de agua en el estado estacionario, en kg/h. 

10-66 Se hace pasar vapor saturado de amoniaco, a 30°C, so­
bre 20 placas planas verticales, cada una de las cuales tiene 10 
cm de alto y 15 cm de ancho. La temperatura superficial prome­
dio de las placas es de 10°C. Estime el coeficiente promedio de 
transferencia de calor y la razón de condensación del amoniaco. 

Tema especial: Tubos de calor 

10-67C ¿Qué es un tubo de calor? ¿Cómo opera? ¿Tiene algu­
na pieza móvil? 

10-68C Se dice que un tubo de calor con agua como fluido de 
trabajo tiene una conductividad térmica efectiva de 100000 
W/m· oC, lo cual es más de 100000 veces la conductividad del 
agua. ¿Cómo puede suceder esto? 

10-69C ¿Cuál es el efecto de un pequeña cantidad de gas no 
condensable, como el aire, sobre el desempeño de un tubo de 
calor? 

10-70C ¿Por qué se usan tubos de calor que trabajan con agua 
en el enfriamiento de equipo electrónico que opera por debajo 
de la presión atmosférica? 

10-71C ¿Qué sucede cuando la mecha de un tubo de calor es 
demasiado basta o demasiado fina? 

10-72C ¿La orientación de un tubo de calor afecta su rendi­
miento? ¿Tiene importancia si el extremo del evaporador del tu­
bo de calor está arriba o abajo? Explique. 

10-73C ¿Cómo puede moverse hacia arriba el líquido en un 
tubo de calor contra la gravedad sin una bomba? Para los tubos 
de calor que trabajan contra la gravedad, ¿es mejor tener me­
chas bastas o finas? ¿Por qué? 

10-74C ¿Cuáles son las consideraciones importantes en el di­
seño y fabricación de los tubos de calor? 

10-75C ¿Cuál es la causa principal para la degradación pre­
matura del rendimiento de algunos tubos de calor? 

10-76 Un tubo cilíndrico de calor de 40 cm de largo y que tie­
ne un diámetro de 0.5 cm está disipando calor a razón de 150 W, 
con una diferencia de temperatura de 4°C de uno a otro lado del 
mismo. Si en lugar del tubo se usara una barra de cobre (k = 
401 W/m . oC y p = 8933 kg/m3) de 40 cm de largo para elimi­
nar calor a la misma razón, determine el diámetro y la masa de 
la barra de cobre que se necesita instalar. 

10-77 Repita el problema 10-76 para una barra de aluminio en 
lugar de una de cobre. 

10-781 Se va a enfriar una placa que sostiene 10 transistores 
de potencia, disipando cada uno de ellos 45 W, con tubos de ca­
lor de 1.5 ft de longitud y que tienen un diámetro de ~ in. Me­
diante la tabla 10-6 determine cuántos tubos necesitan sujetarse 
a esta placa. Respuesta: 3 

Sumidero de calor 

FIGURA Pl0-781 

Problemas de repaso 

10-79 Se hierve agua a 100°C por medio de un elemento es­
férico de calentamiento fabricado de platino, de 15 cm de 
diámetro y con una emisividad de 0.10, sumergido en el agua. 
Si la temperatura superficial del elemento de calentamiento es 
de 350°C, determine el coeficiente de transferencia de calor por 
convección en la ebullición. 

10-80 Se hierve agua a 120°C en una olla de presión de acero 
inoxidable mecánicamente pulido, colocada sobre la parte su­
perior de una unidad de calentamiento. La superficie interior del 
fondo de la olla se mantiene a 130°C. La olla, que tiene un 
diámetro de 20 cm y una altura de 30 cm, está llena de agua 
hasta la mitad. Determine el tiempo que tardará el tanque en 
quedar vacío. 
Respuesta: 22.8 min 

10-81 Vapor saturado de amoniaco, a 25°C, se condensa sobre 
la superficie exterior de tubos de pared delgada, de 2.5 cm de 
diámetro, dispuestos horizontalmente en un arreglo cuadrado de 
4 X 4. A los tubos entra agua de enfriamiento a 14°C, con una 
velocidad promedio de 2 mis, y sale a 17°C. Calcule a) la razón 
de condensación del NH3• b) el coeficiente total de transferencia 
de calor y e) la longitud de los tubos. 

10-82 Vapor de agua a 40°C se condensa sobre el exterior de 
un tubo horizontal delgado de cobre con diámetro de 3 cm, me­
diante agua de enfriamiento que entra en el tubo a 25°C, a una 
velocidad promedio de 2 mis, y sale a 35°C. Determine la razón 
de la condensación del vapor, el coeficiente de transferencia de 
calor total promedio entre el vapor y el agua de enfriamiento, y 
la longitud del tubo. 

FIGURA Pl 0-82 

Vapor de agua 

40°C 

10-83 Vapor saturado de amoniaco a 25°C se condensa sobre 
el exterior de un tubo vertical de 2 m de largo y diámetro de 3.2 
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cm, mantenido a 15°e. Determine a) el coeficiente de transfe­
rencia de calor promedio, b) la razón de la transferencia de ca­
lor y e) la razón de la condensación del amoniaco. 

10-84 Se va a condensar vapor saturado de isobutano en una 
planta generadora geotérmica binaria, en el exterior de un arreglo 
de ocho tubos horizontales. Determine la razón entre las ra­
zones de condensación para los casos en que los tubos se en­
cuentran dispuestos en una hilera horizontal y en una hilera 
vertical de tubos horizontales. 

10-851 EI 'condensador de una planta generadora que funcio­
na con vapor opera a una presión de 0.95 psia. Este condensa­
dor consta de 144 tubos horizontales dispuestos en un arreglo 
cuadrado de 12 X 12. Los tubos tienen 15 ft de largo y un diá­
metro exterior de 1.2 in. Si las superficies de los tubos se man­
tienen a 80oP, determine a) la razón de la transferencia de calor 
del vapor de agua al agua de enfriamiento y b) la razón de la 
condensación de ese vapor en el condensador. 

10-861 Repita el problema 10-851 para un diámetro de tubo de 
2 in. 

10-87 Se hierve agua a 100°C por medio de un alambre hori­
zontal de resistencia, de 80 cm de largo y 2 mm de diámetro, he­
cho de acero inoxidable corroído químicamente. Determine a) 
las razones de la transferencia de calor hacia el agua y de la eva­
poración de ésta, si la temperatura del alambre es de 115°C, y b) 
la razón máxima de la evaporación en el régimen de ebullición 
nucleada. 

Respuestas: a) 2387 W, 3.81 kg/h, b) 1280 kW/m2 

FIGURA Pl 0-87 

Vapor de 
agua 

10-881 Vapor saturado de agua a 1000 P se condensa sobre una 
placa vertical de 4 ft de alto que se mantiene a 80°F. Determine 
las razones de la transferencia de calor del vapor hacia la placa 
y de la condensación por pie de ancho de esa placa. 

10-89 Se va a condensar vapor saturado de refrigerante R-
134a a 35°C sobre la superficie exterior de un tubo horizontal 
de 7 m de largo y 1.5 cm de diámetro que se mantiene a una 
temperatura de 25°e. Determine la razón a la cual se condensa­
rá dicho refrigerante, en kg/min. 

10-90 Repita el problema 10-89 para un diámetro de tubo de 
3 cm. 

10-91 Vapor saturado de agua a 270.1 kPa se condensa dentro 
de un tubo horizontal de 10 m de largo y 2.5 cm de diámetro in­
terno cuya superficie se mantiene a no°e. Si se supone una ve-

locidad baja del vapor determine el coeficiente de transferencia 
de calor promedio y la razón de la condensación de ese vapor 
dentro del tubo. 

Respuestas: 3345 W/m2 • oC, 0.0242 kg/s 

10-92 ~ Una esfera de plata de 1.5 cm de diámetro, ini-
~ cialmente a 30°C, se suspende en un cuarto lleno 

con vapor saturado de agua a 100°C. Al aplicar el análisis de 
sistemas concentrados, determine cuando tiempo transcurrirá 
para que la temperatura de la bola se eleve hasta 50°e. Asimis­
mo, determine la cantidad de vapor que se condensa durante es­
te proceso y verifique que el análisis de sistemas concentrados 
es aplicable. 

10-93 Repita el problema 10-92 para una bola de cobre de 
3 cm de diámetro. 

10-94 Es probable que el lector haya notado que el vapor de 
agua que se condensa sobre una bebida enlatada resbala hacia 
abajo, al despejar la superficie para que haya más condensación. 
Por lo tanto, en este caso se puede considerar que la conden­
sación es por gotas. Determine el coeficiente de transferencia de 
calor en la condensación sobre una bebida enlatada fría a 2°C que 
se coloca en un gran recipiente lleno con vapor saturado a 95°C. 

Vapor de agua 
95°C 

FIGURA Pl 0-94 

10-95 Se usa un calentador de resistencia hecho de alambre de 
níquel de 2 mm de diámetro para calentar agua a la presión 
de 1 atm. Determine la temperatura más alta a la cual puede 
operar este calentador con seguridad, sin el peligro de extinción. 

Respuesta: 109.6°C 

10-96 Se va a generar vapor de agua a la presión atmosférica 
en el lado de la carraza de un intercambiador de calor horizon­
tal. Se tienen 100 tubos, cada uno con 5.0 cm de diámetro exte­
rior y 2.0 m de longitud. El coeficiente de transferencia de calor 
sobre las superficies de los tubos se puede expresar, en W/m2 . 

K, como h = 5 .56(Ts - Tsat)3, donde Ts es la temperatura de la su­
perficie de los tubos y Tsat es la temperatura de ebullición. Es­
time la temperatura de la superficie de los tubos para producir 
50 kg/min de vapor. 

10-97 Una barra de calentamiento eléctrico, de 1.0 cm de 
diámetro y 30.0 cm de longitud, tiene una capacidad nominal de 
1.5 kW. Ésta se encuentra sumergida en posición horizontal en 
un recipiente lleno con agua a 101.3 kPa. El coeficiente de 
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transferencia de calor sobre la superficie del calentador se
puede expresar, en W/m2 . K, como h = 5.56(Ts -TsaJ3, donde
T, es la temperatura de la superficie del calentador y Tsates la
temperatura de ebullición. Calcule la temperatura de la superfi-
cie del calentador y la razón de generación del vapor, después
de que el agua empieza a hervir.

10-98 En la figura PlO-98 se muestra la disposición de los tu-
bos para un condensador horizontal que se usa para licuar 900
kg/h de vapor saturado de amoniaco a 37°C. Los 14 tubos son de
cobre y cada uno tiene un diámetro interior Di = 3.0 cm y un
diámetro exterior Do = 3.8 cm. Un refrigerante fluye por los tu-
bos a una temperatura promedio de 20°C, en tal forma que da lu-
gar a un coeficiente de transferencia de calor de 4.0 kW/m2 . K.
Para este condensador, estime a) el valor promedio del coefi-
ciente total de transferencia de calor y b) la longitud de los tubos.

ee ee e ee ee e ee ee
FIGURA Pl 0-98

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI)
10-99 Se va a condensar vapor saturado de agua a 40°C a me-
dida que fluye por un tubo a razón de 0.2 kg/s. El condensado
sale del tubo como líquido saturado a 40°C. La razón de la
transferencia de calor desde el tubo es

a) 34 kJ/s
el) 481 kJ/s

b) 268 kJ/s
e) 515 kJ/s

c) 453 kJ/s

10-100 Se puede incrementar el coeficiente de transferencia
de calor para un vapor en condensación sobre una superficie al
promover

a) la condensación en película
b) la condensación por goteo
c) la acción de rodadura el) ninguna de ellas

10-101 A una distancia x medida desde el borde superior ha-
cia abajo a lo largo de una placa plana isotérmica en posición
vertical, sobre la cual se está condensando un vapor saturado en
una película continua, el espesor de la capa de líquido conden-
sado es o. El coeficiente de transferencia de calor en este lugar
de la placa se expresa por

a) k/o b) ohf c) ohfg
el) ohg e) ninguna de ellas

10-102 Cuando un vapor saturado se condensa sobre una
placa plana isotérmica en posición vertical, en una película con-
tinua, la razón de la transferencia de calor es proporcional a

a) tt, -Tsat) 1/4 b) ct, -Tsat)ll2 c) cr, -Tsat?14

el) ir, -TsaJ e) cr, -Tsat)213

10-103 Vapor saturado de agua se está condensando sobre una
placa plana vertical de 0.5 m", en una película continua, con un

coeficiente promedio de transferencia de calor de 7 kW/m2 . K.
La temperatura del agua es de 80°C (hfg = 2308 kJ/kg) Yla de
la placa es de 60°C. La razón a la cual se está formando el con-
densado es

a) 0.03 kg/s
el) 0.24 kg/s

b) 0.07 kg/s
e) 0.28 kg/s

c) 0.15 kg/s

10-104 El condensador del acondicionador de aire en un au-
tomóvil consta de un área de 2 m2 de superficie tubular a través
de la cual se intercambia el calor y cuya temperatura es de 30°C.
Sobre estos tubos, se condensa vapor saturado de refrigerante
134a, a 50°C (hfg = 275 kJ/kg). ¿Qué coeficiente de transferen-
cia de calor debe existir entre la superficie tubular y el vapor en
condensación para producir l.5 kg/rnin de condensado?

a) 172 W/m2. K b) 640 W/m2• K
c) 727 W/m2 . K el) 799 W/m2 . K
e) 960 W/m2. K

10-105 Cuando se hierve un líquido saturado, se debe tener
cuidado al incrementar el flujo de calor para evitar que se pre-
sente el fenómeno de extinción. Se presenta la extinción cuan-
do la ebullición pasa por una transición .

a) de por convección a nucleada
b) de por convección a en película
c) de en película a nucleada el) de nucleada a en película
e) ninguna de ellas

10-106 Se condensa vapor de agua a 50°C sobre una placa
vertical de 0.8 m de alto y 2.4 m de ancho que se mantiene a
30°C. El coeficiente de transferencia de calor en la conden-
sación es

b) 5 150 W/m2 . °C
el) 11300 W/m2. °C

a) 3975 W/m2 . °C
c) 8060 W/m2. °C
e) 14810 W/m2 . °C

(Para el agua, use p¡ = 992.1 kg/m', IL¡ = 0.653 X 10-3 kg/m·
s, k¡ = 0.631 W/m . °C, cp¡ = 4179 J/kg . °C, hfg@Tsat =
2383 kJ/kg)

10-107 Se condensa vapor de agua a 50°C sobre la superficie
exterior de un tubo horizontal que tiene un diámetro exterior de
6 cm. La superficie exterior del tubo se mantiene a 30°C. El co-
eficiente de transferencia de calor en la condensación es

b) 5921 W/m2 . °C
el) 7040 W/m2 . °C

a) 5493 W/m2 . °C
c) 6796 W/m2 . °C
e) 7350 W/m2 . °C

(Para el agua, use p¡ = 992.1 kg/m", IL¡ = 0.653 X 10-3 kg/m .
s, k¡ = 0.631 W/m· °C, cp¡ = 4179 J/kg . °C, hfg@Tsat = 2383
kJ/kg).

10-108 Se condensa vapor de agua a 50°C sobre un banco de
tubos que consta de 20 tubos dispuestos en un arreglo rectangu-
lar de 4 filas de 5 tubos cada una. Cada tubo tiene un diámetro
de 6 cm y una longitud de 3 m, y la superficie exterior de los
mismos se mantiene a 30°C. La razón de condensación del va-
por es

a) 0.054 kg/s b) 0.076 kg/s
el) 0.284 kg/s e) 0.446 kg/s

(Para el agua, use p¡ = 992.1 kg/m", IL¡ = 0.653 X 10-3 kg/m .
s, k¡ = 0.631 W/m . °C, cp¡ = 4179 J/kg . °C, hfg@Tsat = 2383
kJ/kg).

c) 0.115 kg/s
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Problemas de diseño y ensayo 

10-109 Diseñe el condensador de una planta generadora que 
funciona con vapor que tiene una eficiencia térIlÚca de 40% y 
genera 10 MW de energía eléctrica neta. El vapor de agua entra 
en el condensador como vapor saturado a 10 kPa y se va a con­
densar afuera de tubos horizontales por los cuales fluye agua de 
enfriamiento de un río cercano. La elevación de temperatura del 
agua de enfriaIlÚento está liIlÚtada a 8°C y su velocidad en los 
tubos se liIlÚta a 6 mJs para mantener la caída de presión en un 
nivel aceptable. Especifique el diámetro del tubo, su longitud y 
la disposición de los tubos para IlÚnimizar el volumen del con­
densador. 

10-110 El refrigerante en un refrigerador doméstico se con­
densa a medida que fluye por el serpentín que, por lo general, se 
coloca detrás del aparato. La transferencia de calor desde la su­
perficie exterior del serpentín hacia los alrededores es por con­
vección natural y radiación. Obtenga información acerca de las 
condiciones de operación del refrigerador, incluyendo las pre­
siones y temperaturas del refrigerante en la admisión y la salida 
del serpentín, y cerciórese de que éste se seleccione de manera 
apropiada, determine además el margen de seguridad en la se­
lección. 

10-111 En las plantas generadoras que funcionen con vapor 
son de uso común los condensadores de vapor enfriados por 
agua. Obtenga información acerca de este tipo de condensado­
res realizando una investigación en la literatura sobre el tema y 
también poniéndose en contacto con algunos fabricantes de 
condensadores. En un informe describa los diversos tipos, la 
manera en que están diseñados, la liIlÚtación referente a cada ti­
po y los criterios de selección. 

10-112 Las calderas de vapor de agua se han usado durante 
mucho tiempo para suministrar calor para procesos así como 
para generar energía eléctrica. Escriba un ensayo sobre la histo­
ria de las calderas de vapor y la evolución de las plantas genera­
doras modernas supercríticas que utilizan vapor. ¿Cuál fue el 
papel de la American Society of Mechanical Engineers en este 
desarrollo? 

10-113 La tecnología para la generación de energía eléctrica 
mediante energía geotérmica está bien establecida; en la actua­
lidad numerosas plantas generadoras geotérmicas en todo el 
mundo generan electricidad en forma econóIlÚca. En las plantas 
geotérmicas binarias se utiliza un fluido volátil secundario, co­
mo el isobutano, el n-pentano y el R-114, en un circuito cerra­
do. Considere una planta geotérIlÚca binaria con R-114 como 
fluido de trabajo que está fluyendo a razón de 600 kg/s. El 
R-1l4 se vaporiza en una caldera a 115°C por el fluido geotér­
mica que entra a 165°C y se condensa a 30°C afuera de los tu­
bos, por agua de enfriamiento que entra a éstos a 18°C. Diseñe 
el condensador de esta planta binaria. 

Especifique a) la longitud, el diámetro y el número de tubos, 
así como su disposición en el condensador, b) el gasto de masa 
del agua de enfriaIlÚento y e) el gasto de agua de reemplazo ne­
cesaria si se usa una torre de enfriaIlÚento para rechazar el calor 
de desecho del agua de enfriamiento. La velocidad del líquido 
debe permanecer por debajo de 6 mJs y la longitud de los tubos 
se limita a 8 m. 

10-114 Una instalación de fabricación requiere vapor satura­
do de agua a l20°C, a razón de 1.2 kg/min. Diseñe una caldera 
eléctrica de vapor para este fin, con las restricciones siguientes: 

• Tendrá forma cilíndrica con razón entre la altura y el diá­
metro de 1.5. La caldera puede estar horizontal o vertical. 

• Operará en el régimen de ebullición nucleada y el flujo de 
diseño de calor no debe ser mayor de 60% del flujo crítico 
para proporcionar un margen adecuado de seguridad. 

• Se usará un elemento de calentamiento eléctrico, del tipo de 
enchufe y que se encuentre en el comercio, hecho de acero 
inoxidable pulido mecánicamente. El diámetro del calenta­
dor no puede estar entre 0.5 cm y 3 cm. 

• La mitad del volumen de la caldera debe estar ocupada por 
vapor y ésta debe de ser suficientemente grande como para 
contener agua suficiente para 2 h de alimentación de vapor. 
Asinúsmo, la caldera estará bien aislada. 

El lector debe especificar lo siguiente: 1) la altura y el diámetro 
interior del tanque, 2) la longitud, el diámetro, la potencia nomi­
nal y la temperatura superficial del elemento eléctrico de calen­
tamiento, 3) la razón máxima de producción de vapor durante 
periodos cortos en condiciones de sobrecarga y cómo se puede 
realizar. 

Caldera 

FIGURA Pl0-114 

10-115 Repita el problema 10-114 para una caldera que pro­
duzca vapor de agua a 150°C, a razón de 2.5 kg/min. 

10-116 Conduzca este experimento para determinar el coefi­
ciente de transferencia en la ebullición. El lector necesitará un 
elemento eléctrico portátil de calentamiento del tipo de inmer­
sión, un termómetro para interiores y exteriores, y pegamento 
para metales (todo lo cual puede comprarse por más o menos 15 
dólares en una ferretería). El lector también necesitará un trozo 
de cuerda y una regla para calcular el área superficial del calen­
tador. En primer lugar hierva agua en una cacerola usando el 
elemento de calentaIlÚento y IlÚda la temperatura del agua hir­
viente lejos de dicho elemento. Con base en su lectura estime la 
elevación de su ubicación y compárela con el valor real. Enton­
ces pegue la punta del alambre del termopar del termómetro a la 
sección de en medio de la superficie del calentador. En este ca­
so, la lectura dará la temperatura superficial del calentador. 
Suponiendo que la potencia nOIlÚnal del calentador sea el con­
sumo real de potencia durante el calentamiento (el lector puede 
comprobar esto midiendo la corriente eléctrica y la tensión), 
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calcule el coeficiente de transferencia de calor con base en la 
ley de Newton del enfriamiento. 

FIGURA P1 0-116 
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INTERCAMBIADORES 
DE CALOR 

L
os intercambiadores de calor son aparatos que facilitan el intercambio de 
calor entre dos fluidos que se encuentran a temperaturas diferentes yevi­
tan al mismo tiempo que se mezclen entre sí. En la práctica, los intercam­

biadores de calor son de uso común en una amplia variedad de aplica­
ciones, desde los sistemas domésticos de calefacción y acondicionamiento del 
aire hasta los procesos químicos y la producción de energía en las plantas gran­
des. Los intercambiadores de calor difieren de las cámaras de mezclado en el 
sentido de que no permiten que se combinen los dos fluidos que intervienen. 

En un intercambiador la transferencia de calor suele comprender convec­
ción en cada fluido y conducción a través de la pared que los separa. En el 
análisis de los intercambiadores de calor resulta conveniente trabajar con un 
coeficiente de transferencia de calor total U que toma en cuenta la contribu­
ción de todos estos efectos sobre dicha transferencia. La razón de la transfe­
rencia de calor entre los dos fluidos en un lugar dado a un intercambiador 
depende de la magnitud de la diferencia de temperatura local, la cual varía a 
lo largo de dicho intercambiador. 

Los intercambiadores de calor se fabrican en diversos tipos y, como conse­
cuencia, se inicia este capítulo con su clasificación. A continuación, se discute 
la determinación del coeficiente total de transferencia de calor en los inter­
cambiadores y de la diferencia de temperatura media logarítmica (LMTD, 
logarithmic mean temperature difference) para algunas configuraciones. En­
seguida, se introduce el factor de corrección F para tomar en cuenta la 
desviación de la diferencia media de temperatura respecto de la LMTD, en 
configuraciones complejas. Después, se discute el método de efectividad­
NTU, el cual permite analizar los intercambiadores de calor cuando no se 
conoce las temperaturas de salida de los fluidos. Por último, se analiza la se­
lección de los intercambiado res de calor. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Reconocer numerosos tipos de intercambiadores de calor y clasificarlos 

• Desarrollar un conocimiento de la incrustación (los sedimentos) sobre las superficies y 
determinar el coeficiente total de transferencia de calor para un intercambiador de calor 

• Realizar un análisis general acerca de la energía en los intercambiadores de calor 

• Obtener una relación para la diferencia de temperatura media logarítmica con el fin de 
usarse en el método de la LMTD y modificarla para los diferentes tipos de intercambia­
dores de calor con el uso del factor de correlación 

• Desarrollar relaciones para la efectividad y analizar los intercambiadores de calor cuando 
no se conocen las temperaturas de salida, aplicando el método de efectividad-NTU, y 

• Conocer las consideraciones primarias en la selección de los intercambiadores de calor. 
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FIGURA 11-1 
Diferentes regímenes de flujo y 
perfiles asociados de temperaturas 
en un intercambiador de calor de 
tubo doble. 

11-1 • TIPOS DE INTERCAMBIADORES DE CALOR 
Las distintas aplicaciones de la transferencia de calor requieren diferentes ti­
pos de accesorios y configuraciones del equipo para dicha transferencia. El in­
tento de acoplar los accesorios para la transferencia de calor a cada tipo de 
necesidades, dentro de las restricciones específicas, ha conducido a numero­
sos tipos de diseños innovadores de intercambiadores de calor. 

El tipo más simple de intercambiador de calor consta de dos tubos concén­
tricos de diámetros diferentes, como se muestra en la figura 11-1, llamado in­
tercambiador de calor de tubo doble. En un intercambiador de este tipo uno 
de los fluidos pasa por el tubo más pequeño, en tanto que el otro lo hace por 
el espacio anular entre los dos tubos . En un intercambiador de calor de tubo 
doble son posibles dos tipos de disposición del flujo: en el flujo paralelo los 
dos fluidos, el frío y el caliente, entran en el intercambiador por el mismo ex­
tremo y se mueven en la misma dirección. Por otra parte, en el contraflujo los 
fluidos entran en el intercambiador por los extremos opuestos y fluyen en di­
recciones opuestas. 

Otro tipo de intercambiador de calor, diseñado específicamente para lograr 
una gran área superficial de transferencia de calor por unidad de volumen, es 
el compacto. La razón entre el área superficial de transferencia de calor de un 
intercambiador y su volumen se llama densidad de área {3. Un intercambiador 
de calor con {3 > 700 m2/m3 (o 200 ft2Jft3) se clasifica como compacto. Ejem­
plos de intercambiadores de calor compactos son los radiadores de automóvi­
les ({3 = 1 000 m2/m3), los intercambiadores de calor de cerámica de vidrio de 
las turbinas de gas ({3 = 6000 m2/m3), el regenerador del motor Stirling ({3 = 
15000 m2/m3) y el pulmón humano ({3 = 20000 m2/m3). Los intercambiado­
res compactos permiten lograr razones elevadas de transferencia de calor en­
tre dos fluidos en un volumen pequeño y son de uso común en aplicaciones 

T T 

Salida Entrada 
frío frío 

Entrada ~t Salida Entrada ~t Salida 
caliente ~ _ caliente caliente r~-----_---- caliente 
_ (")-L~ _ ____ ---= ____ ~-L...,.,, )_ _(r;:)-L~-.--_-::----::---~-'-----',-" ) _ 

- -
t t 

Entrada Salida 

frío frío 

a) Flujo paralelo b) Contraflujo 
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con limitaciones estrictas con respecto al peso y el volumen de esos aparatos 
(figura 11-2). 

La gran área superficial en los intercambiadores compactos se obtiene suje­
tando placas delgadas o aletas corrugadas con poco espacio entre sí a las pa­
redes que separan los dos fluidos. Los intercambiadores compactos son de uso 
común en la transferencia de calor de gas hacia gas y de gas hacia líquido (o 
líquido hacia gas), para contrarrestar el bajo coeficiente de transferencia de ca­
lor asociado con el flujo de gases mediante una mayor área superficial. Por 
ejemplo, en el radiador de un automóvil, del tipo compacto de agua hacia ai­
re, no causa sorpresa que las aletas se encuentren sujetas en el lado del aire de 
la superficie del tubo. 

En los intercambiadores compactos los dos fluidos suelen moverse de ma­
nera perpendicular entre sí y a esa configuración de flujo se le conoce como 
flujo cruzado, el cual todavía se clasifica más como flujo no mezclado o mez­
clado, dependiendo de su configuración, como se muestra en la figura 11-3. 
En (a), se dice que el flujo cruzado es no mezclado en virtud de que las aletas 
de placa fuerzan al fluido a moverse por un espaciamiento particular entre 
ellas e impiden su movimiento en la dirección transversal (es decir, paralelo a 
los tubos). Se dice que el flujo cruzado que se ilustra en (b) es mezclado, da­
do que el fluido ahora tiene libertad para moverse en la dirección transversal. 
En un radiador de automóvil los dos fluidos son no mezclados. La presencia 
de la mezcla en el fluido puede tener un efecto significativo sobre las caracte­
rísticas de transferencia de calor del intercambiador. 

Quizá el tipo más común de intercambiador de calor en las aplicaciones in­
dustriales sea el de tubos y coraza, mostrado en la figura 11-4. Estos intercam­
biadores de calor contienen un gran número de tubos (a veces varios cientos) 
empacados en un casco con sus ejes paralelos al de éste. La transferencia de ca­
lor tiene lugar a medida que uno de los fluidos se mueve por dentro de los tu­
bos, en tanto que el otro se mueve por fuera de éstos, pasando por la coraza. Es 
común la colocación de desviadores en la coraza para forzar al fluido a mover­
se en dirección transversal a dicha coraza con el fin de mejorar la transferencia 
de calor, y también para mantener un espaciamiento uniforme entre los tubos. 
A pesar de su extendido uso no son adecuados para utilizarse en automóviles y 
aviones debido a su peso y tamaño relativamente grandes. Nótese que en un in­
tercambiador de este tipo los tubos se abren hacia ciertas zonas grandes de flu­
jo, llamadas cabezales, que se encuentran en ambos extremos del casco, en 
donde el fluido del lado de los tubos se acumula antes de entrar y salir de ellos. 

Los intercambiadores de tubos y coraza se clasifican todavía más según el 
número de pasos que se realizan por la coraza y por los tubos. Por ejemplo, los 
intercambiadores en los que todos los tubos forman una U en la coraza se di­
ce que son de un paso por la coraza y dos pasos por los tubos. De modo se­
mejante, a un intercambiador que comprende dos pasos en la coraza y cuatro 

Flujo ~m~~~~~~~ cruzado_ W 
(no mez­
. clado) CJOCibGb 

CibQbQb , ~" 
Flujo en los tubos 

(no mezclado) 
a) Los dos fluidos de flujos no mezclados 

i'-- -------- -,. , 
I ' I , 
I I " , 

-----oL ' I - --.::. 
. I 

FluJo.+ I 

cruzado L-- : 
(mezclado): I 

I I 
~___ I 

" I : 

" : I 
'-...1 _____ _____ "_' 

Flujo en los tubos 
(no mezclado) 

b) Un fluido de flujo mezclado, un fluido 
no mezclado 
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FIGURA 11-2 
Intercambiador de calor compacto, 
gas hacia líquido, para un sistema 
residencial de acondicionamiento 

del aire. 
(© YUIIUS <;engel) 

FIGURA 11-3 
Diferentes configuraciones de flujo 

en intercambiadores de calor 
de flujo cruzado. 
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FIGURA 11-4 
Esquema de un 
intercambiador de 

Cabezal 
del 

extremo 

Salida de 

calor de coraza y posterior 

tubos (un paso por 
la coraza y un paso 
por los tubos). 

Fluido del lado de la coraza 
Entrada 

Fluido del 
lado de los 
tubos 

r;::.=========*~Salida 
;==========:J=:O--Entrada 

a) Un paso por la coraza y dos pasos por los tubos 

Fluido del lado 
de la coraza 

Entrada 

r;:=========~S~da 

;~~~~~~~~~© Fluido 
del lado 
de los 
tubos 

~=========~E;;ada 

Salida 

b) Dos pasos por la coraza y cuatro pasos 
por los tubos 

FIGURA 11-5 
Disposiciones del flujo en pasos 
múltiples en los intercambiadores 
de calor de coraza y tubos. 

Entrada 
a la coraza Desviadores 

Coraza 
Salida 

de la coraza 

Entrada 
hacia los 

tubos 

Cabezal 
del extremo 
anterior 

pasos en los tubos se le llama de dos pasos por la coraza y cuatro pasos por 
los tubos (figura 11-5). 

Un tipo innovador de intercambiador de calor que ha encontrado un amplio 
uso es el de placas y armazón (o sólo de placas), el cual consta de una serie de 
placas con pasos corrugados y aplastados para el flujo (figura 11-6). Los flui­
dos caliente y frío fluyen en pasos alternados, de este modo cada corriente de 
fluido frío queda rodeada por dos corrientes de fluido caliente, lo que da por re­
sultado una transferencia muy eficaz de calor. Asimismo, este tipo de intercam­
biadores pueden crecer al aumentar la demanda de transferencia de calor 
sencillamente montando más placas. Resultan muy apropiados para aplicacio­
nes de intercambio de calor de líquido hacia líquido, siempre que las corrientes 
de los fluidos caliente y frío se encuentren más o menos a la misma presión. 

Otro tipo de intercambiador de calor que se relaciona con el paso alternado 
de las corrientes de los fluidos caliente y frío a través de la misma área de flu­
jo es el regenerativo. El intercambiador regenerativo del tipo estático básica­
mente es una masa porosa que tiene una gran capacidad de almacenamiento 
de calor, como la malla de alambre de cerámica. Los fluidos caliente y frío 
fluyen a través de esta masa porosa de manera alternada. El calor se transfie­
re del fluido caliente hacia la matriz del regenerador durante el flujo del mis­
mo, y de la matriz hacia el fluido frío durante el paso de éste. Por tanto, la 
matriz sirve como un medio de almacenamiento temporal de calor. 

El regenerador del tipo dinámico consta de un tambor giratorio y se estable­
ce un flujo continuo del fluido caliente y del frío a través de partes diferentes 
de ese tambor, de modo que diversas partes de este último pasan periódica­
mente a través de la corriente caliente, almacenando calor, y después a través 
de la corriente fría, rechazando este calor almacenado. Una vez más, el tam­
bor sirve como el medio de transporte del calor de la corriente del fluido ca­
liente hacia la del frío. 

A menudo a los intercambiadores se les da nombres específicos que refle­
jen la aplicación para la cual se usan. Por ejemplo, un condensador es un in­
tercambiador de calor en el cual uno de los fluidos se enfría y se condensa 
conforme fluye a través de ese intercambiador. Una caldera es otro intercam­
biador en el cual uno de los fluidos absorbe calor y se vaporiza. Un radiador 
de espacio es un intercambiador que transfiere calor del fluido caliente hacia 
el espacio circundante por radiación. 

11-2 • EL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA 
DE CALOR TOTAL 

Por lo común un intercambiador de calor está relacionado con dos fluidos que 
fluyen separados por una pared sólida. En primer lugar, el calor se transfiere 
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Las placas, soportadas 
por una barra guía su­
perior, son sostenidas 
en un armazón que se 
tija mediante tomillos. 

Las lumbreras y 
los empaques hacen 
que los fluidos se 
muevan en canales 
alternados. 
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Tomillo de apriete 

Los empaques especiales 
en las placas de los extre­
mos impiden que los 
flu idos entren en contacto 
con los armazones. 

Un empaque montado 
sobre cada placa sella 
el canal entre ella y la 
placa siguiente. 

Las placas A y B se 
disponen en forma 
alternada. 

La barra guía rectangular inferior 
garantiza una alineación abso luta 
de las placas, impidiendo el 
movimiento lateral. 

FIGURA 11 -6 
Intercambiador de calor 

de placas y armazón, 
de líquido hacia líquido. 

(Cortesía de Trante Corp.) 

del fluido caliente hacia la pared por convección, después a través de la pared 
por conducción y, por último, de la pared hacia el fluido frío de nuevo por 
convección. Cualesquiera efectos de la radiación suelen incluirse en los coefi­
cientes de transferencia de calor por convección. 

La red de resistencias térmicas asociada con este proceso de transferencia 
de calor comprende dos resistencias por convección y una por conducción, 
como se muestra en la figura 11-7. En este caso, los subíndices i y o represen­
tan las superficies interior y exterior del tubo interior. Para un intercambiador 
de calor de tubo doble, la resistencia térmica de la pared del tubo es 

In (DolD¡) 
Rpared = 27TkL (11-1) 

en donde k es la conductividad térmica del material de la pared y L es la lon­
gitud del tubo. Entonces la resistencia térmica total queda 

1 In (DolD¡) l 
R = Rtotal = R¡ + Rpared + Ro = h.A- + 2 kL + h A 

1 1 7T o o 
(11-2) 

A¡ es el área de la superficie interior de la pared que separa los dos fluidos Y 
Aa es el área de la superficie exterior de esa misma pared. En otras palabras, 
A¡ y Aa son las áreas superficiales de la pared de separación mojada por los 
fluidos interior y exterior, respectivamente. Cuando uno de los fluidos fluye 
adentro de un tubo circular y el otro afuera de éste, se tiene A¡ = 7TD¡L Y 
Ao = 7TDaL (figura 11-8). 

En el análisis de los intercambiadores de calor resulta conveniente combi­
nar todas las resistencias térmicas que se encuentran en la trayectoria del flu-

frío 

caliente 

cia de calor 

Fluido 
frío 

FIGURA 11 -7 
Red de resistencias térmicas asociada 

con la transferencia de calor en un inter­
cambiador de calor de tubo doble. 
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Transferen­
cia de calor 

interior 

FIGURA 11-8 

Tubo interior 

Ao=rtDoL 

A¡=1tD¡L 

Las dos áreas superficiales de transfe­
rencia de calor asociadas con un inter­
cambiador de calor de tubo doble (para 
tubos delgados, D¡ = Do y, como conse­
cuencia, A¡ = Ao). 

jo de calor del fluido caliente hacia el frío en una sola resistencia R y expresar 
la razón de la transferencia de calor entre los dos fluidos como 

(11-3) 

en donde Ves el coeficiente de transferencia de calor total, cuya unidad es 
W/m2 . oC, la cual es idéntica a la unidad del coeficiente de convección co­
mún, h. Cancelando !1T, la ecuación 11-3 se convierte en 

(11-4) 

Quizá el lector se está preguntando por qué se tienen dos coeficientes de trans­
ferencia de calor totales, V¡ y Va' para un intercambiador de calor. La razón es 
que todo intercambiador de calor tiene dos áreas superficiales para la transfe­
rencia de calor, A¡ y Aa' las cuales, en general, no son iguales entre sí. 

Nótese que V¡A¡ = VaAa, pero V¡ 1= Va a menos que A¡ = Aa. Por lo tanto, 
el coeficiente de transferencia de calor total V de un intercambiador de calor 
no tiene significado a menos que se especifique el área sobre la cual se basa. 
En especial, este es el caso cuando uno de los lados de la pared del tubo tiene 
aletas y la otra no, ya que el área superficial del lado con aletas es varias ve­
ces mayor que la que no las tiene. 

Cuando la pared del tubo es pequeña y la conductividad térmica del mate­
rial del mismo es alta, como suele ser el caso, la resistencia térmica de dicho 
tubo es despreciable (Rpared = O) y las superficies interior y exterior del mis­
mo son casi idénticas (A; = Aa = As). Entonces la ecuación 11 -4 para el coe­
ficiente de transferencia de calor total se simplifica para quedar 

l 1 1 - = -+­
U h¡ ho 

(11-5) 

donde V = Vi = Va. Los coeficientes de transferencia de calor por sepa­
rado, de adentro y de afuera del tubo, h¡ y ha' se determinan aplicando las re­
laciones de la convección discutidas en los primeros capítulos. 

El coeficiente de transferencia de calor total V de la ecuación 11-5 es domi­
nado por el coeficiente de convección más pequeño, puesto que el inverso de 
un número grande es pequeño. Cuando uno de los coeficientes de convección 
es mucho más pequeño que el otro (digamos, h¡ ~ ha)' se tiene l/h¡ ~ l/ha y, 
por consiguiente, V = h¡. Por lo tanto, el coeficiente de transferencia de calor 
más pequeño crea un cuello de botella sobre la trayectoria de la transferencia 
de calor e impide gravemente la transferencia de este último. Esta situación se 
presenta con frecuencia cuando uno de los fluidos es un gas y el otro es un lí­
quido. En esos casos, es práctica común el uso de aletas del lado del gas para 
mejorar el producto VAs y, en consecuencia, la transferencia de calor en ese 
lado. 

En la tabla 11 -1 se dan valores representativos del coeficiente de transferen­
cia de calor total U. Nótese que este coeficiente varía desde alrededor de 
10 W/m2 . oC, para los intercambiadores de calor de gas hacia gas, hasta alre­
dedor de 10000 W/m2 . oC, para los intercambiadores que comprenden cam­
bios de fase. Esto no debe ser sorprendente, dado que los gases tienen 
conductividades térmicas muy bajas y los procesos de cambio de fase están 
relacionados con coeficientes de transferencia de calor muy altos. 

Cuando el tubo tiene aletas en uno de los lados para mejorar la transferen­
cia de calor, el área superficial para la transferencia de calor total en ese lado 
queda 
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Valores representativos de los coef icientes totales de transferencia de calor en 
los intercambiadores de calor 

Tipo de intercambiador de calor 

Agua hacia agua 

Agua hacia aceite 

Agua hacia gasolina o queroseno 

Calentadores de agua de alimentac ión 

Vapor de agua hacia combustóleo ligero 

Vapor de agua hacia combustóleo pesado 

Condensador de vapor de agua 

Condensador de freón (agua enfriada) 

Condensador de amoniaco (agua enfriada) 

Condensadores de alcohol (agua enfriada) 

Gas hacia gas 

Agua hacia aire en tubos con aletas 
(agua en los tubos) 

Vapor de agua hacia aire en tubos con aletas 
(vapor de agua en los tubos) 

U, W/m 2 • °C* 

850-1700 

100-350 

300-1000 

1000-8500 

200-400 

50-200 

1000-6000 

300-1000 

800-1400 

250-700 

10-40 

30-60 t 

400-850 t 

30-300 t 

400-4000* 

* Multiplíquense los valores de la li sta por 0. 176 para convertir los en Btu/h· ft2 . °F. 

t Con base en el área superficial del lado de l agua. 

:1: Con base en el área superficial del lad o de l agua o del vapor de agua. 

As = Atotal = Afio + A sio aletas (11-6) 

en donde Aaleta es el área superficial de las aletas y Asin aletas es el área de la par­
te sin aletas de la superficie del tubo. Para aletas cortas de alta conductividad 
térmica se puede usar esta área total en la relación de la resistencia a la con­
vección R conv = l/hAs ya que, en este caso, las aletas serán con mucha aproxi­
mación isotérmicas. De lo contrario, debemos determinar el área superficial 
efectiva A, a partir de 

As = A sio aletas + 1/aleta Aaleta (11-7) 

en donde 1/aleta es la eficiencia de la aleta. De esta manera, se toma en cuenta 
la caída de temperatura a lo largo de la aleta. Nótese que para las aletas isotér­
micas 1/aleta = 1 Y por consiguiente, en ese caso, la ecuación 11-7 se reduce a 
la 11-6. 

Factor de incrustación 
El rendimiento de los intercambiadores de calor suele deteriorarse con el paso 
del tiempo como resultado de la acumulación de depósitos sobre las superfi­
cies de transferencia de calor. La capa de depósitos representa una resistencia 
adicional para esta transferencia y hace que disminuya la razón de la misma 
en un intercambiador. El efecto neto de estas acumulaciones sobre la transfe­
rencia de calor se representa por un factor de incrustación Rf el cual es una 
medida de la resistencia térmica introducida por la incrustación. 
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FIGURA 11 -9 

El tipo más común de incrustación es la precipitación de depósitos sólidos 
que se encuentran en un fluido sobre las superficies de transferencia de calor. 
El lector puede observar este tipo de incrustación incluso en su casa. Si revisa 
las superficies interiores de su tetera después de un uso prolongado, es proba­
ble que advierta una capa de depósitos de calcio sobre las superficies en las 
cuales ocurre la ebullición. Esto se presenta en especial en zonas en donde el 
agua es dura. Al raspar se desprenden las escamas de ese tipo de depósitos y 
las superficies se pueden limpiar de ellos por medio de un tratamiento quími­
co. Imagine ahora el lector esos depósitos minerales formándose sobre las su­
perficies interiores de los finos tubos de un intercambiador de calor (figura 
11-9) y el efecto perjudicial que pueden tener sobre el área de paso del flujo y 
sobre la transferencia de calor. Con el fin de evitar este problema potencial, el 
agua en las plantas generadoras y de procesos se trata en forma extensa y se 
elimina su contenido sólido antes de permitir que circule por el sistema. Las 
partículas de ceniza sólida que se encuentran en los gases de combustión y 
que se acumulan sobre las superficies de los precalentadores de aire crean pro­
blemas semejantes. 

Otra forma de incrustación, la cual es común en la industria de procesos 
químicos, es la corrosión y otra la incrustación química. En este caso las su­
perficies se incrustan por la acumulación de los productos de las reacciones 
químicas sobre ellas. Esta forma de incrustación se puede evitar recubriendo 
los tubos metálicos con vidrio o usando tubos de plástico en lugar de los me­
tálicos. Los intercambiadores también pueden incrustarse por el crecimiento 
de algas en los fluidos calientes. Este tipo de incrustación se conoce como in­
crustación biológica y se puede impedir mediante el tratamiento químico. 

En las aplicaciones donde es probable que ocurra, la incrustación debe con­
siderarse en el diseño y selección de los intercambiadores de calor. En esas 
aplicaciones puede ser necesario seleccionar un intercambiador más grande y, 
por ende, más caro, para garantizar que satisfaga los requisitos de diseño de 
transferencia de calor incluso después de que ocurra la incrustación. La lim­
pieza periódica de los intercambiadores y el tiempo de suspensión de activi­
dades resultante son inconvenientes adicionales asociados con la incrustación. 

Es obvio que el factor de incrustación es cero para un nuevo intercambiador, 
y aumenta con el tiempo a medida que se acumulan los depósitos sólidos so­
bre la superficie del mismo. El factor de incrustación depende de la tempera­
tura de operación y de la velocidad de los fluidos, así como de la duración del 
servicio. La incrustación se incrementa al aumentar la temperatura y dismi­
nuir la velocidad. 

Incrustación por precipitación de 
partículas de ceniza sobre los tubos 
de un sobrecalentador, 
(Tomado de Sream, Its Generarion, alld Use, 
Babcock alld Wilcox Co" 1978, Impreso con 
autorización,) 
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La relación del coeficiente de transferencia de calor total dada con anterio­
ridad es válida para superficies limpias y es necesario modificarla para tomar 
en cuenta los efectos de la incrustación sobre las superficies interior y exterior 
del tubo. Para un intercambiador de calor de casco y tubos, sin aletas, se pue­
de expresar como 

en donde R¡, i Y R¡, o son los factores de incrustación en esas superficies. 
En la tabla 11-2 se dan valores representativos de factores de incrustación. 

En los manuales se encuentran tablas más completas de ellos. Como el lector 
esperaría, existe una incertidumbre en estos valores y deben ser usados como 
una guía en la selección y evaluación de los intercambiadores, con el fin de to­
mar en cuenta los efectos de la incrustación anticipada sobre la transferencia 
de calor. Nótese que la mayor parte de los factores de incrustación que se en­
cuentran en la tabla son del orden de 10-4 m2 . °C/W, lo cual es equivalente a 
la resistencia térmica de una capa de caliza de 0.2 mm de espesor (k = 2.9 
W/m2 . oC) por unidad de área superficial. Por lo tanto, a falta de datos especí­
ficos se puede suponer, como punto de partida, que las superficies están recubier­
tas con 0.2 mm de caliza para considerar los efectos de la incrustación. 

EJEMPLO 11-1 Coeficiente de transferencia de calor total 
de un intercambia dar de calor 

Se va a enfriar aceite caliente en un intercambiador de calor de tubo doble, a 
contraflujo. El tubo interior de cobre tiene un diámetro de 2 cm y un espesor 
despreciable. El diámetro interior del tubo exterior (el casco) es de 3 cm. Por el 
tubo fluye agua a razón de 0.5 kg/s y el aceite por el casco a razón de 0.8 kg/s. 
Tomando las temperaturas promedio del agua y del aceite como 45°e y 800 e, 
respectivamente , determine el coeficiente de transferencia de calor total de es­
te intercambiador. 

SOLUCiÓN Se va a enfriar aceite caliente por medio de agua en un intercam­
biador de calor de tubo doble, a contraflujo. Se debe determinar el coeficiente 
de transferencia de calor total. 
Suposiciones 1 La resistencia térmica del tubo interior es despreciable, puesto 
que el material del mismo es intensamente conductor y su espesor es despre­
ciable . 2 El flujo del agua así como el del aceite están completamente desarro­
llados. 3 Las propiedades del aceite y del agua son constantes. 
Propiedades Las propiedades del agua a 45°e son (tab la A-9) 

p = 990.1 kg/m3 Pr = 3.91 

k = 0.637 W/m· oC v = ¡.dp = 0.602 X 10-6 m2/s 

Las propiedades del aceite a 800 e son (tabla A-16) 

p = 852 kg/m3 Pr = 499.3 

k = 0.138 W/m· oC v = 3.794 X lO- s m2/s 

TABLA 11-2 

Factores de incrustación representa­
tivos (resistencia térm ica debida a 
la incrustación para una unidad de 
área superficial) 

Fluido R(, m2 . °e/W 

Agua destilada, 
agua de mar, agua 
de río, agua de 
alimentación 
para calderas: 

Por debajo de 500 e 
Arriba de 50 0 e 

Combustóleo 
Vapor de agua (libre 

de aceite) 
Refrigerantes (líquido) 
Refrigerantes (vapor) 
Vapores de alcohol 
Aire 

0.0001 
0.0002 
0.0009 

0.0001 
0 .0002 
0.0004 
0.0001 
0 .0004 

(Fuente: Tubular Exchange Manufacturers 
Association .) 

http://gratislibrospdf.com/



Aceite caliente
0.8 kgls +

Agua ~

~Cr:;=(>-'----¡-I "'2-=cm=---+_3_cm --' :

0.5 kg/s G----i -
+

FIGURA 11-10
Esquema para el ejemplo 11-1.

TABLA 11-3
Número de Nusselt para flujo
laminar completamente desarrollado
en una corona circular con una de
las superficies aislada y la otra
isotérmica (Kays y Perkins).

o.io, no, uo,
0.00 3.66
0.05 17.46 4.06
0.10 11.56 4.11
0.25 7.37 4.23
0.50 5.74 4.43
l.00 4.86 4.86

Análisis En la figura 11-10 se da el esquema del intercambiador de calor. El
coeficiente de transferencia de calor total U se puede determinar a partir de la
ecuación 11-5:

1 1 1-=-+-
U h¡ ha

en donde h, y ho son los coeficientes de transferencia de calor por convección
interior y exterior del tubo, respectivamente, los cuales se deben determinar
usando las relaciones de la convección forzada.

El diámetro hidráulico para un tubo circular es el diámetro del propio tubo,
Oh = 0= 0.02 m. La velocidad media del agua en el tubo y el número de Rey-
nolds son

. .
In In

V=--=---
pAc p(l'7TD2)

0.5 kg/s .
-----::--''''-----,- = 1.61 mis
(990.1 kg/m3)[a'7T(0.02 m)"]

y

Re = VD = (1.61 mls)(0.02 m) = 53490
v 0.602 X 10 6 m2/s

el cual es mayor que 10000. Por lo tanto, el flujo del agua es turbulento. Su-
poniendo que el flujo está completamente desarrollado, el número de Nusselt
se puede determinar a partir de

hDNu = T = 0.023 Re08pr04 = 0.023(53490)°·8(3.91)°.4 = 240.6

Entonces,

h = ~ Nu = O.63~.~:. °C (240.6) = 7663 W/m2 . °C

Ahora se repite el análisis que se acaba de realizar para el aceite. Las propie-
dades del aceite a 800e son

p = 852 kg/m? v = 37.5 X 10-6 m2/s

k = 0.138 W/m· °C Pr = 490

El diámetro hidráulico para el espacio anular es .

DI! = Do - D¡ = 0.03 - 0.02 = 0.01 ID

En este caso, la velocidad media y el número de Reynolds son

. .
In In

V = -- = ------
pAc p[~'7T(D~ - Dr)]

0.8 kg/s
2.39 mis

y

VD (2.39 mls)(O.Ol m)
Re = - = = 630

v 3.794 X 10-5 m2/s

el cual es menor que 2300. Por lo tanto, el flujo del aceite es laminar. Si se su-
pone un flujo completamente desarrollado, con base en la tabla 11-3, se pue-
de determinar por interpolación que el número de Nusselt del lado del tubo del
espacio anular Nu, correspondiente a O/Do = 0.02/0.03 = 0.667 es

Nu = 5.45
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y 

ho = ~h Nu = 0.13~.6i/: . oc (5.45) = 75.2 W/m2 . oC 

Entonces el coeficiente de transferencia de calor total para este intercambiador 
queda 

u = _1_ = -----:----=----:-1-- = 74.5 W/m2 • oC 
1 + ~ + __ --=---::-_ 
h¡ ho 7663 W/m2 . oC 75.2 W/m2 . oC 

Discusión Nótese que, en este caso, U = ha ya que h¡ ~ ho' Esto confirma la 
afirmación hecha en párrafos iniciales de que el coeficiente de transferencia de 
calor total en un intercambiador es dominado por el coeficiente de transferen­
cia de calor más pequeño, cuando la diferencia entre los dos valores es grande. 

Para mejorar el coeficiente de transferencia de calor total y, . de este modo, la 
transferencia de calor en este intercambiador, se deben aplicar· del lado del 
aceite algunas técnicas dirigidas a la mejora, como una !:¡uperficie con aletas. 

EJEMPLO 11-2 Efecto de la incrustación sobre el coeficiente 
de transferencia de calor total 

Se construye un intercambiador de calor de tubo doble (casco y tubo) con un 
tubo interior de acero inoxidable (k = 15.1 W/m . OC), de diámetro interior 
D¡ = 1.5 cm y diámetro exterior Do = 1.9 cm, y un casco exterior cuyo diáme­
tro interior es de 3.2 cm. El coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción es h¡ = 800 W/m2 . oC, sobre la superficie interior del tubo, y ha = 1200 
W/m2 . oC, sobre la superficie exterior. Para un factor de incrustación de Rf ¡ = 

0.0004 m2 . °C/W, del lado del tubo, y Rf. a = 0.0001 m2 . °C/W, del lado' del 
casco, determine a) la resistencia térmica del intercambiador de calor por uni­
dad de longitud y b) los coeficientes de transferencia de calor totales U¡ y Ua 
con base en las áreas superficiales interior y exterior del tubo, respectivamente. 

SOLUCiÓN Se proporcionan los coeficientes de transferencia de calor y los 
factores de incrustación en los lados del tubo y el casco del intercambiador de 
calor. Se deben determinar la resistencia térmica y los coeficientes totales 
de transferencia de calor con base en las áreas interna y externa. 
Suposición Los coeficientes de transferencia de calor y los factores de incrus-
tación son constantes y uniformes. . 
Análisis a) En la figura 11-11 se ve el esquema del intercámbiador. La resis­
tencia térmica para un intercambiador de casco y tubos, sin aletas, con incrus­
tación sobre las dos superficies de transferencia de calor se da por la ecuación 
11 -8 como 

en donde 

A¡ = 7TD¡L = 7T(0.015 m)(l m) = 0.0471 m2 

Ao = 7TDoL = 7T(0.019 m)(1 m) = 0.0597 m2 

Al sustituir valores se determina que la res istencia térmica total es 

Fluido 
caliente ,----+------' 

---~O ~~~~=~:lQ) 

Do = 1.9 cm 

D¡ = 1.5 cm 
h¡ = 800 W/m2.oC 
R f,¡ = 0.0004 m2.oC/W 

h = 1200 W/m2.oC 
R;.o = 0.0001 m2.oC/W 

FIGURA 11-11 
Esquema para el ejemplo 11-12. 
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• I 

_ 1 + 0.0004 m2 . °C/W 
R - (800 W/m2 • °C)(0.0471 m2) 0.0471 m2 

ln (0.019/0.015) 
+ 27r(15.l W/m . 0C)(1 m) 

+ 0.0001 m2 
• °C/W + 1 

0.0597 m2 (1200 W/m2 . °C)(0.0597 m2) 

= (0.02654 + 0.00849 + 0.0025 + 0.00168 + 0.01396)OC/W 

= O.0532°C/W 

Nótese que, en este caso, alrededor de 19% de la resistencia térmica total se 
debe a la incrustación y 5% de ella se debe al tubo de acero que separa a los 
dos fluidos. El resto (76%) se debe a las resistencias a la convección sobre los 
dos lados del tubo interior. 

b) Una vez que se conocen la resistencia térmica total y las áreas superficiales 
de transferencia de calor, una vez más se determinan los coeficientes de trans­
ferencia de calor totales con base en las superficies interior y exterior del tubo, 
a partir de la ecuación 11-8, como 

1 1 
U¡ = RA¡ = (0.05320C/W)(0.0471 m2) = 399 W/m

2
• oC 

y 

1 1 
Uo = RAo = (0.05320 C/W)(0.0597 m2) = 315 W/m

2
• oC 

. Discusión Nótese que, en este caso, los dos coeficientes de transferencia de 
calor totales difieren de manera significativa (en 27%) debido a la diferencia 
considerable entre las áreas superficiales de transferencia de calor en los lados 
interior y exterior del tubo. Para tubos de espesor despreciable, la diferencia en­
tre los dos coeficientes de transferencia de calor totales sería mínima. 

11-3 • ANÁLISIS DE LOS INTERCAMBIADORES 
DE CALOR 

En la práctica los intercambiadores de calor son de uso común y un ingeniero 
se encuentra a menudo en la posición de seleccionar un intercambiador de ca­
lor que logre un cambio de temperatura especifica de una corriente de fluido 
de gasto de masa conocido, o bien, de predecir las temperaturas de salida de 
las corrientes de fluido caliente y del frío en un intercambiador de calor espe­
cifico. 

En las secciones que vienen se discutirán los dos métodos usados en el aná­
lisis de los intercambiadores de calor. De éstos, el de la diferencia media lo­
garítmica de temperatura (o LMTD) es el más apropiado para la primera tarea 
y el método de la efectividad-NTU, para la segunda, como se acaban de des­
cribir. Pero, en primer lugar, se presentan algunas consideraciones generales. 

Los intercambiadores de calor suelen operar durante largos periodos sin 
cambios en sus condiciones de operación. Por lo tanto, se pueden considerar 
como aparatos de flujo estacionario. Como tales, el gasto de masa de cada 
fluido permanece constante y las propiedades de los fluidos, como la tempe­
ratura y la velocidad, en cualquier entrada o salida, siguen siendo las mismas. 
Asimismo, las corrientes de fluido experimentan poco o ningún cambio en sus 
velocidades y elevaciones y, como consecuencia, los cambios en la energía ci-

http://gratislibrospdf.com/



nética y en la potencial son despreciables. En general, el calor específico de 
un fluido cambia con la temperatura; pero, en un intervalo específico de tem­
peraturas, se puede considerar como una constante en algún valor promedio, 
con poca pérdida en la exactitud. La conducción axial de calor a lo largo del 
tubo suele ser insignificante y se puede considerar despreciable. Por último, se 
supone que la superficie exterior del intercambiador de calor está perfecta­
mente aislada, de modo que no se tiene pérdida de calor hacia el medio cir­
cundante y cualquier transferencia de calor sólo ocurre entre los dos fluidos . 

Las idealizaciones que acaban de describirse se logran muy aproximada­
mente en la práctica y simplifican mucho el análisis de un intercambiador de 
calor con poco sacrificio de la exactitud. Por lo tanto son de uso común. Con 
estas suposiciones, la primera ley de la termodinámica requiere que la veloci­
dad de la transferencia de calor desde el fluido caliente sea igual a la transfe­
rencia de calor hacia el frío; es decir, 

(11-9) 

y 

(11-10) 

en donde los subíndices c y h se refieren a los fluidos frío y caliente, respecti­
vamente, y 

me, mh = gastos de masa 

Cpe' Cph = calores específicos 

Te. sal' Th, sal = temperaturas de salida 

Te, ent' Th, ent = temperaturas de entrada 

Nótese que la razón de la transferencia de calor Q se toma como una cantidad 
positiva y se sobreentiende que su dirección va del fluido caliente hacia el 
frío, de acuerdo con la segunda ley de la termodinámica. 

En el análisis de los intercambiadores de calor a menudo resulta convenien­
te combinar el producto del gasto de masa y el calor específico de un fluido 
en una sola cantidad. Ésta se llama razón de capacidad calorífica y se defi­
ne para las corrientes de los fluidos caliente y frío como 

y (11-11) 

La razón de capacidad calorífica de una corriente de fluido representa la velo­
cidad de la transferencia de calor necesaria para cambiar la temperatura de esa 
corriente en 1°C conforme fluye por el intercambiador de calor. Nótese que en 
un intercambiador el fluido con una razón de capacidad calorífica grande 
experimenta un cambio pequeño en la temperatura y aquel con una razón de 
capacidad calorífica pequeña experimentará un cambio grande en la tempera­
tura. Por lo tanto, si se duplica el gasto de masa de un fluido mientras al mis­
mo tiempo se deja todo lo demás inalterado, se reducirá a la mitad el cambio 
de temperatura en ese fluido. 

(11 -12) 

y 

(11 -13) 

Es decir, la razón de la transferencia de calor en un intercambiador es igual a 
la razón de capacidad calorífica de cualquiera de los dos fluidos multiplicada 
por el cambio de temperatura en ese fluido. Advierta que la única ocasión en 
que la elevación de la temperatura de un fluido frío es igual a la caída de tem­
peratura del fluido caliente es cuando las razones de capacidad calorífica de 
los dos fluidos son iguales (figura 11-12). 

T 

Fluido frío 
Ce = ch 

D.T = D.TI = D.T2 = constante 

I 
I 
I 
I 

Ti 
D.T2 : 

1 .... : 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 

~--------------------~--x 
Entrada Salida 

FIGURA 11-12 
Dos flujos de fluidos que tienen las 

mismas razones de capacidad calorífica 
experimentan el mismo cambio de 
temperatura en un intercambiador 

de calor bien aislado. 
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~ _ '-:l' ·:\t,/~;· - ·' 622 i:'",'?~:~,~~~~" 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

T 
/'" Fluido en condensación 

Entrada 

a) Condensador (C" ~ 00) 

T 

/'" Fluido caliente 

~ Fluido en ebullición 

Entrada 

b) Caldera (Ce ~ 00) 

FIGURA 11-13 

Salida 

Salida 

Variación de las temperaturas de los 
fluidos en un intercambiador de calor 
cuando uno de los fluidos se condensa o 
hierve. 

Dos tipos especiales de intercambiadores de calor de uso común en la prác­
tica son los condensadores y las calderas. En ellos uno de los fluidos pasa por 
un proceso de cambio de fase y la razón de la transferencia de calor se expre­
sa como 

Q = mhfg (11 -1 4) 

en donde riz es la rapidez de la evaporación o de la condensación del fluido y 
hfg es su entalpía de vaporización a la temperatura o presión especificadas. 

Un fluido común absorbe o libera una gran cantidad de calor a temperatura 
constante durante un proceso de cambio de fase, como se muestra en la figu­
ra 11-13. La razón de capacidad calorífica de un fluido durante un proceso de 
este tipo debe tender al infinito, puesto que el cambio en la temperatura es 
prácticamente cero; es decir, e = ~cp -7 00 cuando !::..T -7 0, de modo que la 
razón de la transferencia de calor Q = rizcp !::..T es una cantidad finita. Por lo 
tanto, en el análisis de los intercambiadores de calor un fluido en condensa­
ción o en ebullición se considera de manera conveniente como un fluido cuya 
razón de capacidad calorífica es infinita. 

La razón de la transferencia de calor en un intercambiador también se pue­
de expresar de una manera análoga a la ley de Newton del enfriamiento como 

(11 -15) 

donde U es el coeficiente total de transferencia de calor, As es el área de trans­
ferencia del calor y !::..Tm es una apropiada diferencia promedio de temperatura 
entre los dos fluidos. En este caso, el área superficial As se puede determinar 
en forma precisa aplicando las dimensiones del intercambiador de calor. No 
obstante, en general, el coeficiente total de transferencia de calor, U, y la dife­
rencia de temperatura !::..T entre los fluidos caliente y frío pueden variar a lo 
largo del intercambiador. 

El valor promedio del coeficiente de transferencia de calor total se puede 
determinar, como se describió en la sección anterior, utilizando los coeficien­
tes de convección promedio para cada fluido. Resulta que la forma apropiada 
de la diferencia media de temperatura entre los dos fluidos tiene naturaleza lo­
garítmica y su determinación se presenta en la sección 11-4. 

11-4 • MÉTODO DE LA DIFERENCIA 
DE TEMPERATURA MEDIA LOGARíTMICA 

Al principio se mencionó que la diferencia de temperatura entre los fluidos 
caliente y frío varía a lo largo del intercambiador de calor y resulta convenien­
te tener una diferencia de temperatura media !::..T m para usarse en la relación 
Q = UAs !::..T'7l" 

Con el fin de desarrollar una relación para la diferencia de temperatura pro­
medio equivalente entre los dos fluidos considérese el intercambiador de ca­
lor de tubo doble y flujo paralelo que se muestra en la figura 11-14. Nótese 
que la diferencia de temperatura !::..T entre los fluidos caliente y frío es grande 
en la entrada del intercambiador, pero disminuye en forma exponencial hacia 
la salida. Como el lector esperaría, la temperatura del fluido caliente decrece 
y la del frío aumenta a lo largo de dicho intercambiador, pero la temperatura 
del fluido frío nunca puede sobrepasar la del caliente, sin importar cuán largo 
sea dicho intercambiador. 

Si se supone que la superficie exterior del intercambiador está bien aislada, 
de modo que cualquier transferencia de calor ocurre entre los dos fluidos y se 
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descartan cualesquiera cambios en la energía potencial y cinética, un balance
de energía en cada fluido, en una sección diferencial del intercambiador, se
puede expresar como

(11-16)

y

(11-17)

Es decir, la razón de la pérdida de calor desde el fluido caliente, en cualquier
sección del intercambiador, es igual a la razón de la ganancia de calor por el
fluido frío en esa sección. El cambio en la temperatura del fluido caliente es
una cantidad negativa y, por consiguiente, se añade un signo negativo a la
ecuación 11-16 para hacer que la razón de la transferencia de calor Q sea una
cantidad positiva. Si se despejan de las ecuaciones antes dadas aT; y d'I¿ da

8Q
dT" = - -.--

m"cp"
(11-18)

y

(11-19)

Al restar la segunda de la primera se obtiene

(11-20)

La razón de la transferencia de calor en la sección diferencial del intercambia-
dar también se puede expresar como

(11-21)

Al sustituir esta ecuación en la 11-20 y reacomodar los términos da

(11-22)

Al hacer la integración desde la entrada del intercambiador hasta su salida, se
obtiene

T -T (1 1)1 ",sal e,sal - VAn -- --+--
Th, en! - Te,en! s mh cp" me cpc

(11-23)

Por último, se despejan de las ecuaciones 11-19 y 11-20 mccpc y m"cph y se sus-
tituyen en la ecuación 11-23, que después de un poco de reacomodo produce

(11-24)

en donde

6. TI - 6.T2
6.Tml = In (6.TI/6.T

2
)

(11-25)

es la diferencia de temperatura media logarítmica, que es la forma apropia-
da de la diferencia de temperatura promedio que debe usarse en el análisis de
los intercambiadores de calor. En este caso, 6.T¡ y 6.T2 representan la diferen-

T
Th,en!

Te, en!

:1 .......¡ 2 As
I I
I I
I I

Fluido I I

caliente -1 T",sal-T",en! -
t

Fluido frío
Te, en!

FIGURA 11-14
Variación de las temperaturas de los

fluidos en un intercambiador de calor de
tubo doble y flujo paralelo.
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t Te, sal 

~
GLlT2 Fluido 

calIente ~ - L \ -;),,-'-~------,------ : )-

T". enl ____ -'--____ -----' 'T \ l' ",sal 

Ll~t Fluido frío 

Te, en! LlTI = T¡¡ , en! - Te, en! 

a) Intercambiadores de calor de flujo paralelo 

Fluido 
frío 

~.ent + 
Fluido NT2 

caliente .----------' L \ 
-~'-----------,-----' ~ -----. -

Te, sal LlTI = T¡¡ , en! - ~, sal 

LlT2 = T", sal - Te, en! 

b) Intercambiadores de calor a contraflujo 

FIGURA 11-15 

T¡¡, sal 

Expresiones de I1T I y I1T2 en los inter­
cambiadores de calor de flujo paralelo y 
a contraflujo. 

cia de temperatura entre los dos fluidos en ambos extremos (de entrada y de 
salida) del intercambiador. No existe diferencia con respecto a cuál de los ex­
tremos de éste se designe como la entrada o la salida (figura 11-15). 

La diferencia de temperatura entre los dos fluidos disminuye desde ll.TI a la 
entrada hasta ll.T2 a la salida. Por lo tanto, resulta tentador usar la diferencia 
de temperatura media aritmética ll.Tma = ~(ll.TI + I1T2) como la diferencia de 
temperatura promedio. La diferencia de temperatura media logarítmica ll.T mI 

se obtiene siguiendo el perfil real de temperaturas de los fluidos a lo largo del 
intercambiador y es una representación exacta de la diferencia de temperatu­
ra promedio entre los fluidos caliente y frío. En verdad refleja el decaimiento 
exponencial de la diferencia de temperatura locaL 

Nótese que I1T mI siempre es menor que ll.T ma' Por lo tanto, si se usa ll.T ma en 
los cálculos, en lugar de ll.T mI> se sobreestimará la razón de la transferencia de 
calor entre los dos fluidos en un intercambiador. Cuando ll.T¡ difiere de ll.T2 

en no más de 40%, el error al usar la diferencia de temperatura media aritmé­
tica es menor que 1 %. Pero el error se incrementa hasta niveles indeseables 
cuando ll.TI difiere de ll.T2 en cantidades mayores. Por lo tanto, al determinar 
la razón de la transferencia de calor en un intercambiador, siempre se debe 
usar la diferencia de temperatura media logarítmica. 

Intercambiadores de calor a contraflujo 
En la figura 11-16 se da la variación de las temperaturas de los fluidos calien­
te y frío en un intercambiador de calor a contraflujo. Nótese que los fluidos 
caliente y frío entran en el intercambiador por los extremos opuestos y, en 
este caso, la temperatura de salida del fluido frío es posible que sobrepase 
la de salida delfluido caliente. En el caso límite, el fluido frío se calentará has­
ta la temperatura de entrada del fluido caliente. Sin embargo, la temperatura 
de salida del fluido frío nunca puede ser mayor que la de entrada del fluido 
caliente, ya que esto sería una violación de la segunda ley de la termodiná­
nuca. 

La relación antes dada para la diferencia de temperatura media logarítmica 
se desarrolla usando un intercambiador de flujo paralelo, pero si se repite el 
análisis antes dado para uno a contraflujo, se puede demostrar que también es 
aplicable a los intercambiadores a contraflujo; aunque, en esta ocasión, ll.T¡ y 
ll.T2 se expresen como se muestra en la figura 11-15. 

Para temperaturas de entrada y de salida específicas, la diferencia de tempe­
ratura media logarítmica para un intercambiador a contra flujo siempre es ma­
yor que la correspondiente a uno de flujo paralelo. Es decir, ll.T mi, CF > ll.T mi, FP, 

y, por ende, se necesita un área superficial más pequeña (y, por consiguiente, 
un intercambiador más pequeño) para lograr una razón específica de la trans­
ferencia de calor en un intercambiador de este tipo. Por lo tanto, en los inter­
cambiadores de calor es una práctica común usar disposiciones a contra­
flujo. 

En un intercambiador a contraflujo la diferencia de temperatura entre los 
fluidos caliente y frío permanecerá constante a lo largo del mismo cuando las 
razones de capacidad calorífica de los dos fluidos sean iguales (es decir, ll.T 
= constante cuando Ch = Ce' O bien, mhcph = mecpJ. Entonces, se tiene ll.TI 
= ll.T2 Y la última relación para la diferencia de temperatura media logarítmi­
ca da ll.T mi = § la cual es una forma indeterminada. Mediante la aplicación de 
la regla de l'H6pital, se puede demostrar que, en este caso, se tiene ll.Tml = 
ll.TI = ll.T2, como era de esperarse. 

Se puede considerar que un condensador o una caldera son intercambiado­
res de calor de flujo paralelo o a contraflujo, ya que los dos enfoques condu­
cen al mismo resultado. 
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Intercambiadores de calor de pasos 
múltiples y de flujo cruzado: 
Uso de un factor de corrección 
La relación para la diferencia de temperatura media logarítmica 6.Tml desarro­
llada con anterioridad sólo se limita a los intercambiadores de flujo paralelo o 
a contraflujo. También se desarrollan relaciones similares para los intercam­
biadores deflujo cruzado y de tubos y coraza de pasos múltiples, pero las ex­
presiones resultantes son demasiado complicadas debido a las complejas 
condiciones de flujo. 

En esos casos resulta conveniente relacionar la diferencia equivalente de 
temperatura con la relación de la diferencia media logarítmica para el caso 
de contraflujo, como 

(11-26) 

en donde F es el factor de corrección, el cual depende de la configuración 
geométrica del intercambiador y de las temperaturas de entrada y de salida de 
las corrientes de fluido caliente y frío. La 6.T mI, CF es la diferencia media loga­
rítmica de temperatura para el caso del intercambiador a contra flujo , con las 
mismas temperaturas de entrada y de salida, y se determina con base en la 
ecuación 11-25 , tomando 6.TI = Th, ent - Te, sal Y 6.T2 = Th, sal - Te, ent (figura 
11 -17). 

Para un intercambiador de flujo cruzado y uno de casco y tubos de pasos 
múltiples, el factor de corrección es menor que la unidad; es decir, F ::; 1. El 
valor límite de F = 1 corresponde al intercambiador a contraflujo. Por tanto, 
el factor de corrección F para un intercambiador de calor es una medida de la 
desviación de la 6.T mI con respecto a los valores correspondientes para el ca­
so de contra flujo . 

En la figura 11-18 se da el factor de corrección F para las configuraciones 
comunes de los intercambiadores de flujo cruzado y de casco y tubos en fun­
ción de las razones P y R entre dos temperaturas, definidas como 

T 

Fluido 

Fluido caliente 

frío 
1/"sal 

I 
Te•ent 

I 
I 
I 
I 

Te,en, I Fluido 
, frío 

r--------__ ~------~ 

-~,-------------------~~ - ---
t ~,sal 

FIGURA 11-16 
Variación de las temperaturas de los 

fluidos en un intercambiador de calor de 
tubo doble, a contraflujo. 

t2 - ti 
p = -­

TI - t i 
(11-27) Fluido 

r-""In-te-rc-am--'--:bi-ad""o-r d-:-e-c-al""o-r d-'e 

y 

TI - T? (¡ñC)lado del tubo 
R = ----- - = ~---------

t2 - ti (nicP)ladode lacoraza 
(11-28) 

en donde los subíndices 1 y 2 se refieren a la entrada y la salida, respectiva­
mente. Nótese que para un intercambiador de tubos y coraza, T y t representan 
las temperaturas del lado de la coraza y del lado del tubo, respectivamente, co­
mo se muestra en los diagramas del factor de corrección. No existe diferencia 
en que el fluido caliente o el frío fluyan por la coraza o el tubo. La determina­
ción del factor de corrección F requiere que se disponga de las temperaturas de 
entrada y de salida, tanto para el fluido frío como para el caliente. 

Advierta también que el valor de P va desde O hasta 1. Por otra parte, el de 
R va desde O hasta infinito, R = O corresponde al cambio de fase (condensa­
ción o ebullición) del lado del casco y R ---¿ 00 al cambio de fase del lado del 
tubo. El factor de corrección es F = 1 para estos dos casos límites. Por lo tan­
to, el factor de corrección para un condensador O una caldera es F = 1, sin 
importar la configuración del intercambiador de calor. 

T flujo cruzado o de tubos y 
\ en, I coraza de pasos múltiples 

t-.T~IT 
• e, sal 

Razón de la transferencia de calor: 

ti = UAsFt-.Tml,CF 

donde 
t-.TI -t-.T2 

!!.T ml,CF = In (t-.T¡lt-.T
2

) 

t-.TI = T", en' - Te, sal 

!!.T2 = 1/" sal - Te, ent 

y F= . .. (figura I1-18) 

1/" sal 

FIGURA 11-17 
Determinación de la razón de la transfe­
rencia de calor para intercambiadores de 

calor de flujo cruzado y de tubos y 
coraza de pasos múltiples, mediante el 

uso del factor de corrección. 
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FIGURA 11-18
Diagramas del factor de corrección F
para intercambiadores de calor
comunes de tubos y coraza de flujo
cruzado.
(Tomado de Bowman, Mueller y Nagle.)
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EJEMPLO 11-3 La condensación de vapor de agua 
en un condensador 

Se va a condensar vapor de agua de una planta generadora a una temperatura 
de 30°C, con agua de enfriamiento de un lago cercano, la cual entra en los tu­
bos del condensador a 14°C y sale a 22°C. El área superficial de los tubos es 
de 45 m2 y el coeficiente de transferencia de calor total es de 2 1.00 W/m2 . oC. 
Determine el gasto de masa necesario de agua de enfriamiento y la razón de la 
condensación del vapor en el condensador. 

SOLUCiÓN Se condensa vapor de agua mediante agua de enfriamiento en el 
condensador de una planta generadora. Se deben determinar el gasto de masa 
del agua de enfriamiento y la razón de la condensación. 

Suposiciones 1 Existen condiciones estables de operación. 2 El intercambia­
dor de calor está bien aislado; de modo que la pérdida de calor hacia los alre­
dedores es despreciable. 3 Los cambios en las energías cinéticas y potenciales 
de las corrientes de los fluidos son despreciables. 4 No se tiene incrustación. 5 
Las propiedades de los fluidos son constantes. 

Propiedades El calor de vaporización del agua a 30°C es hrg = 2431 kJ/kg 
Y el calor específico del agua fría a la temperatura promedio de 18°C es Cp = 
4184 J/kg . oC (tabla A-9). 

Análisis En la figura 11-19 se da el esquema del condensador, que se puede 
tratar como un intercambiador de calor a contraflujo, ya que la temperatura de 
uno de los fluidos (el vapor de agua) permanece constante. 

La difer~ncia 'de temperatura entre el vapor de agua y el agua de enfriamien­
to en los dos extremos del condensador es 

fl.T¡ = Th• en! - Te, sal = (30 - 22)OC = 8°C 

fl.T2 = Th, sal - Te, ent = (30 - 14)OC = 16°C 

Es decir, la diferencia de temperatura entre los dos fluidos varía de 8°C en uno 
de los extremos hasta 16°C en el otro. La diferencia promedio apropiada de 
temperatura entre los dos fluidos es la diferencia de temperatura media logarít­
mica (no la aritmética), la cual se determina a partir de 

Ésta es un poco menor que la diferencia media aritmética de temp~ratura de ! 
(8 + 16) = 12°C. Entonces la razón de la transferencia de calor en el conden­
sador se ,determina a partir de 

Q = UAs fl.Tml= (2100 W/m2 . °C)(45 m2)(l1.5°C) = 1.087 x 106 W = 1087 kW 

Por lo tanto, el vapor de agua' perderá calor a razón de 1087 kW a medida que 
fluye a través del condensador, y el agua de enfriamiento ganará prácticamente 
todo ese calor, puesto que el condensador está bien aislado. 

A partir de Q = [mcp(Tsat - Tent)] agua de enfriamiento = (mh,g) vapor de agua se deter­
mina que el gasto de masa del agua de enfriamiento y la razón de la condensa­
ción del vapor de agua son 

. Q 
magua de enfriamiento = e (T - T) 

p sal en! 

1087 kJ/s 
(4.184 kJ/kg . °C)(22 - 14)OC = 32.5 kgls 

.. 

Vapor de agua 
30°C 

• Agua de 
enfria­
miento 

-:;:::::=======~=::¡¡ -
14°C 

t 30°C 

FIGURA 11-19 
Esquema para el ejemplo 11-3. 
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Agua 
fría 

Agua 
geotérmica ° 

caliente .160 e 
2 kg/s 

~~--~------------~~ 

200 e 
1.2 kg/s 

FIGURA 11-20 

D = 1.5 cm 

Esquema para el ejemplo 11-4. 

sooe 

y 

. Q 1087 kJ/s 
m vapor de agua = h = 2431 kJ/kg = 0.45 kgls 

fg 

Por lo tanto, se necesitará circular alrededor de 72 kg de agua de enfriamien­
to por cada 1 kg de vapor de agua en condensación para eliminar el calor libe­
rado durante ese proceso. 

EJEMPLO 11-4 Calentamiento de agua en un intercambiador 
de calor a contraflujo 

Se va a ca lentar agua en un intercambiador de tubo doble a contraflujo, desde 
20°C hasta 80°C, a razón de 1.2 kg/s. El calentamiento se va a realizar por me­
dio de agua geotérmica de la que se dispone a 160°C con un gasto de masa de 
2 kg/s. El tubo interior es de pared delgada y tiene un diámetro de 1.5 cm. 
Si el coeficiente de transferencia de calor total del intercambiador es de 
640 W/m2 . oC, determine la longitud requerida de ese intercambiador para lo­
grar el calentamiento deseado. 

SOLUCION Se va a calentar agua en un intercambiador de tubo doble a con­
toaflujo por medio de agua geotérmica. Se debe determinar la longitud requeri­
da de ese intercambiador de calor. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estables de operación . 2 El intercambia­
dor de calor está bien aislado de modo que la pérdida de calor hacia los alrede­
dores es despreciable . 3 Los cambios en las energías cinéticas y potenciales de 
las corrientes de los fluidos son despreciables. 4 No se tiene incrustación. 5 Las 
propiedades de los fluidos son constantes. 
Propiedades Tomamos los calores específ icos del agua y del fluido geotérmico 
como 4.18 y 4 .31 kJ /kg . oC, respectivamente. 
Análisis En la f igura 11-20 se da el esquema del intercambiador de calor. La 
velocidad de la transferencia de calor en este intercambiador se puede determi­
nar a partir de 

Q = [mciTsal - T ent)]agua = (1.2 kg/s)(4.18 kJlkg . °C)(80 - 20)Oe = 301 kW 

Dado que todo este calor es suministrado por el agua geotérmica, se determina 
que la temperatura de salida de esta agua es 

Q 
Tsa! = Tent - -. -

mcp 

° 301 kW 
160 e - (2 kg/s)(4.31 kJlkg . oC) 

125°e 

Conociendo las temperaturas de entrada y de salida de los dos fluidos, la dife­
rencia de temperatura media logarítmica para este intercambiador a contraflu­
jo queda 

y 

!lTI = T", enl - Te, sal = (160 - 80)Oe = 800 e 
t.T2 = Th,saJ - Te,en, = (125 - 20)Oe = 105°e 

t.TI - t.T2 80 - 105 
t.TmJ = In (t.T/t.T

2
) = In (80/105) = 91.9°e 

Entonces se determina que el área superficial del intercambiador es 

A =--ª--= 301 000 W =512m2 
s U t.T1m (640 W/m2 • °C)(91.9°C) . 
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Para proporc ionar esta gran área superficial de transferencia de calor, la longi­
tud del tubo debe ser 

As = 7TDL ------7 
As 5.12 m2 

L = 11D = '/T(0.015 m) = 109 m 

Discusi6n Con el fin de lograr la transferencia de calor deseada, el tubo inte­
rior de este intercambiador a contraflujo (y, por consiguiente, el propio inter­
cambiador) necesita tener más de 100 m de largo, lo cual no es práctico. En 
casos como éste se necesita usar un intercambiador de placas o de casco y tu­
bos de pasos múltiples, con pasos múltiples de los haces de tubos. 

EJEMPLO 11-5 Calentamiento de glicerina en un intercambiador 
de calor de pasos múltiples 

Se usa un intercambiador de calor de dos pasos por el casco y cuatro pasos por 
los tubos para calentar glicerina desde 20°C hasta !?O°C por medio de agua ca­
liente, la cual entra en los tubos de pared delgada de 2 cm de diámetro a 80°C 
y sale a 40°C (figura 11-21). La longitud total de los tubos en el intercambia­
dor es de 60 m. El coeficiente de transferencia de calor por convección es de 
25 W/m2 . OC del lado de la glicerina (casco) y de 160 W/m2 . oC del lado del 
agua (tubo). Determine la velocidad de la transferencia de calor en el intercam­
biador a) antes de que se tenga incrustación y b) después de que se presenta 
ésta sobre las superficies exteriores de los tubos, con un factor de incrustac ión 
de 0.0006 m2 • °C/W. 

SOLUCiÓN Se calienta glicerina en un intercambiador de calor de dos pasos 
por el casco y cuatro pasos por los tubos por medio de agua caliente. Se debe 
determinar la velocidad de la transferencia de calor sin y con incrustación. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación . 2 El intercam­
biador de calor está bien aislado de modo que la pérdida de calor hacia los alre­
dedores es despreciable. 3 Los cambios en las energías cinéticas y potenciales 
de las corrientes de los fluidos son despreciables. 4 Los coeficientes de transfe­
rencia de calor y los factores de incrustación son constantes y uniformes. 5 La 
resistencia térmica del tubo interior es despreciable, puesto que dicho tubo es 
de pared delgada e intensamente conductor. 

Análisis Se dice que los tubos son de pared delgada y, como consecuencia, re­
sulta razonable suponer que sus áreas superficiales interior y exterior son igua­
les. Entonces el área superficial de transferencia de calor queda 

As = 7TDL = 7T(0.02 m)(60 m) = 3.77 m2 

Se puede determinar la razón de la transferencia de calor en este intercambia­
dor a partir de 

Q = UAsF I1Trnl , CF 

en donde F es el factor de corrección y 11 Tml , CF es la diferencia de temperatura 
media logarítmica para la disposición a contraflujo. Estas dos cantidades se de­
terminan a partir de 

I1T¡ = Th, enl - Te, sal = (80 - 50)Oe = 300e 

I1T2 = Th,sal - Te,ent = (40 - 20)Oe = 200 e 

I1T¡ - I1T2 30 - 20 
I1Tml , CF = In (I1T¡/I1T

2
) = ln (30/20) = 24.7°e 

Glicerina 
fría 

200 e 

+ 

FIGURA 11-21 
Esquema para el ejemplo 11-5. 
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90°C 

"'~ 

FIUjoi~~~,," 
de aire­

(no 
mezclado) 

20°C 

FIGURA 11-22 

65°C 
Flujo de agua 
(no mezclado) 

Esquema para el ejemplo 11-6. 

y 

p = (2 - t i = 40 - 80 = O 67} 
T - t 20 - 80 . 

I I F = 0.91 
TI - T2 20 - 50 

R = t;=t;" = 40 - 80 = 0.75 

(figura 11-18b) 

a) En el caso de no se tenga incrustación, el coeficiente de transferencia de 
calor total Ves 

1 1 = 21.6 W/m2 
. oC 

160 W/m2 • oC + 25 W/m2 . oC 

Entonces la razón de la transferencia de calor queda 

Q = UA,F tlTml• CF = (2 1.6 W/m2 . °C)(3.77 m2)(0.91)(24.7°C) = 1830 W 

b) Cuando se tiene incrustación sobre una de las superficies, tenemos 

1 1 
U=1 1 1 1 

10 + ho + R¡ 160 W/m2 . oC + 25 W/m2 . oC + 0.0006 m
2 

. °C/W 

= 21.3 W/m2 . oC 

y 

Q = UAsF tlTml • CF = (21.3 W/m2 . °C)(3.77 m2)(0.91)(24YC) = 1805W 

Discusión Nótese que la razón de la transferencia de calor decrece como resul­
tado de la incrustación, como era de esperarse. Sin embargo, la disminución no 
es aplastante debido a los más o menos bajos coeficientes de transferencia de 
calor por convección que intervienen. 

EJEMPLO 11-6 Enfriamiento de un radiador automotriz 

Se conduce una prueba para determinar el coeficiente de transferencia de calor 
total en un rad iador automotriz, el cual es un intercambiador compacto de agua 
hacia aire y de flujo cruzado, en donde los dos fluidos (el aire y el agua) no se 
mezclan (figura 11-22) . El radiador tiene 40 tubos con diámetro interno de 0.5 
cm y longitud de 65 cm, en una matriz de aletas de placa con muy poco espa­
cio entre sí. El agua caliente entra en los tubos a 90°C, a razón de 0.6 kg/s, y 
sale a 65°C. El aire fluye a través del radiador por los espacios entre las aletas 
y se calienta desde 20°C hasta 40°C. Determine el coeficiente de transferencia 
de calor total Vi de este radiador con base en el área de la superficie interior de 
los tubos. 

SOLUCiÓN Durante un experimento relacionado con un radiador automotriz se 
miden las temperaturas de entrada y de salida del agua y del aire, así como el 
gasto de masa del agua. Debe determinarse el coeficiente de transferencia de 
calor total con base en el área de la superficie interior. 
Suposiciones 1 Existen condic iones estacionarias de operación . 2 Los cambios 
en las energías cinéticas y potenciales de las corrientes de los fluidos son des­
preciables. 3 Las propiedades de los fluidos son constantes. 
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Propiedades El calor específico del agua a la temperatura promed io de (90 + 
65)/2 = nsc es 4.195 kJ/kg· oC (tabla A-9). 
Análisis La razón de la transferencia de calor del agua caliente hacia el aire se 
determina con base en un balance de energía sobre el flujo de agua, 

Q = [mcp(Tent --; Tsa1)].gua = (0.6 kg/s)(4.l95 kJ/kg' °C)(90 - 65)OC = 62.93 kW 

El área de transferencia de calor del lado de los tubos es el área superficial to­
tal de éstos y se determina a partir de 

A¡ = mrD¡L = (40}7T(0.005 m)(0.65 m) = 00408 m2 

Conociendo la razón de la transferencia de calor y el área superficial, el coefi­
ciente de transferencia de calor total se puede determinar a partir de 

en donde F es el factor de corrección y ~ Tml, CF es la diferencia med ia logarítmi­
ca de temperatura para la disposición a contraflujo. Se encuentra que estas dos 
cantidades son 

y 

I1T, = Th, enl - Te, sal = (90 - 40)OC = 50°C 

~T2 = T", sa' - Te,en! = (65 - 20)OC = 45°C 

t2 - ti 65 - 90 } 
p = T, - t, = 20 --: 90 = 0.36 _ 

T, - T
2 

20 _ 40 F - 0.97 
R = t

2 
- t, = 65 - 90 = 0.80 

(figura 11-18c) 

Sustituyendo valores se determina que el coeficiente de transferencia de calor 
total Ui es 

62930 W . = 3347 W/m2. oC 
(00408 m2)(0.97)(47SC) 

Discusión Nótese que el coeficiente de transferencia de calor tota l del lado del 
aire será mucho más bajo debido al área superficial más grande que interviene 
en ese lado. 

11-5 • MÉTODO DE LA EFECTIVIDAD-NTU 
El método de la diferencia de temperatura media logarítmica (LMTD por sus 
siglas en inglés) discutido en la sección 11-4 es fácil de aplicar en el análisis 
de los intercambiadores de calor cuando se conocen, o se pueden determinar, 
las temperaturas a la entrada y a la salida de los fluidos caliente y frío a partir 
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de un balance de energía. Una vez que se dispone de la!1T rnl , los gastos de ma­
sa y el coeficiente de transferencia de calor total se puede determinar el área 
superficial de transferencia de calor a partir de 

Por lo tanto, el método de la LMTD resulta muy adecuado para la determina­
ción del tamaño de un intercambiador de calor con el fin de dar lugar a las 
temperaturas prescritas de salida cuando se especifican los gastos de masa y 
las temperaturas de entrada y de salida de los fluidos caliente y frío. 

Con el método de la LMTD, la tarea es seleccionar un intercambiador que 
satisfaga los requisitos prescritos de transferencia de calor. El método que de­
be seguirse en el proceso de selección es: 

1. Seleccionar el tipo de intercambiador de calor apropiado para la aplica­
ción. 

2. Determinar cualquier temperatura desconocida de entrada o de salida y 
la razón de la transferencia de calor mediante un balance de energía. 

3. Calcular la diferencia de temperatura media logarítmica !1T mI Y el factor 
de corrección F si es necesario. 

4. Obtener (seleccionar o calcular) el valor del coeficiente de transferencia 
de calor total U. 

5. Calcular el área superficial As de transferencia de calor. 

La tarea se completa al seleccionar un intercambiador de calor que tenga un 
área superficial de transferencia de calor igual a As o mayor que ésta. 

Una segunda clase de problema que se encuentra en el análisis de los inter­
cambiadores de calor es la determinación de la razón de la transferencia de 
calor y las temperaturas de salida de los fluidos caliente y frío para valores 
prescritos de gastos de masa y temperaturas de entrada de los fluidos, cuando 
se especifican el tipo y el tamaño del intercambiador. En este caso se conoce 
el área superficial para la transferencia de calor del intercambiador, pero se ig­
noran las temperaturas de salida. En este caso, la tarea es determinar el rendi­
miento con respecto a la transferencia de calor de un intercambiador específico, 
o bien, determinar si un intercambiador del que se dispone en el almacén rea­
lizará el trabajo. 

Todavía se podría aplicar el método de la LMTD para este problema alter­
nativo, pero el procedimiento requeriría tediosas iteraciones y, como conse­
cuencia, no sería práctico. En un intento por eliminar las iteraciones de la 
resolución de esos problemas, Kays y London presentaron en 1955 un proce­
dimiento llamado método de la efectividad-NTU, el cual simplificó mucho 
el análisis de los intercambiadores de calor. 

Este método se basa en un parámetro adimensionalllamado efectividad de 
la transferencia de calor 8 definido como 

Q Razón de la transferencia de calor real 
e = Qmáx = Razón máxima posible de la transferencia de calor 

(11-29) 

La razón de la transferencia de calor real de un intercambiador de calor se 
puede determinar con base en un balance de energía en los fluidos caliente y 
frío y se puede expresar como 

(11-30) 

en donde Ce = mecpe y Ch = m ecph son las razones de capacidad calorífica de 
los fluidos frío y caliente, respectivamente. 
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Para determinar la razón máxima posible de la transferencia de calor de un 
intercambiador, en primer lugar se reconoce que la diferencia de temperatura 
máxima que se produce en él es la diferencia entre las temperaturas de entra­
da de los fluidos caliente y frío ; es decir 

(11-31) 

La transferencia de calor en un intercambiador alcanzará su valor máximo 
cuando 1) el fluido frío se caliente hasta la temperatura de entrada del calien­
te o 2) el fluido caliente se enfríe hasta la temperatura de entrada del frío. Es­
tas dos condiciones límites no se alcanzarán en forma simultánea a menos que 
las razones de capacidad calorífica de los fluidos caliente y frío sean idénticas 
(es decir, Ce = C,J Cuando Ce -=1= Ch, el cual suele ser el caso, el fluido con la 
razón de capacidad calorífica menor experimentará un cambio más grande en 
la temperatura y, de este modo, será el primero en experimentar la diferencia 
máxima de temperatura, en cuyo punto se suspenderá la transferencia de ca­
lor. Por lo tanto la razón máxima posible de transferencia de calor en un inter­
cambiador es (figura 11-23) 

(11 -32) 

en donde Cmfn es el menor entre Ch y Ce- Esto queda todavía más claro por me­
dio del ejemplo siguiente 

EJEMPLO 11-7 Límite superior para la transferencia de calor 
en un intercambiador de calor 

Entra agua fría en un intercambiador de calor a contraflujo a 10°C, a razón de 
8 kg/s, en donde se calienta por medio de una corriente de agua caliente que 
entra en el intercambiador a 70°C, a razón de 2 kg/s. Suponiendo que el calor 
específico del agua permanece constante a cp = 4.18 kJ/kg . oC, determine la 
razón de la transferencia de calor máxima y las temperaturas de salida de las 
corrientes de agua fría y caliente para este caso límite. 

SOLUCiÓN Entran corrientes de agua fría y caliente en un intercambiador de 
calor, a temperaturas y gastos conocidos. Debe determinarse la razón de la trans­
ferencia de calor máxima en el intercambiador. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El intercam­
biador de calor está bien aislado, de modo que la pérdida de calor hacia los 
alrededores es despreciable. 3 Los cambios en las energías cinética y potencial 
de los flujos de fluidos son despreciables. 4 Las propiedades de los fluidos son 
constantes. 
Propiedades Se da el calor específico del agua: cp = 4.18 kJ/kg . oC. 
Análisis En la figura 11-24 se da un esquema del intercambiador de calor. Las 
razones de capacidad calorífica de los fluidos caliente y frío se determinan a 
partir de 

Ch = rn"cph = (2 kg/s)(4.18 kJ/kg . oC) = 8.36 kW¡OC 

y 

Ce = m ecpe = (8 kg/s)(4.18 kJ/kg · oC) = 33.4 kW/oC 

20°C Agua 
25 kg/s + fría 

Aceite 

~li,",. Q -f) 
l300e 

40 kgls 
2.3 kJlkg . oC 

418 Idl" . · C 1 el-

Ce = 111eCpe = 104.5 kW/oe 

Ch = nleCp" = 92 kW/oe 

Cmín = 92 kW/oe 

óT máx = T",ent - Te,ent = 110°C 

Qmáx = Cnún ÓTmáx = 10 120 kW 

FIGURA 11-23 
Determinación de la razón máxima de 

transferencia de calor en un 
intercambiador. 

10°C Agua 
8 kg/s + fría 

Agua n 
C:l~~) F ___ ----'=; :t. 

2kg/s y 
FIGURA 11-24 

Esquema para el ejemplo 11-7. 
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Fluido n 
Cali~) F,------__ ----'~ :.1-

m",c"" y 
Q = ,i¡" c"" tJ.T" 

= m e cpc tJ.Tc 

Si 

entonces tJ.Th = tJ.Te 

FIGURA 11-25 
El aumento en la temperatura del fluido 
frío en un intercambiador de calor será 
igual a la caída de temperatura del fluido 
caliente cuando los gastos de masa y los 
calores específicos de los fluidos calien­
te y frío sean idénticos. 

Por lo tanto, 

emín = e" = 8.36 kW¡OC 

la cual es la menor de las dos razones de capacidad calorífica. Entonces, con 
base en la ecuación 11-32 se determina que la razón máxima de la transferen­
cia de calor es 

= (8.36 kW¡OC)(70 - lO)OC 

= S02kW 

Es decir, la razón máxima posible de la transferencia de calor en este intercam­
biador es de 502 kW. En un intercambiador a contraflujo se tendería a este va­
lor con un área superficial de transferencia de calor muy grande. 

En este intercambiador la diferencia de temperatura máxima es !l Tmáx = 

Th, en! - Te, en! = (70 - 10)OC = 60°C. Por lo tanto, en este intercambiador, el 
agua caliente no se puede enfriar más de 60°C (hasta 10°C) y el agua fría no se 
puede calentar más de 60°C (hasta 70°C) , sin importar qué se haga. En este 
caso límite se determina que las temperaturas de salida de las corrientes fría y 
caliente son 

Q. e (T T) T - T Q - 100C + 502 kW - ° = e c,sal - c,en' ----7 c,sal - c,en' + ee - 33.4 kW¡OC - 2S e 

Q. e (T T) T - T Q - 70°C 502 kW - O°C 
= h ",en' - ",sal ----7 h,sal - h,en' - eh - - 8.38 kW¡OC - 1 

Discusión Nótese que el agua caliente se enfría hasta el límite de 10°C (la 
temperatura de entrada de la corriente de agua fría), pero la fría se calienta 
sólo hasta 25°C, cuando se tiene la transferencia de calor máxima en el inter­
cambiador. Esto no resulta sorprendente, ya que el gasto de masa del agua ca­
liente sólo es una cuarta parte del de la fría y, como resultado, la temperatura 
de esta última se incrementa en 0.25°C por cada caída de 1°C en la tempera­
tura de la caliente. 

El lector puede sentirse tentado a pensar que el agua fría debe calentarse 
hasta 70°C en el caso límite de la transferencia de calor máxima; pero esto re­
querirá que la temperatura del agua caliente caiga hasta -l70°C (debajo de 
10°C) , lo cual es imposible. Por lo tanto, la transferencia de calor en un inter­
cambiador alcanza su valor máximo cuando el fluido con la menor razón de ca­
pacidad calorífica (o el menor gasto de masa, cuando los dos fluidos tienen el 
mismo valor del calor específico) experimenta el cambio máximo de temperatu­
ra. Con este ejemplo, se explica por qué en la evaluación de ámáx se usa Cmín , 

en lugar de Cmáx ' 

Se puede demostrar que en el caso límite de la transferencia de calor máxi­
ma, el agua caliente saldrá a la temperatura de entrada del agua fría, y vicever­
sa, cuando los gastos de masa de ambas corrientes sean idénticos (véase figura 
11-25). También se puede demostrar que la temperatura de salida del agua fría 
alcanzará el límite de 70°C cuando el gasto de masa del agua caliente sea ma­
yor que el de la fría. 

La determinación de Q máx requiere que se disponga de la temperatura de 
entrada de los fluidos caliente y frío y de sus gastos de masa, los cuales sue­
len especificarse. Entonces, una vez que se conoce la efectividad del intercam­
biador, se puede determinar la razón de la transferencia de calor real, Q a 
partir de 

(11-33) 
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Por lo tanto, la efectividad de un intercambiador de calor permite determinar 
la razón de la transferencia de calor sin conocer las temperaturas de salida de 
los fluidos. 

La efectividad de un intercambiador de calor depende de su configuración 
geométrica así como de la configuración delflujo. Por lo tanto, los diferentes 
tipos de intercambiadores tienen relaciones diferentes para la efectividad. A 
continuación se ilustra el desarrollo de la relación de la efectividad e para un 
intercambiador de tubo doble y flujo paralelo. 

La ecuación 11-23, desarrollada en la sección 11-4 para un intercambiador 
de flujo paralelo, se puede reacomodar para quedar 

ln = -- 1+ -T" , sal - Te, sal UAs ( Ce) 
Th ,ent - T e,ent C e Ch 

(11-34) 

Asimismo, si se despeja Th• sal de la ecuación 11 -30, da 

(11-35) 

Al sustituir esta relación en la ecuación 11-34 después de sumar y restar 
Te,ent da 

C e 
T". ent - Te. ent + Te. ent - Te. sal - e (Te. sal - Te. ent) UA ( C ) 

in h =-~ 1+---.!é. 
Th. ent - Te. ent C e Ch 

la cual se simplifica a 

in 1 - 1 + - = -- 1 +-[ (
Ce) Te. sal - Te. ent ] UAs ( Ce) 
Ch Th. ent - Te. ent C e Ch 

(11-36) 

Ahora se manipula la definición de efectividad para obtener 

Q Ce(Te. sal - Te. en;; 

e = -. - = C (T - T ) 
Qmáx mín h, ent e, ene 

Si se sustituye este resultado en la ecuación 11-36 y se despeja e se obtiene la 
siguiente relación para la efectividad de un intercambiador de calor de flujo 
paralelo: 

[ 
UAs ( Ce)] 1- exp -- 1 +-
C e C " 

ef!ujo paralelo = ---(----=C:--C-=----
e) mín 1+- -

Ch C e 

(11-37) 

Al tomar Ce O Ch para que sea Cmín (los dos procedimientos conducen al mis­
mo resultado), la relación que acaba de obtenerse se puede expresar de mane­
ra más conveniente como 

[ 
UAs ( Cmín )] 1 - exp - - . 1 +--
Cnlln Cmáx 

e nujo paralelo = C . 

1 +~ 
Cmáx 

(11-38) 

Una vez más Cmín es la razón de capacidad calorífica menor Y Cmáx es la ma­
yor, y no existe diferencia en si Cmín pertenece al fluido caliente o al frío. 

~::~::-;:-f~~l; .... -ltk""" 635 
CAPíTULO 11 

http://gratislibrospdf.com/



Por lo común las relaciones de la efectividad de los intercambiadores de ca­
lor incluyen el grupo adimensional UA/Cmín • Esta cantidad se llama número 
de unidades de transferencia, NTU (por sus siglas en inglés), y se expresa 
como 

(1 1-39) 

en donde U es el coeficiente de transferencia de calor total y As es el área su­
perficial de transferencia del intercambiador. Nótese que el NTU es propor­
cional a As' Por lo tanto, para valores específicos de U Y Cmín , el valor del 
NTU es una medida del área superficial de transferencia de calor, As' Por 
ende, entre mayor sea el NTU, más grande es el intercambiador de calor. 

En el análisis de los intercambiadores de calor también resulta conveniente 
definir otra cantidad adimensionalllamada relación de capacidades e como 

(11-40) 

Se puede demostrar que la efectividad de un intercambiador de calor es una 
función del número de unidades de transferencia NTU y de la relación de ca­
pacidades e; es decir, 

e = función (UAs/Cmín, Cmín/Cmáx) = funCión (NTU, e) 

Se han desarrollado relaciones de la efectividad para un gran número de inter­
cambiadores, y en la tabla 11-4 se dan los resultados. En la figura 11-26 tam­
bién se tienen las gráficas de las efectividades de algunos tipos comunes de 
intercambiadores. 

TABLA 11-4 

Relaciones de la efectividad para los intercambiadores de calor: 
NTU = UAs/Cmín y e = Cmín/Cmáx = (mep)mín/(mep)máX 

Tipo de intercam-
biador de calor Relación de la efectividad 

I Tubo doble: 

Flujo paralelo 
I - exp [-NTU(l + e)] 

8 = I + e 
I - exp [-NTU(l - e)] 

8= 
I - e exp [-NTU(l - e)] 

Contraflujo 

2 Tubos y coraza 

Un paso por la coraza y _ { 2 I + exp [-NTU"\I'T+C2]}- ¡ 
2,4, ... pasos por 8 - 2 I + e+ ~ • ~ 
los tubos I - exp [-NTU vI + e2

] 

3 Flujo cruzado 
(un solo paso) 

Los dos fluidos en 
flujo no mezclado 

Cmáx mezclado, 
Cmín no mezclado 

Cmín mezclado, 
Cmáx no mezclado 

4 Todos los 
intereambiadores 
con e = O 

8 = I - exp {NT~0 22 [exp (- e NTU°.78) - 1]} 
I 

8 = e(l - exp {l-c[1 - exp (- NTU)]}) 

8 = I - exp {-i[1 - exp (-e NTU)]} 

8 = I - exp(-NTU) 

Tomado de W. M. Kays y A. L. London. eompact Heat Exchangers, 3a. ed. McGraw-Hill, 1984. Reimpreso 
con autorización de William M. Kays. 
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Número de unidades de transferencia, NTU = AsU/Crnín
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Número de unidades de transferencia, NTU = AsU/Crnín

e) Un paso por la coraza y 2, 4, 6, ... pasos por los tubos
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80

~
.; 60~~~~~~-~+--+--+-~--~~~l iFluido frío
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t

3 4 52

Número de unidades de transferencia, NTU = AsU/Crnín

e) Flujo cruzado con los dos fluidos de flujo no mezclado

Número de unidades de transferencia, NTU = AsU/Cmín

b) Contraflujo

100

80

~
.; 60

'O

'"'O.;;:
'p 40u
<1l
LIl

20

O

Fluido por la coraza -- t

1; .... !:~
t Fluido por los tubos .~

2 3 4 5

Número de unidades de transferencia, NTU = AsU/Crnin

d) Dos pasos por la coraza y 4, 8, 12,...pasos por los tubos

Número de unidades de transferencia, NTU = AsU/Crnfn

f) Flujo cruzado con uno de los fluidos de flujo mezclado
y el otro no mezclado

FIGURA11-26
Efectividad para los intercambiadores de calor.

(Tomado de Kays y London.)
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0.5 

Flujo paralelo 

(para e = 1) 

OL-__ ~ __ -L __ ~ ____ L-~ 

O 2 3 

NTU = UA/Cmín 

FIGURA 11-27 
Para un NTU y una relación 
de capacidades e dados, 

4 5 

el intercambiador de calor a contraflujo 
tiene la efectividad más alta y el de flujo 
paralelo, la más baja. 

0.5 

'-- 8 = 1 - C NTU 

(Todos 
los intercambiadores 
de calor con e = O) 

FIGURA 11-28 
La relación para la efectividad se reduce 
a e = emáx = 1 - exp( - NTU) para 
todos los intercambiadores de calor, 
cuando la relación 
de capacidades e = O. 

En la literatura se encuentran diagramas y relaciones más extensos de la 
efectividad. Las líneas punteadas en la figura 11-26f corresponden al caso de 
C mín para el flujo no mezclado y C máx para el mezclado, y las líneas continuas 
corresponden al caso opuesto. Las relaciones analíticas para la efectividad 
conducen a resultados más exactos que los diagramas, ya que los errores en la 
lectura de estos últimos son inevitables, y son muy adecuadas para el análisis 
mediante computadora de los intercambiadores. 

Se hacen las observaciones siguientes con base en las relaciones y diagra­
mas de la efectividad que ya se dieron: 

1. El valor de la efectividad varía desde O hasta 1. Aumenta con rapidez 
para los valores pequeños de NTU (hasta alrededor de NTU = 1.5), 
pero más bien con lentitud para valores más grandes. Por lo tanto, no es 
posible justificar económicamente el uso de un intercambiador de calor 
con un NTU grande (por lo común mayor que 3) y, por consiguiente, un 
tamaño también grande, ya que un gran incremento en el NTU 
corresponde a un incremento pequeño en la efectividad. Por tanto, desde 
el punto de vista de la transferencia de calor puede ser muy deseable 
contar un intercambiador con una efectividad elevada pero resulta más 
bien indeseable desde el punto de vista económico. 

2. Para un NTU y una relación de capacidades c = Cmín/Cmáx dados, el 
intercambiador a contrajlujo tiene la efectividad más elevada, seguido 
muy de cerca por los de flujo cruzado con los dos fluidos en flujo no 
mezclado. Como el lector podría esperar, los valores más bajos de 
la efectividad se encuentran en los intercambiadores de flujo paralelo 
(figura 11-27). 

3. La efectividad de un intercambiador de calor es independiente de la 
relación de capacidades c para valores de NTU menores que 0.3. 

4. El valor de la relación de capacidades c va desde O hasta 1. Para un NTU 
dado, la efectividad se convierte en un máximo para c = O Y en 
un mínimo, para c = 1. El caso c = C mín /Cmáx --'t O corresponde a C máx --'t 

00, lo cual se logra durante un proceso de cambio de fase en un 
condensador o una caldera. En este caso todas las relaciones de la 
efectividad se reducen a 

e = e máx = 1 - exp(-NTU) (11-41) 

sin importar el tipo del intercambiador (figura 11-28). Nótese que, en 
este caso, la temperatura del fluido en condensación o en ebullición 
permanece constante. En el otro caso límite de c = Cmín/ Cmáx = 1, el 
cual se logra cuando las relaciones de las capacidades caloríficas de los 
dos fluidos son iguales, la efectividad es la más baja. 

Una vez que se han evaluado las cantidades c = Cmín / Cmáx Y NTU = 
UAs/Cmín, se puede determinar la efectividad e basándose en cualquiera de los 
diagramas o en la relación de la efectividad para el tipo específico de inter­
cambiador. Entonces, a partir de las ecuaciones 11-33 y 11-30, respectivamente, 
se pueden determinar la razón de la transferencia de calor, Q, y las temperatu­
ras de salida, Th, sal Y Te, sal' Nótese que el análisis de los intercambiadores de 
calor con temperaturas desconocidas a la salida es un procedimiento directo 
con el método de la efectividad-NTU pero con el método de la LMTD se re­
quieren iteraciones un tanto tediosas, 

Al principio se mencionó que cuando se especifican todas las temperatu­
ras de entrada y de salida, el tamaño del intercambiador se puede determinar 
con facilidad aplicando el método de la LMTD. De modo alternativo, también 
se puede determinar con base en el método de la efectividad-NTU, al evaluar 
en primer lugar la efectividad e a partir de su definición (ecuación 11 -29) y, a 
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TABLA 11-5 

Relaciones del NTU para los intercambiadores de calor, NTU = UAsfCmín 

y e = Cmín/ Cmáx = (mep)mín/(mep)máX 

Tipo de intercambiador 
de ca lor 

1 Tubo doble: 
Flujo paralelo 

Contraflujo 

2 Tubos y coraza: 
Un paso por la 
coraza y 2, 4, . 
pasos por los tubos 

Relación del NTU 

NTU = _ In [1 - eO + e) ] 
1 + e 

NTU = -l-ln (~) 
e - 1 ee - 1 

NTU = - In 1 (2/e - 1 - e - Vf+C2) 
vT+C2 2/e - 1 - e + Vf+C2 

3 Flujo cruzado (un solo paso) _ _ [ In O - ee)] 
Cmáx mezclado, NTU - In 1 + e 
Cmín no mezc lado 

Cmín mezc lado, 
Cmáx no mezclado 

4 Todos los inteream­
biadores con e = O 

In [e In O - e) + 1] 
NTU = e 
NTU = -lnO - e) 

Tomado de W. M. Kays y A. L. London. Compact Heat Exchangers, 3a. ed. McGraw-Hill, 1984. Reimpreso 
con autorización de Wi lliam M. Kays . 

continuación, el NTU a partir de la relación apropiada para él dada en la 
tabla 11-5. 

Nótese que las relaciones de la tabla 11-5 son equivalentes a las de la 11-4. 
Se dan los dos juegos por conveniencia. Las relaciones de la tabla 11 -4 dan la 
efectividad directamente cuando se conoce el NTU, y las de la tabla 11-5 dan 
la efectividad directamente cuando se conoce la efectividad e. 

EJEMPLO 11-8 Uso del método de la efectividad-NTU 

Repítase el ejemplo 11-4, el cua l se resolvió con el método de la LMTD, apli­
cando el método de la efectividad-NTU . 

SOLUCiÓN En la f igura 11-29 se volvió a trazar el esquema del intercambia­
dar y se ap lican las mismas hipótesis. 
Análisis En el método de la efectividad-NTU en primer lugar se determinan las 
razones de capacidad calorífica de los fluidos caliente y frío y se identifica la 
menor: 

Por lo tanto, 

y 

Ch = /'nhcph = (2 kg/s)(4.31 kJlkg . oC) = 8.62 kW/oC 

Ce = m eCpe = (1.2 kg/s)(4.18 kJlkg . oC) = 5.02 kW¡OC 

C = Cmín/Cmáx = 5.0218.62 = 0.582 

Entonces, con la ecuación 11-32 se determina que la razón máxima de la trans­
ferencia de calor es 

Qmáx = Cmín(Th.ent - Te. ent) 

= (5 .02 kW/oC)(160 - 20)OC 

= 702.8kW 

Salmuera 
geotérmica I 160°C 

caliente , 
2 kg/s 

D = 1.5 cm 

FIGURA 11-29 
Esquema para el ejemplo 11 -8. 
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Es decir, la razón máxima posible de la transferencia de calor en este intercam­
biador es de 702 .8 kW. La razón real de la transferencia de calor en el inter­
cambiador es 

Por tanto, la efectividad del intercambiador es 

Q 301.0kW 
s = - .- = = 0.428 

Qmáx 702.8 kW 

Conociendo la efectividad, con base en la figura 11-26b o la relación apropia­
da de la tabla 11-5, se puede determinar el NTU de este intercambiador a con­
traflujo . Para obtener una mayor exactitud, se elige el último procedimiento: 

1 ( s - 1 ) 1 (0.428 - 1 ) 
NTU = c - 1 In sc - 1 = 0.583 - 1 In 0.428 X 0.582 - 1 = 0.651 

Entonces el área superficial para la transferencia de calor queda 

UAs NTU Cmín (0.651)(5020 W/°C) " 
NTU = C

mín 
~ As = U = 640W/m2 . oC =5.11 m-

Para proporcionar tanta área superficial , la longitud del tubo debe ser 

As 5.11 m2 

As = 7TDL ~ L = 7TD = 7T(O.015 m) = 108 m 

Discusión Advierta que se obtuvo prácticamente el mismo resultado con el mé­
todo de la efectividad-NTU de manera sistemática y directa. 

EJEMPLO 11-9 Enfriamiento de aceite caliente por agua en un 
intercambiador de calor de pasos múltiples 

Se va a enfriar aceite caliente por medio de agua en un intercambiador de 
calor de un paso por el casco y 8 pasos por los tubos. Los tubos son de pared 
delgada y están hecho de cobre con un diámetro interno de 1.4 cm . La longi­
tud de cada paso por los tubos en el intercambiador es de 5 m y el coeficiente 
de transferencia de calor total es de 310 W/m2 . oC. Por los tubos fluye agua a 
razón de 0.2 kg/s y por el casco el aceite a razón de 0.3 kgls. El agua y el acei­
te entran a las temperaturas de 20°C y 150°C, respectivamente. Determine la 
razón de la transferencia de calor en el intercambiador y las temperaturas de 
salida del agua y del aceite. 

SOLUCiÓN Se va a enfriar aceite caliente por medio de agua en un intercam­
biador de calor. Se dan los gastos de masa y las temperaturas de entrada. Debe 
determinarse la razón de la transferencia de calor y las temperaturas de salida. 
Suposiciones 1 Existen condiciones de operación estacionarias. 2 El intercam­
biador de calor está bien aislado de modo que la pérdida de calor hacia los al­
rededores es despreciable. 3 El espesor del tubo es despreciable, puesto que es 
de pared delgada. 4 Los cambios en las energías cinéticas y potenciales de las 
corrientes de los fluidos son despreciables. 5 El coeficiente de transferencia de 
calor total es constante y uniforme. 
Propiedades Se toman los calores específicos del agua y del aceite como 4.18 
y 2.13 kJ/kg . oC, respectivamente. 
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Análisis En la figura 11-30 se da el esquema del intercambiador de calor. No 
se especifican las temperaturas de salida y no se pueden determinar con base 
en un balance de energía. En este caso, la aplicación del método de la LMTD 
comprenderá tediosas iteraciones y, por tanto, el indicado es el método de la 
e-NTU. El primer paso en este último método es determinar las razones de 
capacidad calorífica de los fluidos caliente y frío e identificar la menor: 

Por lo tanto, 

y 

eh = mhcph = (0.3 kg/s)(2.13 kJlkg . oC) = 0.639 kW/oC 

Ce = mecpe = (0.2 kg/s)(4.18 kJlkg . oC) = 0.836 kW/oC 

emín = e h = 0.639 kW/oC 

C = emín = 0.639 = 0764 emáx 0.836 . 

Entonces, por la ecuación 11-32 se determina que la razón máxima de transfe­
rencia de calor es 

Q máx = errún(Th, ent - Te, ent) 

= (0.639 kW¡OC)(150 - 20)OC = 83.1 kW 

Es decir, la razón máxima posible de transferencia de calor en este intercambia­
dor es de 83,1 kW. El área superficial de transferencia de calor es 

As = n(1TDL) = 81T(0.014 m)(5 m) = 1.76 m2 

Entonces el NTU de este intercambiador queda 

VAs (310 W/m2 . °C)(1.76 m2) 

NTU = c- = 639 W/oC = 0.854 
mm 

A partir de la figura 11-26c se determina que la efectividad de este intercam­
biador correspondiente a e = 0.764 y un NTU = 0.854 es 

e = 0.47 

También se pudo determinar la efectividad basándose en la tercera relación de la 
tabla 11-4, con más exactitud pero con más trabajo. Entonces la razón de trans­
ferencia de calor real queda 

Q = eQmáx = (0.47)(83,1 kW) = 39.1 kW 

Por último, se determina que las temperaturas de salida de las corrientes de los 
fluidos frío y caliente son 

Q = eh(Th, ent - T", sal) ~ 

Q 
Te, sal = Te, ent + e 

e 

- 200C + 39.1 kW - 6680C 
- 0.836 kW/oC - • 

Q 
Th• sal = Th, ent - eh 

- 1500C 39.1 kW - 88 goC 
- - 0.639 kW/oC - • 

Por lo tanto, la temperatura del agua de enfriamiento se elevará de 20°C hasta 
66.8°C, a medida que el aceite caliente se enfríe desde 150°C hasta 88.8°C en 
este intercambiador de calor. 

IS00 C Aceite ¡ 0.3 kgls 

Agua 
0.2 kgls 

FIGURA 11-30 
Esquema para el ejemplo 11-9. 
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11-6 • SELECCiÓN DE LOS INTERCAMBIADORES 
DE CALOR 

Los intercambiadores de calor son aparatos complicados y los resultados que 
se obtuvieron con los procedimientos simplificados que se presentaron en los 
párrafos anteriores deben usarse con cuidado. Por ejemplo, se supuso que el 
coeficiente de transferencia de calor total U es constante a lo largo de todo 
el intercambiador y que los coeficientes de transferencia de calor por convec­
ción se pueden predecir aplicando las correlaciones de esta última. Sin embar­
go, debe tenerse presente que la incertidumbre en el valor predicho de U 
puede incluso sobrepasar 30%. Por tanto, resulta natural diseñar los intercam­
biadores en exceso para evitar sorpresas desagradables. 

La mejora en la transferencia de calor en los intercambiadores suele venir 
acompañada de un aumento en la caída de presión y, como consecuencia, de 
una potencia más alta de bombeo. Por lo tanto, cualquier ganancia provenien­
te de la mejora en la transferencia de calor debe contrapesarse con el costo de 
la caída de presión que la acompaña. Asimismo, debe pensarse en cuál de los 
fluidos debe pasar por el lado de los tubos y cuál por el lado de la coraza. Por 
lo común elfluido más viscoso es el más apropiado para el lado de la coraza 
(un área más grande de paso y, como consecuencia, menor caída de presión) y 
elfluido con la presión más elevada por el lado de los tubos. 

Los ingenieros en la industria a menudo se encuentran en una posición en la 
que tienen que seleccionar los intercambiadores para realizar ciertas tareas de 
transferencia de calor. En general, el objetivo es calentar o enfriar cierto flui­
do con un gasto de masa y una temperatura conocidos hasta una temperatura 
deseada. Por tanto, la razón de la transferencia de calor del intercambiador en 
proyecto es 

lo cual determina el requisito de transferencia de calor antes de tener una idea 
del propio intercambiador. 

Un ingeniero que revisa los catálogos de los fabricantes de intercambiado­
res quedará abrumado por el tipo y número disponible de éstos. La selección 
apropiada depende de varios factores. 

Razón de transferencia del calor 
Es la cantidad más importante en la selección de un intercambiador. Un inter­
cambiador debe ser capaz de transferir el calor a una razón específica para 
lograr el cambio deseado en la temperatura del fluido con el gasto de masa de­
terminado. 

Costo 
Las limitaciones en el presupuesto suelen desempeñar un papel importante 
en la selección de los intercambiadores, excepto en algunos casos especiales en 
donde "el dinero no es lo más importante". Un intercambiador que existe en ca­
tálogo tiene una ventaja definida en el costo sobre los que se mandan a hacer 
sobre pedido. Sin embargo, en algunos casos ninguno de los intercambiadores 
en existencia realizará lo que se desea y puede ser necesario tener que empren­
der la tarea costosa y tardada de diseñar y fabricar un intercambiador a partir de 
la nada que se adecue a las necesidades. Con frecuencia éste es el caso cuando 
el intercambiador es parte integral de todo un dispositivo que se va a fabricar. 

Los costos de operación y mantenimiento del intercambiador también son 
consideraciones importantes en la valoración del costo total. 
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Potencia para el bombeo 
En un intercambiador los dos fluidos suelen forzarse para que fluyan por me­
dio de bombas o ventiladores que consumen energía eléctrica. El costo anual 
de la electricidad asociada con la operación de las bombas y ventiladores se 
puede determinar a partir de 

Costo de operación = (Potencia de bombeo, kW) X (Horas de operación, h) 

X (Precio de la electricidad, dólares/kWh) 

en donde la potencia de bombeo es la potencia eléctrica total consumida por los 
motores de las bombas y los ventiladores. Por ejemplo, un intercambiador que 
cuenta con una bomba de 1 hp y un ventilador de 1 hp (1 hp = 0.746 kW) 
que funciona 8 horas diarias durante 5 días a la semana consumirá 2069 kWh 
de electricidad por año, lo cual costará 166 dólares si el costo de la electricidad 
es de 8 centavos de dólar/kWh. 

La minimización de la caída de presión y del gasto de masa de los fluidos 
abatirá el costo de operación del intercambiador, pero maximizará su tamaño 
y, por consiguiente, el costo inicial. Como regla empírica, si se duplica el gas­
to de masa se reducirá el costo inicial a la mitad, pero se incrementarán las ne­
cesidades de potencia de bombeo en un factor de aproximadamente ocho. 

Por lo común, las velocidades de los fluidos que se encuentran en los inter­
cambiadores varían entre 0.7 y 7 mis para los líquidos y entre 3 y 30 mis para 
los gases. Las velocidades bajas son útiles para evitar la erosión, las vibracio­
nes de los tubos y el ruido, así como la caída de presión. 

Tamaño y peso 
Normalmente, entre más pequeño y más ligero es el intercambiador, mejor es. 
En especial, éste es el caso en las industrias automotriz y aeroespacial, en 
donde los requisitos con respecto al tamaño y al peso son más rigurosos. Asi­
mismo, lo normal es que a un intercambiador más grande se le etiquete con un 
precio más alto. El espacio del que se dispone para el intercambiador en algu­
nos casos limita la longitud de los tubos que se pueden usar. 

Tipo 
El tipo de intercambiador que se debe seleccionar depende principalmente del 
tipo de fluidos que intervienen, de las limitaciones de tamaño y peso y de la 
presencia de cualesquiera procesos de cambio de fase. Por ejemplo, un inter­
cambiador resulta adecuado para enfriar un líquido por medio de un gas, si el 
área superficial del lado del gas es muchas veces la que se tiene del lado del 
líquido. Por otra parte, un intercambiador de placas o de tubos y coraza es 
muy apropiado para enfriar un líquido por medio de otro líquido. 

Materiales 
Los materiales que se usen en la construcción del intercambiador pueden 
constituir una consideración importante en la selección de los intercambiado­
res. Por ejemplo, no es necesario considerar los efectos de los esfuerzos térmi­
cos y estructurales a presiones por debajo de 15 atm o temperaturas inferiores 
a 150°C. Pero estos efectos constituyen consideraciones importantes por arri­
ba de 70 atm y 550°C y limitan mucho los materiales aceptables para el inter­
cambiador. 

Una diferencia de temperatura de 50°C o más entre los tubos y el casco es 
posible que plantee problemas de expansión térmica diferencial que necesitan 
considerarse. En el caso de fluidos corrosivos puede ser que tengan que selec-

.' 
CAPíTULO 11 
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Esquema para el ejemplo 11-10. 

cionarse materiales costosos resistentes a la corrosión, como el acero inoxida­
ble o incluso el titanio, si no se desea reemplazar con frecuencia los intercam­
biadores de bajo costo. 

Otras consideraciones 
Existen otras consideraciones en la selección de los intercambiadores de calor 
que pueden ser importantes o no, dependiendo de la aplicación. Por ejemplo, 
ser herméticos es una consideración importante cuando se trata con fluidos 
tóxicos o costosos. En el proceso de selección algunas otras consideraciones 
importantes son la facilidad para darles servicio, un bajo costo de manteni­
miento y la seguridad y la confiabilidad. El silencio es una de las considera­
ciones importantes en la selección de los intercambiadores de líquido hacia 
aire que se usan en las instalaciones de calefacción y acondicionamiento del 
aire. 

EJEMPLO 11-10 Instalación de un intercambiador de calor 
para ahorrar energía y dinero 

En una planta de lácteos se pasteuriza leche por medio de agua caliente ali­
mentada por una caldera en la que se quema gas natural. A continuación 
el agua se descarga hacia un drenaje abierto en el piso a 80°C, a razón de 
15 kg/min. La planta opera 24 h al día durante los 365 días del año. La calde­
ra tiene una eficiencia de 80% y el costo del gas natural es de 1.10 dólar por 
therm (1 therm = 105500 kJ). La temperatura promedio del agua fría que en- , 
tra en la ca ldera en todo el año es de 15°C. El agua cal iente drenada no se pue­
de regresar a la ca ldera y recircularse, porque se contamina durante el proceso. 

Con el fin de ahorrar energía , se propone la instalación de un intercambiador 
de calor de agua hac ia agua para precalentar el agua frra que entra por medio 
del agua cal iente que va al drenaje. Si se supone que el intercambiador recupe­
rará 75% de l ca lor disponible en el agua ca liente, determine la capacidad no­
minal de transferencia de calor del intercambiador que se necesita comprar y 
sugiera un tipo adecuado. Asimismo, determine la cantidad de dinero que aho­
rrará este intercambiador a la compañía por año debido a los ahorros de gas 
natural. 

SOLUCiÓN Se va a instalar un intercambiador de calor de agua hac ia agua 
para transferir energía del agua cal iente drenada hac ia el agua fría que entra 
con el f in de precalentar esta última. Se deben determinar la razón de la trans­
ferenc ia de ca lor en el intercambiador y la cantidad de energía y de dinero que 
se ahorra por año, 

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 La efectivi­
dad del intercambiador de calor permanece constante. 
Propiedades Se usa el calor específico del agua a la temperatura ambiente, 
cp = 4.18 kJ/kg . oC (tabla A-9) y se le trata como constante. 
Análisis En la figura 11-31, se da un esquema del intercambiador de calor en 
proyecto. La recuperación de calor del agua caliente será máxima cuando salga 
del intercambiador a la temperatura de entrada del agua fría; por lo tanto, 

Qmáx = rn"cp(T/¡. ent- Te, ent) 

= (¿~ kg/s )(4.18 kJ/kg . °C)(80 - 15)OC 

= 67.9 kJ/s 

Es decir, la corriente existente de agua caliente t iene el potencial de suminis­
trar calor a razón de 67.9 kJ/s hacia el agua fría entrante. Se tendería a este va­
lor en un intercambiador a contraflujo con un área superficial de transferencia 
de calor muy grande. Un intercambiador de tamaño y costo razonables puede 
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capturar 75% de este potencial de transferencia de calor. Por tanto, la capaci­
dad nominal de transferencia de calor del intercambiador en proyecto debe ser 

Q = eQmáx = (0.75)(67.9 kJ/s) = 50.9 kJ/s 

Es decir, el intercambiador debe ser capaz de entregar calor a razón de 
50.9 kJ/s del agua caliente hacia la fría. Para este fin debe resultar adecuado 
un intercambiador común de calor de placas o de tubos y coraza, puesto que 
sus dos lados están relacionados con el mismo fluido a gastos similares y, como 
consecuencia, a coeficientes de transferencia de calor parecidos. (Nótese que 
si se fuera a calentar aire con agua caliente, se tendría que especificar un in­
tercambiador con un área superficial grande del lado del aire.) 

El intercambiador operará 24 h al día durante los 365 días del año; por lo 
tanto, las horas anuales de operación son 

Horas de operación = (24 h/día)(365 días/año) = 8760 h/año 

Dado que este intercambiador ahorra 50.9 kJ de energía por segundo, la ener­
gía ahorrada durante todo un año será 

Energía ahorrada = (Razón de la transferencia de calor)(Tiempo de 

operación) 

= (50.9 kJ/s)(8 760 h/año)(3 600 s/h) 

= l.605 X 109 kJ/año 

Se dice que la caldera tiene una eficiencia de 80%. Es decir, por cada 80 uni­
dades de calor suministradas por la caldera, debe alimentarse gas natural con 
un contenido de energía de 100 unidades. Por lo tanto, los ahorros de energía 
que acaban de determinarse dan por resultado ahorros de combustible en la 
cantidad de 

Combustible _ Energía ahorrada _ 1.605 X 109 kJ/año ( 1 therm ) 
ahorrado - Eficiencia de la caldera - 0.80 105500 kJ 

= 19020 therms/año 

Puesto que el precio del gas natural es de 1.10 dólar por therm, la cantidad de 
dinero ahorrado queda 

Dinero ahorrado = (Combustible ahorrado) X (Precio del combustible) 

= (19020 therms/año)(0.40 dólar/therrn) 

= 20920 dólares/año 

Por lo tanto, la instalación del intercambiador propuesto ahorrará a la compañía 
20920 dólares al año y es probable que el costo de esa instalación se pague en 
corto tiempo a partir de los ahorros de combustible. 

RESUMEN 

Los intercambiadores de calor son aparatos que permiten el in­
tercambio de calor entre dos fluidos, sin permitir que se mez­
clen entre sí. Los intercambiadores se fabrican en diversos 
tipos, siendo el más simple el de tubo doble. En uno del tipo de 
flujo paralelo, tanto el fluido caliente como el frío entran en el 
intercambiador por el mismo extremo y se mueven en la mis­
ma dirección, en tanto que en uno del tipo a contra flujo los 
fluidos caliente y frío entran en el intercambiador por los extre­
mos opuestos y fluyen en direcciones opuestas. En los inter-

cambiadores compactos los dos fluidos se mueven perpendicu­
lares entre sí y a esa configuración de los flujos se le llama de 
flujo cruzado. Otros tipos comunes de intercambiadores que se 
encuentran en las aplicaciones industriales son los de placas y 
los de tubos y coraza. 

En un intercambiador la transferencia de calor suele com­
prender convección en cada uno de los fluidos y conducción a 
través de la pared que los separa. En el análisis de los intercam­
biadores de calor resulta conveniente trabajar con un coeficien-
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te de transferencia de calor total U o una resistencia térmica 
total R expresada como 

1 1 1 1 1 
UA = UA = U A = R = hA + Rpared + h A 
SIIO O /1 00 

en donde los subíndices i y o se refieren a las superficies inte­
rior y exterior de la pared que separa los dos fluidos , respecti­
vamente. Cuando el espesor de la pared del tubo es pequeño y 
la conductividad del material de tubo es elevada, la última 
relación se simplifica para quedar 

en donde U = U¡ = Uo' Los efectos de la incrustación tanto 
sobre la superficie interior como sobre la exterior de los tubos 
de un intercambiador de calor se pueden tomar en cuenta por 
medio de 

en dondeA¡ = 1TD¡Ly Aa = 1TDaL son las áreas de las superfi­
cies interior y exterior y R¡, ¡ Y Rf, a son los factores de incrusta­
ción en esas superficies. 

En un intercambiador bien aislado la razón de la transferen­
cia de calor desde el fluido caliente es igual a la razÓn de la trans­
ferencia de calor hacia el fluido frío; es decir, 

y 

en donde los subíndices c y h se refieren a los fluidos frío y 
caliente, respectivamente, y el producto del gasto de masa y del 
calor específico del fluido, mcp se llama razón de capacidad 
calorífica. 

De los dos métodos usados en el análisis de los intercambia­
dores de calor, el de la diferencia de temperatura media loga­
rítmica (LMTD) es el más adecuado para determinar el tamaño 
de un intercambiador cuando se conocen todas las temperatu-
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ras de entrada y salida. El método de la efectividad-NTU es el 
más adecuado para predecir las temperaturas de salida de las 
corrientes de los fluidos caliente y frío en un intercambiador 
específico. En el método de la LMTD, la razón de la transfe­
rencia de calor se determina a partir de 

en donde 

f:J.T] - f:J.T2 

f:J.Tml = In (f:J.T/f:J.T2) 

es la diferencia de temperatura media logarítmica, la cual es 
la forma apropiada de la diferencia de temperatura promedio 
para usarse en el análiSIS de los intercambiadores. En este caso, 
f:J.T1 y f:J.T2 representan las diferencias de temperatura entre los 
dos fluidos en los dos extremos (de entrada y de salida) del in­
tercambiador. Para los intercambiadores de flujo cruzado y de 
tubos y coraza de pasos múltiples la diferencia de temperatura 
media logarítmica está relacionada con la correspondiente al 
contraflujo f:J.Tml. CF como 

f:J.Tml = F f:J.Tml,CF 

en donde F es el factor de corrección, que depende de la con­
figuración geométrica del intercambiador y de las temperatu­
ras de entrada y salida de las corrientes de los fluidos caliente 
y frío , 

La efectividad de un intercambiador de calor se define como 

Q 
8=-­

Qmáx 

Razón de la transferencia de calor real 
Razón máxima posible de la transferencia de calor 

en donde 

y Cmín es la menor de Ch = mhCph y Ce = m ecpc' La efectividad 
de los intercambiadores se puede determinar a partir de diver­
sas relaciones y diagramas. 
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PROBLEMAS* 

Tipos de intercambiadores de calor 
ll-lC Clasifique los intercambiadores de calor según el tipo 
de flujo y explique las características de cada tipo. 

U-2C Clasifique los intercambiadores de calor según el tipo 
de construcción y explique las características de cada tipo. 

ll-3C ¿Cuándo un intercambiador de calor se clasifica como 
compacto? ¿Piensa el lector que un intercambiador de tubo do­
ble se puede clasificar como compacto? 

ll-4C ¿En qué se diferencia un intercambiador de calor de 
flujo cruzado de uno a contraflujo? ¿Cuál es la diferencia entre 
los fluidos de flujo mezclado y no mezclado en el flujo cruzado? 

U-SC ¿Cuál es el papel de los desviadores en un intercam­
biador de tubos y coraza? ¿De qué manera la presencia de los 
desviadores afecta la transferencia de calor y las necesidades 
de potencia de bombeo? Explique. 

U-6C Dibuje un intercambiador de calor de tubos y coraza 
de un paso por la coraza y seis pasos por los tubos. ¿Cuáles son 
las ventajas y desventajas de usar seis pasos por los tubos en 
lugar de sólo dos del mismo diámetro? 

U-7C Dibuje un intercambiador de calor de tubos y coraza 
de dos pasos por la coraza y ocho pasos por los tubos. ¿Cuál es 
la razón primaria para usar tantos pasos por los tubos? 

ll-8C ¿Qué es un intercambiador regenerativo de calor? ¿En 
qué se diferencia un intercambiador del tipo estático de uno del 
tipo dinámico? 

El coeficiente de transferencia de calor total 

U-9C ¿Cuáles son los mecanismos de transferencia de calor 
que intervienen durante esa transferencia del fluido caliente ha­
cia el frío? 

* Los problemas designados por una "C" son preguntas de 
concepto y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. Los 
designados por una " 1" están en unidades inglesas y los usuarios 
del SI pueden ignorarlos . Los problemas con un icono de CD-EES ~ 
se resuelven usando el EES, y las soluciones completas junto con 
los estudios paramétricos, se inc luyen en el CD que acompaña a 
este texto . Los prob lemas con un icono de computadora-EES, D , 
son de natura leza detallada y se pretende que se resuelvan con una 
computadora, de preferencia usando el software EES que 
acompaña a este texto. 
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u. R. A. Stevens, J. Fernandes y J. R. Woolf, "Mean 
Temperature Difference in One, Two, and Three Pass 
Crossflow Heat Exchangers", en Transactions ofthe 
ASME79 (1957), pp. 287-297. 

12. J. Taborek, G. F. Hewitt y N. Afgan, Heat Exchangers: 
Theory and Practice, Nueva York: Hemisphere, 1983. 

13. G. Walker, Industrial Heat Exchangers, Washington, D. 
C.: Hemisphere, 1982. 

U-lOC ¿En qué condiciones la resistencia térmica del tubo 
de un intercambiador de calor es despreciable? 

ll-UC Considere un intercambiador de calor de tubo doble 
y flujo paralelo de longitud L. Los diámetros interior y exterior 
del tubo interior son D I y D 2, respectivamente, y el diámetro 
interior del tubo exterior es D3. Explique cómo determinaría las 
dos áreas superficiales de transferencia de calor, A¡ y Ao. 
¿ Cuándo resulta razonable suponer que A¡ = Ao = As? 

U-12C ¿Resulta razonable la aproximación h¡ = ho = h 
para el coeficiente de transferencia de calor por convección en 
un intercambiador, cuando el espesor de la pared del tubo es 
despreciable? 

U-13C ¿En qué condiciones se puede determinar el coefi­
ciente de transferencia de calor total de un intercambiador a 
partir de U = (lIh¡ + l/ho)-I? 

U-14C ¿Cuáles son las restricciones con respecto a la rela­
ción UA., = U¡A¡ = UoAo para un intercambiador de calor? En 
este caso, As es el área superficial de transferencia de calor y U 
es el coeficiente de transferencia de calor total. 

U-lSC En un intercambiador de tubo doble y de pared del­
gada, ¿cuándo resulta razonable la aproximación U = h¡? En 
este caso, U es el coeficiente de transferencia de calor total y 
h¡ es el coeficiente de transferencia de calor por convección 
adentro del tubo. 

U-16C ¿Cuáles son las causas comunes de incrustación en 
un intercambiador de calor? ¿Cómo afecta la incrustación a la 
transferencia de calor ya la caída de presión? 

ll-17C ¿Cómo se toma en cuenta la resistencia térmica debi­
da a la incrustación en un intercambiador? ¿De qué manera la 
velocidad del fluido y la temperatura influyen sobre la incrus­
tación? 

U-18 Se construye un intercambiador de calor de tubo doble 
de un tubo interior de cobre (k = 380 W/m . oC) cuyo diámetro 
interno es D¡ = 1.2 cm y el externo es Do = 1.6 cm, y un tubo 
exterior de 3 cm de diámetro. Se informa que los coeficientes de 
transferencia de calor por convección son h¡ = 700 W/m2 . oC, 
sobre la superficie interior del tubo, y ho = 1400 W/m2 . oC, 
sobre la superficie exterior. Para un factor de incrustación R¡, ¡ = 
0.0005 m2 . °C/W, del lado del tubo, y R¡, o = 0.0002m2 . °C/W. 
del lado del casco, determine a) la resistencia térmica del inter­
cambiador por unidad de longitud y b) los coeficientes totales 
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de transferencia de calor, U¡ y Uo' con base en las áreas superfi­
ciales interior y exterior del tubo, respectivamente. 

11-19 E.E.'j Vuelva a considerar el problema 11-18. Mediante 
= el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de la conductividad del tubo y de los coefi­
cientes de transferencia de calor sobre la resistencia térmi­
ca del intercambiador. Suponga que la conductividad varía de 
10 W/m . oC hasta 400 W/m . oC; el coeficiente de transferencia 
de calor por convección de 500 W/m2 . oC hasta 1500 W/m2 • oC, 
sobre la superficie interior, y de 1000 W /m 2 . oC hasta 
2000 W/m2 . oC, sobre la exterior. Trace gráficas de la resis-ten­
cia térmica como función de la conductividad térmica y de los 
coeficientes de transferencia de calor, discuta los resultados. 

11-20 Se usa un recipiente con camisa dentro del cual está 
colocado un agitador de flujo de tipo turbina, para calentar un 
flujo de agua, desde 10°C hasta 54°C. Se puede estimar el coe­
ficiente promedio de transferencia de calor al agua, en la pared 
interior del recipiente, a partir de Nu = 0.76Rev3Prl/3. Vapor de 
agua saturado, a 100°C, se condensa en la camisa, para la cual 
el coeficiente promedio de transferencia de calor, en kW/m2 • K, 
es ho = 13.1(Tg - Tw ) - O.25. Las dimensiones del recipiente son 
D¡ = 0.6 m, H = 0.6 m y Do = 0.2 m. La velocidad del agitador 
es de 60 rpm. Calcule el gasto de masa de agua que se puede ca­
lentar de manera estacionaria en este recipiente. 

11-21 Fluye agua a una temperatura promedio de 110°C y una 
velocidad promedio de 3.5 mis por un tubo de 5 m de longitud de 
acero inoxidable (k = 14.2 W/m· oC) en una caldera. Los diáme­
tros interior y exterior del tubo son D¡ = l.0 cm y Do = 1.4 cm, 
respectivamente. Si el coeficiente de transferencia de calor por 
convección sobre la superficie exterior del tubo, en donde se 
está llevando a efecto la ebullición, es ho = 8400 W 1m2 . oC, de­
termine el coeficiente de transferencia de calor total U¡ de esta 
caldera, con base en el área superficial interior de ese tubo. 

11-22 Repita el problema 11-21 suponiendo un factor de in­
crustación R¡, ¡ = 0.0005 m2 . °C/W sobre la superficie interior 
del tubo. 

11-23 E.E.'j Vuelva a considerar el problema 11-22. Mediante 
",,= el software EES (o cualquier otro semejante), tra­

ce la gráfica del coeficiente de transferencia de calor total con 
base en la superficie interior como función del factor de incrus­
tación F¡, conforme éste varía de 0.0001 m2 . °C/W hasta 0.0008 
m2 . °C/W, y discuta los resultados. 

11-24 Se usa un intercambiador de calor largo, de tubo doble 
y pared delgada, con diámetros del tubo y del casco de l.0 cm y 
2.5 cm, respectivamente, para condensar refrigerante 134a por 
medio de agua a 20°C. El refrigerante fluye por el tubo, con 
un coeficiente de transferencia de calor por convección de h¡ = 

5000 W/m2 . oC. Por el casco fluye agua a razón de 0.3 kg/s. 
Determine el coeficiente de transferencia de calor total de este 
intercambiador. Respuesta: 2020 W/m 2 . oC 

11-25 Repita el problema 11-24 suponiendo que sobre la su­
perficie exterior del tubo interior se forma una capa de 2 mm de 
espesor de caliza (k = l.3 W/m . oC). 

11-26 E.E.'j Vuelva a considerar el problema 11-25. Mediante 
,~'" el software EES (o cualquier otro semejante), tra­

ce la gráfica del coeficiente de transferencia de calor total 
como función del espesor de la caliza, conforme éste varía de 
total 1 mm hasta 3 mm y discuta los resultados. 

11-271 Fluye agua a una temperatura promedio de 180°F con 
una velocidad promedio de 4 ft/s por un tubo de pared delgada 
y de ~ in de diámetro. El agua se enfría por medio de aire que 
fluye perpendicular al tubo con una velocidad de V", = 12 ft/s y 
a una temperatura promedio de 80°F. Determine el coeficiente 
de transferencia de calor total. 

Análisis de los intercambiadores de calor 

11-28C ¿Cuáles son las aproximaciones comunes que se ha­
cen en el análisis de los intercambiadores de calor? 

11-29C ¿En qué condiciones la relación de la transferencia 
de calor 

es válida para un intercambiador? 

11-30C ¿Qué es la razón de capacidades caloríficas? ¿Qué 
puede decir el lector acerca de los cambios de temperatura de 
los fluidos caliente y frío en un intercambiador de calor si los 
dos fluidos tienen la misma razón de capacidades? ¿Qué quiere 
decir una capacidad calorífica de infinito para un fluido en un 
intercambiador? 

11-31C Considere un dispositivo en el cual se condensa vapor 
de agua a una temperatura específica rechazando calor hacia el 
agua de enfriamiento. Si se conocen la razón de la transferencia 
de calor en el condensador y la elevación de temperatura del 
agua de enfriamiento, explique cómo se pueden determinar la 
razón de condensación del vapor y el gasto de masa del agua de 
enfriamiento. Asimismo, explique cómo se puede evaluar en es­
te caso la resistencia térmica total R de este condensador. 

11-32C ¿En qué condiciones el aumento de temperatura del 
fluido frío en un intercambiador será igual a la caída de tempe­
ratura del fluido caliente? 

Método de la diferencia de temperatura media logarítmica 

11-33C En la relación de la transferencia de calor Q = UAs 
t:.Trnl para un intercambiador, ¿cómo se llama t:.Tm1? ¿Cómo se 
calcula ésta para un intercambiador de calor de flujo paralelo y 
para uno a contraflujo? 

11-34C ¿Cuál es la diferencia entre la diferencia de tempera­
tura media logarítmica para un intercambiador y la diferencia de 
temperatura media aritmética (AMTD)? Para temperaturas de 
entrada y de salida específicas, ¿cuál de estas dos cantidades es 
la más grande? 

11-35C Se dice que la diferencia de temperatura entre los flui­
dos caliente y frío en un intercambiador es t:.TI en uno de los 
extremos y t:.T2 en el otro. ¿La diferencia de temperatura media 
logarítmica t:.T mi de este intercambiador de calor puede ser ma­
yor que t:.TI y t:.T2? Explique. 

11-36C ¿La diferencia de temperatura media logarítmica t:.Trnl 

de un intercambiador puede ser una cantidad negativa? Explique. 

11-37C En un intercambiador de calor de flujo paralelo ¿la 
temperatura de salida del fluido frío puede ser más alta que 
la temperatura de salida del fluido caliente? ¿Qué se puede 
decir acerca de un intercambiador a contraflujo? Explique. 
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11-38C Para temperaturas de entrada y de salida específicas, 
¿para qué clase de intercambiador de calor la ~Tml tendrá el va­
lor más grande: el de tubo doble y flujo paralelo, el de tubo do­
ble y a contraflujo, el de flujo cruzado o el de tubos y coraza de 
pasos múltiples? 

11-39C En la relación de transferencia de calor Q = UA, F 
~Tm l para un intercambiador, ¿cómo se llama la cantidad F? 
¿Qué representa? ¿Puede ser F mayor que uno? 

11-40C Cuando no se conocen las temperaturas de salida de 
los fluidos en un intercambiador, ¿todavía resulta práctico usar 
el método de la LMTD? Explique. 

11-41C Explique cómo se puede usar el método de la LMTD 
para determinar el área superficial de transferencia de calor de 
un intercambiador de tubos y coraza de pasos múltiples cuando 
se da toda la información necesaria, incluyendo las temperatu­
ras de salida. 

11-42 Se calienta etilenglicol desde 20°C hasta 40°C a razón 
de 1 kg/s, en un tubo horizontal de cobre (k = 386 W/m . K) 
que tiene un diámetro interior de 2.0 cm y uno exterior de 2.5 
cm. Un vapor saturado (Tg = 110°C) se condensa sobre la su­
perficie del tubo exterior, con el coeficiente de transferencia de 
calor (en kW/m2 • K) dado por 9.2(Tg - T,J0 25, donde TIV es la 
temperatura promedio de la pared del tubo exterior. ¿Qué longi­
tud de tubo se debe usar? Tome las propiedades del etilenglicol 
como p = 1 109 kglm3, cp = 2428 kJ/kg· K, k = 0.253 W/m . 
oC, JL = 0.01545 kg/m . s y Pr = 148.5. 

11-43 Se usa un intercambiador de calor de tubo doble y de 
flujo paralelo para calentar agua fría de la llave con agua 
caliente. El agua caliente (cp = 4.25 kJ/kg . oC) entra al tubo a 
85°C, a razón de 1.4 kg/s , y sale a 50°C. El intercambiador de 
calor no está bien aislado y se estima que se pierde 3% del calor 
liberado por el fluido caliente. Si el coeficiente total de trans­
ferencia de calor y el área superficial del intercambiador son 
1150 W/m2 . oC y 4 m2, respectivamente, determine la razón de 
la transferencia de calor hacia el agua fría y la diferencia media 
logarítmica de temperatura para este intercambiador. 

FIGURA Pll-43 

11-44 Un flujo de hidrocarbono (cp = 2.2 kJ/kg . K) se enfría 
a razón de 720 kg/h, desde 150°C hasta 40°C, al pasar por el 
tubo interior de un intercambiador de calor de tubo doble a con­
traflujo. Entra agua (cp = 4.18 kJ/kg . K) al intercambiador a 
IO°C, a razón de 540 kg/h. El diámetro exterior del tubo interior 
es de 2.5 cm y su longitud es de 6.0 m. Calcule el coeficiente to­
tal de transferencia de calor. 

11-45 Se usa un intercambiador de calor de casco y tubo para 
calentar 10 kg/s de aceite (cp = 2.0 kJ/kg . K), desde 25°C hasta 
46°C. El intercambiador es de un paso por el casco y de seis pa-
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sos por el tubo. Entra agua por el lado del casco a 80°C y sale a 
60°C. Se estima que el coeficiente total de transferencia de ca­
lor es 1 000 W 1m2 . K. Calcule la razón de la transferencia de 
calor y el área de transferencia de este último. 

11-46 Se va a condensar el vapor de agua de una planta gene­
radora en un condensador a una temperatura de 50°C (h¡g = 
2383 kJ/kg) con agua de enfriamiento (cp = 4180 J/kg . oC) de 
un lago cercano, la cual entra en los tubos del condensador a 18°C 
y sale a 27°C. El área superficial de los tubos es de 42 m2 y el 
coeficiente de transferencia de calor total es de 2400 W/m2 . oc. 
Determine el gasto de masa necesario de agua de enfriamiento 
y la razón de la condensación del vapor en el condensador. 

Respuestas: 73.1 kgls, l.15 kg/s 

Vapor de agua 
50°C 

FIGURA Pll-46 

27°C 

18°C 

Agua 

11-47 Se va a calentar agua (cp = 4180 J/kg . oC) en un inter­
cambiador de tubo doble y flujo paralelo, desde 25°C hasta 
60°C, a razón de 0.2 kg/s. El calentamiento se va a realizar por 
medio de agua geotérmica (cp = 4310 J/kg . oC) de la que se 
dispone a 140°C con un gasto de masa de 0.3 kg/s. El tubo in­
terior es de pared delgada y tiene un diámetro de 0.8 cm. Si el 
coeficiente de transferencia de calor total del intercambiador es 
de 550 W/m2 • oC, determine la longitud del intercambiador re­
querido para lograr el calentamiento deseado. 

11-48 ~J.') Vuelva a considerar el problema 11-47. Mediante 
.- el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de la temperatura y del gasto de masa del 
agua geotérmica sobre la longitud del intercambiador de calor. 
Suponga que la temperatura vaóa de 100°C hasta 200°C y el 
gasto de masa de 0.1 kg/s hasta 0.5 kg/s. Trace gráficas de la 
longitud del intercambiador como función de la temperatura y 
del gasto de masa, discuta los resultados. 

11-491 Se usa un intercambiador de un paso por el casco y ocho 
pasos por los tubos para calentar glicerina (cp = 0.60 Btul 
lbm . °F) desde 65°F hasta 140°F por medio de agua caliente 
(cp = 1.0 Btu/lbm . °F) que entra en los tubos de pared delgada 
y de 0.5 in de diámetro a 175°F y sale a 120°F. La longitud to­
tal de los tubos en el intercambiador es de 500 ft. El coeficiente 
de transferencia de calor por convección es de 4 Btu/h . ft2 . °F 
en el lado de la glicerina (el casco) y de 50 Btu/h . ft2 . °F en el 
lado del agua (el tubo). Determine la razón de la transferencia 
de calor en el intercambiador a) antes de que se tenga incrus­
tación y b) después de que se forma incrustación, con un factor 
de 0.002 h . fe . °F/Btu, sobre las superficies exteriores de los 
tubos. 
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11-50 Se conduce una prueba para determinar el coeficiente 
de transferencia de calor total en un intercambiador de tubos y 
coraza, de agua hacia aceite, que tiene 24 tubos con un diáme­
tro interno de 1.2 cm y longitud de 2 m en un solo casco. Agua 
fría (e" = 4180 J/kg . oC) entra en los tubos a 20°C, a razón de 
3 kg/s, y sale a 55°C. El aceite (e" = 2 150 J/kg . oC) fluye por 
el casco y se enfría desde 120°C hasta 45°C. Determine el coe­
ficiente de transferencia de calor total Vi de este intercambiador, 
con base en el área superficial interior de los tubos. 

Respuesta: 8.31 kW/m2 • oC 

11-51 Se va a enfriar etilenglicol (el' = 2560 J/kg . oC) desde 
80°C hasta 40°C, el cual fluye a razón de 3.5 kg/s, en un inter­
cambiador de calor de tubo doble y a contraflujo, por medio de 
agua (el' = 4180 J/kg . oC) que entra a 20°C y sale a 55°C. El 
coeficiente de transferencia de calor total, con base en el área 
supeIficial interior del tubo, es de 250 W/m2 . oC. Determine a) 
la razón de la transferencia de calor, b) el gasto de masa del agua 
y e) el área superficial de transferencia de calor del lado interior 
del tubo. 

Agua fría 
+ 20°C 

Etilenglicol 1 caliente 

~ 
--- () -- n--- 40°C 80°C 

3.5 kg/s 

+ 55°C 

FIGURA Pll-51 

11-52 Agua (el' = 4180 J/kg . oC) entra a 17°C y a razón de 3 
kg/s a un intercambiador de calor de tubo doble y a contraflujo 
que tiene un tubo con un diámetro interno de 2.5 cm. Esta agua 
se calienta por medio de vapor de agua en condensación a 
120°C (hig = 2203 kJ/kg) en el casco. Si el coeficiente de trans­
ferencia de calor total del intercambiador es de 1500 W/m2 . oC, 
determine la longitud del tubo requerido para calentar el agua 
hasta 80°C. 

11-53 Se va a usar un intercambiador de calor de tubo doble, 
de pared delgada y a contraflujo para enfriar aceite (el' = 
2200 J/kg . OC), de 150°C hasta 40°C, que fluye a razón de 
2 kg/s, por medio de agua (ep = 4180 J/kg . oC) que entra a 
22°C a razón de 1.5 kg/s. El diámetro del tubo es de 2.5 cm y su 
longitud es de 6 m. Determine el coeficiente de transferencia de 
calor total de este intercambiador. 

11-54 (l') Vuelva a considerar el problema ll -53. Mediante 
,O<: el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de la temperatura de salida del aceite y de la 
entrada del agua sobre el coeficiente de transferencia de calor 
total del intercambiador. Suponga que la temperatura de salida 
del aceite varía de 30°C hasta 70°C y la de entrada del agua des­
de 5°C hasta 25°C. Trace gráficas del coeficiente de transferen­
cia de calor total en función de las dos temperaturas, y discuta 
los resultados. 

11-55 Considere un intercambiador de tubo doble, de agua ha­
cia agua, cuya disposición del flujo no se conoce. Las medicio­
nes de temperatura indican que el agua fría entra a 20°C y sale 
a 50°C, en tanto que el agua caliente entra a 80°C y sale a 45°C. 

¿Piensa el lector que éste es un intercambiador de flujo parale­
lo o a contraflujo? Explique. 

11-56 Agua fría (el' = 4180 J/kg . oC) que se dirige a una 
regadera entra en un intercambiador de tubo doble, de pared 
delgada ya contraflujo a 15°C, a razón de 1.25 kg/s, y se calien­
ta hasta 45°C por medio de agua caliente (el' = 4190 J/kg . oC) 
que entra a 100°C y a razón de 3 kg/s . Si el coeficiente de trans­
ferencia de calor total es de 850 W/m2 . oC, determine la razón de 
la transferencia de calor y el área supeIficial de transferencia del 
intercambiador. 

11-57 Se va a calentar aceite de motor (el' = 2100 J/kg . oC) 
de 20°C hasta 60°C, a razón de 0.3 kg/s, en un tubo de cobre 
de pared delgada y de 2 cm de diámetro, por medio de vapor de 
agua en condensación que se encuentra afuera a una temperatu­
ra de 130°C (hig = 2174 kJ/kg). Para un coeficiente de transfe­
rencia de calor total de 650 W/m2 . oC, determine la razón de la 
transferencia de calor y la longitud requerida del tubo para lo-
grarlo. Respuestas: 25.2 kW, 7.0 m 

Vapor de agua 
+ 130°C 

Aceite 1 ~ 
--- () -- 0 --

20°C - 60°C 
0.3 kg/s 

+ 
FIGURA Pll -57 

11-581 Se va a usar agua geotérmica (el' = 1.03 Btu/lbm . °F) 
como la fuente de calor para suministrarlo al sistema hidrónico 
de calefacción de una casa, a razón de 40 Btu/s, en un intercam­
biador de tubo doble y a contraflujo. Se calienta agua (el' = 
1.0 Btu/lbm . °F) en el intercambiador, de 140°F hasta 200°F, 
conforme el agua geoténnica se enfría de 270°F hasta 180°F. 
Determine el gasto de masa de cada fluido y la resistencia tér­
mica total de este intercambiador. 

11-59 Se va a calentar glicerina (el' = 2400 J/kg . oC) a 
20°C y a razón de 0.3 kg/s por medio de etilenglicol (el' = 
2500 J/kg . oC) que está a 60°C, en un intercambiador de calor 
de tubo doble, pared delgada y flujo paralelo. La diferencia de 
temperatura entre los dos fluidos es de 15°C a la salida del 
intercambiador. Si el coeficiente de transferencia de calor total 
es de 240 W/m2 • oC y el área superficial de esta transferencia es 
de 3.2 m2, determine a) la razón de la transferencia de calor, b) 
la temperatura de salida de la glicerina y e) el gasto de masa del 
etilenglicol. 

11-60 Se va a precalentar aire (e" = 1005 J/kg . oC) por me­
dio de gases de escape, en un intercambiador de calor de flujo 
cruzado, antes de que entre en la caldera. El aire entra en el in­
tercambiador a 95 kPa y 20°C, a razón de 0.8 m3/s. Los gases de 
combustión (el' = 1100 J/kg . oC) entran a 180°C, a razón 
de 1.1 kg/s, y salen a 95°C. El producto del coeficiente de trans­
ferencia de calor total y del área superficial de esta transferen­
cia es AV = 1200 W/°C. Suponiendo que el flujo de los dos 
fluidos es no mezclado, determine la razón de la transferencia 
de calor y la temperatura de salida del aire. 
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Aire
95 kPa
20°C

0.8 m3/s

Gases de escape
1.1 kg/s
95°C

FIGURAPll-60

11-61 Se usa un intercambiador de calor de tubos y coraza con
dos pasos por la coraza y 12 pasos por los tubos para calentar
agua (e, = 4180 J/kg . "C) en los tubos, de 20°C hasta 70°C, a
razón de 4.5 kg/s. El calor se suministra por medio de aceite
caliente (e, = 2300 J/kg . "C) que entra por el lado de la coraza
a 170°C, a razón de 10 kg/s. Para un coeficiente de transferen-
cia de calor total del lado de los tubos de 350 W/m2 . °C, de-
termine el área superficial de esta transferencia de ese lado.

Respuesta: 25.6 m2

11-62 Repita el problema 11-61 para un gasto de masa de
2 kg/s para el agua.

11-63 Se usa un intercambiador de calor de tubos y coraza con
dos pasos por la coraza y ocho pasos por los tubos para calentar
alcohol etílico (cp = 2670 J/kg . "C) en los tubos, de 25°C has-
ta 70°C, a razón de 2.1 kg/s. El calentamiento se va a realizar
por medio de agua (cp = 4190 J/kg . "C) que entra por el lado
del casco a 95°C y sale a 45°C. Si el coeficiente de transferen-
cia de calor total es de 950 W/m2 . °C, determine el área super-
ficial de transferencia del intercambiador.

Agua
95°C

t
70°C -::S=:::;::===~~
Alcohol -t;;-=~-====-~~
etílico ~ _

25°C -~2========~J2.1 kg/s t
45°C

(8 pasos por los tubos)

FIGURAPll-63

.11-64 Se usa un intercambiador de calor de tubos y coraza con
dos pasos por la coraza y 12 pasos por los tubos para calentar
agua (cp = 4180 J/kg. "C) con etilenglicol (e, = 2680 J/kg. 0C).
El agua entra en los tubos a 22°C, a razón de 0.8 kg/s, y sale a
70°C. El etilenglicol entra en el casco a 110°C y sale a 60°C. Si
el coeficiente de transferencia de calor total del lado de los tubos
es de 280 W/m2 . °C, determine la razón de la transferencia de ca-
lor y el área superficial de esta transferencia del lado de los tubos.

11-65 E.E.') Vuelva a considerar el problema 11-64. Mediante
"""" el software EES (o cualquier otro semejante), in-

vestigue el efecto del flujo de masa del agua sobre la razón de la
transferencia de calor y el área superficial del lado de los tubos.
Suponga que el gasto de masa varía de 0.4 kg/s hasta 2.2 kg/s.
Trace las gráficas de la razón de transferencia de calor y del área
superficial como función del gasto de masa, discuta los resulta-
dos.

11-661 Se va a condensar vapor de agua del lado de la coraza de
un condensador de un paso por la coraza y ocho pasos por los
tubos, con 50 tubos en cada paso, a 90°F (hlg = 1043 Btu/lbm).
En los tubos entra agua de enfriamiento (e, = 1.0 Btu/lbm . °F)
a 60°F y sale a 73°F. Los tubos son de pared delgada, tienen un
diámetro de 3/4 in y una longitud de 5 ft por paso. Si el coefi-
ciente de transferencia de calor total es de 600 Btu/h . ft2 . °F,
determine a) la razón de la transferencia de calor, b) la razón de
la condensación del vapor y c) el gasto de masa del agua fría.

Vapor de agua¡ 900P

A 73°P

))

))

))
600P

Agua

900P

FIGURAPll-661

11-671 E.E.') Vuelva a considerar el problema 11-661. Me-
..,.." d.iante el software EES (o cualquier otro seme-

jante), investigue el efecto de la temperatura del vapor de agua
en condensación sobre las velocidades de la transferencia de ca-
lor y de la condensación del vapor y el gasto de masa del agua
fría. Suponga que la temperatura del vapor varía de 80°F hasta
120°F. Trace las gráficas de la razón de la transferencia de calor,
de la razón de la condensación del vapor y del gasto de masa del
agua fría en función de la temperatura del vapor agua y discuta
los resultados.

11-68 Se usa un intercambiador de calor con un paso por la
coraza y 20 pasos por los tubos para calentar glicerina (cp =
2480 J/kg . "C) en la coraza con agua caliente en los tubos. Los
tubos son de pared delgada y tienen un d.iámetro de 4 cm y una
longitud de 2 m por paso. El agua entra en los tubos a 100°C, a
razón de 5 kg/s, y sale a 55°C. La glicerina entra en el casco a
15°C y sale a 55°C. Determine el gasto de masa de la glicerina y
el coeficiente de transferencia de calor total del intercambiador.

11-69 En una planta generadora geotérmica binaria se va a
condensar el fluido de trabajo, isobutano, por medio de aire en
un condensador, a 75°C Chlg = 255.7 kJ/kg), a razón de 2.7 kg/s.
El aire entra en el condensador a 21°C y sale a 28°C. El área su-
perficial de transferencia de calor, con base en el lado del isobu-
tano, es de 24 m2. Determine el gasto de masa del aire y el
coeficiente de transferencia de calor total.
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FIGURA Pll-69 

11-70 Se van a usar los gases de escape calientes de un motor 
diesel estacionario para generar vapor en un evaporador. Los ga­
ses de escape (cp = 1051 J/kg . oC) entran en el intercambiador 
a 550°C, a razón de 0.25 kg/s, en tanto que el agua entra como 
líquido saturado y se evapora a 200°C (hfg = 1941 kJ/kg). El 
área superficial de transferencia de calor, con base en el lado del 
agua, es de 0.5 m2 y el coeficiente de transferencia de calor to­
tal es de 1780 W/m2 . oc. Determine la razón de la transferen­
cia de calor, la temperatura de salida de los gases de escape y la 
rapidez de evaporación del agua. 

11-71 f&J Vuelva a considerar el problema 11-70. Mediante 
- el software EES (o cualquier otro semejante), in-

vestigue el efecto de la temperatura de entrada de los gases de 
escape sobre la velocidad de la transferencia de calor, la tempe­
ratura de salida de esos mismos gases y la velocidad de la eva­
poración del agua. Suponga que la temperatura de entrada de 
los gases de escape varía de 300°C hasta 600°C. Trace las grá­
ficas de la razón de la transferencia de calor, la temperatura de 
salida de los gases de escape y la razón de evaporación del agua 
en función de la temperatura de entrada de esos gases y discuta 
los resultados. 

11-72 En una planta textil se va a usar el agua de desecho del 
teñido (cp = 4295 J/kg . oC) que está a 75°C para precalentar 
agua fresca (cp = 4180 J/kg . oC) a 15°C, con el mismo gasto 
de masa, en un intercambiador de calor de tubo doble y a con­
traflujo. El área superficial de transferencia de calor del inter­
cambiador es de 1.65 m2 y coeficiente de transferencia de calor 
total es de 625 W/m2 . oC. Si la razón de la transferencia de ca­
lor en el intercambiador es de 35 kW, determine la temperatura 
de salida y el gasto de masa de cada flujo de fluido. 

Agua 
fresca I 
150C t 

Agua ~ 

del t:~()5 '---, ----=:-. -----=; 

FIGURA Pll-72 

Método de la efectividad-NTU 

,) ­
Th•sa1 

11-73C ¿En qué condiciones se prefiere sin duda el método de 
la efectividad-NTU sobre el de la LMTD en el análisis de los 
intercambiadores de calor? 

11-74C ¿Qué representa la efectividad de un intercambiador 
de calor? ¿Puede ser la efectividad mayor que uno? ¿De qué 
factores depende la efectividad de un intercambiador? 

11-75C Para una pareja de fluidos, temperaturas de entrada y 
gastos de masa específicos, ¿qué clase de intercambiador de ca­
lor tendrá la efectividad más alta: el de tubo doble y flujo para­
lelo, el de tubo doble y a contraflujo, el de flujo cruzado o el de 
casco y tubos de pasos múltiples? 

11-76C Explique de qué manera puede evaluar las temperatu­
ras de salida de los fluidos frío y caliente en un intercambiador 
después de que se determina su efectividad. 

11-77C ¿Puede caer la temperatura del fluido caliente por de­
bajo de la de entrada del fluido frío en algún lugar en un inter­
cambiador de calor? Explique. 

11-78C ¿Puede elevarse la temperatura del fluido frío por en­
cima de la de entrada del fluido caliente en algún lugar en un in­
tercambiador de calor? Explique. 

11-79C Considere un intercambiador de calor en el cual los 
dos fluidos tienen los mismos calores específicos pero gastos de 
masa diferentes. ¿Cuál de los dos fluidos experimentará un 
cambio más grande de temperatura: aquél con el gasto de masa 
más bajo o el de gasto de masa más alto? 

11-80C Explique de qué manera se puede determinar la velo­
cidad máxima posible de transferencia de calor Qmáx en un in­
tercambiador, cuando se especifican los gastos de masa, los 
calores específicos y las temperaturas de entrada de los dos flui­
dos. ¿Depende el valor de Q máx del tipo de intercambiador? 

11-81C Considere dos intercambiadores de calor de tubo do­
ble y a contraflujo que son idénticos, excepto en que uno tiene 
el doble del largo del otro. ¿Cuál de los dos es más probable que 
tenga una efectividad más alta? 

11-82C Considere un intercambiador de calor de tubo doble y 
a contraflujo. Con el fin de mejorar la transferencia de calor se 
duplica la longitud del intercambiador. ¿Piensa el lector que 
también se duplicará su efectividad? 

11-83C Considere un intercambiador de calor de casco y tu­
bos, agua hacia agua, con gastos idénticos de masa para las co­
rrientes de agua caliente y de fría. Ahora el gasto del agua fría 
se reduce a la mitad. ¿La efectividad de este intercambiador 
aumentará, disminuirá o seguirá siendo la misma como resulta­
do de esta modificación? Explique. Suponga que el coeficiente 
de transferencia de calor total y las temperaturas de entrada si­
guen siendo los mismos. 

11-84C ¿En qué condiciones un intercambiador de calor a 
contraflujo puede tener una efectividad de uno? ¿Cuál sería la 
respuesta del lector para un intercambiador de flujo paralelo? 

11-85C ¿Cómo se define el NTU de un intercambiador de ca­
lor? ¿Qué representa? ¿Un intercambiador con un NTU muy 
grande (digamos, 10) es lo suficientemente bueno como para 
comprarlo? 

11-86C Considere un intercambiador de calor que tiene un 
NTU de 4. Alguien propone que se duplique el tamaño del inter­
cambiador para, de este modo, duplicar el NTU hasta 8 con el 
fin de incrementar la efectividad del mismo y, por ende, ahorrar 
energía. ¿Apoyaría el lector esta propuesta? 
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11-87C Considere un intercambiador de calor que tiene un 
NTU de 0.1. Alguien propone que se triplique el tamaño del in­
tercambiador para triplicar el NTU hasta 0.3 con el fin de incre­
mentar la efectividad del mismo y, por ende, ahorrar energía. 
¿Apoyaría el lector esta propuesta? 

11-88 El radiador de un automóvil es un intercambiador de 
calor de flujo cruzado (UA s = 10 kW/K) en el que se usa aire 
(cp = 1.00 kJ/kg . K) para enfriar el fluido refrigerante del mo­
tor (cp = 4.00 kJ/kg . K). El ventilador del motor hace pasar aire 
a 30°C a través de este radiador, a razón de 10 kg/s , en tanto que 
la bomba del refrigerante del motor hace circular éste a razón de 
5 kg/s. El refrigerante entra al radiador a 80°C. En estas condi­
ciones , la efectividad del radiador es de 0.4. Determine a) la 
temperatura de salida del aire y b) la razón de la transferencia de 
calor entre los dos fluidos . 

11-89 En el curso de un experimento, se prueba un intercam­
biador de calor de tubos y coraza que se usa para transferir calor 
de un flujo de agua caliente a otro de agua fría, y se toman las 
siguientes mediciones: 

Temperatura de entrada, oC 
Temperatura de salida, oC 
Gasto volumétrico, L/min 

Flujo de agua 
caliente 

71.5 
58.2 
1.05 

Flujo de agua 
fría 

19.7 
27.8 

1.55 

Se calcula que el área de transferencia de calor es 0.0200 m2. 

a) Calcule la razón de la transferencia de calor hacia el agua 
fría. 

b) Calcule el coeficiente total de transferencia de calor. 
c) Determine si el intercambiador de calor en verdad es adia­

bático. Si no lo es, determine la fracción de pérdida de 
calor y calcule la eficiencia de la transferencia de calor 
en este intercambiador. 

d) Determine los valores de la efectividad y del NTU del in-
tercambiador. 

Asimismo, discuta si los valores medidos son razonables. 

11-90 Entra agua fría (cp = 4.18 kJ/kg . oC) a un intercambia­
dor de calor de flujo cruzado a 14°C, a razón de 0.35 kg/s, en 
donde se calienta por medio de aire caliente (cp = 1.0 kJ/kg . 
oC) que entra al intercambiador a 65°C, a razón de 0.8 kg/s, y 
sale a 25°C. Determine la temperatura máxima de salida del 
agua fría y la efectividad de este intercambiador. 

14°C 
"'.. 0.35 kgls 

Aire-~~~~ 
65°C 

0.8 kg/s 

FIGURA Pll -90 

.. 
11-91 Se usa agua de un lago como el medio de enfriamiento 
en una planta termoeléctrica. Para lograr la condensación de 2.5 
kg/s de vapor de agua que sale de la turbina, se usa un inter­
cambiador de tubos y coraza que tiene una coraza y 300 tubos 
de pared delgada, de 25 mm de diámetro; cada tubo es de dos 
pasos. El vapor fluye por la coraza, en tanto que el agua de en­
friamiento lo hace por los tubos. El vapor entra como vapor sa­
turado a 60°C y sale como líquido saturado. Se cuenta con agua 
de enfriamiento a 20°C, a razón de 200 kg/s. El coeficiente de 
convección en la superficie exterior de los tubos es 8500 W/m2 

· K. Determine a) la temperatura del agua de enfriamiento que 
sale del condensador y b) la longitud requerida del tubo por 
paso. (Use las siguientes propiedades promedio para el agua 
como cp = 4180 J/kg . K, J.L = 8 X 10- 4 N . s 1m2, k = 0.6 W/m 
· K, Pr = 6). 

11-92 Entra aire (cp = 1005 J/kg . oC) a un intercambiador de 
calor de flujo cruzado a 20°C, a razón de 3 kg/s, en donde se 
calienta por medio de un flujo de agua caliente (cp = 4 190 J/kg 
· oC) que entra al intercambiador a 70°C, a razón de 1 kg/s. De­
termine para ese caso la razón máxima de la transferencia de 
calor y las temperaturas de salida de los dos fluidos. 

11-93 Aceite caliente (cp = 2200 J/kg . oC) se va a enfriar por 
medio de agua (cp = 4180 J/kg . OC) en un intercambiador de 
calor de dos pasos por la coraza y 12 pasos por los tubos. 
Éstos son de pared delgada y están hechos de cobre con un diá­
metro de 1.8 cm. La longitud de cada paso de los tubos en el 
intercambiador es de 3 m y el coeficiente de transferencia de ca­
lor total es de 340 W/m2 . oC. Por los tubos fluye agua a una ra­
zón total de 0.1 kg/s y por la coraza fluye el aceite a razón de 
0.2 kg/s. El agua y el aceite entran a las temperaturas de 18°C y 
160°C, respectivamente. Determine la razón de transferencia de 
calor en el intercambiador y las temperaturas de salida de las 
corrientes del agua y del aceite. 

Respuestas: 36.2 kw, 104.6°C, 77. 7°C 

Aceite 
160°C 

0.2 kg/s 

+ _,~~====~~ 

~lo~ - ~~===-=====-=:=/ 
0.1 kgls 

(12 pasos por los tubos) 

FIGURA Pll-93 

11-94 Considere un intercambiador de calor de tubo doble, 
aceite hacia aceite, cuya disposición del flujo no se conoce. Las 
mediciones de temperatura indican que el aceite frío entra a 
20°C y sale a 55°C, en tanto que el caliente entra a 80°C y sale 
a 45°C. ¿Piensa el lector que éste es un intercambiador de flujo 
paralelo o a contraflujo? ¿Por qué? Suponiendo que los gastos 
de masa de los dos fluidos son idénticos, determine la efectivi­
dad de este intercambiador. 

11-951 Entra agua caliente a un intercambiador de tubo doble, 
agua hacia aceite, a contraflujo a 2200 P y sale a 100°F. El acei­
te entra a 70°F y sale a 150°F. Determine cuál de los dos fluidos 
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tiene la razón de capacidades caloríficas más pequeña y calcule 
la efectividad de este intercambiador. 

11-96 Se usa un intercambiador de tubo doble, pared delga­
da y flujo paralelo para calentar un producto químico cuyo ca­
lor específico es de 1800 J/kg . °e con agua caliente (cp = 
4180 J/kg . oC). El producto químico entra a 200e, a razón de 3 
kg/s, en tanto que el agua entra a 1l00e, a razón de 2 kg/s. El 
área superficial de transferencia de calor del intercambiador es 
de 7 m2 y el coeficiente de transferencia de calor total es de 
1 200 W/m2 . °e. Determine las temperaturas de salida del pro­
ducto químico y del agua. 

t 
Producto -- O -- 1 -químico ~ 

200 e r-----::.~----..-..l 

3 kg/s Agua caliente 

t llOoe 
2 kg/s 

FIGURA Pll-96 
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11-97 E.E.'S Vuelva a considerar el problema 11-96. Mediante 
el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de las temperaturas de entrada del producto 
químico y del agua sobre sus temperaturas de salida. Suponga 
que la temperatura de entrada varía de 100e hasta 500e para el 
producto químico, y de 80° e hasta 1500e para el agua. Trace la 
gráfica de la temperatura de salida de cada fluido en función de 
la temperatura de entrada de ese fluido y discuta los resultados. 

11-98 Se usa un intercambiador de calor de flujo cruzado, 
aire a agua, con una efectividad de 0.65 para calentar agua 
(cp = 4180 J/kg . oC) con aire caliente (cp = 1010 J/kg . oC) . El 
agua entra en el intercambiador a 200e, a razón de 4 kg/s, en 
tanto que el aire entra a 1000e , a razón de 9 kg/s. Si el coefi­
ciente de transferencia de calor total, con base en el lado del 
agua, es de 260 W/m2 . °e, determine el área superficial de 
transferencia de calor del intercambiador de ese lado. Suponga 
que los dos fluidos no se mezclan. Respuesta: 52.4 m2 

11-99 Agua (cp = 4180 J/kg· oC) entra en el tubo con diáme­
tro interno de 2.5 cm de un intercambiador de tubo doble y a 
contraflujo, a 17°e, a razón de 1.8 kg/s. El agua se calienta por 
medio de vapor de agua en condensación a 1200e (h¡g = 

2203 kJ/kg) en el casco. Si el coeficiente de transferencia de ca­
lor total del intercambiador es de 700 W/m2 . °e, determine la 
longitud requerida del tubo para calentar el agua hasta 800e, 
aplicando a) el método de la LMTD y b) el método de la 
e-NTU. 

11-100 Se vaporiza etanol a 78°e (h¡g = 846 kJ/kg) en un in­
tercambiador de tubo doble y flujo paralelo, a razón de 0.03 
kg/s, por medio de aceite caliente (cp = 2200 J/kg . oC) que en­
tra a 120°e. Si el área superficial de transferencia de calor y el 
coeficiente de transferencia de calor total son de 6.2 m2 y 320 
W/m2 . °e , respectivamente, determine la temperatura de salida 
y el gasto de masa del aceite aplicando a) el método de la 
LMTD y b) el método de la e-NTU. 

~ 
-- O --

Aceite 
+ 1200 e 

1 Etanol 

,) -
78°e 
0.03 kg/s 

+ 
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11-101 Se va a calentar agua (cp = 4180 J/kg . oC) por medio 
de aire calentado (cp = 1010 J/kg . oC) mediante energía solar, 
en un intercambiador de tubo doble y a contraflujo. El aire en­
tra en el intercambiador a 900e, a razón de 0.3 kg/s, en tanto 
que el agua entra a 22° e, a razón de 0.1 kg/s. Se dice que el 
coeficiente de transferencia de calor total, con base en el lado 
interior del tubo, es de 80 W/m2 . 0e. La longitud del tubo es de 
12 m y el diámetro interno del mismo de 1.2 cm. Determine las 
temperaturas de salida del agua y del aire. 

11-102 E.E.'S Vuelva a considerar el problema 11-101. Me-
o di ante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), investigue los efectos del gasto de masa del agua y de la 
longitud del tubo sobre las temperaturas de salida del agua y del 
aire. Suponga que el gasto de masa varía de 0.05 kg/s hasta 1.0 
kg/s y la longitud del tubo de 5 m hasta 25 m. Trace las gráficas 
de las temperaturas del agua y del aire como funciones del gas­
to de masa y de la longitud del tubo, discuta los resultados. 

11-1031 Se va a usar un intercambiador de calor de tubo doble 
de pared delgada para enfriar aceite (cp = 0.525 Btu/lbm . °F), 
desde 300°F hasta 105°F, a razón de 5 lbmls, por medio de agua 
(cp = 1.0 Btu/lbm . °F) que entra a 70°F, a razón de 31bmls. El 
diámetro del tubo es de 5 in y su longitud de 200 ft. Determine 
el coeficiente de transferencia de calor total de este intercambia­
dor aplicando a) el método de la LMTD y b) el método de la 
e-NTU. 

11-104 Agua fría (cp = 4180 J/kg . oC) que se dirige a una re­
gadera entra en un intercambiador de tubo doble, de pared del­
gada y a contraflujo a 15°e, a razón de 0.25 kg/s, y se calienta 
hasta 45°e por medio de agua caliente (cp = 4190 J/kg . oC) 
que entra a 1000e a razón de 3 kg/s. Si el coeficiente de trans­
ferencia de calor total es de 950 W/m2 . °e, determine la razón 
de la transferencia de calor y el área superficial de transfe­
rencia del intercambiador aplicando el método de la e-NTU. 

Respuestas: 31 .35 kW, 0.482 m2 

Agua fría 
15°e ¡ 0.25 kg/s 

Agua - 1 - ,) -caliente ~ 
-(u)-r-----------=~----~--~ -lOooe ,..-------=------------1 

3 kgls 

¡ 45°e 

FIGURA Pll-l04 
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11-105 tt') Vuelva a considerar el problema 11 -104. Me-
diante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), investigue los efectos de la temperatura de entrada del 
agua caliente y del coeficiente de transferencia de calor sobre la 
razón de la transferencia de calor y el área superficial. Suponga 
que la temperatura de entrada varía de 600 e hasta 1200 e y el 
coeficiente de transferencia de calor total de 750 W/m2 . °e has­
ta 1250 W/m2 . oc. Trace las gráficas de la razón de la transfe­
rencia de calor y del área superficial como funciones de la 
temperatura de entrada y del coeficiente de transferencia de ca­
lor, discuta los resultados. 

11-106 Se va a calentar glicerina (el' = 2400 J/kg . oC) a 20° e 
ya razón de 0.3 kg/s, por medio de etilenglicol (el' = 2500 J/kg 
. oC) a 600 e y con el mismo gasto de masa, en un intercambia­
dor de calor de tubo doble, pared delgada y flujo paralelo. Si el 
coeficiente de transferencia de calor total es de 380 W/m2 • °e y 
el área superficial de esta transferencia es de 5.3 m2, determine 
a) la razón de la transferencia de calor y b) las temperaturas de 
salida de la glicerina y del etilenglicol. 

11-107 Un intercambiador de flujo cruzado consta de 40 tubos 
de pared delgada de 1 cm de diámetro ubicados en un ducto con 
sección transversal de 1 m X 1 m. No se tienen aletas sujetas a 
los tubos Entra agua fría (el' = 4180 J/kg . oC) a los tubos a 
18°e con una velocidad promedio de 3 mis, en tanto que al ca­
nal entra aire caliente (el' = 1010 J/kg . oC) a 1300 e y 105 kPa, 
a una velocidad promedio de 12 mis. Si el coeficiente de trans­
ferencia de calor total es de 130 W/m2 . °e, determine las tem­
peraturas de salida de los dos fluidos y la razón de la trans­
ferencia de calor. 

Aire caliente 
130°C 

105 kPa 
12 mIs 

1m 

FIGURA Pll -l07 

Agua 
18°C 
3 mis 

11-108 ~ Se usa un intercambiador de calor de casco y tu-
'<lli:J bos con dos pasos por el casco y ocho pasos por 

los tubos para calentar alcohol etílico (el' = 2670 J/kg . oC) en 
los tubos, de 25°e hasta 70° e , a razón de 2.1 kg/s. El calenta­
miento se va a realizar por medio de agua (el' = 4190 J/kg . °e) 
que entra en el casco a 95°e y sale a 60oe. Si el coeficiente de 
transferencia de calor total es de 800 W/m2 . °e , determine el 
área superficial de transferencia del intercambiador, aplicando 
a) el método de la LMTD y b) el método de la 8-NTU. Res­
puesta aJ: 11.4 m2 

11-109 Se va a condensar vapor de agua del lado de la coraza 
de un condensador de un paso por la coraza y ocho pasos por los 
tubos, con 50 tubos en cada paso, a 300 e (hfg = 2430 kJ/kg) . En 
los tubos entra agua de enfriamiento (el' = 4180 J/kg . oC) a 
l5°e a razón de 1800 kg/h. Los tubos son de pared delgada y 
tienen un diámetro de l.5 cm y una longitud de 2 m por paso. Si 

el coeficiente de transferencia de calor total es de 3000 W/m2 . 

°e, determine a) la razón de la transferencia de calor y b) la 
razón de la condensación del vapor. 

Vapor de agua 
30°C 

FIGURA Pll-l 09 

Agua 
1800 kg/h 

11-110 tt') Vuelva a considerar el problema 11-109. Me-
",,"" diante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), investigue los efectos de la temperatura del vapor de 
agua en condensación y de los diámetros de los tubos sobre las 
razones de la transferencia de calor y de condensación de ese 
vapor. Suponga que la temperatura del vapor de agua varía de 
200 e hasta 700 e y el diámetro de los tubos de l.0 cm hasta 2.0 
cm. Trace las gráficas de la razón de la transferencia de calor y 
de la de condensación como funciones de la temperatura del va­
por de agua y del diámetro de los tubos, discuta los resultados. 

11-111 Agua fría (el' = 4180 J/kg . oC) entra en los tubos de 
un intercambiador de calor con dos pasos por el casco y 23 pa­
sos por los tubos, a 14°e y a razón de 3 kg/s, en tanto que acei­
te caliente (el' = 2200 J/kg . oC) entra en el casco a 2000 e con 
el mismo gasto de masa. El coeficiente de transferencia de calor 
total, con base en la superficie exterior del tubo, es de 300 W/m2 

. °e y el área superficial de transferencia en ese lado es de 20 
m2. Determine la razón de la transferencia de calor, aplicando a) 
el método de la LMTD y b) el método de la 8-NTU. 

Selección de los intercambiadores de calor 
11-112C Se debe seleccionar un intercambiador de calor para 
enfriar un producto químico líquido, a una razón específica, has­
ta una temperatura dada. Explique los pasos que intervienen en 
el proceso de selección. 

11-113e Se tienen dos intercambiadores de calor que pueden 
satisfacer las necesidades de transferencia de calor de una insta­
lación. Uno es más pequeño y más económico pero requiere una 
bomba más grande, en tanto que el otro es más grande y más 
costoso pero tiene una caída de presión menor y, por consi­
guiente, requiere una bomba más pequeña. Los dos intercam­
biadores tienen la misma esperanza de vida y cumplen con 
todos los demás requisitos. Explique cuál intercambiador elegi­
ría y con qué condiciones. 

11-114e Se tienen dos intercambiadores de calor que pueden 
satisfacer las necesidades de transferencia de calor de una insta­
lación. Los dos tienen las mismas necesidades de potencia de 
bombeo, la misma vida útil y están etiquetados con el mismo 
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precio; pero uno de ellos es más pesado y de tamaño más gran­
de. ¿Con qué condiciones elegiría el más pequeño? 

11-115 Se va a enfriar aceite (cp = 2200 J/kg . oC) con un in­
tercambiador, a razón de 13 kgls, de 120°C hasta 50°C, por me­
dio de aire. Determine la capacidad nominal de transferencia de 
calor del intercambiador y proponga un tipo adecuado. 

11-116 Para un proceso se debe seleccionar un calentador de 
tubos y coraza para que caliente agua (cp = 4190 J/kg . oC) 
de 20°C hasta 90°C por medio de vapor de agua que fluye del 
lado de la coraza. La carga de transferencia de calor del calen­
tador es de 600 kW. Si el diámetro interior de los tubos es de 1 
cm y la velocidad del agua no debe ser mayor a 3 mis, determi­
ne cuántos tubos es necesario usar en el intercambiador. 

~ Vapor de agua 

900 e 

200 e 
Agua 

FIGURA Pll-116 

11-117 ~ Vuelva a considerar el problema 11-116. Me-
diante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), trace la gráfica del número de pasos en los tubos como 
función de la velocidad del agua, a medida que ésta varía de 
1 mis hasta 8 mis, y discuta los resultados. 

11-118 El condensador de una planta generadora grande debe 
eliminar 500 MW de calor de un vapor en condensación a 30°C 
(hfg = 2431 kJ/kg). El enfriamiento se va a llevar a cabo por 
medio de agua (cp = 4180 J/kg . OC) de un río cercano, la cual 
entra en los tubos a 18°C y sale a 26°C. Los tubos del intercam­
biador tienen un diámetro interno de 2 cm y el coeficiente de 
transferencia de calor total es de 3500 W/m2 . oc. Determine la 
longitud total requerida para los tubos en el condensador. ¿Qué 
tipo de de intercambiador de calor es adecuado para esta tarea? 

Respuesta: 312.3 km 

11-119 Repita el problema 11 -118 para una carga de transfe­
rencia de calor de 50 MW. 

Problemas de repaso 

11-120 El gasto de masa, el calor específico y la temperatura 
de entrada del flujo del tubo interior en un intercambiador de 
calor de tubo doble y de flujos en paralelo son 2700 kg/h, 2.0 
kJ/kg· K y 120 oC, respectivamente. El gasto de masa, el calor 
específico y la temperatura de entrada del otro flujo son 1 800 
kg/h, 4.2 kJ/kg . K y 20 oC, respectivamente. El área de trans­
ferencia de calor y el coeficiente total de transferencia de calor 
son 0.50 m2 y 2.0 kW/m2 . K, respectivamente. Encuentre las 
temperaturas de salida de los dos flujos en caso de operación 
estacionaria, aplicando a) el método de la LMTD y b) el método 
de efectividad-NTU. 

11-121 Se usa un intercambiador de calor de tubos y coraza 
para enfriar 47 kg/s de un flujo que se forma en un proceso in­
dustrial y que fluye por los tubos, desde 160°C hasta 100°C. 
Este intercambiador tiene un total de 100 tubos idénticos, de 2.5 
cm de diámetro interior y espesor de pared despreciable. Las 
propiedades promedio del flujo de este proceso industrial son p 
= 950 .kg/m3, k = 0.5 W/m . K, cp = 3.5 kJ/kg . K y J.L = 2.0 
mPa· s. El medio refrigerante es agua (cp = 4.18 kJ/kg· K) con 
un gasto de 66 kg/s y una temperatura de entrada de 10°C, lo 
cual da lugar a un coeficiente promedio de transferencia de 
calor del lado de la coraza de 4.0 kW/m2 

. K. Calcule la longi­
tud de los tubos si el intercambiador es de a) un paso por la 
coraza y un paso por los tubos y b) un paso por la coraza y cua­
tro pasos por los tubos. 

11-122 Se usa un intercambiador de calor de dos pasos por la 
coraza y cuatro pasos por los tubos para calentar un flujo de 
hidrocarbono (cp = 2.0 kJ/kg . K) de manera continua, desde 
20°C hasta 50°C. Un flujo de agua entra por el lado del casco a 
80°C y sale a 40°C. Se tienen 160 tubos de pared delgada, cada 
uno con un diámetro de 2.0 cm y una longitud de 1.5 m. Los co­
eficientes de transferencia de calor del lado del tubo y del lado 
de la coraza son 1.6 y 2.5 kW/m2 . K, respectivamente. a) Calcu­
le la razón de la transferencia de calor y los gastos de masa de 
los flujos de agua y de hidrocarbono. b) Con el tiempo de uso, 
se encuentra que la temperatura de salida del flujo de hidrocar­
bono decrece en 5°C debido al depósito de sólidos sobre la su­
perficie del tubo. Estime la magnitud del factor de incrustación. 

11-123 Se enfría agua caliente desde 60°C hasta 36°C al fluir 
por el tubo de un intercambiador de calor de un paso por la 
coraza y de dos pasos por el tubo. El flujo refrigerante también 
es un flujo de agua, para el cual las temperaturas de entrada y de 
salida son 7°C y 31°C, respectivamente. El coeficiente total de 
transferencia de calor y el área de transferencia de este último 
son 950 W /m2 . K y 15 m2, respectivamente. Calcule los gastos 
de masa de los flujos de agua caliente y fría en caso de ope­
ración estacionaria. 

11-124 Se va a enfriar aceite caliente en un intercambiador de 
calor de tubos y coraza de pasos múltiples por medio de agua. 
El aceite fluye por la coraza, con un coeficiente de transferencia 
de calor de ha = 35 W /m2 . oC, y el agua fluye por el tubo con una 
velocidad promedio de 3 mis. El tubo está hecho de latón (k = 
110 W/m . oC) con diámetros interno y externo de 1.3 cm y l.5 
cm, respectivamente. Usando las propiedades del agua a 25°C, 
determine el coeficiente de transferencia de calor total de este 
intercambiador, con base en la superficie interior. 

11-125 Repita el problema 11-124 suponiendo un factor de in­
crustación R¡, a = 0.0004 m2 . °C/W sobre la superficie exterior 
del tubo. 

11-126 Agua fría (cp = 4180 J/kg . oC) entra en los tubos de 
un intercambiador de calor con dos pasos por la coraza y 20 pa­
sos por los tubos, a 20°C y a razón de 3 kg/s, en tanto que acei­
te caliente (cp = 2200 J/kg . OC) entra en la coraza a 130°C, con 
el mismo gasto de masa, y sale a 60°C. Si el coeficiente de 
transferencia de calor total, con base en la superficie exterior del 
tubo, es de 220 W/m2 • oC, determine a) la razón de la transfe­
rencia de calor y b) el área superficial de esa transferencia en el 
lado exterior del tubo. 

Respuestas: al 462 kW, bl 39.8 m2 
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FIGURA Pll-126 

11-1271 Se va a calentar agua (el' = 1.0 Btullbm· °F) por me­
dio de aire (el' = 0.24 Btu/lbm . °F), calentado con energía solar, 
en un intercambiador de calor de tubo doble y a contraflujo. El 
aire entra en el intercambiador a 190°F, a razón de 0.7 lbmls, y 
sale a 135°F. El agua entra a 70°F, a razón de 0.35 lbmls. 
Se dice que el coeficiente de transferencia de calor total, con base 
en el lado interior del tubo, es de 20 Btu/h . ft2 . 0F. Determine la 
longitud requerida del tubo para un diámetro interno de 0.5 in. 

11-128 Si se toma el límite como I1T2 -7 I1T" demuestre que 
cuando I1T, = I1T2 para un intercambiador de calor, la relación 
de la I1Tm, se reduce a I1Tm, = I1T, = I1T2• 

11-129 Se diseña el condensador del acondicionador del aire 
de un cuarto para que rechace calor a razón de 15000 kJ/h del 
refrigerante-134a, a medida que éste se condensa a una tem­
peratura de 40°e. De uno a otro lado del condensador con ale­
tas fluye aire (el' = 1005 J/kg . oC), que entra a 25°C y sale a 
35°C. Si el coeficiente de transferencia de calor total, con base 
en el lado del refrigerante, es de 150 W/m2 . oC, determine el 
área de transferencia del lado del refrigerante. 

Respuesta: 3 .05 m2 

R-134a 
400 e 

FIGURA Pll-129 

11-130 Se va a precalentar aire (el' = 1005 J/kg . oC) por me­
dio de gases de escape, en un intercambiador de calor de flujo 
cruzado, antes de que entre en la caldera. El aire entra en el inter­
cambiador a 95 kPa y 20°C, a razón de 004 m3/s. Los gases de 
combustión (el' = 1100 J/kg . oC) entran a 180°C a razón 
de 0.65 kg/s, y salen a 95°C. El producto del coeficiente de 
transferencia de calor total y del área superficial de esta transfe­
rencia es VAs = 1620 W lOe. Suponiendo que el flujo de los dos 
fluidos es no mezclado, determine la razón de la transferencia 
de calor. 

11-131 En una planta química se calienta cierto producto quí­
mico por medio de agua caliente suministrada por una caldera 
en la que se quema gas natural. El agua caliente (el' = 4180 
J/kg . oC) entonces se descarga a 60°C, a razón de 8 kg/min. La 
planta opera 8 h al día, 5 días a la semana, 52 semanas al año. 
La caldera tiene una eficiencia de 78% y el costo del gas natu­
ral es de 1.00 dólar por therm (1 therm = 105500 kJ) . La tem­
peratura promedio del agua fría que entra en la caldera en todo 
el año es de 14°e. Con el fin de ahorrar energía, se propone ins­
talar un intercambiador de calor de agua hacia agua para preca­
lentar el agua fría que entra por medio del agua caliente 
drenada. Si se supone que el intercambiador recuperará 72% del 
calor disponible en el agua caliente, determine la capacidad no­
minal de transferencia de calor del intercambiador que se nece­
sita comprar y sugiera un tipo adecuado. Asimismo, determine 
la cantidad de gas, y como consecuencia de dinero que ahorrará 
este intercambiador a la compañía por año. 

11-132 Se usa un intercambiador de calor de tubos y coraza 
con un paso por la coraza y 14 pasos por los tubos para calentar 
agua en los tubos con vapor de agua geotérmico en condensa­
ción a l20°C (hfg = 2203 kJ/kg) en el lado de la coraza. Los tu­
bos son de pared delgada y tienen un diámetro de 204 cm y una 
longitud de 3.2 m por paso. El agua (el' = 4180 J/kg . oC) entra 
en los tubos a 22°C, a razón de 3.9 kg/s. Si la diferencia de tem­
peratura entre los dos fluidos a la salida es de 46°C, determine 
a) la razón de la transferencia de calor, b) la razón de la conden­
sación del vapor de agua y e) el coeficiente de transferencia de 
calor total. 

Vapor de agua 

~ 120
0 e 

9'--____ ----, 

14 tubos 
l200e 

FIGURA Pll-132 

Agua 
3.9 kgls 

11-133 Se va a usar agua geotérmica (el' = 4250 J/kg . oC) a 
75°C para calentar agua fresca (el' = 4180 J/kg . oC) , a 17°C 
a razón de 1.2 kg/s, en un intercambiador de tubo doble a con­
traflujo. El área superficial de transferencia de calor es de 
25 m2, el coeficiente de transferencia de calor total es de 480 
W/m2 • oC y el gasto de masa del agua geotérmica es mayor que 
el del agua dulce. Si se desea que la efectividad del intercambia­
dor sea 0.823, determine el gasto de masa del agua geotérmica 
y las temperaturas de salida de los dos fluidos. 

11-134 Se va a calentar aire desde 18°C (el' = 1006 J/kg . oC) 
hasta 70°C, por medio de aceite caliente a 80°C (e" = 2150 
J/kg . OC), en un intercambiador de calor de flujo cruzado con el 
flujo de aire mezclado y el flujo de aceite no mezclado. El pro­
ducto de la superficie de transferencia de calor y del coeficiente 
total de transferencia de calor es 750 W/oC ; asimismo, el gasto 
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de masa del aire es el doble del gasto de masa del aceite. Deter­
mine .a) la efectividad del intercambiador, b) el gasto de masa 
del aire y e) la razón de la transferencia de calor. 

11-135 Considere un intercambiador de calor agua hacia agua 
y a contraflujo con las especificaciones que se dan enseguida. 
El agua caliente entra a 95°C y la fría a 20°e. La temperatura de 
salida del agua caliente es 15°C mayor que la del agua fría y el 
gasto de masa de la caliente es 50% mayor que el de la fría. El 
producto del área superficial de transferencia de calor por el 
coeficiente de transferencia de calor total es de 1400 W/m2 . oc. 
Si toma el calor específico tanto del agua caliente como el de la 
fría como e" = 4 180 J/kg . oC, determine a) la temperatura de 
salida del agua fría, b) la efectividad del intercambiador, e) el 
gasto de masa del agua fría y d) la razón de la transferencia de 
calor. 

Agua fría 
200 e t 

Agua n 
"':~" Gr----=-----~-' !) -

t 
FIGURA Pll-135 

11-136 Se usa un intercambiador de calor con dos pasos por el 
casco y cuatro pasos por los tubos para enfriar aceite (e" = 2.0 
kJ/kg . K), desde 125°C hasta 55°C. El medio refrigerante es 
agua que entra por el lado del casco a 25°C y sale a 46°C. El 
coeficiente total de transferencia de calor es 900 W/m2 . K. Para 
un gasto de aceite de 10 kg/s, calcule el gasto de agua de enfria­
miento y el área de transferencia de calor. 

11-137 Se calienta una solución de polímero (e" = 2.0 kJ/kg . 
K), a 20°C y 0.3 kg/s, por medio de etilenglicol (e" = 2.5 kJ/kg 
. K) a 60°C, en un intercambiador de calor de tubo doble de 
pared delgada y de flujos paralelos. La diferencia de tempera­
tura entre los dos fluidos de salida es de 15°C. El coeficiente to­
tal de transferencia de calor es 240 W/m2 . K Y el área de 
transferencia es de 0.8 m2 . Calcule a) la razón de la transferen­
cia de calor, b) la temperatura de salida de la solución de 
polímero y e) el gasto de masa del etilenglicol. 

11-138 En el curso de un experimento, se prueba un inter­
cambiador de calor de placas que se usa para transferir calor 
desde un flujo de agua caliente hacia uno de agua fría, y se 
toman las mediciones siguientes: 

Flujo de agua Flujo de agua 

Temperatura de entrada, oC 
Temperatura de salida, oC 
Gasto volumétrico, L/min 

caliente fría 

38.9 
27.0 

2.5 

14.3 
19.8 

4.5 

Se calcula que el área de transferencia de calor es 0.0400m2. 

a) Calcule la razón de la transferencia de calor hacia el agua 
fría. 

b) Calcule el coeficiente total de transferencia de calor. 
e) Determine si el intercambiador de calor en verdad es adia­

bático. Si no lo es, determine la fracción de pérdida de 
calor y calcule la eficiencia de la transferencia de calor 
en este intercambiador. 

d) Determine los valores de la efectividad y del NTU del in­
tercambiador. 

Asimismo, discuta si los valores medidos son razonables. 

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI) 

11-139 En el radiador de un automóvil, por medio de aire am­
biente se va a enfriar agua caliente proveniente del motor. Los 
tubos de aluminio en los cuales el agua fluye tienen un diámetro 
de 4 cm y espesor despreciable. Se fijan aletas a la superficie ex­
terior de los tubos para aumentar la superficie de transferencia 
de calor en el lado del aire. Los coeficientes de transferencia de 
calor en las superficies interior y exterior son 2000 Y 150 W/m2 

. oC, respectivamente. Si el área superficial efectiva en el lado 
con aletas es diez veces el área de la superficie interior, el coe­
ficiente total de transferencia de calor, basado en el área de la 
superficie interior, es 

a) 150 W/m2 . oC 
e) 1075 W/m2 . oC 
e) 2150 W/m2 . oC 

b) 857 W/m2 . oC 
d) 2000 W/m2 . oC 

11-140 Se usa un intercambiador de calor de tubo doble para 
calentar agua de la llave con salmuera geotérmica caliente. La 
salmuera geotérmica (e" = 4.25 kJ/kg . oC) entra al tubo a 95°C, 
a razón de 2.8 kg/s, y sale a 60°C. El intercambiador de calor no 
está bien aislado y se estima que se pierde 5% del calor liberado 
por el fluido caliente. S'i se calcula que la resistencia térmica to­
tal del intercambiador es O.12°C/kW, la diferencia de tempera­
tura entre el fluido caliente y el frío es 

a) 32.5°C b) 35.0°C e) 45.0°C 
d) 47.5°C e) 50.0°C 

11-141 Considere un intercambiador de calor de tubo doble 
con un diámetro de tubo de 10 cm y espesor despreciable. Se 
calculó que la resistencia térmica total del intercambiador, en el 
momento de su construcción, era 0.025°C/W. Después de un 
uso prolongado, se presenta incrustación tanto en la superficie 
interior como en la exterior con los factores de incrustación de 
0.00045 m2 . °C/W y 0.00015 m2 . °C/W, respectivamente. El 
porcentaje de disminución de la razón de la transferencia de 
calor en este intercambiador, debido a la incrustación, es 

a) 2.3% b)6.8% e)7.1 % 
d) 7.6% e) 8.5% 

11-142 Se va a condensar vapor de agua saturado a 40°C a 
medida que fluye por los tubos de un condensador enfriado me­
diante aire, a razón de 0.2 kg/s. El condensado sale de los tubos 
como líquido saturado a 40°C. La razón de la transferencia de 
calor hacia el aire es 

a) 34 kJ/s 
d) 481 kJ/s 

b) 268 kJ/s 
e) 515 kJ/s 

e) 453 kJ/s 

11-143 Se usa un intercambiador de calor para condensar, por 
medio de agua fría de un lago cercano, vapor de agua que sale 
de la turbina de una planta termoeléctrica. El agua fría (ep = 

4.18 kJ/kg . oC) entra al condensador a 16°C, a razón de 20 
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kg/s, y sale a 25°C, en tanto que el vapor de agua se condensa a 
45°C. El condensador no está aislado y se estima que, de éste, 
se pierde calor a razón de 8 kW hacia el aire circundante. La 
razón a la cual se condensa el vapor de agua es 

a) 0.282 kg/s b) 0.290 kg/s c) 0.305 kg/s 
el) 0.314kg/s e) 0.318 kg/s 

11-144 Se usa un intercambiador de calor a contraflujo para 
enfriar aceite (cp = 2.20 kJ/kg . oC), desde 110°C hasta 85°C, a 
razón de 0.75 kg/s, por medio de agua fría (cp = 4.18 kJ/kg . 
oC) que entra al intercambiador a 20°C, a razón de 0.6 kg/s. Si 
el coeficiente total de transferencia de calor es 800 W/m2 . oC, 
el área de transferencia de calor en el intercambiador es 

a) 0.745 m2 

el) 0.790 m2 
b) 0.760 m2 

e) 0.805 m2 
c) 0.775 m2 

11-145 En un intercambiador de calor de flujos paralelos que 
transfiere el calor del líquido a líquido, las temperaturas de en­
trada y salida del fluido caliente son 150°C y 90°C, en tanto que 
las del fluido frío son 30°C y 70°C, respectivamente. Para el 
mismo coeficiente total de transferencia de calor, el porcentaje 
de disminución en el área superficial del intercambiador, si se 
usa la disposición a contraflujo, es 

a) 3.9% b) 9.7% c) 14.5% 
el) 19.7% e) 24.6% 

11-146 Se usa un intercambiador de calor para calentar agua 
fría que entra a 8°C, a razón de 1.2 kg/s, por medio de aire 
caliente que entra a 90°C, a razón de 2.5 kg/s. La razón más alta 
de transferencia de calor en el intercambiador es 

a) 205 kW 
el) 114kW 

b) 411 kW 
e) 78 kW 

c) 311 kW 

11-147 Entra agua fría (cp = 4.18 kJ/kg . oC) a un intercam­
biador de calor, a 15°C y a razón de 0.5 kg/s; ahí se calienta por 
medio de aire caliente (cp = 1.0 kJ/kg . oC) que entra al in ter­
cambiador a 50°C, a razón de 1.8 kg/s. La razón máxima posi­
ble de transferencia de calor en este intercambiador es 

a) 5l.l kW 
el) 73 .2 kW 

b) 63 .0 kW 
e) 80.0kW 

c) 66.8 kW 

11-148 Entra agua fría (cp = 4.18 kJ/kg · oC) a un intercam­
biador de calor a contraflujo, a 10°C y a razón de 0.35 kg/s, en 
donde se calienta por medio de aire caliente (cp = 1.0 kJ/kg . 
oC) que entra al intercambiador a 50°C, a razón de 1.9 kg/s, y 
sale a 25°C. La efectividad de este intercambiador es 

a) 0.50 b) 0.63 c) 0.72 el) 0.81 e) 0.89 

11-149 Se va a enfriar aceite caliente (cp = 2.1 kJ/kg . oC), a 
110°C y a razón de 8 kg/s, en un intercambiador de calor, por 
medio de agua fría (cp = 4.18 kJ/kg . oC) que entra a 10°C y a 
razón de 2 kg/s. La temperatura más baja a la cual se puede en­
friar el aceite en este intercambiador es 

a) 1O.0°C 
el) 60.2°C 

b) 33.5°C 
e)71.4°C 

c)46.1°C 

11-150 Entra agua fría (cp = 4.18 kJ/kg . OC) a un intercam­
biador de calor a contraflujo, a 18°C y a razón de 0.7 kg/s; ahí 
se calienta por medio de aire caliente (cp = 1.0 kJ/kg . oC) que 
entra al intercambiador a 50°C, a razón de 1.6 kg/s, y sale a 
25°C. La temperatura de salida máxima posible del agua fría es 

a) 25.0°C b) 32.0°C c) 35.5°C 
el) 39.7°C e) 50.0°C 

11-151 Se va a condensar vapor de agua en el lado del casco 
de un condensador de dos pasos por el casco y ocho pasos por 
los tubos, con 20 tubos en cada paso. Entra agua de enfria­
miento a los tubos a razón de 2 kg/s. Si el área de transferencia 
de calor es de 14 m2 y el coeficiente total de transferenci~ de 
calor es 1800 W/m2 . oC, la efectividad de este condensador es 

a) 0.70 b) 0.80 c) 0.90 el) 0.95 e) 1.0 

11-152 Se hierve agua a 150°C en una caldera, por medio de 
gases de combustión calientes (cp = 1.05 kJ/kg . oC) que entran 
a ésta a 400°C, a razón de 0.4 kg/s, y salen a 200°C. El área su­
perficial del intercambiador de calor es de 0.64 m2. El coefi­
ciente total de transferencia de calor de este intercambiador es 

a) 940 W/m2 . oC 
c) 1145 W/m2 . oC 
e) 1393 W/m2 . oC 

b) 1056 W/m2 . oC 
el) 1230 W/m2 . oC 

11-153 En un intercambiador de calor que transfiere el calor 
del agua al agua, de flujos paralelos, el agua caliente entra a 
75°C, a razón de 1.2 kg/s, y el agua fría entra a 20°C, a razón de 
0.9 kg/s. El coeficiente total de transferencia de calor y el área 
superficial para este intercambiador son 750 W/m2 . oC y 6.4 
m2, respectivamente. El calor específico tanto para el fluido 
caliente como para el frío se puede tomar como 4.18 kJ/kg . oC. 
Para el mismo coeficiente total de transferencia de calor y la 
misma área de transferencia de calor, el aumento en la efectivi­
dad de este intercambiador, si se usa la disposición a con­
traflujo, es 

a) 0.09 b)O.l1 c)0.14 el) 0.17 e) 0.19 

11-154 En un intercambiador de calor de flujos paralelos , se 
calcula que el NTU es 2.5. La efectividad más baja posible para 
este intercambiador es 

a) 10% b) 27% c) 41 % el) 50% e) 92% 

11-155 En un intercambiador de calor que transfiere el calor 
del aire al aire, de flujos paralelos, entran aire caliente (cp = 1.05 
kJ/kg . oC) a 400°C, a razón de 0.06 kg/s, y aire frío (cp = 
1.0 kJ/kg . oC) a 25°C. El coeficiente total de transferencia de 
calor y el área superficial para este intercambiador son 500 
W/m2 . oC y 0.12 m2, respectivamente. La razón más baja de 
transferencia de calor en este intercambiador es 

a) 3.8 kW 
el) 14.5 kW 

b) 7.9 kW 
e) 23 .6 kW 

c) 10.1 kW 

11-156 Se va a condensar vapor de agua, a 30°C, en el lado 
del casco de un condensador de un paso por el casco y cuatro 
pasos por los tubos, con 30 tubos en cada paso. Entra agua de 
enfriamiento (cp = 4.18 kJ/kg . oC) a los tubos a 12°C y a razón 
de 2 kg/s. Si el área de transferencia de calor es de 14 m2 y el 
coeficiente total de transferencia de calor es 1800 W/m2 . oC, la 
razón de la transferencia de calor en este condensador es 

a) 112 kW . 
el) 151 kW 

b) 94 kW 
e) 143"kW 

c) 166 kW 

11-157 Se usa un condensador enfriado por aire para conden­
sar iso butano en una planta geotérmica binaria. El iso butano se 
condensa a 85°C por medio de aire (cp = 1.0 kJ/kg . OC) que en­
tra a 22°C, a razón de 18 kg/s. El coeficiente total de transfe­
rencia de calor y el área de transferencia de calor para este 
intercambiador son 2.4 kW/m2 . oC y 1.25 m2, respectivamente. 
La temperatura de salida del aire es 
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b) 40.9°C 
e) 3l.7°C 

e) 37.S oC 

11-158 Un dispositivo de suministro de aire que se usa para 
controlar los parámetros del confort humano en edificios 
grandes es un intercambiador grande de calor de flujos no mez­
clados. En una aplicación de ese tipo, agua de enfriamiento (el' 
= 4.2 kJ/kg . K) entra a un dispositivo de suministro de aire a 
5°C y sale a 12°C, con un gasto de 1000 kg/h. Esta agua a baja 
temperatura enfría 5000 kg/h de aire (el' = l.0 kJ/kg . K), el 
cual entra al dispositivo de suministro a 25°C. Si la disposición 
de flujos en el intercambiador es a contraflujo y las condiciones 
del flujo de agua permanecen fijas, la temperatura mínima del 
aire a la salida es 

11-159 Un dispositivo de suministro de aire que se usa para 
controlar los parámetros del confort humano en edificios 
grandes es un intercambiador grande de calor de flujos no mez­
clados. En una aplicación de ese tipo, agua de enfriamiento (el' 
= 4.2 kJ/kg . K) entra a un dispositivo de suministro de aire a 
5°C y sale a 12°C, con un gasto de 1000 kg/h. Esta agua a baja 
temperatura enfría aire (el' = l.0 kJ/kg . K) desde 25°C hasta 
15°C. La razón de la transferencia de calor entre los dos flujos 
es 

a) 8.2kW 
d) 44.8 kW 

b) 23.7 kW 
e) 52.8 kW 

e) 33.8 kW 

11-160 El radiador de un automóvil es un intercambiador de 
calor de flujo cruzado (UAs = 10 kW/K) en el que se usa aire 
(el' = l.00 kJ/kg . K) para enfriar el fluido refrigerante del mo­
tor (ep = 4.00 kJ/kg . K). El ventilador del motor hace pasar aire 
a 30°C a través de este radiador, a razón de 10 kg/s, en tanto que 
la bomba del refrigerante del motor hace circular éste a razón de 
5 kg/s. El refrigerante entra a este radiador a 80°C. En estas 
condiciones, ¿cuál es el número de unidades de transferencia 
(NTU) del radiador? 

~1 ~2 ~3 d)4 ~s 

Problemas de diseño y ensayo 

11-161 Escriba un programa interactivo para computadora 
que dé la efectividad de un intercambiador de calor y la tempe­
ratura de salida tanto del fluido caliente como del frío cuando se 
especifica la naturaleza de ambos fluidos, las temperaturas de 
entrada, los gastos de masa, el área superficial de transferencia 
de calor, el coeficiente de transferencia de calor total y el tipo de 
intercambiador. El programa debe permitir al usuario seleccio­
nar entre los fluidos agua, aceite de motor, glicerina, alcohol etí­
lico y amoniaco. Suponga calores específicos constantes más o 
menos a la temperatura ambiente. 

11-162 Fluye agua por la cabeza de una regadera de manera 
estacionaria, a razón de 8 kg/min. El agua se calienta en un ca­
lentador eléctrico de 15°C a 45°C. En un intento para conservar 
energía, se propone pasar el agua caliente drenada, a una tempe­
ratura de 38°C, por un intercambiador de calor para calentar el 
agua fría entrante. Diseñe un intercambiador que sea adecuado 
para la tarea y discuta los ahorros potenciales de energía y de di­
nero para el área en donde vive. 

11-163 Abra el compartimiento del motor de su automóvil y 
busque los intercambiadores de calor. ¿Cuántos tiene? ¿De qué 

tipo son? ¿Por qué piensa el lector que se seleccionan esos tipos 
específicos? Si el lector volviera a diseñar el automóvil, ¿usaría 
tipos diferentes? Explique. 

11-164 Escriba un ensayo sobre los tipos estático y dinámico 
de intercambiadores regenerativos de calor y reúna información 
acerca de los fabricantes de esos intercambiadores. Elija unos 
cuantos modelos de diferentes fabricantes y compare sus costos 
y rendimiento. 

11-165 Diseñe una unidad de hidroenfriamiento que pueda 
enfriar frutas y vegetales desde 30°C hasta 5°C, a razón de 
20000 kg/h, con las condiciones siguientes: 

La unidad será del tipo inundado que enfríe los productos 
conforme se transporten hacia el canal lleno con agua. Los pro­
ductos se dejarán caer en el canal lleno con agua en uno de los 
extremos y se sacarán por el otro. El canal puede tener 3 m de 
ancho y 90 cm de alto. El agua se va a circular y a enfriar por 
medio de la sección del evaporador de un sistema de refrigera­
ción. La temperatura del refrigerante en el interior de los ser­
pentines debe ser de -2°C y la temperatura del agua no debe 
caer por debajo de 1°C y no debe sobrepasar 6°C. 

Si se suponen valores razonables para la densidad promedio 
del producto, el calor específico y la porosidad (la fracción de 
volumen de aire en una caja), recomiende valores para las can­
tidades relacionadas con los aspectos térmicos del hidroenfria­
dor, incluyendo a) cuánto tiempo necesitan permanecer las 
frutas y vegetales en el canal, b) la longitud del canal, e) la ve­
locidad del agua por el canal, d) la velocidad del transportador 
y, por consiguiente, de las frutas y los vegetales por el canal , 
e) la capacidad del sistema de refrigeración y f) el tipo de inter­
cambiador de calor para el evaporador y el área superficial del 
lado del agua. 

11-166 Diseñe una unidad para escaldar el pollo sacrificado 
para quitarle las plumas antes de dirigirlo hacia las máquinas 
desplumadoras que tienen una capacidad de 1 200 pollos por 
hora, con las condiciones siguientes: 

La unidad será del tipo de inmersión llena con agua caliente 
a una temperatura promedio de 53°C en todo momento. Los 
pollos, con una masa promedio de 2.2 kg Y una temperatura 
promedio de 36°C se sumergirán en el tanque, se mantendrán en 
el agua durante 1.5 min y se extraerán por medio de un trans­
portador de movimiento lento. Se espera que cada pollo salga 
del tanque pesando 15% más, como resultado del agua que se 
adhiere a su superficie. La distancia centro a centro entre los po­
llos en cualquier dirección será por lo menos de 30 cm. El tan­
que puede tener un ancho de 3 m y una altura de 60 cm. El agua 
va a circular por un hogar en el que se quema gas natural y se va 
a calentar en éste, pero el aumento en su temperatura no debe 
ser mayor a 5°C conforme pasa por la caldera. La pérdida de 
agua se va a reponer tomándola de la red municipal, a una tem­
peratura promedio de 16°C. La temperatura del aire ambiente se 
puede tomar como de 20°C. Las paredes y el piso del tanque 
se deben aislar con una capa de uretano de 2.5 cm de espesor. 
La unidad opera 24 h al día y 6 días a la semana. 

Si se suponen valores razonables para las propiedades prome­
dio, recomiende valores para las cantidades relacionadas con los 
aspectos térmicos del tanque para escaldar, incluyendo a) el gas­
to de masa del agua de repuesto que debe ser alimentada al tan­
que; b) la longitud de éste; e) la velocidad de la transferencia de 
calor del agua hacia el pollo, en kW; d) la velocidad del trans-
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portador y, por consiguiente, de los pollos al pasar por el tanque; 
e) la razón de la pérdida de calor por las superficies expuestas 
del tanque y su significado;!) el tamaño del sistema de calenta­
miento en kJ/h; g) el tipo de intercambiador de calor para el ca­
lentamiento del agua con los gases de combustión del hogar y el 
área superficial del lado del agua, y h) el costo de operación de 
la unidad para escaldar por mes para un costo unitario de 0.90 
dólar/therm del gas natural. 

11-167 Una compañía posee un sistema de refrigeración cuya 
capacidad es de 200 toneladas (1 tonelada de refrigeración = 
211 kJ/min) y el lector debe diseñar un sistema de enfriamiento 
por aire forzado para frutas cuyos diámetros no deben ser mayo­
res de 7 cm, con las condiciones que se dan a continuación: 

Las frutas se van a enfriar desde 28°C hasta una temperatura 
promedio de 8°C. La temperatura del aire debe permanecer por 
arriba de -2°C y por debajo de 10°C en todo momento, y la ve­
locidad del aire que se aproxima a las frutas debe mantenerse 
por debajo de 2 mis. La sección de enfriamiento puede tener un 
ancho de 3.5 m y una altura de 2 m. 

Si se suponen valores razonables para la densidad promedio 
de la fruta, el calor específico y la porosidad (la fracción de vo­
lumen de aire en una caja), recomiende valores razonables para 
las cantidades relacionadas con los aspectos térmicos del enfria­
miento por aire forzado , incluyendo a) cuánto tiempo tienen 
que permanecer las frutas en la sección de enfriamiento; b) la 
longitud de esta sección; c) la velocidad del aire que se aproxi­
ma a dicha sección; á) la capacidad de enfriamiento del produc­
to del sistema, en kg . fruta/h; e) el gasto volumétrico de aire, y 

f) el tipo de intercambiador de calor para el evaporador y el 
área superficial del lado del aire. 

11-168 Se usa un intercambiador de calor de tubo doble a con­
traflujo, con As = 9.0 m2, para enfriar un flujo de líquido (cp = 
3.15 kJ/kg . K) a razón de 10.0 kg/s, con una temperatura de 
líquido a la entrada de 90°C. El refrigerante (cp = 4.2 kJ/kg . K) 
entra al intercambiador a razón de 8.0 kg/s, con una temperatura 
de entrada de 10°C. Los datos de la planta dieron la ecuación 
siguiente para el coeficiente total de transferencia de calor, en 
W/m2

. K: U = 600/(lIm2-8 + 2/mR 8), donde me y mil son gastos 
del flujo frío y del caliente, en kg/s, respectivamente. a) Calcule 
la razón de transferencia de calor y las temperaturas de los flu­
jos a su salida para este intercambiador. b) Se va a reemplazar 
unidades del intercambiador existente. Un vendedor está ofre­
ciendo un descuento muy atractivo sobre dos intercambiadores 
idénticos que, en la actualidad, se encuentran en existencia en su 
almacén, cada uno con As = 5 m2. Debido a que los diámetros 
de los tubos en el intercambiador existente y en los nuevos son 
los mismos, se espera que la ecuación antes dada para el coefi­
ciente de transferencia de calor también sea válida para los 
nuevos intercambiadores. El vendedor está proponiendo que 
los dos intercambiadores nuevos se puedan operar en paralelo, 
en tal forma que cada uno de ellos procese exactamente la mi­
tad del gasto de cada uno de los flujos caliente y frío, a con­
traflujo; así, juntos satisfarían (o sobrepasarían) la necesidad 
actual de la planta con respecto a la transferencia de calor. Dé su 
recomendación, con los cálculos que la apoyen, sobre esta pro­
puesta de reemplazo. 
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FUNDAMENTOS 
DE LA RADIACiÓN 
TÉRMICA 

H
asta ahora, han sido considerados los modos de conducción y convec­
ción de transferencia de calor, los cuales están relacionados con la 

naturaleza de los medios que intervienen y con la presencia de 
movimiento del fluido, entre otras cosas. Ahora se centrará la atención en el 
tercer mecanismo de transferencia de calor: la radiación, el cual es caracterís­

ticamente diferente a los otros dos. 
Este capítulo se inicia con una discusión de las ondas electromagnéticas y el 

espectro electromagnético, haciendo hincapié en particular sobre la radiación 
térmica. A continuación, se presenta el cuerpo negro, la radiación de cuerpo 

negro y lafunción de radiación de cuerpo negro idealizados, junto con la ley 
de Stefan-Boltzmann, la ley de Planck y la ley del desplazamiento de Wien. 

La radiación es emitida por cada punto sobre una superficie plana, en todas 

direcciones hacia el hemisferio que está arriba de ella. La cantidad que descri­
be la magnitud de la radiación emitida o incidente en una dirección especifica­
da en el espacio es la intensidad de radiación. Varios flujos de radiación, como 

el poder de emisión, irradiación y radiosidad, se expresan en términos de la in­
tensidad. Esto viene seguido por una discusión de las propiedades de radiación 

de los materiales, como la emisividad, la absortividad y la transmisividad, y su 
dependencia con respecto a la longitud de onda, la dirección y la temperatura. 

Se presenta el efecto de invernadero como un ejemplo de las consecuencias 
de la dependencia de las propiedades de la radiación respecto de la longitud de 
onda. Finaliza este capítulo con una discusión acerca de la radiación atmos­

férica y de la radiación solar. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Clasificar la radiación electromagnética e identificar la radiación térmica 

• Entender el cuerpo negro idealizado y calcular la potencia de emisión del cuerpo negro, 
total y espectral 

• Calcular la fracción de radiación emitida en una banda especificada de longitud de 
onda, aplicando las funciones de la radiación del cuerpo negro 

• Entender el concepto de intensidad de la radiación y definir las cantidades direc­
cionales espectrales, aplicando la intensidad 

• Desarrollar una comprensión clara de las propiedades de emisividad, absortividad, re­
flectividad y transmisividad sobre una base espectral , direccional y total 

• Aplicar la ley de Kirchhoff para determinar la absortividad de una superficie cuando se 
conoce su emisividad, y 

• Modelar la radiación atmosférica mediante el uso de una temperatura efectiva del cielo 
y apreciar la importancia del efecto de invernadero. 
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FIGURA 12-1 
Un objeto caliente en una cámara al 
vacío pierde calor sólo por radiación. 

Persona 
30°C 

Fuego 
900°C 
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FIGURA 12-2 
A diferencia de la conducción y 
la convección, la transferencia de 
calor por radiación puede ocurrir 
entre dos cuerpos incluso aunque 
estén separados por un medio más 
frío que ellos dos. 

12-1 • INTRODUCCiÓN 
Considere un objeto caliente que está suspendido en una cámara en la que se 
ha hecho el vacío y cuyas paredes se encuentran a la temperatura ambiente 
(figura 12-1). Llegará un momento en que el objeto caliente se enfriará y al­
canzará el equilibrio térmico con sus alrededores. Es decir, perderá calor has­
ta que su temperatura alcance las de las paredes de la cámara. La transferencia 
de calor entre el objeto y la cámara no pudo haber tenido lugar por conducción 
o convección, porque estos dos mecanismos no pueden desarrollarse en el 
vacío. Por lo tanto, la transferencia de calor debe haber ocurrido a través 
de otro mecanismo que comprenda la emisión de la energía interna del ob­
jeto. Este mecanismo es la radiación. 

La radiación difiere con respecto a los otros dos mecanismos de transferen­
cia de calor en que no requiere la presencia de un medio material para llevarse 
a efecto. De hecho, la transferencia de energía por radiación es la más rápida 
(a la velocidad de la luz) y no sufre atenuación en el vacío. Asimismo, la trans­
ferencia por radiación ocurre en los sólidos así como en los líquidos y los gases. 
En la mayor parte de las aplicaciones prácticas los tres modos de transferencia 
de calor OCUrren de manera concurrente en grados variables. Pero la transferen­
cia a través de un espacio en el que se ha hecho el vacío sólo puede ocurrir por 
radiación. Por ejemplo, la energía del Sol llega a la Tierra por radiación. 

El lector recordará que la transferencia de calor por conducción o convec­
ción tiene lugar en la dirección de la temperatura decreciente; es decir, de un 
medio a una temperatura alta hacia otro a una temperatura más baja. Resulta 
interesante que la transferencia de calor por radiación puede ocurrir entre dos 
cuerpos separados por un medio más frío que ambos (figura 12-2). Por ejem­
plo, la radiación solar llega a la superficie de la Tierra después de pasar a través 
de capas de aire frías a grandes altitudes. Asimismo, las superficies que absor­
ben radiación dentro de un invernadero alcanzan temperaturas elevadas inclu­
so cuando sus cubiertas de plástico o de vidrio permanecen más o menos frías. 

El fundamento teórico de la radiación fue establecido en 1864 por el físico 
James Clerk Maxwell, quien postuló que las cargas aceleradas o las corrientes 
eléctricas cambiantes dan lugar a campos eléctricos y magnéticos. Estos cam­
pos que se mueven con rapidez se llaman ondas electromagnéticas o radia­
ción electromagnética y representan la energía emitida por la materia como 
resultado de los cambios en las configuraciones electrónicas de los átomos o 
moléculas. En 1887 Heinrich Hertz demostró en forma experimental su exis­
tencia. Las ondas electromagnéticas transportan energía del mismo modo que 
las otras ondas y viajan a la velocidad de la luz en el vacío, la cual es Co = 
2.9979 X 108 mis . Las ondas electromagnéticas se caracterizan por su fre ­
cuencia v o su longitud de onda A. Estas dos propiedades en un medio están 
relacionadas por 

A = ~ v (12-1) 

en donde c es la velocidad de propagación de una onda en ese medio. La ve­
locidad de propagación en un medio está relacionada con la velocidad de la 
luz en el vacío por c = coln, en donde n es el índice de refracción de ese me­
dio. El índice de refracción es en esencia igual a la unidad para el aire y la ma­
yor parte de los gases, alrededor de 1.5 para el vidrio y más o menos 1.33 para 
el agua. La unidad de uso común para la longitud de onda es el micrometro 
(fLm) o micra, en donde 1 fLm = 10-6 m. A diferencia de la longitud de onda 
y de la velocidad de propagación, la frecuencia de una onda electromagnética 
sólo depende de la fuente y es independiente del medio a través del cual via­
ja. Lafrecuencia (el número de oscilaciones por segundo) de una onda elec­
tromagnética puede variar desde un millón de Hz hasta un cuatrillón de Hz o 
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más, dependiendo de la fuente. Note, con base en la ecuación 12-1, que la lon­
gitud de onda y la frecuencia de la radiación electromagnética son inversa­
mente proporcionales. 

Ha probado ser útil concebir la radiación electromagnética como la propa­
gación de una colección de paquetes discretos de energía llamados fotones o 
cuantos, como propuso Max Planck en 1900, en conjunción con su teoría 
cuántica. En esta concepción, cada fotón de frecuencia II se considera que tie­
ne una energía de 

hc 
e = hJJ = -

X 
(12-2) 

en donde h = 6.6256 X 10-34 J . s es la constante de Planck. Note, basándo­
se en la segunda parte de la ecuación 12-2, que la energía de un fotón es inver­
samente proporcional a su longitud de onda. Por lo tanto, la radiación de 
longitud de onda más corta posee energías más grandes del fotón. No es sor­
prendente que tratemos de evitar la radiación de longitud de onda muy corta, 
como los rayos gamma y los rayos X, ya que son intensamente destructivos. 

12-2 • RADIACiÓN TÉRMICA 
Aun cuando todas las ondas electromagnéticas tienen las mismas característi­
cas generales, las ondas de distinta longitud difieren de manera significativa 
en su comportamiento. La radiación electromagnética que se encuentra en la 
práctica abarca una amplia gama de longitudes de onda, que varían desde me­
nos de 10-10 ,um, para los rayos cósmicos, hasta más de 1010 ,um, para las on­
das de energía eléctrica. El espectro electromagnético también incluye los 
rayos gamma, los rayos X, la radiación ultravioleta, la luz visible, la radiación 
infrarroja, la radiación térmica, las microondas y las ondas de radio, como se 
muestra en la figura 12-3. 

Los diferentes tipos de radiación electromagnética se producen a través de 
varios mecanismos. Por ejemplo, los rayos gamma son producidos por las 
reacciones nucleares, los rayos X por el bombardeo de metales con electrones 
de alta energía, las microondas por tipos especiales de tubos electrónicos, co­
mo los klistrones y los magnetrones, y las ondas de radio por la excitación de 
algunos cristales o por el flujo de corriente alterna por conductores eléctricos. 

Los rayos gamma y los rayos X de longitud de onda corta son principalmen­
te de interés para los ingenieros nucleares, en tanto que las microondas y las 
ondas de radio de longitud de onda larga interesan a los ingenieros electricis­
tas. El tipo de radiación electromagnética que resulta pertinente para la trans­
ferencia de calor es la radiación térmica emitida como resultado de las 
transiciones energéticas de las moléculas, los átomos y los electrones de una 
sustancia. La temperatura es una medida de la intensidad de estas actividades 
en el nivel microscópico y la rapidez de la emisión de radiación térmica se in­
crementa al aumentar la temperatura. La radiación térmica es emitida en forma 
continua por toda la materia cuya temperatura está por arriba del cero absolu­
to. Es decir, todo lo que nos rodea, como las paredes, los muebles y nuestros 
amigos, constantemente emite (y absorbe) radiación (figura 12-4). La radiación 
térmica también se define como la parte del espectro electromagnético que se 
extiende desde alrededor de 0.1 hasta 100 ,um, dado que la emitida por los 
cuerpos debida a su temperatura cae casi por completo en este rango de longi­
tudes de onda. Por tanto, la radiación térmica incluye toda la radiación visible 
y la infrarroja (IR), así como parte de la radiación ultravioleta (UV). 

Lo que llamamos luz es sencillamente la parte visible del espectro electro­
magnético que se encuentra entre 0.40 y 0.76 ,um. Desde el punto de vista de 
sus características, la luz no es diferente a la demás radiación electromagnéti­
ca, excepto en que dispara la sensación de visión en el ojo humano. La luz, 
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FIGURA 12-3 

Espectro de ondas electromagnéticas. 
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FIGURA 12-4 
Todo lo que nos rodea emite 

constantemente radiación térmica. 
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TABLA 12-1 

Rangos de longitudes de onda 
de los diferentes colores 

Co lor 

Violeta 
Azul 
Verde 
Amari llo 
Naranja 
Rojo 

FIGURA 12-5 

Banda de longit udes 
de onda 

0 .40-0.44 ¡.tm 

0.44-0.49 ¡.tm 

0.49-0.54 ¡.tm 

0 .54-0 .60 ¡.tm 

0.60-0.67 ¡.tm 

0 .63-0.76 ¡.tm 

El alimento se calienta o cuece 
en un horno de microondas por la 
absorción de la energía de la radiación 
electromagnética generada por 
el magnetrón del horno. 

o el espectro visible, consta de bandas angostas de color, desde el violeta (0.40-
0.44 ¡Lm) hasta el rojo (0.63-0.76 ¡Lm), como se muestra en la tabla 12-l. 

Un cuerpo que emite alguna radiación en el rango visible recibe el nombre 
de fuente luminosa. Es obvio que el Sol es nuestra principal fuente luminosa. 
La radiación electromagnética emitida por el Sol se conoce como radiación 
solar y casi toda ella cae en la banda de longitudes de onda de 0.3-3 ¡Lm. 
Casi la mitad de la radiación solar es luz (es decir, cae en el rango visible) . La 
restante es ultravioleta o infrarroja. 

La radiación emitida por los cuerpos a la temperatura ambiente cae en la re­
gión infrarroja del espectro, la cual se extiende de 0.76 hasta 100 ¡Lm. Los 
cuerpos empiezan a emitir radiación visible que puede notarse a temperaturas 
por encima de 800 K. El filamento de tungsteno. de un foco eléctrico debe ca­
lentarse a temperaturas por arriba de 2000 K antes de que pueda emitir algu­
na cantidad significativa de radiación en el rango visible. 

La radiación ultravioleta incluye el extremo de baja longitud de onda del es­
pectro de radiación térmica y se encuentra entre las longitudes de onda de 0.01 
y 0.40 ¡Lm. Los rayos ultravioleta deben evitarse ya que pueden matar microor­
ganismos y causan serios daños a los humanos y otros organismos vivientes. 
Alrededor de 12% de la radiación solar se encuentra en el intervalo ultraviole­
ta y sería devastador si llegara a alcanzar la superficie de la Tierra. Por fortuna, 
la capa de ozono (03) de la atmósfera actúa como una cubierta protectora y ab­
sorbe la mayor parte de esta radiación. Los rayos ultravioleta que permanecen 
en la luz solar todavía son suficientes como para causar serias quemaduras a los 
adoradores del Sol y la exposición prolongada a la luz solar directa es la causa 
principal del cáncer de piel, el cual puede ser mortal. Los recientes descubri­
mientos de "agujeros" en la capa de ozono han impulsado a la comunidad in­
ternacional a prohibir el uso de productos químicos que destruyen el ozono, 
como el refrigerante Freón 12, para salvar la Tierra. La radiación ultravioleta 
también se produce en forma artificial en lámparas fluorescentes que se usan 
en medicina como destructores de bacterias y en salas para bronceado artificial. 
La conexión entre el cáncer de piel y los rayos ultravioleta ha hecho que los 
dermatólogos emitan fuertes advertencias contra su uso para broncear. 

En los hornos de microondas se utiliza radiación electromagnética en la re­
gión de microondas del espectro generadas por tubos a propósito llamados 
magnetrones. Las microondas en el rango de 102-105 ¡Lm resultan muy ade­
cuadas para su uso en la cocción ya que son reflejadas por los metales, trans­
mitidas por el vidrio y los plásticos y absorbidas por las moléculas de los 
alimentos (en especial, las de agua). De este modo, la energía eléctrica con­
vertida en radiación en un horno de microondas llega a convertirse en parte de 
la energía interna de los alimentos. La cocción rápida y eficiente en los hornos 
de microondas los ha convertido en uno de los aparatos domésticos esenciales 
en las cocinas modernas (figura 12-5). 

En los radares y los teléfonos inalámbricos también se usa la radiación 
electromagnética en la región de microondas. La longitud de las ondas elec­
tromagnéticas usadas en las emisiones de radio y TV suele variar entre 1 y 
1000 m, en la región de ondas de radio del espectro. 

En los estudios de transferencia de calor estamos interesados en la energía 
emitida por los cuerpos debido sólo a su temperatura. Por lo tanto, limita­
remos nuestra consideración a la radiación térmica, a la cual llamaremos 
sencillamente radiación. Las relaciones que se desarrollan más adelante se 
restringen sólo a la radiación térmica y puede ser que no sean aplicables a 
otras formas de radiación electromagnética. 

Los electrones, los átomos y las moléculas de todos los sólidos, líquidos y 
gases cuya temperatura está por encima del cero absoluto se encuentran en 
constante movimiento y, como consecuencia, constantemente emiten radia-
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ción, la cual está siendo absorbida o transmitida en toda la extensión del volu­
men de la materia. Es decir, la radiación es un fenómeno volumétrico. Sin 
embargo, para los sólidos opacos (no transparentes), como los metales, la ma­
dera y las rocas, se considera que la radiación es un fenómeno superficial, ya 
que la emitida por las regiones interiores nunca puede llegar hasta la superfi­
cie y la que incide sobre esos cuerpos suele ser absorbida dentro de unas cuan­
tas micras de la superficie (figura 12-6). Note que las características relativas 
a la radiación de las superficies se pueden cambiar por completo mediante la 
aplicación de capas delgadas de recubrimiento sobre ellas. 

12-3 • RADIACiÓN DE CUERPO NEGRO 
A una temperatura termodinámica (o 'absoluta) por encima de cero, un cuerpo 
emite radiación en todas direcciones en un amplio rango de longitudes de 
onda. La cantidad de energía de radiación emitida desde una superficie, a una 
longitud de onda dada, depende del material del cuerpo y de la condición de 
su superficie, así como de la temperatura de esta última. Por lo tanto, cuerpos 
diferentes pueden emitir cantidades diferentes de radiación por unidad de área 
de superficie, incluso cuando se encuentran a la misma temperatura. Por lo 
mismo, resulta natural sentir curiosidad acerca de la cantidad máxima de ra­
diación que puede ser emitida por una superficie a una temperatura dada. La 
satisfacción de esta curiosidad requiere la definición de un cuerpo idealizado, 
conocido como cuerpo negro, que sirva como estándar con el cual se puedan 
comparar las propiedades de radiación de las superficies reales. 

Un cuerpo negro se define como un emisor y absorbedor perfecto de la ra­
diación. A una temperatura y una longitud de onda específica, ninguna super­
ficie puede emitir más energía que un cuerpo negro. Un cuerpo negro absorbe 
toda la radiación incidente, sin importar la longitud de onda ni la radiación. 
Asimismo, emite energía de radiación de manera uniforme en todas direc­
ciones, por unidad de área normal a la dirección de emisión (figura 12-7). 
Es decir, un cuerpo negro es un emisor difuso , lo que significa que es "inde­
pendiente de la dirección". 

La energía de radiación emitida por un cuerpo negro por unidad de tiempo 
y por unidad de área superficial fue determinada de manera experimental por 
Joseph Stefan, en 1879, y la expresó como 

(12-3) 

en donde a = 5.670 X 10-8 W/m2 . K4 es la constante de Stefan-Boltzmann y 
T es la temperatura absoluta de la superficie en K. Esta relación fue verifica­
da teóricamente, en 1884, por Ludwig Boltzmann. La ecuación 12.3 se cono­
ce como ley de Stefan-Boltzmann y Eb se llama poder de emisión de 
cuerpo negro. Note que la emisión de la radiación térmica es proporcional a 
la cuarta potencia de la temperatura absoluta. 

Aun cuando el ojo vería un cuerpo negro como negro, se debe establecer una 
distinción entre el cuerpo negro idealizado y una superficie negra común. Cual­
quier superficie que absorbe luz (la parte visible de la radiación), el ojo la ve 
negra, y una superficie que la refleja por completo la ve blanca. Considerando 
que la radiación visible ocupa una banda muy angosta del espectro, de 0.4 a 
0.76 ¡.Lm, no podemos expresar algún juicio acerca de la negrura de una super­
ficie con base en observaciones visuales. Por ejemplo, la nieve y la pintura 
blanca reflejan la luz y, como consecuencia, se ven blancas. Pero, en esencia, 
son negras para la radiación infrarroja, ya que absorben con intensidad la radia­
ción de longitud de onda larga. Las superficies recubiertas con pintura de ne­
gro de humo tienden al comportamiento del cuerpo negro idealizado. 

Radiación 
emitida 

Gas 
o vacío 

Sólido 

FIGURA 12-6 
La radiación en los sólidos opacos 

se considera un fenómeno superficial, 
ya que sólo la radiación emitida 
por las moléculas que se hallan 

en la superficie puede 
escapar del sólido. 

Uniforme No uniforme 

Cuerpo negro Cuerpo real 

FIGURA 12-7 
Se dice que un cuerpo negro es un 

emisor difuso ya que difunde energía 
de radiación de manera uniforme 

en todas direcciones. 
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FIGURA 12-8 
Una gran cavidad isotérmica a 
la temperatura T con una pequeña 
abertura de área A tiene una gran 
semejanza con un cuerpo negro 
de área superficial A a la misma 
temperatura. 

Otro tipo de cuerpo que se asemeja mucho a un cuerpo negro es una gran ca­
vidad con una pequeña abertura, como se muestra en la figura 12-8. La radia­
ción que entra a través de la abertura de área A pasa por múltiples reflexiones y, 
de este modo, tendrá varias posibilidades de ser absorbida por las superfi­
cies interiores de la cavidad antes de que alguna parte de ella tenga la posibili­
dad de escapar. También, si la superficie de la cavidad es isotérmica a la tempe­
ratura T, la radiación emitida por las superficies interiores brotará por la abertura 
después de pasar por múltiples reflexiones y, por consiguiente, su naturaleza 
es difusa. Por lo tanto, la cavidad actuará como un absorbedor y emisor perfec­
to, y la abertura tendrá la apariencia de un cuerpo negro de área superficial A, a 
la temperatura T, sin importar sus propiedades reales relativas a la radiación. 

La ley de Stefan-Boltzmann de la ecuación 12-3 da el poder total de emi­
sión de cuerpo negro Eh' el cual es la suma de la radiación emitida sobre todas 
las longitudes de onda. A veces necesitamos conocer el poder de emisión es­
pectral de cuerpo negro, el cual es la cantidad de energía de radiación emi­
tida por un cuerpo negro a una temperatura absoluta T por unidad de tiempo, 
por unidad de área superficial y por unidad de longitud de onda en torno a la 
longitud de onda A. Por ejemplo, estamos más interesados en la cantidad de 
radiación que emite un foco incandescente en el espectro visible de longitudes 
de onda que en la cantidad total emitida. 

La relación para el poder de emisión espectral de cuerpo negro Eh;" fue de­
sarrollada por Max Planck en 1901, en conjunción con su famosa teoría cuán­
tica. Esta relación se conoce como ley de Planck y se expresa como 

en donde 

e 
E (A T) - I 

bA , - A5[exp (e
2
/AT) - 1] (W/m2 • ¡..tm) 

Cl = 21Thc6 = 3.74177 x 108 W· ¡..tm4/m2 

C2 = hcolk = 1.43878 x 104 ¡..tm . K 

(12-4) 

Asimismo, T es la temperatura absoluta de la superficie, A es la longitud 
de onda de la radiación emitida y k = 1.38065 X 10-23 J/K es la constante de 
Boltzmann. Esta radiación es válida para una superficie en el vacío o un gas. 
Para otros medios es necesario modificarla reemplazando el por e ¡ln2, en 
donde n es el índice de refracción del medio. Note que el término espectral in­
dica la dependencia con respecto a la longitud de onda. 

En la figura 12-9 se representa la variación del poder de emisión espectral 
de cuerpo negro con la longitud de onda para temperaturas seleccionadas. Con 
base en esta figura, se pueden hacer varias observaciones: 

1. La radiación emitida es una función continua de la longitud de onda. A 
cualquier temperatura específica se incrementa con la longitud de onda, lle­
ga a un pico y, a continuación, decrece al crecer la longitud de onda. 

2. A cualquier longitud de onda la cantidad de radiación emitida se incre­
menta al aumentar la temperatura. 

3. Conforme aumenta la temperatura las curvas se desplazan a la izquierda, 
hacia la región de las longitudes de onda más cortas. Como consecuen­
cia, una fracción más grande de la radiación se emite a las longitudes de 
onda más cortas, a las temperaturas más elevadas. 

4. La radiación emitida por el Sol, el cual se considera un cuerpo negro a 
5 780 K (o, en números redondos, a 5 800 K), alcanza su pico en la re­
gión visible del espectro. Por lo tanto, el Sol se encuentra en sintonía 
con nuestros ojos. Por otra parte, las superficies a T::s: 800 K emiten casi 
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Variación del poder de emisión de cuer-

po negro con la longitud de onda para
varias temperaturas.
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por completo en la región infrarroja y, por tanto, no son visibles alojo, a
menos que reflejen luz que provenga de otras fuentes.

A medida que la temperatura aumenta, el pico de la curva de la figura 12-9
se desplaza hacia las longitudes de onda más cortas. La longitud de onda a
la cual se presenta el pico para una temperatura específica se expresa por la
ley del desplazamiento de Wien como

Willy Wien desarrolló originalmente esta relación en 1894 aplicando la termo-
dinámica clásica, pero también se puede obtener derivando la ecuación 12-4 con
respecto a A, manteniendo T constante e igualando el resultado a cero. En la
figura 12-9 también se da una gráfica de la ley del desplazamiento de Wien,
la cual es el lugar geométrico de los picos de las curvas de emisión de radiación.

Por ejemplo, el pico de la radiación solar se tiene en A = 2897.8/5780 =
0.50 ¡Lm, el cual se encuentra cerca de la mitad del rango visible. El pico de la
radiación emitida por una superficie a la temperatura ambiente (T = 298 K) se
tiene en 9.72 ¡Lm, que se encuentra bien dentro de la región infrarroja del
espectro.

Un calentador de resistencia eléctrica empieza a irradiar calor poco después
de que se conecta y podemos sentir la radiación emitida al poner nuestras
manos contra el mismo. Pero esta radiación se halla por completo en la
región infrarroja y, por consiguiente, no puede ser detectada por nuestros ojos.

0.1 100 100010
Longitud de onda le, uit:

(AT)podermáx = 2897.8 ¡.Lm· K (12-5)
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Reflejada 

FIGURA 12-10 

Luz 
incidente 

Una superficie que refleja el rojo mien­
tras absorbe las partes restantes de la luz 
incidente el ojo la verá roja. 

FIGURA 12-11 
En un diagrama Eb)..-t.., el área bajo 
la curva para una temperatura dada 
representa la energía total de radiación 
emitida por un cuerpo negro 
a esa temperatura. 

El calentador se ve rojo opaco cuando su temperatura alcanza alrededor 
de 1000 K ya que empieza a emitir una cantidad detectable (alrededor de 
1 W 1m2

. ¡Lm) de radiación roja visible a esa temperatura. A medida que la tem­
peratura se incrementa más, el calentador se ve rojo brillante y se dice que está 
caliente al rojo. Cuando la temperatura llega hasta alrededor de 1500 K, el ca­
lentador emite suficiente radiación en el rango visible completo del espectro 
como para que el ojo lo vea casi blanco y se dice que está caliente al blanco. 

Aun cuando no puede ser detectada directamente por el ojo humano la ra­
diación infrarroja puede ser detectada por las cámaras infrarrojas, las cuales 
transmiten la información a microprocesadores para presentar imágenes de los 
objetos en la noche. Las serpientes de cascabel pueden detectar la radiación 
infrarroja o el "calor del cuerpo" que emiten los animales de sangre caliente 
y, de este modo, pueden ver en la noche sin usar instrumentos. De manera 
análoga las abejas son sensibles a la radiación ultravioleta. Una superficie que 
refleja toda la luz se ve blanca, en tanto que una: que absorbe toda la luz in­
cidente sobre ella se ve negra. (¿Entonces cómo es que vemos una superficie 
negra?) 

Con base en esta discusión debe quedar claro que el color de un objeto no 
se debe a la emisión, la cual se encuentra principalmente en la región infrarro­
ja, a menos que la temperatura superficial del objeto sobrepase los 1 000 K. En 
lugar de ello el color de una superficie depende de sus características de ab­
sorción y de reflexión selectivas de la radiación visible incidente que proven­
ga de una fuente luminosa, como el Solo un foco incandescente. Una pieza de 
ropa que contenga un pigmento que refleje el rojo, al mismo tiempo que ab­
sorbe las partes restantes de la luz incidente, el ojo la ve "roja" (figura 
12-10). Las hojas de las plantas se ven "verdes" porque sus celdas contienen 
el pigmento clorofila, el cual refleja con intensidad el verde mientras absorbe 
los demás colores. 

Se deja como un ejercicio demostrar que la integración del poder de emisión 
espectral de cuerpo negro Eb>. sobre todo el espectro de longitudes de onda da 
el poder total de emisión de cuerpo negro Eb: 

(12-6) 

Por tanto, obtuvimos la ley de Stefan-Boltzmann (ecuación 12-3) mediante 
la integración de la ley de Planck (ecuación 12-4) sobre todas las longitudes 
de onda. Nótese que en un diagrama Eb>.-A, Eb>. corresponde al área bajo toda 
la curva para una temperatura específica (figura 12-11). Asimismo, el término 
total significa "integrado sobre todas las longitudes de onda". 

EJEMPLO 12-1 Emisión de radiación de una esfera negra 

Considere una pieza esfér ica de 20 cm de diámetro a 800 K, suspendida en el 
aire como se muestra en la f igura 12-12. Supon iendo que la esfera se aproxima 
mucho a un cuerpo negro, determine a) el poder tota l de emisión de cuerpo ne­
gro, b) la cantidad tota l de rad iación emit ida por la bo la en 5 min y e) el poder 
de emisión espectral de cuerpo negro a la longitud de onda de 3 ¡Lm. 

SOLUCiÓN Una esfera isotérmica está suspendida en el aire. Se deben deter- I 
minar el poder tota l de emisión de cuerpo negro, la rad iación total emitida en 
5 minutos y el poder de em isión espectra l de cuerpo negro a 3 f..lm . 
Suposición La esfera se comporta como un cuerpo negro. 
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Análisis al El poder total de emisión de cuerpo negro se determina a partir de 
la ley de Stefan-Boltzmann como 

Es decir, la esfera emite 23.2 kJ de energía en la forma de radiación electro­
magnética por segundo por m2 de área superficial de la esfera. 

bl La cantidad total de energía de radiación emitida desde toda la bola en 5 min 
se determina al multiplicar el poder de emisión de cuerpo negro que acaba de 
obtenerse por el área superficial total de la esfera y el intervalo de tiempo dado: 

As = 'TTD2 = 'TT (0.2 m)2 = 0.1257 m2 

!lt = (S min)( 16~n) = 300 s 

Q rad = E0s I:l.t = (23.2 kW/m2)(0.1257 m2)(300 S)(1 
= 875kJ 

1 kJ ) 
kW' s 

Es decir, la esfera pierde, en 5 min, 875 kJ de su energía interna, en la forma 
de ondas electromagnéticas, hacia los alrededores, lo cual es energía suficiente 
como para calentar 20 kg de agua desde O°C hasta 100°C. Nótese que la tem­
peratura de la superficie de la esfera no puede permanecer constante a 800 K, 
a menos que haya una cantidad igual de flujo de energía hacia la superficie 
proveniente de los alrededores o de las regiones interiores de la propia esfera a 
través de algunos mecanismos como reacciones químicas o nucleares. 

el El poder de emisión espectral de cuerpo negro a una longitud de onda de 
3 ¡.Lm se determina basándose en la ley de distribución de Planck como 

3.74177 X 108 W . ¡.Lm4/m2 

5 [ (1.43878 X 10
4 

¡.Lm· K) ] 
(3 ¡.Lm) exp (3 ¡.Lm)(800 K) - 1 

= 3846 W/m2 • ¡.¡,m 

/ 
800 K 

/ 
FIGURA 12-12 

Esfera considerada en el ejemplo 12-1. 

La ley de Stefan-Boltzmann Eb(T) = uT4 da la radiación total emitida por Eh) .. 

un cuerpo negro en todas las longitudes de onda, desde A = O hasta A = oo. 

Pero a menudo estamos interesados en la cantidad de radiación emitida sobre 
alguna banda de longitudes de onda. Por ejemplo, un foco incandescente se 
juzga con base en la radiación que emite en el rango visible, más que en la ra­
diación que emite en todas las longitudes de onda. 

La energía de radiación emitida por un cuerpo negro por unidad de área so­
bre una banda de longitudes de onda, desde A = O hasta A se determina con 
base en (figura 12-13) 

(12-7) 

Parece como que podemos determinar Eb, O- A sustituyendo la relación para EbA 

dada en la ecuación 12-4 y resolviendo la integral. Pero resulta que ésta no tie­
ne una solución sencilla de forma cerrada y efectuar una integración numéri­
ca cada vez que necesitamos un valor de Eb, O- A no resulta práctico. Por lo 
tanto, definimos una cantidad adimensionalfA' llamada función de radiación 
de cuerpo negro, como 

le 

FIGURA 12-13 
En un diagrama EbA-A, el área bajo la 
curva a la izquierda de la recta A = Al 

representa la energía de radiación 
emitida por un cuerpo negro en 
el rango de longitudes de onda 
O-A I para la temperatura dada. 
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TABLA 12-2
Funciones t, de radiación de cuerpo negro

AT, AT,
fLm· K fA fLm' K t.
200 0.000000 6200 0.754140
400 0.000000 6400 0.769234
600 0.000000 6600 0.783199
800 0.000016 6800 0.796129

1000 0.000321 7000 0.808109
1200 0.002134 7200 0.819217
1400 0.007790 7400 0.829527
1600 0.019718 7600 0.839102
1800 0.039341 7800 0.848005
2000 0.066728 8000 0.856288
2200 0.100888 8500 0.874608
3400 0.140256 9000 0.890029
3600 0.183120 9500 0.903085
3800 0.227897 10000 0.914199
3000 0.273232 10500 0.923710
3200 0.318102 11000 0.931890
3400 0.361735 11500 0.939959
3600 0.403607 12000 0.945098
3800 0.443382 13000 0.955139
4000 0.480877 14000 0.962898
4200 0.516014 15000 0.969981
4400 0.548796 16000 0.973814
4600 0.579280 18000 0.980860
4800 0.607559 20000 0.985602
5000 0.633747 25000 0.992215
5200 0.658970 30000 0.995340
5400 0.680360 40000 0.997967
5600 0.701046 50000 0.998953
5800 0.720158 75000 0.999713
6000 0.737818 100000 0.999905

La función!" representa lafracción de radiación emitida desde un cuerpo ne-
gro a la temperatura T, en la banda de longitudes de onda de A = O hasta A.
En la tabla 12-2 se dan los valores de!" como función de AT, en donde A se da
en ¡Lm y T, en K.

La fracción de energía de radiación emitida por un cuerpo negro a la tem-
peratura T sobre una banda finita de longitudes de onda, desde A = Al hasta
A = A2' se determina a partir de (figura 12-14)

(12-8)

FIGURA12-14
Representación gráfica de la fracción de
radiación emitida en la banda de longitu-
des de onda de A, hasta A2.

(12-9)

en donde!"JT) y !A2(T) son las funciones de radiación de cuerpo negro corres-
pondientes a Al T Y A2T, respectivamente.

http://gratislibrospdf.com/



EJEMPLO 12-2 Emisión de radiación de un foco eléctrico 

La temperatura del filamento de un foco incandescente es de 2500 K. Supo­
niendo que el filamento sea un cuerpo negro, determine la fracción de la ener­
gía radiante emitida por él que cae en el rango visible. Asimismo, determine la 
longitud de onda a la cual la emisión de la radiación de l filamento alcanza el 
valor pico. 

SOLUCiÓN Se da la temperatura del filamento de un foco incandescente. De­
ben determinarse la fracción de radiación visible emit ida por el filamento y la 
longitud de onda a la cual alcanza el valor pico. 
Suposición El filamento se comporta como un cuerpo negro. 
Análisis El intervalo visible del espectro electromagnético se ext iende desde 
Al = 0.4 p,m hasta A2 = 0.76 p,m. Dado que T = 2500 K, a partir de la tabla 
12-2 se determina que las funciones de radiación correspondientes a Al Ty A2 T 
son 

AIT = (OAO ¡Lill)(2500 K) = 1000 ¡Lill· K ~ f Á¡ = 0.000321 

A2T = (0.76 p,ill)(2500 K) = 1900 p,ill· K ~ f Á
2 

= 0.053035 

Es decir, 0.03% de la radiación se emite en longitudes de onda menores que 
0.4 p,m y 5.3% en longitudes de onda menores que 0 .76 p,m. Entonces, la frac­
ción de la radiación emitida entre estas dos longitudes de onda es (figura 12-15) 

A-Á
2 
= fÁ

2 
- fÁ, = 0.053035 - 0.000321 = 0.052714 

Por lo tanto, sólo alrededor de 5% de la radiación emitida por el filamento del 
foco cae en el rango visible . El 95% restante aparece en la región infrarroja en 
la forma de calor radiante o "luz invisible", como es usual llamarla. Es eviden­
te que no es una manera muy eficiente de convertir la energía eléctrica en luz 
y explica por qué los tubos fluorescentes constituyen una selecc ión más sabia 
para el alumbrado. 

La longitud de onda a la cual la emisión de la radiación del filamento alcan­
za un valor pico se determina con facilidad basándose en la ley del desplaza­
miento de Wien como 

2897.8 p,m' K 
(AT)podermáx= 2 897.8 p,m · K -7 ~er máx = 2500 K = 1.16p,m 

Discusión Note que la radiación emitida desde el filamento alcanza un valor 
pico en la región infrarroja. 

12-4 • INTENSIDAD DE RADIACiÓN 
La radiación es emitida por todas las partes de una superficie plana en todas 
direcciones hacia el hemisferio que está arriba de ésta, y la distribución di­
reccional de la radiación emitida (o incidente) suele no ser uniforme. Por lo 
tanto, necesitamos una cantidad que describa la magnitud de la radiación emi­
tida (o incidente) en una dirección específica en el espacio. Esta cantidad es 
la intensidad de radiación, denotada por l. Antes de que podamos describir 
una cantidad direccional necesitamos especificar la dirección en el espacio. La 
mejor manera de describir la dirección de la radiación que pasa por un punto 
es en coordenadas esféricas, en términos del ángulo cenital () y el ángulo azi-

JO.4 - 0.76 = Jo - 0.76 - Jo - 0.4 

A, ¡.tffi 

FIGURA 12-15 
Representación gráfica de la fracción 

de radiación emitida en el rango 
visible en el ejemplo 12-2. 
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Radiación 
emitida 
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FIGURA 12-16 

y 

Se usa la intensidad de radiación para 
describir la variación de la energía de 
radiación con respecto a la dirección. 

Longitud de arco 

U na rebanada de pizza de ángulo plano CI. 

Ángulo sólido, ___ -,~~ 

Área 

Una rebanada de sandía de ángulo sólido w 

FIGURA 12-17 
Descripción del tamaño de una 
rebanada de pizza por medio de 
un ángulo plano y del tamaño 
de una rebanada de sandía 
por medio de un ángulo sólido. 

mutal4>, como se muestra en la figura 12-16. Se usa la intensidad de radiación 
para describir de qué manera la radiación emitida varía con los ángulos ceni­
tal y azimutal. 

Si todas las superficies emitieran radiación de manera uniforme en todas di­
recciones, el poder de emisión sería suficiente para cuantificar la radiación y 
no sería necesario tratar con la intensidad. La radiación emitida por un cuerpo 
negro por unidad de área normal es la misma en todas direcciones y, por con­
siguiente, no existe dependencia direccional. Pero este no es el caso para las 
superficies reales. Antes de que definamos intensidad necesitamos cuantificar 
el tamaño de una abertura en el espacio 

Ángulo sólido 
Tratemos de cuantificar el tamaño de una rebanada de pizza. Una manera de 
hacerlo es especificar la longitud de arco del borde exterior de la rebanada y 
formarla conectando los puntos extremos del arco con el centro. Un procedi­
miento más general es especificar el ángulo de la rebanada en el centro, como 
se muestra en la figura 12-17. Por ejemplo, un ángulo de 90° (o 17/2 radianes) 
siempre representa una cuarta parte de la pizza, sin importar cuál sea el radio. 
Para un CÍrculo de radio unitario, la longitud de un arco es equivalente en 
magnitud al ángulo plano que subtiende (ambos son 217 para un CÍrculo com­
pleto de radio r = 1). 

Considere ahora una sandía e intentemos cuantificar el tamaño de una re­
banada. Una vez más podemos hacerlo especificando el área superficial exte­
rior de la rebanada (la parte verde), o bien, trabajando con ángulos en benefi­
cio de la generalidad. En este caso, si se conectan todos los puntos en los 
bordes de la rebanada con el centro formarán un cuerpo tridimensional (como 
un cono cuya punta está en el centro) y, como consecuencia, el ángulo en el 
centro se le llama con propiedad ángulo sólido. El ángulo sólido se denota por 
ro y su unidad es el estereorradián (sr). En analogía con el ángulo plano, pode­
mos decir que el área de una superficie sobre una esfera de radio unitario es 
equivalente en magnitud al ángulo sólido que subtiende (ambos son 417 para 
una esfera de radio r = 1). 

Esto se puede demostrar con facilidad al considerar un área superficial dife­
rencial sobre una esfera, dS = (l sen e de d4> , como se muestra en la figura 
12-18, e integrándola desde e = o hasta e = 17, Y desde 4> = O hasta 4> = 217; 
obtenemos 

S=I 12" 1" 1" dS = r 2 sen e deep = 21Tr2 sen e de = 41Tr 2 (12-10) 
1> = 0 8 = 0 8 = 0 

esfera 

la cual es la fórmula para el área de una esfera. Para r = 1 se reduce a S = 417 
y, por consiguiente, el ángulo sólido asociado con una esfera es w = 417 sr. 
Para un hemisferio, el cual es más pertinente para la radiación emitida o reci­
bida por una superficie, es w = 217 sr. 

El ángulo sólido diferencial dw subtendido por un área diferencial dS sobre 
una esfera de radio r se puede expresar como 

dS 
dw = 2" = sen e de dep 

r 
(12-11) 

Note que el área dS es perpendicular o normal a la dirección de la visión, 
puesto que dS se ve desde el centro de la esfera. En general, el ángulo sólido 
diferencial dw subtendido por un área superficial diferencial dA cuando se ve 
desde un punto a una distancia r de dA se expresa como 

dw = dA" = dA cos a 
r 2 r 2 

(12-12) 
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CAPíTULO 12 

en donde a es el ángulo entre la normal de la superficie y la dirección de vi­
sión y, por tanto, dAn = dA cos a es el área normal (o proyectada) a la direc­
ción de visión. 

Las superficies pequeñas vistas desde distancias más o menos grandes se 
pueden tratar aproximadamente como áreas diferenciales en los cálculos de 
ángulos sólidos. Por ejemplo, el ángulo sólido subtendido por una superficie 
plana de 5 cm2 cuando se ve desde un punto O a una distancia de 80 cm a lo 
largo de la normal a esa superficie es 

AII 5 cm2 
w == r 2 = (80 cm)2 = 7.81 X 10- 4 

sr 

Si se inclina la superficie de modo que la normal a ella forme un ángulo de a 
= 60° con la recta que conecta el punto de visión y el centro de la superficie, 
el área proyectada sería dA" = dA cos a = (5 cm2)cos 60° = 2.5 cm2 y, en este 
caso, el ángulo sólido representaría la mitad del valor que acaba de determi­
narse. 

Intensidad de la radiación emitida 
Considere la emisión de radiación por un elemento diferencial de área dA de 
una superficie, como se muestra en la figura 12-18. La radiación es emitida en 
todas direcciones hacia el espacio hemisférico y la que emana a través del área 
superficial dS es proporcional al ángulo sólido dw subtendido por dS. También 
es proporcional al área radiante dA según la ve un observador sobre dS, la 
cual varía desde un máximo de dA, cuando dS está directamente arriba de dA 
(e = 0°), hasta un mínimo de cero, cuando dS está en el fondo (e = 90°). Por 
lo tanto, el área efectiva de dA para la emisión en la dirección de e es la pro­
yección de dA sobre un plano normal a e, la cual es dA cos e. La intensidad 
de radiación en una dirección dada se basa en un área unitaria normal a dicha 
dirección, con el fin de proporcionar una base común para la comparación de 
la radiación emitida en diferentes direcciones. 

La intensidad de radiación le( e, cf» se define como la razón a la cual la 
energía de radiación dQ e se emite en la dirección (e, cf» por unidad de área 
normal a dicha dirección y por unidad de ángulo sólido en torno a esta mis­
ma dirección; es decir, 

1 (e -4.) _ dQe 
e ,'t' - dA cos e . dw 

O:s e :S 7T12 
o :S t/I :S 27T 

Radiación 
emitida hacia 

la dirección (8,t/I) 

dQe 

dA cos e sen e de drf> 
(W/m2 . sr) 

i 

(12-13) 

dS = (r sen e dt/l)(r de) 

= r 2 sen e de dt/l r",:::.::: __ 
V --- ---

r sen e I -

Ángulo sólido: i 
dw = dS/r2 

= sen e dedt/l 

Ángulo sólido para un hemisferio: 

r ¡1tI2¡27t 
w = Jdw = senededt/l=27T 

0= 8 O=¡p 
Hemisferio 

FIGURA 12-18 
Emisión de radiación 

desde un elemento 
diferencial de 

superficie hacia el 
espacio hemisférico 
circundante a través 
de un ángulo sólido 

diferencial. 
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Área proyectada 
AII = A cose 

FIGURA 12-19 
La intensidad de radiación se basa 
en el área proyectada y, por tanto, 
el cálculo de la emisión de radiación 
desde una superficie comprende 
la proyección de esta última. 

I ¡(e, ifJ) 

I 
, I I 

--t----==-~~-J( 
FIGURA 12-20 
Radiación incidente sobre 
una superficie en la dirección (e , 1» . 

Elflujo de radiación es el poder de emisión E (la razón a la cual se emite la 
energía de radiación por unidad de área de la superficie emisora), el cual se 
puede expresar en la forma diferencial como 

dQe 
dE = dA = Ie(e, 1» cos e sen eded1> (12-14) 

Dado que el hemisferio que está arriba de la superficie intercepta todos los ra­
yos de radiación emitidos por ésta, el poder de emisión hacia el hemisferio 
que la rodea se puede determinar por integración como 

I lO1T 11T'? 
E = dE = Ie(e, 1» cos e sen e de d1> 

4> = 0 8 = 0 
hemisferio 

(12- 15) 

En general, la intensidad de radiación emitida por una superficie varía con 
la dirección (en especial con el ángulo cenital e). Pero en la práctica mu­
chas superficies se pueden considerar como si fueran difusas. Para una su­
perficie difusamente emisora, la intensidad de la radiación emitida es in­
dependiente de la dirección y, por consiguiente, l e = constante. Puesto que 

12'lT 1'lT/2 
cos e sen e de dqy = 7r, en este caso la relación del poder de emisión 

<1>=0 6=0 

de la ecuación 12-15 se reduce a 

Superficie difusamente emisora: (12-16) 

Note que el factor en la ecuación 12-16 es 7r. El lector podría haber esperado 
que fuera 27r, ya que la intensidad es la energía de radiación por unidad de 
ángulo sólido, y el ángulo sólido asociado con un hemisferio es 27r. La razón 
para que el factor sea 7r es que el poder de emisión se basa en el área super­
ficial real, en tanto que la intensidad se basa en el área proyectada (y, por 
consiguiente, en el factor cos e que la acompaña), como se muestra en la 
figura 12-19. 

Para un cuerpo negro, el cual es un emisor difuso, la ecuación 12-16 se 
puede expresar como 

Cuerpo negro: (12-17) 

en donde Eb = cr]>4 es el poder de emisión de cuerpo negro. Por lo tanto, la 
intensidad de la radiación emitida por un cuerpo negro a la temperatura abso­
luta Tes 

Cuerpo negro: (W/m2 • sr) (12-18) 

Radiación incidente 
Todas las superficies emiten radiación, pero también reciben la emitida o re­
flejada por otras superficies. La intensidad de la radiación incidente, l¡(e, qy) 
se define como la razón a la cual la energía de radiación dG incide desde la 
dirección (e, qy) por unidad de área de la superficie receptora normal a esta di­
rección y por unidad de ángulo sólido alrededor de esta última (figura 12-20). 
Aquí, e es el ángulo entre la dirección de la radiación incidente y la normal a 
la superficie. 

El flujo de radiación incidente sobre una superficie desde todas direcciones 
se llama irradiación G y se expresa como 

I 121T 11T'2 G- dG -
4>=0 8= 0 

hemisferio 

[¡(e, 1» cos e sen e de d1> (12-1 9) 
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Por lo tanto, la irradiación representa la razón a la cual la energía de radiación 
incide sobre una superficie por unidad de área de esta última. Cuando la radia­
ción incidente es difusa y, por tanto, li = constante, la ecuación 12-19 se re­
duce a 

Radiación difusamente incidente: G = 7Tl¡ (12-20) 

Una vez más, note que la irradiación se basa en el área superficial real (y, 
como consecuencia, en el factor cos e), en tanto que la intensidad de la radia­
ción incidente se basa en el área proyectada. 

Radiosidad 
Las superficies emiten radiación y la reflejan, por tanto, la radiación que sale 
de una superficie consta de componentes emitidas y reflejadas, como se mues­
tra en la figura 12-21. El cálculo de la transferencia de calor por radiación 
entre superficies comprende la energía total de radiación que emana de una 
superficie, sin importar su origen. Por tanto, necesitamos definir una cantidad 
que represente la razón a la cual la energía de radiación sale de una unidad 
de área de una superficie en todas direcciones. Esta cantidad se llama la ra­
diosidad J y se expresa como 

1
2?T 1"/2 

J = l e+r(e, 4» cos e sen e de d4> 
<1> = 0 0 = 0 

(12-21) 

en donde le+r es la suma de las intensidades emitida y reflejada. Para una su­
perficie que es tanto un emisor difuso como un reflector difuso, le+r = cons­
tante y la relación de radiosidad se reduce a 

Emisor y reflector difuso: (12-22) 

Para un cuerpo negro la radiosidad J es equivalente al poder de emisión Eb, ya 
que un cuerpo de este tipo absorbe toda la radiación incidente sobre él y no 
hay componente reflejada en la radiosidad. 

Cantidades espectrales 
Hasta ahora consideramos cantidades totales de radiación (cantidades integra­
das sobre todas las longitudes de onda) y no hicimos referencia a la dependen­
cia con respecto a la longitud de onda. Este enfoque concentrado resulta 
adecuado para muchos problemas de radiación que se encuentran en la prácti­
ca. Pero a veces es necesario considerar la variación de la radiación con la lon­
gitud de onda así como con la dirección y expresar las cantidades en una cierta 
longitud de onda A o por intervalo unitario de longitud de onda con respecto 
a A. Esas cantidades se mencionan como cantidades espectrales para atraer la 
atención hacia su dependencia con respecto a la longitud de onda. Se usa el 
modificador "espectral" para indicar "a una longitud de onda dada". 

Por ejemplo, la intensidad espectral de radiación, lA(A, e, 1», es sencilla­
mente la intensidad total de radiación l(e, 1» por intervalo unitario de longi­
tud de onda en torno a A. La intensidad espectral para la radiación emitida 
lA e<A, e, 1» se puede definir como la razón a la cual la energía de radiación 
dQ e es emitida a la longitud de onda A en la dirección (e, 1» por unidad de 
área normal a esta dirección, por unidad de ángulo sólido en torno a esta úl­
tima, y se puede expresar como 

1 (A e A..) _ di]. 
A, e , , 'f' - dA cos e . dw . dA (yV/m2 • sr . }.Lm) (12-23) 

~677~~~~=1,~1?,'~ ~i[>: 
CAPíTULO 12 

Radiosidad, J 

FIGURA 12-21 
Las tres clases de flujo de radiación 

(en W/m2): poder de emisión, 
irradiación y radiosidad. 
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lA, e 

11 
11 

I 

dA 

FIGURA 12-22 
La integración de una cantidad 
"espectral" para todas las longitudes 
de onda da la cantidad "total". 

A2 = 5 cm2 

el = 55° r = 75 cm 

Al = 3 cm2 

TI = 600 K 

FIGURA 12-23 
Esquema para el ejemplo 12-3. 

Entonces el poder de emisión espectral queda 

1
21T 11T/2 

EA = lA,e CA, e, cfy) cos e sen e de dcfy 
1>=0 8 = 0 

(12-24) 

Se pueden obtener relaciones similares para la irradiación espectral GA y la ra­
diosidad espectral JI., reemplazando lA, e en esta ecuación por lA, i Y lA, e+n res­
pectivamente 

Cuando se conoce la variacióil de la intensidad de radiación espectral lA y la 
longitud de onda A se puede determinar la intensidad total de radiación 1 para 
la radiación emitida, la incidente y la incidente más la reflejada, por integra­
ción sobre todo el espectro de longitudes de onda como (figura 12-22) 

y (1 2-25) 

Entonces se pueden usar estas intensidades en las ecuaciones 12-15, 12-19 Y 
12-21, con el fin de determinar el poder de emisión, E, la irradiación G y la ra­
diosidad J, respectivamente. 

De manera análoga, cuando se conocen las variaciones de los flujos de ra­
diación espectral, EA' GA Y J A con la longitud de onda A se pueden determinar 
los flujos totales de radiación por integración sobre todo el espectro de longi­
tudes de onda mediante 

y (12-26) 

Cuando las superficies y la radiación incidente son difusas, los flujos de ra­
diación espectrales están relacionados con las intensidades espectrales por 

y (12-27) 

Note que las relaciones para las cantidades de radiación espectrales y totales 
tienen la misma forma, 

La intensidad espectral de la radiación emitida por un cuerpo negro que 
está a una temperatura absoluta T, a una longitud de onda A ha sido determi­
nada por Max Planck y se expresa como 

2hc2 

lbACA, T) = A5[expChco/AokT) - 1] (W 1m2 , sr ' ¡Lm) (12-28) 

en donde h = 6,626069 X 10- 34 J . s es la constante de Planck, k = 1.38065 
X 10- 23 J/K es la constante de Boltzmann y Co = 2,9979 X 108 mis es la ve­
locidad de la luz en el vacío. Entonces, con base en la ecuación 12-27, el po­
der de emisión espectral de cuerpo negro es 

(12-29) 

Por medio de la ecuación 12-4 se da una relación simplificada para EhA. 

EJEMPLO 12-3 Radiación incidente sobre una superficie 
pequeña 

Una superficie pequeña de área Al = 3 cm 2 emite radiación como un cuerpo 
negro a TI = 600 K, La parte de la radiación emitida por Al choca contra otra 
superficie pequeña de área A2 = 5 cm2 , orientada como se muestra en la figura 
12-23. Determine el ángulo sólido subtendido por A2 cuando se ve desde Al y 
la razón con la cual la radiación emitida por esta última choca contra A2 . 
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SOLUCiÓN Una superfic ie está sujeta a radiación emitida por otra superficie. 
Se deben determinar el ángulo sól ido subtendido y la razón a la cual se recibe 
la radiación emitida. 
Suposiciones 1 La superficie Al emite difusamente como un cuerpo negro. 2 
Tanto Al como A2 se pueden considerar superficies diferenciales, ya que son 
muy pequeñas en comparación con el cuadrado de la distancia entre ellas. 
Análisis Haciendo la aproximación de Al y A2 como superficies diferenciales, 
se puede determinar el ángulo sólido subtendido por A2 cuando se ve desde Al, 
a partir de la ecuación 12-12, como 

puesto que la normal de A2 forma un ángulo de 40· con la dirección de visión. 
Note que el ángulo sólido subtendido por A2 sería el máximo si la posición de 
ésta fuera normal a la dirección de visión . Asimismo, el punto de visión sobre 
A2 se toma como un punto medio, pero puede ser cualquier otro ya que se su­
pone que A2 es muy pequeña. 

La radiación emitida por Al que choca contra A2 es equivalente a la radiación 
emitida por aquélla a través del ángulo sólido W2-l- La intensidad de la radia­
ción emitida por Al es 

E,/TI) u Tt (5.67 x 10- 8 W/m2 . K4)(600 K)4 
[ 1 = ---;:¡r- = 7T = 7T = 2 339 W/m2 . sr 

Este valor de la intensidad es el mismo en todas direcciones, puesto que un 
cuerpo negro es un emisor difuso. La intensidad representa la razón de la emi­
sión de radiación por unidad de área normal a la dirección de emisión , por uni­
dad de ángulo sólido. Por lo tanto, la razón de la energía de radiación ,emitida por 
Al en la dirección de 81 a través del ángulo sólido W2. 1, se determina al multipli­
car 11 por el área de Al normal a 81 y por el ángulo sólido W2.1 ; es decir, 

01- 2 = [ I(A I COS 81)W2_J 

= (2 339 W/m2 • sr)(3 X 10- 4 cos 55" m2)(6.81 X 10- 4 sr) 

= 2.74 X 10- 4 W 

Por lo tanto, la radiación emitida desde la superficie Al chocará contra la super­
ficie A2 a razón de 2.74 x 10-4 W. 
Discusión La razón total de emisión de radiación desde la superficie Al es Qe 
= AlU Tt = 2.204 W. Por lo tanto, la fracción de la radiación emitida que cho­
ca contra A2 es 2.74 x 10- 4/2.204 = 0.00012 (o sea, 0.012%). Puesto que el 
ángulo sólido asociado con un hemisferio es 27T , la fracción del ángulo sólido 
subtendido por A2 es 6.81 x 1O- 4/(27T) = 0.000108 (o sea, 0.0108%), lo cual 
es 0.9 veces la fracción de radiación emitida. Por lo tanto, la fracción del ángu­
lo sólido que una superficie ocupa no representa la fracción de la energía de ra­
diación que dicha superficie recibirá, incluso cuando la intensidad de la 
rad iación emitida es constante. Esto se debe a que la energía de radiación emi­
tida por una superficie en una dirección dada es proporcional al área proyecta­
da de ella en esa dirección y se reduce desde un máximo en 8 = O· (la dirección 
normal a la superficie) hasta cero en 8 = 90· (la dirección paralela a la superfi­
cie). 

12-5 • PROPIEDADES DE RADIACiÓN 
La mayor parte de los materiales que se encuentran en la práctica, como los 
metales, la madera y los ladrillos, son opacos a la radiación térmica, y se con­
sidera que la radiación es un fenómeno superficial para ese tipo de materiales. 
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Es decir, la radiación térmica es emitida o absorbida a menos de unas cuantas 
de las primeras micras de la superficie y, como consecuencia, hablamos de pro­
piedades relativas a la radiación de las superficies para los materiales opacos. 

Algunos otros materiales, como el vidrio y el agua, permiten que la radia­
ción visible penetre hasta profundidades considerables, antes de que tenga lu­
gar alguna absorción significativa. Es obvio que la radiación a través de ese 
tipo de materiales semitransparentes no puede considerarse un fenómeno su­
perficial, puesto que todo el volumen del material interactúa con la radiación. 
Por otra parte, tanto el vidrio como el agua son prácticamente opacos a la 
radiación infrarroja. Por lo tanto, los materiales pueden exhibir un compor­
tamiento diferente a longitudes de onda diferentes y la dependencia con 
respecto a la longitud de onda es una consideración importante en el estudio 
de las propiedades relativas a la radiación, como la emisividad, la absortivi­
dad, la reflectividad y la transmisividad de esos materiales. 

En la sección anterior definimos un cuerpo negro como un emisor y absor­
bedor perfecto de la radiación y se dice que ningún cuerpo puede emitir más 
radiación que un cuerpo negro a la misma temperatura. Por lo tanto, un cuer­
po negro puede servir como una referencia conveniente en la descripción de 
las características de emisión y absorción de las superficies reales. 

Emisividad 
La emisividad de una superficie representa la razón entre la radiación emiti­
da por la superficie a una temperatura dada y la radiación emitida por un 
cuerpo negro a la misma temperatura. La emisividad de una superficie se 
denota por 8 y varía entre O y 1, O :::; 8 :::; 1. La emisividad es una medida de 
cuán cerca se aproxima una superficie a un cuerpo negro, para el cual 8 = 1. 

La emisividad de una superficie real no es constante. Más bien, varía con la 
temperatura de la superficie, así como con la longitud de onda y la dirección 
de la radiación emitida. Por lo tanto, se pueden definir diferentes emisividades 
para una superficie dependiendo de los efectos considerados. La emisividad 
más elemental de una superficie a una temperatura dada es la emisividad di­
reccional espectral, la cual se define como la razón entre la intensidad de la 
radiación emitida por la superficie a una longitud de onda específica, en una 
dirección específica, y la intensidad de la radiación emitida por un cuerpo ne­
gro a la misma temperatura, a la misma longitud de onda; esto es, 

l A eCA, (J, cp, T) 
SA, oCA, (J , cp, T) = '1 CA T) 

bA , 
(12-30) 

en donde se usan los subíndices A y e para designar las cantidades espectrales 
y direccionales, respectivamente. Note que la intensidad de radiación de cuer­
po negro es independiente de la dirección y, por tanto, no tiene dependencia 
funcional con respecto a e ni a O/. 

La emisividad direccional total se define de manera semejante, usando in­
tensidades totales (intensidades integradas sobre todas las longitudes de onda) 
como 

(1 2-31) 

En la práctica suele ser más conveniente trabajar con propiedades relativas a 
la radiación promediadas sobre todas las direcciones, llamadas propiedades 
hemisféricas. Puesto que el poder de emisión espectral es la integral de la ve­
locidad de la energía de radiación emitida a una longitud de onda específica, 
por unidad de área superficial sobre todo el hemisferio, la emisividad hemis­
férica espectral se puede expresar como 
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(12-32) 

Note que la emisividad de una superficie a una longitud de onda dada puede 
ser diferente a temperaturas diferentes, ya que la distribución espectral de la 
radiación emitida (y, por consiguiente, la cantidad de radiación emitida a una 
longitud de onda dada) cambia con la temperatura. 

Por último, la emisividad hemisférica total se define en términos de la 
energía de radiación emitida sobre todas las longitudes de onda en todas las 
direcciones, como 

E(T) 
e(T) = Eb(T) (12-33) 

Por lo tanto, la emisividad hemisférica total (o, sencillamente, la "emisivi­
dad promedio") de una superficie a una temperatura dada representa la razón 
entre la energía total de radiación emitida por la superficie y la radiación emi­
tida por un cuerpo negro de la misma área superficial a la misma temperatura. 

Nótese, con base en las ecuaciones 12-26 y 12-32, que E = r' E).dA y EA(A, 

T) = I':A(A, T)EbA(A, T), la emisividad hemisférica total también se puede 
expresar como 

(12-34) 

dado que Eb(T) = o-T 4
• Para realizar esta integración necesitamos conocer la 

variación de la emisividad espectral con la longitud de onda a la temperatura 
especificada. El integrando suele ser una función complicada y la solución tie­
ne que hallarse numéricamente. Sin embargo, se puede llevar a cabo con bas­
tante facilidad si se divide el espectro en un número suficiente de bandas de 
longitudes de onda suponiendo que la emisividad permanece constante sobre 
cada banda; es decir, expresando la función I':A(A, 1) como si fuese escalona­
da. Esta simplificación resulta muy conveniente a cambio de un poco de sacri­
ficio de la exactitud, ya que nos permite transformar la integración en una 
suma en términos de funciones de emisión de cuerpo negro. 

Como ejemplo, considere la función de emisividad cuya gráfica se da en la 
figura 12-24. Da la apariencia de que se puede aproximar razonablemente 
bien por medio de una función escalonada de la forma 

{

e, = constante, O:::; A < A, 

eA = e2 = constante, A, :::; A < A2 

e 3 = constante, A2 :::; A < 00 

(12-35) 

Entonces, basándose en la ecuación 12-34, la emisividad promedio se puede 82 

determinar descomponiendo la integral en tres partes y utilizando la definición 
de la función de radiación de cuerpo negro, como 8, 1--

8
-,:::' =--"""'---' 

(12-36) 

La radiación es un fenómeno complejo por sí mismo y la consideración de 
la dependencia de las propiedades con respecto a la longitud de onda y la di-

FIGURA 12-24 
Aproximación de la variación real de 
la emisividad con la longitud de onda 
por medio de una función escalonada. 
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Superficie real: 

ee * constante 

eA * constante 

Superficie difusa: 

eo = constante 

Superficie gris: 

eA = constante 

Supelj ¡cie gris, difusa: 

e = eA = 80 = constante 

FIGURA 12-25 
Efecto de las aproximaciones 
difusa y gris sobre la emisividad 
de una superficie. 

No conductor 

0.5 

Conductor 

OL-__ L-__ L-__ L-~~~~~ 
0° 15° 30° 45° 60° 75° 90° 

8 

FIGURA 12-26 
Variaciones típicas de la emisividad 
con la dirección para conductores 
y no conductores eléctricos. 

FIGURA 12-27 
Comparación de la emisividad a) y el 
poder de emisión b) de una superficie 
real con los de una superficie gris y un 
cuerpo negro a la misma temperatura. 

rección, suponiendo que existan datos suficientes, la hacen todavía más com­
plicada. Por lo tanto, a menudo se utilizan las aproximaciones gris y difusa en 
los cálculos de la radiación. Se dice que una superficie es difusa si sus pro­
piedades son independientes de la dirección y gris si sus propiedades son in­
dependientes de la longitud de onda. Por lo tanto, la emisividad de una super­
ficie gris y difusa es sencillamente su emisividad hemisférica total debido a 
que no depende de la dirección ni de la longitud de onda (figura 12-25). 

Resultan pertinentes unos cuantos comentarios acerca de la validez de la 
aproximación difusa. Aun cuando las superficies reales no emiten radiación de 
una manera perfectamente difusa, como lo hace un cuerpo negro, a menudo se 
aproximan a ello. En la figura 12-26 se da la variación de la emisividad con 
la dirección tanto para conductores eléctricos como para no conductores. En 
este caso () es el ángulo medido desde la normal a la superficie y, por consi­
guiente, () = O para la radiación emitida en una dirección normal a esta última. 
Note que ce permanece casi constante para más o menos () < 40°, para los con­
ductores, como los metales, y para () < 70°, para los no conductores, como los 
plásticos. Por lo tanto, la emisividad direccional de una superficie en la direc­
ción normal es representativa de su emisividad hemisférica. En el análisis de 
la radiación es práctica común suponer que las superficies son emisores difu­
sos, con una emisividad igual al valor en la dirección normal «() = O). 

En la figura 12-27 se ilustra el efecto de la aproximación gris sobre la emi­
sividad y el poder de emisión de una superficie real. Note que en general la 
emisión de radiación desde una superficie real difiere de la distribución de 
Planck y la curva de emisión puede tener varios picos y valles. Una superficie 
gris debe emitir tanta radiación como la superficie real que representa a la 
misma temperatura. Por lo tanto, las áreas debajo de las curvas de emisión de 
las superficies real y gris deben ser iguales . 

En la tabla A -18 del apéndice se da una lista de las emisi vidades de materia­
les comunes, y en la figura 12-28 se ilustra la variación de la emisividad con 
la longitud de onda y la temperatura. En la figura 12-29 se dan rangos típicos 
de la emisividad de varios materiales. Note que, por lo general, los metales 
tienen emisividades bajas, tanto como 0.02 para las superficies pulidas, y los 
no metales, como la cerámica y los materiales orgánicos las tienen altas. La 
emisividad de los metales se incrementa con la temperatura. Asimismo, la oxi­
dación causa un aumento significativo en la emisividad de los metales. Los 
metales intensamente oxidados pueden tener emisividades comparables a las 
de los no metales. 

Cuerpo negro, e = 1 

Cuerpo negro, EhA 

Superficie real, eA 

T= const. 
OL-------------------------_ 

O 

a) b) 
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Se debe de tener cuidado en el uso e interpretación de los datos acerca de
propiedades relacionadas con la radiación que aparecen en la literatura, ya que
dependen fuertemente de las condiciones de la superficie, como la oxidación,
la aspereza, el tipo de acabado y la limpieza. Como consecuencia, se tienen
una discrepancia e incertidumbre considerables en los valores de los que se in-
forma. La incertidumbre se debe en gran parte a la dificultad para caracterizar
y describir con precisión las condiciones de la superficie.

FIGURA 12-28
Variación de la ernisividad normal con a) la longitud de onda y b) la temperatura para varios materiales.

EJEMPLO 12-4 Emisividad de una superficie
y el poder de emisión

La función de emisividad espectral de una superficie opaca a 800 K se aproxi-
ma como (figura 12-30)

Determine la emisividad promedio de la superficie y su poder de emisión.

SOLUCiÓN Se da la variación con la longitud de onda de la emisividad de una
superficie a una temperatura específica. Deben determinarse la emisividad pro-
medio de la superficie y su poder de emisión.
Análisis La variación de la emisividad de la superficie con la longitud de onda
se da como una función escalonada. Por lo tanto, se puede determinar la emi-
sividad promedio de esa superficie basándose en la ecuación 12-34 y descom-
poniendo la integral en tres partes,

¡el= 0.3,

eA = e2: 0.8,
e3 - 0.1,

0:5 A < 3 ¡.Lm

3 ¡.Lm :5 A < 7 ¡.Lm

7 ¡.Lm :5 A < co

el f Á, EbÁ dA 82 f Á, EbÁ dA 83 f"" EbÁ dA

(T) Jo + Á, + __ Á.:...' __

e = aT4 aT4 aT4

= edO-AI(T) + edAI_A/T) + eJ!A2--oo(T)

= el Al + e2ifA2 - A) + e3(l - A2)

1000 15002000250030003500

Temperatura, K

b)

Vegetación, agua, piel c::J
Materiales de construcción, pinturas c::::::::J

Rocas, suelo c::=:::J
Vidrios, minerales c::::J

Carbón c:==:::J

Cerámica el=====::3
Metales

C======:Jloxidados

C======:Jl Metales no pulidos
C==:J Metales pulidos

O 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0

FIGURA 12-29
Rangos típicos de la emisividad

para varios materiales.

eA.
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FIGURA 12-30
Ernisividad espectral de la superficie

considerada en el ejemplo 12-4.
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Radiación
incidente
G, W/m2

Reflejada
pG

en donde t.; y f~2 son las funciones de radiación de cuerpo negro y se determi-
nan a partir de la tabla 12-2 como

AIT = (3 ¡Lm)(800 K) = 2400 ¡Lm· K ~ Al = 0.140256
A2T = (7 ¡Lm)(800 K) = 5600 ¡Lm . K ~ fA2 = 0.701046

Note que fa-~l = f~l - fa = f~l' puesto de fa = O, Y fAr~ = 100- f~2 = 1 - f~2'
dado que t: = 1. Sustituyendo

e = 0.3 X 0.140256 + 0.8(0.701046 - 0.140256) + 0.1(1 - 0.701046)
= 0.521

Es decir, la superficie emitirá tanta energía de radiación a 800 K como una su-
perficie gris que tenga una emisividad constante de e = 0.521. El poder de
emisión de la superficie es

E = wT4 = 0.521(5.67 X 10-8 W/m2 . K4)(800 K)4 = 12100 W/m2

Discusión Note que la superficie emite 12.1 kJ de energía de radiación por se-
gundo por m2 de área.

Absortividad, reflectividad y transmisividad
Todo lo que nos rodea emite radiación en forma constante y la emisividad
representa las características de emisión de esos cuerpos. Esto significa que
todo cuerpo, incluyendo el nuestro, es constantemente bombardeado por ra-
diación proveniente de todas direcciones, en un intervalo de longitudes de
onda. Recuerde que el flujo de radiación que incide sobre una superficie se
llama irradiación y se denota por G.

Cuando la radiación choca contra una superficie, parte de ella es absorbida,
parte de ella es reflejada y la parte restante, si la hay, es transmitida, como se
ilustra en la figura 12-31. Lafracción de irradiación absorbida por la super-
ficie se llama absortividad a, lafracción reflejada por la superficie recibe el
nombre de reflectividad p, y la fracción transmitida es la transmisividad 7;
es decir,

Absortividad: Radiación absorbida Gabs O:Sa:Sl (12-37)a = Radiación incidente = G'

Reflectividad:
Radiación reflejada Gref O:Sp:Sl (12-38)Absorbida P = Radiación incidente = G'

aG

Transmisividad: Radiación transmitida Glr O:ST:Sl (12-39)T= Radiación incidente =(,T

Transmitida
'fG

FIGURA 12-31
Absorción, reflexión y transmisión de
la radiación incidente por un material
semitransparente.

en donde G es la energía de radiación que incide sobre la superficie y Gabs, Gref

y G¿ son las porciones absorbida, reflejada y transmitida de ella, respectiva-
mente. La primera ley de la termodinámica requiere que la suma de energía de
radiación absorbida, reflejada y transmitida sea igual a la radiación incidente;
esto es,

(12-40)

Dividiendo cada término de esta relación entre G se obtiene

a+p+T=1

Para las superficies opacas, 7 = Oy, por tanto,

a+p=l

(12-41)

(12-42)

http://gratislibrospdf.com/



La anterior es una relación importante ya que nos permite determinar tanto la 
absortividad como la reflectividad de una superficie opaca midiendo cualquie­
ra de estas propiedades. 

Estas definiciones son para propiedades hemisféricas totales, dado que G re­
presenta el flujo de radiación que incide sobre la superficie desde todas direc­
ciones sobre el espacio hemisférico y sobre todas las longitudes de onda. Por 
consiguiente, er, p y 'T son las propiedades promedio para todas las direcciones 
y todas las longitudes de onda. Sin embargo, como la emisividad, estas propie­
dades también se pueden definir para una longitud de onda y una dirección es­
pecífica o para ambas. Por ejemplo, la absortividad direccional espectral y 
la reflectividad direccional espectral de una superficie se definen, respecti­
vamente, como las fracciones absorbida y reflejada de la intensidad de la ra­
diación incidente en una longitud de onda y una dirección específicas, como 

h. ah/A, e, c{J) 1 ... refCA, e, c{J) 
auCA, e, c{J) = h.jCA, e, c{J) y PA.9CA, e, c{J) = I)",jCA, e, c{J) (12-43) 

De modo semejante, la absortividad hemisférica espectral y la reflectivi­
dad hemisférica espectral de una superficie se definen como 

(12-44) 

en donde GÁ es la irradiación espectral (en W/m2 . ¡Lm) que incide sobre la su­
perficie, y GÁ, abs Y GÁ, ref son las porciones absorbida y reflejada de ella, res­
pectivamente. 

Se pueden definir cantidades similares para la transmisividad de materiales 
semitransparentes. Por ejemplo, la transmisividad hemisférica espectral de 
un medio se puede expresar como 

(12-45) 

La absortividad, reflectividad y transmisividad promedios de una superficie 
también se pueden definir en términos de sus contrapartes espectrales como 

r~~~ r~~~ r~~~ 
a= p= 7= 

r~~' r~~' r~~ 
(12-46) 

La reflectividad difiere un tanto de las otras propiedades en el sentido de 
que tiene naturaleza bidireccional. Es decir, el valor de la reflectividad de una 
superficie no depende sólo de la dirección de la radiación incidente sino tam­
bién de la dirección de la reflexión. Por lo tanto, los rayos reflejados de un haz 
de radiación que incide sobre una superficie real en una dirección específica 
formarán una configuración geométrica irregular, como se muestra en la figu­
ra 12-32. Ese tipo de datos detallados con respecto a la reflectividad no exis­
ten para la mayor parte de las superficies e incluso, si los hubiera, tendrían 
muy poco valor en los cálculos referentes a la radiación, ya que esto por lo co­
mún agregarían más complicación al análisis. 

En la práctica, en beneficio de la sencillez, se supone que las superficies re­
flejan de una manera perfectamente especular o difusa. En la reflexión es­
pecular el ángulo de reflexión es igual al ángulo de incidencia del haz de ra­
diación. En la reflexión difusa la radiación se refleja de igual manera en 
todas direcciones, como se muestra en la figura 12-32. La reflexión de las su­
perficies lisas y pulidas se aproxima a la especular, en tanto que la de las 

Normal 
Rayos reflejados 

a) 

Normal 

Rayo I 

b) ;";~~:"o, 

Rayo 
incidente 

e) 

Normal 

I 

FIGURA 12-32 
Diferentes tipos de reflexión desde una 

superficie: a) real o irregular, 
b) difusa y e) especular. 
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FIGURA 12-33 
Variación de la absortividad con la 
temperatura de la fuente de irradiación 
para varios materiales comunes 
a la temperatura ambiente. 

FIGURA 12-34 
La absortividad de un material puede 
ser bastante diferente para la radiación 
que se origina desde varias fuentes 
a temperaturas diferentes. 

superficies ásperas se aproxima a la difusa. En el análisis de la radiación lo 
liso se define con relación a la longitud de onda. Se dice que una superficie 
es lisa si la altura de la aspereza superficial es mucho menor que la longitud 
de onda de la radiación incidente. 

A diferencia de la emisividad, la absortividad de un material es prácti­
camente independiente de la temperatura de la superficie. Sin embargo, sí de­
pende con intensidad de la temperatura de la fuente en la cual se está originan­
do la radiación incidente. Esto también resulta evidente en la figura 12-33, en 
la cual se muestran las absortividades de diversos materiales a la temperatura 
ambiente como función de la temperatura de la fuente de radiación. Por ejem­
plo, la absortividad del techo de concreto de una casa es alrededor de 0.6 
para la radiación solar (temperatura de la fuente: 5780 K) Y 0.9 para la radia­
ción que se origina en los árboles y edificios de los alrededores (temperatura 
de la fuente: 300 K), como se ilustra en la figura 12-34. 

Advierta que la absortividad del aluminio aumenta con la temperatura de la 
fuente, una característica de los metales y, en general, la de los no conduc­
tores eléctricos disminuye con la temperatura. Esta disminución es la más pro­
nunciada para las superficies que el ojo ve blancas. Por ejemplo, la absortivi­
dad de una superficie pintada de blanco es baja para la radiación solar, pero es 
más bien elevada para la radiación infrarroja. 

ley de Kirchhoff 
Considere un pequeño cuerpo de área superficial As, emisividad 8 y absortivi­
dad a a la temperatura T, contenido en un recinto cerrado isotérmico a la mis­
ma temperatura, como se muestra en la figura 12-35. Recuerde que un recinto 
cerrado isotérmico grande forma una cavidad de cuerpo negro, sin importar 
las propiedades relativas a la radiación de la superficie del recinto, y el cuer­
po que se halla en él es demasiado pequeño como para interferir con la natu­
raleza de cuerpo negro de la cavidad. Por lo tanto, la radiación que incide 
sobre cualquier parte de la superficie del cuerpo pequeño es igual a la emitida 
por un cuerpo negro a la temperatura T; esto es, G = Eb(T) = a-T4 y la radia­
ción absorbida por el cuerpo pequeño por unidad de área de su superficie es 

La radiación emitida por el pequeño cuerpo es 

Considerando que el pequeño cuerpo se encuentra en equilibrio térmico con el 
recinto, la tasa neta de la transferencia de calor hacia dicho cuerpo debe ser 
cero. Por lo tanto, la radiación emitida por el cuerpo debe ser igual a la absor­
bida por él: 

Por tanto, concluimos que 

s(T) = a(T) (12-47) 

Es decir, la emisividad hemisférica total de una superficie a la temperatura T 
es igual a su absortividad hemisférica total para la radiación que proviene de 
un cuerpo negro a la misma temperatura. Esta relación, que simplifica mucho 
los análisis relativos a la radiación, fue desarrollada por primera vez por Gus­
tav Kirchhoff en 1860 y ahora se le conoce como ley de Kirchhoff. Note que 
esta relación se obtiene con la condición de que la temperatura superficial sea 
igual a la temperatura de la fuente de irradiación y el lector debe tener cuida­
do en no usarla cuando existe una diferencia considerable (más de unos cuan-
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tos cientos de grados) entre las temperaturas de la superficie y de la fuente de
irradiación.

También se puede repetir la deducción antes dada para la radiación a una
longitud de onda específica, para obtener la forma espectral de la ley de
Kirchhoff:

(12-48)

Esta relación es válida cuando la irradiación o la radiación emitida son inde-
pendientes de la dirección. La forma de la ley de Kirchhoff que no contiene
restricciones es la direccional espectral, expresada como cA. oCT) = exA. e(T).
Es decir, la emisividad de una superficie a una longitud de onda, una dirección
y una temperatura específicas siempre es igual a su absortividad a las mismas
longitud de onda, dirección y temperatura.

Resulta muy tentador usar la ley de Kirchhoff en el análisis de la radiación,
puesto que la relación c = ex junto con p = 1 - ex nos permite determinar las
tres propiedades de una superficie opaca a partir del conocimiento de sólo una
de ellas. Aun cuando en la mayor parte de los casos la ecuación 12-47 da re-
sultados aceptables, en la práctica se debe tener cuidado cuando existe una di-
ferencia considerable entre la temperatura de la superficie y la de la fuente de
la radiación incidente.

El efecto de invernadero
Es probable que el lector haya advertido que cuando deja su automóvil bajo la
luz del Sol en un día soleado el interior se calienta mucho más que el aire del
exterior y puede ser que se haya preguntado por qué el automóvil actúa como
una trampa de calor. La respuesta se encuentra en la curva de transmisividad
espectral del vidrio, la cual se semeja a una U invertida, como se muestra en la
figura 12-36. En esta figura observamos que el vidrio, con los espesores que
se encuentran en la práctica, transmite más de 90% de la radiación en el rango
visible y es prácticamente opaco (no transparente) a la radiación en las regio-
nes infrarrojas de longitudes de onda más largas del espectro electromagnéti-
co (muy aproximadamente A > 3 ¡Lm). Por lo tanto, el vidrio tiene una ventana
transparente en el intervalo de longitudes de onda de 0.3 ¡Lm < A < 3 iun, en
el cual se emite más de 90% de la radiación solar. Por otra parte, toda la radia-
ción emitida por las superficies a la temperatura ambiente cae en la región in-
frarroja. Como consecuencia, el vidrio permite que entre la radiación solar
pero no deja que escape la radiación infrarroja proveniente de las superficies
interiores. Esto causa una elevación en la temperatura interior como resultado
de la energía que se acumula en el automóvil. Este efecto de calentamiento, el
cual se debe a la característica no gris del vidrio (o plásticos transparentes), se
conoce como efecto de invernadero, en virtud de que se utiliza principalmen-
te en los invernaderos (figura 12-37).

En una escala más grande, también se experimenta el efecto de invernadero
sobre la Tierra. La superficie de ésta se calienta durante el día como resultado
de la absorción de la energía solar y se enfría en la noche al irradiar su energía
hacia el espacio profundo como radiación infrarroja. Los gases de la combus-
tión, como el CO2 y el vapor de agua, que se encuentran en la atmósfera trans-
miten la gran cantidad de radiación solar, pero absorben la infrarroja emitida
por la superficie de la Tierra. Como consecuencia, existe preocupación de que
llegue el momento en que la energía atrapada sobre la Tierra cause un calen-
tamiento global y, por ello, drásticos cambios en los patrones atmosféricos.

En los lugares húmedos, como las zonas costeras, no se tiene un cambio
grande entre las temperaturas diurna y nocturna porque la humedad actúa como
una barrera en la trayectoria de la radiación infrarroja que proviene de la Tie-

T

R
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FIGURA 12-35
El pequeño cuerpo contenido en

un recinto cerrado isotérmico grande
usado en el desarrollo de la ley

de Kirchhoff.
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FIGURA 12-36
Transmisividad espectral del vidrio
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FIGURA 12-37
Un invernadero atrapa la energía

permitiendo que entre la radiación
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FIGURA 12-38 
La radiación solar que llega 
a la atmósfera terrestre y la irradiancia 
solar total. 
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FIGURA 12-39 
La energía solar total que pasa 
a través de esferas concéntricas 
permanece constante, pero la energía 
que cae por unidad de área disminuye al 
aumentar el radio. 

rra y, como consecuencia, retarda el proceso de enfriamiento en la noche. En 
zonas con cielos claros, como los desiertos, se tiene una gran oscilación entre 
las temperaturas diurna y nocturna debido a la ausencia de ese tipo de barre­
ras para la radiación infrarroja. 

12-6 lO RADIACiÓN ATMOSFÉRICA Y SOLAR 
El Sol es nuestra principal fuente de energía. La energía que proviene de él, 
llamada energía solar, llega a nosotros en la forma de ondas electromagnéti­
cas después de experimentar considerables interacciones con la atmósfera. La 
energía de radiación emitida o reflejada por los constituyentes de la atmósfe­
ra forma la radiación atmosférica. Aquí se da un panorama general de la ra­
diación solar y atmosférica por su importancia y relevancia para la vida 
cotidiana. Asimismo, nuestra familiaridad con la energía solar la convierte en 
una herramienta eficaz en el desarrollo de un mejor entendimiento para algu­
nos de los conceptos que se presentaron al principio. En los numerosos libros 
dedicados a este tema se puede hallar un tratamiento detallado sobre esta 
excitante materia. 

El Sol es un cuerpo casi esférico que tiene un diámetro D = 1.39 X 109 m 
y una masa m = 2 X 1030, y se encuentra ubicado a una distancia media 
L = 1.50 X 1011 m de la Tierra. Emite radiación en forma continua a razón de 
Eso! = 3.8 X 1026 W. Menos de una mil millonésima parte de esta energía (al­
rededor de 1.7 X 1017 W) choca contra la Tierra, lo cual es suficiente para 
mantenerla caliente y sostener la vida a través del proceso de fotosíntesis. 
La energía del Sol se debe a la reacción continua de fusión durante la cual 
dos átomos de hidrógeno se funden para formar uno de helio. Por lo tanto, en 
esencia, el Sol es un reactor nuclear, con temperaturas tan elevadas como 
40000000 K en la región de su núcleo. La temperatura cae hasta alrededor de 
5 800 K en la región exterior del Sol, llamada la zona de convección, como re­
sultado de la disipación de dicha energía como radiación. 

La energía solar que llega a la atmósfera terrestre se llama irradiancia 
solar total Gs , cuyo valor es 

(12-49) 

La irradiancia solar total (también llamada constante solar) representa la 
tasa a la cual la energía solar incide sobre una supeifzcie perpendicular a los 
rayos del Sol en el borde exterior de la atmósfera, cuando la Tierra se encuen­
tra a su distancia media del Sol (figura 12-38). 

Se puede usar el valor de la irradiancia solar total para estimar la tempera­
tura superficial efectiva del Sol, a partir del requisito de que 

(12·50) 

en donde L es la distancia media entre el centro del Sol y la Tierra y r es el ra­
dio del mismo. El primer miembro de esta ecuación representa la energía 
solar total que pasa a través de una superficie esférica cuyo radio es la distan­
cia media Tierra-Sol y el segundo representa la energía total que sale de la su­
perficie exterior del Sol. El principio de conservación de la energía requiere 
que estas dos cantidades sean iguales entre sí, ya que la energía solar no ex­
perimenta atenuación (o acrecentamiento) en su camino a través del vacío 
(figura 12-39). La temperatura superficial efectiva del Sol se determina, ba­
sándose en la ecuación 12-50, como Tso! = 5780 K. Es decir, el Sol se puede 
tratar como un cuerpo negro a una temperatura de 5780 K. Esto también lo 
confirman las mediciones de la distribución espectral de la radiación solar 
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apenas afuera de la atmósfera, cuya gráfica se da en la figura 12-40, en la cual 
sólo se muestran pequeñas desviaciones con respecto al comportamiento idea­
lizado del cuerpo negro. 

La distribución espectral de la radiación solar sobre el suelo, cuya gráfica se 
ilustra en la figura 12-40, muestra que esa radiación sufre una atenuación con­
siderable cuando pasa a través de la atmósfera, como resultado de la absorción 
y la dispersión. Cerca de 99% de la atmósfera está contenida a menos de una 
distancia de 30 km de la superficie terrestre. Las varias caídas en la distribu­
ción espectral de la radiación sobre la superficie de la Tierra se deben a la ab­
sorción por los gases O2, 0 3 (ozono), H20 Y CO2. La absorción por parte del 
oxígeno ocurre en una banda angosta alrededor de A = 0.76 ¡Lm. El ozono ab­
sorbe casi por completo la radiación ultravioleta en las longitudes de onda por 
debajo de 0.3 ¡Lm y, de manera considerable, la radiación en el rango de 0.3-
0.4 ¡Lm. Por tanto, la capa de ozono en las regiones superiores de la atmósfe­
ra protege los sistemas biológicos sobre la Tierra contra la peligrosa radiación 
ultravioleta. A su vez, debemos proteger la capa de ozono de las sustancias 
químicas destructivas de uso común como refrigerantes, agentes limpiadores 
y propulsores en las latas de aerosol. En la actualidad, se ha prohibido el uso 
de estos productos químicos. El gas ozono también absorbe algo de la ra­
diación en el rango visible. La absorción en la región infrarroja está dominada 
por el vapor de agua y por el bióxido de carbono. Las partículas de polvo y 
otros contaminantes que se encuentran en la atmósfera también absorben ra­
diación en diversas longitudes de onda. 

Como resultado de estas absorciones la energía solar que llega a la superfi­
cie terrestre está considerablemente debilitada, hasta alrededor de 950 W/m2 

en un día claro y mucho menos en los días nublados o con smog. Asimismo, 
prácticamente toda la radiación solar que llega a la superficie terrestre cae en 
la banda de longitudes de onda de 0.3 a 2.5 ¡Lm. 

Otro mecanismo que atenúa la radiación solar a medida que pasa a través de 
la atmósfera es la dispersión o reflexión por las moléculas del aire y las muchas 
otras clases de partículas, como el polvo, el smog y las gotitas de agua suspen­
didas en la atmósfera. La dispersión la rige de manera preponderante el tamaño 
de la partícula en relación con la longitud de onda de la radiación. Las molécu­
las de oxígeno y de nitrógeno dispersan principalmente la radiación a longitu­
des de onda muy cortas, comparables al tamaño de las propias moléculas. Por 
lo tanto, la más dispersada es la radiación en las longitudes de onda correspon­
dientes a los colores violeta y azul. Esta dispersión molecular en todas direc­
ciones es la que da al cielo su color característico. El mismo fenómeno es el 
responsable de los amaneceres y atardeceres rojos . Temprano, en la mañana, y 
al caer la tarde los rayos del Sol pasan a través de una capa más gruesa de la at­
mósfera de aquélla por la que pasan al mediodía, cuando el Sol se encuentra en 
la parte más alta. Por lo tanto, los colores violeta y azul de la luz encuentran un 
mayor número de moléculas en el momento en que llegan a la superficie terres­
tre y, por consiguiente, una fracción más grande de ellos es dispersada (figura 
12-41). Como consecuencia, la luz que llega a la superficie terrestre consta en 
su mayor parte de colores correspondientes a las longitudes de onda más largas, 
como el rojo, el naranja y el amarillo. Las nubes se ven de color naranja rojizo 
durante el amanecer y el atardecer porque en esos momentos la luz que reflejan 
es naranja rojiza. Por lo misma razón, la luz roja de los semáforos es visible 
desde una distancia mayor que la luz verde en las mismas circunstancias. 

La energía solar que incide sobre una superficie de la Tierra se considera 
que consta de partes directa y difusa. La parte de la radiación solar que llega 
a la superficie terrestre sin ser dispersada ni absorbida por la atmósfera se lla­
ma radiación solar directa GD . Se supone que la radiación dispersada llega a 
la superficie terrestre de manera uniforme desde todas direcciones y se llama 
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FIGURA 12-40 
Distribución espectral de la radiación 

solar apenas afuera de la atmósfera, 
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FIGURA 12-41 
Las moléculas del aire dispersan 

mucho más la luz azul que la roja. 
En la puesta del Solla luz viaja 
a través de una capa más gruesa 

de atmósfera, lo cual elimina gran 
parte del azul de la luz natural, 

permitiendo que domine el rojo. 
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FIGURA 12-42 
Radiación directa y difusa que inciden 
sobre una superficie horizontal en la 
superficie terrestre, 

Atmósfera 

FIGURA 12-43 
Interacciones de radiación de una 
superficie expuesta a la radiación 
solar y atmosférica. 

radiación solar difusa Gd . Entonces, la energía solar total que incide sobre 
la unidad de área de una superficie horizontal sobre el piso es (figura 12-42) 

(12-51) 

en donde () es el ángulo de incidencia de la radiación solar directa (el ángulo 
que forma el rayo de sol con la perpendicular a la superficie). La radiación di­
fusa varía desde alrededor de 10% de la radiación total, en un día claro, hasta 
cerca de 100% en un día totalmente nublado. 

Las moléculas de gas y las partículas suspendidas en la atmósfera emiten ra­
diación y la absorben. La emisión atmosférica se debe de manera principal a 
las moléculas de CO2 y H20, y se concentra en las regiones de 5 a 8 ¡.Lm y por 
encima de l3 ¡.Lm. Aun cuando esta emisión está lejos de semejarse a la distri­
bución de la radiación de un cuerpo negro, se encuentra conveniente, en los 
cálculos referentes a la radiación, tratar a la atmósfera como un cuerpo de 
este tipo a alguna temperatura ficticia más baja que emite una cantidad equi­
valente de energía de radiación. Esta temperatura ficticia se llama temperatu­
ra efectiva del cielo, Tcielo' Entonces la emisión de radiación de la atmósfera 
hacia la superficie terrestre se expresa como 

(12-52) 

El valor de T cielo depende de las condiciones atmosféricas. Varía desde alrede­
dor de 230 K, para las condiciones de cielo frío y claro, hasta cerca de 285 K, 
para las condiciones de cielo cálido y con nubes. 

Note que la temperatura efectiva del cielo no se desvía mucho de la ambien­
te. Por tanto, a la luz de la ley de Kirchhoff podemos tomar la absortividad de 
una superficie como igual a su emisividad a la temperatura ambiente a = B. 

Entonces la radiación del cielo absorbida por una superficie se puede expresar 
como 

(12-53) 

La velocidad neta de transferencia de calor por radiación a una superficie ex­
puesta a las radiaciones solar y atmosférica se determina con base en un ba­
lance de energía (figura 12-43): 

4. neta, rad = L Eabsorbida - L E emitida 

== Esolar, absorbida + Ecielo, absorbida - Eemitida 

= as G solar + eo-Tctelo - eo-Ts4 

= as G solar + eo-(Tctelo - Ts
4

) (W/m2
) (12-54) 

en donde Ts es la superficie en K y B es su emisividad a la temperatura am­
biente. Un resultado positivo para q neta, rad indica una ganancia de calor por ra­
diación por parte de la superficie y uno negativo indica una pérdida de calor. 

La absorción y emisión de radiación por los gases elementales, como el H2, 

el O2 y el N2, a temperaturas moderadas son despreciables, y en los análisis de 
la radiación, un medio lleno con estos gases se puede considerar como vacío. 
Sin embargo, la absorción y emisión de los gases con moléculas más grandes, 
como el H20 y el CO2, pueden ser significativas y es posible que sea necesa­
rio considerarlas cuando en un medio se encuentran presentes cantidades 
grandes de esos gases. Por ejemplo, una capa de vapor de agua a una presión 
de 1 atm y 100°C emite más de 50% de la energía que un cuerpo negro emiti­
ría a la misma temperatura. 

En las aplicaciones relativas a la energía solar, la distribución espectral de la 
radiación solar que incide es muy diferente de la distribución de la radiación 
emitida por las superficies, ya que la primera se concentra en la región de las 
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longitudes de onda cortas y la última en la región infrarroja. Por lo tanto,
las propiedades relativas a la radiación de las superficies serán bastante diferen-
tes para la radiación incidente y la emitida, y no se puede suponer que esas su-
perficies sean grises. En lugar de ello, se supone que las superficies tienen dos
conjuntos de propiedades: uno para la radiación solar y otro para la radiación
infrarroja a la temperatura ambiente. En la tabla 12-3 se da la lista de la emisivi-
dad 10: y la absortividad solar as de algunos materiales comunes. Las superficies
que se pretende capten energía solar, como las áreas de absorción de los colec-
tores solares, se desea que tengan valores altos de as, pero bajos de 8, con el fin
de maximizar la absorción de la radiación solar y minimizar la emisión de radia-
ción. Las superficies que se pretende se mantengan frías bajo el Sol, como las
exteriores de los tanques de combustible y de los camiones refrigeradores se de-
sea que tengan precisamente las propiedades opuestas. A menudo se les da a las
superficies las propiedades deseadas recubriéndolas con capas delgadas de ma-
teriales selectivos. Por ejemplo, una superficie se puede mantener fría sencilla-
mente con pintarla de blanco.

Cerramos esta sección señalando que los que llamamos energía renovable
suele ser nada más que la manifestación de la energía solar en formas diferen-
tes. Ese tipo de fuentes de energía incluyen la energía del viento, la potencia
hidroeléctrica, la energía térmica del océano, la de las olas marinas y la made-
ra. Por ejemplo, ninguna planta hidroeléctrica puede generar electricidad año
tras año a menos que el agua se evapore por la absorción de energía solar y re-
grese como lluvia para rellenar la fuente de agua (figura 12-44). Aunque la
energía solar es suficiente para satisfacer todas las necesidades energéticas del
mundo, en la actualidad no es económico atenerse a ella debido a su baja con-
centración sobre la Tierra y el elevado costo de capital para aprovecharla.

EJEMPLO 12-5 Superficies absorbentes y reflectoras selectivas

Considere una superficie expuesta a radiación solar. En un momento dado las
componentes directa y difusa de la radiación solar son Go = 400 Y Gd = 300
W/m2, y la radiación directa forma un ángulo de 20° con la perpendicular a la
superficie. Se observa que la temperatura de la superficie es de 320 K en ese
momento. Suponiendo una temperatura efectiva del cielo de 260 K, determine
la razón neta de transferencia de calor por radiación para estos casos (figura
12-45):

a) as = 0.9 Y e = 0.9 (superficie absorbente gris)
b) as = 0.1 Y e = 0.1 (superficie reflectora gris)
e) as = 0.9 y e = 0.1 (superficie absorbente selectiva)
d) as = 0.1 Y e = 0.9 (superficie reflectora selectiva)

SOLUCiÓN Se expone una superficie a la radiación solar y del cielo. Debe de-
terminarse la razón neta de la transferencia de calor por radiación para cuatro
combinaciones diferentes de emisividades y absortividades solares.
Análisis La energía solar total que incide sobre la superficie es

Gsolar = GD cos e + G¿
= (400 W/m2) cos 20° + (300 W/m2)

= 676 W/m2

Entonces, la razón neta de la transferencia de calor por radiación para cada uno
de los cuatro casos se determina a partir de:

..
TABLA 12-3
Comparación de la absortividad
solar as de algunas superficies con
su emisividad e a la temperatura
ambiente

Superficie as e

Aluminio
Pulido 0.09 0.03
Anodizado 0.14 0.84
Hoja 0.15 0.05

Cobre
Pulido 0.18 0.03
Deslustrado 0.65 0.75

Acero inoxidable
Pulido 0.37 0.60
Opaco 0.50 0.21

Metales plateados
Óxido negro

de níquel 0.92 0.08
Cromo negro 0.87 0.09

Concreto 0.60 0.88
Mármol blanco 0.46 0.95
Ladrillo rojo 0.63 0.93
Asfalto 0.90 0.90
Pintura negra 0.97 0.97
Pintura blanca 0.14 0.93
Nieve 0.28 0.97
Piel humana

(caucásica) 0.62 0.97

( "

Depósito

Líneas
de energía Evaporación

( 2 'Energía
; ; solar

(1111

FIGURA 12-44
Ciclo por el que pasa el agua en una
planta de generación hidroeléctrica.
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FIGURA 12-45 
Representación gráfica 
de las emisividades espectrales de 
las cuatro superficies consideradas 
en el ejemplo 12-5. 

a) as = 0.9 Y e = 0.9 (superficie absorbente gris): 

q neta, rad = 0,9(676 W/m2) + 0.9(5 .67 X 10-8 W/m2 . K4)[(260 K)4 - (320 K)4] 

= 307W/m2 

b) as = 0.1 Y e = 0. 1 (superf icie ref lectora gris) : 

qneta, rad = 0.1(676 W/m2) + 0.1(5,67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(260 K)4 - (320 K)4] 

= 34 W/m2 

e) as = 0,9 Y e = 0.1 (superf icie absorbente se lectiva): 

qneta, rad = 0.9(676 W/m2) + 0.1(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(260 K)4 - (320 K)4] 

= 575W/m2 

d) as = 0 .1 ye = 0.9 (superficie reflectora selectiva): 

qneta, rad = 0.1(676 W/m2) + 0.9(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(260 K)4 - (320 K)4] 

= -234W/m2 

Discusión Note que la superfic ie de un materia l gris común de alta absortividad 
gana ca lor a razón de 307 W/m2 . La cantidad de gananc ia de calor aumenta 
hasta 575 W/m 2 cuando la superficie se recubre con un materia l selectivo que 
tenga la misma absortividad para la rad iación solar, pero una baja emisividad 
para la radiación infrarroja. Asim ismo, note que la superficie de un material gris 
común de alta ref lect ividad todavía gana calor a razón de 34 W/m 2 . Cuando la 
superficie se recubre con un material selectivo que tenga la misma ref lectividad 
para la rad iación so lar, pero una alta emis ividad para la radiac ión infrarroja, la 
superfi cie, por el contrario, pierde 234 W/m2 . Por lo tanto, la temperatura de 
la superfic ie dism inu irá cuando se use una superficie ref lectora selectiva . 

TEMA DE INTERÉS ESPECIAL* 

Ganancia de calor solar a través de las ventanas 

El Sol es la fuente primaria de calor de la Tierra y la irradiancia solar sobre 
una superficie perpendicular a los rayos solares más allá de la atmósfera te­
rrestre, a la distancia media Tierra-Sol de 149,5 millones de km, se llama 
irradiancia solar total o constante solar, El valor aceptado de la constante 
solar es de 1373 W/m2 (435.4 Btu/h . ft2), pero su valor cambia en 3,5% 
desde un máximo de 1418 W/m2, el 3 de enero, cuando la Tierra está más 
cercana al Sol, hasta un mínimo de 1325 W/m2, el 4 de julio, cuando la 
Tierra se encuentra más alejada del Sol. La distribución espectral de la ra­
diación solar más allá de la atmósfera terrestre se asemeja a la energía emi­
tida por un cuerpo negro a 5780De, con alrededor de 9% de la energía 
contenida en la región ultravioleta (a las longitudes de onda entre 0,29 has­
ta 0.4 !-Lm), 39% en la región visible (0.4 hasta 0,7 ¡.Lm) y 52% restante en 
la región del infrarrojo cercano (0.7 hasta 3,5¡.Lm), La radiación pico se pre­
senta a una longitud de onda de alrededor de 0.48 ¡.Lm, lo cual corresponde 
a la porción de color verde del espectro visible, Es obvio que un material 
de encristalado que transmita la parte visible del espectro, al mismo tiem­
po que absorbe la porción infrarroja, es el idealmente apropiado para una 

* Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de continuidad . 
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aplicación que requiere una ganancia máxima de luz diurna y una mínima
de calor solar. De manera sorprendente, el vidrio común para ventanas se
aproxima a este comportamiento notablemente bien (figura 12-46).

Parte de la radiación solar que entra en la atmósfera terrestre es disper-
sada y absorbida por las moléculas del aire y de vapor de agua, las partícu-
las de polvo y las gotitas de agua que se encuentran en las nubes y, como
consecuencia, la radiación solar que incide sobre la superficie terrestre es
menor que la constante solar. La extensión de la atenuación de la radiación
solar depende de la longitud de la trayectoria de los rayos a través de la at-
mósfera, así como de la composición de esta última (las nubes, el polvo, la
humedad y el smog) a lo largo de esa trayectoria. La mayor parte de la ra-
diación ultra violeta es absorbida por el ozono en la atmósfera superior. A
una altitud solar de 41.8°, la energía total de la radiación solar directa que
incide a nivel del mar en un día claro consta de alrededor de 3% radiación
ultravioleta, 38% de visible y 59% de infrarroja.

La parte de la radiación solar que llega a la superficie de la Tierra sin
ser dispersada o absorbida se llama radiación directa. La radiación solar que
es dispersada o vuelta a emitir por los constituyentes de la atmósfera se lla-
ma radiación difusa. La radiación directa proviene en forma directa del Sol,
siguiendo una trayectoria recta, en tanto que la difusa viene desde todas las
direcciones del cielo. La radiación completa que llega al suelo en un día nu-
blado es difusa. En general, la radiación que llega a una superficie consta de
tres componentes: radiación directa, radiación difusa y radiación refle-
jada sobre la superficie desde las superficies circundantes (figura 12-47). Las
superficies comunes, como la hierba, los árboles, las rocas y el concreto
reflejan alrededor de 20% de la radiación absorbiendo al mismo tiempo el
resto. Sin embargo, las superficies cubiertas de nieve reflejan 70% de la ra-
diación incidente. La radiación que incide sobre una superficie que no está
expuesta directamente al Sol consta de radiación difusa y reflejada. Por lo
tanto, al mediodía solar las radiaciones solares que inciden sobre las superfi-
cies al este, el oeste y el norte de una casa que da el frente hacia el sur son
idénticas, ya que todas constan de las componentes difusa y reflejada. En
este caso, la diferencia entre la radiación que incide sobre las paredes sur y
norte dan la magnitud de la radiación directa que incide sobre la pared sur.

Cuando la radiación solar choca contra una superficie de vidrio, parte de
ella (alrededor de 8% para un vidrio transparente sin recubrimiento) es refle-
jada de regreso al exterior, parte de ella (de 5 a 50%, dependiendo de la com-
posición y espesor) es absorbida dentro del vidrio y el resto es transmitida
hacia el interior, como se muestra en la figura 12-48. El principio de conser-
vación de la energía requiere que la suma de las radiaciones solares transmi-
tida, reflejada y absorbida sea igual a la radiación solar incidente; es decir,

Ts + Ps + ll's = 1

en donde Ts es la transmisividad, Ps es la reflectividad y as es la absortivi-
dad del vidrio para la energía solar, las cuales son las fracciones transmi-
tida, reflejada y absorbida de la radiación solar incidente, respectivamente.
El vidrio transparente estándar para ventana de doble resistencia, una sola
hoja y 3 mm (~ in) de espesor, transmite 86%, refleja 8% y absorbe 6% de
la radiación que incide sobre él. Las propiedades relativas a la radiación
de los materiales suele darse para la incidencia perpendicular, pero también
se puede usar para la radiación que incide en otros ángulos, dado que la
transmisividad, reflectividad y absortividad de los materiales para encrista-
lado permanecen en esencia constantes para ángulos de incidencia de hasta
más o menos 60° con respecto a la normal.
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Longitud de onda, ¡.t.m

1. Lámina regular de 3 mm
2. Placa/flotador gris absorbente del calor de 6 mm
3. Placa/flotador verde absorbente del calor de 6 mm

FIGURA 12-46
Variación de la transmitancia

del vidrio arquitectónico típico
con la longitud de onda (tomado
del Handbook of Fundamentals

de la ASHRAE,
Cap. 27, Fig. 11).

FIGURA 12-47
Componentes directa, difusa

y reflejada de la radiación solar
que incide sobre una ventana.
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Vidrio transparente 
de 6 mm de espesor 

Radiación 
solar 

incidente 
100% 

Reflejada 
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8% 

FIGURA 12-48 

t 

Transferencia 
hacia adentro 

de la radiación 
absorbida 

4% 

Distribución de la radiación solar que 
incide sobre un vidrio transparente. 

En la tabla 12-4 se da la variación por horas de la radiación que incide so­
bre las paredes y ventanas de una casa. La radiación que se transmite hacia 
el interior es absorbida y reflejada en forma parcial cada vez que choca con­
tra una superficie, pero llega el momento en que toda ella es absorbida 
como calor sensible por los muebles, las paredes, la gente, etcétera. Por lo 
tanto, la energía solar transmitida hacia el interior de un edificio representa 
una ganancia de calor para éste. Asimismo, la radiación solar absorbida por 
el vidrio es transferida hacia el interior y hacia el exterior por convección y 
radiación. La suma de la radiación solar transmitida y la porción de la radia­
ción absorbida que fluye hacia el interior constituye la ganancia de calor 
solar del edificio. 

La fracción de la radiación solar incidente que entra a través del encris­
talado se llama coeficiente de ganancia de calor solar (SHGC por sus si­
glas en inglés) y se expresa como 

Ganancia de calor solar a través de la ventana 
SHGC = R d' . , l "d b 1 a laClOn so ar que InCl e so re a ventana 

(12-55) 

q solar. gallanciu 
= ¿ .. = T s + J¡Cis 1. solar. inCidente 

en donde a s es la absortividad solar del vidrio y ¡; es la fracción de la radia­
ción solar absorbida que fluye hacia adentro por ese vidrio. Por lo tanto, la 
cantidad adimensional SHGC es la suma de la fracción transmitida directa­
mente (T s) y de la absorbida y vuelta a emitir (j¡as) de la radiación solar que 
incide sobre la ventana. El valor de SHGC va desde O hasta 1, correspon­
diendo 1 a la abertura en la pared (o el techo), sin encristalado. Cuando se 
conoce el SHGC de una ventana, la ganancia total de calor solar a través de 
ella se determina a partir de 

Q solar. ganancia = SHGC X Aencristalado X i¡ solar. incidente (W) (12-56) 

en donde Aencristalado es el área del encristalado de la ventana y q solar, incidente 

es el flujo de calor solar que incide sobre la superficie exterior de esta últi­
ma, en W/m2. 

Otra manera de expresar las características relativas a la transmisión 
solar de diferentes clases de encristalado y dispositivos de producción de 
sombra es compararlos con un material para encristalado bien conocido 
que pueda servir como un caso base. Esto se hace tomando la hoja de vidrio 
transparente estándar de doble resistencia y 3 mm (~ in) de espesor, cuyo 
SHGC es 0.87, como el encristalado de referencia y definiendo un coefi­
ciente de sombra, SC, como 

Ganancia de calor solar del producto 

SC = Ganancia de calor solar del encristalado de referencia (12-57) 

= SHGC = SHGC = 1 15 X SHGC 
SHGCref 0.87 . 

Por lo tanto, el coeficiente de sombra de una ventana de vidrio transparente 
de una sola hoja es SC = 1. En la tabla 12-5 se dan los coeficientes de som­
bra de otros productos de uso común en el ventanaje, para condiciones de 
diseño de verano. Los valores para las condiciones de diseño de invierno 
pueden ser ligeramente más bajos en virtud de los coeficientes más altos de 
transferencia de calor sobre la superficie exterior, debido a los vientos inten­
sos y, como consecuencia, a la mayor rapidez del flujo hacia afuera del calor 
solar absorbido por el encristalado, pero la diferencia es pequeña. 
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TABLA 12-4
Variaciónpor horasde laradiaciónsolarque incidesobre variassuperficiesy lostotalesdiariosdurantetodo elaño, a 40°
de latitud(tomado del Handbook of Fundamentals de laASHRAE, Cap. 27, tabla15)

Radiación solar incidente sobre la superficie, * W/m2

Dirección Tiempo solar

de la 12 Total
Fecha superficie5 6 7 8 9 10 11 mediodía 13 14 15 16 17 18 19 diario
Ene. N O O O 20 43 66 68 71 68 66 43 20 O O O 446

NE O O O 63 47 66 68 71 68 59 43 20 O O O 489
E O O O 402 557 448 222 76 68 59 43 20 O O O 1863
SE O O O 483 811 875 803 647 428 185 48 20 O O O 4266
S O O O 271 579 771 884 922 884 771 579 271 O O O 5897
SO O O O 20 48 185 428 647 803 875 811 483 O O O 4266
O O O O 20 43 59 68 76 222 448 557 402 O O O 1863
NO O O O 20 43 59 68 71 68 66 47 63 O O O 489
HorizontalO O O 51 198 348 448 482 448 348 198 51 O O O 2568
Directa O O O 446 753 865 912 926 912 865 753 446 O O O

Abr. N O 41 57 79 97 110 120 122 120 110 97 79 57 41 O 1117
NE O 262 508 462 291 134 123 122 120 110 97 77 52 17 O 2347
E O 321 728 810 732 552 293 131 120 110 97 77 52 17 O 4006
SE O 189 518 682 736 699 582 392 187 116 97 77 52 17 O 4323
S O 18 59 149 333 437 528 559 528 437 333 149 59 18 O 3536
SO O 17 52 77 97 116 187 392 582 699 736 682 518 189 O 4323
O O 17 52 77 97 110 120 392 293 552 732 810 728 321 O 4006
NO O 17 52 77 97 110 120 122 123 134 291 462 508 262 O 2347
HorizontalO 39 222 447 640 786 880 911 880 786 640 447 222 39 O 6938
Directa O 282 651 794 864 901 919 925 919 901 864 794 651 282 O

Julio N 3 133 109 103 117 126 134 138 134 126 117 103 109 133 3 1621
NE 8 454 590 540 383 203 144 138 134 126 114 95 71 39 O 3068
E 7 498 739 782 701 531 294 149 134 126 114 95 71 39 O 4313
SE 2 248 460 580 617 576 460 291 155 131 114 95 71 39 O 3849
S O 39 76 108 190 292 369 395 369 292 190 108 76 39 O 2552
SO O 39 71 95 114 131 155 291 460 576 617 580 460 248 2 3849
O O 39 71 95 114 126 134 149 294 531 701 782 739 498 7 4313
NO O 39 71 95 114 126 134 138 144 203 383 540 590 454 8 3068
Horizontal1 115 320 528 702 838 922 949 922 838 702 528 320 115 1 3902
Directa 7 434 656 762 818 850 866 871 866 850 818 762 656 434 7

Oct. N O O 7 40 62 77 87 90 87 77 62 40 7 O O 453
NE O O 74 178 84 80 87 90 87 87 62 40 7 O O 869
E O O 163 626 652 505 256 97 87 87 62 40 7 O O 2578
SE O O 152 680 853 864 770 599 364 137 66 40 7 O O 4543
S O O 44 321 547 711 813 847 813 711 547 321 44 O O 5731
SO O O 7 40 66 137 364 599 770 864 853 680 152 O O 4543
O O O 7 40 62 87 87 97 256 505 652 626 163 O O 2578
NO O O 7 40 62 87 87 90 87 80 84 178 74 O O 869
HorizontalO O 14 156 351 509 608 640 608 509 351 156 14 O O 3917
Directa O O 152 643 811 884 917 927 917 884 811 643 152 O O

'Multiplíquese por 0.3171 para convertir en Btu/h· ft2.

Los valores dados son para el día 21 del mes, para días promedios sin nubes. Los valores pueden ser hasta 15% más altos a grandes elevaciones con cielos
muy claros y hasta 30% más bajos en lugares muy húmedos con atmósferas industriales muy sucias. Los totales diarios se obtuvieron aplicando la regla de
Simpson para la integración, con intervalos de tiempo de 10 mino Se supuso que la reflectancia solar del suelo es 0.2, lo cual es válido para el concreto vie-
jo, la roca triturada y la hierba verde brillante. Para un lugar específico, utilícense los datos sobre la radiación solar obtenidos para ese lugar. La dirección de
una superficie indica la orientación de una superficie vertical. Por ejemplo, O representa la radiación solar que incide sobre una pared que da el frente al
oeste por unidad de área de la misma.

El tiempo solar puede estar desviado del local. El mediodía solar en un lugar es el tiempo en el que el Sol se encuentra en la parte más alta (y, por
consiguiente, cuando las sombras son más cortas). Los datos sobre la radiación solar son simétricos con respecto al mediodía solar: el valor sobre una pared
occidental antes del mediodía solar es igual al valor sobre una pared oriental dos horas después de ese mediodía.
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TABLA 12-5 

Coeficiente de sombra SC y 
transmisividad solar Tsolar para 
algunos tipos comunes de vidrio, 
para condiciones de diseño de 
verano (tomado del Handbook of 
Fundamenta ls de la ASHRAE, 
Cap. 27, tab la 11). 

Espesor 
nominal Tipo de 

encristalado mm in 'Tsolar SC* 

a) Encristalado sencillo 

Transparente 3 1 0 .86 l.0 El 
6 1 0 .78 0 .95 4 

10 3 0.72 0.92 El 
13 1 0 .67 0.88 "2 

Absorbente 3 1 0 .64 0.85 El 
de calor 6 1 0.46 0 .73 4 

10 3 0 .33 0.64 El 
13 1 0.24 0 .58 "2 

b) Encristalado doble 
Transparente 3a fi 0.71 b 0.88 

dentro, 
transparente 

afuera 6 t 0.61 0 .82 
Transparente 

dentro, 
absorbente del 
calor afuerae 6 t 0.36 0.58 

'Multiplíquese por 0.87 para obtener el SHGC. 

aEspesor de cada hoja de vidrio . 

bTransmitancia combinada para la unidad 
armada. 

eSe refiere al vidrio flotado absorbente del 
calor teñido de gris, bronce y verde . 

Note que entre mayor es el coeficiente de sombra, menor es el efecto de 
producción de sombra y, como consecuencia, mayor es la ganancia de ca­
lor solar. Un material de encristalado con un coeficiente grande de sombra 
dejará entrar una fracción grande de radiación solar. 

Los dispositivos para producir sombra se clasifican como de sombreado 
interno y de sombreado externo, dependiendo de si tal dispositivo se colo­
ca adentro o afuera. Los dispositivos externos para producir sombra son 
más eficaces en la reducción de la ganancia de calor solar, dado que inter­
ceptan los rayos del Sol antes de que lleguen al encristalado. Se puede re­
ducir la ganancia de calor solar a través de una ventana en tanto como un 
80% por medio de la producción de sombra exterior. Los voladizos del te­
cho se han usado durante mucho tiempo para la producción de sombra 
afuera de las ventanas. El Sol está alto en el horizonte en el verano y bajo 
en el invierno. Un voladizo del techo de tamaño apropiado o una proyec­
ción horizontal bloquean por completo los rayos solares en el verano, en 
tanto que dejan entrar la mayor parte de ellos en el invierno, como se mues­
tra en la figura 12-49. Estas estructuras para la producción de sombra 
pueden reducir en forma considerable la ganancia de calor solar en las ven­
tanas que dan hacia el sur, hacia el sureste y hacia el suroeste, en el hemis­
ferio norte. También se le puede dar sombra a una ventana desde el exterior 
por medio de proyecciones arquitectónicas verticales u horizontales, mallas 
contra insectos, pantallas para la producción de sombra y pantallas solares. 
Para que sean eficaces, el aire debe tener libertad de moverse alrededor del 
dispositivo exterior para llevarse el calor absorbido por los materiales de 
producción de sombra y el encristalado. 

En la mayor parte de las ventanas se usa algún tipo de sombreado inter­
no para proporcionar intimidad y efectos estéticos, así como para tener al­
gún control sobre la ganancia de calor solar. Los dispositivos internos para 
producir sombra reducen esta ganancia mediante la reflexión de la radia­
ción solar transmitida a través del encristalado antes de que pueda ser ab­
sorbida y convertida en calor en el edificio. 

Los cortinajes reducen las cargas anuales de calefacción y enfriamiento 
de un edificio de un 5 a un 20%, dependiendo de qué tipo sean y de los há­
bitos del usuario. En verano reducen la ganancia de calor principalmente al 
reflejar la radiación solar directa (figura 12-50). El espacio semicerrado de 
aire que forman los cortinajes sirve como una barrera adicional contra 
la transferencia de calor, dando por resultado un factor U más bajo para la 
ventana y, de este modo, una menor velocidad de transferencia de calor en 
el verano y el invierno. Las propiedades ópticas solares de los cortinajes se 
pueden medir con exactitud u obtenerse directamente de los fabricantes. El 
coeficiente de sombra de los cortinajes depende del factor de apertura, el 
cual es la razón entre el área abierta a través de las fibras que permite que 
los rayos solares pasen con libertad y el área total de la tela. Las telas de 
tejido apretado permiten el paso de poca radiación directa y, como con­
secuencia, tienen un factor de apertura pequeño. La reflectancia de la super­
ficie del cortinaje que queda enfrente del encristalado tiene un efecto impor­
tante sobre la cantidad de ganancia de calor solar. Los cortinajes de color 
claro hechos de telas con tejido cerrado o apretado maximizan la reflexión 
y, por ende, minimizan la ganancia solar. Por otra parte, los cortinajes de 
color oscuro hechos con telas de tejido abierto o semiabierto minimizan la 
reflexión y, como consecuencia, maximizan la ganancia solar. 

Los coeficientes de sombra de las cortinas también dependen de la manera 
en que se cuelgan. Por lo común, el ancho del cortinaje usado duplica el an­
cho del área cubierta con el fin de permitir que las cortinas se doblen y darles 
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su apariencia "amplia" u "ondulada". Una cortina plana se comporta como 
una persiana común para ventana. Una cortina de este tipo tiene una reflectan­
cia más alta y, por tanto, un coeficiente inferior de sombra que una amplia. 

Los dispositivos externos pasivos para producir sombra, como los vola­
dizos y los encristalados teñidos, no requieren operación y suministran un 
servicio confiable durante mucho tiempo, sin degradación significativa du­
rante su vida en servicio. Su operación no depende de una persona o de un 
sistema automatizado y se consideran plenamente eficaces cuando se deter­
minan la carga pico de enfriamiento y el uso anual de energía. Por otra 
parte, la eficacia de los dispositivos de operación manual varía mucho, de­
pendiendo de los hábitos del usuario y debe considerarse esta variación al 
evaluar el rendimiento. 

La función primaria de un dispositivo interior para producir sombra es 
suministrar comodidad térmica para los ocupantes. Un vidrio de ventana 
no sombreado dejará entrar la mayor parte de la radiación solar incidente y, 
asimismo, disipa parte de la energía solar que absorbe por la emisión de ra­
diación infrarroja hacia el cuarto. La radiación emitida y la luz solar direc­
ta transmitida pueden incomodar a los ocupantes cercanos a la ventana. En 
invierno la temperatura del vidrio es más baja que la del aire del cuarto, 
causando una pérdida excesiva de calor por radiación de parte de los ocu­
pantes. Un dispositivo para producir sombra permite el control de la radia­
ción solar directa y de la infrarroja, suministrando al mismo tiempo varios 
grados de intimidad y de visión hacia afuera. El dispositivo también está a 
una temperatura más alta que el vidrio en invierno y, de este modo, reduce 
las pérdidas por radiación de los ocupantes. El resplandor de los cortinajes 
se puede minimizar usando colores distintos al blanco. Los dispositivos pa­
ra interiores, en especial los cortinajes hechos de tela de tejido cerrado, son 
eficaces en la reducción de los sonidos que se originan en el cuarto, pero no 
lo son tanto contra los sonidos que provienen del exterior. 

El tipo de clima en una zona suele regir el tipo de ventanas que deben 
usarse en los edificios. En los climas fríos, en donde la carga de calefacción 
es mucho mayor que la de enfriamiento, las ventanas deben tener la trans­
misividad más alta para todo el espectro solar y una alta reflectividad (o ba­
ja emisividad) para la radiación infrarroja lejana emitida por las paredes y 
muebles del cuarto. Las ventanas de baja emisividad resultan muy adecua­
das para ese tipo de edificios dominados por la calefacción. Las ventanas 
diseñadas y operadas en forma adecuada permiten que entre más calor en 
el edificio durante una temporada de calefacción que el que se pierde, con­
virtiéndolas en aportadoras de energía, en lugar de perdedoras de ésta. En 
los climas cálidos, en donde la carga de enfriamiento es mucho más gran­
de que la de calefacción, las ventanas deben permitir que entre la radiación 
solar visible (la luz), pero deben bloquear la radiación solar infrarroja. Ese 
tipo de ventanas pueden reducir la ganancia de calor solar en un 60%, sin 
pérdida apreciable en la luz diurna. Se obtiene una aproximación de este 
comportamiento por medio de encristalados de ventanas recubiertos con 
una película absorbente del calor por la parte de afuera y una película 
de baja emisividad por dentro (figura 12-51). Las ventanas seleccionadas 
en forma apropiada pueden reducir la carga de enfriamiento de un 15 a un 
30%, en comparación con las equipadas con vidrio transparente. 

Note que la transferencia de calor por radiación entre un cuarto y su ven­
tana es proporcional a la emisividad de la superficie del vidrio que da fren­
te al cuarto, Cvidrio' Y se puede expresar como 

Q rad. cuarto-ventana = Svidrio Avidrio o-(T~arto - T!ntana) (12-58) 

Verano 

FIGURA 12-49 
Un voladizo de tamaño apropiado 

bloquea por completo los rayos 
del Sol en verano, en tanto que 

los deja entrar en invierno. 

FIGURA 12-50 
Los cortinajes reducen la ganancia 

de calor en el verano al reflejar 
la radiación solar, y reducen la pérdida 

de calor en invierno al formar un 
espacio de aire antes de la ventana. 
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Vidrio 
(más frío que el cuarto) 

no reflectora 

a) Climas fríos 

reflectora 

b) Climas cálidos 

FIGURA 12-51 

Película de baja 
emisividad 

(alta reflectividad 
para el infrarrojo) 

Visible 

Película 
de baja 
emisividad 

La transferencia de calor 
por radiación entre un cuarto 
y sus ventanas es proporcional 
a la ernisividad de la superficie 
de vidrio, y los recubrimientos de baja 
emisividad sobre la superficie interior de 
las ventanas reducen la pérdida de calor 
en el invierno y la ganancia 
de calor en el verano. 

Por lo tanto, un vidrio interior de baja emisividad reducirá la pérdida de ca­
lor por radiación en el verano (Tvidrio < Tcuarto) Y la ganancia de calor por el 
mismo medio en el verano (Tvidrio > Tcuarto)' 

El vidrio teñido y el recubierto con películas reflectoras reducen la ganan­
cia del calor solar en el verano y la pérdida del calor en el invierno. Las ga­
nancias o pérdidas de calor por conducción se pueden minimizar usando 
ventanas de hojas múltiples. Las ventanas de hoja doble suelen requerirse en 
climas en los que la temperatura de diseño en invierno es menor a 7°C 
(45°F). Las ventanas de hoja doble con películas teñidas o reflectoras son de 
uso común en los edificios con ventanas de áreas grandes. Para los cuartos 
de exhibición se prefiere el vidrio transparente, ya que permite una visibili­
dad máxima desde el exterior, pero en los edificios de oficinas se prefieren 
los vidrios coloreados de bronce, gris y verde, dado que proporcionan una 
intimidad considerable reduciendo al mismo tiempo el resplandor. 

EJEMPLO 12-6 Instalación de películas reflectoras 
sobre las ventanas 

Una fábrica ubicada a 40° de latitud N tiene un área de encristalado de 40 m2 

que consta de ventanas de hoja doble hechas de vidrio transparente (SHGC = 
0.766). Con el fin de reducir la ganancia de calor solar en verano, se considera 
una película reflectora que reducirá el SHGC hasta 0.261. La temporada de en­
friamiento abarca los meses de junio, julio, agosto y septiembre, y la de calefac­
ción de octubre hasta abril. Los flujos de calor solar diarios promedio que 
inciden sobre el lado oeste en esta latitud son 1.86, 2.66, 3.43, 4.00, 4 .36, 
5.13,4.31,3.93,3.28,2.80, 1.84 Y 1.54 kWh/día . m2 , para enero hasta di­
ciembre, respectivamente. Asimismo, los costos unitarios de la electricidad y 
el gas natural son de 0.08 dólar/kWh y 0.50 dólar/therm, respectivamente. Si el 
coeficiente de rendimiento (COP, por sus siglas en inglés) del sistema de enfria­
miento es 2.5 y la eficiencia del hogar es 0.8, determine los ahorros netos en los 
costos anuales debidos a la instalación del recubrimiento reflector sobre las ven­
tanas. También determine el periodo simple de recuperación de la inversión si el 
costo de instalación de la película reflectora es de 20 dólares/m2 (figura 12-52). 

SOLUCiÓN Deben determinarse los ahorros netos en los costos anuales debi­
dos a la instalación de película reflectora sobre las ventanas que dan al oeste 
de un edificio y el periodo simple de recuperación de la inversión. 
Suposiciones 1 Los cálculos que se dan a continuación son para un año promedio. 
2 Los costos unitarios de la electricidad y del gas natural permanecen constantes. 
Análisis Utilizando los promedios diarios para cada mes y observando el núme­
ro de días de cada uno de éstos, se determina que los flujos tota les de calor solar 
que inciden sobre el encristalado durante los meses de verano y de invierno son 

Q solar,verano = 5.l3 X 30 + 4.31 X 31 + 3.93 X 31 + 3.28 X 30 = 508kWh/año 

Q solar,invierno = 2.80 X 31 + 1.84 X 30 + 1.54 X 31 + 1.86 X 31 

+ 2.66 X 28 + 3.43 X 31 + 4.00 X 30 

= 548 kWh/año 

Entonces la disminución en la carga anual de enfriamiento y el aumento en la 
carga anual de calefacción debido a la película reflectora quedan 

Disminución en la 
carga de enfriamiento = Qsolar, verano Aencristalado (SHGCsin película - SHGCcon película) 

= (508 kWh/año)(40 m2)(0.766 - 0.261) 

= 10262 kWh/año 
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Aumento en la carga 
de calefacción = Q solar. invierno A encristalado (SHGCsin película - SHGCcon película) 

= (548 kWh/año)(40 m2)(0.766 - 0.261) 

= 11 070 kWh/año = 377.7 therms/año 

ya que 1 therm = 29.31 kWh. La disminución correspondiente en los costos de 
enfr iamiento y el aumento en los de calefacción son 

Disminución 
en los costos = (Disminución en la carga de enfriamiento )(Costo unitario 

de enfriamiento de la electricidad)/COP 

= (10262 kWhJaño)(0.08 dólar/kWh)/2.5 = 328 dólares/año 

Aumento 
en los costos = (Aumento en la carga de calefacción)(Costo unitario del 

de calefacción combustible)/Eficiencia 

= (377.7 therms/año)(0.50 dólar/therm)/0.80 = 236 dólares/año 

Entonces, los ahorros netos en los costos anuales debidos a la película reflecto­
ra quedan 

Ahorros en Jos costos = Disminución en los costos de enfriamiento - Aumento 
en los costos de calefacción 

= 328 dólares - 236 dólares = 92 dólares/año 

El costo de implantación referente a la instalación de las películas es 

Costo de implantación = (20 dólares/m2)( 40 m2) = 800 dólares 

Esto da un' periodo simple de recuperación de la inversión de 

Periodo simple Costo de implantación 800 dólares _ 
de recuperación = Ahorros en los costos anuales = 92 dólares/año = 8.7 anos 

Discusión En este caso la película reflectora se pagará por sí misma en alrede­
dor de nueve años. Esto es inaceptable para la mayor parte de los fabricantes, 
ya que no suelen interesarse en medidas para la conservación de la energía que 
se paguen por sí mismas en más de tres años. Pero la mejora en la comodidad 
térm ica y, en consecuencia, el aumento resultante en la productividad con fre­
cuencia hace que valga la pena instalar la película reflectora. 

RESUMEN 
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Película 
reflectora 

r7. Vidrio 

Espacio 

FIGURA 12-52 
Esquema para el ejemplo 12-6. 

La radiación se propaga en forma de ondas electromagnéticas. 
Lafrecuencia v y la longitud de onda Á de las ondas electro­
magnéticas en un medio están relacionadas por Á = clv, donde 
c es la velocidad de propagación en ese medio. Toda la materia 
emite de manera continua radiación térmica, como resultado 
de los movimientos de vibración y de rotación de las molécu­
las, átomos y electrones de una sustancia. 

emisión de cuerpo negro'Eh y se expresa por la ley de Stefan­
Boltzmann como 

Un cuerpo negro se define como un emisor y absorbente 
perfecto de la radiación. A una temperatura y longitud de onda 
específicas, ninguna superficie puede emitir más energía que 
un cuerpo negro. Un cuerpo negro absorbe toda la radiación in­
cidente, sin importar la longitud de onda y la dirección. La 
energía de radiación emitida por un cuerpo negro por unidad 
de tiempo y por unidad de área superficial se llama poder de 

en donde (J = 5.670 X 10- 8 W/m2 • K4 es la constante de Ste­
fan -Boltzmann y T es la temperatura absoluta de la superficie 
en K. A cualquier temperatura específica, el poder de emisión 
espectral de cuerpo negro EH se incrementa con la longitud de 
onda, alcanza un pico y, a continuación, disminuye al incre­
mentarse la longitud de onda. La longitud de onda a la cual se 
presenta el pico para una temperatura especificada se expresa 
por la ley del desplazamiento de Wien como 

(ÁT)podermáx = 2897.8 fLm' K 
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Lafunción de radiación fA de cuerpo negro representa la frac­
ción de la radiación emitida por un cuerpo negro a la tempera­
tura T en la banda de longitudes de onda de A = O hasta A. La 
fracción de energía de radiación emitida por un cuerpo negro a 
la temperatura T sobre una banda finita de longitudes de onda 
desde A = Al hasta A = A2 se determina a partir de 

en donde fA ,(T) y fA ,(T) son las funciones de radiación de cuer­
po negro correspondientes a AITy A2T, respectivamente. 

La magnitud de un ángulo de visión en el espacio se describe 
por el ángulo sólido expresado como dw = dA,/?-. La intensi­
dad de radiación 1.( e , </J», se define como la razón a la cual la 
energía de radiación se emite en la dirección (e, </J) por unidad 
de área normal a esta dirección y por unidad de ángulo sólido 
alrededor de esta última. El flujo de radiación es el poder de 
emisión E y se expresa como 

f (21T (7Tn 
E = dE = )4>= 0)8=/.(e, </J) cos e sen e de d</J 

hemisferio 

Para una superficie difusamente emisora, la intensidad es inde­
pendiente de la dirección, por tanto, 

Para un cuerpo negro, tenemos 

y 

El flujo incidente de radiación sobre una superficie desde todas 
direcciones es la irradiación G y para la radiación difusamente 
incidente de intensidad l¡ se expresa como 

G = 7T1¡ 

La razón a la cual la energía de radiación sale de una unidad de 
área en todas direcciones es la radiosidad J y para una superfi­
cie que es tanto emisora difusa como reflectora difusa se expre­
sa como 

en donde l e+r es la suma de las intensidades emitida y reflejada. 
Las cantidades emitidas espectrales están relacionadas con las 
cantidades totales como 

y 

Para una superficie emisora en forma difusiva y para un cuerpo 
negro, éstas se reducen a 

y 

La emisividad de una superficie representa la razón entre la 
radiación emitida por la superficie a una temperatura dada y 
la radiación emitida por un cuerpo negro a la misma tempera­
tura. Las diferentes emisividades se definen como 

Emisividad direccional espectral: 

e (A e </J T) = IA, e(A, e, </J , T) 
A.8 , , , IbA(A,T) 

Emisividad direccional total: 

Emisividad hemisférica espectral: 

Emisividad hemisférica total: 

La emisividad también se puede expresar como una función es­
calonada, dividiendo el espectro en un número suficiente de 
bandas de longitudes de onda de emisividad constante como 

La emisividad hemisférica total 10 de una superficie es la emisi­
vidad promedio en todas las direcciones y longitudes de onda. 

Cuando la radiación choca contra una superficie, parte de ella 
es absorbida, otra es reflejada y la restante, si la hay, es trans­
mitida. La fracción de la radiación incidente (intensidad 1 o irra­
diación G) absorbida por la superficie se llama absortividad, 
la reflejada por esa superficie se conoce como reflectividad y a la 
transmitida se le denomina transmisividad. Las diversas absor­
tividades, reflectividades y transmisividades para un medio se 
expresan como 

lA abs(A, e, </J) 
aA, iA, e, </J) = I(A e </J) y PA. iA, e, </J) 

A, l , , 

y 
Gtr 

T= -
G 

IA. ref(A, e, </J) 
lA, ¡(A, e, </J) 

La consideración de la dependencia de las propiedades con res­
pecto a la longitud de onda y la dirección hace que los cálculos 
acerca de la radiación sean muy complicados. Por lo tanto, las 
aproximaciones gris y difusa se utilizan en forma común en los 
cálculos relativos a la radiación. Se dice que una superficie es 
difusa si sus propiedades son independientes de la dirección 
y gris si sus propiedades son independientes de la longitud de 
onda. 

La suma de las fracciones de energía de radiación absorbida, 
reflejada y transmitida debe ser igual a la unidad, 
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Para las superficies opacas, T = O y, por tanto, 

a+p=1 

Por sencillez suele suponerse que las superficies reflejan de una 
manera perfectamente especular o difusa . En la reflexión es­
pecular el ángulo de reflexión es igual al ángulo de incidencia 
del haz de radiación. En la reflexión difusa, la radiación se refle­
ja por igual en todas direcciones. La reflexión desde las superfi­
cies lisas y pulidas se aproxima a la especular, en tanto que 
aquella que se produce desde las superficies ásperas se aproxima 
a la difusa. La ley de Kirchhoff de la radiación se expresa como 

y eCD = a(D 

Las moléculas de gas así como las partículas suspendidas en 
la atmósfera emiten radiación y la absorben. La atmósfera 

BIBLIOGRAFíA Y LECTURAS SUGERIDAS 

1. American Society of Heating, Refrigeration, and Air Con­
ditioning Engineers, Randbook of Fundamentals, Atlanta, 
ASHRAE, 1993. 

2. A. G. Dietz, "Diathermanous Materials and Properties of 
Surfaces", en Space Reating with Solar Energy, editor R. 
W. Hamilton, Cambridge, MA: MIT Press, 1954. 

3. J. A. Duffy y W. A. Beckman, Solar Energy Thermal Pro­
cess. Nueva York: John Wiley & Sons, 1974. 

4. H. C. Hottel. "Radiant Heat Transmission", en Reat 
Transmission, 3a. ed., editor W. H. McAdams, Nueva 
York: McGraw-Hill, 1954. 

5. M. F. Modest, Radiative Reat Transfer, Nueva York: 
McGraw-Hill, 1993. 

PROBLEMAS* 

Radiación electromagnética y térmica 
l2-1C ¿Qué es una onda electromagnética? ¿En qué difiere 
de una onda de sonido? 

l2-2C ¿Por cuáles propiedades se caracteriza una onda elec­
tromagnética? ¿Cómo se relacionan estas propiedades entre sí? 

* Los problemas designados por u'na "C" son preguntas de 
concepto y se alienta a los estudiantes a darles respuesta. Los 
designados por una " 1" están en unidades inglesas y los usuarios 
del SI pueden ignorarlos. Los problemas con un icono de CD-EES ~ 
se resuelven usando el EES, y las soluciones completas junto con 
los estudios para métricos se incluyen en el CD que acompaña a 
este texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, illI , 
son de naturaleza detallada y se pretende que se resuelvan con una 
computadora, de preferencia usando el software de EES que 
acompaña a este texto. 

se puede considerar como un cuerpo negro a alguna tempera­
tura ficticia más baja, llamada temperatura efectiva del cielo 
Tcielo que emite una cantidad equivalente de energía de radia­
ción, 

La razón neta de transferencia de calor por radiación hacia una 
superficie expuesta a la radiación solar y atmosférica se deter­
mina basándose en un balance de energía expresado como 

en donde Ts es la temperatura superficial en K y e es la emisivi­
dad de la superficie a la temperatura ambiente. 

6. M. Planck, The Theory of Reat Radiation, Nueva York: 
Dover, 1959. 

7. W. Sieber, Zeitschriftfür Technische Physics 22 (1941), 
págs. 130-135. 

8. R. Siegel y J. R. Howell, Thermal Radiation Reat Trans­
fer, 3a. ed., Washington, D. C.: Hemisphere, 1992. 

9. Y. S. Touloukain y D. P. DeWitt, "Nonmetallic Solids", 
en Thermal Radiative Properties, Vol. 8, Nueva York: 
IFI/Plenum, 1970. 

10. Y. S. Touloukain y D. P. DeWitt, "Metallic Elements and 
Alloys", en Thermal Radiative Properties, Vol. 7, Nueva 
York: IFI/Plenum, 1970. 

l2-3C ¿Qué es luz visible? ¿En qué se diferencia con respec­
to a las otras formas de radiación electromagnética? . 

l2-4C ¿En qué difieren la radiación ultravioleta y la infrarro­
ja? ¿Piensa el lector que su cuerpo emite alguna radiación en el 
rango ultravioleta? Explique. 

12-SC ¿Qué es radiación térmica? ¿En qué se diferencia con 
respecto a las otras formas de radiación electromagnética? 

l2-6C ¿Cuál es la causa del color? ¿Por qué el ojo ve azules 
algunos objetos en tanto que otros los ve rojos? ¿Está relacio­
nado el color de una superficie a la temperatura ambiente con 
la radiación que emite? 

l2-7C ¿Por qué por lo común la radiación se trata como un 
fenómeno superficial? 

l2-8C ¿Por qué los esquiadores resultan quemados por el Sol 
con tanta facilidad? 
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12-9C ¿En qué se diferencia la cocción con microondas de la 
cocción convencional? 

12-10 La velocidad de la luz en el vacío se expresa como 3.0 
X 108 mJs. Determine la velocidad de la luz en el aire (n = 1), 
en el agua (n = 1.33) Y en el vidrio (n = 1.5). 

12-11 Se genera electricidad y se transmite en las líneas de 
transmisión a una frecuencia de 60 Hz (1 Hz = 1 ciclo por se­
gundo). Determine la longitud de las ondas electromagnéticas 
generadas por el paso de la electricidad en las líneas de transmi­
sión. 

12-12 Se diseña un horno de microondas para operar a una 
frecuencia de 2.8 X 109 Hz. Determine la longitud de onda de 
las microondas y su energía. 

12-13 Una estación de radio está emitiendo ondas de radio a 
una longitud de onda de 200 m. Determine la frecuencia de las 
ondas. Respuesta: 1.5 x 106 Hz 

12-14 Se diseña un teléfono inalámbrico para operar a una 
frecuencia de 8.5 X 108 Hz. Determine la longitud de onda de 
estas ondas telefónicas. 

Radiación de cuerpo negro 

12-15C ¿Qué es un cuerpo negro? ¿En realidad existe un 
cuerpo negro? 

12-16C Defina los poderes de emisión total y espectral de un 
cuerpo negro . ¿Cómo están relacionados entre sí? ¿En qué di-
fieren? . 

12-17C ¿Por qué definimos la función de radiación de cuerpo 
negro? ¿Qué representa? ¿Para qué se usa? 

12-18C Considere dos cuerpos idénticos, uno a 1000 K Y el 
otro a 1 500 K. ¿Cuál de los dos cuerpos emite más radiación en 
la región de las longitudes de onda más cortas? ¿Cuál de los dos 
cuerpos emite más radiación a una longitud de onda de 
20 flm? 

12-19 Considere una superficie a una temperatura uniforme 
de 800 K. Determine la razón máxima de radiación térmica que 
puede ser emitida por esta superficie, en W/m2. 

12-20 Considere un cuerpo cúbico de 20 cm x 20 cm x 20 cm a 
750 K suspendido en el aire. Suponiendo que el cuerpo se aproxi­
ma mucho a un cuerpo negro, determine a) la razón a la cual el 
cubo emite energía de radiación, en W, y b) el poder de emisión 
espectral de cuerpo negro a una longitud de onda de 4 JLm. 

12-211 El Sol se puede considerar como un cuerpo negro a 
una temperatura superficial efectiva de 10 400 R. Determine la 
razón a la cual el Sol emite radiación de energía de radiación in­
frarroja (A = 0.76- 100 JLm) , en Btu/h . ft2. 

12-22 ll') El Sol se puede considerar como un cuerpo ne-
.~ gro a 5780 K. Mediante el software EES (o cual­

quier otro semejante), calcule y trace la gráfica del poder de 
emisión espectral de cuerpo negro EbA del Sol contra la longitud 
de onda, en el rango de 0.01 JLm hasta 1000 JLm. Discuta los re­
sultados. 

12-23 La temperatura del filamento de un foco incandescente 
es de 3 200 K. Considerando el filamento como un cuerpo ne-

gro, determine la fracción de la energía radiante emitida por él 
que cae en el rango visible. Asimismo, determine la longitud de 
onda a la cual la emisión de radiación desde el filamento alcan­
za el valor pico. 

12-24 ll') Vuelva a considerar el problema 12-23. Median-
te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue el efecto de la temperatura sobre la fracción de radia­
ción emitida en el rango visible. Suponga que la temperatura de 
la superficie varía de 1 000 K hasta 4000 K Y trace la gráfica 
de la fracción de la radiación emitida en el rango visible contra 
la temperatura superficial. 

12-25 Se desea que un foco incandescente emita por lo menos 
15% de su energía a longitudes de onda más cortas que 0.8 JLm. 
Determine la temperatura mínima a la cual debe calentarse su 
filamento . 

12-26 Se desea que la energía de radiación emitida por una 
fuente luminosa alcance un máximo en el rango azul (A = 0.47 
JLm). Determine la temperatura de esta fuente luminosa y la frac­
ción de la radiación que emite en el rango visible (A = 0.40-0.76 
JLm). 

12-27 Una ventana con un vidrio de 3 mm de espesor transmi­
te 90% de la radiación entre A = 0.3 Y 3.0 JLm y, en esencia, es 
opaca para la radiación de otras longitudes de onda. Determine 
la razón de la radiación transmitida a través de una ventana con 
un vidrio de 2 m X 2 m, la cual proviene de fuentes de cuerpo 
negro aa) 5800 Ky b) 1000 K. 

Respuestas: a) 218400 kW, b) 55.8 kW 

Intensidad de radiación 

12-28C ¿Qué representa un ángulo sólido y en qué se diferen­
cia de un ángulo plano? ¿Cuál es el valor de un ángulo sólido 
asociado con una esfera? 

12-29C ¿Cómo se define la intensidad de la radiación emi­
tida? Para una superficie difusamente emisora, ¿de qué manera 
se relaciona el poder de emisión con la intensidad de la radia­
ción emitida? 

12-30C Para una superficie, ¿cómo se define irradiación? Pa­
ra la radiación difusamente incidente ¿cómo se relaciona la irra­
diación sobre una superficie con la intensidad de la radiación 
incidente? 

12-31C Para una superficie, ¿cómo se define radiosidad? Pa­
ra superficies difusamente emisoras y reflectoras, ¿cómo se re­
laciona la radiosidad con las intensidades de la radiación 
emitida y reflejada? 

12-32C Cuando se conoce la variación de la cantidad de ra­
diación espectral con la longitud de onda, ¿cómo se determina 
la cantidad total correspondiente? 

12-33 Una superficie pequeña de área Al = 8 cm2 emite ra­
diación como un cuerpo negro a TI = 800 K. Parte de la radia­
ción emitida por A I choca contra otra superficie pequeña de área 
A2 = 8 cm2 y que está orientada como se muestra en la figura. 
Determine el ángulo sólido subtendido por A2 cuando se ve des­
de A I Y la razón a la cual la radiación emitida por A I choca con­
tra A2 directamente. ¿Cuál sería la respuesta del lector si A 2 

estuviera directamente arriba de Al a una distancia de 80 cm? 
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FIGURAP12-33

12-34 Una pequeña superficie circular de área Al = 2 cm?
ubicada en el centro de una esfera de 2 m de diámetro emite
radiación como un cuerpo negro a TI = 1000 K. Determine
la razón a la cual está emergiendo energía de radiación a través
de un agujero con diámetro D2 = 1 cm ubicado a) en la parte
superior de la esfera directamente arriba de Al y b) hacia un la-
do de la esfera en tal forma que la recta que una los centros de
A I YA2 forme un ángulo de 45° con la superficie A l.

12-35 Repita el problema 12-32 para una esfera de 4 m de
diámetro.

12-36 Una superficie pequeña de área A = 1 cm? emite radia-
ción como un cuerpo negro a 1800 K. Determine la razón a la
cual se emite energía de radiación a través de una banda defini-
da por O ::s cp ::s 27Ty 45° ::s e ::s 60°, en donde e es el ángulo
que un haz de radiación forma con la perpendicular a la superfi-
cie y cp es el ángulo azimutal.

12-37 Una superficie pequeña de área A = 1 cm- se sujeta a ra-
diación incidente de intensidad constante I¡ = 2.2 X 104 W/m2. sr
sobre el hemisferio completo. Determine la razón a la cual la
energía de radiación incide sobre la superficie a través de a) O::s
e ::s45° y b) 45° ::se ::s90°, en donde e es el ángulo que un haz
de radiación forma con la perpendicular a la superficie.

Propiedades de radiación
12-38C Defina las propiedades de emisividad y absortividad.
¿Cuándo estas dos propiedades son iguales entre sí?

12-39C Defina las propiedades de reflectividad y transmisivi-
dad y discuta las diferentes formas de reflexión.

12-40C ¿Qué es un cuerpo gris? ¿Cuál es su diferencia con un
cuerpo negro? ¿Qué es una superficie gris difusa?

12-41C ¿Qué es el efecto de invernadero? ¿Por qué es un
asunto que preocupa mucho a los científicos especializados en
la atmósfera?

12-42C Podemos ver el interior de un horno de microondas
durante su operación a través de su puerta de vidrio, lo cual in-
dica que radiación visible está escapando de dicho horno.
¿Piensa el lector que también podría estar escapando la peligro-
sa radiación de microondas?

12-43 La función de emisividad espectral de una superficie
opaca a 1000 K se puede expresar aproximadamente como

~~703~~·'~~'
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o s A < 2 p,m
2 p,m ::s A < 6 p,m
6 p,m ::s A < 00

Determine la emisividad promedio de la superficie y la razón de
la emisión de radiación desde esta última, en W/m2.

Respuestas: 0.575, 32.6 kW/m2

12-44 La reflectividad del aluminio recubierto con sulfato
de plomo es 0.35 para la radiación a longitudes de onda me-
nores que 3 p,m y 0.95 para la radiación a longitudes de onda
mayores que 3 p,m. Determine la reflectividad promedio de
esta superficie para la radiación solar (T = 5800 K) y para la
radiación que proviene de superficies a la temperatura ambien-
te (T = 300 K). Asimismo, determine la emisividad y la absor-
tividad de esta superficie a las dos temperaturas. ¿Piensa el
lector que este material es adecuado para usarse en colectores
solares?

12-45 Un horno que tiene una ventana de vidrio de 40 cm X
40 cm se puede considerar como un cuerpo negro a 1200 K.
Si la transmisividad del vidrio es 0.7 para la radiación a longi-
tudes de onda menores que 3 p,m, y Opara la radiación a lon-
gitudes de onda mayores que 3 p,m, determine la fracción y la
razón de la radiación que sale del horno y se transmite a través
de la ventana.

12-46 Se puede decir que la emisividad de un filamento de
tungsteno es aproximadamente 0.5, para la radiación a longitu-
des de onda menores que 1 p,m, y 0.15, para la radiación a lon-
gitudes de onda mayores que 1 p,m. Determine la emisividad
promedio del filamento a a) 2000 K Y b) 3 000 K. Asimismo,
determine la absortividad y la reflectividad del filamento a las
dos temperaturas.

12-47 Las variaciones de la emisividad espectral de dos su-
perficies son como se dan en la figura P12-47. Determine la
emisividad promedio de cada una de las superficies a T = 3000
K. Asimismo, determine la absortividad y la reflectividad pro-
medios de cada una de ellas para la radiación que viene de una
fuente a 3000 K. ¿Cuál de las dos superficies es más apropiada
para que sirva como un absorbente solar?

1.0
~--2.:0.~8_.r-_0:..;.:.9__ (1)

0.5

0.2
0.1

°
(2)

° 3 A, JLm

FIGURAP12-47

12-48 Se puede decir que la emisividad de una superficie re-
cubierta con óxido de aluminio es aproximadamente 0.15 para
la radiación a longitudes de onda menores que 5 p,m, y 0.9 para
la radiación a longitudes de onda mayores que 5 p,m. Deter-
mine la emisividad promedio de esta superficie a a) 5800 K y
b) 300 K. ¿Qué puede decir el lector acerca de la absortividad
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de esta superficie para la radiación que proviene de fuentes a 
5 800 K Y 300 K? Respuestas: a) 0,153, b) 0.89 

12-49 La variación de la absortividad espectral de una super­
ficie es como se muestra en la figura P12-49. Determine la ab­
sortividad y la reflectividad promedios de la superficie para la 
radiación que se origina en una fuente a T = 2500 K Asimis­
mo, determine la emisividad promedio de esta superficie a 
3000K 

0,7 

0,2 

2 A, ¡;-rT) 

FIGURA P12-49 

12-501 Se sabe que una pieza esférica de 5 in de diámetro 
emite radiación a razón de 550 Btu/h, cuando su temperatura 
superficial es de 950 R Determine la emisividad promedio de la 
pieza a esta temperatura. 

12-51 La variación de la transmisividad espectral de una ven­
tana de vidrio de 0.6 cm de espesor es la que se muestra en la fi ­
gura P12-5l. Determine la transmisividad promedio de esta 
ventana para la radiación solar (T = 5800 K) Y para la radia­
ción que proviene de superficies a la temperatura ambiente 
(T = 300 K). Asimismo determine la cantidad de radiación so­
lar transmitida a través de la ventana para una radiación solar 
incidente de 650 W/m2. 

Respuestas: 0.848,0,00015,551.1 W/m2 

0.92 

O~-----L-------------J------+ 

O 0.3 3 A,¡;-ill 

FIGURA P12-51 

Radiación atmosférica y solar 
12-52C ¿Qué es la constante solar? ¿Cómo se usa para deter­
minar la temperatura superficial efectiva del Sol? ¿Cómo cam­
biaría el valor de la constante solar si se duplicara la distancia 
entre la Tierra y el Sol? 

12-53C ¿Qué cambios advertiría el lector si el Sol emitiera 
radiación a una temperatura efectiva de 2000 K, en lugar de 
5762 K? 

12-54C Explique por qué el cielo es azul y el atardecer es na­
ranja amarillento. 

12-55C Cuando la Tierra está lo más cercana al Sol tenemos 
el invierno en el hemisferio norte, Explique por qué, Asimismo, 
explique por qué tenemos el verano en el hemisferio norte cuan­
do la Tierra está más alejada del SoL 

12-56C ¿Qué es la temperatura efectiva del cielo? 

12-57C Es probable que el lector haya observado las señales 
de advertencia en las carreteras expresando que los puentes pue­
den estar cubiertos de hielo cuando las carreteras no lo están, 
Explique cómo puede suceder esto, 

12-58C A menos que el lector viva en un estado del cálido sur, 
es probable que, en muchas mañanas, haya tenido que raspar el 
hielo del parabrisas y de las ventanas de su automóviL Puede 
ser que haya advertido con frustración que la capa más gruesa 
de hielo siempre se forma sobre el parabrisas en lugar de sobre 
las ventanas laterales, Explique por qué ocurre lo anterior, 

12-59C Explique por qué las superficies suelen tener absorti­
vidades bastante diferentes para la radiación solar y para la que 
se origina desde los cuerpos circundantes, 

12-60 ~ Una superficie tiene una absortividad de as = 0.85 
'<ID>' para la radiación solar, y una emisividad de e = 

0.5 a la temperatura ambiente. Se observa que la temperatura de 
la superficie es de 350 K cuando las componentes directa y di­
fusa de la radiación solar son GD = 350 Y Gd = 400 W/m2, res­
pectivamente, y la radiación directa forma un ángulo de 30° con 
la perpendicular a la superficie, Considerando que la temperatu­
ra efectiva del cielo es de 280 K, determine la razón neta de la 
transferencia de calor por radiación hacia la superficie en ese 
momento, 

12-611 Incide radiación solar sobre la superficie exterior de 
una nave espacial a razón de 400 Btu/h ' ft2, La superficie tie­
ne una absortividad de as = 0.10 para la radiación solar, y una 
emisividad de e = 0.6 a la temperatura ambiente. La superficie 
exterior irradia calor hacia el espacio que se encuentra a O R Si 
no se tiene transferencia neta de calor hacia la nave espacial, de­
termine la temperatura de equilibrio de la superficie. 

Respuesta: 444 R 

12-62 Se observa que la temperatura del aire en una noche 
clara permanece a alrededor de 4°C. Sin embargo; se informa 
que el agua se ha congelado debido al efecto de la radiación. To­
mando que el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción es de 18 W/m2 . oC, determine el valor de la temperatura 
máxima efectiva del cielo esa noche. 

12-63 La superficie de absorción de un colector solar está he­
cha de aluminio recubierto con cromo negro (as = 0.87 y e = 

0.09). La radiación solar incide sobre la superficie a razón de 
600 W/m2. Las temperaturas del aire y la efectiva del cielo son 
25°C y 15°C, respectivamente, y el coeficiente de transferencia 
de calor por convección es de 10 W/m2 . oC. Para una tempera­
tura de la superficie de absorción de 70°C, determine la razón 
neta de la energía solar entregada por la placa de absorción al 
agua que circula detrás de ella. 

12-64 ~ Vuelva a considerar el problema 12-63. Mediante 
"'" el software EES (o cualquier otro semejante). Tra­

ce la gráfica de la razón neta de la energía solar transferida al 
agua en función de la absortividad de la placa. Suponga que la 
absortividad varía de 0.5 hasta l.0 y discuta los resultados. 

12-65 Determine la temperatura de equilibrio de la superficie 
de absorción del problema 12-63, si el lado posterior del absor­
bedor está aislado. 
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Placa de absorción 
Tubos de agua 
Aislamiento 

Tema especial: Ganancia de calor solar 
a través de las ventanas 
12-66C ¿ Qué fracción de la energía solar se encuentra en el 
rango visible a) afuera de la atmósfera terrestre y b) a nivel del 
mar sobre la Tierra? Responda la misma pregunta para la radia­
ción infrarroja. 

12-67C Describa las propiedades relativas a la radiación solar 
de una ventana que es idealmente adecuada para minimizar la 
carga de acondicionamiento del aire. 

12-68C Defina el SHGC (coeficiente de ganancia de calor so­
lar) y explique cuál es su diferencia con respecto al SC (coefi­
ciente de sombra). ¿Cuáles son los valores del SHGC y del SC 
de una ventana de vidrio transparente de una sola hoja? 

12-69C ¿Qué representa el SC (coeficiente de sombra) de un 
dispositivo? ¿Cómo es el SC de un vidrio transparente en com­
paración con uno absorbente del calor? 

12-70C ¿Qué es un dispositivo para producir sombra? ¿Es 
más eficaz un dispositivo externo, o uno interno en la reducción 
de la ganancia de calor solar a través de una ventana? ¿De qué 
manera el color de la superficie de un dispositivo para producir 
sombra que da el frente hacia el exterior afecta la ganancia de 
calor solar? 

12-71C ¿Cuál es el efecto de un recubrimiento de baja emisi­
vidad colocado sobre la superficie interior de un vidrio de ven­
tana en relación con a) la pérdida de calor en invierno y b) la 
ganancia de calor en verano a través de la ventana? 

12-72C ¿Cuál es el efecto de un recubrimiento reflector colo­
cado sobre la superficie exterior de un vidrio de ventana en re­
lación con a) la pérdida de calor en invierno y b) la ganancia de 
calor en verano a través de la ventana? 

12-73 Una fábrica ubicada a 32° de latitud N tiene un área de 
encristalado de 60 m2 que da el frente hacia el oeste y que cons­
ta de ventanas de hoja doble hechas de vidrio transparente 
(SHGC = 0.766). Con el fin de reducir la ganancia de calor so­
lar en verano se considera colocar una película reflectora que 
reducirá el SHGC hasta 0.35. La temporada de enfriamiento 
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consta de junio, julio, agosto y septiembre, y la de calefacción 
de octubre hasta abril. Los flujos de calor solar diarios prome­
dios que inciden sobre el lado oeste en esta latitud son 2.35, 
3.03,3.62,4.00,4.20,4.24,4.16,3 .93,3.48,2.94,2.33 Y 2.07 
kWh/día· m2, para enero a diciembre, respectivamente. Asimis­
mo, los costos unitarios de la electricidad y el gas natural son de 
0.09 dólar/kWh y 0.45 dólar/therm, respectivamente. Si el coe­
ficiente de rendimiento del sistema de enfriamiento es 3.2 y la 
eficiencia del hogar es 0.90, determine los ahorros netos en los 
costos anuales debidos a la instalación del recubrimiento reflec­
tor sobre las ventanas. También determine el petiodo simple de 
recuperación de la inversión, si el costo de instalación de la pe­
lícula reflectora es de 20 dólares/m2. 

Respuestas: 53 dólares, 23 años 

12-74 Una casa ubicada en Boulder, Colorado (40° de latitud 
N), tiene ventanas comunes de hoja doble con vidrios de 6 mm 
de espesor y las áreas totales de las ventanas son 8, 6, 6 Y 4 m2 

sobre las paredes sur, oeste, este y norte, respectivamente. De· 
termine la ganancia total de calor solar de la casa en el tiempo 
solar de las 9:00, 12:00 y 15:00 en julio. Asimismo, determine 
la cantidad total de ganancia de calor solar diarias, para un día 
promedio en enero. 

12-75 Repita el problema 12-74 para ventanas de hoja doble 
que están teñidas de gris. 

12-76 Considere un edificio en Nueva York (40° de latitud N) 
que tiene 200 m2 de área de ventanas sobre su pared sur. Las 
ventanas son del tipo de hoja doble y absorbentes del calor, y 
están equipadas con persianas venecianas con un coeficiente de 
sombra de SC = 0.30. Determine la ganancia total de calor so­
lar del edificio a través de las ventanas que dan hacia el sur, al 
medio día solar en abril. ¿Cuál sería la respuesta del lector si no 
hubiera persianas en las ventanas? 

Persianas -
venecianas 

claro 

FIGURA P12-76 

Ventana 
de hoja doble 

Vidrio absorbente 
del calor 

12-77 Un día típico de invierno en Reno, Nevada (39° de lati­
tud N), podría ser soleado y, como consecuencia, la ganancia de 
calor solar a través de las ventanas puede ser mayor que la pér­
dida del mismo a través de ellas durante el transcurso del día. 
Considere una casa con ventanas del tipo de doble batiente que 
tienen hoja doble con vidrios de 3 mm de espesor y 6.4 mm de 
espacio de aire, así como marcos y espaciadores de aluminio. 
La casa se mantiene a 22°C en todo momento. Determine si la 
casa está perdiendo más o menos calor del que está ganando 
proveniente del Sol a través de una ventana que da al oeste, en 
un día típico de enero y para un periodo de 24 h, si la tempera­
tura promedio en el exterior es de 10°C. Respuesta: menos 
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Pérdida 
de calor 

FIGURA P12-77 

sería la respuesta del lector si el diámetro de la cavidad fuera de 
3 mm? 

12-84 La absortividad espectral de una superficie opaca es 
como la que se muestra en la gráfica. Determine la absortividad 
de la superficie para la radiación emitida por una fuente a 
a) 1000 K Y b) 3000 K. 

a A r------------, 

0.8 1··· .. ··· .. ·· .... ·· .. ,.--1 -

0 .1 -----1 
O 0.3 1.2 

FIGURA P12-84 

A,p.m 

12-78 Repita el problema 12-77 para una ventana que da al 12-85 La superficie del problema 12-84 recibe radiación solar 
sur. a razón de 470 W/m2. Determine la absortividad solar de la su-

12-791 Determine la razón de la ganancia (o pérdida) neta de 
calor a través de una ventana de un solo vidrio fijo de k -in, de 9 ft 
de alto y 15 ft de ancho con marco de aluminio ubicada en la 
pared oeste, en el tiempo solar de las 3 PM durante un día típi­
co de enero en un lugar cercano a los 40° de latitud N, cuando 
las temperaturas en el interior y el exterior son de 70°F y 20°F, 
respectivamente. Respuesta: gananc ia de 12890 Btu/h 

12-80 Considere un edificio ubicado cerca de los 40° de lati­
tud N que tiene áreas iguales de ventanas por los cuatro lados. 
La propietaria del edificio está considerando recubrir con pe­
lícula reflectora las ventanas que dan hacia el sur con el fin 
de reducir la ganancia de calor solar y, de este modo, la carga de 
enfriamiento. Pero alguien sugiere que la propietaria reducirá 
incluso más la carga de enfriamiento si, por el contrario, recu­
bre las ventanas que dan al oeste. ¿Qué piensa de ello el lector? 

Problemas de repaso 

12-81 La emisividad espectral de una superficie opaca a 
1 500 K se expresa aproximadamente como 

el = O 

e2 = 0.85 

e3 = O 

para A < 2 ¡Lm 

para 2:::; A ::s 6 ¡Lm 

para A > 6 ¡Lm 

Determine la emisividad total y el flujo de emisión de la super­
ficie. 

12-82 La transmisividad espectral de un vidrio común de 
3 mm de espesor se puede expresar como 

TI = O para A < 0.35 ¡Lm 

'1'2 = 0.85 para 0.35 < A < 2.5 ¡Lm 

para A > 2.5 ¡Lm 

Determine la transmisividad de este vidrio para la radiación so­
lar. ¿Cuál es la transmisividad de este vidrio para la luz? 

12-83 Una cavidad esférica de 1 m de diámetro se mantiene a 
una temperatura uniforme de 600 K. Ahora, se perfora un agu­
jero de 5 mm de diámetro. Determine la velocidad máxima de 
la emisión de energía de radiación a través del agujero. ¿Cuál 

perficie y la velocidad de absorción de la radiación solar. 

12-86 La transmisividad espectral de una cubierta de vidrio 
usada en un colector solar se expresa como 

'TI = O 
'1'2 = 0.9 

'1'3 = O 

para A < 0.3 ¡Lm 

para 0.3 < A < 3 ¡Lm 

para A> 3 ¡Lm 

Incide radiación solar a razón de 950 W/m2 y la placa de absor­
ción, la cual se puede considerar como negra, se mantiene a 
340 K por el agua de enfriamiento. Determine a) el flujo solar 
incidente sobre la placa de absorción, b) la transmisividad de la 
cubierta de vidrio para la radiación emitida por la placa de ab­
sorción y e) la razón de la transferencia de calor hacia el agua de 
enfriamiento, si la temperatura de la cubierta de vidrio también 
es de 340 K. 

12-87 Considere una pequeña superficie negra de área A = 
3.5 cm2 que se mantiene a 600 K. Determine la razón a la cual 
la energía de radiación es emitida por la superficie a través de 
una abertura con forma de anillo definida por O :::; cp :::; 271' Y 
40° :::; 8 :::; 50°, en donde cp es el ángulo azimutal y 8 es el án­
gulo que el haz de radiación forma con la perpendicular a la su­
perficie. 

12-88 Incide radiación solar sobre la superficie del frente de 
una placa delgada con las componentes directa y difusa de 300 
y 250 W/m2, respectivamente. La radiación directa forma un án­
gulo de 30° con la normal a la superficie. Las superficies de la 
placa tienen una absortividad solar de 0.63 y una emisividad de 
0.93. La temperatura del aire es de 5°C y el coeficiente de trans­
ferencia de calor por convección es de 20 W/m2 . oC. 

Aire 
G,olar Taire= Talred = 5°C 

q;ad, alred 

qconv Tcielo =-33°C t tlrad, cielo Placa 

t a,=0.63 . ¡ 8=0.93 
q conv 

FIGURA P12-88 
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La temperatura efectiva del cielo para la superficie del frente es 
- 33°C, en tanto que las superficies circundantes están a 5°C 
para la superficie posterior. Determine la temperatura de equi­
librio de la placa. 

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería {FI} 

12-89 Considere una superficie a -5°C en un ambiente a 
25°C. La razón máxima de calor que se puede emitir desde esta 
superficie por radiación es 

a) O W/m2 b) 155 W/m2 e) 293 W/m2 

d) 354 W/m2 e) 567 W/m2 

12-90 La longitud de onda a la cual la potencia de emisión del 
cuerpo negro alcanza su valor máximo a 300 K es 

a) 5.1,um b) 9.7 ,um e) 15.5,um 
d) 38 .0.um e) 73.1 ,um 

12-91 Considere una superficie a 500 K. La potencia de 
emisión espectral del cuerpo negro a una longitud de onda de 50 
,um es 

a) 1.54 W/m2 . ,um 
e) 108.4 W/m2 . .um 
e) 8392 W/m2 . ,um 

b) 26.3 W/m2 . .um 
d) 2750 W/m2 ' ,um 

12-92 Una superficie absorbe 10% de radiación a longitudes 
de onda menores que 3 ,um y 50% a longitudes de onda mayores 
que 3 ,um. La absortividad promedio de esta superficie para la 
radiación emitida por una fuente a 3000 K es 

a) 0.14 b) 0.22 e) 0.30 d) 0.38 e) 0.42 

12-93 Considere una barra cilíndrica de 4 cm de diámetro y 6 
cm de largo a 1000 K. Si la emisividad de la superficie de la 
barra es 0.75 , la cantidad total de radiación emitida por todas las 
superficies de ella en 20 min es 

a) 43 kJ b) 385 kJ e) 434 kJ 
d) 513kJ e) 684kJ 

12-94 Incide radiación solar sobre un cuerpo semitransparente 
a razón de 500 W/m2. Si 150 W/m2 de esta radiación incidente 
se refleja de regreso y 225 W/m2 se transmite a través del 
cuerpo, la absortividad de éste es 

a) O b) 0.25 e) 0.30 d) 0.45 e) 1 

12-95 Incide radiación solar sobre una superficie opaca a 
razón de 400 W/m2. La emisividad de la superficie es 0.65 y la 
absortividad a la radiación solar es 0.85. El coeficiente de con-

vección entre la superficie y el medio ambiente a 25°C es 6 
W/m2 . oc. Si la superficie está expuesta a la atmósfera con una 
temperatura efectiva del cielo de 250 K, la temperatura de equi­
librio de esa superficie es 

a) 281 K b) 298 K e) 303 K 
d) 317K e) 339 K 

12-96 Una superficie está expuesta a radiación solar. Las 
componentes directa y difusa de la radiación solar son 350 y 
250 W/m2, respectivamente, y la radiación directa forma un án­
gulo de 35° con la normal a la superficie. La absortividad solar 
y la emisividad de la superficie son 0.24 y 0.41, respectiva­
mente. Si se observa que la superficie está a 315 K Y la temper­
atura efectiva del cielo es de 256 K, la razón neta de la 
transferencia de calor por radiación a la superficie es 

a) - 129 W/m2 b) -44 W/m2 e) O W/m2 

d) 129 W/m2 e) 537 W/m2 

12-97 Una superficie a 300°C tiene una emisividad de 0.7 en 
el rango de longitud de onda de O - 4.4 ,um y de 0.3 sobre el 
resto del rango de la longitud de onda. A una temperatura de 
300°C, 19% de la potencia de emisión del cuerpo negro se en­
cuentra en el rango de longitud de onda hasta 4.4 ,um. La emi­
sividad total de esta superficie es 

a) 0.300 
d) 0.70 

b) 0.376 
e) 0.50 

Problemas de diseño y ensayo 

e) 0.624 

12-98 Escriba un ensayo sobre las propiedades relativas a la 
radiación de las superficies selectivas que se usan en las placas 
de absorción de los colectores solares. Averigüe acerca de las 
diversas clases de esas superficies y discuta su rendimiento y su 
costo. Recomiende una superficie selectora que optimice el cos­
to y el rendimiento. 

12-99 Según un informe de la Atomic Energy Commission, 
una bomba de hidrógeno se puede considerar como una gran 
bola de fuego a una temperatura de 7200 K. El lector debe va­
lorar el impacto de la explosión de una bomba de ese tipo a 5 
km por encima de una ciudad. Suponga que el diámetro de la 
bola de fuego es de 1 km Y que la explosión dura 15 s. Investi­
gue el nivel de radiación al que quedarán expuestas la gente, las 
plantas y las casas y de qué manera resultarán afectadas adver­
samente por la explosión. 
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TRANSFERENCIA 
DE CALOR POR RADIACiÓN 

En el ca.pítulo 12 se han considerado los aspectos fundamentales de la ra­
diación y de las propiedades relativas a la radiación de las superficies. 
Ahora nos encontramos en posición de considerar el intercambio de ra­

diación entre dos o más superficies, que es la cantidad que más interesa en la 
mayor parte de los problemas acerca de la radiación. 

Se inicia este capítulo con una discusión de los factores de visión y de las 
reglas asociadas con ellos. Se dan expresiones para esos factores y los diagra­
mas para algunas configuraciones comunes, y se presenta el método de las 
cuerdas cruzadas. A continuación se discute la transferencia de calor por ra­
diación, en·primer lugar entre superficies negras y, enseguida, entre superfi­
cies no negras, aplicando el enfoque de redes de radiación. Se continúa con 
los blindajes contra la radiación y se discute el efecto de ésta sobre las medi­
ciones de temperatura y sobre la comodidad. Por último, se considera la ra­
diación de los gases y se discuten las ernisividades y absortividades de cuerpos 
gaseosos de varias formas. También se aborda el intercambio de radiación en­
tre las paredes de las cámaras de combustión y los gases emisores y absorben­
tes a alta temperatura que se encuentran en el interior de esas cámaras. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Definir el factor de visión y entender su importancia en los cálcu los de transferencia de 
ca lor por radiación 

• Desarrollar relaciones del factor de visión y ca lcu lar factores de visión desconocidos en 
un recinto, aplicando estas relaciones 

• Calcular la transferencia de ca lor por radiación entre superficies negras 

• Determinar la transferencia de calor por rad iación entre superfic ies difusas y grises en 
un rec into, usando el concepto de radiosidad 

• Obtener relaciones para la razón neta de transferencia de ca lor por radiación entre las 
superficies de un recinto de dos superficies, incluyendo dos placas grandes paralelas, 
dos cilindros concéntricos largos y dos esferas concéntricas 

• Cuantificar el efecto de los blindajes contra la radiación sobre la reducción de la trans­
ferencia de calor por radiación entre dos superficies, y adquirir conciencia de la impor-
tancia del efecto de la radiación en las medicion'es de temperatura. • 
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Superficie 2 

Superficie 1 

FIGURA 13-1 

Fuente 
puntual 

El intercambio de calor por radiación 
entre las superficies depende de la 
orientación de unas en relación 
con las otras, y esta dependencia con 
respecto a la orientación se toma 
en cuenta mediante el factor de visión, 

"'-,;~ 
;' ~4:~ cl5/ ~, L?7 

dA¡ 

A¡ 

FIGURA 13-2 
Configuración geométrica 
para la determinación del factor 
de visión entre dos superficies. 

13-1 • EL FACTOR DE VISiÓN 
La transferencia de calor por radiación entre las superficies depende de la 
orientación de unas en relación con las otras, así como de sus propiedades con 
respecto a la radiación y de las temperaturas, como se ilustra en la figura 
13-L Por ejemplo, una excursionista hará el mejor uso de una fogata en una 
noche fría colocándose tan cerca del fuego como le sea posible y bloqueando 
el máximo de radiación que provenga de éste poniéndose de frente hacia ésta 
y no de lado. Del mismo modo, una persona aprovechará la mayor cantidad de 
radiación solar que incide sobre ella y tomará un baño de sol tendiéndose so­
bre su espalda en lugar de permanecer de pie. 

Para tomar en cuenta los efectos de la orientación sobre la transferencia de 
calor por radiación entre dos superficies, definimos un nuevo parámetro lla­
mado factor de visión, el cual es una cantidad puramente geométrica indepen­
diente de las propiedades de la superficie y de la temperatura. También se 
llama factor de forma,factor de configuración y factor de ángulo. El factor de 
visión que se basa en la hipótesis de que las superficies son emisoras y reflec­
toras difusas se llama factor de visión difusa, y el que se basa en la hipótesis 
de que las superficies son emisoras difusas pero reflectoras especulares se lla­
mafactor de visión especular. En este libro se considera el intercambio de ra­
diación sólo entre superficies difusas y, por tanto, el término factor de visión 
sencillamente significafactor de visión difusa. 

El factor de visión de una superficie i hacia una superficie j se denota por 
F¡ -->j' o sólo F ij' Y se define como 

Fij = la fracción de la radiación que sale de la superficie i 
y choca directamente contra la superficie j 

La notación F¡ --> j resulta instructiva para los principiantes, ya que hace resal­
tar que el factor de visión es para la radiación que viaja de la superficie i ha­
cia laj. Sin embargo, esta notación se vuelve un tanto incómoda cuando tiene 
que usarse muchas veces en un problema. En esos casos, resulta conveniente 
reemplazarla por su versión abreviada Fij' 

El factor de visión F¡2 representa la fracción de radiación que sale de la su­
perficie 1 y choca directamente contra la 2, y F2 ¡ representa la fracción de la 
radiación que sale de la superficie 2 y choca directamente contra la L Note 
que la radiación que choca contra una superficie no necesariamente es absor­
bida por esa superficie. Asimismo, en la evaluación de los factores de visión 
no se considera la radiación que choca contra una superficie después de ser re­
flejada por otras. 

Con el fin de desarrollar una expresión general para el factor de visión, con­
sidere dos superficies diferenciales, dA¡ y dA2, sobre dos superficies orienta­
das de manera arbitraria, A¡ y A2, respectivamente, como se muestra en la 
figura 13-2. La distancia entre dA I y dA2 es r y los ángulos entre las normales 
a las superficies y la recta que une a dA¡ con dA2 son (J¡ Y (J2' respectivamen­
te. La superficie 1 emite y refleja radiación de manera difusa en todas direc­
ciones, con una intensidad constante de 11, y el ángulo sólido subtendido por 
dA2 cuando se ve desde dA I es dW2¡' 

La razón a la cual la radiación sale de dA ¡ en la dirección de (J ¡ es I¡ cos 
(J¡dA I • Dado que dW21 = dA2 cos (J2/r2 , la porción de esta radiación que choca 
contra dA2 es 

La razón total a la cual la radiación sale de dA I (a través de la emisión y la re­
flexión) en todas direcciones es la radiosidad (la cual es JI = 7T/I) multiplica­
da por el área superficial, 
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(13-2) 

Entonces el factor diferencial de visión, dFdA ¡ --7 dA" el cual es la fracción de ra­
diación que sale de dA I Y que choca directamente contra dA2, queda 

Q dA , -> dA , 

dFdA , ->dA, = Q' 
dA , 

(13-3) 

Se puede determinar el factor diferencial de visión dFdA , --7dA¡' a partir de la 
ecuación 13-3, intercambiando los subíndices 1 y 2, 

Se puede determinar el factor de visión de un área diferencial dA 1 hacia 
un área finita A2 basándose en el hecho de que la fracción de radiación que sale 
de dA 1 Y que choca contra A2 es la suma de las fracciones de radiación que cho­
can contra las áreas diferenciales dA2 , Por lo tanto, el factor de visión FdA ¡ --7A

2 

se determina al integrar dFdA, --7dA, sobre A2, 

(13-4) 

La razón total a la cual la radiación sale de Al (a través de la emisión y la re­
flexión) en todas direcciones es 

(13-5) 

La porción de esta radiación que choca contra dA2 se determina al considerar 
la radiación que sale de dA 1 Y choca contra dA 2 (dada por la ecuación 13-1) e 
integrándola sobre Al' 

(13-6) 

La integración de esta relación sobre A2 da la radiación que choca con­
tra A2, 

(13-7) 

Si se divide esto entre la radiación total que sale de Al (tomada de la ecuación 
13-5) da la fracción de radiación que sale de Al y que choca contra A2, la cual 
es el factor de visión FA ¡ --7A

2 
(o, en forma abreviada, F I2), 

_ _ Q A, ->A, _ .lll cos el coS e 2 
F I2 - FA ,-> A, - , - A 2 dA 1 dA 2 

- Q A, I A, A, 7fr 
(13-8) 

El factor de visión FA2 --7A¡ se determina con facilidad basándose en la ecuación 
13-8, intercambiando los subíndices 1 y 2, 

(13-9) 

~:~~~-. _ _' 711 ;' .. . -. 
CAPíTULO 13 
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al Superficie plana 

b 1 Superficie convexa 

el Superficie cóncava 

FIGURA 13-3 
El factor de visión de una superficie 
hacia sí misma es cero para 
las superficies planas o convexas, 
y diferente de cero para 
las superficies cóncavas. 

Esfera 

FIGURA 13-4 
En una configuración geométrica 
que consta de dos esferas concéntricas, 
el factor de visión F ¡ ~ 2 = 1, 
ya que toda la radiación que sale 
de la superficie de la esfera más pequeña 
será interceptada por la más grande. 

Note que /¡ es constante pero r, O¡ y O2 son variables. También las integracio­
nes se pueden llevar a cabo en cualquier orden, puesto que los límites de inte­
gración son constantes. Estas relaciones confirman que el factor de visión 
entre dos superficies depende de su orientación mutua y de la distancia entre 
ellas. 

Combinando las ecuaciones 13-8 y 13-9, después de multiplicar la primera 
por A ¡ y la segunda por A2, da 

(13-10) 

la cual se conoce como relación de reciprocidad para los factores de visión. 
Ésta permite el cálculo de uno de los factores de visión si se conoce el otro. 

Las relaciones del factor de visión antes desarrolladas son aplicables a cua­
lesquiera dos superficies i y j, siempre que ambas sean emisoras y reflectoras 
difusas (de modo que sea válida la hipótesis de intensidad constante). Para el 
caso especial de j = i, tenemos 

F¡ --> ¡ = la fracción de radiación que sale de la superficie i 
y que choca directamente consigo misma 

Puesto que en ausencia de campos electromagnéticos fuertes los haces de ra­
diación viajan en trayectorias rectas, el factor de visión de una superficie ha­
cia sí misma será cero, a menos que la superficie "se vea" a sí misma. Por lo 
tanto, F¡ ~ ¡ = O para las superficies planas o convexas y F¡ ~ ¡ *' O para las su­
perficies cóncavas, como se ilustra en la figura 13-3. 

El valor del factor de visión va desde cero hasta uno. El caso límite F¡ ~ j = O 
indica que las superficies no tienen una visión directa entre sí y, por tanto, la 
radiación que sale de la superficie i no puede chocar en forma directa contra 
la superficie j. El otro caso límite F¡ ~ j = 1 indica que la superficie j rodea por 
completo a la i, de modo que toda la radiación que sale de esta última es inter­
ceptada por aquélla. Por ejemplo, en una configuración geométrica que cons­
ta de dos esferas concéntricas, toda la radiación que sale de la superficie de la 
esfera más pequeña (superficie 1) chocará contra la esfera más grande (super­
ficie 2) y, como consecuencia, F¡ ~ 2 = 1, como se ilustra en la figura 13-4. 

El factor de visión ha probado ser muy útil eri el análisis de la radiación en 
virtud de que nos permite expresar la fracción de radiación que sale de una 
superficie y que choca contra otra en términos de la orientación de una en re­
lación con la otra. La hipótesis subyacente en este proceso es que la radiación 
que una superficie recibe de una fuente es directamente proporcional al ángu­
lo que dicha superficie subtiende cuando se ve desde la fuente: Éste sería el 
caso sólo si la radiación que sale de la fuente es uniforme en todas direcciones 
sobre toda su superficie y si el medio entre las superficies no absorbe, emite 
ni dispersa la radiación. Es decir, será el caso cuando las superficies sean iso­
térmicas así como emisoras y reflectoras difusas, y que estén separadas por un 
medio no participante, como el vacío o aire. 

Se puede determinar el factor de visión F¡ ~ 2 entre dos superficies A ¡ Y A2 

de manera sistemática expresando en primer lugar el factor de visión entre las 
dos áreas diferenciales dA ¡ y dA2 en términos de las variables espaciales y, a 
continuación, llevar a cabo las integraciones necesarias. Sin embargo, este 
procedimiento no resulta práctico, ya que, incluso para las configuraciones 
geométricas más sencillas, las integraciones resultantes suelen ser muy com­
plejas y difíciles de realizar. 

Se tienen evaluados los factores de visión de cientos de configuraciones 
geométricas comunes, en varias publicaciones se dan los resultados en forma 
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TABLA 13-1
Expresiones del factor de visión para algunas configuraciones geométricas
comunes de tamaño finito (3D)

Configuración geométrica Relación

Rectángulos paralelos alineados

L~
j ~ ,

I I I I

y\J I I

i \J
X

X=X/Ly Y= Y/L

F. = ~_ {In [(1 + 5(2)(1 + P)]1/2
, rr J nXY 1 + X2 + y2

+ Y(1 + 5(2)1/2 tan-I y
(1 + X2)li2

-Xtan-I X - Ytan-I Y}
Discos paralelos coaxiales

~

@
R¡= rJLy Rj= Ij/L

1 +R2
S=I+-2-}

R¡

= 1{ _[ 2 _ (rj )2]1/2}F¡--.j 2 S S 4 r,

Rectángulos perpendiculares
con una arista común

z~

H=Z/Xy W= Y/X

F. .= -l-(Wtan-I-.L + Htan-I-.L
,--.} nW W H

_ (H2 + W2)1/2 tan " 1
(H2 + W2)I!2

+ 11n{(1 + W2)(l + H2
)

4 1 + W2 +H2

[
W2(l + W2 + H2) ] w2

X (1 + W2)(W2 + H2)

[
H2(1 + H2 + W2) ]H2})

X (1 + H2)(H2 + W2)

analítica, gráfica o tabular. En las tablas 13-1 y 13-2, se dan los factores de vi-
sión para configuraciones geométricas seleccionadas, en forma analítica, y en
las figuras 13-5 a 13-8, en forma gráfica. Los factores de visión de la tabla
13-1 son para configuraciones geométricas tridimensionales. Por otra parte,
los de la tabla 13-2 son para configuraciones geométricas que son infinitamen-
te largas en la dirección perpendicular al plano del papel y, por lo tanto, son
bidimensionales.

13-2 " RELACIONES DEL FACTOR DE VISiÓN
El análisis de radiación sobre un recinto cerrado que consta de N superficies
requiere la evaluación de N2 factores de visión y este proceso de evaluación
quizá sea la parte que requiere más tiempo en ese tipo de análisis. Sin embar-
go, no resulta práctico ni es necesario evaluar en forma directa todos los fac-
tores de visión. Una vez que se dispone de un número suficiente de ellos, el
resto se puede determinar utilizando algunas relaciones fundamentales que
existen entre los mismos, como se discutirá enseguida.
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TABLA 13-2
Expresiones del factor de visión para algun-as configuraciones geométricas
infinitamente largas (20)

Configuración geométrica Relación

Placas paralelas con sus líneas medias
conectadas mediante una recta perpendicular

1-- w¡ ----1. W; = w/L y "Ij = .~/L-¡ O
¡

I ¡CW+ Wi+4]1/2_CW- W)2 + 4]"2
L I F. .= I J J I

I I -->} 2W¡

1 I
n

lil· Wj

Placas inclinadas de anchos iguales
y con una arista común~ i

I¿ F¡ -->j = I - sen :2 a

i
I W I

Placas perpendiculares con una arista común

ir _ 1 { wj [ (Wjf] 1/2}wj F. . - - l + - - 1 + -
I-?} 2 w¡ W¡

1h i
I W¡ I

Recinto cerrado de tres lados

fu F. .= W¡+Wj-Wk
¡k k =>. I-->} 2w¡

1 W¡ ·1

Plano infinito y fila de cilindros

¡'-s--l D
F¡-->j=I-[I-(~)T/2

88888eF
D _1(s2-D2r2+-tan --

12)
s D2

I

1 La relación de reciprocidad
Los factores de visión F¡ --> j y Fj --> i no son iguales entre sí, a menos que las
áreas de las dos superficies lo sean; es decir,

Fj-->¡ = F¡-->j

Fj-->¡ '*' F¡-->j

cuando
cuando
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Factor de visión entre dos

rectángulos paralelos alineados
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Factor de visión entre dos

rectángulos perpendiculares
con una arista común.

http://gratislibrospdf.com/



0.6f-+-+-+----f+--+--Tl-+----t:;;A---~-___,__¡-,___,-,__i
F¡-->2

0.5

0.3

0.1

FIGURA 13-7
Factor de visión entre dos discos
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FIGURA 13-8
Factores de visión para dos cilindros concéntrico s de longitud finita: a) del cilindro exterior hacia el interior; b) del cilindro
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Al principio hemos demostrado que la pareja de factores de visión F¡ -4 j Y 
Fj -4 ¡ están relacionados entre sí por 

(13-11) 

A esta relación se le menciona como relación de reciprocidad o regla de re­
ciprocidad, y permite determinar la contraparte de un factor de visión a par­
tir del conocimiento del propio factor y de las áreas de las dos superficies. 
Cuando se determina la pareja de factores de visión F¡ -4 j Y Fj -4 ¡, tiene senti­
do evaluar en forma directa el más fácil de ellos y, enseguida, el más difícil 
mediante la aplicación de la relación de reciprocidad. 

2 La regla de la suma 
Normalmente, el análisis relativo a la radiación de una superficie requiere 
la consideración de la radiación que entra y sale en todas direcciones. Por lo 
tanto, la mayor parte de los problemas relativos a la radiación que se encuen­
tran en la práctica comprenden espacios cerrados. Al formular un problema de 
radiación solemos formar un recinto cerrado que contenga las superficies que 
interactúan por radiación. Incluso las aberturas se tratan como superficies 
imaginarias con propiedades relativas a la radiación equivalentes a las de la 
abertura. 

El principio de conservación de la energía requiere que toda la radiación 
que sale de cualquier superficie i de un recinto cerrado sea interceptada por las 
superficies del propio recinto. Por lo tanto, la suma de los factores de visión 
desde la superficie i de un recinto cerrado hacia todas las supeificies del pro­
pio recinto, incluso hacia sí misma, debe ser igual a la unidad. Esto se cono­
ce como regla de la suma para un recinto cerrado y se expresa como (figura 
13-9) 

N 

~ Fi-> j = 1 
j= l 

(13-12) 

en donde N es el número de superficies del recinto. Por ejemplo, la aplicación 
de la regla de la suma a la superficie 1 de un recinto cerrado de tres superfi­
cies da 

3 

~Fl ->j =Fl ->1 +F1->2+Fl ->3 = 1 
j=l 

Se puede aplicar la regla de la suma a cada superficie de un recinto al hacer 
variar i desde 1 hasta N. Por lo tanto, la regla de suma aplicada a cada una de las 
N superficies de un recinto conduce a N relaciones para la determinación de 
los factores de visión. Asinúsmo, la regla de reciprocidad produce ~ N(N - 1) 
relaciones adicionales. Entonces el número total de factores de visión que es ne­
cesario evaluar en forma directa para un recinto de N superficies queda 

¡yz - [N + ~N(N - 1)] = ~N(N - 1) 

Por ejemplo, para un recinto de seis superficies sólo es necesario determinar 
en forma directa ~ X 6(6 - 1) = 15 factores de visión de los 62 = 36. Los 
21 factores de visión restantes se pueden determinar a partir de las 21 ecua­
ciones que se obtienen por la aplicación de las reglas de reciprocidad y de la 
suma. 

Superficie i 

FIGURA 13-9 
La radiación que sale de cualquier 

superficie i de un recinto cerrado debe 
ser interceptada por completo 

por las superficies del propio recinto. 
Por lo tanto, la suma de los factores 
de visión desde la superficie i hacia 

cada una de las superficies del recinto 
debe ser igual a la unidad. 
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FIGURA 13-10 
Configuración geométrica considerada 
en el ejemplo 13-1. 

EJEMPLO 13-1 Factores de visión asociados 
con dos esferas concéntricas 

Determine los factores de visión asociados con un recinto formado por dos es­
feras concéntricas, mostrado en la figura l3-10. 

SOLUCiÓN Se deben determinar los factores de visión asociados con dos es­
feras concéntricas. 
Suposición Las superficies son emisoras y reflectoras difusas. 
Análisis La superficie exterior de la esfera más pequeña (superficie 1) y la in­
terior de la esfera más grande (superficie 2) forman un recinto cerrado de dos 
superficies. Por lo tanto N = 2 Y este recinto comprende N 2 = 22 = 4 factores 
de visión, los cuales son Fll , F12 , F21 Y F22 . En este recinto de dos superficies, 
sólo es necesario determinar en forma directa 

1N(N - 1) = 1 X 2(2 - 1) = 1 

factor de visión. Los tres factores restantes se pueden determinar por la aplica­
ción de las reglas de la suma y de reciprocidad. Pero resulta que en este caso 
no sólo se pueden determinar en forma directa uno sino dos factores de visión 
por simple inspección: 

FI2 = 1, 

puesto que nada de la radiación que sale de la superficie 1 
choca contra ella misma 

puesto que toda la radiación que sale de la supelficie 1 
choca contra la superficie 2 

En realidad sólo sería suficiente determinar uno de estos factores de visión por 
inspección, puesto que siempre se puede determinar el otro basándose en la re­
gia de la suma, aplicada a la superficie 1 como Fll + FI 2 = l. 

El factor de visión F21 se define por la aplicación de la relación de reciproci­
dad a las superficies 1 y 2: 

lo cual da 

Por último, el factor de visión F22 se determina aplicando la regla de la suma a 
la superficie 2: 

y, por tanto, 

(
rl)2 F22 = 1 - F21 = 1 - r; 

Discusión Note que cuando la esfera exterior es mucho más grande que la in­
terior «(2 p (1), F22 tiende a uno. Esto es de esperarse, dado que en ese caso la 
fracción de rad iación que sale de la esfera exterior y que es interceptada por 
la interior será despreciable. Asimismo, note que las dos esferas antes conside­
radas no necesitan ser concéntricas. Sin embargo, el análisis acerca de la radia­
ción será más exacto por el caso de las que sí lo son , ya que en ese caso es más 
probable que la rad iación sea uniforme sobre las superficies. 
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3 La regla de superposición 
A veces en las tablas y diagramas estándar no se cuenta con el factor de visión 
asociado con una configuración geométrica dada. En esos casos, resulta con­
veniente expresar la configuración geométrica como la suma o diferencia de 
algunas configuraciones con factores de visión conocidos y, a continuación, 
aplicar la regla de superposición, la cual se expresa como: el factor de visión 
desde una superficie i hacia una supeificie j que es igual a la suma de los fac ­
tores de visión desde la superficie i hacia las partes de la superficie j. Note 
que la proposición inversa no es verdadera. Es decir, el factor de visión desde 
una superficie j hacia una superficie i no es igual a la suma de los factores de 
visión desde las partes de la superficie j hacia la superficie i. 

Considere la configuración geométrica de la figura 13-11, la cual es infini­
tamente larga en la dirección perpendicular al plano del papel. La radiación 
que sale de la superficie 1 y choca contra las superficies combinadas 2 y 3 es 
igual a la suma de la radiación que choca contra las superficies 2 y 3. Por lo 
tanto, el factor de visión desde la superficie 1 hacia las superficies combina­
das de 2 y 3 es 

(13-13) 

Suponga que se necesita hallar el factor de visión F, ~ 3' Una comprobación 
rápida de las expresiones y diagramas de los factores de visión que se dan 
en esta sección revelará que no se puede evaluar ese factor en forma directa. 
Sin embargo, se puede determinar con base en la ecuación 13-13 después de 
determinar tanto F, ~ 2 como F, ~ (2, 3) basándose en el diagrama de la figura 
13-12. Por lo tanto puede ser posible determinar algunos factores de visión 
complicados con relativa facilidad expresando una o las dos áreas como la 
suma o diferencia de otras y, a continuación, aplicando la regla de superpo­
sición. 

Para obtener una relación para el factor F(2, 3) ~ " multiplicamos la ecuación 
13-13 por A" -

Al F I .... (2, 3) = Al F I .... 2 + Al F I .... 3 

y aplicamos la relación de reciprocidad a cada término para obtener 

o bien, 

(13-14) 

Las áreas que se expresan como la suma de más de dos partes se pueden ma­
nejar de manera semejante. 

EJEMPLO 13-2 Fracción de radiación que sale por una abertura 

Determ ine la fracción de la radiación que sale por la base del recinto cilíndrico 
mostrado en la f igura 13-12 y que escapa a través de una abertura en forma de 
anillo coaxia l en su superficie superior. El radio y la longitud del recinto son 
(1 = 10 cm y L = 10 cm, en tanto que los radios interior y exterior del ani l lo 
son ( 2 = 5 cm y (3 = 8 cm, respectivame'nte. 

\ 
\ 

CD 

\ 
\ 

\ 

\ + 
\ 

\ 

CD 

\ 
\ 

\ 

FIGURA 13-11 
El factor de visión de una superficie 

hacia una superficie compuesta es igual 
a la suma de los factores de visión 

de aquélla hacia las partes de 
la superficie compuesta, 

3 r2 = 5 cm 

.J-.-- --.<-- r 3 = 8 cm 

- - - ---- -

CD 

FIGURA 13-12 
Recinto cilíndrico considerado 

en el ejemplo 13-2. 
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SOLUCiÓN Se debe determinar la fracción de radiación que sale de la base de
un recinto cilíndrico a través de una abertura en forma de anillo coaxial.
Suposición La superficie de la base es un emisor y reflector difuso.
Análisis Se pide determinar la fracción de radiación que sale de la base del re-
cinto y escapa por una abertura en la superficie superior. En realidad lo que se
pide es determinar el factorde visión F) -> anillo' desde la base del recinto hacia
la superficie con forma de anillo que está en la parte superior.

No se tiene una expresión analítica o diagrama para los factores de visión en-
tre un área circular y un anillo coaxial y, por tanto, no es posible determinar
F) -> anillo en forma directa. Sin embargo, sí contamos con un diagrama para los
factores de visión entre dos discos paralelos coaxiales y siempre podemos ex-
presar un anillo en términos de discos.

Suponga que la superficie de la base, de radio r) = 10 cm, sea la superficie
1, el área circular de tz = 5 cm que está en la parte de arriba es la superficie 2
y el área circular de r3 = 8 cm es la superficie 3. Aplicando la regla de super-
posición, el factor de visión de la superficie 1 hacia la 3 se puede expresar
como

puesto que la superficie 3 es la suma de la superficie 2 y el área anular. Los
factores de visión F)->2 y F) -> 3 se determinan basándose en el diagrama de la
figura 13-7.

1::. = 10 cm = 1
r) lOcm

1::.= 10 cm = 1
r) 10 cm

y ~= 5cm =05 (figura 13-7¡
FI->2 = 0.11L lOcm .

y !}= 8 cm = 08 (figura 13-7¡
FI-73 = 0.28L lOcm .

Por lo tanto,

F1->anilio = F1_>3 - FI->2 = 0.28 - 0.11 = 0.17

el cual es el resultado que se desea. Note que F) -> 2 Y F) -73 representan las
fracciones de radiación que salen de la base y que chocan contra las superficies
circulares 2 y 3, respectivamente, y su diferencia da la fracción que choca con-
tra el área anular.

4 La regla de simetría
Se puede simplificar todavía más la determinación de los factores de visión en
un problema si la configuración geométrica con la que está relacionado posee
algún tipo de simetría. Por lo tanto, es una buena práctica comprobar la pre-
sencia de cualquier simetría en un problema antes de intentar determinar los
factores de visión en forma directa. La presencia de la simetría se puede deter-
minar por inspección, teniendo presente la definición de factor de visión. Su-
perficies idénticas que están orientadas de una manera idéntica con respecto
a una tercera interceptarán cantidades idénticas de la radiación que salga de
dicha superficie. Por lo tanto, la regla de simetría se puede expresar como:
dos (o más) superficies que poseen simetría con respecto a una tercera ten-
drán factores de visión idénticos desde esa superficie (figura 13-13).

La regla de simetría también se puede expresar como: si las j y k son simé-
tricas con respecto a la superficie i entonces F¡-7 j = F¡-7 k' Aplicando la regla
de reciprocidad podemos demostrar que, en este caso, la relación Fj -7 ¡

Fk -> ¡también es verdadera.

FI->2 = F1->3

(Asimismo, F2 -> I = F3 -> 1)

FIGURA 13-13
Dos superficies que son simétricas
con respecto a una tercera tendrán
el mismo factor de visión desde
esta última.
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EJEMPLO 13-3 Factores de visión asociados con un tetrágono 

Determine los factores de visión desde la base de la pirámide mostrada en la 
figura 13-14 hacia cada una de las cuatro superficies laterales. La base de 
la pi rámide es un cuadrado y las superficies laterales son triángulos isósceles. 

SOLUCiÓN Se deben determinar los factores de visión desde la base de una pi­
rámide hacia cada una de sus cuatro superficies laterales, para el caso de una 
base cuadrada. 
Suposición Las superficies son emisoras y reflectoras difusas. 
Análisis La base de la pirámide (superficie 1) Y sus cuatro superficies latera­
les (superficies 2, 3, 4 Y 5) forman un recinto cerrado de cinco superficies. Lo 
primero que advertimos acerca de este recinto es su simetría. Las cuatro super­
ficies laterales son simétricas con respecto a la superficie base. Entonces, apo­
yándonos en la regla de simetría, se tiene 

Asimismo, la regla de la suma aplicada a la superficie 1 da 

5 

~ F¡j = Fll + Fl2 + F\3 + F14 + F¡5 = 1 
j = I 

Sin embargo, Fll = 0, puesto que la base es una superficie plana. Entonces las 
dos relaciones antes dadas conducen a 

Discusión Note que cada una de las cuatro superficies laterales de la pirámi­
de reciben la cuarta parte de toda la radiación que sale de la superficie base, 
como era de esperarse. También note que la presencia de la simetría simplifica 
mucho la determinación de los factores de visión. 

EJEMPLO 13-4 Factores de visión asociados 
con un ducto triangular 

Determine el factor de visión desde uno de los lados hacia cualquier otro de los 
que forman el ducto triangular infinitamente largo, cuya sección transversal se 
da en la figura 13-15. 

SOLUCiÓN Se deben determ inar los factores de visión asociados con un duc­
to triangular infinitamente largo. 
Suposición Las superficies son emisoras y reflectoras difusas. 
Análisis Los anchos de los lados de la sección transversal triangular del ducto 
son LI , L2 Y L3 , Y las áreas superficia les correspondientes a ellos son Al, A2 Y 
A3 , respectivamente. Puesto que el ducto es infinitamente largo, la fracción de 
radiación que sale de cualquiera de las superficies y que escapa por los extre­
mos del mismo es despreciable. Por lo tanto, se puede considerar que el ducto 
infinitamente largo es un rec into cerrado de tres superficies, N = 3 . 

Este recinto comprende N2 = 32 = 9 factores de visión y es necesario deter­
minar en forma directa 

lN(N - 1) = 1 x 3(3 - 1) = 3 
2 2 

:.~', ,.-" ~ :~_ -; 721 . 
CAPíTULO 13 

/ 
/ 

/ 
/ 

/ 

FIGURA 13-14 
Pirámide considerada 

en el ejemplo 13-3. 
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I 
I 

I 
I 

I 
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I 

/L __ _ 
/ ---

/ ---

FIGURA 13-15 
Ducto triangular infinitamente largo 

considerado en el ejemplo 13-4. 

http://gratislibrospdf.com/



· . ': 'j; <'>.~:.; 722~ 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

de estos factores. Por fortuna , se puede determinar por inspección que tres de 
ellos son 

dado que las tres superf icies son planas. Los seis factores restantes se pueden 
determinar por la apl icación de las reglas de la suma y de rec iproc idad. 

Apl icando la regla de la suma a cada una de las tres superfic ies da 

F¡l + F¡2 + Fl3 = 1 

F21 + F22 + F23 = 1 

F31 + F32 + F33 = 1 

Puesto que Fll = F22 = F33 = O Y multiplicando la primera ecuación por Al, la 
segunda por A2 y la tercera por A3 da 

AIF12 + AIFJ3 = Al 

A2F2 1 + A2F23 = A2 

A3F31 + A3F32 = A3 

Por último, aplicando las tres relaciones de reciprocidad A1F12 = A2F2l , A1F13 
= A3F3l, Y A2F23 = A3F32 da 

A¡FI2 + AIFJ3 = Al 

AIF12 + A2F23 = A2 

AIFI3 + A2F23 = A3 

El anterior es un conjunto de tres ecuaciones algebra icas con tres incógnitas, 
las cua les se pueden resolver para obtener 

A¡ + Az - A3 
F 12 = -'---:-C=-_ -" 

2AI 

Al + A3 - A2 F 13 = -'---:-C=-_ -= 
2A1 

A2 + A3 - Al 
F23 = -'------2A--"--2- --'. 

L1 + L2 - L3 
2L] 

Ll + L3 - L2 

2Ll 

L2 + L3 - Ll 
2L2 

(13-15) 

Discusión Note que por sencillez se han reemplazado las áreas de las superfi­
cies laterales por sus anchos correspondientes, dado que A = Ls y la longitud s 
se puede extraer como factor común y cancelarse. Podemos generalizar este re­
sultado como: el factor de visión desde una de las superficies de un dueto trian­
gular muy largo hacia otra de las superficies es igual a la suma de sus anchos 
menos el ancho de la tercera, divididas entre el doble del ancho de la primera 
superficie mencionada. 

Factores de visión entre superficies infinitamente 
largas: el método de las cuerdas cruzadas 
Muchos problemas que se encuentran en la práctica se relacionan con confi­
guraciones de sección transversal constante, como los canales y los duetos, 
que son muy largas en una dirección con respecto a las otras dimensiones. Se 
puede considerar de manera conveniente que ese tipo de configuraciones geo­
métricas son bidimensionales, puesto que cualquier interacción por radiación 
a través de las superficies de los extremos es despreciable. Posteriormente, es­
tas configuraciones geométricas se pueden considerar como si fueran infinita­
mente largas y el factor de visión entre sus superficies se puede determinar 
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por el increíblemente sencillo método de las cuerdas cruzadas desarrollado 
por H. C. Hottel en la década de 1950. No es necesario que las superficies de 
la configuración sean planas; pueden ser convexas, cóncavas o tener cualquier 
forma irregular. 

Con el fin de demostrar este método considere la configuración geométrica 
que se muestra en la figura 13-16 para intentar hallar el factor de visión F 1 -) 2 

entre las superficies 1 y 2. Lo primero que hacemos es identificar los puntos 
extremos de las superficies (los puntos A, B, e y D) Y unirlos entre sí con 
cuerdas firmemente tensas, las cuales se encuentran indicadas por medio de 
las rectas punteadas. Hottel ha demostrado que el factor de visión F¡ -) 2 se 
puede expresar en términos de las longitudes de estas cuerdas, las cuales son 
rectas, como 

(13-16) 

Note que Ls + L6 es la suma de las longitudes de las cuerdas cruzadas y 
~ + L4 es la suma de las longitudes de las cuerdas no cruzadas sujetas a los 
puntos extremos. Por lo tanto, el método de las cuerdas cruzadas de Hottel se 
puede expresar de manera verbal como 

2: (Cuerdas cruzadas) - 2: (Cuerdas no cruzadas) 
F=~--~--~--~~~----~~~--~ 
H] 2 X (Cuerda sobre la superficie i) 

(13-17) 

El método de las cuerdas cruzadas es aplicable incluso cuando las dos super­
ficies consideradas comparten una arista común, como en un triángulo. En 
esos casos, la arista común se puede tratar como una cuerda imaginaria de lon­
gitud cero. El método también se puede aplicar a superficies que están parcial­
mente bloqueadas por otras, dejando que las cuerdas cambien de dirección 
alrededor de las superficies que bloquean. 

EJEMPLO 13-5 El método de las cuerdas cruzadas 
para los factores de visión 

Dos placas para lelas infin itamente largas de anchos a = 12 cm y b = 5 cm 
están ubicadas con una separación de e = 6 cm, como se muestra en la figura 
l3-17. a) Determine el factor de visión Fl --> 2 de la superficie 1 hacia la 2, apli­
cando el método de las cuerdas cruzadas. b) Deduzca la fórmula de las cuerdas 
cruzadas formando triángu los sobre la configuración geométrica dada y apl i­
cando la ecuación 13-15 para los factores de visión entre los lados de los trián­
gulos. 

SOLUCiÓN Se deben determinar los factores de visión entre dos placas para­
lelas infinitamente largas aplicando el método de las cuerdas cruzadas y debe 
deducirse la fórmula para el factor de visión. 
Suposición Las superficies son emisoras y reflectoras difusas. 
Análisis a) En primer lugar asignamos una letra a los puntos extremos de las 
dos superficies y trazamos las rectas punteadas entre ellas, como se muestra en 
la figura 13-17. Ensegu ida identificamos las cuerdas cruzadas y no cruzadas y 
aplicamos el método mencionado (ecuación 13-17) para determinar el factor 
de visión Fl --> 2: 

I,(Cuerdas cruzadas) = I, (Cuerdas no cruzadas) (Ls + L6) - (~ + L4) 

FI -) 2 = 2 X (Cuerda sobre la superficie 1) = 2LI 

FIGURA 13-16 
Determinación del factor de visión 
F ¡ ---.2 por la aplicación del método 

de las cuerdas cruzadas. 

b = L2 = 5 cm 

¡b) e 1<, " D 
I " / , 
1 " 1/ " 
I " I , 
I ~ , 
I I " \ L

4 L3 1 1', , 
I I ..... \ 
I I L" 
I I L 6'" 

/ 5 "\ 
e = 6 cm I I " , 

I / ..... \ 
I / ',\ 

A 1
/ '\ B 

CCD 
a =L I =12cm 

FIGURA 13-17 
Las dos placas paralelas infinitamente 

largas consideradas en el ejemplo 13-5. 

http://gratislibrospdf.com/



724 y,.,.,> " . .;,r.,',~i ·;·;¡tM~ 

TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

en donde 

Sustituyendo, 

LI = a = 12 cm 

Lz=b=5cm 

~ = e = 6cm 

L4 = Y72 + 62 = 9.22 cm 

Ls = ~ = 7.81 cm 

L6 = Y122 + 62 = 13.42 cm 

[(7.81 + 13.42) - (6 + 9.22)] cm 
FI -->2 = 2 X 12cm = 0.250 

b) La configuración geométrica es infinitamente larga en la dirección perpendicu­
lar al plano del papel y, por consiguiente, las dos placas (superficies 1 y 2) y las 
dos aberturas (superficies imaginarias 3 y 4) forman un recinto cerrado de cuatro 
superficies. A continuación, al aplicar la regla de la suma a la superficie 1 da 

Pero Fll = O, dado que es una superficie plana . Por lo tanto, 

en donde se pueden determinar los dos factores de visión Fl3 y F14 al conside­
rar los triángulos ABCy ABO, respectivamente, y aplicando la ecuación 13-15 
para los factores de visión entre los lados de triángulos. Obtenemos 

Sustituyendo, 

LJ + ~ - L6 LJ + L4 - Ls 
F I2 = 1 - 2LJ - 2LJ 

(Ls + L6) - eL) + L4) 

2Ll 

lo cual es el resultado deseado. Lo anterior también es una pequeña demostra­
ción del método de las cuerdas cruzadas para el caso de dos superficies pa­
ralelas planas infinitamente largas. 

13-3 • TRANSFERENCIA DE CALOR POR RADIACiÓN: 
SUPERFICIES NEGRAS 

Hasta ahora hemos considerado la naturaleza de la radiación, las propiedades 
con respecto a ella de los materiales y los factores de visión, y ahora nos en­
contramos en posición de considerar la velocidad de la transferencia de calor 
entre superficies por radiación. En general, el análisis del intercambio por ra­
diación entre superficies es complicado debido a la reflexión: un haz de radia­
ción que sale de una superficie puede ser reflejado varias veces, teniéndose 
reflexión parcial en cada superficie, antes de que sea absorbido por completo. 
El análisis se simplifica mucho cuando se puede hacer una aproximación de 
las superficies que intervienen como cuerpos negros, en virtud de la no exis­
tencia de reflexión. En esta sección consideramos el intercambio por radiación 
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sólo entre superficies negras; en la sección siguiente extendemos el análisis 
hacia superficies reflectoras. 

Considere dos superficies negras de forma arbitraria mantenidas a las tem­
peraturas uniformes TI y Tb como se muestra en la figura 13-18. Reconocien­
do que la radiación sale de una superficie negra a razón de Eb = O"T4 por 
unidad de área superficial y que el factor de visión FI -> 2 representa la fracción 
de la radiación que sale de la superficie 1 y que choca contra la 2, la razón ne­
ta de la transferencia de calor por radiación de la superficie 1 hacia la 2 se 
puede expresar como 

(

Radiación que sale ) ( Radiación que sale ) 
Q ¡ -> 2 = de toda la superficie 1 - de toda la superficie 2 

y choca contra la superficie 2 Y choca contra la superficie 1 

(W) (13-18) 

Aplicando la relación de reciprocidad A IF¡ -> 2 = A2F2 -> I se obtiene 

(W) (13-19) 

que es la relación deseada. Un valor negativo para Q 1-> 2 indica que la trans­
ferencia neta de calor por radiación es de la superficie 2 hacia la 1. 

Considere ahora un recinto cerrado que consta de N superficies negras 
mantenidas a temperaturas específicas. La transferencia neta de calor por ra­
diación desde cualquier superficie i de este recinto se determina sumando las 
transferencias netas de calor por radiación desde la superficie i hacia cada una 
de las superficies del recinto: 

N N 
._". _" 4 4 Q¡ - L.,¡ Q i->j - L.,¡ A¡F¡->p(T¡ -Ij) (W) (13-20) 

j= ¡ j= ¡ 

Una vez más, un valor negativo para Q indica que la transferencia neta de ca­
lor por radiación es hacia la superficie i (es decir, la superficie i gana energía 
por radiación en lugar de perderla). Asimismo, la transferencia neta de calor 
desde una superficie hacia sí misma es cero, sin importar su forma. 

EJEMPLO 13-6 Transferencia de calor por radiación 
en un horno negro 

Considere el horno cúbico de 5 m x 5 m x 5 m que se muestra en la figura 
13-19, cuyas superficies se aproximan mucho a ser negras. La base, la parte 
superior y las superficies laterales del horno se mantienen a las temperaturas 
uniformes de 800 K, 1500 K Y 500 K, respectivamente. Determine a) la razón 
neta de la transferencia de calor por radiación entre la base y las superficies la­
terales, b) la razón neta de la transferencia de calor por radiación entre la base 
y la superficie superior y e) la razón neta de la transferencia de calor por radia­
ción desde la base. 

SOLUCiÓN Las superficies de un horno cúbico son negras y se mantienen a 
temperaturas uniformes. Se deben determinar la velocidad neta de la transfe­
rencia de calor por radiac ión entre la base y las superficies laterales, entre la 
base y la superficie superior y desde la base. 
Suposición Las superficies son negras e isotérmicas. 

FIGURA 13-18 
Dos superficies negras generales 

mantenidas a las temperaturas 
uniformes T¡ y T2• 

/ 

/ 
/ 

/ 

F T2 = 1500K 

: 11Jj}) 
I T - 500 K I 3-
I 
,,1---------

1 
T¡ = 800K 

FIGURA 13-19 
El horno cúbico de superficies negras 

considerado en el ejemplo 13-6. 
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Análisis a) La configurac ión geométrica comprende seis superficies y, por con­
siguiente , podemos intentar en un principio tratar el horno como un recinto de 
seis superficies. No obstante, las de los cuatro costados poseen las mismas 
propiedades, por lo que, en el análisis de la radiación , podemos tratarlas como 
una sola superficie lateral. Consideremos la superficie de la base como la 1, la 
superior como la 2 y la lateral como la superficie 3 . Entonces el problema se re­
duce a determinar a l ->3 ' al .... 2, ya l . 

Se puede determinar la razón neta 01 -> 3 de la transferencia de calor por ra­
diación de la superficie 1 a la 3 basándose en la ecuación 13-19, puesto que 
las dos superficies que intervienen son negras, reemp lazando el subíndice 2 
por 3 : 

Pero primero es necesario evaluar el factor de visión Fl -> 3' Después de revisar 
los diagramas y tablas de factores de visión nos damos cuenta de que no pode­
mos determinar este factor en forma di recta. Sin embargo, con base en la figu­
ra 13-5, podemos encontrar que el factor Fl .... 2 es Fl .... 2 = 0.2 y sabemos que 
Fl .... 1 = 0, dado que la superficie 1 es un plano. Entonces, aplicando la regla 
de la suma a la superficie 1 da 

F1->1 + FI--+2 + FI--+3 = 1 

o bien , 

F 1 --+ 3 = 1 - FI-> I - FI->2 = 1 - O - 0.2 = 0.8 

Sustituyendo, 

Q 1-> 3 = (25 m2)(0.8)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(800 K)4 - (500 K)4] 

= 394kW 

b) De manera semejante, a partir de la ecuación 13-19 se encuentra que la 
razón neta de la transferencia de calor por radiación 0 1 -> 2 de la superficie 1 
hacia la 2 es 

= (25 m2)(0.2)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(800 K)4 - (1500 K)4] 

= -1319kW 

El signo negativo indica que la transferencia neta de calor por radiación es de 
la superficie 2 hacia la l. 

e) La transferencia neta de calor por radiación desde la base 01 se calcula 
con base en la ecuación 13-20, reemplazando el subíndice ¡por 1 y tomando 
N = 3: 

3 

Ql = 2: QJ ->j = QI-> 1+ QH 2 + QI->3 
j = I 

= O + (-1319 kW) + (394 kW) 

= -925kW 

Una vez más, el signo negativo indica que la transferencia neta de calor por ra­
diación es hacia la superficie 1. Es decir, la base del horno está ganando radia­
ción a razón de alrededor de 925 kW. 
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13-4 • TRANSFERENCIA DE CALOR POR RADIACiÓN: 
SUPERFICIES GRISES Y DIFUSAS 

El análisis de la transferencia de calor por radiación en los recintos que cons­
tan de superficies negras es relativamente fácil, como hemos visto, pero la ma­
yor parte de los recintos que se encuentran en la práctica están relacionados 
con superficies no negras, las cuales permiten que ocurran reflexiones múlti­
ples. El análisis relativo a la radiación en ese tipo de recintos se vuelve muy 
complicado, a menos que se establezcan algunas hipótesis. 

Para hacer posible un análisis sencillo con respecto a la radiación es común 
suponer que las superficies de un recinto son opacas, difusas o grises. Es de­
cir, las superficies no son transparentes, son emisoras y reflectoras difusas y 
sus propiedades relativas a la radiación son independientes de la longitud de 
onda. Asimismo, cada superficie del recinto es isotérmica y tanto la radiación 
entrante como la saliente son uniformes sobre cada superficie. Pero, en primer 
lugar, repasaremos el concepto de radiosidad introducido en el capítulo 12. 

Radiosidad 
Las superficies emiten radiación y la reflejan y, por consiguiente, la radiación 
que sale de una superficie consta de las partes emitida y reflejada. El cálculo 
de la transferencia de calor entre superficies comprende la energía total de ra­
diación que emana de una superficie, sin importar cuál sea su origen. La ener­
gía total de radiación que sale de una supeificie por unidad de tiempo y por 
unidad área es la radiosidad y se denota por J (figura 13-20). 

. Para una superficie i que es gris y opaca (8¡ = (X¡ Y (Xi + p¡ = 1), la radio si­
dad se puede expresar como 

J. = (Radiación emitida) + (RadiaCión re~e~ada) 
I por la superficie i por la superfiCie 1 

= e¡Eb¡ + p¡G¡ 

= e¡Eb¡ + (1 - e¡)G¡ (1.3-21) 

en donde Eb¡ = rrT¡4 es el poder de emisión de cuerpo negro de la superficie i 
y G¡ es la irradiación (es decir, la energía de radiación que incide sobre la su­
perficie i por unidad de tiempo por unidad de área). 

Para una superficie que se puede considerar como un cuerpo negro (8¡ = 1), 
la relación de la radiosidad se reduce a 

(cuerpo negro) (13-22) 

Es decir, la radiosidad de un cuerpo negro es igual a su poder de emisión. Esto 
es de esperarse, ya que un cuerpo negro no refleja la radiación y, como conse­
cuencia, la que proviene de un cuerpo de ese tipo sólo se debe a la emisión. 

Transferencia neta de calor por radiación hacia una 
superficie o desde una supeñicie 
Durante una interacción por radiación, una superficie pierde energía por emi­
sión y gana energía al absorber la emitida por otras superficies. Una superfi­
cie experimenta una ganancia neta o una pérdida neta de energía, dependiendo 
de cuál de las dos cantidades es la mayor. La razón neta de transferencia de 
calor por radiación desde una superficie i de área A¡ se denota por Q i Y se ex­
presa como 

~~~727~~~W-' 
CAPíTULO 13 

Radiación 
incidente 

Radiosidad, J 

Radiación Radiación 
reflejada emitida 

Superficie 

FIGURA 13-20 
La radiosidad representa la suma 

de la energía de radiación emitida 
y reflejada por una superficie. 
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Superficie 
¡-s. 

R- --' 
¡- A,e; 

FIGURA 13-21 
Analogía eléctrica de la resistencia 
superficial a la radiación. 

. _ ( Radiación que sale ) _ ( Radiación que inc!d.e .) 
Q ¡ - de toda la superficie i sobre toda la superflCle 1 

= A;(J¡ - G;) (W) (13-23) 

Despejando G¡ de la ecuación 13-21 y sustituyendo en la 13-23 da 

. ( Ji - eiEbi) A¡e¡ 
Q ¡ = A¡ J¡ - 1 _ e¡ = 1 _ e¡ (Eb¡ - J;) (W) (13-24) 

En una analogía eléctrica con la ley de Ohm, esta ecuación se puede volver a 
acomodar como 

en donde 

. Eb¡ - Ji 
Q¡= -R-.-, 

1 - e 
R- = --' 

, A¡e¡ 

(W) (13-25) 

(13-26) 

es la resistencia de la superficie a la radiación. La cantidad Eh¡ - J¡ corres­
ponde a una diferencia de potencial y la razón neta de transferencia de calor 
por radiación corresponde a la corriente en la analogía eléctrica, como se ilus­
tra en la figura 13-21. 

La dirección de la transferencia neta de calor por radiación depende de las 
magnitudes relativas de J; (la radiosidad) y Eh; (el poder de emisión de un 
cuerpo negro a la temperatura de la superficie). Es desde la superficie si 
E h; > J; y hacia la superficie si J; > Eh¡' Un valor negativo para Q; indica que 
la transferencia de calor es hacia la superficie. Toda esta energía de radiación 
ganada debe ser eliminada desde el otro lado de la superficie a través de algún 
mecanismo si la temperatura superficial debe permanecer constante. 

La resistencia superficial a la radiación para un cuerpo negro es cero, pues­
to que S ; = 1 Y J¡ = Eh;' En este caso, la razón neta de la transferencia de ca­
lor por radiación se determina en forma directa con base en la ecuación 13-23. 

Algunas superficies que se encuentran en numerosas aplicaciones prácticas 
de la transferencia de calor se consideran adiabáticas, dado que sus lados ne­
gros están bien aislados y la transferencia de calor a través de ellos es cero. 
Cuando los efectos de convección sobre el lado del frente (transferencia de ca­
lor) de una superficie de ese tipo son despreciables y se alcanzan condiciones 
de estado estacionario, dicha superficie debe perder tanta energía de radiación 
como la que gana y, por consiguiente, Q¡ = O. En esos casos, se dice que la su­
perficie vuelve a irradiar toda la energía de radiación que recibe y se le cono­
ce como superficie reirradiante. Haciendo Q¡ = O en la ecuación 13-25 se 
obtiene 

(13-27) 

Por lo tanto, en condiciones estacionarias se puede determinar con facilidad la 
temperatura de una superficie reirradiante, con base en la ecuación que se 
acaba de dar, una vez que se conoce la radiosidad. Note que la temperatura de 
una superficie reirradiante es independiente de su emisividad. En el análisis 
de la radiación se descarta la resistencia superficial de una que sea reirradian­
te, puesto que no se tiene transferencia neta de calor a través de ella. (Esto es 
semejante al hecho de que no es necesario considerar una resistencia en una 
red eléctrica si no está fluyendo corriente por ella.) 
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Transferencia neta de calor por radiación 
entre dos superficies cualesquiera 
Considere dos superficies difusas, grises y opacas de forma arbitraria que se 
mantienen a temperaturas uniformes, como se muestra en la figura 13-22. Re­
conociendo que la radiosidad J representa la razón a que la radiación sale de 
una superficie por unidad de área superficial y que el factor de visión F¡ -) j re­
presenta la fracción de radiación que sale de la superficie i y que choca contra 
la superficie}, la razón neta de transferencia de calor por radiación de la su­
perficie i hacia la} se puede expresar como 

(

Radiación que sale de tOda) (RadiaCión que sale de tOda) 
Q ¡ --> j = la superficie i y que - la superficie j y que 

choca contra la superficie j choca contra la superficie i 
(13-28) 

(W) 

Aplicando la relación de reciprocidad A ¡ F ¡ -) j = Aj Fj -) ¡ se obtiene 

(W) (13-29) 

Una vez más, en analogía con la ley de Ohm, esta ecuación se puede reacomo­
dar como 

en donde 

1 
R¡--> j =TF. 

1 , --7 J 

(W) (13-30) 

(13-31) 

es la resistencia del espacio a la radiación. De nuevo, la cantidad J¡ - Jj co­
rresponde a una diferencia de potencial y la velocidad neta de la transferencia 
de calor entre las dos superficies corresponde a la corriente en la analogía 
eléctrica, como se ilustra en la figura 13-22. 

La dirección de la transferencia neta de calor por radiación entre las dos su­
pert:icies depende de las magnitudes relativas de J¡ y Jj . Un valor positivo pa­
ra Q ¡ -) j indica que la transferencia neta de calor es desde la superficie i hacia 
la}. Un valor negativo indica lo opuesto. 

En un recinto de N superficies el principio de conservación de la energía re­
quiere que la transferencia neta de calor desde la superficie i sea igual a la su­
ma de las transferencias netas de calor desde la superficie i hacia cada una de 
las N superficies del recinto; es decir, 

(W) (13-32) 

En la figura 13-23 se da la representación de red de la transferencia neta de ca­
lor de la superficie i hacia las superficies restantes de un recinto de N superfi­
cies. Note que Q i -) ¡ (la razón neta de transferencia de calor de una superficie 
hacia sí misma) es cero, sin importar la forma de la superficie. Combinando 
las ecuaciones 13-25 y 13-32 da 

Eb¡ - J¡ _ f J¡ - Jj 
- R-. - - ~ 

1 j = I 1--7 } 

(W) (13-33) 

E bj 

Superficie j 

FIGURA 13-22 
Analogía eléctrica de la resistencia 

espacial a la radiación. 

IN 

FIGURA 13-23 
Representación de red 

de la transferencia neta de calor 
por radiación desde la superficie i 

hacia las superficies restantes 
de un recinto de N superficies. 
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la cual tiene la interpretación según la analogía eléctrica de que el flujo neto 
de radiación desde una superficie a través de su resistencia superficial es 
igual a la suma de los flujos de radiación desde esa superficie hacia todas las 
demás a través de las resistencias correspondientes del espacio. 

Métodos de resolución de problemas sobre radiación 
En el análisis de la radiación de un recinto debe darse la temperatura o la 
razón neta de transferencia de calor por radiación para cada una de las super­
ficies con el fin de obtener una solución única para las temperaturas superfi­
ciales y las razones de transferencia de calor desconocidas. Existen dos 
métodos comunes para resolver problemas de radiación. En el primero de el­
los las ecuaciones 13-32 (para superficies con razones específicas de la trans­
ferencia de calor) y la 13-33 (para superficies con temperaturas específicas) se 
simplifican y reacomodan como 

Superficies con razón especifica 
de transferencia neta de calor Q¡ 

Superficies con temperatura 
especifica T¡ 

N 

Q¡ = A¡ ~ F¡-.p¡ - J¡) 
j = 1 

1 - E N 

uT/ = J¡ + - E-. - ' ~ F¡ -+ p ¡ - J) 
I 

j = 1 

(13-34) 

(13-35) 

Note que Q¡ = 0, para las superficies aisladas (o reirradiantes), ya-T¡4 = J¡, 
para las superficies negras, ya que, en ese caso, C¡ = l. Asimismo, se cancela 
el término correspondiente aj = i de cualquiera de las dos relaciones ya que, 
en ese caso, J¡ - Jj = Ji - Ji = O. 

Las ecuaciones antes dadas conducen a N ecuaciones algebraicas para la de­
terminación de las N radiosidades desconocidas para un recinto de N superfi­
cies. Una vez que se dispone de las radiosidades J1, J2, .. . , JN se pueden 
determinar las razones desconocidas de la transferencia de calor con base en 
la ecuación 13-34, en tanto que las temperaturas superficiales desconocidas se 
pueden determinar a partir de la ecuación 13-35. Las temperaturas de las su­
perficies aisladas o reirradiantes se pueden determinar a partir de a-T¡4 = J¡. 
Un valor positivo para Q ¡ indica transferencia neta de calor por radiación des­
de la superficie i hacia las otras superficies del recinto, en tanto que un valor 
negativo indica transferencia neta de calor por radiación hacia la superficie. 

El enfoque sistemático antes descrito para la resolución de problemas de 
transferencia de calor por radiación resulta muy adecuado para aplicarse con 
los populares programas para resolver ecuaciones existentes hoy en día, como 
EES, Mathcad y Mathlab, en especial cuando se tiene un gran número de su­
perficies y se conoce como el método directo (antes conocido como método 
matricial, ya que conducía a matrices y la resolución requería conocimientos 
de álgebra lineal). El segundo método que se describe a continuación, llama­
do método de redes, se basa en la analogía con las redes eléctricas. 

El método de redes fue presentado por primera vez por A. K. Oppenheim en 
la década de 1950 y encontró una amplia aceptación debido a su sencillez y a 
que hacía resaltar la física del problema. La aplicación del método es directa: 
dibuje una red de resistencias superficiales asociada con cada superficie de un 
recinto y únalas con las resistencias del espacio. A continuación, resuelva el 
problema de radiación tratándolo como de redes eléctricas, en donde la trans­
ferencia de calor por radiación reemplaza a la corriente y la radio si dad reem­
plaza al potencial. 

Sin embargo, el método de redes no resulta práctico para recintos con más 
de tres o cuatro superficies, debido a la mayor complejidad de la red. A conti­
nuación aplicamos el método para resolver problemas sobre radiación en re­
cintos de dos y tres superficies. 
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Transferencia de calor por radiación 
en recintos cerrados de dos superficies 
Considere un recinto cerrado que consta de dos superficies opacas a las tem­
peraturas específicas T¡ y T2, como se muestra en la figura 13-24, e intente de­
terminar la razón neta de la transferencia de calor por radiación entre las dos 
superficies con el método de redes. Las superficies 1 y 2 tienen las emisivida­
des S¡ y S2 Y las áreas superficiales A ¡ Y A2 , Y se mantienen a las temperaturas 
uniformes TI y T2 , respectivamente. Sólo se tienen dos superficies en el recin­
to y, por tanto, podemos escribir 

Q12=Q¡=-Q2 

Es decir, la razón neta de transferencia de calor por radiación de la superficie 
1 a la 2 debe ser igual a la razón neta de transferencia de calor por radiación 
desde la superficie 1 y la razón neta de transferencia de calor por radiación ha­
cia la superficie 2. 

La red de radiación de este recinto de dos superficies consta de dos resisten­
cias superficiales y una del espacio, como se muestra en la figura 13-24. En 
una red eléctrica se determinaría la corriente que fluye por estas resistencias 
conectadas en serie dividiendo la diferencia de potencial existente entre los 
puntos A y B entre la resistencia total existente entre los mismos dos puntos. 
La razón neta de transferencia por radiación se determina de la misma mane­
ra y se expresa como 

. Ebl - E b2 . . 

QI2=R +R +R =Q)= - Q2 
1 12 2 

o bien, 

. u(n - Ti) 
QI 2 = 1 - 8

1 
1 1 - 82 

--+--+--
A l 81 A l F I2 Az 82 

(W) (13-36) 

Este importante resultado es aplicable a cualesquiera superficies grises, difu­
sas y opacas que formen un recinto cerrado. El factor de visión F 12 depende de 
la configuración geométrica y debe determinarse primero. En la tabla 13-3 se 
dan formas simplificadas de la ecuación 13-36 para algunas disposiciones co­
nocidas que forman un recinto cerrado de dos superficies. Note que para todos 
estos casos especi~les, F¡2 = 1. 

EJEMPLO 13-7 Transferencia de calor por radiación . 
, entre placas paralelas 

Dos placas paralelas muy grandes se mantienen a las temperaturas uniformes 
TI = 800 K Y T2 = 500 K y tienen las emisividades 81 = 0.2 y 82 = 0.7, res­
pectivamente, como se muestra en la figura 13-25. Determine la razón neta de la 
transferencia de calor por radiación entre las dos superficies por unidad de área 
superficial de las placas. 

I 
SOLUCiÓN Dos placas paralelas grandes se mantienen a temperaturas un ifor­
mes. Debe determinarse la velocidad neta de la transferencia de calor por radia­
ción entre las placás. 
Suposición Las dos superficies son opacas, difusas y grises. 

1 
R I2 =AF 1 12 

FIGURA 13-24 
Esquema de un recinto cerrado de dos 

superficies y la red de radiación 
asociado con él. 

el =0.2 
TI = 800 K 

¡º12 
e2 = 0.7 
T2 = 500 K 

FIGURA 13-25 
Las dos placas paralelas consideradas en 

el ejemplo 13-7. 
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TABLA 13-3 

Objeto pequeño en una cavidad grande 

Placas paralelas infinitamente grandes 

Cilindros concéntricos infinitamente largos 

rl~~r2 

~:-;p Al r l 
I I A2 =-;::;-
I I 
I I 
I I 

/ 1 _ ...... 1' 
( 1 ,_/ 

Esferas concéntricas 

(13-37) 

(13-38) 

(13-39) 

(13-40) 

Análisis A partir de la ecuación 13-38 se determina con facilidad que la razón 
neta de la transferencia de calor por radiación entre las dos placas por unidad 
de área es 

ql2 = 
u(Tt - T2

4) 

1 1 -+--1 el e2 

= 362SW/m2 

(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(800 K)4 - (500 K)4] 

1 1 
0.2 + 0.7 - 1 

Discusión Note que se transfiere calor a una razón neta de 3625 W de la pla­
ca 1 a la 2, por radiación por unidad de área superficial de cualquiera de las 
dos placas. 
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Transferencia de calor por radiación 
en recintos cerrados de tres superficies 
Considere ahora un recinto cerrado que consta de tres superficies opacas, di­
fusas y grises, como se muestra en la figura 13-26. Las superficies 1,2 Y 3 tie­
nen las áreas superficiales A¡, A 2 Y A 3; emisividades ej, e2 Y e3 Y temperaturas 
uniformes T j , T2 Y T3, respectivamente. La red de radiación de esta configura­
ción geométrica se construye siguiendo el procedimiento estándar: trace una 
resistencia superficial asociada con cada una de las tres superficies y conecte 
estas resistencias con las del espacio, como se muestra en la figura. Por medio 
de las ecuaciones 13-26 y 13-31 , se dan las relaciones para las resistencias de 
las superficies y del espacio. Se considera que se conocen los tres potenciales 
en los puntos extremos, Eb¡, Eb2 Y Eb3, puesto que se especifican las tempera­
turas superficiales. Entonces, todo lo que necesitamos hallar son las radiosida­
des 1 " 12 Y 13' Las tres ecuaciones para la determinación de estas tres 
incógnitas se obtienen con base en el requisito de que la suma algebraica de 
las corrientes (transferencia neta de calor por radiación) en cada nodo debe 
ser igual a cero; es decir, 

(13-41) 

Una vez que se dispone de las radiosidades 1]> 12 Y 13, con base en la ecuación 
13-32 se puede determinar la razón neta de las transferencias de calor por ra­
diación en cada superficie. 

El conjunto de ecuaciones que se acaba de dar se puede simplificar todavía 
más si una o más de las superficies son "especiales" de alguna manera. Por 
ejemplo, 1; = Eb; = UT;4 para una superficie negra o reirradiante. Tam­
bién, eL = o para una superficie reirradiante. Por último, cuando se especifi­
ca la razón neta de la transferencia de calor por radiación Q; en una superficie 
i en lugar de la temperatura, el término (Eb; - l)/R¡ debe reemplazarse por la 
Q; especificada. 

FIGURA 13-26 
Esquema de un recinto cerrado de tres superficies y la red de radiación asociada con él. 
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TI =700 K 

el =0.8 

® 
Negro 

1 
T3 = 400 K 

/ ..... - -- --- .... ...... 
/ , 

2 T2 = 500 K 

e2 =OA 

FIGURA 13-27 
El horno cilíndrico considerado 
en el ejemplo 13-8. 

EJEMPLO 13-8 Transferencia de calor por radiación 
en un horno cilíndrico 

Considere un horno cilíndrico con ro = H = 1 m, como se muestra en la figura 
13-27. La superficie superior (superficie 1) y la base (superficie 2) del horno 
tienen el = 0.8 Y e2 = OA, respectivamente, y se mantienen a las temperatu­
ras unifor.mes TI = 700 K Y T2 = 500 K. ·La superficie lateral se aproxima mu­
cho a un cuerpo negro y se mantiene a una temperatura T3 = 400 K. Determine 
la razón neta de transferencia de calor por radiación en cada superfic ie duran­
te la operación estacionaria y explique de qué manera se pueden mantener es­
tas superficies a las temperaturas especificadas. 

SOLUCiÓN Las superficies de un horno cilíndrico se mantienen a temperatu­
ras uniformes. Se debe determinar la razón neta de transferencia de calor por 
rad iación en cada superficie durante la operación estacionaria. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Las superfi- . 
cies son opacas, difusas y grises. 3 No se considera la transferencia de calor por 
convección. 
Análisis Este problema se resolverá de manera sistemática aplicando el méto­
do directo con el fin de demostrar su uso. Se puede considerar que el horno ci­
líndrico es un recinto cerrado de tres superficies 

Al = A2 = '1Tr; = '1T(1 m)2 = 3.14 m 2 

A3 = 2'1TroH = 2'1T(1 m)(l m) = 6.28 m2 

El factor de visión de la base hacia la superficie superior es, con base en la fi­
gura 13-7, Fl2 = 0.38. Entonces, aplicando la regla de la suma, se determina 
q~e el factor de visión de la base a la superficie lateral es 

FII + F l2 + F13 = 1 -7 F13 = 1 - FlI - FI2 = 1 - O - 0.38 = 0.62 

puesto que la superficie base es plana y, por tanto, Fll = O. Dado que las su­
perficies superior e inferior son simétricas respecto a la superficie lateral, F21 = 
Fl2 = 0.38 Y F23 = F13 = 0.62. El factor de visión F31 se determina a partir de 
la relación de reciprocidad, 

Asimismo, F32 = F 3 1 = 0.31 , debido a la simetría. Ahora que se dispone de to­
dos los factores de visión, aplicamos la ecuación 13-35 a cada una de las su­
perficies para determinar las radiosidades: 

Superficie 4 _ 1 - el 

superior (i = 1): aTI - J I + -e-I - [F I -> 2 (JI - J2) + FI -> 3 (JI - J3)] 

Superficie 
inferior (i = 2) : 

Superficie 
lateral (i = 3): aT3

4 = J3 + O (dado que la superficie 3 es negra, por 
lo tanto e3 = 1) 

Sustituyendo las cantidades conocidas, 

(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)(700 K)4 = JI + 1 ;.~.8 [0.38(11 - J2) + 0.62(J I - J3) ] 

(5.67 x 10- 8 W/m2 . K4)(500 K)4 = J2 + 1 ;.~.4 [0.38(12 - JI) + 0.62(12 - J3)] 

(5.67 x 10- 8 W/m2 , K4)(400 K)4 = J3 
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Resolviendo estas últimas ecuaciones para JI, J2 Y J3 da 

11 = 11418 W/m2, 12 = 4562 W/m2, y 13 = 1452 Whri 

Entonces, a partir de la ecuación 13-34 se determina que las razones netas de 
transferencia de calor por radiación en las tres superficies son 

QI =AI[FI->2(11-12)+FI->3(1¡-13)] 

= (3.14 m2)[0.38(11418 - 4562) + 0.62(11418 - 1452)] W/m2 

= 27.6kW 

Q2 = A2[F2 -> 1 (12 - 11) + F 2 --.3 (12 - 13)] 

= (3.12 m2)[0.38(4562 - 11418) + 0.62(4562 - 1452)] W/m2 

= -2.13kW 
Q3 = A3[F3 -> I (13 - 1¡) + F3 -> 2 (13 - 12)] 

= (6.28 m2)[0.31(1452 - 11418) + 0.31(1452 - 4562)] W/m2 

= - 2S.SkW 

Note que la dirección de la transferencia neta de calor por radiación es de la su­
perficie superior hacia las superficies base y lateral, y la suma algebraica de es­
tas tres cantidades debe ser igual a cero; es decir, 

QI + Q2 + Q3 = 27.6 + (-2.13) + (-25.5) == O 

Discusión Para mantener las superficies a las temperaturas especificadas, de­
bemos suministrar c.alor a la superior en forma continua a razón de 27.6 kW, 
eliminando al mismo tiempo 2.13 kW de la superficie base y 25.5 kW de la su­
perficie lateral. 

El método directo presentado aquí se aplica tal y como es y no requiere la 
evaluación de resistencias a la radiación. Asimismo, se puede aplicar de la mis­
ma manera a recintos con cualquier número de superficies. 

EJEMPLO 13-9 Transferencia de calor por radiación 
en un horno triangular 

A un horno se le da la forma de un ducto largo con una sección transversal de 
triángulo equilátero, como se muestra en la figura 13-28. El ancho de cada la­
do es de 1 m. La superficie base tiene una emisividad de 0.7 y se mantiene a 
una temperatura uniforme de 600 K. La superficie lateral izquierda calentada 
se aproxima mucho a un cuerpo negro a 1000 K. La superficie lateral derecha 
está bien aislada. Determine la razón a la cual debe suministrarse calor exter­
namente al lado calentado, por unidad de longitud del ducto, con el fin de man­
tener estas condiciones de operación. 

El =0.7 
TI = 600 K 

FIGURA 13-28 
El horno triangular considerado 

en el ejemplo 13-9. 
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Energía 
solar 

\ \ \ \ \ \ Cubierta de vidrio 
e =0.9 

2 in \: ~' /Tubo de aluminio 
~ . e =0.95 

Agua 

FIGURA 13-29 
Esquema para el ejemplo 13-10. 

SOLUCION Dos de las superficies de un horno largo de sección transversal de 
triángulo equilátero se mantienen a temperaturas uniformes, en tanto que la ter­
cera está aislada. Se debe determinar la razón externa de transferencia de calor 
hacia el lado calentado, por unidad de longitud del dueto, durante la operación 
estac ionaria. 

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 Las superfi­
cies son opacas, difusas y grises. 3 No se considera la transferencia de calor por 
convección. 
Análisis Se puede considerar que el horno es un recinto cerrado de tres super­
ficies con una red de radiación como la que se muestra en la figura, puesto que 
el dueto es muy largo y los efectos de los extremos son despreciables. Observa­
mos que el factor de visión desde cualquiera de las superficies del recinto ha­
cia cualquiera de las otras es 0.5, en virtud de la simetría. La superficie 3 es 
reirradiante, dado que la razón neta de la transferencia de calor en esa superfi­
cie es cero. Entonces, debemos tener al = - a2 , ya que todo el calor perdido 
por la superficie 1 debe ganarse por la 2. En este caso la red de radiación es 
una simple conexión serie-paralela y podemos determinar al de manera direc­
ta a partir de 

. Eb , - Eb2 
Ql=------~--~----

R +(_1_+ 1 )-1 
1 R12 R13 + R23 

en donde 

A, = A 2 = A3 = wL = 1 m X 1 m = 1 m2 (por unidad de longitud del dueto) 

FI2 = FI3 = F23 = 0.5 (simetría) 

Ebl = O'T,4 = (5.67 X 10-8 W/m2 . K4)(600 K)4 = 7348 W/m2 

Eb2 = O'T2
4 = (5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)(1 000 K)4 = 56700 W/m2 

Sustituyendo, 

(56700 - 7348) W/m2 

121 = -1 
1 - 0.7 + [(O 5 X 1 2) + 1 ] 

0.7 X 1 m2 . ' m 1/(0.5 X 1 m2) + 1/(0.5 X 1 m2) 

= 28.0kW 

Por lo tanto se debe suministrar calor a razón de 28 kWa la superficie calenta­
da, por unidad de longitud del dueto, para mantener la operación estacionaria 
en el horno. 

EJEMPLO 13-10 Transferencia de calor a través 
de un colector solar tubular 

Un colector solar consta de un tubo horizontal de aluminio que tiene un diáme­
tro exterior de 2 in, encerrado en un tubo concéntrico de vidrio delgado de 4 in 
de diámetro, como se muestra en la figura 13-29. Se calienta agua conforme 
fluye por el tubo, y el espacio entre los tubos de aluminio y de vidrio está lleno 
con aire a la presión de 1 atm. Durante un día claro la bomba que hace circu­
lar el agua falla y la temperatura de la que se encuentra en el tubo empieza a 
elevarse. El tubo de aluminio absorbe radiación solar a razón de 30 Btu/h por 
pie de longitud y la temperatura del aire ambiente en el exterior es de lO°F. Las 
emisividades del tubo y de la cubierta de vidrio son 0.95 y 0.9, respectivamen­
te. Tomando la temperatura efectiva del cielo como de 50°F, determine la tem-
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peratura del tubo de aluminio cuando se establecen condiciones estacionarias 
de operación (es decir, cuando la razón de la pérdida de calor del tubo es igual 
a la cantidad de energía solar ganada por el mismo). 

SOLUCiÓN Falla la bomba de circulación de un colector solar que consta de 
un tubo horizontal y su cubierta de vidrio. Se debe determinar la temperatura 
de equilibrio del tubo. 
Hipótesis 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El tubo y su cu­
bierta son isotérmicos. 3 El aire es un gas ideal. 4 Las superficies son opacas, 
difusas y grises para la radiación infrarroja. 5 La cubierta de vidrio es transpa­
rente a la radiación solar. 
Propiedades Las propiedades del aire deben evaluarse a la temperatura prome­
dio. Pero no se conoce la temperatura de salida del aire que está en el ducto y, 
por consiguiente, en este punto no es posible determinar las temperaturas de 
las masas de fluido ni de la cubierta de vidrio, por tanto, no se pueden evaluar 
las temperaturas promedio. Entonces, suponga que la temperatura del vidrio es 
de 110°F y use las propiedades a una temperatura promedio anticipada de (70 
+ 110)/2 = 90°F (tabla A-151), 

k = 0.01505 Btu/h . ft . °F 

v = 1.753 X 10- 4 ft2/s 

Pr = 0.7275 

f3 = _:1_ = _1_ 
Tprom 550 R 

Análisis En el capítulo 9 se resolvió este problema descartando la transferen­
cia de calor por radiación. Ahora se repite la resolución considerando la ocu­
rrencia simultánea de la convección natural y de la radiación. 

Tenemos un recinto cerrado cilíndrico horizontal lleno con aire a la presión de 
1 atm. El problema comprende la transferencia de calor del tubo de aluminio 
hacia la cubierta de vidrio y de la superficie exterior de esta cubierta hacia el 
aire ambiente circundante. Cuando se alcanza la operación estacionaria, estas 
dos razones de transferencia de calor deben ser iguales a la de la ganancia de 
calor ; esto es, 

Q tUbo-vidrio = Q Vidrio-ambiente = Q gananCiasolar = 30 Btu/h (por pie de tubo) 

El área superficial para la transferencia de calor de la cubierta de vidrio es 

Ao = A vidrio = (7fDoL) = 7f(4/12 ft)(1 ft) = 1.047 fe (por pie de tubo) 

A fin de determinar el número de Rayleigh es necesario conocer la temperatura 
superficial del vidrio, de la cual no se dispone. Por lo tanto resulta evidente que 
la resolución requiere un procedimiento por tanteos. Suponiendo que la tempe­
ratura de la cubierta de vidrio sea de 110°F, se determina que el número de 
Rayleigh , el número de Nusselt, el coeficiente de transferencia de calor por 
convección y la razón de la transferencia de calor por convección natural de la 
cubierta de vidrio hacia el aire ambiente son 

gf3(To - Too) m 
RaD = 2 Pr 

o V 

(32.2 ft/s2)[l/(550 R)](110 - 70 R)(4/12 ft)3 6 
= (1.753 X 10-4 ft2/

S
)2 (0.7275) = 2.054 X 10 

{ 
0.387 Rag~ }2 { 0.387(2.054 X 106)116 }2 

Nu = 0.6 + [1 + (0.559/Pr)9116]8/27 = 0.6 + [1 + (0.559/0.7275)9/16]8/27 

= 17.89 
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ho = ~o Nu = 0.01505 ~~~t lEft lEOF (17.88) = 0.8073 Btu/h . ft2 . °F 

Oo.conv = hoAo(To - T,,) = (0.8073 Btu/h· ft2 . °F)(1.047 ft2) (1 10 - 70)OF 

= 33.8 Btu/h 

Asim ismo, 

= (0.9)(0.1714 X 10- 8 Btu/h . ft2 • R4)(1.047 ft2)[(570 R)4 - (510 R)4] 

= 61.2 Btu/h 

Entonces la razón total de la pérdida de calor desde la cubierta de vidrio queda 

00, total = Oo,conv + O o,rad = 33.8 + 61.2 = 95.0 Btu/h 

lo cual es mucho mayor que 30 Btu/h . Por lo tanto, la temperatura supuesta de 
110°F para la cubierta de vidrio es alta. Repitiendo los cálculos con tempera­
turas más bajas (incluyendo la evaluación de las propiedades), se determ ina 
que la temperatura de dicha cubierta correspondiente a 30 Btu/h es de 78°F 
(sería de 106°F si se ignorara la radiac ión). 

De manera semejante se determina la temperatura de l tubo de alum inio 
usando las relac iones de la convecc ión natura l y de la rad iación para dos ci lin­
dros concéntricos horizonta les . En este caso la longitud característica es la dis­
tanc ia ent re los dos cilindros, la cua l es 

Le = (Do - D¡)I2 = (4 - 2)/2 = 1 in = l/11ft 

Tam bién, 

A¡ = AtubO = ('TTD¡L) = 'TT(2 /12 ft)(l ft) = 0.5236 ft2 (por píe de tubo) 

Se in ician los cálculos supon iendo que la temperatura del tubo es de 122°F y, 
en consecuencia, una temperatura promedio de (78 + 122)/2 = 100°F = 560 
R. Usando las propiedades a 100°F, 

_ (32.2 ftls2)[l/(560 R)](l22 - 78 R)(1112 ftP _ 4 

- (1.809 X 10-4 ft2/
S
)2 (0.726) - 3.246 x 10 

La conductividad térm ica efect iva es 

[In (4/2)]4 = O 1466 
(1/12 ft)3 [(2/12 ft) -3/S + (4/12 ft) -3IS]5 . 

kef = 0.386k (0.86il~ prr4 
(FciIRaL)1/4 

= 0.386(0.01529 Btu/h . ft · OF)(0.86~·:2~.726)(0.1466 X 3.248 X 104)114 

= 0.04032 Btu/h . ft . °F 
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Entonces la razón de la transferencia de calor entre los cilindros por convección 
queda 

271"kef 
Q ¡, conv = ln(DolD¡) (T¡ - To) 

271"(0,04032 Btu/h • ft °F) 
= In (412) (122 - 78)OF = 16.1 Btu/h 

También, 

= 25.1 Btu/h 

Entonces la razón total de la pérdida de calor desde la cubierta de vidrio queda 

Q ¡, total = Q ¡,conv + Q ¡, rad = 16.1 + 25.1 = 41.2 Btu/h 

la cual es mayor que 30 Btu/h. Por lo tanto, la temperatura supuesta de 122°F 
para el tubo es alta . Probando otros valores se determina que la temperatura del 
tubo correspondiente a 30 8tu/h es de 112°F (sería de 180°F si se ignorara la 
radiación). Por lo tanto, el tubo alcanzará una temperatura de equilibrio de 
112°F cuando la bomba falla. 
Discusión Basándose en los resultados obtenidos resulta evidente que siempre 
debe considerarse la radiación en los sistemas que se calientan o enfrían por 
convección natural, a menos que las superficies que intervengan estén pulidas 
y, por consiguiente, tengan emisividades muy bajas. 

13-5 • BLINDAJES CONTRA LA RADIACiÓN 
Y EL EFECTO DE LA RADIACiÓN 

La transferencia de calor por radiación entre dos superficies se puede reducir 
mucho insertando una lámina delgada de material de alta reflectividad (baja 
emisividad) entre ellas. Esas placas o cascos delgados intensamente reflecto­
res se llaman blindajes contra la radiación. En aplicaciones criogénicas y 
espaciales son de uso común los blindajes contra la radiación de capas múlti­
ples construidos con alrededor de 20 láminas por cm de espesor, separadas por 
un espacio en donde se hace el vacío. Los blindajes contra la radiación tam­
bién se usan en las mediciones de temperaturas de fluidos con el fin de re­
ducir el error causado por el efecto de la radiación cuando el sensor de tempe­
ratura se expone a superficies que están mucho más calientes o más frías que 
el propio fluido. El papel del blindaje es reducir la velocidad de la transferen­
cia de calor por radiación colocando resistencias adicionales en la trayectoria 
del flujo de calor por radiación . Entre más baja sea la emisividad del blindaje, 
más elevada es la resistencia. 

La transferencia de calor por radiación entre dos placas paralelas grandes de 
emisividades el Y e 2> mantenidas a las temperaturas uniformes TI y T2, se ex­
presa por medio de la ecuación l3-38. 
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FIGURA 13-30 
Blindaje contra la radiación colocado 
entre dos placas paralelas y la red de 
radiación asociada con él. 

(1) 

TI 

el 

- Q1 2 

Blindaje 

T3 T 3 
e 3. 1 e3•2 

QI 2 

. Ao-(Tf - Tt) 
Q 12. sin blindaje = 1 1 

-+--1 el e2 

(2) 

T 2 
e 2 

Q1 2 -

Considere ahora un blindaje contra la radiación entre estas dos placas, como 
se muestra en la figura 13-30. Suponga que las emisividades del blindaje de 
frente a las placas 1 y 2 son e 3. 1 y e 3. 2' respectivamente. Note que la emisivi­
dad de superficies diferentes del blindaje puede variar. La red de radiación de 
esta configuración geométrica se construye como es costumbre, trazando una 
resistencia superficial asociada con cada superficie y conectándolas con las re­
sistencias del espacio, como se muestra en la figura. Las resistencias están co­
nectadas en serie y, por tanto, la razón de la transferencia de calor por radia­
ción es 

(13-42) 

Dado que Fl3 = F23 = 1 Y Al = A2 = A3 = A para placas infinitas paralelas, 
la ecuación 13-42 se simplifica a 

. . Ao-(T~ - Tt) 
Q 12. un blindaje = (1 1 ) (1 1 ) 

- + - -1 + - +--1 
el e2 e3. I e 3.2 

(13-43) 

en donde los términos que se encuentran en el segundo juego de paréntesis en 
el denominador representan la resistencia adicional a la radiación introducida 
por el blindaje. El aspecto de esta última ecuación sugiere que las placas 
paralelas que comprenden blindajes múltiples contra la radiación se pueden 
manejar agregando al denominador un grupo de términos como ésos, en el se­
gundo juego de paréntesis, por cada blindaje contra la radiación. Entonces la 
transferencia de calor por radiación a través de placas paralelas grandes sepa­
radas por N blindajes contra la radiación queda 

. Ao-(T~ - Tt) 
Q 12. N blindajes = (1 1 ) (1 1) ( 1 1 ) - +- - 1 + -+--1 + ... + - + - -1 

e l e2 e3.1 e3 . 2 eN. I eN. 2 

(13-44) 
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Si las emisividades de todas las superficies son iguales, la ecuación 13-44 se 
reduce a 

Q 12, N blindajes = 
Au(T~ - Ti.) 1· 

(

1 1 ) = N + 1 Q 12, sin blindaje 

(N + 1) e + e - 1 

(13-45) 

Por lo tanto, cuando todas las emisividades son iguales, un blindaje reduce la 
razón de la transferencia de calor por radiación a la mitad, 9 blindajes la redu­
cen a un décimo y 19 blindajes la reducen a un vigésimo (o 5%) de la que era 
cuando no había blindajes. 

Se puede determinar la temperatura de equilibrio T3 del blindaje contra la 
radiación de la figura 13-30 expresando la ecuación 13-43 para Q 13 o Q23 (la 
cual comprende T3), evaluando después Q 12 basándose en esa ecuación y 
notando que Q 12 = Q 13 = Q23 cuando se alcanzan las condiciones estacio­
narias. 

De manera semejante se pueden manejar los blindajes contra la radiación 
usados para reducir la razón de la transferencia de calor por radiación entre ci­
lindros y esferas concéntricos. En el caso de un blindaje, se puede usar la ecua­
ción 13-42, tomando F13 = F23 = 1 para ambos casos y reemplazando las A 
por las relaciones apropiadas de área. 

Efecto de la radiación sobre las mediciones 
de temperatura 
Un instrumento de medición de temperatura indica la temperatura de su sen­
sor, la cual se supone que es, mas no necesariamente, la temperatura del 
medio con el que ese sensor se encuentra en contacto. Cuando un termómetro 
(o cualquier otro aparato para medir temperaturas, como un termopar) se co­
loca en un medio, tiene lugar una transferencia de calor por convección entre 
el sensor de ese termómetro y el medio, hasta que dicho sensor alcanza la tem­
peratura del medio. Pero cuando el sensor está rodeado por superficies que se 
encuentran a temperaturas diferentes a la del fluido, tendrá a efecto un inter­
cambio por radiación entre el sensor y las superficies circundantes. Cuando se 
equilibran entre sí las transferencias de calor por convección y radiación, el 
sensor indicará una temperatura que cae entre la del fluido y la de las superfi­
cies. Enseguida se desarrolla un procedimiento para tomar en cuenta el efecto 
de la radiación y determinar la temperatura real del fluido. 

Considere un termómetro que se usa para medir la temperatura de un fluido 
que fluye por un canal largo cuyas paredes se encuentran a temperaturas más 
bajas que las de dicho fluido (figura 13-31). El equilibrio se establecerá y la 
lectura del termómetro se estabilizará cuando la ganancia de calor por convec­
ción, según la mide el sensor, es igual a la pérdida de calor por radiación (o vi­
ceversa). Es decir, en términos de la unidad de área, 

4 conv, hacia el sensor = ti rad , desde el sensor 

h(T¡ - T,errn) = e,erm u(T,!rrn - T\~) 

o bien, 

(K ) (13-46) 

~!_~~:Etf~g;:::,~741 ~·'~'1~~--;~~,· ~, 

CAPíTULO 13 

FIGURA 13-31 
Un termómetro usado para medir la 

temperatura de un fluido en un canal. 
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CD 

e l =0.2 e2 = 0.7 

TI = 800 K T2 = 500 K 

FIGURA 13-32 
Esquema para el ejemplo 13-11. 

en donde 

Ti = temperatura real del fluido, K 
Tterrn = valor de temperatura medido por el termómetro, K 

TIV = temperatura de las superficies circundantes, K 
h = coeficiente de transferencia de calor por convección, W/m2 . K 
e = emisividad del sensor del termómetro 

El último término de la ecuación 13-46 se debe al efecto de la radiación y re­
presenta la corrección por radiación. Note que el término de corrección por 
radiación es más significativo cuando el' coeficiente de transferencia de calor 
por convección es pequeño y la emisividad de la superficie del sensor es gran­
de. Por lo tanto, el sensor debe recubrirse con un material de alta reflectividad 
(o baja emisividad) para reducir el efecto de la radiación. 

Colocar el sensor en un blindaje contra la radiación, sin interferir con el mo­
vimiento del fluido, también reduce el efecto de la radiación. Los sensores de 
los aparatos para medición de la temperatura que se usan en el exterior deben 
protegerse contra la luz solar directa, ya que en ese caso el efecto de la radia­
ción es seguro que alcance niveles inaceptables. 

El efecto de la radiación también es significativo en la comodidad humana 
en lo referente a los sistemas de calefacción y acondicionamiento del aire. 
Una persona que se siente bien en un cuarto puede sentir frío en otro a la mis­
ma temperatura como resultado del efecto de la radiación, en el caso de que 
las paredes del segundo cuarto se encuentran a una temperatura considerable­
mente más baja. Por ejemplo, la mayoría de las personas se sentirán conforta­
bles en un cuarto a 22°C si las paredes se encuentran aproximadamente a esa 
temperatura. Cuando por alguna razón la temperatura de las paredes cae has­
ta SOC, la temperatura interior del cuarto debe elevarse hasta por lo menos 
27°C para mantener el mismo nivel de comodidad. Por lo tanto, los edificios 
bien aislados no sólo conservan la energía al reducir la pérdida o ganancia de 
calor, sino también al permitir que los termostatos se ajusten a una temperatu­
ra más baja en invierno ya una más elevada en verano, sin comprometer el ni­
vel de comodidad. 

EJEMPLO 13-11 Blindajes contra la radiación 

Se co loca una hoja delgada de aluminio con una emisividad de 0.1 en ambos 
lados, entre dos placas paralelas muy grandes que se mantienen a las tempera­
turas uniformes T1 = 800 K Y T2 = 500 K Y tienen las emisividades el = 0.2 y 
102 = 0.7, respectivamente, como se muestra en la figura l3-32. Determine la 
razón neta de la transferenc ia de calor por radiación entre las dos placas, por 
unidad de área superf icial de las mismas y compare el resu ltado con el corres­
pondiente si no existiera el blindaje . 

SOLUCiÓN Se coloca una hoja delgada de alumin io entre dos placas parale las 
grandes mantenidas a temperaturas uniformes. Se deben determinar las ra­
zones netas de la transferencia de calor por radiac ión entre las dos placas, con 
y sin el blindaje. 
Suposición Las superficies son opacas, difusas y grises. 
Análisis En el ejemplo 13-7 se determinó que la velocidad neta de la transfe­
rencia de calor por radiación entre estas dos placas, sin el bl indaje, era de 
3625 W/m2 . A partir de la ecuación 13-43 se determ ina que la transferencia 
de calor en presencia de un blindaje es 
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Q 12. un blindaje 
q 12, un blindaje = A 

(5.67 X 10-8 W/m2 . K4)[(800 K)4 - (500 K)4] 

(0~2 + 0\ ~ 1) + (0\ + 0\ - 1) 
= 806W/m2 

Discusión Note que la razón de transferencia de calor por radiación se reduce 
a alrededor de la cuarta parte de la que fue, como resultado de la colocación de 
un blindaje contra la radiación entre las dos placas paralelas. 

EJEMPLO 13-12 Efecto de la radiación sobre las mediciones 
de temperatura 

Un termómetro que se usa para medir la temperatura del aire caliente que flu­
ye en un dueto cuyas paredes se mantienen a Tw = 400 K muestra una lectura 
de T¡erm = 650 K (figura 13-33). Suponiendo que la emisividad de la unión del 
termopar es e = 0.6 y el coeficiente de transferencia de cal.or por convección 
es h = 80 W/m2 . oC, determine la temperatura real del aire. 

SOLUCIÓN Se mide la temperatura del aire en un dueto. Se debe determinar 
la temperatura rea l del aire, tomando en cuenta el efecto de la radiación. 
Suposición Las superf icies son opacas, difusas y gr ises. 
Análisis Las paredes del dueto se encuentran a una temperatura cons iderable­
mente más baja que la del aire en su interior y, por consiguiente, esperamos 
que el termopar muestre una lectura más baja que la temperatura rea l del aire 
como resu ltado del efecto de la radiación. Basándose en la ecuación 13-46 se 
determina que la temperatura real del aire es 

0.6 X (5 .67 X 10-8 W/m2 . K4)[(650 K)4 - (400 J<)4] 
= (650 K) + 80 W/m2 . oC 

= 715 K 

Note que en este caso el efecto de la radiación causa una diferencia de 65°C (o 
65 K, puesto que oC = K para las diferencias de temperatura) en la lectura de 
la temperatura. 

13-6 • INTERCAMBIO DE RADIACiÓN CON GASES 
EMISORES Y ABSORBENTES 

Hasta ahora se ha considerado la transferencia de calor por radiación entre su­
perficies separadas por un medio que no emite, absorbe o dispersa la radia­
ción; un medio no participante que es por completo transparente a la radiación 
térmica. Un vacío satisface esta condición a la perfección y el aire a tempera­
turas y presiones comunes se aproxima mucho. Los gases que constan de mo­
léculas monoatómicas, como el Ar y el He, y de moléculas biatómicas 

Tterm = 650 K 

T¡ - 1': =0.6 

Tw =400K 

FIGURA 13-33 
Esquema para el ejemplo 13-12. 
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simétricas, como el N2 y el O2, son bastante transparentes a la radiación, ex­
cepto a temperaturas extremadamente elevadas en las cuales ocurre la ioniza­
ción. Por lo tanto, el aire atmosférico se puede considerar como un medio no 
participante en los cálculos relativos a la radiación. 

Los gases con moléculas asimétricas, como el H20, CO2, CO, S02 y los hi­
drocarburos HIlCm, puede ser que participen en el proceso de radiación por ab­
sorción, a temperaturas moderadas y por absorción y emisión a temperaturas 
elevadas como las que se encuentran en las cámaras de combustión. Por lo 
tanto, el aire o cualquier otro medio que contenga ese tipo de gases con molé­
culas asimétricas en concentraciones suficientes debe tratarse como un medio 
participante en los cálculos relativos a la radiación. Por ejemplo, los gases de 
la combustión en un horno o una cámara de combustión contienen cantidades 
suficientes de H20 y CO2 y, por consiguiente, debe tomarse en consideración 
la emisión y la absorción de los gases en los hornos. 

La presencia de un medio participante complica de manera considerable el 
análisis relativo a la radiación por varias razones: 

• Un medio participante emite y absorbe radiación en todo su volumen. Es 
decir, la radiación gaseosa es un fenómeno volumétrico y, por tanto, de­
pende del tamaño y de la forma del cuerpo. Éste es el caso incluso si la 
temperatura es uniforme en todo el medio. 

• Los gases emiten y absorben radiación en varias bandas angostas de lon­
gitudes de onda. Esto contrasta con los sólidos, los cuales emiten y absor­
ben radiación sobre todo el espectro. Por lo tanto, la hipótesis de ser gris 
no siempre puede ser apropiada para un gas, incluso cuando las superfi­
cies circundantes sean grises. 

• Las características de emisión y absorción de los constituyentes de una 
mezcla de gases también dependen de la temperatura, presión y composi­
ción de esa mezcla. Por lo tanto, la presencia de otros gases participantes 
afecta las características de radiación de un gas en particular. 

La propagación de la radiación a través de un medio se puede complicar to­
davía más por la presencia de aerosoles, como el polvo, las partículas de hie­
lo, las gotitas de líquido y las partículas de hollín (carbón no quemado) que 
dispersan la radiación. La dispersión se refiere al cambio de dirección de la 
radiación debido a la reflexión, refracción y difracción. La dispersión causada 
por las propias moléculas de gas se conoce como dispersión de Rayleigh y tie­
ne un efecto despreciable sobre la transferencia de calor. La transferencia por 
radiación en medios dispersantes se considera en libros avanzados como los 
de Modest (1993) y de Siegel y Howell (1992). 

Los medios participantes también pueden ser líquidos o sólidos semitrans­
parentes, como el agua, el vidrio y los plásticos. Para mantener los aspectos 
complejos en un nivel manejable, limitemos nuestra consideración a los gases 
que emiten y absorben radiación. En particular consideremos la emisión y ab­
sorción de radiación sólo por el H20 y el CO2, dado que son los gases partici­
pantes que se encuentran con mayor frecuencia en la práctica (los productos 
de la combustión en los hornos y las cámaras de combustión en los que se 
queman hidrocarburos contienen los dos gases en concentraciones elevadas) y 
bastan para demostrar los principios básicos que intervienen. 

Propiedades relativas a la radiación 
de un medio participante 
Considere un medio participante de espesor L. Sobre el medio incide un haz 
de radiación espectral de intensidad lA, 0, el cual es atenuado conforme se pro-
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paga debido a la absorción. La disminución en la intensidad de la radiación a 
medida que pasa a través de una capa de espesor dx es proporcional a la pro­
pia intensidad y al espesor dx. Esto se conoce como ley de Beer y se expresa 
como (figura 13-34) 

(13-47) 

en donde la constante de proporcionalidad KA es el coeficiente de absorción 
espectral del medio y cuya unidad es m-¡ (a partir del requisito de homoge­
neidad dimensional). Esto es precisamente como el monto del interés ganado 
por una cuenta bancaria durante un intervalo de tiempo, siendo proporcional a 
la cantidad de dinero en la cuenta y al intervalo de tiempo, siendo la tasa de 
interés la constante de proporcionalidad. 

Separando las variables e integrando desde x = O hasta x = L da 

(13-48) 

en donde hemos supuesto que la absortividad del medio es independiente 
de x. Note que la intensidad de la radiación decae en forma exponencial según 
la ley de Beer. 

La transmisividad espectral de un medio se puede definir como la razón 
entre la intensidad de la radiación que sale del medio y la que entra en éste; es 
decir, 

(13-49) 

Note que TA = 1 cuando no se absorbe radiación y, como consecuencia, su in­
tensidad permanece constante. También la transmisividad espectral de un me­
dio representa la fracción de la radiación transmitida por ese medio a cierta 
longitud de onda. 

La radiación que pasa a través de un medio no dispersante (y, por consi­
guiente, no reflector) es absorbida o transmitida. Por lo tanto, (YA + TA = 1, y 
la absortividad espectral de un medio de espesor L es 

(13-50) 

Con base en la ley de Kirchoff, la emisividad espectral del medio es 

(13-51 ) 

Note que la absortividad, transmisividad y emisividad espectrales de un me­
dio son cantidades adimensionales, con valores menores o iguales a 1. En ge­
neral, el coeficiente de absorción espectral de un medio (y, por tanto, eA, (YA y 
T A) varía con la longitud de onda, la temperatura, la presión y la composición. 

Para un medio ópticamente grueso (un medio con un valor grande de KAL), 
la ecuación 13-51 da eA = (YA = 1. Por ejemplo, para KAL = 5, eA = (YA = 

0.993. Por lo tanto, un medio ópticamente grueso emite como un cuerpo ne­
gro a una longitud de onda dada. Como resultado, un medio absorbente-emi­
sor ópticamente grueso con dispersión no significativa a una temperatura dada 
Tg se puede concebir como una "superficie negra" a Tg, ya que absorberá casi 
toda la radiación que pase a través de él y emitirá la máxima radiación que 
pueda ser emitida por una superficie a Tg, la cual es EbA(Tg). 

,\~·?::-;t~~\~ff;;'~t.745 .~ '. ". , 
CAPíTULO 13 

o------~----------·x 
L 

~~ 
FIGURA 13-34 

Atenuación de un haz de radiación 
mientras pasa a través de un medio 

absorbente de espesor L. 
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Emisividad y absortividad de gases
y mezclas de ellos
En la figura 13-35 se da la absortividad espectral del CO2 en función de la lon-
gitud de onda. Las diversos picos y valles en la figura, junto con las disconti-
nuidades, muestran con claridad la naturaleza de las bandas de absorción y las
fuertes características de no gris. La forma y ancho de las bandas de absorción
varían con la temperatura y la presión, pero la magnitud de la absortividad
también varía con el espesor de la capa de gas. Por lo tanto, los valores de la
absortividad sin espesor y presión especificados no tienen significado.

Para te~er una gran exactitud debe considerarse la naturaleza de no gris de
las propiedades en los cálculos relativos a la radiación. Esto se puede realizar
usando un modelo de bandas y, de este modo, realizando los cálculos para ca-
da banda de absorción. Sin embargo, se pueden obtener resultados satisfacto-
rios suponiendo que el gas es gris y usando una absortividad y una emisividad
totales efectivas determinadas por algún proceso en el que se establezca un
promedio. Hottel (1954) presentó por primera vez diagramas para las emisivi-
dades totales de gases y se han usado con amplitud en los cálculos referentes
a la radiación, con exactitud razonable. En fecha más reciente Edwards y Ma-
tavosian (1984) han desarrollado diagramas y procedimientos de cálculo alter-
nativos para las emisividades. Por su sencillez, en este texto presentamos el
enfoque de Hottel.

Incluso con la hipótesis de ser gris, la emisividad y absortividad totales de
un gas dependen de la configuración geométrica de su masa, así como de la
temperatura, presión y composición. Los gases que participan en el intercam-
bio de radiación, como el CO2 y el H20, típicamente coexisten con gases no
participantes, como el N2 Yel O2, y por consiguiente suelen darse los datos de
las propiedades relativas a la radiación para una mezcla en lugar de para el gas
puro. La emisividad y la absortividad de un componente gaseoso en una mez-
cla dependen principalmente de su densidad, la cual es función de la tempera-
tura y de la presión parcial de ese gas.

En la figura 13-36a se tiene la gráfica de la emisividad del vapor de H20 en
una mezcla de gases no participantes, para una presión total de P = 1 atm, co-
mo función de la temperatura Tg del gas para un rango de valores de P,vL, en
donde F; es la presión parcial del vapor de agua y L es la distancia media re-
corrida por el haz de radiación. La emisividad a una presión total P distinta a

Á de designación de la banda, ¡.LID

15 4.3
1.0 I / 2.7

10.4 /

0.8 j
/9.4

-e
<:l

"O 0.6'""O 4.8.;;
.€ \ 2.0:il 0.4.D
<t::

FIGURA 13-35 0.2

Absortividad espectral del CO2 a 830 K
Y 10 atm para una longitud de O

trayectoria de 38.8 cm. 20 10 8 6 5 4 3 2.5 2 1.67

(Tomado de Siegel y Howell, 1992.) Longitud de onda Á, ¡.LID
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FIGURA 13-36
Emisividades de los gases H20 y CO2 en una mezcla de gases no participantes a una presión total

de 1 atm, para una longitud media del haz de L (1 m· atm = 3.28 ft . atm).
(Tomado de Hottel, 1954.)
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FIGURA 13-37
Factores de corrección para las ernisividades de los gases H20 y CO2 a presiones diferentes de 1 atm,

para usarse en las relaciones elV = ClVelV, I atm Y ee = Ceee, I atm (l m· atm = 3.28 ft . atm).
(Tomado de Hottel, 1954.)
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t.e 
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O ~~~~~~~~~~ 

1 atm se determina al multiplicar el valor de la emisividad a 1 atm por un fac­
tor de corrección por la presión Cw obtenido a partir de la figura 13-37a pa­
ra el vapor de agua; es decir 

(13·52) 

Note que Cw = 1 para P = 1 atm y, por tanto (P w + P)/2 2:: 0.5 (se usa una 
concentración muy baja de vapor de agua en la preparación del diagrama de 
emisividad de la figura 13-36a y, por tanto, Pw es muy baja). En las figuras 
13-36b y 13-37b, se presentan valores de la emisividad de manera semejante 
para una mezcla de CO2 y gases no participantes. 

Ahora la pregunta que viene a la mente es qué sucederá si los gases CO2 y 
H20 existen juntos en una mezcla con gases no participantes. Se puede deter­
minar la emisividad de cada gas participante, como se explicó con anterio­
ridad, usando su presión parcial, pero no es posible calcular la emisividad 
efectiva de la mezcla sumando sencillamente las emisividades de cada uno de 
los gases (aun cuando éste sería el caso si los diferentes gases emitieran a lon­
gitudes de onda diferentes). En lugar de ello, se debe determinar a partir de 

eg = ee + elv - ~e 

= Cee e, I atm + Clve IV. I alm - ~e (13·53) 

en donde LlB es el factor de corrección de la emisividad, el cual toma en 
cuenta el traslape de las bandas de emisión. En la figura 13-38 se tiene la grá­
fica de LlB para una mezcla que contiene tanto CO2 como H20 gaseosos. 

La emisividad de un gas también depende de la longitud media que un haz 
de radiación emitida recorre en el gas antes de alcanzar una superficie límite 
y, de este modo, de la forma y el tamaño de la masa gaseosa que interviene. 
Durante sus experimentos en la década de 1930 Hottel y sus colaboradores 
consideraron la emisión de radiación desde una masa hemisférica de gas ha­
cia un pequeño elemento de superficie ubicado en el centro de la base del he­
misferio. Es evidente que resulta conveniente extender los datos de la 
emisividad de los que se informó hacia masas de gases de otras configuracio-

0.07 

T = 800 K T = 1 200 K Y más 

0.06 

0.05 

0.04 
t.e 

0.03 

0.02 

0.01 

O 0.2 0.4 0.6 1.0 O 0.2 0.4 0.8 1.0 O 0.2 0.4 0.8 

FIGURA 13-38 
Corrección ~e de la emisividad para usarse en eg = ew + ee - ~e cuando están presentes tanto el CO2 como el vapor de H20 en 
una mezcla de gases (1 m . atm = 3.28 ft . atm) . 
(Tomado de Hottel, 1954.) 
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nes geométricas y esto se lleva a cabo mediante la introducción del concepto 
de longitud media del haz L, la cual representa al radio de un hemisferio 
equivalente. En la tabla 13-4 se da una lista de longitudes medias del haz pa­
ra varias configuraciones geométricas del gas. En la literatura [como Hottel 
(1954) y Siegel y Howell (1992)], se encuentran listas más extensas. Las emi­
sividades asociadas con estas configuraciones geométricas se pueden determi­
nar mediante las figuras 13-36 a 13-38 utilizando la longitud media apropiada 
del haz. 

Siguiendo un procedimiento recomendado por Hottel, la absortividad de un 
gas que contiene los gases CO2 y H20, para la radiación emitida por una fuen­
te a la temperatura Ts' se puede determinar de manera semejante a partir de 

(13-54) 

en donde ~Ct' = ~e y se determina con base en la figura 13-38 a la temperatu­
ra Ts de la fuente. Las absortividades del CO2 y el H20 se pueden determinar 
a partir de los diagramas de emisividad (figuras 13-36 y 13-37) como 

(13-55) 

y 

(13-56) 

La notación indica que las emisividades deben evaluarse usando Ts en lugar de 
Tg (en K o en R), P eLT jTg en lugar de P eL y P,J.T jTg en lugar de P,J.. Note 
que la absortividad del gas depende de la temperatura de la fuente Ts así como 
de la temperatura del gas, Tg. Asimismo, Ct' = e cuando Ts = Tg, como era de 
esperarse. Los factores de corrección Ce Y Cw se evalúan usando P eL y P,)" 
como en los cálculos de la emisividad. 

TABLA 13-4 

Longitud media del haz L para varias formas del volumen de gas 

Configuración geométrica del volumen de gas 

Hemisferio de radio R irradiando hacia el centro de su base 

Esfera de diámetro O irradiando hacia su superficie 

Cilindro circular infinito de diámetro O irradiando hacia la superficie 

L 

R 

0.650 

curva 0.950 

Cilindro circular semiinf inito de diámetro O irradiando hacia su base 0.650 

Cilindro circular semiinfinito de diámetro O irradiando hacia el centro 
de su base 0.900 

Cilindro semicircular infinito de radio R irradiando hacia el centro 
de su base 1.26R 

Ci lindro circular de altura igua l al diámetro O irradiando hacia toda 
la superficie 0.600 

Cilindro circular de altura igual al diámetro O irradiando hacia 
el centro de su base 0.710 

Losa infinita de espesor O irradiando hacia cualquiera de los dos 
planos que la limitan l.800 

Cubo de longitud L por lado irradiando hacia cualquiera de las caras 0.66L 

Forma arb itraria de volumen Vy área superficial As irradiando hacia 
la superf icie 3.6 V/As 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

H = 5m 

FIGURA 13-39 
Esquema para el ejemplo 13-13. 

Cuando se conoce la emisividad total de un gas eg a la temperatura Tg , se 
puede expresar el poder de emisión de ese gas (radiación emitida por el gas 
por unidad de área superficial) como Eg = egerTi . Entonces la razón a la que 
se emite la energía de radiación por un gas hacia una superficie límite de área 
A queda 

(13-57) 

Si la superficie límite es negra a la temperatura Ts , emitirá radiación hacia 
el gas a razón de AserTs

4 sin que refleje nada y el gas la absorberá a razón de 
cxg ApTs

4
, en donde cxg es la absortividad de ese gas. Entonces la razón neta 

de la transferencia de calor por radiación entre el gas y una superficie negra 
que lo rodea queda: 

Recinto negro: (13-58) 

Si la superficie no es negra el análisis se vuelve más complicado debido a la 
radiación reflejada por ella. Pero para las superficies que son casi negras, con 
una emisividad es > 0.7, Hottel (1954) recomienda esta modificación: 

(13-59) 

Las emisividades de las superficies de las paredes de los hornos y de las cá­
maras de combustión típicamente son mayores a 0.7 y, por consiguiente, la 
relación que se acaba de dar resulta muy conveniente para los cálculos preli­
minares de la transferencia de calor por radiación. 

EJEMPLO 13-13 Emisividad efectiva de los gases 
de combustión 

Un horno cilíndrico cuya altura y diámetro son de 5 m contiene gases de com­
bustión a 1200 K a una presión total de 2 atm. Mediante análisis volumétrico 
se determina que la composición de los gases de combustión es 80% de N2, 

8% de H20, 7% de O2 y 5% de CO2 . Determine la emisividad efectiva de los ga­
ses de combustión (figura 13-39). 

SOLUCiÓN Se dan la temperatura , presión y composición de una mezcla de 
gases. Debe determinarse la emisividad de la mezcla. 
Suposiciones 1 Todos los gases de la mezcla son ideales. 2 La emisividad que 
se determine es un promedio de la radiación emitida hacia todas las superficies 
del recinto cilíndrico. 
Análisis El análisis volumétrico de una mezcla de gases permite determinar 
las fracciones molares Yi de los componentes, las cuales son equivalentes a las 
fracciones de presión para una mezcla de gases ideales. Por lo tanto, las presio­
nes parciales del CO2 y el H20 son 

Pe = Yc0
2
P = 0.05(2 atm) = 0.10 atm 

Pw = YH,oP = 0.08(2 atm) = 0.16 atm 

La longitud media del haz para un cilindro de diámetro y altura iguales, para la 
radiación emitida hacia todas las superficies, es, según la tabla 13-4, 

L = 0.60D = 0.60(5 ro) = 3 ro 
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Entonces, 

PeL = (0.10 atm)(3 m) = 0.30 m' atm = 0.98 ft . atm 

PwL = (0.16 atm)(3 m) = 0048 m . atm = 1.57 ft . atm 

Las emisividades de CO2 y H20 correspondientes a estos valores, a la tempera­
tura de los gases de Tg = 1200 K Y a 1 atm son, tomándolos de la figura 
13-36, 

ee, I alm =; 0.16 y ew, I atm = 0.23 

Estos son los valores base de las emisividades a 1 atm y es necesario corregir­
los para la presión total de 2 atm . Dado que (Pw + P)/2 = (0 .16 + 2)/2 = 1.08 
atm, los factores de corrección son , tomándolos de la figu ra 13-37, 

y Cw = lA 

Tanto el CO2 como el H20 están presentes en la misma mezcla y es necesario 
corregir por el traslape de las bandas de emisión. El factor de corrección de la 
emisividad a T = Tg = 1200 K es, de acuerdo con la figura 13-38, 

PcL + PwL = 0.98 + 1.57 = 2.55] 

Pw 0.16 
P

w 
+ Pe = 0.16 + 0.10 = 0.615 

C!.e = 0.048 

Entonces la emisividad efectiva de los gases de combustión queda ' 

eg = Cee e, 1 alm + Cw e w, I alm - C!.e = 1.1 x 0.16 + lA x 0.23 - 0.048 = 0.45 

Discusión La anterior es la emisividad promedio para la radiación emitida ha­
cia todas las superficies del recinto cilíndrico. Para la radiación emitida hacia 
el centro de la base la longitud media del haz es 0 .710, en lugar de 0 .600, yel 
valor de la emisividad sería diferente. 

EJEMPLO 13-14 Transferencia de calor por radiación 
en un horno cilíndrico 

Vuelva a considerar el horno cilíndrico discutido en el ejemplo 13-13. Para una 
temperatura de las paredes de 600 K determine la absortividad de los gases de 
combustión y la razón de la transferencia de calor por radiación de estos gases 
hacia las paredes del horno (figura 13-40). 

SOLUCiÓN Se dan las temperaturas de las superficies de las paredes y de los 
gases de combustión para un horno cilíndrico. Deben determinarse la absortivi­
dad de la mezcla de gases y la razón de la transferencia de calor por radiación 
de estos gases hacia las paredes del horno. 
Suposiciones 1 Todos los gases de la mezcla son ideales. 2 Todas las superfi­
cies interiores de las paredes del horno son negras. 3 La dispersión por el hollín 
y otras partículas es despreciable. 
Análisis En el ejemplo anterior se determinó que la emisividad promedio de 
los gases de combustión a la temperatura Tg = 1200 K es eg = 0.45. Para una 

~~751~b>,,:}1Wi1~ . 
CAPíTULO 13 

H=Sm 

FIGURA 13-40 
Esquema para el ejemplo 13-14. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

temperatura de la fuente de Ts = 600 K, una vez más se determina la absorti­
vidad del gas mediante los diagramas de emisividad, como 

Ts , 600 K 
PcLT = (0,10 atm)(3 m) 1200 K = 0.15 m' atm = OA9 ft· atm 

g 

Ts 600 K 
P\VL T = (0.16 atm)(3 m) 1200 K = 0.24 m . atm = 0.79 ft . atm 

g 

Con base en la figura 13-36 las emisividades del CO2 yel H20 correspondien­
tes a estos valores, a una temperatura de Ts = 600 K Y 1 atm, son 

S e. 1 atro = 0.11 y Sw. 1 atm = 0.25 

En el ejemplo anterior se determinó que los factores de corrección son Ce = 1.1 
Y Cw = 1.4 Y no cambian con la temperatura de las superficies. Entonces las 
absortividades del CO2 y el H20 quedan 

(
Tg)O'65 (1200 K)O.65 

a c = Ce T
s 

Se, 1 atm = (1.1) 600 K (0.11) = 0.19 

(
Tg)0.45 (1200 K)O.45 

a", = Cw T
s 

sw. 1 atm = (lA) 600 K (0.25) = OA8 

Asimismo, ~a = ~s, pero el factor de corrección de la emisividad debe evaluar­
se basándose en la figura 13-38 a T = Ts = 600 K, en lugar de Tg = 1200 K. 
En la figura no se tiene diagrama para 600 K, pero' se pueden leer valores de ~S 
a 400 K Y 800 K, Y se toma su promedio. A Pw/(Pw + Pe) = 0.615 Y PeL + PwL 
= 2.55 se lee ~s = 0.027. Entonces la absortividad de los gases de combus­
tión queda 

ag = ac + a w - ~a = 0.19 + OA8 - 0.027 = 0.64 

El área superficial de la superficie cilíndrica es 

7TD2 7T(5 m)2 
As = 7¡DH + 2 4 = 7T(5 m)(5 m) + 2 4 = 118 m2 

Entonces la razón neta de la transferencia de calor por radiación de los gases 
de combustión hacia las paredes del horno queda 

= (118 m2)(5.67 X 10-8 W/m2 . K4)[OA5(1200 K)4 - 0.64(600 K)4] 

= 5.69 X 104W 

Discusión La razón de la transferencia de calor que acaba de determinarse es 
para el caso de que las superficies de las paredes sean negras. Si las superficies 
no fueran negras pero su emisividad Ss fuera mayor que 0.7, se puede determi­
nar la razón de la transferencia de calor multiplicando la rapidez ya determina­
da por (ss + 1)/2. 
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TEMA DE INTERÉS ESPECIAL * 

Transferencia de calor desde el cuerpo humano 

El calor metabólico generado en el cuerpo se disipa hacia el medio a través 
de la piel y los pulmones, por convección y radiación, como calor sensible 
y por evaporación como calor latente (figura 13-41). El calor latente repre­
senta el calor de vaporización del agua a medida que se evapora en los pul­
mones y sobre la piel, absorbiendo calor del cuerpo, y se libera también 
calor laiente cuando la humedad se condensa sobre las superficies frías. El 
calentamiento del aire inhalado representa transferencia de calor sensible 
en los pulmones y es proporcional al aumento de su temperatura. La razón 
total de la pérdida de calor del cuerpo se puede expresar como 

Q cuerpo, total = Q piel + Q pulmones 

= (Q sensible + Q latente)piel + (Q sensible + Q latente)pulmones 

= (Q convección + Q radiación + Q latente) piel + (Q convección + Q latente) pulmones 

(13-60) 

Por lo tanto, la determinación de la transferencia de calor desde el cuerpo 
sólo por análisis es difícil. La ropa complica todavía más la transferencia 
de calor desde el cuerpo y por tanto debemos apoyarnos en datos experi­
mentales. En condiciones estacionarias la velocidad total de la transferen­
cia de calor desde el cuerpo es igual a la razón de la generación de calor 
metabólico en el propio cuerpo, la cual varía desde cerca de 100 W, para el 
trabajo ligero de oficina, hasta muy aproximadamente 1 000 W durante el tra­
bajo físico pesado. 

La pérdida de calor sensible desde la piel depende de las temperaturas de 
esta última, del medio y de las superficies circundantes, así como del mo­
vimiento del aire. Por otra parte, la pérdida de calor latente depende de 
cuán húmeda esté la piel y también de la humedad relativa del medio. La 
ropa sirve como aislamiento y reduce la pérdidá de calor tanto de la forma 
sensible como latente. Es obvio que la transferencia de calor desde los pul­
mones a través de la respiración depende de la frecuencia con la que se res­
pira y del volumen pulmonar, así como de los factores del medio que 
afectan la transferencia de calor desde la piel. 

El calor sensible desde la piel cubierta de ropa se transfiere primero ha­
cia esta última y de la ropa hacia el medio. Las pérdidas de calor por con­
vección y radiación desde la superficie exterior de un cuerpo con ropa se 
puede expresar como 

Q cony = hcony A ropa(Tropa - Tambiente) 
(W) 

(13-61) 

(13-62) 

en donde 
hcony = coeficiente de transferencia de calor por convección, según se da en 

la tabla 13-5 
hrad = coeficiente de transferencia de calor por radiación, 4.7 W/m2 • oC pa­

ra condiciones típicas en el interior; se supone que la ernisividad es 
0.95, lo cual es típico 

Aropa = área de la superficie exterior de una persona vestida 
T ropa = temperatura promedio de piel expuesta y de la ropa 

T ambiente = temperatura del aire ambiente 
T alred = temperatura promedio de las superficies circundantes 

* Esta sección se puede pasar por alto sin pérdida de continuidad. 

Piso 

FIGURA 13-41 
Mecanismos de pérdida de calor desde 

el cuerpo humano y magnitudes relativas 
para una persona en reposo. 

http://gratislibrospdf.com/



Coeficientes de transferencia de 
calor por convección para un cuerpo 
con ropa , a 1 atm (Ven mis) 
(compilado de var ias fuentes) 

Actividad 

Sentado en aire en 
movimiento El 

0< V< 0.2 mis 
0.2 < V< 4 mis 

Caminando en aire 
tranquilo a 
0.5 < V< 2 mis 

Caminando sobre una 
caminadora en aire 
tranquilo a 

0.5 < V< 2 mis 
De pie en aire en 

movimiento a 
0< V< 0.15 mis 
0.15 < V< l.5 mis 

3.1 
8.3 VO.6 

8.6 V053 

6.5 V039 

4.0 
14.8Vo69 

*A presiones diferentes de 1 atm, multiplí­
quese por pO.55, en donde P se da en atm . 

a) Convección y radiación separadas 

Toperativa 

Qconv + rad 

b) Convección y radiación combinadas 

FIGURA 13-42 
Las pérdidas de calor por convección y 
por radiación del cuerpo se pueden 
combinar en un solo término, definiendo 
una temperatura operativa equivalente. 

En la tabla 13-5 se dan los coeficientes de transferencia de calor por con­
vección a la presión de 1 atm. Los coeficientes de convección a presiones 
P diferentes de 1 atm se obtienen al multiplicar los valores a la presión at­
mosférica por pO.ss, en donde P se da en atmósferas. Asimismo, se recono­
ce que las temperaturas de las diferentes superficies que rodean a una 
persona es probable que sean diferentes, y Talred representa la temperatura 
media para la radiación, la cual es la temperatura de un recinto isotérmi­
co imaginario en el cual el intercambio de calor por radiación con el cuer­
po humano es igual al intercambio de calor por radiación con el recinto 
real. Dado que la mayor parte de la ropa y de los materiales de construcció9 
son en esencia negros, se puede determinar la temperatura media para lq 
radiación de un recinto que consta de N superficies a temperaturas diferen­
tes a partir de 

T alred == Fpersona-I TI + Fpersona-2 Tz + ... + Fpersona-N TN (13-63) 

en donde Ti es la temperatura de la superficie i Y Fpersona-i es elfactor de vi­
!\ión entre la persona y la superficie i. 

La pérdida total de calor sensible también se puede expresar de manera 
conveniente combinando las pérdidas de calor por convección y por radia­
ción, como 

Q eonv + rad = h c9mb;nado A ropa (Tropa - Topera,;va) 

= (heonv + hraJAropa (Tropa - TOpera'iv.) 
(W) (13-64) 

(13-65) 

en donde la temperatura operativa Toperativa es el promedio de las tempe­
raturas medias para la radiación y ambiente ponderadas por sus respectivos 
coeficientes de transferencia de calor por convección y radiación, y se ex­
presa como (figura 13-42) 

h ennv Tambiente + h rad Talred T ambiente + Talred 
T operativa = h + h == 2 

conv rad 
(13-66) 

, 
Note que la temperatura operativa será el promedio aritmético de las tem­
peraturas ambiente y de las superficies circundantes cuando los coeficien­
tes de transferencia de calor por convección y por radiación sean iguales 
entre sí. Otro índice ambiental usado en el análisis de la comodidad térmi­
ca es la temperatura efectiva, en la cual se combinan los efectos de la 
temperatura y de la humedad. Dos medios ambientes con la misma tempe­
ratura efectiva producen la misma respuesta térmica en las personas, aun 
cuando se encuentren a temperaturas y humedades diferentes. 

La transferencia de calor a través de la ropa se puede expresar como 

. A ropa (Tpiel - Tropa) 
Q eony + rad = -"'----R-=----'­

ropa 
(13-67) 

en donde Rropa es la resistencia térmica unitaria de la ropa en m2 . °C/W, 
la cual comprende los efectos combinados de la conducción, la convección 
y la radiación entre la piel y la superficie exterior de la ropa. La resistencia 
térmica de la ropa suele expresarse en la unidad do, en donde 1 clo = 
0.155 m2 . °C/W = 0.880 ft2 . 0p . h/Btu. La resistencia térmica de los pan­
talones, las camisas de manga larga, los suéteres de manga larga y las ca­
misetas de manga corta es de 1.0 clo, o sea 0.155 m2 . °C/W. La ropa de 
verano, como los pantalones ligeros y las camisas de manga corta, tiene un 
valor de aislamiento de 0.5 clo, en tanto que la de invierno, como los pan­
talones gruesos, las camisas de manga larga y un suéter o chaqueta, tiene 
un valor de aislamiento de 0.9 clo. 
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Entonces la pérdida total de calor sensible se puede expresar en términos 
de la temperatura de la piel, en lugar de la inconveniente temperatura de la 
ropa, como (figura 13-43) 

. Arapa (Tpiel - Toperativu) 

Qconv + cad = 1 
Rropa + h 

combinada 

(13-68) 

En un estado de comodidad térmica se observa que la temperatura prome­
dio de la piel del cuerpo es de 33°C (91.5°P). No se experimenta incomo­
didad cuando la temperatura de la piel fluctúa ± 1.5°C (2.5°P). Éste es el 
caso ya sea que el cuerpo esté con ropa o desnudo. 

La pérdida de calor latente o evaporativo desde la piel es proporcional 
a la diferencia entre la presión del vapor de agua en la piel y la del aire am­
biente, así como de la humectación de la piel, lo cual es una medida de la 
cantidad de humedad sobre ésta. Se debe a los efectos combinados de 
la evaporación del sudor y de la difusión del agua a través de la piel, y se 
puede expresar como 

Q latente = m vapor hfg (13-69) 

en donde 

m vapor = razón de la evaporación desde el cuerpo, kg/s 

hfg = entalpía de vaporización del agua = 2430 kJ/kg a 300 e 

La pérdida de calor por evaporación es máxima cuando la piel está comple­
tamente mojada. Asimismo, la ropa ofrece resistencia a la evaporación y la 
velocidad de la evaporación en los cuerpos con ropa depende de la permea­
bilidad de esta última. La razón máxima de la evaporación en un hombre 
promedio es de alrededor de 1 L/h (0.3 g/s), lo cual representa un límite su­
perior de 730 W para la razón del enfriamiento evaporativo. Una persona 
puede perder tanto como 2 kg de agua por hora durante una sesión de ejer­
cicios en un día caluroso, pero cualquier exceso de sudor resbala por la su­
perficie de la piel sin evaporarse (figura 13-44). 

Durante la respiración el aire inhalado entra en las condiciones ambien­
te y el aire exhalado sale casi saturado a una temperatura cercana a la de las 
profundidades del cuerpo (figura 13-45). Por lo tanto, el cuerpo pierde ca­
lor sensible por convección y latente por evaporación desde los pulmones, 
esto se puede expresar como 

Q conv, pulmones = m aire, pulmones epI aire(T exhalado - T ambiente) (13-70) 

Q latente, pulmones = m vapor, pulmones hfg = m aire, pulmones (W exhalado - W ambiente)hfg (13-71) 

en donde 

ri~ aire , pulmones = razón de la admisión de aire hacia los pulmones, kg/s 

Cp, aire = calor específico del aire, 1.0 kJ/kg . °e 
T exhalado = temperatura del aire exhalado 

W = relación de humedad (masa de humedad por unidad de masa de ai­
re seco) 

fMi"~,~~7' '::~o¡"'S-f ""(:Y~ 755;í<':~-?,I;1r~~S:::~,~-1~';:: 
CAPITULO 13 

Toperativa 
1ii'I/"~-'WV--e 

R ropa 

Piel 
Tpiel 

FIGURA 13-43 
Red simplificada de resistencias 

térmicas para la transferencia de calor 
desde una persona vestida. 

Vapor 
de agua 

m vapor, máx = 0.3 g/s 

Qlatente. máx = mlatenre, máx hfg a 30·C 

= (0.3 gls)(2430 kJ/kg) 

= 730W 

FIGURA 13-44 
Una persona promedio puede perder 

calor por evaporación a razón de hasta 
730W. 
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Aire ambiente 
frío 

20°C 

Aire exhalado 
caliente y húmedo 

35°C 

La razón de la admisión de aire a los pulmones es directamente proporcio­
nal al índice metabólico Q meto La razón de la pérdida total de calor desde 
los pulmones a través de la respiración se puede expresar de manera aproxi­
madacomo 

37°C Qeonv + latente, puhnones = 0.0014Qmet (34 - Tambiente) + 0.0173Q met (5 .87 - Pv, ambiente) 

FIGURA 13-45 
Parte del calor metabólico generado en 
el cuerpo se rechaza hacia el aire desde 
los pulmones, durante la respiración. 

(13-72) 

en donde P v, ambiente es la presión de vapor del aire ambiente en kPa. 
La fracción de calor sensible varía desde cerca de 40%, en el caso de tra­

-bajo pesado, hasta alrededor de 70% , durante el trabajo ligero. El resto de 
la energía se rechaza del cuerpo por transpiración en la forma de calor la­
tente. 

EJEMPLO 13-15 Efecto de la ropa sobre la comodidad térmica 

Está bien establecido que una persona con ropa o desnuda se siente cómoda 
cuando la temperatura de la piel es de alrededor de 33°C. Considere un hom­
bre promedio que está usando ropa de verano cuya resistencia térmica es de 
0 .6 cia . El hombre se siente muy cómodo mientras se encuentra de pie en un 
cuarto mantenido a 22°C donde el movimiento del aire es despreciable y la 
temperatura de la superficie interior es más o menos la misma que la del aire. 
Si este hombre estuviera de pie desnudo en dicho cuarto, determine la tempe­
ratura a la cua l debe mantenerse la habitación para que el hombre se sienta tér­
micamente cómodo. 

SOLUCiÓN Un hombre que está usando ropa de verano se siente cómodo en 
un cuarto a 22°C. Debe determinarse la temperatura a la que este hombre se 
sentirá térmicamente cómodo cuando esté desnudo. 
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias. 2 La pérdida de calor laten­
te desde la persona sigue siendo la misma. 3 Los coeficientes de transferencia 
de calor siguen siendo los mismos. 
Análisis El cuerpo pierde calor en las formas sensible y latente, y la primera 
consta de transferencia de calor por convección y radiación. A velocidades bajas 
del aire, de acuerdo con la tabla 13-5, el coeficiente de transferencia de ca lor 
por convección para un hombre de pie es de 4.0 W/m 2 . OC. El coeficiente de 
transferencia de calor por radiación en las condiciones típicas en interiores es de 
4.7 W/m2 . oC. Por lo tanto, el coeficiente de transferencia de calor en la super­
ficie para una persona de pie, para la convección y radiación combinadas, es 

heombinado = heonv + hrad = 4.0 + 4.7 = 8.7 W/m2 . oc 

Se dice que la resistencia térmica de la ropa es 

R ropa = 0.6 clo = 0.6 x 0.155 m2 . °C/W = 0.093 m2 . °C/W 

Dado que el área superficial de un hombre promedio es de 1.8 m2 , se determ i-
33°C na que la pérdida de calor sensible desde esta persona cuando está con ropa es 

(figura 13-46) 

FIGURA 13-46 
Esquema para el ejemplo 13-1 5. 

. As(Tpiel - Tambóente) 
Q sensible, con ropa = 1 

Rropa + h 
combinado 

= 95.2W 

0.093 m
2 

. °C/W + 8.7 W/~2 . oC 

Desde el punto de vista de la transferencia de calor, quitarse la ropa equivale a 
eliminar el aislamiento de ésta o hacer Rropa = O. En este caso la transferencia 
de calor se puede expresar como 
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. AsCTpie.l - Tambiente) 

Q sensible, desnudo = 1 
(1.8 m2)(33 - Tambiente)OC 

1 
Teuarto = 22°C Teuarto = 27°C 

h eombinado 8.7W/m2 . oC 

Para mantener la comodidad térm ica después de quitarse la ropa, la tempera­
tura de la pie l de la persona y la razón de la transferenc ia de ca lor desde ella 
deben seguir siendo las mismas. Entonces, igualando a 95.2 W la ecuación que 
acabamos de dar, se obtiene 

Persona 
con ropa 

Persona 
desnuda 

Por lo tanto, se necesita elevar la temperatura del aire de 22 hasta 26 .9°C pa­
ra garantizar que la persona se sent irá cómoda en el cuarto después de quitar­
se la ropa (f igura 13-47). 

FIGURA 13-47 
La ropa sirve como aislamiento y es 

necesario elevar la temperatura del 
cuarto cuando una persona está desnuda 

para mantener el mismo nivel de 
comodidad. 

Discusión Note que en la so lución antes dada se supone que el efecto de la ro­
pa sobre el ca lor latente es despreciable. También, por sencil lez, supusimos 
que el área superficia l de la persona vestida y desn uda era la misma y estos dos 
efectos deben de contraponerse entre sí. . 

RESUMEN 

La transferencia de calor por radiación entre superficies de­
pende de la orientación de éstas, una con respecto a las otras. 
En un análisis de la radiación, este efecto se toma en cuenta por 
medio del parámetro geométrico conocido como factor de 
visión. El fa ctor de visión de una superficie i hacia una super­
ficie j es denotado como F¡ --> j o como Fij y se define como la 
fracción de la radiación que saliendo de la superficie i choca 
contra la superficie j en forma directa. Los factores de visión 
entre superficies diferenciales y finitas se expresan como 

cos el cos e2 
? dA2 7Tr -

_ _ Q A, ~ A, -1.11 cos el cos e2 
F I2 - FA,-->A, - . - A 2 dA l dA2 Q A, l A, A, 7Tr 

en donde r es la distancia entre dA l Y dA2, Y e l y e2 son los án­
gulos entre las perpendiculares a las superficies y la recta que 
une dA l con dA2. 

El factor de visión F¡ --> ¡ representa la fracción de la radiación 
que sale de la superficie i y que choca directamente contra ella 
misma; F¡ --> ¡ = O para las superficies planas o convexas y 
F¡ --> ¡ =1= O para las superficies cóncavas. Para los factores de vi­
sión, la regla de reciprocidad se expresa como 

La suma de los factores de visión de la superficie i de un recin­
to cerrado hacia todas las superficies de este último, incluyen-

do ella misma, debe ser igual a la unidad. Esto se conoce como 
la regla de la suma para un recinto cerrado. La regla de super­
posición se expresa diciendo que el factor de visión desde una 
superficie i hacia una superficie j es igual a la suma de los fac­
tores de visión de la superficie i hacia las partes de la de j. La 
regla de simetría se expresa diciendo que si las superficies j y k 
son simétricas con respecto a la superficie i entonces F¡ --> j = 

Fi -->k' 
La razón de la transferencia de calor neta por radiación entre 

dos superficies negras se determina a partir de 

(W) 

La transferencia de calor neta por radiación desde cualquier 
superficie i de un recinto cerrado negro se determina sumando 
las transferencias de calor netas por radiación desde esa super­
ficie i hacia cada una de las superficies del recinto: 

N N 

O¡ = ~ Oi-->j = ~ A¡F¡-->j U(T¡4 - T/) (W) 
j= l j = l 

La energía total de radiación que sale de una superficie por 
unidad de tiempo y por unidad de área se llama radiosidad y se 
denota por 1. La razón neta de la transferencia de calor por ra­
diación desde una superficie i de área superficial A¡ se expresa 
como 

en donde 

. Eh¡ - J ¡ 

Q¡= -R-. -, 

1 - e 
R.= - - ' 

, A¡e¡ 
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es la resistencia de la superficie a la radiación. La razón neta de 
la transferencia de calor por radiación de la superficie i hacia la 
j se puede expresar como 

J. -] 
• 1 1 

Q¡-,>j = --¡¡--
'-tl 

en donde 

es la resistencia del espacio a la radiación. El método de redes 
se aplica a los problemas relativos a la radiación en recintos ce­
rrados, trazando una resistencia superficial asociada con cada 
superficie de un recinto y uniéndolas con resistencias del espa­
cio. A continuación el problema se resuelve tratándolo como un 
problema de resistencias eléctricas, en donde la transferencia de 
calor por radiación reemplaza a la corriente y la radiosidad al 
potencial. El método directo se basa en las dos ecuaciones si­
guientes: 

Superficies con razón 
neta especifica de 
transferencia de calor Q ¡ 

Supe/.1/cies con tem­
peratura T¡ especifica 

N 

Q¡ = A¡ L FHj(J¡ - J) 
j = 1 

El primero y el segundo grupos de ecuaciones dan N ecuaciones 
algebraicas lineales para la determinación de las N radiosidades 
desconocidas, para un recinto de N superficies. Una vez que se 
dispone de las radiosidades JI' J2, ... , JN, es posible determinar 
las temperaturas superficiales y las razones de transferencia de 
calor, a partir de las ecuaciones que se acaban de mostrar. 

La razón neta de la transferencia por radiación entre dos su­
perficies grises , difusas y opacas cualesquiera que forman un 
recinto cerrado se expresa por 

La transferencia de calor por radiación entre dos superficies se 
puede reducir mucho si, entre éstas, se introducen láminas del­
gadas de alta reflectividad (baja emisividad) de material, llama­
das blindajes contra la radiación. La transferencia de calor por 
radiación entre dos placas paralelas grandes separadas por N 
blindajes contra la radiación es 

A(T(T~ - T2
4

) 
QI2. N blindajes = ---------'----==-------

(~ + ~ _ 1) + ... + (_1_ + _1_ - 1) 
el e2 eN, I eN,2 

Se puede tomar en cuenta de manera apropiada el efecto de 
la radiación en las mediciones de temperatura por medio de la 
relación 

(K) 

donde Ti es la temperatura real del fluido, Tterrn es el valor de la 
temperatura medido por el termómetro y Tw es la temperatura de 
las paredes circundantes, todas en K. 

Los gases con moléculas asimétricas, como el H20, CO2, CO, 
S02 y los hidrocarburos HIICII/' participan en el proceso de ra­
diación, por absorción o emisión. La transmisividad, la absorti­
vidad y la emisividad espectrales de un medio se expresan 
como 

y 

en donde KA es el coeficiente de absorción espectral del medio. 
En la figura 13-36 se dan las emisividades del H20 y el CO2, 

para una presión total de P = 1 atm. Las emisividades a otras 
presiones se determinan a partir de 

y 

en donde Cw y Ce son los factores de corrección de la presión. 
Para mezclas de gases que contienen tanto HzO como CO2, la 
emisividad se determina a partir de 

en donde l1e es elfactor de corrección de la emisividad, con el 
que se toma en cuenta el traslape de las bandas de emisión. De 
manera semejante, las absortividades de los gases para la radia­
ción emitida por una fuente a la temperatura Ts se determinan a 
partir de 

en donde l1a = l1e a la temperatura Ts de la fuente y 

CO2: ae = Ce X (Tg/Ts)065 X ee(Ts' PeLTJTg) 

H20: aw = Cw X (Tg/Ts)0.45 X ew(Ts' PwLTJTg) 

La razón de la transferencia de calor por radiación entre un gas 
y una superficie circundante es 

Recinto negro cerrado: 

Recinto gris cerrado, 
con es > 0.7: 
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PROBLEMAS*

El factor de visión

13-1C ¿Qué representa el factor de visión? ¿Cuándo el factor
de visión de una superficie hacia sí misma no es cero?

13-2C ¿Cómo puede el lector determinar el factor de visión
FI2 cuando se dispone del factor de visión F21 y de las áreas su-
perficiales?

13-3C ¿Cuáles son la regla de la suma y la regla de superpo-
sición para los factores de visión?

13-4C ¿Cuál es el método de las cuerdas cruzadas? ¿Para
cuáles clases de configuraciones geométricas es aplicable el
método de las cuerdas cruzadas?

13-5 Considere un recinto cerrado que consta de seis superfi-
cies. ¿Cuántos factores de visión intervienen en esta configura-
ción geométrica? ¿Cuántos de estos factores se pueden
determinar por la aplicación de las reglas de reciprocidad y de
la suma?

*Los problemas designados por una "C" son preguntas de concepto
y se alienta a los estudiantes a darles respuesta a todos. Los desig-
nados por una "1" están en unidades inglesas y los usuarios del SI
pueden ignorarlos. Los problemas con un icono de EES-CD, (lJ, se
resuelven usando el EES y las soluciones completas, junto con es-
tudios paramétricos, que se incluyen en el CD que acompaña a este
texto. Los problemas con un icono de computadora-EES, i1!, son
de naturaleza detallada y se pretende que se resuelvan con una
computadora, de preferencia usando el software de EES que acom-
paña a este texto.

13-6 Considere un recinto cerrado que consta de cinco super-
ficies. ¿Cuántos factores de visión intervienen en esta configu-
ración geométrica? ¿Cuántos de estos factores se pueden
determinar por la aplicación de las reglas de reciprocidad y de
la suma?

13-7 Considere un recinto cerrado que consta de 12 superficies.
¿Cuántos factores de visión intervienen en esta configuración
geométrica? ¿Cuántos de estos factores se pueden determinar
por la aplicación de las reglas de reciprocidad y de la suma?

Respuestas: 144, 78

13-8 Determine los factores de visión F13 y F23 entre las su-
perficies rectangulares que se muestran en la figura P13-8.

1---3m--l
T

A2 1m-+
Al

~11
"\

A3 '\Im..2...

FIGURAP13-8

13-9 Considere un recinto cerrado cilíndrico cuya altura es el
doble del diámetro de su base. Determine el factor de visión de
la superficie lateral de este recinto cilíndrico hacia su superfi-
cie base.
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13-10 Considere un horno hemisférico con una base circular 
plana de diámetro D. Determine el factor de visión del domo de 
este horno hacia su base. Respuesta: 0 .5 

13-11 Determine los factores de visión F¡2 y F 2¡ para los duc­
tos muy largos que se muestran en la figura P13-11, sin usar ta­
blas ni diagramas de los factores de visión. Desprecie los 
efectos de los extremos. 

I--D--I I--a--l 
a) b) e) 

FIGURA P13-11 

13-12 Determine los factores de visión de las ranuras muy lar­
gas que se muestran en la figura P13-12 hacia los alrededores, 
sin usar tablas ni diagramas de los factores de visión. Desprecie 
los efectos de los extremos. 

I--D-I I--a-l 

a) Ranura semicilíndrica. b) Ranura triangular. e) Ranura rectangular. 

FIGURA P13-12 

13-13 Determine los factores de visión de la base de un cubo 
hacia cada una de los otras cinco superficies. 

13-14 Considere un recinto cerrado cónico de altura h y diá­
metro D de la base. Determine el factor de visión de la superfi­
cie lateral cónica hacia un agujero de diámetro d localizado en 
el centro de la base. 

FIGURA P13-14 

13-15 Determine los cuatro factores de visión asociados con 
un recinto cerrado formado por dos cilindros concéntricos muy 
largos de radios r¡ Y r 2' Desprecie los efectos de los extremos. 

13-16 Determine el factor de visión F¡2 entre las superficies 
rectangulares que se muestran en la figura P13-16. 

a) b) e) 

FIGURA P13-16 

13-17 Dos cilindros paralelos infinitamente largos de diáme­
tro D están ubicados de manera que existe una distancia s entre 
ellos. Determine el factor de visión F¡2 entre estos dos cilindros. 

13-18 Tres cilindros paralelos infinitamente largos de diáme­
tro D están ubicados de manera que existe una distancia s entre 
ellos. Determine el factor de visión entre el cilindro de en me­
dio y los alrededores. 

~ 
f?ís~s 

D ~ 
D 

FIGURA P13-18 

Transferencia de calor por radiación 
entre superficies 

13-19C ¿Por qué es más o menos fácil el análisis relativo a la 
radiación de los recintos cerrados que constan de superficies ne­
gras? En este caso, ¿cómo se expresa la razón de la transferen­
cia de calor por radiación? 

13-20C ¿En qué difiere la radiosidad de una superficie con 
respecto a la energía emitida? ¿Para qué clases de superficies 
estas dos cantidades son idénticas? 

13-21C ¿Qué son las resistencias a la radiación de las super­
ficies y del espacio? ¿Cómo se expresan? ¿Para qué clases de 
superficies la resistencia a la radiación de ellas es cero? 

13-22C ¿Cuáles son los dos métodos usados en el análisis de 
la radiación? ¿Cuál es la diferencia entre estos dos métodos? 

13-23C ¿Qué es una superficie reirradiante? ¿Qué simplifica­
ciones ofrece una superficie de este tipo en el análisis relativo a 
la radiación? 

13-24 Se mantiene una esfera sólida de 1 m de diámetro y a 
500 K en un recinto con forma de triángulo equilátero, al vacío 
y grande, cuyos lados tienen 2 m de largo. La emisividad de la 
esfera es 0.45 y la temperatura del recinto es de 380 K. Si den­
tro de la esfera se genera calor en forma uniforme a razón de 
3 100 W, determine a) el factor de visión del recinto a la esfera 
y b) la emisividad del recinto. 
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T I=500 K 
el =0.45 

2m 

FIGURA P13-24 

13-25 Este problema trata de la transferencia de calor por ra­
diación, de estado estacionario, entre una esfera (r l = 30 cm) y 
un disco circular (r2 = 120 cm), los cuales están separados por 
una distancia de centro a centro h = 60 cm. Cuando la normal 
al centro del disco pasa por el centro de la esfera, el factor de 
visión para la radiación es expresado por 

Las temperaturas superficiales de la esfera y del disco son 
600°C y 200°C, respectivamente, y sus emisividades son 0.9 y 
0.5 , también respectivamente. 

a) Calcular los factores de visión FI2 y F21 . 

b) Calcular la razón neta de intercambio de calor por ra­
diación entre la esfera y el disco. 

e) Para los radios y temperaturas dados para la esfera y el 
disco, las tres modificaciones posibles siguientes podrían 
aumentar la razón neta de intercambio de calor por ra­
diación: pintar cada una de las superficies para alterar sus 
emisividades, ajustar la distancia entre ellas y propor­
cionar un recinto (refractario). Calcular la razón neta de 
intercambio de calor por radiación entre los dos cuerpos 
si se seleccionan los mejores valores para cada una de las 
modificaciones antes mencionadas. 

8~ E--r---~.~.~.~. i "~ h 

FIGURA P13-25 

13-261 Considere un horno cúbico de 10 ft X 10 ft X 10 ft cu­
yas superficies superior y laterales se aproximan mucho a su­
perficies negras y cuya superficie base tiene una emisividad 
e = 0.7. Las superficies base, superior y laterales del horno se 
mantienen a temperaturas uniformes de 800 R, 1 600 R y 2400 
R, respectivamente. Determine la razón neta de la transferencia 
de calor por radiación entre a) las superficies base y laterales y 
b) las superficies base y superior. Asimismo, determine la razón 
neta de la transferencia de calor por radiación hacia la superfi­
cie base. 

13-271 (E.') Vuelva a considerar el problema 13-26I. Me-
~ diante el software EES (o cualquier otro seme­

jante), investigue el efecto de la emisividad de la superficie base 
sobre las razones netas de la transferencia de calor por radiación 
entre las superficies base y laterales, entre las superficies base y 
superior, y hacia la superficie base. Suponga que la emisividad 
varía de 0.1 hasta 0.9. Trace las gráficas de las razones de la 
transferencia de calor como función de la emisividad y discuta 
los resultados. 

13-28 Dos placas paralelas muy grandes se mantienen a las 
temperaturas uniformes de TI = 600 K Y T2 = 400 K, y tienen 
las emisividades el = 0.5 y e2 = 0.9, respectivamente. Determi­
ne la razón neta de la transferencia de calor por radiación entre 
las dos superficies por unidad de área de las placas. 

13-29 ~ Vuelva a considerar el problema 13-28. Median-
.~ te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos de la temperatura y de la emisividad de la 
placa caliente sobre la razón neta de la transferencia de calor 
por radiación entre las placas. Suponga que la temperatura varía 
de 500 K hasta 1000 K, y la emisividad de 0.1 hasta 0.9. Trace 
gráficas de la razón neta de la transferencia de calor por radia­
ción como función de la temperatura y de la emisividad, y dis­
cuta los resultados. 

13-30 Un horno tiene forma cilíndrica con R = H = 2 m. To­
das las superficies del horno, la base, la superior y la lateral, son 
negras y se mantienen a las temperaturas uniformes de 500, 700 
y 1400 K, respectivamente. Determine la razón neta de la trans­
ferencia de calor por radiación hacia la superficie superior o 
desde ésta durante la operación estacionaria. 

FIGURA P13-30 

13-31 Considere un horno hemisférico de diámetro D = 5 m 
con una base plana. El domo del horno es negro y la base tiene 
una emisividad de 0.7. La base y el domo del horno se mantie­
nen a las temperaturas uniformes de 400 y 1000 K, respectiva­
mente. Determine la razón neta de la transferencia de calor por 
radiación del domo hacia la superficie base durante la operación 
estacionaria. Respuesta: 759 kW 

~ 
~ 
~5m----j 
FIGURA P13-31 

13-32 Dos cilindros concéntricos muy largos de diámetros 
DI = 0.35 m y D2 = 0.5 m se mantienen a las temperaturas uni­
formes de TI = 950 K y T2 = 500 K, y tienen las emisividades 
el = 1 ye2 = 0.55, respectivamente. Determine la razón neta de 
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la transferencia de calor por radiación entre los dos cilindros por 
unidad de longitud de los mismos. 

13-33 Este experimento se conduce con el fin de determinar la 
emisividad de cierto material. Una barra cilíndrica larga de diá­
metro DI = 0.01 m se recubre con este nuevo material y se co­
loca en un largo recinto cerrado cilíndrico en el que se ha hecho 
el vacío y que tiene un diámetro Dz = 0.1 m y emisividad 8Z = 
0.95, el cual se enfría desde el exterior y se mantiene a una tem­
peratura de 200 K en todo momento. La varilla se calienta ha­
ciendo pasar por ella una corriente eléctrica. Cuando se 
alcanzan las condiciones estacionarias de operación se observa 
que la varilla disipa potencia eléctrica a razón de 8 W por cada 
unidad de longitud y su temperatura superficial es de 500 K. 
Con base en estas mediciones determine la emisividad del recu­
brimiento de la varilla. 

13-341 Un horno tiene una forma semejante a la de un largo 
ducto semicilíndrico de diámetro D = 15 ft. La base y el domo 
del horno tienen emisividades de 0.5 y 0.9 Y se mantienen a las 
temperaturas uniformes de 550 y 1 800 R, respectivamente. De­
termine la razón neta de la transferencia de calor por radiación 
del domo hacia la superficie base por unidad de longitud duran­
te la operación estacionaria. 

f.-D= 15ft ...j 

FIGURA P13-341 

13-35 Dos discos paralelos de diámetro D = 0.6 m y con una 
separación L = 0.4 m entre sí están ubicados uno directamente 
arriba del otro. Los dos discos son negros y se mantienen a una 
temperatura de 450 K. Los lados posteriores de los discos están 
aislados y se puede considerar que el medio en el que se en­
cuentran es el de un cuerpo negro a Too = 300 K. Determine la 
razón neta de la transferencia de calor por radiación de los dis-
cos hacia el medio. Respuesta: 781 W 

13-36 Un horno tiene una forma semejante a la de un largo 
ducto cuya sección transversal es un triángulo equilátero, en 
donde el ancho de cada lado es de 2 m. Se alimenta calor desde 
la superficie base, cuya emisividad es 8 1 = 0.8, a razón de 800 
W/mz, en tanto que las superficies laterales, cuyas emisividades 
son de 0.5, se mantienen a 500 K. Despreciando los efectos de 
los extremos, determine la temperatura de la superficie base. 
¿Puede tratar el lector esta configuración geométrica como un 
recinto cerrado de dos superficies? 

13-37 ((') Vuelva a considerar el problema 13-36. Median-
.~ te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos de la velocidad de la transferencia de ca­
lor en la superficie base y de la temperatura de las superficies 
laterales sobre la temperatura de esa superficie base. Suponga 
que la velocidad de la transferencia de calor varía de 500 W Imz 

hasta 1000 W/mz y la temperatura de 300 K hasta 700 K. Trace 
gráficas de la temperatura de la superficie base como función de 

la razón de la transferencia de calor y de la temperatura de las 
superficies laterales, y discuta los resultados. 

13-38 Considere un horno cúbico de 4 m X 4 m X 4 m cuyos 
piso y techo son negros y cuyas superficies laterales son reirra­
diantes. El piso y el techo del horno se mantienen a las tempe­
raturas de 550 K Y 1100 K, respectivamente. Determine la 
razón neta de la transferencia de calor por radiación entre el pi­
so y el techo del horno. 

13-39 Dos esferas concéntricas de diámetros DI = 0.3 m 
y Dz = 0.4 m se mantienen a las temperaturas uniformes de 
TI = 700 K Y Tz = 500 K, Y tienen las emisividades 8 1 = 0.5 
y 8Z = 0.7, respectivamente. Determine la razón neta de la trans­
ferencia de calor por radiación entre las dos esferas. Asimismo, 
determine el coeficiente de transferencia de calor por convec­
ción en la superficie exterior si tanto el medio como las superfi­
cies circundantes se encuentran a 30°C. Suponga que la emisi­
vidad de la superficie exterior es de 0.35. 

13-40 Un tanque esférico de diámetro D = 2 m que está lleno 
con nitrógeno líquido a 100 K se mantiene en un recinto cerra­
do cúbico en el que se ha hecho el vacío cuyos lados tienen 3 m 
de largo. Las emisividades del tanque esférico y del recinto ce­
rrado son 8 1 = 0.5 Y 8Z = 0.8, respectivamente. Si se mide que 
la temperatura del recinto cúbico es de 240 K, determine la 
razón neta de la transferencia de calor por radiación hacia el ni-
trógeno líquido. Respuesta: 228 W 

FIGURA P13-40 

13-41 Repita el problema 13-40 reemplazando el recinto cú­
bico por uno esférico cuyo diámetro sea de 3 m. 

13-42 f&l Vuelva a considerar el problema 13-40. Mediante 
.- el software EES (o cualquier otro semejante), in­

vestigue los efectos de la longitud del lado y de la emisividad del 
recinto cerrado cúbico, y de la emisividad del tanque esférico so­
bre la razón neta de la transferencia de calor por radiación. Su­
ponga que la longitud del lado varía de 2.5 m hasta 5.0 m y las 
dos emisividades de 0.1 hasta 0.9. Trace gráficas de la razón ne­
ta de la transferencia de calor por radiación como función de la 
longitud del lado y de las emisividades, y discuta los resultados. 

13-43 Considere una parrilla circular cuyo diámetro es de 
0.3 m. Su fondo está cubierto con trozos de carbón mineral ca­
lientes a 950 K, en tanto que la malla de alambre de la parte su­
perior de la misma está cubierta con bisteces inicialmente a 
5°C. La distancia entre los trozos de carbón y la carne es de 0.20 
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cm. Tratando tanto los bisteces como el carbón como cuerpos 
negros, determine la razón inicial de la transferencia de calor por 
radiación del segundo hacia los primeros. Asimismo, determine 
la razón inicial de transferencia de calor por radiación hacia los 
trozos de carne si la abertura lateral de la parrilla se cubre con 
hoja de aluminio, la cual se puede considerar como una superfi-
cie reirradiante. Respuestas: 928 W. 2085 W 

Bisteces 

~~~.I 
0.20 m 

Trozos 
de carbón 

FIGURA P13-43 

~ 

13-441 Un cuarto de 19 ft de alto con un área de la base de 
12 ft X 12 ft se debe caldear por medio de calentadores de resis­
tencia eléctrica colocados en el techo, el cual se mantiene a una 
temperatura uniforme de 90°F en todo momento. El piso del 
cuarto está a 65°F y tiene una emisividad de 0.8. Las superficies 
laterales están bien aisladas. Tratando el techo como un cuerpo 
negro, determine la razón de la pérdida de calor desde el cuarto 
a través del piso. 

13-45 Considere dos superficies rectangulares perpendicula­
res entre sí con una arista común, la cual tiene 1.6 m de largo. 
La superficie horizontal tiene 0.8 m de ancho y la vertical 1.2 m 
de alto. La superficie horizontal tiene una emisividad de 0.75 y 
se mantiene a 400 K. La superficie vertical es negra y se man­
tiene a 550 K. Los lados posteriores de las superficies se en­
cuentran aislados. Las superficies circundantes están a 290 K Y 
se puede considerar que tienen una emisividad de 0.85 . Deter­
mine la razón neta de las transferencias de calor por radiación 
entre las dos superficies y entre la superficie horizontal y los al­
rededores. 

T2 = 550 K 

e2 = 1 w= 1.6 m 

L2 = 1.2 m A2 @ 
T3 = 290 K 
e3 = 0.85 

LI = 0.8 m "A_I __ CD_l _ _ ---">. 

FIGURA P13-45 

TI =400K 
e l = 0.75 

13-46 Dos cilindros paralelos largos de 20 cm de diámetro es­
tán colocados con una separación de 30 cm entre sí. Los 
dos son negros y se mantienen a las temperaturas de 425 K Y 
275 K, respectivamente. Los alrededores se pueden considerar 
como un cuerpo negro a 300 K. Para una sección de 1 m de lar­
go de los cilindros, determine las razones de la transferencia de 

calor por radiación entre los cilindros y entre el cilindro calien­
te y los alrededores. 

T2 = 275 K 
e2 = 1 

s 

D 

D 

TI =425 K 
el = 1 

FIGURA P13-46 

13-47 Considere un ducto semicilíndrico largo de diámetro de 
r.0 m. Se alimenta calor desde la superficie base, la cual es ne­
gra, a razón de 1200 W/m2, en tanto que la superficie lateral, 
con una emisividad de 0.4, se mantiene a 650 K. Despreciando 
los efectos de los extremos, determine la temperatura de la su­
perficie base. 

13-48 Considere un recinto cerrado hemisférico de 20 cm de 
diámetro. El domo se mantiene a 600 K Y desde él se alimenta 
calor a razón de 50 W, en tanto que la superficie base, con una 
emisividad de 0.55, se mantiene a 400 K. Determine la emisivi­
dad del domo. 

Blindajes contra la radiación y el efecto 
de la radiación 

13-49C ¿Qué es un blindaje contra la radiación? ¿Por qué se 
usa? 

13-50C ¿Qué es efecto de la radiación? ¿Cómo influye sobre 
las mediciones de temperatura? 

13-51C Dé ejemplos de efectos de la radiación que afecten la 
comodidad humana. 

13-52 Considere una persona cuya área superficial expuesta 
es de 1.9 m2, su emisividad es de 0.85 y su temperatura superfi­
cial es de 30°C. Determine la razón de la pérdida de calor de esa 
persona por radiación en un cuarto grande cuyas paredes están 
a una temperatura de a) 300 K y b) 280 K. 

13-53 Se coloca una delgada hoja de aluminio, con una emi­
sividad de 0.15 por ambos lados, entre dos placas paralelas muy 
grandes, las cuales se mantienen a las temperaturas uniformes 
de TI = 900 K Y T2 = 650 K y tienen las emisividades e l = 0.5 
y e2 = 0.8, respectivamente. Determine la razón neta de la trans­
ferencia de calor por radiación entre las dos placas, por unidad 
de área superficial de las mismas y compare el resultado con el 
que se tendría si no existiera el blindaje. 

TI =900K 
e l =0.5 

T2 = 650 K 
8 2 = 0.8 

FIGURA P13-53 
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13-54 E.E.'.) Vuelva a considerar el problema 13-53. Median-
te el software EES (o cualquier otro semejante), 

trace la gráfica de la razón neta de la transferencia de calor por 
radiación entre las dos placas como función de la emisividad de 
la hoja de aluminio, cuando esa emisividad varía de 0.05 hasta 
0.25, y discuta los resultados. 

13-55 Dos placas paralelas muy grandes se mantienen a las 
temperaturas uniformes de TI = 1 000 K Y T2 = 800 K y tienen 
las emisividades 81 = 8 2 = 0.5 , respectivamente. Se desea redu­
cir la razón neta de la transferencia de calor por radiación entre 
las dos placas hasta la quinta parte colocando entre ellas delga­
das hojas de aluminio, con una emisividad de 0.1 por ambos la­
dos . Determine el número de hojas que es necesario introducir. 

13-56 Se colocan cinco hojas delgadas idénticas de aluminio, 
con una emisividad de 0.1 por ambos lados, entre dos placas pa­
ralelas muy grandes, las cuales se mantienen a las temperaturas 
uniformes de TI = 800 K Y T2 = 450 K y tienen las emisivida­
des 8 1 = 8 2 = 0.1, respectivamente. Determine la razón neta de 
la transferencia de calor por radiación entre las dos placas, por 
unidad de área superficial de las mismas y compare el resultado 
con el que se tendría si no existiera el blindaje. 

13-57 E.E.'.) Vuelva a considerar el problema 13-56. Median-
te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos del número de hojas de aluminio y de las 
emisividades de las placas sobre la razón neta de la transferen­
cia de calor por radiación entre estas dos últimas. Suponga que 
el número de hojas varía de 1 hasta 10 y las emisividades de las 
placas de 0.1 hasta 0.9. Trace gráficas de la razón neta de la trans­
ferencia de calor por radiación como función del número de ho­
jas y de las emisividades de las placas, y discuta los resultados. 

13-581 Dos discos paralelos de diámetro D = 3 ft y con una 
separación L = 2 ft entre sí están ubicados uno directamente 
arriba del otro. Los discos están separados por un blindaje con­
tra la radiación cuya emisividad es 0.15. Los dos discos son ne­
gros y se mantienen a las temperaturas de 1 200 R y 700 R, 
respectivamente. Se puede considerar que el medio en el que 
esos discos se encuentran es un Cuerpo negro a 540 R. Determi­
ne la razón neta de la transferencia de calor por radiación a tra­
vés del blindaje en condiciones estacionarias. 

Respuesta: 866 Btu/h 

13-59 Un blindaje contra la radiación que tiene la misma emi­
sividad 83 por ambos lados se coloca entre dos placas paralelas 
grandes , las cuales se mantienen a las temperaturas uniformes 

de TI = 650 K Y T2 = 400 K y tienen las emisividades 81 = 0.6 
Y 8 2 = 0.9, respectivamente. Determine la emisividad del blin­
daje contra la radiación si la transferencia de calor por radiación 
entre las placas se debe reducir al 15% del que se tendría si no 
existiera el blindaje. 

13-60 E.E.'.) Vuelva a considerar el problema 13-59. Median-
.. "- te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue el efecto del porcentaje de reducción en la razón ne­
ta de la transferencia de calor por radiación entre las placas so­
bre la emisividad de los blindajes contra la radiación. Suponga 
que el porcentaje de reducción varía de 40 hasta 95%. Trace la 
gráfica de la emisividad contra el porcentaje de reducción en 
la transferencia de calor y discuta los resultados . 

13-61 Dos cilindros coaxiales de diámetros DI = 0.10 m y 
D2 = 0.30 m y que tienen las emisividades 81 = 0.7 Y 8 2 = 0.4 
se mantienen a las temperaturas uniformes de TI = 750 K y 
T2 = 500 K, respectivamente. Ahora, entre los dos cilindros se 
coloca un blindaje coaxial contra la radiación de diámetro 
D3 = 0.20 m y que tiene la emisividad 8 3 = 0.2. Determine la 
razón neta de la transferencia de calor por radiación entre los dos 
cilindros por unidad de longitud de los mismos y compare el re­
sultado con el que se tendría si no existiera el blindaje. 

13-62 E.E.'.) Vuelva a considerar el problema 13-61. Median-
te el software EES (o cualquier otro semejante), 

investigue los efectos del diámetro del cilindro exterior y de la 
emisividad del blindaje contra la radiación sobre la razón neta 
de la transferencia de calor por radiación entre los dos cilindros. 
Suponga que el diámetro varía de 0.25 m hasta 0.50 m y la emi­
sividad deO.05 hasta 0.35. Trace gráficas de la transferencia de 
calor por radiación como función del diámetro y de la emisivi­
dad, y discuta los resultados. 

Intercambio de radiación con gases absorbentes 
y emisores 

13-63C ¿En qué se diferencia la transferencia de calor por ra­
diación a través de un medio participante de la que se da a tra­
vés de un medio no participante? 

13-64C Defina transmisividad espectral de un medio de espe­
sor L en términos de a) las intensidades espectrales y b) el coe­
ficiente de absorción espectral. 

13-65C Defina emisividad espectral de un medio de espesor L 
en términos del coeficiente' de absorción espectral. 

13-66C ¿En qué difiere la distribución de la longitud de onda 
de la radiación emitida por un gas con respecto a la de una su­
perficie a la misma temperatura? 

13-67 Considere una muestra equimolar de gases CO2 y O2 a 
800 K y a una presión total de 0.5 atm. Para una longitud de la 
trayectoria de l.2 m, determine la emisividad del gas. 

13-68 Un horno cúbico cuya longitud del lado es de 6 m con­
tiene gases de combustión a 1 000 K y a una presión total de 
1 atm. La composición de esos gases es 75% de N2, 9% 
de H20 , 6% de O2 y 10% de CO2. Determine la emisividad 
efectiva de esos gases de combustión. 

13-69 Un recipiente cilíndrico cuyo altura y diámetro son de 
8 m está lleno con una mezcla de gases CO2 y N2 a 600 K y 
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1 atm. La presión parcial del CO2 en la mezcla es de 0.15 atm. 
Si las paredes son negras y están a una temperatura de 450 K, 
determine la velocidad de la transferencia de calor por radiación 
entre el gas y las paredes del recipiente. 

13-70 Repita el problema 13-69 reemplazando el CO2 por el 
H20 en estado gaseoso. 

13-71 Un horno esférico de 3 m de diámetro contiene una 
mezcla de gases CO2 y N2 a 1 200 K Y 1 atm. La fracción molar 
del CO2 en la mezcla es de 0.15 . Si la pared del horno es negra 
y su tempei-atura se mantiene a 600 K, determine la razón neta 
de la transferencia de calor por radiación entre la mezcla de ga­
ses y la pared del horno. 

13-72 Una cámara de combustión de flujo pasante consta de 
tubos largos de 15 cm de diámetro sumergidos en agua. Se con­
duce aire comprimido al tubo y se rocía combustible hacia ese 
aire. Los gases de la combustión constan de 70% de N2, 9% 
de H20, 15% de O2 y 6% de CO2, y se mantienen a 1 atm y 
1 500 K. Las superficies de los tubos son casi negras, con una 
emisividad de 0.9. Si los tubos deben mantenerse a una tempe­
ratura de 600 K, determine la razón de la transferencia de calor 
de los gases de combustión hacia la pared del tubo, por radia­
ción, por m de longitud de tubo. 

13-73 Repita el problema 13-72 para una presión total de 3 atm. 

13-74 En una planta de cogeneración se usan gases de com­
bustión a 1 atm y 800 K para precalentar agua, pasándolos por 
tubos de 6 m de largo y 10 cm de diámetro. La superficie inte­
rior del tubo es negra y las presiones parciales del CO2 y el H20 
en dichos gases de combustión son 0.12 atm y 0.18 atm, respec­
tivamente. Si la temperatura del tubo es de 500 K, determine la 
razón de la transferencia de calor de los gases al tubo. 

13-75 Un gas a 1200 K Y 1 atm consta de 10% de CO2, 10% 
de H20, 10% de O2 y 70% de N2 en volumen. El gas fluye entre 
dos placas paralelas negras y grandes mantenidas a 600 K. Si 
estas placas tienen una separación de 20 cm entre ellas, determi­
ne la razón de la transferencia de calor del gas a cada placa, por 
unidad de área superficial. 

Tema especial: Transferencia de calor 
desde el cuerpo humano 

13-76C Considere una persona que está descansando o reali­
zando trabajo ligero. ¿Es justo decir que muy aproximadamen­
te la tercera parte del calor metabólico generado en el cuerpo se 
disipa hacia el medio por convección, la tercera parte por eva­
poración y la tercera parte restante por radiación? 

13-77C ¿Qué es calor sensible? ¿Cómo resulta afectada 
la pérdida de calor sensible desde un cuerpo humano por 
a) la temperatura de la piel, b) la temperatura del medio y e) el 
movimiento del aire? 

13-78C ¿Qué es calor latente? ¿Cómo resulta afectada la pér­
dida de calor latente desde el cuerpo humano por a) lo húmedo 
de la piel y b) la humedad relativa del medio? ¿Cómo está rela­
cionada la razón de evaporación del cuerpo con la razón de la 
pérdida de calor latente? 

13-79C ¿Cómo se expresa el efecto aislante de la ropa? ¿Có­
mo afecta la ropa la pérdida de calor del cuerpo por convección, 
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radiación y evaporación? ¿Cómo afecta la ropa la ganancia de 
calor proveniente del Sol? 

13-80C Explique todos los diferentes mecanismos de transfe­
rencia de calor del cuerpo humano a) a través de la piel y b) a 
través de los pulmones. 

13-81C ¿Qué es temperatura operativa? ¿Cómo está relacio­
nada con las temperaturas medias ambiente y radiante? ¿En qué 
difiere con respecto a la temperatura efectiva? 

13-82 El coeficiente de transferencia de calor por convección 
para una persona con ropa mientras está caminando en aire tran­
quilo a una velocidad de 0.5 a 2 mis queda dado por h = 

8.6V°.53, en donde V se da en mis y h en W/m2 . oC. Trace la 
gráfica del coeficiente de convección contra la velocidad al ca­
minar y compare los coeficientes de convección en ese interva­
lo con el coeficiente promedio de radiación de alrededor de 
5 W/m2 . 0e. 
13-83 Una persona con ropa o desnuda se siente cómoda 
cuando la temperatura de la piel es de alrededor de 33°e. Con­
sidere un hombre promedio que usa ropa de verano cuya resis­
tencia térmica es de 1.1 clo. El hombre se siente muy cómodo 
mientras está de pie en un cuarto mantenido a 20°e. Si él estu­
viera parado desnudo en ese cuarto, determine la temperatura a 
la cual debe mantenerse este último para que el hombre se sien­
ta térmicamente cómodo. Suponga que la pérdida de calor la­
tente desde la persona sigue siendo la misma. 

Respuesta: 27.8°e 

13-841 Una persona promedio produce 0.50 lbm de humedad 
mientras se está bañando con regadera y O.121bm si se está ba­
ñando en tina. Considere una familia de cuatro personas que se 
bañan una vez al día con regadera en un cuarto de baño que no 
está ventilado. Tomando el calor de vaporización del agua como 
1 050 Btu/lbm, determine la contribución de esos baños con re­
gadera a la carga de calor latente del acondicionador del aire en 
verano, por día. 

13-85 Un pollo promedio (1.82 kg o 4.0 lb m) tiene un índice 
metabólico basal de 5.47 W y un índice metabólico promedio de 
10.2 W (3 .78 W de calor sensible y 6.42 W de calor latente) du­
rante la actividad normal. Si se tienen 100 pollos en una sala de 
cría, determine la razón de la generación total de calor y la 
razón de producción de humedad en esa sala. Tome el calor de 
vaporización del agua como 2430 kJ/kg. 

13-86 Considere un salón de clases grande con 90 estudiantes, 
en un día caluroso del verano. Todas las luces con una po~encia 
nominal de 2.0 kW se mantienen encendidas. El salón no tiene 
paredes externas y, como consecuencia, la ganancia de calor a 
través de las paredes y el techo es despreciable. Se dispone de 
aire enfriado a 15°C y la temperatura del aire de retorno no debe 
ser superior a 25°C. La razón promedio de generación 
metabólica de calor por una persona sentada o que realiza tra­
bajo ligero es de 115 W (70 W de calor sensible y 45 W de calor 
latente). Determine el gasto de aire que se necesita suministrar 
al salón. Respuesta: 0.83 kgls 

13-87 Una persona se siente cómoda en su casa con ropa lige­
ra cuando el termostato se encuentra aj ustado a 22°C y la tem­
peratura media de radiación (la temperatura promedio de las 
superficies circundantes) también es de 22°e. Durante un día 
frío la temperatura media promedio de radiación cae hasta 
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18°C. ¿Hasta qué nivel debe elevarse la temperatura del aire del 
interior para mantener el mismo nivel de comodidad con la mis­
ma ropa? 

FIGURA P13-87 

13-88 Repita el problema 13-87 para una temperatura media 
de radiación de 12°C. 

13-89 Un mecánico de automóviles está trabajando en un ta­
ller cuyo espacio interior no está calentado. Dos calentadores 
que irradian calor a una velocidad total de 4 kJ/s proporcionan 
comodidad al mecánico. Alrededor de 5% de este calor choca 
directamente contra el mecánico. Se puede suponer que el taller 
y sus superficies están a la temperatura ambiente, y la emisivi­
dad y absortividad del mecánico se pueden tomar como 0.95 y 
su área superficial como de 1.8 m2. El mecánico está generando 
calor a razón de 350 W, la mitad del cual es latente y está usan­
do ropa no muy gruesa con una resistencia térmica de 0.7 clo. 
Determine la temperatura ambiente más baja en la cual el mecá­
nico puede trabajar de manera cómoda. 

~c~~~::' /Í/ 

FIGURA P13-89 

Problemas de repaso 

13-90 Un termopar usado para medir la temperatura de aire 
caliente que fluye en un ducto cuyas paredes se mantienen a 
T", = 500 K muestra una lectura de temperatura de T'erm = 
850 K . Suponiendo que la emisividad de la unión del termopar 
es e = 0.6 y el coeficiente de transferencia de calor por convec-

ció n es h = 60 W 1m2 • oC, determine la temperatura real del 
aire. Respuesta: 1111 K 

Termopar 

T,erm = 850 K 

Aire e = 0.6 

FIGURA P13-90 

13-91 Considere los dos discos coaxiales y paralelos de 
diámetros a y b que se muestran en la figura P13-91. Para esta 
configuración geométrica, el factor de visión del disco más pe­
queño hacia el más grande se puede calcular a partir de 

donde A = a12L, B = bl2L y e = 1 + [(1 + A2)IB2]. Para el 
disco a, el diámetro, la emisividad y la temperatura son 20 cm, 
0.60 y 600°C, respectivamente, y para el b, 40 cm, 0.80 y 
200°C, también respectivamente. La distancia entre los dos dis­
cos es L = 10 cm. 

a) Calcule Fab y Fha. 

b) Calcule la razón neta de intercambio de calor por ra­
diación entre los discos a y b, en operación estacionaria. 

e) Suponga que entre los discos a y b se inserta otro disco 
(infinitamente) grande e, de espesor despreciable y e = 

0.7, en tal forma que es paralelo y equidistante a los dos 
discos. Calcule la razón neta de intercambio de calor por 
radiación entre los discos a y e y los discos e y b, en ope­
ración estacionaria. 

a 
<E ; 3-

~ 
i 
i 
i 
i 

e !b ~ 
FIGURA P13-91 

13-92 Un número grande de tubos largos, cada uno de 
diámetro D, se colocan paralelos entre sí y con distancia de cen­
tro a centro de s. Supuesto que todos los tubos son geométrica­
mente semejantes y están a la misma temperatura, éstos se 
podrían tratar en forma colectiva como una superficie (A), para 
los cálculos relativos a la transferencia de calor por radiación. 
Como se muestra en la figura P13-92, el banco de tubos (A) se 
coloca opuesto a una pared plana grande (A¡) en tal forma que es 
paralelo a la pared. El factor de visión para la radiación, F ij' para 
esta disposición, se expresa por 

[ (D)2]O.S D{ [( S)2 JO'S} Fij = 1 - 1 - -; + -; tan - I D - 1 
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a) Calcule los factores de visión Fij y Fji para s = 3.0 cm y 
D = 1.5 cm. 

b) Calcule la razón neta de transferencia de calor por ra­
diación entre la pared y el banco de tubos por unidad de 
área de la pared cuando T¡ = 900°C, ~ = 60°C, E:¡ = 0.8 
Y E:j = 0.9. 

e) Un fluido se desplaza por los tubos a una temperatura 
promedio de 40°C, lo que da como resultado un coefi­
ciente de transferencia de calor de 2.0 kW/m2 . K. Si se 
supone que T¡ = 900°C, E:¡ = 0.8 Y E:j = 0.9 (como antes) 
y se desprecia el espesor de pared de los tubos y la con­
vección desde la superficie exterior, calcule la tempe­
ratura de la superficie de los tubos en operación esta­
cionaria. 

¡'-s-l D 

888880 
L-__________ ~() 

FIGURA P13-92 

13-93 Se usa un termopar blindado con una hoja de aluminio 
de emisividad 0.15 para medir la temperatura de los gases ca­
lientes que fluyen en un ducto cuyas paredes se mantienen a 
T", = 380 K. El termómetro muestra una lectura de temperatura 
de T,erm = 530 K. Suponiendo que la emisividad de la unión del 
termopar es E: = 0.7 y el coeficiente de transferencia de calor 
por convección es h = 120 W/m2 . oC, determine la temperatu­
ra real del gas. ¿Cuál sería la lectura del termómetro si no se 
usara blindaje contra la radiación? 

13-941 Considere una caja electrónica sellada de 8 in de alto 
cuyas dimensiones de la base son 12 in X 12 in, colocada en 
una cámara al vacío. La emisividad de la superficie exterior de 
la caja es 0.95. Si los componentes electrónicos que se encuen­
tran dentro de la caja disipan un total de 90 W de potencia y la 
temperatura de la superficie exterior de la misma no debe ser 
mayor de 130°F, determine la temperatura más alta a la cual de­
ben mantenerse las superficies circundantes si dicha caja se va 
a enfriar sólo por convección. Suponga que la transferencia de 
calor desde la superficie del fondo hacia el pedestal es despre-
ciable. Respuesta: 54°F 

FIGURA P13-941 

Caja 
electrónica 

13-95 Se usa un tanque esférico de pared doble y de 2 m de 
diámetro interno para almacenar agua con hielo a O°c. Cada pa-

~ª,,";..%,;W;;¡~~f"::;767 ., .. >' "", .": 

CAPíTULO 13 

red tiene 0.5 cm de espesor y se hace el vacío en el espacio de 
aire de 1.5 cm de espesor entre las dos paredes con el fin de mi­
nimizar la transferencia de calor. Las superficies que rodean el 
espacio en el que se hizo el vacío están pulidas, de modo que 
cada una de ellas tiene una emisividad de 0.15. Se mide que la 
temperatura de la pared exterior del tanque es de 20°C. Supo­
niendo que la pared exterior del tanque de acero está a O°C, de­
termine a) la razón de la transferencia de calor hacia el agua con 
hielo que está dentro de él y b) la cantidad de hielo a O°C que se 
funde durante un periodo de 24 h. 

0.5 cm 

FIGURA P13-95 

Vacío 

1.
5l cm 

0.5 cm 

13-96 Dos esferas concéntricas de diámetros DI = 15 cm y 
D2 = 25 cm están separadas por aire a la presión de 1 atm. Las 
temperaturas superficiales de las dos esferas que encierran el ai­
re son TI = 350 K Y T2 = 275 K, respectivamente, y sus emisi­
vidades son 0.75. Determine la razón de la transferencia de calor 
desde la esfera interior hacia la exterior por a) convección natu­
ral y b) radiación. 

13-97 Considere un colector solar de l.5 m de alto y 3 m de 
ancho que está inclinado formando un ángulo de 20° con res­
pecto a la horizontal. La distancia entre la cubierta de vidrio y la 
placa de absorción es de 3 cm y el lado posterior de ésta se en­
cuentra intensamente aislado. La placa de absorción y la cubier­
ta de vidrio se mantienen a las temperaturas de 80°C y 32°C, 
respectivamente. La emisividad de la superficie de vidrio es 0.9 
y la de la placa de absorción es 0.8. Determine la razón de la 
pérdida de calor desde la placa de absorción por convección na­
tural y por radiación. 

Respuestas: 750 W, 1289 W 

~ ~ Cubierta 

Radiación ~ 
solar ~ 

~ 
~ ~ 80°C 

~ absorción 

FIGURA P13-97 
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13-981 ~ Un colector solar consta de un tubo horizontal 
\::lli:! de aluminio que tiene un diámetro exterior de 

2.5 in, encerrado en un tubo concéntrico de vidrio delgado de 5 
in de diámetro. El agua se calienta conforme fluye por el tubo y 
el espacio anular entre el tubo de aluminio y el de vidrio está 
lleno con aire a la presión de 0.5 atm. Durante un día claro falla 
la bomba que hace circular el agua y la temperatura de la que se 
encuentra en el tubo empieza a elevarse. El tubo de aluminio 
absorbe la radiación solar a razón de 30 Btu/h por pie de longi­
tud y la temperatura del aire ambiente del exterior es de 75°F. 
Las emisividades del tubo y de la cubierta de vidrio son 0.9. To­
mando que la temperatura efectiva del cielo es de 60°F, deter­
mine la temperatura del tubo de aluminio cuando se establece el 
equilibrio térmico (es decir, cuando la razón de la pérdida de ca­
lor del tubo es igual a la cantidad de energía solar ganada por el 
mismo). 

13-99 Una ventana vertical de hoja doble, de 2 m de alto y 5 
m de ancho, consta de dos láminas de vidrio separadas por una 
brecha de aire de 3 cm de espesor. Para reducir la transferencia 
de calor a través de la ventana se hace un vacío parcial en el es­
pacio de aire entre los dos vidrios hasta una presión de 0.3 atm. 
Las emisividades de las superficies de vidrio son 0.9. Tomando 
las temperaturas de las superficies de vidrio a uno y otro lado de 
la brecha de aire como 15°C y 5°C, determine la razón de la trans­
ferencia de calor a través de la ventana, por convección natural 
y por radiación. 

Vidrio 

3cm 

FIGURA P13-99 

13-100 ~ Se construye un colector solar sencillo colocan­
'®) do un tubo de plástico transparente de 6 cm de 

diámetro alrededor de una manguera para jardín cuyo diámetro 
exterior es de 2 cm. La manguera está pintada de negro con el 

Radiación 
solar 

T . = 15°C Ciclo 

\ \ \ \ 25°C Tubo de plástico 

(
transparente 

40°C 

Agua 

Manguera para jardín 

FIGURA P13-1 00 

fin de maximizar la absorción solar y se usan algunos anillos de 
plástico para mantener constante el espaciamiento entre la man­
guera y la cubierta de plástico transparente. Las emisividades de 
la superficie de la manguera y de la cubierta de vidrio son 0.9 y 
se estima que la temperatura efectiva del cielo es de 15°C. Se 
mide que la temperatura del tubo de plástico es de 40°C, en tan­
to que la del aire ambiente es de 25°C. Determine la razón de la 
pérdida de calor del agua que está dentro de la manguera, por 
convección natural y por radiación, por metro de su longitud, en 
condiciones estacionarias. 

Respuestas: 5.2 W, 26.2 W 

13-101 Un colector solar consta de un tubo horizontal de co­
bre, de 5 cm de diámetro exterior, encerrado en un delgado tubo 
concéntrico de vidrio de 12 cm de diámetro. El agua se calienta 
conforme fluye por el tubo de cobre y el espacio anular entre los 
tubos de cobre y de vidrio está lleno con aire a la presión de 1 
atm. Las emisividades de la superficie del tubo y de la cubierta 
de vidrio son 0.85 y 0.9, respectivamente. Durante un día claro 
se mide que las temperaturas de la superficie del tubo y de la 
cubierta de vidrio son de 60°C y 40°C, respectivamente. Deter­
mine la razón de la pérdida de calor del colector, por convec­
ción natural y por radiación, por metro de longitud del tubo. 

13-102 Un horno tiene forma cilíndrica con un diámetro de 
1.2 m y una longitud de 1.2 m. La superficie superior tiene una 
emisividad de 0.70 y se mantiene a 500 K. La superficie inferior 
tiene una emisividad de 0.50 y se mantiene a 650 K. La superfi­
cie lateral tiene una emisividad de 0.40. Se alimenta calor desde 
la superficie base a una velocidad neta de 1 400 W. Determine la 
temperatura de la superficie lateral y las razones netas de la trans­
ferencia de calor entre las superficies superior e inferior, y entre 
las superficies inferior y lateral. 

h = 1.2 m 

/ 

/ 
,/ 

FIGURA P 13-102 

T¡ =500K 
e¡ = 0.70 
r¡ =0.6m 

--- ----- -
T2 = 650K 
e2 = 0.50 
r2 = 0.6 m 

-.... .... , 

13-103 Considere un horno cúbico con una longitud de lado 
de 3 m. La superficie superior se mantiene a 700 K. La superfi­
cie base tiene una emisividad de 0.90 y se mantiene a 950 K. La 
superficie lateral es negra y se mantiene a 450 K. Se alimenta 
calor desde la superficie base a razón de 340 W. Determine la 
emisividad de la superficie superior y las razones netas de la trans­
ferencia de calor entre las superficies superior e inferior, y entre 
las superficies inferior y laterales. 
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13-104 Se coloca una delgada hoja de aluminio, con una emi­
sividad de 0.12 por ambos lados, entre dos placas paralelas muy 
grandes mantenidas a las temperaturas uniformes de TI = 750 
K Y T2 = 400 K. Las emisividades de las placas son el = 0.8 y 
e2 = 0.7. Determine la razón neta de la transferencia de calor 
por radiación entre las dos placas, por unidad de área superficial 
de las mismas, y la temperatura del blindaje contra la radiación 
en operación estacionaria. 

13-105 Se colocan dos delgados blindajes contra la radiación, 
con emisividades e3 = 0.10 Y e4 = 0.15 en cada uno de los la­
dos, entre dos placas paralelas muy grandes, las cuales se man­
tienen a las temperaturas uniformes de TI = 600 K Y T2 = 300 
K Y tienen las emisividades el = 0.6 y e2 = 0.7, respectivamen­
te. Determine las razones netas de la transferencia de calor por 
radiación entre las dos placas, por unidad de área superficial de 
las mismas, con y sin los blindajes, y las temperaturas de estos 
últimos en operación estacionaria. 

CT , =600K 
e, =0.6 

T2 = 300 K e e2 =0.7 

FIGURA P13-105 

13-106 . Dos placas cuadradas, con los lados a y b (y b > a) son 
coaxiales y paralelas entre sí, como se muestra en la figura P13-
106, y están separadas por una distancia de centro a centro de L. 
El factor de visión para la radiación de la placa más pequeña a 
la más grande, Fab , se expresa por 

donde A = alL y B = blL. 

a) Calcule los factores de visión F ab Y F ba para a = 20 cm, 
b = 60 cm y L = 40 cm. 

b) Calcule la razón neta de intercambio de calor por ra­
diación entre las dos placas descritas con anterioridad, si 
Ta = 800°C, Tb = 200°C, ea = 0.8 y e b = 0.4. 

e) Una placa grande (con el lado e = 2.0 m, ee = 0.1 yes­
pesor despreciable) se inserta simétricamente entre las 
dos placas, en tal forma que sea paralela a ellas y equidis-

a 

FIGURA P13-106 

tante de las mismas. Para los datos dados con anteriori­
dad, calcule la temperatura de esta tercera placa cuando 
se establecen las condiciones estacionarias de operación. 

13-107 Dos discos concéntricos paralelos, de 20 cm y 40 cm 
de diámetro, están separados por una distancia de 10 cm. El 
disco más pequeño (e = 0.80) está a una temperatura de 300°C. 
El más grande (e = 0.60), a una temperatura de 800°C. 

a) Calcule los factores de visión para la radiación. 
b) Determine la razón del intercambio de calor por ra­

diación entre los dos discos. 
e) Suponga que el espacio entre los dos discos está rodeado 

completamente por una superficie reflectora. Estime la 
razón del intercambio de calor por radiación entre los dos 
discos. 

13-108 En una caldera en la que se quema gas natural los ga­
ses de combustión pasan por tubos de 6 m de largo y 15 cm de 
diámetro sumergidos en agua, a la presión de 1 atm. Se mide 
que la temperatura de los tubos es de 105°C y se estima que la 
emisividad de las superficies interiores de los mismos es 0.9. 
Los gases de combustión entran en el tubo a 1 atm y 1 200 K, a 
una velocidad media de 3 mis. Las fracciones molares de CO2 y 
H20 en los gases de combustión son de 8 y 16%, respectiva­
mente. Suponiendo un flujo completamente desarrollado y uti­
lizando las propiedades del aire para los gases de combustión, 
determine a) las razones de la transferencia de calor, por con­
vección y por radiación, de esos gases hacia la pared del tubo y 
b) la razón de evaporación del agua. 

13-109 Repita el problema 13-108 para una presión total de 3 
atm para los gases de combustión. 

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI) 

13-110 Considere dos esferas concéntricas con diámetros de 
12 cm y 18 cm, formando un recinto. El factor de visión desde 
la superficie interior de la esfera exterior hacia la esfera interior 
es 

a) O b) 0.18 e) 0.44 d) 0.56 e) 0.67 

13-111 Considere un recinto de tres lados infinitamente largo, 
con longitudes de los lados de 2 cm, 3 cm y 4 cm. El factor de 
visión del lado de 2 cm hacia el de 4 cm es 

a) 0.25 b) 0.50 e) 0.64 d) 0.75 e) 0.87 

13-112 Considere una esfera de 15 cm de diámetro colocada 
dentro de un recinto cúbico con una longitud de lado de 15 cm. 
El factor de visión desde cualquiera de las superficies cuadradas 
del cubo hacia la esfera es 

a) 0.09 b) 0.26 e) 0.52 d) 0.78 e) 1 

13-113 El número de factores de visión que es necesario eva­
luar en forma directa para un recinto de 10 superficies es 

a) 1 b) 10 e) 22 d) 34 e) 45 

13-114 Se coloca un disco negro plano de 70 cm de diámetro 
en el centro de la superficie superior de una caja negra de 1m X 

1 m X 1 m. El factor de visión desde la superficie interior com­
pleta de la caja hacia la superficie interior del disco es 

a) 0.077 b) 0.144 e) 0.356 
d) 0.220 e) 1.0 
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13-115 Considere dos esferas concéntricas que forman un 
recinto, con diámetros de 12 cm y 18 cm, y temperaturas super­
ficiales de 300 K Y 500 K, respectivamente. Si se supone que 
las superficies son negras, la razón neta del intercambio de ra­
diación entre las dos esferas es 

a) 21 W 
á) 1275 W 

b) 140 W 
e) 3084 W 

e) 160 W 

13-116 La superficie del fondo de un horno cúbico con una 
longitud de lado de 3 m tiene una emisividad de 0.80 y se 
mantiene a 500 K. Si las superficies superior y laterales también 
tienen una emisividad de 0.80 y se mantienen a 900 K, la razón 
neta de la transferencia de calor por radiación desde las superfi­
cies superior y laterales hacia la superficie del fondo es 

a) 194 kW b) 233 kW e) 288 kW 
á) 312 kW e) 242 kW 

13-117 Considere un horno cilíndrico vertical de 2 m de 
diámetro cuyas superficies se aproximan mucho a ser superfi­
cies negras. Las superficies de la base, superior y lateral del 
horno se mantienen a 400 K, 600 K Y 900 K, respectivamente. 
Si el factor de visión desde la superficie de la base hacia la su­
perior es 0.2, la transferencia neta de calor por radiación entre 
las superficies de la base y la lateral es 

a) 22.5 kW b) 38.6 kW e) 60.7 kW 
á) 89.8 kW e) 151 kW 

13-118 Considere un horno cilíndrico vertical de 2 m de 
diámetro cuyas superficies se aproximan mucho a ser superfi­
cies negras. Las superficies del fondo, superior y lateral del 
horno se mantienen a 400 K, 600 K y 900 K, respectivamente. 
Si el factor de visión desde la superficie de la base hacia la su­
perior es 0.2, la transferencia neta de calor por radiación desde 
la superficie del fondo es 

a) -93.6 kW b) -86.1 kW e) O kW 
á) 86.1 kW e) 93 .6 kW 

13-119 Considere una superficie a O°C que se puede conside­
rar un cuerpo negro en un medio ambiente a 25°C. Si sobre la 
superficie inciden 300 W/m2 de radiación, la radiosidad de esta 
superficie negra es 

a) O W/m2 b) 15 W/m2 e) 132 W/m2 

á) 300 W/m2 e) 315 W/m2 

13-120 Considere una superficie gris y opaca a O°C en un 
medio ambiente a 25°C. La superficie tiene una emisividad de 
0.8. Si 300 W/m2 es la radiación que incide sobre la superficie, 
la radiosidad de esta superficie es 

a) 60 W/m2 b) 132 W/m2 e) 300 W/m2 

á) 312 W/m2 e) 315 W/m2 

13-121 Considere un recinto de dos superficies con TI = 550 
K, Al = 0.25 m2

, el = 0.65, T2 = 350 K, A2 = 0040 m2
, e2 = 1. 

Si el factor de visión F21 es 0.55, la razón neta de la transferen­
cia de calor por radiación entre las superficies es 

a) 460W 
á) 772 W 

b) 539 W 
e) 828 W 

e) 648 W 

13-122 Considere dos cilindros concéntricos infinitamente 
largos con diámetros de 20 y 25 cm. La superficie interior se 
mantiene a 700 K Y tiene una emisividad de 0040, en tanto que 
la exterior es negra. Si la razón de la transferencia de calor por 
radiación de la superficie interior hacia la exterior es de 2400 W 

por unidad de área de la superficie interior, la temperatura de la 
superficie exterior es 

a) 605 K 
á) 451 K 

b) 538 K 
e) 415 K 

e) 517 K 

13-123 Dos esferas concéntricas se mantienen a las tempera­
turas uniformes TI = 45°C Y T2 = 280°C, Y tienen las emisivi­
dades e l = 0.25 Y e2 = 0.7, respectivamente. Si la razón de los 
diámetros es D¡lD2 = 0.30, la razón neta de la transferencia de 
calor por radiación entre las dos esferas por unidad de área su­
perficial de la esfera interior es 

a) 86 W/m2 b) 1169 W/m2 e) 1181 W/m2 

á) 2510W/m2 e) 3306W/m2 

13-124 Considere un horno cúbico de 3 m X 3 m X 3 m. La 
superficie del fondo del horno es negra y tiene una temperatura 
de 400 K. Se calcula que las radiosidades para las superficies 
superior y laterales son 7500 W/m2 y 3200 W/m2, respectiva­
mente. La razón neta de la transferencia de calor por radiación 

. hacia la superficie del fondo es 

a) 2.61 kW b) 8.27 kW e) 14.7 kW 
á) 23.5 kW e) 141 kW 

13-125 Considere un horno cúbico de 3 m X 3 m X 3 m. La 
superficie de la base es negra y tiene una temperatura de 400 K. 
Se calcula que las radiosidades para las superficies superior y 
laterales son 7500 W/m2 y 3200 W/m2, respectivamente. Si la 
temperatura de las superficies laterales es de 485 K, la emisivi­
dad de estas últimas es 

a) 0.37 b) 0.55 e) 0.63 á) 0.80 e) 0.89 

13-126 Dos placas paralelas muy largas se mantienen a las 
temperaturas uniformes TI = 750 K y T2 = 500 K Y tienen las 
emisividades el = 0.85 y e2 = 0.7, respectivamente. Si para re­
ducir la razón neta de la transferencia de calor por radiación en­
tre ellas en 90% se va a colocar entre las placas una delgada 
lámina de aluminio con la misma emisividad en ambos lados, la 
emisividad de la lámina de aluminio debe ser 

a) 0.07 b)0.10 e) 0.13 á) 0.16 e)0.19 

13-127 Se coloca un disco negro plano de 70 cm de diámetro 
en el centro de la superficie superior de una caja negra de 1 m X 

1 m X 1 m. Si la temperatura de la caja es de 427°C y la del 
disco es de 27°C, la razón de la transferencia de calor por ra­
diación entre el interior de la caja y el disco es 

a) 2kW 
á) 5 kW 

b)3kW 
e)6kW 

c)4 kW 

13-128 Se coloca un disco plano de 70 cm de diámetro en el 
centro de la parte superior de una caja negra de 1 m X 1 m X 1 
m. Si la temperatura de la caja es de 427°C, la del disco es de 
27°C y la emisividad de la superficie interior del disco es 0.3, 
la razón de la transferencia de calor por radiación entre el inte­
rior de la caja y el disco es 

a) 1.0 kW b) 1.5 kW e) 2.0 kW 
á) 2.5 kW e) 3.2 kW 

13-129 Dos superficies grises que forman un recinto inter­
cambian calor entre sí por radiación térmica. La superficie 1 
tiene una temperatura de 400 K, un área de 0.2 m2 y una emi­
sividad total de 0.4. La superficie 2 tiene una temperatura de 
600 K, un área de 0.3 m2 y una emisividad total de 0.6. Si el fac-
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tor de visión F l 2 es 0.3, la razón de la transferencia de calor por 
radiación entre las dos superficies es 

a) 135 W 
d) 342 W 

b) 223 W 
e) 422 W 

e) 296W 

13-130 Las superficies de un recinto de dos superficies inter­
cambian calor entre sí por radiación térmica. La superficie 1 
tiene una temperatura de 400 K, un área de 0 .2 m2 y una emi­
sividad total de 0.4. La superficie 2 es negra, tiene una tempe­
ratura de 600 K Y un área de 0.3 m2. Si el factor de visión F l2 es 
0.3, la razón de la transferencia de calor por radiación entre las 
dos superficies es 

a) 87W 
d) 342 W 

b) 135 W 
e) 386 W 

e) 244 W 

13-131 Un flujo solar de 1400 W/m2 choca directamente con­
tra la superficie de un vehículo espacial, la cual tiene una ab­
sortividad solar de 0.4 y una emisividad térmica de 0.6. La 
temperatura de equilibrio de esta superficie en el espacio a O K 
es 

a) 300 K 
d) 467 K 

b) 360 K 
e) 510 K 

e) 410 K 

~~~77J"".';",.~.~Mi..~ 
CAPíTULO 13 

Problemas de diseño y ensayo 

13-132 Considere un recinto cerrado que consta de N superfi­
cies difusas y grises. Se especifican la emisividad y la tempera­
tura de cada superficie, así como los factores de visión entre 
ellas. Escriba un programa para determinar la razón neta de la 
transferencia de calor por radiación para cada superficie. 

13-133 Los blindajes contra la radiación son de uso común en 
el diseño de superaislamientos con el fin de utilizarse en aplica­
ciones espaciales y criogénicas. Escriba un ensayo sobre los su­
peraislamientos y cómo se usan en las diferentes aplicaciones. 

13-134 La comodidad térmica en una casa se ve fuertemente 
afectada por el llamado efecto de la radiación, el cual se debe a 
la transferencia de calor por radiación entre la persona y las su­
perficies circundantes. Por ejemplo, una persona siente mucho 
más frío en la mañana debido a la temperatura superficial más 
baja de las paredes en ese momento, aun cuando se fije el ajus­
te del termostato de la casa. Escriba un ensayo sobre el efecto 
de la radiación, cómo afecta la comodidad humana y cómo se 
toma en cuenta en las aplicaciones de calefacción y acondicio­
namiento del aire. 
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TRANSFERENCIA 
DE MASA 

H
asta este punto, se ha restringido la atención a problemas de transferen­
cia de calor en los que no intervino transferencia de masa. Sin embargo, 

ésta interviene en muchos problemas significativos de transferencia de 
calor que se encuentran en la realidad. Por ejemplo, alrededor de un tercio de la 

pérdida de calor de una persona en reposo se debe a la evaporación. Resulta 
que la transferencia de masa es análoga a la transferencia de calor en muchos 

aspectos y existe una cercana semejanza entre las relaciones de ambas. En este 
capítulo, se discuten los mecanismos de la transferencia de masa y se desarro­
llan relaciones para la razón de esa transferencia, para situaciones que se en­

cuentran de manera común en la práctica. 
Debe distinguirse entre la transferencia de masa y el movimiento de masas 

de fluido (o flujo de fluidos) que se presenta en un nivel macroscópico con­
forme un fluido se transporta de un lugar a otro. La transferencia de masa re­

quiere la presencia de dos regiones con composiciones químicas diferentes y 

se refiere al movimiento de especies químicas desde una región de alta con­

centración hacia una de concentración menor. La fuerza impulsora primaria 
para el flujo de fluidos es la diferencia de presión, en tanto que, para la trans­

ferencia de masa, es la diferencia de concentración. 
Se empieza este capítulo con el señalamiento de numerosas analogías entre 

la transferencia de masa y la de calor, y son trazados paralelos entre ellas. A 

continuación, se discuten las condiciones de frontera asociadas con la trans­
ferencia de masa y la difusión unidimensional, estacionaria y transitoria, y se 
sigue con una discusión de la transferencia de masa en un medio en 

movimiento. Por último, se considera la transferencia de masa por convección 
y la transferencia simultánea de calor y de masa. 

OBJETIVOS 

Cuando el lector termine de estudiar este capítulo, debe ser capaz de: 

• Comprender el gradiente de concentración yel mecanismo físico de la transferencia de 
masa 

• Reconocer la analogía entre la transferencia de calor y la de masa 

• Describir la concentración en un lugar en términos de masa o molares y relacionar la 
razón de la difusión con el gradiente de concentración por medio de la ley de Fick 

• Calcular la razón de la difusión de masa a través de una capa simple en condiciones 
estacionarias 

• Predecir la migración del vapor de agua en los edificios 

• Efectuar un análisis de la difusión transitoria de masa en medios grandes 

• Calcular la transferencia de masa por convección , y 

• Analizar la transferencia simultánea de calor y de masa. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

. Agua . .. 
. salina'. . 

a) Antes b) Después 

FIGURA 14-1 
Siempre que existe diferencia de 
concentración de una cantidad física en 
un medio, la naturaleza tiende a igualar 
las cosas al forzar un flujo desde la 
región de alta concentración hacia la de 
baja. 

I 
I 
I 

./ I 
L--------I 0.79 

inicial N2 

Concentración : 

r-'-/,_ i_n_ic_ia_l 0_ 2_ -;: 0.21 

Concentración 

O ~-----L-----~ 

I-- x 

FIGURA 14-2 
Tanque que contiene N2 y aire en sus dos 
compartimientos, y la difusión del N2 

hacia el aire (y la difusión del O2 hacia 
el N2) cuando se quita la partición. 

14-1 • INTRODUCCiÓN 
Es común observar que siempre que existe una falta de equilibrio de un pro­
ducto en un medio, la naturaleza tiende a redistribuirlo hasta que se establece 
un "equilibrio" o "igualdad". Con frecuencia, a esta tendencia se le menciona 
como la fuerza impulsora, mecanismo que se encuentra detrás de muchos 
fenómenos de transporte que ocurren en forma natural. 

Si se define la cantidad de un producto por unidad de volumen como la con­
centración del mismo, puede decirse que el flujo de un producto siempre se 
presenta en la dirección de la concentración decreciente; es decir, desde la 
región de alta concentración hacia la de baja concentración (figura 14-1). El 
producto sencillamente se escurre en el curso de la redistribución y, de este 
modo, el flujo es un proceso de difusión. La razón del flujo de un producto es 
proporcional al gradiente de concentración, dC/dx (el cual representa el cam­
bio en la concentración C por unidad de longitud en la dirección x del flujo) y 
al área A normal a la dirección de ese flujo, y se expresa como 

Gasto ex: (Área normal) (Gradiente de concentración) 

o bien 

(14-1) 

Aquí, la constante de proporcionalidad kdif es el coeficiente de difusión del 
medio, el cual es una medida de la rapidez con la que se difunde un producto 
en ese medio; se tiene también el signo negativo para hacer que el flujo en la 
dirección positiva sea una cantidad positiva (nótese que dC/dx es una cantidad 
negativa, ya que la concentración decrece en la dirección del flujo). Puede ser 
que el lector recuerde que la ley de Fourier de la conducción del calor, la ley 
de Ohm de la conducción eléctrica y la ley de Newton de la viscosidad tienen 
la forma de la ecuación 14-1. 

Para entender mejor el proceso de difusión, considérese un tanque que está 
dividido en dos partes iguales mediante una partición. Al inicio, la mitad 
izquierda del tanque contiene gas nitrógeno, N2, en tanto que la derecha con­
tiene aire (alrededor de 21 % de O2 y 79% de N2), a la misma temperatura y 
presión. Las moléculas de O2 y N2 están indicadas por círculos oscuros y 
claros, respectivamente. Cuando se elimina la partición, se sabe que las 
moléculas de N2 empezarán a difundirse hacia el aire, al mismo tiempo que las 
de O2 se difunden hacia las de N2, como se muestra en la figura 14-2. Si se es­
pera el tiempo suficiente, se tendrá una mezcla homogénea de N2 y O2 en el 
tanque. Puede explicarse este proceso de difusión de masa al considerar un 
plano imaginario, indicado en la figura por la línea punteada, de la siguiente 
forma: Las moléculas de gas se mueven de manera aleatoria y, por consiguien­
te, la probabilidad de que una molécula se mueva hacia la derecha o hacia la 
izquierda es la misma. Como consecuencia, la mitad de las moléculas que se 
encuentran hacia uno de los lados de la línea punteada en cualquier momento 
dado se moverán hacia el otro lado. Puesto que la concentración de N2 es 
mayor en el lado izquierdo que en el derecho, más moléculas de este tipo se 
moverán hacia la derecha que hacia la izquierda, lo que lleva a que exista un 
flujo neto de N2 hacia la derecha. Como resultado, se dice que el N2 se trans­
fiere hacia la derecha. Puede darse un argumento semejante para el O2 que se 
transfiere hacia la izquierda. El proceso continúa hasta que se establecen con­
centraciones uniformes de N2 y O2 en todo el contenido del tanque, de manera 
que el número de moléculas N2 (o de O2) que se mueven hacia la derecha sea 
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igual al que se mueve hacia la izquierda, lo que da por resultado una transfe­
rencia neta cero de N2 u O2 de uno a otro lado de un plano imaginario. 

Las moléculas que existen en una mezcla gaseosa chocan continuamente 
entre sí y el proceso de difusión es fuertemente influido por estas colisiones. 
La colisión de moléculas semejantes tiene poca consecuencia, ya que son 
idénticas y no hay diferencia respecto a cuál de ellas cruza cierto plano. Sin 
embargo, la de moléculas diferentes influye sobre la razón de la difusión, 
puesto que moléculas diferentes pueden tener masas distintas y, por consi­
guiente, cantidades de movimiento diferentes; en consecuencia, las moléculas 
más pesadas dominan el proceso de difusión. Los coeficientes de difusión y, 
por ende, la razón de difusión de los gases depende intensamente de la tem­
peratura, ya que ésta es una medida de la velocidad promedio de las molécu­
las del gas. Por lo tanto, la razón de difusión es más alta a temperaturas más 
elevadas. 

La transferencia de masa puede ocurrir en los líquidos y en los sólidos, al 
igual que en los gases. Por ejemplo, llega un momento en el que una taza de 
agua que se deja en un cuarto se evapora, como resultado de que las molécu­
las de agua se difunden hacia el aire (transferencia de masa líquida a 
gaseosa) . Un trozo de CO2 sólido (hielo seco) también se hace más pequeño 
con el transcurso del tiempo, ya que sus moléculas de CO2 se difunden hacia 
el aire (transferencia de masa sólida a gaseosa). Con el tiempo, una 
cucharada de azúcar en una taza de café se mueve hacia arriba y lo endulza, 
aunque las moléculas de azúcar son mucho más pesadas que las de agua; 
igualmente, las moléculas de un lápiz de color introducido en un vaso de agua 
se difunden hacia ésta, como se evidencia por la dispersión gradual del color 
en esa agua (transferencia de masa sólida a líquida). Por supuesto, también 
puede ocurrir la transferencia de masa de un gas hacia un líquido o hacia un 
sólido, si la concentración de éstos es más alta en la fase gaseosa. Por ejem­
plo, una pequeña fracción del O2 que se encuentra en el aire se difunde hacia 
el agua y satisface las necesidades de oxígeno de los animales marinos. La di­
fusión del carbono hacia el hierro en el curso del cementado, el dopado de los 
semiconductores para transistores y la migración de moléculas dopadas en 
los semiconductores a alta temperatura son ejemplos de procesos de difusión 
de sólido a sólido (figura 14-3). 

Otro factor que influye en el proceso de difusión es el espaciamiento molecu­
lar. En general, entre mayor sea éste, más alta es la razón de difusión. Por lo 
tanto, lo típico es que la razón de difusión sea mucho más alta en los gases que 
en los líquidos, y mucho más alta en éstos que en los sólidos. Los coeficientes 
de difusión en las mezclas gaseosas son unos cuantos órdenes de magnitud 
más grandes que los correspondientes a las soluciones líquidas o sólidas. 

14-2 • ANALOGíA ENTRE LA TRANSFERENCIA 
DE MASA Y LA DE CALOR 

Se ha consumido una cantidad considerable de tiempo en el estudio de la 
transferencia de calor y se podría consumir el mismo en el estudio de la trans­
ferencia de masa. Empero, los mecanismos de ambas son análogos entre sí y, 
como consecuencia, puede desarrollarse una comprensión de la transferencia 
de masa en corto tiempo y con poco esfuerzo, sencillamente al trazar parale­
los entre ellas . El establecimiento de esos "puentes" entre las dos áreas, no 
relacionadas en apariencia, hará posible usar el conocimiento de la transfe­
rencia de calor para resolver problemas de transferencia de masa. De manera 
alterna, adquirir un conocimiento aplicable de transferencia de masa ayudará 
a comprender mejor los procesos de transferencia de calor, al concebir a éste 
como una sustancia sin masa, como lo hicieron en el siglo XIX. La teoría de 
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CAPITULO 14 

Aire 

Vapor de agua 

Agua 
líquida 

a) Líquido a gas 

Café 

Azúcar 

Aire 

Hielo 
seco 

b) Solido a gas 

Hierro 

Carbono 

e) Solido a líquido el) Sólido a sólido 

FIGURA 14-3 
Algunos ejemplos de transferencia de 

masa que comprenden un líquido y/o un 
sólido. 
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FIGURA 14-4 

10CC 

Analogía entre la transferencia de calor 
y la de masa. 

Radiación 
térmica 

FIGURA 14-5 
A diferencia de la radiación de calor, no 
hay algo que se pueda llamar radiación 
de masa. 

Perfil de 

. dT 
Qcond = -kA dx 

FIGURA 14-6 
Analogía entre la conducción de calor y 
la difusión de masa. 

corta duración del calórico, referente al calor, es el origen de la mayor parte de 
la terminología de la transferencia de calor usada en la actualidad y sirvió bien 
para sus fines hasta que se reemplazó por la teoría cinética. En esencia, la 
masa es energía, ya que masa y energía pueden convertirse una en la otra 
según la fórmula de Einstein E = mc2

, en donde c es la velocidad de la luz. 
Por lo tanto, la masa y el calor pueden mirarse como dos formas diferentes de 
energía y explotar ventajosamente esto, sin irse por la borda. 

Temperatura 
La fuerza impulsora para la transferencia de calor es la diferencia de tempe­
ratura. Como contraste, la fuerza impulsora para la transferencia de masa es 
la diferencia de concentración. Puede verse la temperatura como una medida 
de la "concentración de calor" y, de este modo, una región a alta temperatura 
es aquella que tiene una alta concentración de calor (figura 14-4). Por 10 tanto, 
tanto el calor como la masa se transfieren de las regiones más concentradas 
hacia las menos concentradas. Si no hay diferencia de temperatura entre dos 
regiones, entonces no existe transferencia de calor. De modo semejante, si no 
existe diferencia entre las concentraciones de una especie en regiones dife­
rentes de un medio, no habrá transferencia de masa. 

Conducción 
El lector recordará que el calor se transfiere por conducción, convección y ra­
diación. Sin embargo, la masa se transfiere sólo por conducción (llamada di­
fusión) y convección, y no existe algo llamado "radiación de masa" (a menos 
que haya algo que Scotty sepa y nosotros no, cuando transporta a las personas 
"a través de un rayo" hacia cualquier parte en el espacio, a la velocidad de la 
luz) (figura 14-5). La razón de conducción del calor en una dirección x es pro­
porcional al gradiente de temperatura dT/dx en esa dirección y se expresa por 
la ley de Fourier de la conducción del calor como 

. dT 
Qcond = -kA dx (14-2) 

donde k es la conductividad térmica del medio y A es el área normal a la di­
rección de transferencia del calor. De modo semejante, la razón de difusión de 
masa, mdif, de una especie química A en un medio en reposo, en la dirección 
x, es proporcional al gradiente de concentración dC/dx en esa dirección y se 
expresa mediante la ley de Fick de la difusión por (figura 14-6) 

. dCA 
mdif = -DABA--¡¡;- (14-3) 

donde DAB es el coeficiente de difusión (o difusividad de la masa) de la es­
pecie en la mezcla Y CA es la concentración de esa especie en la mezcla en ese 
lugar. 

Puede demostrarse que las ecuaciones diferenciales, tanto para la conduc­
ción de calor como para la difusión de masa, tienen la misma forma. Por lo 
tanto, con sólo cambiar los coeficientes y variables correspondientes, pueden 
obtenerse las soluciones de las ecuaciones de la difusión de masa a partir de 
las soluciones de las ecuaciones correspondientes de la conducción del calor, 
para el mismo tipo de condiciones de frontera. 

Generación de calor 
La generación de calor se refiere a la conversión de alguna forma de energía, 
como la eléctrica, la química o la nuclear, en energía térmica sensible en el 
medio. La generación de calor se desarrolla en toda la extensión del medio y 
se exhibe como una elevación de la temperatura. De manera análoga, en al-

http://gratislibrospdf.com/



gunos problemas de transferencia de masa intervienen reacciones químicas 
que ocurren dentro del medio y dan como resultado la generación de una es­
pecie en toda su extensión. Por lo tanto, la generación de especies es unfenó­
meno volumétrico y la razón de generación puede variar de punto a punto en 
el medio. Esas reacciones que ocurren dentro del medio se llaman reacciones 
homogéneas y son análogas a la generación interna de calor. En contraste, al­
gunas reacciones químicas dan como producto la generación de una especie 
en la superficie, como resultado de que ocurren en la superficie debido al con­
tacto entre el medio y los alrededores. Éste es un fenómeno superficial y, 
como tal, necesita tratarse como una condición de frontera. En los estudios de 
transferencia de masa, esas reacciones se conocen como reacciones hete­
rogéneas y son análogas alflujo especificado de calor en la superficie. 

Convección 
El lector recordará que la convección de calor es el mecanismo de transferen­
cia de calor en el que intervienen tanto la conducción de calor (difusión mo­
lecular) como el movimiento de la masa de fluido. El movimiento del fluido 
mejora en forma considerable la transferencia de calor, al quitar el fluido ca­
lentado cercano a la superficie y reemplazarlo por el más frío que se encuen­
tra más alejado. En el caso límite de que no hay ningún movimiento de la 
masa de fluido, la convección se reduce a conducción. De modo semejante, la 
convección de masa (o transferencia de masa por convección) es el mecanis­
mo de transferencia de masa entre una superficie y un fluido en movimiento 
en el que intervienen tanto la difusión de masa como el movimiento de la 
masa defluido. El movimiento del fluido mejora también en forma considera­
ble la transferencia de masa, al quitar el fluido con alta concentración cercano 
a la superficie y reemplazarlo por el de concentración más baja que se en­
cuentra más alejado. En la convección de masa, se define una capa límite de 
concentración de manera análoga a la capa límite térmica y se determinan 
nuevos parámetros adimensionales, que son las contrapartes de los números 
de Prandtl y de Nusselt. 

La razón de la convección de calor para el flujo externo se expresó en forma 
conveniente por la ley de Newton del enfriamiento como 

(14-4) 

donde hconv es el coeficiente de transferencia de calor, As es el área superficial 
y Ts - T", es la diferencia de temperatura de uno a otro lado de la capa límite 
térmica. De modo semejante, la razón de la convección de masa puede expre­
sarse como (figura 14-7) 

(14-5) 

donde hmasa es el coeficiente de transferencia de masa, As es el área superficial 
y Cs - C'" es una diferencia apropiada de concentración de uno a otro lado de 
la capa límite de concentración. 

En la sección 14-9, se examinan varios aspectos de la analogía entre la con­
vección de calor y la de masa. La analogía es válida para los casos de baja 
razón de transferencia de masa, en los cuales el gasto de las especies que ex­
perimentan el flujo de masa es bajo (menor a 10%) en relación con el gasto to­
tal de la mezcla líquida o gaseosa. 

14-3 • DIFUSiÓN DE MASA 
La ley de Fick de la difusión, propuesta en 1855, afirma que la razón de di­
fusión de una especie química en el espacio de una mezcla gaseosa (o de una 

Convección 
de masa: 

Convección 
de calor: 

Coeficiente de Diferencia 
transferencia de 

de masa concentración 

.~~ meonv - hmasa A,(C, Coo) 

Coeficiente de 
transferencia Diferencia 

de calor de temperatura 

FIGURA 14-7 
Analogía entre la transferencia de calor 

por convección y la transferencia de 
masa por convección. 
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Base másica: 

Base molar: 

P=PA+PS 

C= CA + Cs 

NA N CA 
CA =-, C=-, )A =C 

V V 
Relación entre ellas: 

PA MA 
CA = M ' WA = YA M 

A 

FIGURA 14-8 
Maneras diferentes de expresar la 
concentración de la especie A de una 
mezcla binaria de A y B. 

solución líquida o sólida) es proporcional al gradiente de concentración de 
esa especie en ese lugar. Aunque una concentración más elevada para una es­
pecie significa más moléculas de ella por unidad de volumen, la concentración 
de una especie puede expresarse de varias maneras. A continuación, se des­
criben dos formas comunes. 

1 · Base másica 
En una base másica, la concentración se expresa en términos de densidad (o 
concentración de masa), la cual es la masa por unidad de volumen. Si se con­
sidera un volumen pequeño Ven un lugar dentro de la mezcla, las densidades 
de una especie (subíndice i) y de la mezcla (sin subíndice) en ese lugar quedan 
dadas por (figura 14-8) 

Densidad parcial de la especie i: p¡ = m¡lV 

Densidad total de la mezcla: p = m/ V = L m¡l V = L p¡ 

Por lo tanto, la densidad de una mezcla en un lugar es igual a la suma de las 
densidades de sus constituyentes en ese lugar. La concentración de masa tam­
bién puede expresarse en forma adimensional en términos de la fracción de 
masa, w, como 

Fracción de masa de la especie i: 
m¡ m¡lV p¡ 

w ·=-=--=-
I m m/V p (14-6) 

Nótese que la fracción de masa de una especie varía entre O y 1, Y la conser­
vación de la masa requiere que la suma de las fracciones de masa de los cons­
tituyentes de una mezcla sea igual a 1. Es decir, Lw¡ = 1. Asimismo, 
obsérvese que, en general, la densidad y la fracción de masa de un consti­
tuyente en una mezcla varían con el lugar, a menos que los gradientes de con­
centración sean cero. 

2 Base molar 
En una base molar, la concentración se expresa en términos de concentración 
molar (o densidad molar) , la cual es la cantidad de materia, en lanol, por 
unidad de volumen. Una vez más, si se considera un volumen pequeño Ven 
un lugar dentro de la mezcla, las concentraciones molares de una especie (sub­
índice i) y de la mezcla (sin subíndice) en ese lugar quedan dadas por 

Concentración molar parcial de la especie i: C¡ = N¡lV (kmol/m3) 

Concentración molar total de la mezcla: C = N/V = L N¡I V = L C¡ 

Por lo tanto, la concentración molar de una mezcla en un lugar es igual a la 
suma de las concentraciones molares de sus constituyentes en ese lugar. La 
concentración molar también puede expresarse en forma adimensional en tér­
minos de la fracción molar y como 

Fracción molar de la e~pecie i: 
N¡ N¡lV C¡ 

y¡ = N = N/V = C (14-7) 

Una vez más, la fracción molar de una especie varía entre O y 1, Y la sum.a de las 
fracciones molares de los constituyentes de una mezcla es la unidad, Ly¡ = 1. 

La masa m y el número de moles, N, de una sustancia están relacionados en­
tre sí por m = NM (o, para una unidad de volumen, p = CM), en donde M es 
la masa molar (también llamada peso molecular) de la sustancia. Esto es de 
esperarse, puesto que la masa de 1 lanol de la sustancia es M kg, por lo que la 
masa de N lanol es NM kg. Por lo tanto, las concentraciones de masa y molar 
están relacionadas entre sí por 
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e Pi ( I ") i = M . para a especie 1 y 
1 

P e = M (para la mezcla) (14-8) 

donde M es la masa molar de la mezcla, la cual puede determinarse a partir de 

(14-9) 

Las fracciones de masa y molar de la especie i de una mezcla están rela­
cionadas entre sí por 

(14-10) 

En los párrafos anteriores, se presentan dos enfoques diferentes para la des­
cripción de la concentración en un lugar y puede ser que el lector se esté pre­
guntando cuál de ellos es mejor para ser aplicado. Bien, la respuesta depende 
de la situación en la que se encuentre. Los dos enfoques son equivalentes y el 
mejor de ellos para un problema dado es el que proporcione con más facilidad 
la solución deseada. 

Caso especial: Mezclas de gases ideales 
A bajas presiones, puede tenerse una aproximación conveniente de un gas 
o mezcla de gases como un gas ideal, con error despreciable. Por ejemplo, una 
mezcla de aire seco y vapor de agua en las condiciones atmosféricas puede 
tratarse como un gas ideal, con un error mucho menor de 1 %. La presión total 
de una mezcla de gases, P, es igual a la suma de las presiones parciales Pi de 
los gases que estén en esa mezcla, por separado, y se expresa como P = I,p¡. 

En este caso, a p¡ se le conoce como presión parcial de la especie i , la cual es 
la presión que la especie i ejercería si existiera sola a la temperatura de la mez­
cla, en el mismo volumen. Esto se conoce como ley de Dalton de las pre­
siones aditivas. Entonces, si se aplica la relación de los gases ideales, PV = 
NRJ, donde Rll es la constante universal de los gases, tanto para la especie i 
como para la mezcla, la fracción de presión de la especie i puede expresarse 
como (figura 14-9) 

Pi NiRllT/V Ni 
P = NR T/V = N = Yi 

11 

(1 4-11 ) 

Por lo tanto, lafracción de presión de la especie i de una mezcla de gases idea­
les es equivalente a la fracción molar de esa especie y puede usarse en lugar 
de ella en el análisis de la transferencia de masa. 

Ley de Fick de la difusión: 
Medio en reposo que consta de dos especies 
Se mencionó con anterioridad que la razón de difusión de la masa de una es­
pecie química en un medio estancado y en una dirección especificada es pro­
porcional al gradiente local de concentración en esa dirección. Esta relación 
lineal entre la razón de difusión y el gradiente de concentración, propuesta por 
Fick en 1855, se conoce como ley de Fick de la difusión y puede expresarse 
como 

Flujo de masa = Constante de proporcionalidad X Gradiente de concentración 

;;~:: _ ~, ,779 .•. ~:':>;:...' ~-- ~' .. l~y ~::.~ 4<~!~_, ,~?~ 
CAPITULO 14 

2molA 
6molB 

P = 120 kPa 

Una mezcla de dos gases ideales A y B 

NA 2 
YA = N = 2 + 6 = 0.25 

PA = YA P = 0.25 X 120 = 30 kPa 

FIGURA 14-9 
Para las mezclas de gases ideales, la 

fracción de presión de un gas es igual a 
su fracción molar. 
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. no . 
TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

Concentración 
más alta de la 

especie A 

Concentración 
más baja de la 

especie A 

j 
dC 

Pendiente = - d;A 
X 

CA(X) 

j 

Perfil de concentración 
de la especie A 

Base másica: 

. dWA 
mdif = -pADAB -;¡;-

d(PA/P) 
= -pADAB ----;¡;-

dPA = -ADAB -;¡;- (si p = constante) 

Base molar: 

. dYA 
Ndif, A = - CADAB -;¡;-

d(CA/C) 
= -CADAB---;¡x-

dCA 
= -ADAB -;¡;- (si C = constante) 

FIGURA 14-10 
Varias expresiones de la ley de Fick de 
la difusión para una mezcla binaria. 

Difusividad Gradiente de 
de la masa concentración 

~ ;PA 
Difusión de masa: mA = - DABA dx 

. dT 
Conducción de calor: Q 7 kA r 

Conduc~dad Gradiente 
térmica de temperatura 

FIGURA 14-11 
Analogía entre la ley de Fourier de la 
conducción del calor y la ley de Fick de 
la difusión de masa. 

Pero la concentración de una especie en una mezcla de gases o en una solu­
ción líquida o sólida puede definirse de varias maneras: como la densidad, la 
fracción de masa, la concentración molar y la fracción molar, como ya se dis­
cutió; por lo tanto, la ley de Fick puede expresarse en forma matemática de 
muchas maneras. Resulta que lo mejor es expresar el gradiente de concen­
tración en términos de la fracción de masa o molar, y la formulación más 
apropiada de la ley de Fick para la difusión de una especie A en una mezcla 
binaria en reposo de las especies A y B, en una dirección x especificada, se ex­
presa por (figura 14-10) 

Base másica: 

Base molar: 

. mdif.A d(PA/P) dWA 
hif. A = ~ = - pD AB ---¡¡;:- = - pD AB -¡¡;-

7 Ndif.A d(eA/C) dYA 
Jdif,A = ~ = -CDAB --;¡;- = -eDAB d.x 

(14-12) 

En este caso, Jdif, A es el flujo de masa (por difusión) de la especie A (trans­
ferencia de masa por difusión, por unidad de tiempo y por unidad de área nor­
mal a la dirección de la transferencia de masa, en kg/s . m2) y Jdif,A es el flujo 
molar (por difusión) (en kmol/s . m2). El flujo de masa de una especie en un 
lugar es proporcional a la densidad de la mezcla en ese lugar. Nótese que P = 
PA + Ps es la densidad y C = CA + Cs es la concentración molar de la mezcla 
binaria; asimismo, obsérvese que, en general, pueden variar en toda la exten­
sión de la mezcla. Por lo tanto, pd(PA/p) "* dPA o Cd(CA/C) "* dCA- Pero, en el 
caso especial de densidad constante P de la mezcla o concentración molar C 
constante, las relaciones anteriores se simplifican a 

Base másica (p = constante): 

Base molar (e = constante): 

. dPA 
Jdif,A = - DAB dx 

(14-13) 

La suposición de densidad constante o de concentración molar constante suele 
ser apropiada para las soluciones sólidas y para las líquidas diluidas, pero, con 
frecuencia, éste no es el caso para las mezclas de gases o para las soluciones 
líquidas concentradas. Por lo anterior, la ecuación 14-12 debe usarse en el úl­
timo caso. En este texto de introducción, se limita la consideración a la difusión 
unidimensional de masa. Para los casos bidimensional y tridimensional, la ley 
de Fick puede expresarse de manera conveniente en forma vectorial, sencilla­
mente al reemplazar las derivadas que aparecen en las relaciones antes dadas 
por los gradientes correspondientes (como jA = - pD AS V'w A)' 

Recuérdese que la constante de proporcionalidad en la ley de Fourier se 
definió como la conductividad térmica de la propiedad de transporte. De ma­
nera análoga, la constante de proporcionalidad en la ley de Fick se define 
como otra propiedad de transporte conocida como el coeficiente de difusión 
binaria o difusividad de la masa, DAS' La unidad de la difusividad de masa 
es m2/s, la cual es la misma que las unidades de la difusividad térmica o la di­
fusividad de la cantidad de movimiento (también conocida como viscosidad 
cinemática) (figura 14-11). 

Debido a la naturaleza compleja de la difusión de masa, los coeficientes de 
difusión suelen determinarse en forma experimental. La teoría cinética de los 
gases indica que el coeficiente de difusión para los gases diluidos, a presiones 
ordinarias, es en esencia independiente de la composición de la mezcla y 
tiende a crecer con la temperatura al mismo tiempo que a decrecer con la pre­
sión según 

o (14-14) 
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Esta relación es útil en la determinación del coeficiente de difusión para gases
a temperaturas y presiones diferentes, a partir de un conocimiento del coefi-
ciente de difusión a una temperatura y presión especificadas. También se
cuenta con relaciones más generales, pero complicadas, que toman en cuenta
los efectos de las colisiones moleculares. En la tabla 14-1, se dan los coefi-
cientes de difusión de algunos gases en el aire a la presión de 1 atm, a varias
temperaturas.

Los coeficientes de difusión de los sólidos y de los líquidos también tienden
a crecer con la temperatura, exhibiendo al mismo tiempo una fuerte depen-
dencia respecto a la composición. El proceso de difusión en los sólidos y los
líquidos es mucho más complicado que en los gases y, en este caso, los coefi-
cientes de difusión se determinan casi exclusivamente en forma experimental.

En las tablas 14-2 y 14-3, se dan los coeficientes de difusión binaria para
varias mezclas de gases, así como soluciones sólidas y líquidas, binarias. Con
base en estas tablas, se hacen dos observaciones:

1. En general, los coeficientes de difusión son los más altos en los gases y
los más bajos en los sólidos. Los coeficientes de difusión de los gases
son mayores que los de los líquidos en varios órdenes de magnitud.

2. Los coeficientes de difusión se incrementan con la temperatura. Por
ejemplo, el coeficiente de difusión (y, por lo tanto, la razón de la
difusión de masa) del carbono a través del hierro, en el transcurso de un
proceso de endurecimiento, se incrementa hasta 6000 veces conforme se
eleva la temperatura desde 500°C hasta 1000°c.

TABLA 14-1
Coeficientes de difusión binaria de
algunos gases en aire a la presión
de 1 atm (tomado de Milis, 1995;
tabla A.17a, pág. 869),

Coeficiente de difusión
binaria, *

m2/sx 105

T, K O2 CO2 H2 NO

200 0.95 0.74 3.75 0.88
300 l.88 l.57 7.77 l.80

400 5.25 2.63 12.5 3.03
500 4.75 3.85 17.1 4.43
600 6.46 5.37 24.4 6.03
700 8.38 6.84 3l.7 7.82
800 10.5 8.57 39.3 9.78
900 12.6 10.5 47.7 1l.8

1000 15.2 12.4 56.9 14.1
1200 20.6 16.9 77.7 19.2
1400 26.6 2l.7 99.0 24.5
1600 33.2 27.5 125 30.4

1800 40.3 32.8 152 37.0
2000 48.0 39.4 180 44.8

*Multiplíquese por 10.76 para convertir a ft2/S.

TABLA 14-2
Coeficientes de difusión binaria de mezclas diluidas de gases a 1 atm
(tomado de Barrer, 1941; Geankoplis, 1972; Perry, 1963, y Reid y otros, 1977).

T, 0AB o 0BA' T, 0AB ° 0BA,
Sustancia A Sustancia B K m2/s Sustancia A Sustancia B K m2/s

Aire Acetona 273 l.1 x 10-5 Argón, Ar Nitrógeno, N2 293 l.9 x 10-5

Aire Amoniaco, NH3 298 2.6 x 10-5 Carbono bióxido de, CO2 Benceno 318 0.72 x 10-5

Aire Benceno 298 0.88 x 10-5 Carbono bióxido de, CO2 Hidrógeno, H2 273 5.5 x 10-5

Aire Carbono bióxido de 298 l.6 x 10-5 Carbono bióxido de, CO2 Nitrógeno, N2 293 l.6 x 10-5

Aire Cloro 273 l.2 x 10-5 Carbono bióxido de, CO2 Oxígeno, O2 273 l.4 x 10-5

Aire Alcohol etílico 298 l.2 x 10-5 Carbono bióxido de, CO2 Agua, vapor de 298 l.6 x 10-5

Aire Éter etílico 298 0.93 x 10-5 Hidrógeno, H2 Nitrógeno, N2 273 6.8 x 10-5

Aire Helio, He 298 7.2 x 10-5 Hidrógeno, H2 Oxígeno, O2 273 7.0 x 10-5

Aire Hidrógeno, H2 298 7.2 x 10-5 Oxígeno, O2 Amoniaco 293 2.5 x 10-5

Aire Yodo, 12 298 0.83 x 10-5 Oxígeno, O2 Benceno 296 0.39 x 10-5

Aire Metanol 298 l.6 x 10-5 Oxígeno, O2 Nitrógeno, N2 273 l.8 x 10-5

Aire Mercurio 614 4.7 x 10-5 Oxígeno, O2 Agua, vapor de 298 2.5 x 10-5

Aire Naftaleno 300 0.62 x 10-5 Agua, vapor de Argón, Ar 298 2.4 x 10-5

Aire Oxígeno, O2 298 2.1 x 10-5 Agua, vapor de Helio, He 298 9.2 x 10-5

Aire Agua, vapor de 298 2.5 x 10-5 Agua, vapor de Nitrógeno, N2 298 2.5 x 10-5

Nota: Pueden tomarse en cuenta los efectos de la presión y la temperatura sobre DAB por medio de la siguiente proporcionalidad: DAB - J312/P. Asimismo,
multiplíquense los valores de DAB por 10.76 a fin de convertirlos en ft2/S.
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TABLA 14-3
Coeficientes de difusión binaria de soluciones líquidas diluidas y de soluciones sólidas, a 1 atm
(tomado de Barrer, 1941; Reid y otros 1977; Thomas, 1991, y Van Black, 1980).

a) Difusión a través de líquidos b) Difusión a través de sólidos

Sustancia A Sustancia B T, Sustancia A Sustancia B T,
(Soluto) (Solvente) K DAS, m2/s (Soluto) (Solvente) K DAS, m2/s

Amoniaco Agua 285 1.6 x 10-9 Carbono, bióxido de Caucho natural 298 1.1 x 10-10
Benceno Agua 293 1.0 x 10-9 Nitrógeno Caucho natural 298 1.5 x 10-10
Carbono, bióxido de Agua 298 2.0 x 10-9 Oxígeno Caucho natural 298 2.1 x 10-10
Cloro Agua 285 1.4 x 10-9 Helio Pyrex 773 2.0 x 10-12

Etanol Agua 283 0.84 x 10-9 Helio Pyrex 293 4.5 x 10-15

Etanol Agua 288 1.0 x 10-9 Helio Silicio, bióxido de 298 4.0 x 10-14

Etanol Agua 298 1.2 x 10-9 Hidrógeno Hierro 298 2.6 x 10-13

Glucosa Agua 298 0.69 x 10-9 Hidrógeno Níquel 358 1.2 x 10-12

Hidrógeno Agua 298 6.3 x 10-9 Hidrógeno Níquel 438 1.0 x 10-11

Metano Agua 275 0.85 x 10-9 Cadmio Cobre 293 2.7 x 10-19

Metano Agua 293 1.5 x 10-9 Zinc Cobre 773 4.0 x 10-18

Metano Agua 333 3.6 x 10-9 Zinc Cobre 1273 5.0 x 10-13

Metanol Agua 288 1.3 x 10-9 Antimonio Plata 293 3.5 x 10-25

Nitrógeno Agua 298 2.6 x 10-9 Bismuto Plomo 293 1.1 x 10-20

Oxígeno Agua 298 2.4 x 10-9 Mercurio Plomo 293 2.5 x 10-19

Agua Etanol 298 1.2 x 10-9 Cobre Aluminio 773 4.0 x 10-14

Agua Eti lengl icol 298 0.18 x 10-9 Cobre Aluminio 1273 1.0 x 10-10
Agua Metanol 298 1.8 x 10-9 Carbono Hierro (fcc)* 773 5.0 x 10-15

Cloroformo Metanol 288 2.1 x 10-9 Carbono Hierro (fcc) 1273 3.0 x 10-11

*(Icc = abreviatura del tipo de celda de estructura cristalina: cúbica centrada en las caras, face-centered cubic).

Debido a su importancia práctica, la difusión del vapor de agua en el aire ha
sido el tema de varios estudios y se han desarrollado algunas fórmulas em-
píricas para el coeficiente de difusión DH,o-aire'Marrero y Mason (1972) pro-
pusieron esta popular fórmula:

TABLA 14-4-_.- T2.on
DH,o-Aire = 1.87 X 10-10 --p (mvs), 280 K < T < 450 K (14-15)En una mezcla binaria de gases

ideales, de las especies A y B, el
coeficiente de difusión de A en B es
igual al coeficiente de difusión de B
en A, y ambos se incrementan con
la temperatura

donde P es la presión total en atm y T es la temperatura en K.
El mecanismo impulsor primario de la difusión de masa es el gradiente de

concentración, y la difusión de masa debida a un gradiente de concentración
se conoce como difusión ordinaria. Sin embargo, la difusión también puede
ser causada por otros efectos. Los gradientes de temperatura en un medio
pueden causar difusión térmica (también llamada efecto de Soret) y los gra-
dientes de presión pueden dar por resultado difusión por la presión. Sin em-
bargo, estos dos efectos suelen ser despreciables, a menos que los gradientes
sean muy grandes. En las centrífugas, se usa el gradiente de presión generado
por el efecto centrífugo para separar soluciones de líquidos e isótopo s
gaseosos. Puede usarse con éxito un campo externo de fuerzas, como un
campo eléctrico o magnético, aplicado sobre una mezcla o solución, con el fin
de separar de la mezcla moléculas cargadas eléctricamente o magnetizadas
(como en un electrolito o un gas ionizado). Esto se conoce como difusión
forzada. También, cuando los poros de un sólido poroso, como el gel de
sílice, son más pequeños que el recorrido libre medio de las moléculas
gaseosas, las colisiones moleculares pueden ser despreciables y puede inicia-
rse un flujo de moléculas libres. Esto se conoce como difusión de Knudsen.
Cuando el tamaño de las moléculas gaseosas es comparable con el del poro,
las moléculas adsorbidas se mueven a lo largo de las paredes de los poros.

DH,O-Aireo DAire-H,o
a 1 atm, en m2/s

T, °C (de la ecuación
14-15)

o 2.09 X 10-5
5 2.17 X 10-5

10 2.25 X 10-5
15 2.33 x 10-5
20 2.42 X 10-5

25 2.50 x 10-5
30 2.59 X 10-5
35 2.68 x 10-5
40 2.77 X 10-5
50 2.96 X 10-5

100 3.99 X 10-5
150 5.18 x 10-5
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Esto se conoce como difusión superficial. Por último, las partículas cuyo 
diámetro está por debajo de 0.1 ,11m, como las de niebla o de hollín, actúan 
como moléculas grandes y la difusión de esas partículas debida al gradiente de 
concentración se llama movimiento browniano. Las partículas grandes 
(aquellas cuyo diámetro es mayor que 1 ,11m) no son afectadas por la difusión, 
ya que su movimiento lo rigen las leyes de Newton. En el tratamiento ele­
mental de la difusión· de masa que se presenta en este texto, se supone que es­
tos efectos adicionales no existen o son despreciables, como suele ser el caso; 
sugerimos al lector interesado que consulte libros avanzados sobre estos 
temas. 

EJEMPLO 14-1 Determinación de las fracciones de masa 
a partir de las fracciones molares 

Sobre una masa molar, la composición del aire seco estándar se da como 
78.1 % de N2 , 20.9% de O2 , 1.0% de Ar y pequeñas cantidades de otros cons­
tituyentes (figura 14-12). Si se considera a estos otros constituyentes como Ar, 
determine las fracciones de masa de los constituyentes del aire. 

SOLUCION Se conocen las fracciones molares de los const ituyentes del aire. 
Deben determinarse las fracciones de masa. 
Suposición Las pequeñas cantidades de los otros gases que están en el aire son 
consideradas como argón. 
Propiedades Las masas molares del N2 , O2 Y Ar son 28.0, 32.0 y 39.9 
kg/kmol, respectivamente (tabla A-1) . 
Análisis Se determina que la masa molar del aire es 

M = :¿: y¡M¡ = 0.781 X 28.0 + 0.209 X 32.0 + 0.01 X 39.9 = 29.0 kg/kmol 

Entonces, a partir de la ecuación 14-10, se concluye que las fracciones de 
masa de los gases constituyentes son 

MN, 28.0 
WN, = YN, M = (0.781) 29.0 = 0.754 

Mo, 32.0 
wo, = Yo, M = (0.209) 29.0 = 0.231 

Ar: 
M Ar 39.9 

W Ar = YAr M = (0.01) 29.0 = 0.014 

Por lo tanto, las fracciones de masa del N2 , O2 Y Ar en la atmósfera estándar 
seca son 75.4%, 23.1% y 1.4%, respect ivamente. 

14-4 • CONDICIONES DE FRONTERA 
Con anterioridad, se mencionó que la ecuación de la difusión de masa es 
análoga a la ecuación de la difusión (conducción) de calor, por lo que se nece­
sitan condiciones comparables de frontera para determinar la distribución de 
concentración de la especie en un medio. Dos tipos comunes de condiciones 
de frontera son 1) la concentración especificada de la especie, la cual corres­
ponde a la temperatura especificada y 2) elflujo especificado de la especie, el 
cual corresponde al flujo especificado de calor. 

A pesar de su aparente semejanza, existe una diferencia importante entre la 
temperatura y la concentración: necesariamente, la primera es una función 
continua, pero, en general, la concentración no lo es. Por ejemplo, las tempe­
raturas de la pared y del aire en la superficie de esta pared siempre son las mis-

x 

o 

AIRE 

78.1 % N2 

20.9% 0 2 

1.0% Ar 

FIGURA 14-12 
Esquema para el ejemplo 14-l. 

Agua 

Aire 

Salto en la 
concentración 

Perfil de 
concentración 

r------
Lado del líquido 

;,1.0 

FIGURA 14-13 
A diferencia de la temperatura, las 

concentraciones de la especie en los dos 
lados de una interfase líquido-gas (o 

sólido-gas o sólido-líquido) no suelen 
ser las mismas. 
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Superfic ie "-- dT(O) = O 
aislada dx 

~ Q(O) =0 

Superfic ie 
impermeable 

FIGURA 14-14 
Una superficie impermeable en la 
transferencia de masa es análoga a una 
superficie aislada en la transferencia de 
calor. 

Aire 
92 kPa, 15°C 

Aire saturado 

{YHp, lado del aire = 0,0185 

\ YH20, lado del líquido = 1,0 

FIGURA 14-15 
Esquema para el ejemplo 14-2, 

mas. Sin embargo, las concentraciones del aire en los dos lados de una inter­
fase agua-aire es obvio que son muy diferentes (de hecho, la concentración del 
aire en el agua es cercana a cero) . De modo semejante, las concentraciones 
del agua en los dos lados de la interfase agua-aire también son diferentes, in­
cluso cuando el aire está saturado (figura 14-13). Por lo tanto, al especificar 
una condición de frontera, no basta con especificar el lugar. También es nece­
sario especificar el lado de la frontera. Para ello, se consideran dos superficies 
imaginarias en los dos lados de la interfase que están infinitamente cercanas a 
ésta. Siempre que exista una duda, se indica el lado deseado de la interfase, 
mediante la especificación de su fase como un subíndice. Por ejemplo, la con­
centración del agua (líquida o vapor) en los lados del líquido y del gas de una 
interfase agua-aire, en x . = 0, puede expresarse, en términos molares, como 

YH,O, lado del líquido (O) = YI y YH,O, lado del gas (O) = Y2 (14-16) 

Si se aplica la ley de Fick, la condición de frontera de flujo constante de la 
especie, para una especie A en difusión en una frontera, en x = 0, se expresa, 
en ausencia de cualquier soplo o succión, como 

° (14-17) 

donde lA, o y iA,o son los flujos molares y de masa especificados de la especie 
A_ en la frontera, respectivamente. El caso especial de flujo cero de masa, 
VA, o = lA, o = O), corresponde a una superficie impermeable para la cual 
dYA(O)/dx = dwA(O)/dx = ° (figura 14-14). 

Para aplicar la condición de frontera de concentración especificada, debe 
conocerse la concentración de una especie en la frontera. Esta información 
suele obtenerse a partir del requisito de que debe existir equilibrio termodi­
námico en la interfase de dos fases de una especie. En el caso de la interfase 
aire-agua, los valores de la concentración del vapor de agua en el aire se de­
terminan con facilidad basándose en los datos de saturación, como se muestra 
en el ejemplo 14-2. 

EJEMPLO 14-2 Fracción molar de vapor de agua 
en la superficie de un lago 

Determine la fracc ión molar del vapor de agua en la superfic ie de un lago cuya 
temperatura es de 15°C y compárela con la fracc ión molar de agua en el propio 
lago (figura 14-15). Tome la presión atmosférica en el nivel del lago como 92 kPa. 

SOLUCiÓN Deben determinarse y compararse la fracción molar del vapor de 
agua en la superficie de un lago y la fracción molar del agua en el propio lago. 
Suposiciones 1 Tanto el aire como el vapor de agua son gases ideales. 2 La 
fracción molar del aire disuelto en el agua es despreciable. 
Propiedades La presión de saturación del agua a 15°C es 1. 705 kPa (tabla A-9). 
Análisis El aire en la superficie del agua está saturado. Por lo tanto, la presión 
parcia l del vapor de agua en el aire, en la superfic ie del lago, es senc illamente 
la presión de saturación del agua a 15°C, 

P vapor = P sata wc = 1.705 kPa 

Si se supone que tanto el aire como el vapor son gases idea les, la fracc ión mo­
lar del vapor de agua en el aire, en la superf icie del lago, se determ ina a part ir 
de la ecuac ión 14-11 como 

P vapor 1.705 kPa 
Yvapor = ----¡;- = 92 kPa = 0.0185 (o 1.85%) 
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El agua contiene algo de aire disuelto, pero la cantidad es despreciable. Por lo
tanto, puede suponerse que todo el lago es agua líquida. Entonces, su fracción
molar queda

Yagua, lado del líquido == 1.0 (O 100%)

Discusión Nótese que la concentración sobre una base molar es 100% pre-
cisamente debajo de la interfase aire-agua y 1.85% precisamente arriba de
ella, incluso si se supone que el aire está saturado (de modo que éste es el valor
más alto a 15°C). Por lo tanto, pueden tenerse discontinuidades enormes en las
concentraciones de una especie a través de las fronteras de fases.

La situación es semejante en las interfases sólido-líquido. Una vez más, a
una temperatura dada, sólo una cierta cantidad de sólido puede disolverse en
un líquido, y la solubilidad del sólido en el líquido se determina con base en
el requisito de que existe equilibrio termodinámico entre el sólido y la solu-
ción en la interfase. La solubilidad representa la cantidad máxima de sólido
que puede disolverse en un líquido a una temperatura especificada y se en-
cuentra con amplitud en los manuales de química. En la tabla 14-5, se presen-
tan datos muestra para la solubilidad del cloruro de sodio (NaCl) y del
bicarbonato de calcio [Ca(HC03hl a varias temperaturas. Por ejemplo, la so-
lubilidad de la sal (NaCl) en agua a 310 K es 36.5 kg por 100 kg de agua. Por
lo tanto, la fracción de masa de la sal en la salmuera, en la interfase, es sim-
plemente

msal 36.5 kg
wsal,ladodellíquido = m = (100 + 36.5) kg = 0.267 (o 26.7%)

en tanto que la fracción de masa de la sal en la sal sólida pura es w = 1.0.
Nótese que el agua se vuelve saturada con la sal cuando 36.5 kg de ésta se
disuelven en 100 kg de agua, a 310 K.

En muchos procesos, interviene la absorción de un gas en un líquido. La
mayor parte de los gases son débilmente solubles en los líquidos (como el aire
en el agua); para esas soluciones diluidas, se observa que las fracciones mo-
lares de una especie i en las fases gaseosa y líquida, en la interfase, son pro-
porcionales entre sí. Es decir, Yi,lado del gas IX Yi,lado del líquido' O bien, Pi,lado del gas IX

P Yi, lado del líquido' puesto que, para las mezclas de gases ideales, Yi, lado del gas = Pi,
lado del ga/P. Esto se conoce como ley de Henry y se expresa como

Pi, lado del gas
Yi, lado del líquido = H (en la interfase) (14-18)

donde H es la constante de Henry, la cual es el producto de la presión total
de la mezcla gaseosa y la constante de proporcionalidad. Para una especie
dada, sólo es función de la temperatura y prácticamente es independiente de la
presión para presiones por debajo de alrededor de 5 atm. En la tabla 14-6, se
dan valores de la constante de Henry para varias soluciones acuosas, para
varias temperaturas. Con base en esta tabla y la ecuación anterior, se hacen las
observaciones siguientes:

1. La concentración de un gas disuelto en un líquido es inversamente
proporcional a la constante de Henry. Por lo tanto, entre mayor sea esta
constante, menor será la concentración de los gases disueltos en el
líquido.

TABLA 14-5 _
Solubilidad de dos compuestos
inorgánicos en agua a varias
temperaturas, en kg, en 100 kg de
ella [tomado de Handbook of
Chemistry (Nueva York: McGraw-
Hill, 1961)].

So/uto

Bicarbonato
Tempera- Sal, de calcio,

tura, K NaCI Ca(HC03)2

273.15 35.7 16.15
280 35.8 16.30
290 35.9 16.53
300 36.2 16.75
310 36.5 16.98
320 36.9 17.20
330 37.2 17.43
340 37.6 17.65
350 38.2 17.88
360 38.8 18.10
370 39.5 18.33
373.15 39.8 18.40
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FIGURA 14-16 
Puede hacerse que se escapen los gases 
disueltos en un líquido al calentar este 
último. 

Aire 

Aire saturado '¡ ( Paire seco, lado del gas 

\ Yaire seco, lado del líquido 

FIGURA 14-17 
Esquema para el ejemplo 14-3. 

TABLA 14-6 

Constante de Henry, H (en bars) , para gases seleccionados, en agua para 
presiones bajas a moderadas (para el gas i, H = Pi, lado del ga/Yi, lado del agua) 

(tomado de Milis, 1995; tabla A-21) . 

Sol uta 290 K 300 K 310 K 320 K 330 K 340 K 

H2S 440 560 700 830 980 1140 
CO2 1280 1710 2170 2720 3220 
O2 38000 45000 52000 57000 61000 65000 
H2 67000 72000 75000 76000 77000 76000 
CO 51000 60000 67000 74000 80000 84000 
Aire 62000 74000 84000 92000 99000 104000 
N2 76000 89000 101000 110000 118000 124000 

2. La constante de Henry aumenta (y, de este modo, la fracción de un gas 
disuelto en el líquido decrece) al aumentar la temperatura. Por lo tanto, 
pueden hacerse escapar los gases disueltos en un líquido al calentar este 
último (figura 14-16). 

3. La concentración de un gas disuelto en un líquido es proporcional a la 
presión parcial del gas. Por lo tanto, puede hacerse que aumente la 
cantidad de gas disuelto en un líquido al aumentar la presión del gas. 
Puede aprovecharse esto en la carbonatación de las bebidas gaseosas 
con gas CO2• 

En sentido estricto, el resultado obtenido a partir de la ecuación 14-18 para la 
fracción molar de gas disuelto es válido para la capa de líquido precisamente 
debajo de la interfase y no necesariamente para todo el líquido. Esto último 
sólo sucederá en el caso en que se establece el equilibrio termodinámico de las 
fases en toda la extensión de la masa completa de líquido. 

EJEMPLO 14-3 Fracción molar del aire disuelto en el agua 

Determine la fracción molar del aire disuelto en el agua, en la superficie de un 
lago cuya temperatu ra es de 1 rc (figura 14-17). Tome la presión atmosférica 
en el nivel del lago como 92 kPa. 

SOLUCiÓN Debe determ inarse la fracción molar del aire disuelto en el agua, 
en la superficie de un lago. 
Suposiciones 1 Tanto el aire como el vapor de agua son gases ideales. 2 El 
aire es débilmente soluble en el agua, de modo que es aplicable la ley de Henry. 
Propiedades La presión de saturac ión del agua a 1 rc es 1.96 kPa (tabla A-
9). La constante de Henry para el aire disuelto en agua, a 290 K, es H = 
62000 bars (tabla 14-6) . 
Análisis Este ejemplo es semejante al anterior. Una vez más, el aire en la su­
perf icie del agua está saturado, por lo que la presión parcial del vapor de agua 
en el aire, en la superf icie del lago, es la pres ión de saturac ión del agua a 1 re, 

Pvapor = P sat a 17°C = 1.96 kPa 

Si se supone que tanto el aire como el vapor son gases ideales, se determina 
que la presión parcial del aire seco es 

Paire seco = P - Pvapor = 92 - 1.96 = 90.04 kPa = 0.9004 bar 
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Nótese que, con poca pérdida de exactitud (un error de alrededor de 2%) , se 
pudo haber ignorado la presión del vapor de agua, debido a que la cantidad de 
vapor en el aire es tan pequeña . Entonces, la fracción molar del aire en el agua 
queda 

_ Paire seco, lado del gas _ 0.9004 bars _ -5 

Yaire seco, lado del líquido - H - 62900 bars - 1.45 X 10 

la cual es muy pequeña, como era de esperarse. Por lo tanto, la concentración 
de aire en el agua , precisamente debajo de la interfase aire-agua, es de 1.45 
moles por cada 100000 moles. Pero resulta obvio que éste es oxígeno sufi­
ciente para los peces y otras criaturas que se encuentran en el lago. Nótese que 
la cantidad de aire disuelto en el agua disminuye al aumentar la profundidad. 

Se mencionó con anterioridad que el uso de la ley de Henry queda limitado 
a las soluciones diluidas gas-líquido; es decir, un líquido con una pequeña 
cantidad de gas disuelto en él. Entonces la pregunta que surge de manera natu­
ral es: ¿qué se hace cuando el gas es intensamente soluble en el líquido (o en 
el sólido), como el amoniaco en el agua? En este caso, no es aplicable la 
relación lineal de la ley de Henry, y la fracción molar de un gas disuelto en el 
líquido (o en el sólido) suele expresarse como función de la presión parcial del 
gas en la fase gaseosa y la temperatura. En esta situación, una relación apro­
piada para las fracciones molares de una especie en los lados del líquido y del 
gas de la interfase se expresa por la ley de Raoult como 

Pi, lado del gas = Yi, lado del gas P = Yi. lado del líquido Pi, sat(r) (14-19) 

donde Pi, satCT) es la presión de saturación de la especie i a la temperatura de 
la interfase y P es la presión total del lado de la fase gaseosa. En los manuales 
de química, existen tablas de datos para las soluciones comunes, como la solu­
ción amoniaco-agua, que se usa con amplitud en los sistemas de refrigeración 
por absorción. 

Es posible que los gases se disuelvan en sólidos, pero, en esos casos, el pro­
ceso de difusión puede ser muy complicado. La disolución de un gas puede 
ser independiente de la estructura del sólido o depender intensamente de la 
porosidad de éste. Algunos procesos de disolución (como la del hidrógeno en 
titanio, semejante a la del CO2 en agua) son reversibles y, por consiguiente, 
mantener el contenido de gas en el sólido requiere el contacto constante de 
este último con un depósito de ese gas. Algunos otros procesos de disolución 
son irreversibles. Por ejemplo, si se disuelve oxígeno gaseoso en titanio se 
forma Ti02 sobre la superficie, y el proceso no se invierte. 

La concentración de la especie gaseosa i en el sólido en la interfase, Ci , lado 

del sólido' es proporcional a la presión parcial de esa especie i en el gas, Pi, lado del 

gas' en el lado del gas de la interfase y se expresa como 

Ci. lado del sólido = :J X Pi, lado del gas (14-20) 

donde r:f es la solubilidad. Si se expresa la presión en bars y se observa que la 
unidad de la concentración molar es kmol de la especie i por m3, la unidad de 
la solubilidad es kmol/m3 . bar. En la tabla 14-7, se dan datos de la solubilidad 
para combinaciones seleccionadas gas-sólido. El producto de la solubilidad de 
un gas y el coeficiente de difusión de ese gas en un sólido se conoce como la 
permeabilidad C¿P, la cual es una medida de la capacidad del gas para penetrar 
un sólido. Es decir, c¿P = r:fDAB, donde D AB es la difusividad del gas en el 

TABLA 14-7 

Solubilidad de gases y sólidos 
seleccionados (para el gas i, 
9' = Cí• lado de l SÓlidO/ Pí• lado de l gas) 

(tomado de Barrer, 1941) . 

Gas Sólido r, K 9' kmol/m3 . bar 

O2 Caucho 298 0.00312 
N2 Caucho 298 0.00156 
CO2 Caucho 298 0.04015 
He Si02 293 0 .00045 
H2 Ni 358 0.00901 
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FIGURA 14-18
Esquema para el ejemplo 14-4.

TABLA 14-8

Analogía entre la conducción de
calor y la difusión de masa en un
medio en reposo

Difusión de
masa

Conducción Base Base
de calor másica molar

T W¡ y¡
k pDAB CDAB

q J¡ J¡
ex DAB DAB

L L L

sólido. La permeabilidad es inversamente proporcional al espesor y tiene la
unidad kmolls . bar.

Por último, si en un proceso interviene la sublimación de un sólido puro
(como el hielo o CO2 sólido) o la evaporación de un líquido puro (como el
agua) en un medio diferente, como el aire, la fracción molar (o de masa) de la
sustancia en la fase líquida o sólida se toma sencillamente como 1.0 y puede
determinarse con facilidad la presión parcial (y, por lo tanto, la fracción molar
de esa sustancia en la fase gaseosa) a partir de los datos de saturación de la
misma a la temperatura especificada. Asimismo, la suposición de equilibrio
termodinámico en la interfase es muy razonable para los sólidos puros, los
líquidos puros y las soluciones, excepto cuando, en esa interfase, están ocu-
rriendo reacciones químicas.

EJEMPLO 14-4 Difusión de gas hidrógeno hacia dentro
de una placa de níquel

Considere una placa de níquel que está en contacto con gas hidrógeno a 358 K
Y 300 kPa. Determine la densidad molar y másica del hidrógeno en el níquel,
en la interfase (figura 14-18).

SOLUCiÓN Una placa de níquel está expuesta a hidrógeno. Deben determi-
narse la densidad molar y másica del hidrógeno en el níquel, en la interfase.
Suposición El níquel y el hidrógeno se encuentran en equilibrio termodinámico
en la interfase.
Propiedades La masa molar del hidrógeno es M = 2 kg/kmol (tabla A-l). La
solubilidad del hidrógeno en el níquel a 358 K es 0.00901 krnol/m" . bar (tabla
14-7).
Análisis Al observar que 300 kPa = 3 bars, se determina, a partir de la
ecuación 14-20, que la densidad molar del hidrógeno en el níquel, en la ínter-
fase, es

CH,.lado del sólido = 'd' X PH,.lado del gas

= (0.00901 kmol/m'' . bar)(3 bars) = 0.027 kmol/nr'

Esto corresponde a una densidad de masa de

PH,.lado del sólido = CH,.ladodel gasMH,

= (0.027 kmol/m3)(2) = 0.054 kg/m"

Es decir, se tendrán 0.027 kmol (o sea 0.054 kg) de gas H2 en cada m3 de vo-
lumen de níquel adyacente a la interfase.

14-5 • DIFUSiÓN ESTACIONARIA DE MASA
A TRAVÉS DE UNA PARED

Muchos problemas prácticos de transferencia de masa comprenden la difusión
de una especie a través de un medio limitado por planos paralelos, en la que
no se tienen reacciones químicas homogéneas, en condiciones unidimensio-
nales estacionarias. Esos problemas de transferencia de masa son análogos a
los problemas de conducción unidimensional estacionaria de calor en una
pared plana, sin generación de calor, y pueden analizarse de manera análoga.
De hecho, pueden aplicarse muchas de las relaciones desarrolladas en el capí-
tulo 3, para la transferencia de masa, reemplazando la temperatura por la frac-
ción de masa (o la molar), la conductividad térmica por pDAB (o CDAB) y el
flujo de calor por el flujo de masa (o molar) (tabla 14-8).
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Considérese una pared plana sólida (medio B) de área A, espesor L y den si -
dad p. La pared está sujeta en ambos lados a concentraciones diferentes de 
una especie A, a la cual es permeable. Las superficies fronteras , en x = O Y 
x = L, están localizadas dentro del sólido adyacente a las interfases y las frac­
ciones de masa deA en esas superficies se mantienen en wA, ¡ Y W A, 2' respecti­
vamente, en todo momento (figura 14-19). La fracción de masa de la especie 
A en la pared varía sólo en la dirección x y puede expresarse como WA(X). Por 
lo tanto, en este caso, la transferencia de masa a través de la pared puede mode­
larse como estacionaria y unidimensional. Después, se determina la razón de 
la difusión de masa de la especie A, a través de la pared, aplicando un proce­
dimiento semejante al que se utilizó en el capítulo 3 para la conducción del 
calor. 

La concentración de la especie A en cualquier punto no cambia con el 
tiempo, puesto que la operación es estacionaria, y no hay producción ni des­
trucción de la especie A, ya que no están ocurriendo reacciones químicas en el 
medio. Entonces, el principio de conservación de la masa para la especie A 
puede expresarse como: el gasto de masa de la especie A, a través de la pared 
y en cualquier sección transversal, es el mismo; es decir, 

n1.dif,A = jAA = constante (kg/s) 

Entonces la ley de Fick de la difusión queda 

. m' dif, A dWA 
lA = -A- = -pDAB----¡j¡' = constante 

Si se separan las variables en esta ecuación y se integran de uno a otro lado de 
la pared, desde x = O, donde w(O) = W A, 1, hasta x = L, donde w(L) = W A, 2, se 
obtiene 

(14-21) 

donde la razón de la transferencia de masa, m dif, A , Y el área A de la pared se 
extraen del signo integral, ya que las dos son constantes. Si la densidad p y el 
coeficiente de difusión de masa, D AB' varían poco a lo largo de la pared, en­
tonces puede suponerse que son constantes. En ese caso, puede realizarse la 
integración, para obtener 

Esta relación puede reordenarse como 

donde 

WA 1 - WA ? WA 1 - WA 2 

n1.dif. A, pared = UpDABA'- = R dif,pared ' 

L 
Rdif, pared = pD AB A 

(kg/s) (14-22) 

(14-23) 

es la resistencia a la difusión de la pared, en slkg, la cual es análoga a la re­
sistencia eléctrica o a la conducción de una pared plana de espesor L (figura 
14-20). Por lo tanto, se concluye que la razón de la difusión de masa a través 
de una pared plana es proporcional a la densidad promedio, al área de la 
pared y a la diferencia de concentración de uno a otro lado de la pared, pero 
es inversamente proporcional al espesor de esta última. Asimismo, una vez 
que se determina la razón de la difusión de masa, puede determinarse la frac­
ción WA(X) de masa, en cualquier ubicación x, al reemplazar, en la ecuación 
14-22, WA,2 por wA(x) Y L por x. 

~~_ >-::~:-~ '-'789 
CAPíTULO 14 

A 

o L 

Medio 
B 

p ;: constante 

x 

FIGURA 14-19 
Esquema para la difusión de masa 
unidimensional estacionaria de la 

especie A, a través de una pared plana. 

Q = _T_1 ~_T_2 

T¡ •• --~'\f\N'0N' -- • T2 
R 

a) Flujo de calor 

I=V¡-V2 

Re 
VI •• - --'\f\N'0N' -- • V 2 

Re 

b) Flujo de corriente 

. wA 1 - WA 2 
mdif, A = ' , Rmasa 

WA , 1 •• --~'\f\N'0N''---_. WA,2 

Rmasa 

e) Flujo de masa 

FIGURA 14-20 
Analogía entre los conceptos de 

resistencia térmica, eléctrica y de la 
difusión de masa. 
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FIGURA 14-21
Difusión unidimensional de masa a
través de una capa esférica o una
cilíndrica.
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I Pared sólida : PA.2,1 I

~ V
I I GaI I
I I

I P -p 2 IÑdf
Al

r¿p A A,l A, I 1,

~
AB L I

I
I

I I

01
s' ILI x

I I

Gas

A

FIGURA 14-22
La razón de difusión de una especie
gaseosa a través de un sólido puede
determinarse a partir de un conocimiento
de las presiones parciales de ese gas en
ambos lados y de la permeabilidad del
sólido al mismo.

Puede repetirse el análisis precedente sobre una base molar, con este resul-
tado

N, CD A YA, I - YA, 2
dif A, pared - AB L

C -CD A A,l A,2
AB L (14-24)

YA,! - YA, 2

Rdif, pared

donde Rdif,pared = LleDABA es la resistencia a la difusión molar de la pared,
en s/kmol. Nótese que las fracciones molares vienen acompañadas por las
concentraciones molares, y las fracciones de masa lo son por la densidad,
Puede usarse cualquiera de las dos relaciones para determinar la razón de di-
fusión de la especie A a través de la pared, dependiendo de si se conocen las
fracciones de masa o molares en las fronteras, Asimismo, los gradientes de
concentración son diferentes en ambos lados de una interfase y, como conse-
cuencia, no pueden construirse redes de resistencia a la difusión de una mane-
ra análoga a las redes de resistencia térmica,

En el desarrollo de estas relaciones, se supuso que la densidad y el coefi-
ciente de difusión de la pared son casi constantes, Estas suposiciones resultan
razonables cuando una pequeña cantidad de la especie A se difunde a través de
la pared y, por lo tanto, la concentración de A es pequeña, La especie A puede
ser un gas, un líquido o un sólido, Asimismo, la pared puede ser una capa
plana de un líquido o de un gas, siempre y cuando se encuentre en reposo,

La analogía entre la transferencia de calor y la de masa también se aplica a
las configuraciones geométricas cilíndricas y esféricas, Si se repite el procedi-
miento descrito en el capítulo 3 para la conducción de calor, se obtiene las
siguientes relaciones análogas para la transferencia unidimensional esta-
cionaria de masa a través de capas cilíndricas o esféricas sin ocurrencia de
reacciones químicas (figura 14-21)

(14-25)

(14-26)

o, sobre una base molar,

(14-27)

(14-28)

En las anteriores fórmulas, L es la longitud del cilindro, rl es el radio interior
y r2 es el radio exterior para el cilindro o la esfera, Una vez más, las superfi-
cies fronteras en r = rl Y r = r2 están localizadas dentro del sólido adyacente
a las interfaces, y las fracciones de masa de A en esas superficies se mantienen
a WA, I y WA, 2' respectivamente, en todo momento. (Podrían hacerse enuncia-
dos semejantes para la densidad, la concentración molar y la fracción molar de
la especie A en las fronteras),

Se mencionó con anterioridad que la concentración de la especie gaseosa en
un sólido en la interfase es proporcional a la presión parcial del gas adyacente
y se expresó como eA, lado del sólido = :f AB PA, lado del gas donde :f AB es la solubili-
dad (en kmol/m" , bar) del gas A en el sólido B. También se mencionó que el
producto de la solubilidad y el coeficiente de difusión se llama permeabilidad,
q}Ab = :fABDAB (en kmol/m ' s ' bar), Entonces el gasto molar de un gas a
través de un sólido, en condiciones unidimensionales estacionarias, puede ex-
presarse en términos de las presiones parciales del gas adyacente en los dos la-
dos del sólido, reemplazando eA en estas relaciones por :f AB PA o q}AB PA / D AB'

Por ejemplo, en el caso de una pared plana da (figura 14-22)
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p -p p-p 
N - D 9' A A, 1 A,2 -!J> A A, 1 A,2 

dit", A, pared - AB AB L - AB L (kmol/s) (14-29) 

donde PA, 1 Y PA, 2 son las presiones parciales del gas A en los dos lados de la 
pared, Si se sigue el mismo procedimiento, pueden obtenerse relaciones se­
mejantes para las capas cilíndricas y esféricas, También, si se da la perme­
abilidad con base en masa (en kg/m ' s ' bar), entonces la ecuación 14-29 da el 
gasto de masa por difusión. 

Al observar que 1 kmol de un gas ideal, a las condiciones estándar de O°C y 
1 atm, ocupa un volumen de 22.414 m3, puede determinarse el gasto volu­
métrico del gas a través de la pared, por difusión, a partir de 

Vdif. A = 22.414Ndif , A (m3/s estándar, a O°C y 1 atm) 

Puede determinarse el gasto volumétrico en otras condiciones, basándose en 
la relación de los gases ideales, PA V = NA RllT 

EJEMPLO 14-5 Difusión de hidrógeno a través 
de un recipiente esférico 

Se almacena gas hidrógeno a presión, a 358 K, en un recipiente esférico hecho 
de níquel con 4.8 m de diámetro exterior (figura 14-23). La pared esférica del 
recipiente tiene 6 cm de espesor. Se determina que la concentrac ión molar del 
hidrógeno en el níquel, en la superficie interior, es de 0,087 kmol/m3 , La con­
centración de l hidrógeno en el níquel , en la superficie exterior, es despreciable, 
Determine el gasto de masa por difusión del hidrógeno a través de l rec ipiente 
de níquel. 

SOLUCiÓN Se almacena gas hidrógeno a pres ión en un rec ipiente esférico. 
Debe determinarse el gasto por difusión del hidrógeno a t ravés del rec ipiente. 
Suposiciones 1 La difusión de masa es estacionaria y unidimensional, puesto 
que la concentración del hidrógeno en el tanque y, por consiguiente, en la su­
perficie interior del rec ipiente, es práct icamente constante, y la concentración 
del hidrógeno en la atmósfera y, como consecuenc ia, en la superf icie exterior, 
es práct icamente cero. También, se t iene simetría térm ica en torno del centro. 
2 No hay reacciones químicas en la pared esfér ica de níquel que den por re­
sultado la generación o el agotamiento del hidrógeno. 
Propiedades El coeficiente de difusión binaria para el hidrógeno en el níquel, 
a la temperatura especificada, es 1.2 x 10-12 m2/s (tabla 14-3b). 
Análisis Puede considerarse que la concentrac ión molar es constante (C = CA 
+ Ce == constante) y que el recipiente es un medio en reposo, ya que no hay di­
fus ión de molécu las de níquel (Ñe = O) Y la concentración del hidrógeno en el 
recipiente es extremadamente baja (CA ~ l).Entonces, puede determinarse con 
facilidad el gasto molar por difusión de hidrógeno a través de esta capa es­
férica, con base en la ecuación 14-28, como 

_ - 12 2 (0,087 - O) kmol/m3 

,- 4'7T(2.34 m)(2.40 m)(1.2 x 10 m /s) (2.40 _ 2.34) m 

= 1.228 X 10-10 kmol/s 

FIGURA 14-23 
Esquema para el ejemplo 14-5, 
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Aislamiento 
seco 

( 

Humedad 
0% 

FIGURA 14-24 

Aislamiento 
mojado 

( 

1.25Q 

Humedad 
5% 

Un contenido de humedad de 5% puede 
aumentar la transferencia de calor a 
través del aislamiento de la pared en 
25%. 

El gasto de masa se determina al multiplicar el gasto molar por la masa molar 
del hidrógeno, la cual es M = 2 kg/mol, 

mdif = MNdif = (2 kglkmol)(1.228 X 10- 10 kmol/s) = 2.46 x 10.-10 kgls 

Por lo tanto, el hidrógeno se fugará por difusión a través de la pared esférica del 
recipiente, a razón de 2.46 x 10-10 kg/s, o sea, 7.8 g/año. Nótese que la con­
centración de hidrógeno en el níquel en la superficie interior depende de la 
temperatura y de la presión del hidrógeno en el tanque, y puede determinarse 
como se explicó en el ejemplo 14-4. Asimismo, la suposición de concentración 
cero de hidrógeno en el níquel, en la superficie exterior, es razonable, ya que 
sólo se tienen trazas de hidrógeno en la atmósfera (0.5 partes por millón en 
números de moles). 

14-6 • MIGRACiÓN DEL VAPOR DE AGUA 
EN LOS EDIFICIOS 

La humedad influye mucho en el rendimiento y durabilidad de los materiales 
de construcción y, por lo tanto, la transmisión de ella es una consideración im­
portante en la construcción y mantenimiento de los edificios. 

Las dimensiones de la madera y de otras sustancias higroscópicas cambian 
con el contenido de humedad. Por ejemplo, una variación de 4.5% en el con­
tenido de humedad hace que el volumen de la madera de roble blanco cambie 
en 2.5%. Esos cambios cíclicos en las dimensiones debilitan las juntas y 
pueden poner en peligro la integridad estructural de los componentes de la 
construcción, causando como mínimo "chirridos". La humedad en exceso 
también puede causar cambios en la apariencia y en las propiedades físicas de 
los materiales: corrosión y oxidación en los metales, pudrición en las maderas 
y desprendimiento de la pintura en las superficies de las paredes interiores y 
exteriores. Se observa que la madera empapada con un contenido de agua de 
24 a 31 % se desintegra con rapidez a temperaturas de 10 a 38°C. También, el 
moho crece sobre las superficies de madera a humedades relativas por encima 
de 85%. La expansión del agua durante la congelación puede dañar la estruc­
tura celular de los materiales porosos. 

El contenido de humedad también afecta la conductividad efectiva de los 
medios porosos, como los suelos, los materiales de construcción y los ais­
lantes, y, por consiguiente, la transferencia de calor a través de ellos. Varios 
estudios han indicado que la transferencia de calor aumenta casi de manera 
lineal con el contenido de humedad, a razón de 3 a 5% por cada aumento en 
porcentaje en el contenido de humedad en volumen. Por ejemplo, el aisla­
miento con 5% de contenido de humedad en volumen aumenta la transferen­
cia de calor en 15 a 25%, respecto al aislamiento seco (ASHRAE Handbook 
of Fundamentals, 1993, Cap. 20) (figura 14-24). La migración de la humedad 
también puede servir como un mecanismo de transferencia para el calor la­
tente, por evaporación y condensación alternadas. Por ejemplo, en el curso de 
un día cálido y húmedo, el vapor de agua puede migrar a través de una pared 
y condensarse sobre el lado interior, liberando el calor de vaporización e in­
virtiéndose el proceso en el transcurso de una noche fría. El contenido de 
humedad también afecta el calor específico y, por lo tanto, las características 
de almacenamiento de calor de los materiales de construcción. 

La migración de la humedad en las paredes, los pisos o los plafones de los 
edificios, así como en otras aplicaciones, se controla por medio de barreras 
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contra el vapor o retardadores del vapor. Las barreras contra el vapor son 
materiales impermeables a la humedad, como las láminas metálicas, las hojas 
metálicas gruesas y las capas gruesas de plástico, y son barreras efectivas con­
tra la migración del vapor. Por otra parte, los retardadores del vapor retardan 
o retrasan el flujo de la humedad a través de las estructuras, pero no lo elimi­
nan en su totalidad. Los retardadores del vapor pueden ser materiales sólidos, 
flexibles o de recubrimiento, pero suelen consistir en una hoja o recubrimiento 
delgado. Las formas comunes de retardadores de vapor son plásticos o me­
tales reforzados, hojas delgadas, películas de plástico, papeles tratados,fiel­
tros recubiertos y recubrimientos de pintura polimérica o asfáltica. En 
aplicaciones como la construcción de paredes en donde la penetración de va­
por es inevitable, debido a numerosas aberturas, como cajas eléctricas, líneas 
telefónicas y pasos de plomería, se usan retardadores del vapor en lugar de las 
barreras contra éste, para permitir que, de alguna manera, el vapor se filtre 
para salir, en lugar de atraparlo en el interior. Los retardadores del vapor con 
una permeancia de 57.4 X 10-9 kg/s . m2 son de uso común en los edificios 
residenciales. 

El asilamiento sobre líneas de agua fría y otras superficies impermeables 
que siempre están frías debe envolverse con una camisa barrera contra el va­
por, O bien, esas superficies frías deben aislarse con un material que sea im­
permeable a la humedad. Esto es así porque la humedad que migra a través del 
aislamiento hacia la superficie fría se condensa y permanece allí por tiempo 
indefinido, sin posibilidad de vaporizarse y moverse de regreso hacia el exte­
rior. En esos casos, la acumulación de humedad puede inutilizar el ais­
lamiento, lo que da como resultado un consumo excesivo de energía. 

El aire atmosférico puede verse como una mezcla de aire seco y vapor de 
agua, y la presión atmosférica es la suma de la presión del aire seco y la pre­
sión del vapor de agua, la cual se conoce como presión de vapor, P v' El aire 
sólo puede contener una cierta cantidad de humedad y la razón de la cantidad 
real de humedad en el aire a una temperatura dada a la cantidad máxima que 
el aire puede contener a esa temperatura se conoce como humedad relativa 
<p. La humedad relativa va desde 0, para el aire seco, hasta 100%, para el aire 
saturado (aire que no puede contener más humedad). La presión parcial del 
vapor de agua en el aire saturado se llama presión de saturación, Psav En la 
tabla 14-9, se presenta una lista de la presión de saturación a varias tempera­
turas. 

La cantidad de humedad en el aire queda por completo especificada por la 
temperatura y la humedad relativa, y la presión de vapor está relacionada con 
la humedad relativa <p por 

(14·30) 

donde Psat es la presión de saturación (o de ebullición) del agua a la tempe­
ratura especificada. Entonces, el gasto de masa de la humedad a través de una 
capa simple de espesor L y área normal A puede expresarse como 

p _ p A-.p _ A-.p 
= ""A v, 1 v ,2 = ""A '1'1 sat, 1 '1'2 sat,2 mv lf L lf L (kg/s) (14·31) 

donde qp es la permeabilidad para el vapor del material, la cual suele expre­
sarse, con base másica, en la unidad ng/s . m . Pa, donde ng = 10-12 kg Y 1 Pa 
= 10-5 bar. Nótese que el vapor migra o se difunde desde una región con pre­
sión de vapor más alta hacia una con presión de vapor más baja. 

La permeabilidad de la mayor parte de los materiales de construcción suele 
expresarse para un espesor dado, en lugar de por unidad de espesor. A esto se 

:t""'J":~'<::: ::' 793 " ", ""/'" 
CAPíTULO 14 

TABLA 14-9 

Pres ión de saturación del agua a 
varias tem peraturas 

Temperatura, oC 

-40 
-36 
-32 
-28 
-24 
-20 
-16 
-12 
-8 
-4 

O 
5 

10 
15 
20 
25 
30 
35 
40 
50 

100 
200 
300 

Presión de 
saturación, Pa 

13 
20 
31 
47 
70 

104 
151 
218 
310 
438 
611 
872 

1228 
1705 
2339 
3169 
4246 
5628 
7384 

12350 
101330 

1.55 x 106 

8.58 X 106 
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TABLA 14-10 

Permeancia típica al vapor de 
materiales comunes de construcción 
(tomado de ASHRAE, 1993, Cap. 
22, tabla 9). * 

Materia les y 
su espesor 

Permeancia 
ng/s · m2 • Pa 

Concreto 
(mezcla 1 :2:4, 1 m) 

Ladrillo, mampostería, 
100 mm 

Argamasa sobre listón 
metálico, 19 mm 

Argamasa sobre listón 
de madera, 19 mm 

Tablero de pared de yeso, 
9.5 mm 

Madera contrachapada, 
6.4 mm 

Aire inmóvil, 1 m 
Aislamiento de lana mineral 

(no protegido). 1 m 
Tablero de aislamiento 

de poliuretano expandido, 

4.7 

46 

860 

630 

2860 

40-109 
174 

245 

1 m 0 .58-2 .3 
Hoja de aluminio, 

0.025 mm 0 .0 
Hoja de aluminio , 

0 .009 mm 2 .9 
Polietileno , 0.051 mm 9.1 
Polietileno , 0.2 mm 2 .3 
Poliéster , 0 .19 mm 4.6 
Pintura de látex 

retardadora del vapor, 
0.070 mm 26 

Pintura de acrílico 
para exteriores de casas 
y adornos de madera, 
0.040 mm 313 

Papel para construcción, 
masa unitaria de 
0.16 a 0.68 kglm 2 0.1-2400 

' Los datos varían mucho. Para obtener datos más 
exactos, consúltese al fabricante . Multiplíquese 
por 1.41 x 10-6 para converti r a Ibm/s . ft2 . psi. 
También , 1 ng = 10-12 kg. 

le conoce como permeancia .M, la cual es la razón de la permeabilidad del 
material a su espesor; es decir, 

P 
. Permeabilidad 

ermeanCla = E 

.M,=~ 
L 

spesor 

(kg/s . m2 . Pa) (14·32) 

El recíproco de la permeancia se llama resistencia al vapor y se expresa 
como 

R · . 1 1 eSlstencla a vapor = P . 
ermeanCla 

(s . m2 . Palkg) (14-33) 

Nótese que la resistencia al vapor representa la resistencia de un material a la 
transmisión de vapor de agua. 

Debe señalarse que la cantidad de humedad que entra o sale de un edificio 
por difusión suele ser despreciable en comparación con la cantidad que entra 
con el aire que se infiltra o que sale con el aire que se exfiltra. La causa pri­
maria de interés en la difusión de humedad es su impacto sobre el rendimiento 
y sobre la longevidad de los materiales de construcción. 

La resistencia total al vapor de una estructura compuesta de un edificio que 
consta de varias capas en serie es la suma de las resistencias de las capas por 
separado y se expresa como 

Rv. total = Rv.1 + RV.2 + ... + Rv . .. = ~ Rv, i (14-34) 

Entonces, la razón de la transmisión de vapor a través de una estructura com­
puesta puede determinarse de una manera análoga a la transferencia de calor, 
a partir de 

f::..Pv 
rhv =A-

R
--
v, total 

(kg/s) (14-35) 

En la tabla 14-10, se da la permeancia al vapor de materiales comunes de cons­
trucción. 

EJEMPLO 14-6 Condensación y congelación de la humedad 
en las paredes 

La condensación, e incluso la congelación, de la humedad en las paredes, sin 
retardadores efectivos del vapor, es una preocupación real en los c limas fríos y 
socava la efectividad de los aislamientos. Considere una pared de armazón de 
madera que está construida en torno de montantes de madera de 38 mm x 90 
mm (2 x 4 nominal) . La cavidad con un ancho de 90 mm entre los montantes 
está llena con aislante de fibra de vidrio . El interior está acabado con un tablero 
de yeso de 13 mm y el exterior, con tablero de fibra de madera de 13 mm y 
tablas achaflanadas traslapadas de madera, de 13 mm x 200 mm. Si se usan 
los datos del fabricante, se determina que las resistencias térmicas y al vapor 
de los diversos componentes, por unidad de área de pared, son 
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Valor R, 
Construcción m2 . °C/W 

1. Superficie exterior, viento de 24 km/h 0.030 
2. Tablas achaflanadas traslapadas 

, de madera pintadas 0.14 

3. Encofrado de tablero de fibra 
de madera, 13 mm 0.23 

4. Aislamiento de fibra de vidrio, 90 mm 2.45 
5. Tablero de yeso pintado, 13 mm 0.079 
6 . Superficie interior, aire inmóvil 

TOTAL 

0.12 

3.05 

Valor Rv, 

s · m2 • Pa/ng 

0.019 

0.0138 
0.0004 
0.012 

0.0452 

Las condiciones en el interior son 20°C y humedad relativa de 60%, en tanto 
que las del exterior son - 16°C y humedad relativa de 70%. Determine si , en el 
aislamiento, se tendrá condensación o conge lam iento de la humedad. 

SOLUCiÓN Se dan las resistencias térmicas y al vapor de las diferentes capas 
de una pared . Debe investigarse la posibilidad de condensación o conge­
lamiento de la humedad en la pared. 

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operac ión. 2 La trans­
ferencia de calor a través de la pared es unidimensional. 3 Las resistencias tér­
micas y al vapor de las diferentes capas de la pared y los coeficientes de 
transferencia de calor son constantes. 

Propiedades Las resistencias térmicas y al vapor son las que se señalan en el 
enunciado del problema. Las presiones de saturación del agua a 20°C y a 
- 16°C son 2339 Pa y 151 Pa, respectivamente (tabla 14-9). 

Análisis En la figura 14-25, se muestra el esquema de la pared y los dife­
rentes elementos usados en su construcción. Lo más probable es que la con­
densación ocurra en la parte más fría del aislamiento, la cual es la adyacente al 
forro exterior. Si se observa que la resistencia térmica total de la pared es de 
3 .05 m2 . °C/W, la razón de la t ransferencia de calor a través de una unidad de 
área A = 1 m2 de la pared es 

. T - T [20 - (-16)OC] 
Q pared = A _' __ 0 = (1 m2) 2 = 11.8 W 

R tota' 3.05 m . °C/W 

La resistencia térm ica de la parte exterior de la pared que está más allá del ais­
lamiento es 0.03 + 0.14 + 0.23 = 0.40 m2 . °C/W. Entonces la temperatura 
de la interfase aislamiento-forro exterior es 

Como se muestra en la tabla 14-9, la presión de saturación del agua a -11.3°C 
es de 234 Pa y, si hay condensación o congelamiento, la presión de vapor en la 
interfase aislamiento-forro exterior tendrá que ser este valor. La presión en el in­
terior y en el exterior es 

Pv" = <P'Psat, , = 0.60 x (2340 Pa) = 1404 Pa 

Pv,2 = <P2Psat,2 = 0.70 x (151 Pa) = 106 Pa 

Entonces la razón del flujo de humedad a través de las partes interior y exterior 
de la pared queda 

C"',> ''-. )95 ' " , .. ,._', .. ~.';::, 
CAPITULO 14 

FIGURA 14-25 
Esquema para el ejemplo 14-6. 
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FIGURA 14-26 
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El endurecimiento superficial de un 
componente de acero dulce por la 
difusión de moléculas de carbono es un 
proceso transitorio de difusión de masa. 

. (DoP) Pv, 1 - Pv, l 
mv interior = A -R- = A -R=----

, v interior v, interior 

2 (1404 - 234) Pa 
= (1 m) (0.012 + 0,0004) Pa . m2 . s/ng = 94355 ng/s = 94.4 fLgls 

(
DoP) Pv 1 - Pv 2 

mv, exterior = A R . = A R ' 
v extenor v, exterior 

2 (234 - 106) Pa 
= (1 m ) (0,019 + 0,0138) Pa 'm2 s/ng = 3902 ng/s = 3.9 fLg/S 

Es decir, la humedad está fluyendo hacia la interfase a razón de 94.4 fLgls, pero 
desde la interfase hacia el exterior a razón de sólo 3.9 fLglS. Si se observa que 
la presión en la interfase no puede sobrepasar 234 Pa, estos resultados indican 
que la humedad se está congelando en el aislamiento a razón de 

mv, congelamiento = l11. v, interior - mv,exlerior = 94.4 - 3.9 = 90.5 fA,gls 

Discusión Este resultado corresponde a 7.82 g en el transcurso de un periodo 
de 24 h, lo cual puede ser absorbido por el material aislante o el forro y, en­
tonces, fluir hacia fuera cuando mejoren las condiciones. Sin embargo, la con­
densación excesiva (o el congelamiento a temperaturas por debajo de O°C) de 
la humedad en las paredes durante largas temporadas frías puede causar pro­
blemas graves. Este problema puede evitarse o minimizarse mediante la insta­
lación de barreras contra el vapor en el lado interior de la pared, lo cual limitará 
el gasto de humedad a 3.9 ¡..¡gls. Nótese que si no hubiera condensación o con­
gelamiento, el gasto de humedad a través de una sección de 1 m2 de la pared 
sería de 28.7 ¡..¡gls (¿puede usted verificar esto?) 

14-7 • DIFUSiÓN TRANSITORIA DE MASA 
El análisis estacionario que se discutió con anterioridad es útil en la determi­
nación de la razón de fuga de una especie a través de una capa en reposo. Pero, 
a veces, se tiene interés en la difusión de una especie en una masa en el curso 
de un tiempo limitado, antes de que se establezcan las condiciones estaciona­
rias de operación. Esos problemas se estudian aplicando el análisis transitorio. 
Por ejemplo, la superficie de un componente de acero dulce suele endurecerse 
empacando ese componente en un material carbonoso, dentro de un horno a 
alta temperatura. En el transcurso del corto tiempo en el horno, las moléculas 
de carbono se difunden a través de la superficie del componente de acero, pero 
penetran hasta una profundidad de sólo unos cuantos milímetros. La concen­
tración de carbono disminuye en forma exponencial desde la superficie hasta 
las partes interiores y el resultado es un componente de acero con una superfi­
cie muy dura y una región central relativamente suave (figura 14-26). 

Se aplica el mismo proceso en la industria de las gemas para dar color a las 
piedras transparentes. Por ejemplo, a un zafiro transparente se le da un color 
azul brillante al empacarlo en polvos de óxido de titanio y hierro, y calentarlo 
en un horno a cerca de 2000°C durante más o menos un mes. En el curso de 
este proceso, las moléculas de titanio y de hierro penetran menos de 0.5 mm 
en el zafiro. La difusión en los sólidos por lo general se realiza a altas tempe­
raturas para aprovechar los elevados coeficientes de difusión a altas tempera­
turas y, de este modo, mantener el tiempo de difusión en un nivel razonable. 
Esa difusión o "dopado" también es práctica común en la producción de ma­
teriales semiconductores tipo n o p, usados en la fabricación de componentes 
electrónicos. Los procesos de secado, como el del carbón mineral, la madera, 
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los alimentos y los textiles, constituyen otra importante área de aplicación de 
la difusión transitoria de masa. 

La difusión transitoria de masa en un medio en reposo es análoga a la trans­
ferencia transitoria de calor, siempre que la solución sea diluida y, por lo tanto, 
la densidad p del medio sea constante. En el capítulo 4, se presentaron las 
soluciones analítÍca y gráfica para los problemas de conducción transitoria 
unidimensional del calor, en sólidos con propiedades constantes, sin gene­
ración de calor y temperatura inicial uniforme. Los problemas análogos de di­
fusión transitoria unidimensional de masa satisfacen estos requisitos: 

1. El coeficiente de difusión es constante. Esto es válido para un medio 
isotérmico, ya que D AB varía con la temperatura (corresponde a la 
difusividad térmica constante). 

2. No hay reacciones homogéneas en el medio que generen o agoten la 
especie A en difusión (corresponde a no generación de calor). 

3. Inicialmente (t = O) la concentración de la especie A es constante en 
toda la extensión del medio (corresponde a temperatura inicial 
uniforme). 

Entonces, puede obtenerse la solución de un problema de difusión de masa de 
manera directa a partir de la solución analítica o gráfica del problema corres­
pondiente de conducción de calor, dado en el capítulo 4. Para una fácil consul­
ta, en la tabla 14-11 se resumen las cantidades análogas entre la transferencia 
de calor y la de masa. Por ejemplo, para el caso de un medio semiinfinito con 
concentración constante en la superficie, la solución puede expresarse de una 
manera análoga a la ecuación 4-45 como 

(14·36) 

donde CA, i es la concentración inicial de la especie A, en el instante t = O, Y 
CA, s es la concentración en el lado interior de la superficie expuesta del medio. 
Si se usan las definiciones de fracción molar, fracción de masa y densidad, 
puede demostrarse que, para las soluciones diluidas, 

CA (x, t) - C A, ; PA(X, t) - PA, ; WA(X, t) - WA, ; YA(X, t) - YA, ; 

CA ,s - CA . ; PA,s - PA , ; WA,s - WA, ; YA , s - YA , ; 
(14·37) 

ya que la densidad total o la concentración molar total de las soluciones dilui­
das suele ser constante (p = constante o C = constante). Por lo tanto, en la 
ecuación 14-36, pueden usarse otras medidas de concentración. 

Una cantidad de interés en los procesos de difusión de masa es la profundi­
dad de la difusión en un tiempo dado. Esto comúnmente se caracteriza por la 
profundidad de penetración, definida como el lugar x en donde la tangente 
al perfil de concentración en la superficie (x = O) intercepta la recta CA = CA, ¡, 

como se muestra en la figura 14-27. Al obtener el gradiente de concentración 
en x = O, derivando la ecuación 14-36, se determina que la profundidad de 
penetración es 

C - C o _ A,s A, ; 

dif - -(dCA/dx)x =O 
(14·38) 

Por lo tanto, la profundidad de penetración es proporcional a la raíz cuadrada 
tanto del coeficiente de difusión como del tiempo. Por ejemplo, el coeficiente 
de difusión del zinc en el cobre, a 1 oooce, es 5.0 X 10-13 m2/s (tabla 14-3). 
Entonces, la profundidad de penetración del zinc en el cobre, en 10 h, es 

;::::";.::,"" - 797 ' 
CAPíTULO 14 

TABLA 14-11 

Analogía entre las cantidades que 
aparecen en la formulación y solu­
ción de la conducción transitoria de 
calor y la difusión trans itoria de 
masa , en un med io en reposo 

Conducción 
de calor 

T 

Difusión 
de masa 

e, y, p o W 

O AB 

wA(X, t) - WA, oo T(x, t) - Too 

o = T _ T ' o masa 
1 l oo 

. heonv L 
BI =-k-

WA(X, t) - WA 

WA,; - WA 

X 
~mas. = 2VD

AB
t 

. hmass L 
Blmas• = -0-

AB 

x 

Pendiente de la 
recta tangente 

dCA I =_ CA, s -CA,; 

dx x= O 0dif 

FIGURA 14-27 
Perfil de concentración de la especie A 

en un medio semiinfinito, en el curso de 
la difusión transitoria de masa, y la 

profundidad de penetración. 
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Material 
carbonoso 

Carbono 

Horno 

FIGURA 14-28 

WA, j = 0.15 0/0 x 

Pieza 
de acero 

Esquema para el ejemplo 14-7. 

8dif = V'TTDABt = V'TT(5.0 X 10- 13 m 2/s)(1O X 3600 s} 

= 0.00024 m = 0.24 mm 

Es decir, el zinc penetrará hasta una profundidad de alrededor de 0.24 mm en 
una cantidad apreciable, en 10 h, Y difícilmente habrá algo de zinc en el 
bloque de cobre más allá de esa profundidad. 

Generalmente, los coeficientes de difusión en los sólidos son muy bajos (en 
el orden de 10-9 a 10-15 m2/s) y, por lo tanto, el proceso de difusIón suele afec­
tar una capa delgada en la superficie. En el curso de una difusión transitoria de 
masa, un sólido puede considerarse de manera conveniente como un medio 
semiinfinito, sin importar su tamaño y forma, cuando la profundidad de pene­
tración es pequeña en relación con el espesor de ese sólido. Cuando éste no es 
el caso, pueden obtenerse soluciones para la difusión transitoria unidimen­
sional de masa, a través de una pared plana, un cilindro o una esfera, a partir 
de las soluciones de problemas análogos de conducción de calor, con el uso de 
las gráficas de Heisler o las soluciones de un término, presentadas en el capí­
tulo 4. 

EJEMPLO 14-7 Endurecimiento del acero por 
la difusión de carbono 

Comúnmente, se endurece la superficie de una pieza de acero dulce empacán­
dola en un material carbonoso, dentro de un horno a una temperatura elevada, 
durante un tiempo predeterminado. Considere una de esas piezas con una con­
centración inicial uniforme de carbono de 0.15% en masa. Ahora se empaca la 
pieza en un material carbonoso y se coloca en un horno a temperatura elevada. 
Se sabe que el coeficiente de difusión del carbono en el acero, a la temperatura 
del horno, es 4.8 X 10-10 m2/s, y se determina que la concentración de equi­
librio del carbono en el hierro, en la interfase, es de 1.2% en masa. Determine 
cuánto tiempo debe mantenerse la pieza en el horno para que la concentración 
de masa del carbono a 0.5 mm por debajo de la superficie alcance 1 % (figura 
14-28) 

SOLUCiÓN Va a endurecerse superficialmente una pieza de acero empacán­
do la en un material carbonoso, dentro de un horno. Debe determinarse el 
tiempo que la pieza tiene que mantenerse en el horno. 
Suposición El carbono penetra hacia una capa muy delgada por debajo de la 
superficie de la pieza y, como consecuencia, ésta puede modelarse como un 
medio semiinfinito, sin importar sU espesor o forma. 
Propiedades Las propiedades pertinentes se dan en el enunciado del problema . 

. Análisis Este problema es análogo al de conducción unidimensional transito­
ria de calor en un medio semiinfinito, con una temperatura superficial especi­
ficada y, por lo tanto, puede resolverse de una manera correspondiente. Si se 
usa la fracción de masa para la concentración, puesto que los datos se dan en 
esa forma, la solución puede expresarse como 

Si se sustituyen las cantidades especificadas da 

0.01 - 0.0015 ( x ) 
0.012 - 0.0015 = 0.81 = erfe 2ylDABt 
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Con base en la tab la 4-4, se determina que 0.17 es el argumento cuya función 
complementaria de error es 0.81 ; es decir, 

Entonces, al despejar el ti empo t da 

X2 (0.0005 m? . 
t = 4D

AB
(0.17)2 = 4 X (4.8 X 10- 10 m2/s)(O.l7)2 = 4505 s = 1 h 15 mm 

Discusión En este caso, la pieza de acero debe mantenerse en el horno durante 
1 h Y 15 min para lograr el nivel deseado de endurec imiento. El coeficiente de 
difusión del carbono en el acero se incrementa en forma exponencial con la 
temperatura y, como consecuencia, generalmente este proceso se lleva a cabo 
a temperaturas elevadas para conservar el tiempo de difusión en un nivel ra­
zonable. 

14-8 • DIFUSiÓN EN UN MEDIO EN MOVIMIENTO 
Hasta este punto, se ha limitado la consideración a la difusión de masa en un 
medio en reposo; por ende, el único movimiento que intervino fue el de infil­
tración de las moléculas en la dirección de la concentración decreciente y no 
se tuvo movimiento de la mezcla como un todo. En muchos problemas prác­
ticos, como la evaporación del agua de un lago debido a la influencia del 
viento o el mezclado de dos fluidos a medida que fluyen por un tubo, inter­
viene la difusión en un medio en movimiento, donde el movimiento de la 
masa es causado por una fuerza externa. En esos casos, la difusión de masa se 
complica por el hecho de que las especies químicas se transportan tanto por la 
difusión como por el movimiento masivo del medio (es decir, convección). 
Las velocidades y los gastos de masa de la especie en un medio en 
movimiento constan de dos componentes: una debida a la difusión molecular 
y otra a la convección (figura 14-29). 

En general, la difusión en un medio en movimiento es difícil de analizar, ya 
que las diversas especies pueden moverse a velocidades diferentes, en direc­
ciones diferentes. La turbulencia complica las cosas todavía más. Para 
adquirir una firme comprensión del mecanismo, manteniendo al mismo 
tiempo las complejidades en un mínimo, se limitará la consideración a sis­
temas en los que sólo intervengan dos componentes (las especies A y B) en 
flujo unidimensional (la velocidad y otras propiedades cambian sólo en una 
dirección, digamos la dirección x). Asimismo, se supone que la densidad (o 
concentración molar) total del medio permanece constante. Es decir, P = PA 
+ PB = constante (o e = eA + eB = constante, pero las densidades de las es­
pecies A y B pueden variar en la dirección x. 

En la figura 14-30, se resumen varias posibilidades. En el caso trivial (caso 
a) de una mezcla homogénea en reposo, no habrá transferencia de masa por 
difusión molecular o por convección, puesto que no hay gradiente de concen­
tración ni movimiento de la masa. El caso siguiente (caso b) corresponde al 
flujo de una mezcla de fluido bien mezclado por un tubo. Nótese que, en este 
caso, no se tienen gradientes de concentración ni, por lo tanto, difusión mo­
lecular, y todas las especies se mueven a la velocidad V del flujo de la masa 
correspondiente a convección. En el tercer caso (caso c), la mezcla está en reposo 
(V = O) y, por consiguiente, corresponde a la difusión molecular común en 
medios en reposo, la cual se discutió con anterioridad. Obsérvese que, en este 

Aire 

(' i Co,",eció, 

S S Difusión 

Lago 

FIGURA 14-29 
En un medio en movimiento, la 

transferencia de masa se debe tanto a la 
difusión como a la convección. 
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A OB Especie Densidad Velocidad Gasto de masa

a) Mezcla homogénea sin OO{)O 09000 Especie A PA = constante VA =0 li'lA =0
movimiento de la masa 000 o o o
correspondiente a convección 00 o o<lloeo Especie B PB = constante VB=O mB=O

(ningún gradiente de oeo 080e00 V=O

concentración y, por lo tanto,
OOGOOO o o Mezcla de P=PA +PB V=O m=O
00000@OS06 AyBdifusión) = constante

b) Mezcla homogénea con O O oeOGO Especie A PA = constante VA = V mA=PAVAA
movimiento de la masa O O O O O
correspondiente a convección 80 oooeoeo_

V Especie B PB = constante VB= V mB=PBVBA

(ningún gradiente de o@o O O oe
concentración y, por lo tanto,

00 O O O O Mezcla de P=PA+PB V=V m=pVA
O O 08000 AyBdifusión) = constante =mA +mB

e) Mezcla no homogénea sin 0000000000 Especie A PA * constante VA = Vdif,A mA = PAVdif, A A
movimiento de la masa 0000000000
correspondiente a convección 00GlOOeOOCDO Especie B PB * constante VB = Vdif, B mB=PBVdif,BA

0000000@00 V=O(medio en reposo con gradientes (3)0@0000000 Mezcla de P=PA+PB V=O m=pVA=Ode concentración) 00000 0000 AyB (por lo. _ ')
Vdif,A- -Vdif,B = constante tanto mA - -mB

d) Mezcla no homogénea con O O ooeooo Especie A PA * constante VA = V + Vdif,A li'lA = PAVdif,A A
movimiento de la masa fil0\i800000
correspondiente a convección o 00000 O-V Especie B PB * constante VB=V+Vdif,B mB=PBVdif,BA

(medio en movimiento con 00 00eOO

gradientes de concentración)
(3 OOOO~OOO Mezcla de P=PA+PB V=V m=pVA
00 00 0000 AyB

Vdif,A- - Vdif,B = constante =mA +lnB

FIGURA 14-30
Varias cantidades asociadas con una mezcla de dos especies, A y B, en una ubicación x, en condiciones de flujo unidimensional o
en ausencia de flujo. (Se supone que la densidad de la mezcla P = PA + PB permanece constante.)

caso, la velocidad de una especie en un lugar es sencillamente la velocidad de
difusión, la cual es la velocidad promedio de un grupo de moléculas, en ese
lugar, moviéndose por la influencia del gradiente de concentración. Final-
mente, el último caso (caso el) comprende tanto difusión molecular como con-
vección; en esta ocasión, la velocidad de una especie es igual a la suma de la
velocidad del flujo de la masa correspondiente a convección y la velocidad de
difusión. Nótese que las velocidades del flujo correspondiente a convección y
de la difusión pueden tener la misma dirección o direcciones opuestas, depen-
diendo de la dirección del gradiente de concentración. La velocidad de di-
fusión de una especie es negativa cuando el flujo de la masa correspondiente
a convección es en la dirección x positiva y el gradiente de concentración es
positivo (es decir, la concentración de la especie aumenta en la dirección x).

Si se observa que el gasto de masa en cualquier sección del flujo se expresa
como m = p VA, donde p es la densidad, Ves la velocidad y A es el área de la
sección transversal, la relación de conservación de la masa para el flujo de una
mezcla que comprende las dos especies A y B puede expresarse como

o bien,

Si se cancela A y se despeja V, da
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(14-39) 

donde V se llama velocidad promedio en masa del flujo, la cual es la veloci­
dad que se mediría por medio de un sensor de velocidad, como un tubo de 
Pitot, un instrumento de medición de tipo de turbina o un anemómetro de hilo 
caliente, introducido en el flujo . 

El caso especial de V = O corresponde a un medio en reposo, el cual ahora 
puede definirse con mayor precisión como un medio cuya velocidad promedio 
en masa es cero. Por lo tanto, el transporte de masa en un medio en reposo es 
sólo por difusión y la velocidad promedio cero en masa indica que no hay 
movimiento de la masa total de fluido. 

Cuando no hay gradiente de concentración (y, por ende, no hay difusión 
molecular) en el fluido, la velocidad promedio de todas las especies será igual 
a la velocidad promedio en masa delflu}o; es decir, V = VA = VE' Pero cuando 
existe un gradiente de concentración, también habrá un flujo simultáneo de las 
especies en la dirección de la concentración decreciente, con una velocidad de 
difusión de Vdif. Entonces puede determinarse la velocidad promedio de las es­
pecies A y B al sobreponer la velocidad promedio del flujo y la velocidad de 
difusión como (figura 14-31) 

VA = V + Vdif.A 

VB = V + Vdif.B (14-40) 

De manera análoga, se aplica el principio de superposición a los gastos de 
masa de las especies, para obtener 

mA = PA VAA = PA(V + Vdif,A)A = PA VA + PA Vdif,AA = mConv,A + m di f,A 

mB = PBVBA = PB(V + Vdif, B)A = PBVA + PBVdif,BA = mconv,B + mdif.B (14-41) 

Si se aplica la ley de Fick de la difusión, pueden expresarse los flujos totales 
de masa,} = rit /A, como 

(14-42) 

Nótese que la velocidad de difusión de una especie es negativa cuando la di­
fusión molecular ocurre en la dirección x negativa (opuesta a la dirección del 
flujo). La razón de difusión de masa de la especie A y B, en una ubicación es­
pecificada x, puede expresarse como 

~~" ,',' : . ". 801 _ 
CAPíTULO 14 

Vdif. A = ° 
VA = V 

o o e O Ql O (/) 0 

io e io O O O () 

l O O rc-d'A O 0 O I I 
l O lO 0 O L __ --I Q O 0 o e V 

0 00 0 0 O 6) 0 0 O Velocidad 

O O O 0 0 Q) O @ O 

a) Ningún gradiente de concentración 

Vdif, A >,0 

VA = V + Vdif, A 

000 
00 

O 

b) Gradiente de concentración de masa 
y, por lo tanto, difusión de masa 

del flujo 

V 

FIGURA 14-31 
La velocidad de una especie en un punto 

es igual a la suma de la velocidad de 
(14-43) flujo debida a convección y la velocidad 

de difusión de esa especie en ese punto. 

Al sustituir la relación de V de la ecuación 14-39 en la 11 -43, puede 
demostrarse que, en cualquier sección transversal, 

dWA dWB 
- pAD AB -;¡;- = pAD BA -;¡;-

(14-44) 

lo cual indica que la razón de difusión de las especies A y B debe tener mag­
nitudes iguales, pero signo opuesto. Esto es una consecuencia de la suposición 
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OL-------------------~ 

~x 
00 0 0 0000000 

O O O ~Om~f.P O O O 
0 0 0 00 0 00 0 00 

O O O ~Om~f P 
O O O O O O 0 ' 0 

jOO O O OOO 

A 

WA =-wB 

d WA dWB ----¡¡¡- =-----¡¡¡-

indif. A = -mdif• B 

FIGURA 14-32 

000 
O O O 

000. 
B 

En una mezcla binaria de las especies A 
y B, con P = PA + PB = constante, la 
razón de difusión de masa de las 
especies A y B tiene magnitudes iguales 
y direcciones opuestas. 

P = PA + PB = constante e indica que en cualquier instante en que la especie 
A se difunde en una dirección, una cantidad igual de la especie B debe di­
fundirse en la dirección opuesta para mantener la densidad (o la concen­
tración molar) constante. Este comportamiento lo presentan de manera muy 
aproximada las mezclas diluidas de gases, las mezclas diluidas de líquidos y 
las soluciones sólidas. Por ejemplo, cuando una pequeña cantidad de un gas se 
difunde en un líquido, resulta razonable suponer que la densidad de ese 
líquido permane'zca constante. 

Nótese que, para una mezcla binaria, W A + WB = 1, en cualquier ubicación 
x. Si se toma la derivada con respecto a x da 

(14-45) 

Donde, cón base en la ecuación 14-44, se concluye que (figura 14-32) 

(14-46) 

Es decir, en el caso de una concentración total constante, el coeficiente de di­
fusión de la especie A en la B es igual al coeficiente de difusión de la especie 
B en laA. 

Ahora se repite el análisis present~do en los párrafos anteriores con la con­
centración molar e y el gasto molar N. En este caso, la conservación de la ma­
teria se expresa como 

. . . 
N= NA + NB 

o bien 
(14-47) 

Si se cancela A y se despeja V , da 

(14-48) 

donde V se llama velocidad promedio molar del flujo. Nótese que V =1= V, a 
menos que las fracciones de masa y molares sean las mismas. De manera 
análoga, se determinan los gastos molares de las especies como 

. . . 
NB = CBVBA = CB(V + Vdif.B)A = CBVA + CBVdif. BA = Nconv. B + Ndif• B (14-49) 

Si se aplica la ley de Fick de la ~ifusión, los flujos molares totales J = Ñ/A y 
los gastos molares de difusión, Ndif., pueden expresarse como 

y 

7 - - CA - dYA 7 7 dYA 
lA = C A V + CA Vdif.A = e CV - CDAB dx = YAC l A + lB) - CDAB dx 

7 - - CB - ' dYB " 7 7 dYB 
lB = CBV + CBVdif. B = e CV - CDBA dx = YB(lA + lB) - CDBA dx (14-50) 

Ndif. A = C A V dif.AA = CA(~ - V)A 

Ndif• B = CBVdif.BA = CBCIf¡¡ - V)A (14-51) 
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Si se sustituye la relación de V de la ecuación 14-48, en estas dos ecuaciones, 
puede demostrarse que 

. . . . 
Ndif• A + Ndif• B = O Ndif• A = - Ndif• B (14-52) 

lo cual una vez más indica que la razón de difusión de las especies A y B debe 
tener magnitudes iguales pero signos opuestos. 

Es importante observar que, cuando se está trabajando con unidades mo-
, lares, se dice que un medio está en reposo cuando la velocidad promedio mo­

lar es cero. En este caso, la velocidad promedio de las moléculas será cero, 
pero la velocidad aparente de la mezcla, según se mide por medio de un ve­
locímetro colocado en el flujo, no necesariamente será cero debido a las masas 
diferentes de las distintas moléculas. 

Al aplicar el análisis basado en masa a un medio en reposo" obtenemos 
que por cada unidad de masa de la especie A que se mueva en una dirección, 
una unidad de masa de la especie B se desplaza en la dirección opuesta. Igual­
mente, al aplicar el análisis molar a un medio en reposo, obtenemos que, por 
cada mol de la especie A que se mueva en una dirección, un mol de la especie 
B se desplaza en la dirección opuesta. Y esto puede conducir a un gasto neto 
de masa en una dirección que puede medirse por medio de un velocímetro, ya 
que las masas de moléculas distintas son diferentes. 

El lector puede preguntarse si debe usar el análisis de masas o el molar en 
un problema. Los dos procedimientos son equivalentes y cualquiera de ellos 
puede aplicarse en el análisis de transferencia de masa. Pero, a veces, puede 
ser más fácil el uso de uno de ellos, dependiendo de los datos que se tengan. 
Es obvio que cuando, se da la velocidad .promedio en masa o cuando puede 
obtenerse ésta con facilidad, resulta más conveniente usar la formulación en 
masas. No obstante, cuando la presión totaly la temperatura de una mezcla 
son constantes, es más conveniente aplicar la formulación molar, como se ex­
plica a continuación. 

Caso esp~cial: Mezclas de gases 
a presión y temperatura constantes 
Considere una mezcla de gases cuya presión total y temperatura son cons­
tantes en toda su extensión. Cuando la mezcla es homogénea, la densidad de 
masa p, la densidad molar (o la concentración) e, la constante de los gases R 
y la masa molar M de la mezcla son las mismas en toda la extensión de esta 
última. Pero cuando la concentraGÍón de uno o más gases de la mezcla no es 
constante, y se establece el escenario para la difusión de masa, entonces las 
fracciones molares Yi de la especie variarán en toda la mezcla. Como resul­
tado, la constante R de los gases, la masa molar M y la densidad de masa p de 
ella variarán, ya que, si se supone comportamiento de gas ideal, 

( Ru 
R= M' y 

donde Ru == 8.314 kJ/kmol . K es la constante universal de los gases. Por lo 
tanto, en esos casos, la suposición de densidad constante de la mezcla (p = 
constante) no será exacta, a menos que el gas o los gases con concentraciones 
variables constituyan una fracción muy pequeña de esa mezcla. Empero, la 
densidad molar e de una mezcla permanece constante cuando la presión P y 
la temperatura T de la misma son constantes, ya que 

Ru 
P = pRT = p - T = CR T M u 

(1 4-53) 

~"t!'}::..~:~-~-:, ~~ 803 iJo'-.,,~~.:~~~~~],;~~, .. 1' ,~,. ,,:-=<.:: 
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Mezcla 
gaseosa 

T = constante 
P = constante 

Independiente 
de la composición 

de la mezcla 

c =~/ 
R"T 
p p p=-=---

RT (R"',\T " 

DependIente 
de la composición 

de la mezcla 

FIGURA 14-33 
Cuando la presión total P y la 
temperatura T de una mezcla binaria de 
gases ideales se mantienen constantes, la 
concentración molar e de la mezcla 
también permanece constante. 

Mezcla gaseosa 
-- A+B 

L 

"<>: o CQ 

" .~ " "O "O 
e ro e 
~ E ~ o ..a "O' ..a 
es u: Q 

~ o 
Líquido A 

FIGURA 14-34 
Difusión de un vapor A a través 
de un gas estancado B. 

La condición C = constante ofrece una simplificación considerable en el 
análisis de transferencia de masa y, como consecuencia, es más conveniente 
usar la formulación molar al tratar con mezclas de gases a presión total y tem­
peratura constantes (figura 14-33). 

Difusión del vapor a través 
de un gas estacionario: Flujo de Stefan 
En muchas aplicaciones de ingeniería, como lOs tubos de calor, los estanques 
de enfriamiento y la transpiración común, intervienen la condensación, la 
evaporación y la transpiración en presencia de un gas no condensable y, por 
consiguiente, la difusión de un vapor a través de un gas en reposo (o es­
tancado). Para entender y analizar esos procesos, considérese una capa de 
líquido de la especie A en un tanque rodeado por un gas de la especie B, como 
una capa de agua líquida en un tanque abierto al aire atmosférico (figura 14-
34), a la presión P ya la temperatura T constantes. Existe equilibrio entre las 
fases de vapor y líquido en la interfase (x = O), por 16 que la presión de vapor 
en esta última debe ser igual a la presión de saturación de la especie A, a la 
temperatura especificada. Se supone que el gas es insoluble en el líquido y 
tanto ese gas como el vapor se comportan como gases ideales. 

Si el gas que hay alrededor de la parte superior del tanque (x = L) no está 
saturado, la presión de vapor en la interfase será mayor que la presión de va­
por en esa parte superior (P A, o > P A, L, de donde, YA , o > YA, L, ya que YA = 
P AIP), Y esta diferencia de presión (o de concentración) impulsará ese vapor ha­
cia arriba de la interfase aire-agua, hacia el gas estancado. El flujo de vapor 
hacia arriba se sostendrá debido a la evaporación del agua en la interfase. En 
condiciones estacionarias, el gasto molar (o de masa) de vapor en toda la 
columna de gas estancado permanece constante; es decir, 

(OjA = mAlA = constante) 

Se dice que la presión y la temperatura de la mezcla gas-vapor son constantes 
y, por lo tanto, la densidad molar de la mezcla debe ser constante en toda la 
extensión de esa mezcla, como se demostró con anterioridad. Es decir, C = CA 
+ CB = constante y, en este caso, resulta más conveniente trabajar con frac­
ciones o concentraciones molares, en lugar de con fracciones de masa o den­
sidades, puesto que p =1= constante . 

Si se observa que YA + YB = 1 Y que YA, o > YA , v debe concluirse que YB, o < 
YB, L' Es decir, la fracción molar del gas que se desplaza hacia abajo debe de­
crecer en la misma cantidad que la fracción molar del vapor crece. Por lo 
tanto, el gas debe difundirse desde la parte superior de la columna hacia la in­
terfase del líquido. Sin embargo, se dice que el gas es insoluble en el líquido 
y, por lo tanto, no puede haber flujo neto de masa del gas hacia abajo. En­
tonces, en condiciones estacionarias, debe haber un movimiento hacia arriba 
de la masa de fluido , con una velocidad promedio V que es sólo suficiente­
mente grande como para equilibrar la difusión del aire hacia abajo, de modo 
que el gasto molar (o de masa) neto del gas, en cualquier punto, es cero. En 
otras palabras, el movimiento masivo hacia arriba compensa la difusión hacia 
abajo y, por cada molécula de aire que se mueve hacia abajo, se tiene otra 
molécula de aire que se mueve hacia arriba. Como resultado, el aire parece es­
tar estancado (no se mueve); es decir, 

El medio de difusión ya no está en reposo debido al movimiento masivo. La 
implicación del movimiento de la masa del gas es que también transporta va-
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por, junto con él, con una velocidad V, lo cual conduce a un flujo adicional de 
masa de vapor hacia arriba. Por lo tanto, el flujo molar del vapor puede ex­
presarse como 

(14-54) 

Si se observa que lB = 0, esto se simplifica a 

(14-55) 

Si se despeja jA da 

1 dYA lA 
- --- = -- = constante 

1 - YA dx CDAB 
(14-56) 

ya que jA = constante, e = constante y D AB = constante. Al separar las varia­
bles e integrar desde x = 0, donde YA(O) = YA, o' hasta x = L, donde YA(L) = 
YA , L, da 

(14-57) 

Si se realizan las integraciones, 

1 7 

In - YA,L = ~L 
1 - YA, O CDAB 

(14-58) 

Entonces el flujo molar del vapor A, lo cual es la razón de evaporación de la 
especie A por unidad de área de la inteifase, queda como 

-:- . CDAB 1 - YA,L 
l A = NAfA = --¡;-- In 1 _ 

YA ,O 
(14-59) 

Esta relación se conoce como ley de Stefan, y el flujo por convección in­
ducida descrito, que mejora la difusión de masa, se llama flujo de Stefan. Al 
observar que, para una mezcla de gases ideales, YA = PAIP Y e = PIRuT, la 
razón de evaporación de la especie A también puede expresarse como 

(kmoUs) (14-60) 

Puede determinarse una expresión para la variación de la fracción molar de 
A con x, al realizar la integración planteada en la ecuación 14-57 hasta el 
límite superior de x, donde YA(X) = YA (en lugar de hasta L, donde YA(L) = 
YA, L)' Esto da 

I 
1 - YA . jA 

n =--x 
1 - YA, O CDAB ' 

Si en esta relación se sustituye la expresión de jA' dada en la ecuación 14-59, 
y se reordena, da 

1 - YA (1 - YA' L)xlL 
1 - YA ,O = 1 - YA ,O 

y 
YB (YB, L)XIL 

YB,O = YB,O (14-61) 

Pfi.:¡:;;> , .. i::::¡";;;J5'i.805 :. ,'. -. 
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Mezcla 
gaseosa 
A+B 

T,P 

FIGURA 14-35 

oA 

oE 

Mezcla 
gaseosa 
A+B 

T,P 

Contradifusión isotérmica equimolar de 
dos gases, A y B. 

La segunda relación para la variación de la fracción molar del gas en reposo B 
se obtiene a partir de la primera, al sustituir 1 --'- YA = YB' ya que YA + YB = l. 

Para mantener las condiciones isotérmicas en el tanque durante el curso de 
la evaporación, debe suministrarse calor a éste a razón de 

(kJ/s) (14-62) 

donde As es el área superficial de la interfase líquido-vapor, hfg,A es el calor la­
tente de vaporización y MA es la masa molar de la especie A. 

Contradifusión equimolar 
Considérense dos recipientes grandes conectados por un canal de longitud L, 
como se muestra en la figura 14-35. El sistema completo contiene una mezcla 
binaria de gases A y B, a la temperatura Ty presión P uniformes en toda su ex­
tensión. Las concentraciones de las especies se mantienen constantes en cada 
uno de los recipientes, en tal forma que YA, o > YA, L Y YB, o < YB, L- Los gradien­
tes resultantes de concentración harán que la especie A se difunda en la direc­
ción x positiva y la B en la dirección opuesta. Si se supone que los gases se 
comportan como gases ideales, por lo que P = CRJ, la concentración molar 
total de la mezcla, C, se mantendrá constante en toda ella, puesto que P y T 
son constantes; es decir, 

C = CA + Cs = constante 

Esto requiere que por cada molécula de A que se mueva hacia la derecha, una de 
B se mueva hacia la izquierda y, como consecuencia, los gastos molares de las 
especies A y B deben tener magnitudes iguales pero signos opuestos; es decir, 

o (kmol/s) 

Por obvias razones, a este proceso se le llama contradifusión equimolar. El 
gasto molar neto de la mezcla para un proceso de este tipo y, por consiguiente, 
la velocidad promedio molar, son cero, ya que 

. . . 
N= NA + Ns = O CAV = O V=O 

Por lQ tanto, la mezcla está en reposo sobre una base molar y, por ende, la 
transferencia de masa sólo se realiza por difusión (no ~ay transferencia de 
masa por convección), de modo que 

y (14-63) 

En condiciones estacionarias, los gastos molares de las especies A y B pueden 
determinarse en forma directa a partir de la ecuación 14-24, desarrollada con 
anterioridad para la difusión estacionaria unidimensional en un medio en re­
poso, al notar que P = CRuT y, por consiguiente, C = P/RuT para cada gas 
constituyente y para la mezcla. Para el flujo unidimensional a través de un 
canal de área A de la sección transversal uniforme, sin reacciones químicas 
homogéneas, se expresa como 

Y - y C -C D P -P N
dif A 

= CDASA A, I L A, 2=D
AS

A A, I L A,2= R A;A A,O L A, L 

¡¡ 

Y - y C - C ' D P - P . _ C s, 1 S,2 _ D A s, I S ,2 _ ~ A s, o s, L 
Ndi f. S - DSAA L - SA L - R T L 

¡¡ 

(14-64) 
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Estas relaciones implican que la fracción molar, la concentración molar y la
presión parcial de cualquiera de los dos gases varían en forma lineal en el
curso de la contradifusión molar.

Resulta interesante destacar que la mezcla está en reposo sobre una base
molar, pero no está en reposo en términos de masa, a menos que las masas mo-
lares de A y B sean iguales. Aunque el gasto molar neto por el canal es cero, el
gasto neto de masa de la mezcla a través del canal no es cero y puede deter-
minarse a partir de

. . .
m = m¿ + mB = NAMA + NBMB = NA(MA - MB) (14-65)

. .
ya que NB = -NA- Nótese que la dirección del flujo neto de masa es la del
flujo del gas con la masa molar más grande. Un aparato de medición de la ve-
locidad, como un anemómetro, colocado en el canal indicará una velocidad de

V = mlp/», donde p es la densidad total de la mezcla en el sitio de la
medición.

EJEMPLO 14-8 Desfogue de helio hacia la atmósfera
por difusión

La presión en una tubería que transporta gas helio a razón de 2 kg/s se
mantiene a 1 atm al desfogar el helio hacia la atmósfera a través de un tubo,
cuyo diámetro interior es de 5 mm, que se extiende 15 m hacia el aire, como
se muestra en la figura 14-36. Si se supone que tanto el helio como el aire at-
mosférico están a 25°C, determine a) el gasto de masa del helio perdido hacia
la atmósfera a través del tubo, b) el gasto de masa del aire que se infiltra a la
tubería y e) la velocidad del flujo en la parte inferior del tubo, en donde se fija
a la tubería, que será medida por un anemómetro, en operación estacionaria.

Aire
1 atm
25°C

Aire
He x

L= 15m

SOLUCiÓN La presión en una tubería de helio se mantiene constante por el
desfogue hacia la atmósfera a través de un tubo largo. Deben determinarse los
gastos de masa del aire y del helio a través del tubo, así como la velocidad neta
del flujo en la parte inferior de éste.
Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operación. 2 El helio y
el aire atmosférico son gases ideales. 3 No ocurren reacciones químicas en el
tubo. 4 La concentración del aire en la tubería y la del helio en la atmósfera
son despreciables, de modo que la fracción molar del helio es 1 en la tubería y
O en la atmósfera (más adelante comprobaremos esta hipótesis).
Propiedades El coeficiente de difusión del helio en el aire (o del aire en el he-
lio) a las condiciones atmosféricas normales es DAB = 7.2 X 10-5 m2/s (tabla
14-2). Las masas molares del aire y del helio son 29 y 4 kg/kmol, respectiva-
mente (tabla A-1).
Análisis Éste es un proceso típico de contradifusión equimolar, dado que en el
problema intervienen dos grandes depósitos de mezclas de gases ideales conec-
tados entre sí por un canal, y las concentraciones de las especies en cada de-
pósito (la tubería y la atmósfera) permanecen constantes.

a) El área de flujo, la cual es el área de la sección transversal del tubo, es

5mm

He

t~ O
1 atmHelio Aire-(A) 2 kg/s 25°C

FIGURA 14-36
Esquema para el ejemplo 14-8.

A = 'TTD2/4 = 'TT(O.005 m)2/4 = 1.963 X ~O-5 m2

Si se observa que la presión del helio es 1 atm en la parte inferior del tubo (x =
O) Y O en la parte superior (x = L), su gasto molar se determina, con la ecuación
14-64, como
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= (7.20 X 10-
5 

m%)(1.963 X 10-
5 

m
2

) ( 1 atm - 0)(101.3 kPa) 
(8.314 kPa . m3/kmol . K)(298 K) 15 m 1 atm 

. ' 
= 3.85 X 10- 12 kmol/s 

Por lo tanto, 

mhelio = (NM)helio = (3.85 X 10- 12 kmolls)(4 kg/kmol) = 1.54 X 1O-u kg/s 

lo cua l corresponde a alrededor de 0.5 g por año. 

b) Si se observa que N8 = - NA, en el curso de un proceso de contradifusión 
molar, el gasto molar del aire hacia la tubería de helio es igual al gasto molar 
del helio. El gasto de masa del aire hacia la tubería es 

maire = (NM)aire = (-3.85 X 10- 12 kmolls)(29 kglkmol) = -112 X 10-12 kg/s 

La fracción de masa del aire en la tubería de hel io es 

I m aire I 112 X 10- 12 kg/s 
W - -- - - 56 X lO-JI - O 

aire - mlO!al - (2 + 112 X 10- 12 - 1.54 X 10- 11 ) kg/s - . -

lo cual valida la hipótesis original de presencia despreciable de aire en la tu­
bería . 
e) El gasto neto de masa por el tubo es 

m neto = mhelio + maire = 1.54 X lO- JI - 112 X 10- 12 = -9.66 X 10- 11 kg/s 

La fracción de masa del aire en la parte inferior del tubo es muy pequeña, como 
se muestra arriba y, por ende, la densidad de la mezcla en x = O puede tomarse 
simplemente como la densidad del helio, la cual es 

== . = L = 101.325 kPa = O 1637 k 1m3 
P Pheho RT (2.0769 kPa . m3/kg . K)(298 K) . g 

Entonces, la velocidad promedio del flujo en la parte inferior del tubo queda 
como 

rh - 9.66 X 10- 11 kg/s _ 
V = - = = -3.01 x 10-~ mis 

pA (0.1637 kg/m3)(1.963 X 10- 5 m2) 

la cual es difíc il de med ir incluso por los aparatos más sensib les de medic ión 
de la velocidad. El signo negativo indica flujo en la dirección x negativa (hacia 
la tubería). 

EJEMPLO 14-9 Medición del coeficiente de difusión 
mediante el tubo de Stefan 

Se usa un tubo de Stefan de 3 cm de diámetro para medir el coef iciente de di­
fusión binaria del vapor de agua en aire a 20°C, a una elevación de 1600 m, en 
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donde la presión atmosférica es de 83.5 kPa. El tubo está parcialmente lleno ¡ 

con agua y la distancia de la superficie de ésta hasta el extremo atüerto del 
tubo es de 40 cm (figura 14-37). Se sopla aire seco sobre el extremo abierto 
del tubo, de modo que se elimine de inmediato el vapor de agua que se des­
plaza hasta la parte superior, y la concentración de vapor en la parte sup'erior 
del tubo es cero. En 15 días de operación continua a presión y temperatura 
constantes, se midela cantidad de agua que se ha evaporado y es 1.23 g. De­
termine el coeficiente de difusión del \tapor de agua en aire a 20°C y 83.5 kPa. 

SOLUCiÓN Se miele la cantidad de agua que se evapora de un tubo de Stefan, 
a una temperatura y presión especificadas, durante un periodo especificado. 
Debe determinarse el coeficiente de difusión del vapor de agua enel aire. 
Suposiciones 1 El vapor de agua y el aire atmosférico son gases ideales. 2 La 
cantidad de aire disuelto en el agua líquida es despreciable. 3Se transfiere 
calor hacia el agua desde los alrededores para reemplazar el calor latente de va­
porización, de modo que la temperatura del agua permanece constante a 20°C. 
Pr.opiedades La presión de saturación del agua a 20°C es de 2.34 kPa (tabla 
A-9) . . 
Análisis La presión de vapor en la interfase aire-agua es la presión de $atu­
ración del agua a 20°C y la fracción molar de vapor de agua (especie A) en la 
interfase se determina a partir de 

pvapor.O 2.34 kPa 
. Yvapor, o = YA,O = -P- = 83.5 kPa = 0.0280 

Se sopla aire seco sobre la parte superior del tubo, por lo que Yvapor, L = YA, L = 
O. Asimismo, la densidad molar total a lo largo de todo el tubo permanece conse 
tante, en virtud de las condiciones de temperatura y presión constantes, y se • 
determina que es 

e = L = 83.5 kPa o 0343 km lJ 3 
R T (8 314 kP 3/km 1 K)(293 K) = . ,o m , " . a . m o 

El área de la sección transversal del tubo es 

A == 'TrD2/4 '= 'Tr(0.03 m)2/4 = 7.069 X 10-4 m2 

Sesabe que la razón de evaporación es de 1.23 g durante 15 días. Entonces se 
determina que el gasto molar de vapor es 

" mvapor 1.23 X 10- 3 kg 
NA = Nvapor = Mvapor = (15 X 24 X 3600 s)(18 kg/km01) 

= 5.27 X lO- u kmolJs 

Por último, se sustituye esta información en la ecuación 14-59 y se obtiene 

5.27 X 10-11 kmolJs == (0.0343 kmolJm3)DAB In 1 - O 
7.069 X 10- 4 m2 004 m ' 1 - 0.028 

lo cual da 

para el coeficiente de difusión binaria del vapor de agua en aire a 20°C y 
83.5 kPa. 

,':"'.0' ,', " 809', ~ " '., .. 
CAPíTULO 14 

Aire,B 

'"' o 
§< 
> 

03 
't:J 
o:: 
'o . e¡; 

<E 
Q 

J 

'"' L ro o " en o.. "a ro ro 
El > 03 ~~ 't:J 

" » o:: 
't:J " 

'o 
o .!::: 'e¡; 
.~ ro <E .= " Q ~'t:J 

U 00 Agua, A 

FIGURA 14-37 
Esquema para el ejemplo 14-9. 
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Capa 
límite de 

FIGURA 14-38 

Perfil de 

Desarrollo de una capa límite de 
concentración para la especie A, en el 
curso de un flujo externo sobre una 
superficie plana. 

Longitud de entrada Región completamente 
de concentración I desarrollada 

Especie A 

Capa límite de concentración 

Capa límite térmica 

Capa límite de velocidad 

FIGURA 14-39 
Desarrollo de las capas límite de 
velocidad, térmica y de concentración, 
en el flujo interno. 

14-9 • CONVECCiÓN DE MASA 
Hasta ahora, se ha considerado la difusión de masa, la cual es la transferencia 
de masa debida a un gradiente de concentración. A continuación se conside­
rará la convección de masa (o transferencia de masa por convección), la cual 
es la transferencia de masa entre una superficie y un fluido en movimiento, de­
bido tanto a la difusión de masa como al movimiento de toda la masa defluido. 
Se mencionó con anterioridad que el movimiento del fluido mejora de manera 
considerable la transferencia de calor, al quitar el fluido calentado que está 
cerca de la superficie y reemplazarlo por el fluido más frío que se encuentra 
más alejado. De modo semejante, el movimiento del fluido mejora de manera 
considerable la transferencia de masa, al quitar el fluido con alta concen­
tración que está cerca de la superficie y reemplazarlo por el fluido con con­
centración más baja que está más alejado. En el caso límite de que no se tenga 
movimiento de la masa de fluido, la convección de masa se reduce a la di­
fusión de la misma, precisamente como la convección se reduce a conducción. 
La analogía entre la convección de calor y la de masa se cumple tanto para 
convección forzada como para la natural, para el flujo laminar como para el 
turbulento, así como para los flujos interno y externo. 

Como la convección de calor, la de masa también es compleja debido a las 
complicaciones asociadas con el flujo de fluidos , como la configuración geo­
métrica de la superficie, el régimen, la velocidad deflujo y la variación de las 
propiedades del fluido y de la composición. Por lo tanto, hay que apoyarse en 
relaciones experimentales para determinar la transferencia de masa. También, 
la convección de masa suele analizarse en términos de masa, en lugar de sobre 
una base molar. Por esa razón, se presentarán las formulaciones en términos de 
concentración de masa (densidad p o fracción de masa, w), en lugar de con­
centración molar (densidad molar e o fracción molar y). Pero pueden obte­
nerse las formulaciones sobre una base molar usando la relación e = p/M, 
donde M es la masa molar. También, por facilidad, se restringirá la atención a 
la convección en fluidos que son (o pueden tratarse como) mezclas binarias. 

Considérese el flujo de aire sobre la superficie libre de una masa de agua, 
como un lago, en condiciones isotérmicas. Si el aire no está saturado, la con­
centración del vapor de agua variará desde un máximo en la superficie del 
agua, en donde el aire está siempre saturado, hasta el valor en el flujo libre, 
lejos de la superficie. En la convección de calor, la región en la cual existen 
los gradientes de temperatura se definió como la capa límite térmica. De ma­
nera análoga, en la convección de masa, se define la región del fluido en la cual 
existen gradientes de concentración como la capa límite de concentración, 
como se muestra en la figura 14-38. En el flujo externo, el espesor de la capa 
límite de concentración, oc' para una especie A, en un lugar especificado sobre 
la superficie, se define como la distancia normal y desde la superficie, a la cual 

PA ,s - PA = 0.99 
PA , s - PA ,oo 

donde PA, s Y PA, 8 son las densidades de la especie A en la superficie (en el 
lado del fluido) y en el flujo libre, respectivamente, 

En el flujo interno, se tiene una región de entrada de concentración, 
donde se desarrolla el perfil de concentración, además de las regiones hidrodi­
námica y térmica (figura 14-39), La capa límite continúa desarrollándose en 
la dirección del flujo hasta que su espesor llega al centro del tubo y se juntan 
las capas límite. La distancia medida desde la entrada del tubo hasta el lugar 
donde ocurre esta unión se llama longitud de entrada de concentración, Le> 
y la región que se encuentra más allá de ese punto se conoce como la región 
completamente desarrollada, la cual se caracteriza por 
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~ ( PA, s - PA ) = o 
aX PA,s - PA, b 

(14-66) 

donde PA, b es la densidad media de la masa de la especie A, definida como 

(14-67) 

Por lo tanto, el perfil de diferencia de concentración, en forma adÍmensional, 
así como el coeficiente de transferencia de masa permanecen constantes en la 
región completamente desarrollada. Esto es análogo a los coeficientes de fric­
ción y de transferencia de calor que permanecen constantes en la región com­
pletamente desarrollada. 

En la convección de calor, las magnitudes relativas de la cantidad de 
movimiento y la difusión de calor en las capas límite de velocidad y térmica 
se expresan por el número de Prandtl, adimensional, definido como (figura 
14-40) 

Número de Prandtl: P -!:. - Difusividad de la cantidad de movimiento 
r - a - Difusividad térmica 

(14-68) 

La cantidad correspondiente en la convección de masa es el número de 
Schmidt, definido como 

N , d S h 'd'S - ~ - Difusividad de la cantidad de movimiento 
umero e e mi t. c - D - D'f . 'd d d (14-69) 

AB 1 USIVI a e masa 

el cual representa las magnitudes relativas de la cantidad de movimiento mo­
lecular y la difusión de masa en las capas límite de velocidad y de concen­
tración, respectivamente. 

En el flujo laminar, el crecimiento relativo de las capas límite de velocidad 
y térmica lo rige el número de Prandtl, en tanto que el crecimiento relativo de 
las capas límite de velocidad y de concentración lo rige el número de Schmidt. 
Un número de Prandtl cercano a la unidad (Pr = 1) indica que la cantidad de 
movimiento y la transferencia de calor por difusión son comparables, y las ca­
pas límite de velocidad y térmica casi coinciden entre sí. Un número de 
Schmidt cercano a la unidad (Sc = 1) indica que la cantidad de movimiento 
y la transferencia de masa por difusión son comparables, y las capas límite de 
velocidad y de concentración casi coinciden entre sí. 

Parece como si se necesitara un número adimensional más para representar 
las magnitudes relativas de la difusión de calor y de la de masa en las capas 
límite térmica y de concentración. Ése es el número de Lewis, definido como 
(figura 14-41) 

Número de Lewis: Le = Sc = ~ = Difusividad térmica 
Pr DAB Difusividad de masa 

(14-70) 

Los espesores relativos de las capas límite de velocidad, térmica y de con­
centración, en el flujo laminar, se expresan como 

Oveloeidad = Prn 

°térmica ' 

Oveloeidad = Scn 

°concentración ' 
y 

Oé . 
t rmlea = Len 

oconcentración 
(14-71) 

donde, en estas tres relaciones, n = ~ para la mayor parte de las aplicaciones. 
En general, estas relaciones no son aplicables a las capas límite turbulentas, ya 
que, en este caso, el mezclado turbulento puede dominar los procesos de di­
fusión. 

Transferencia 
de calor: 

Transferencia 
de masa: 

Pr = ~ ex 

FIGURA 14-40 
En la transferencia de masa, el número 

de Schmidt desempeña el papel del 
número de Prandtl en la transferencia 

de calor. 

Difusividad térmica 

/ 
Le=Sc=~ 

Pr DAB 

~Difusividad 
de masa 

FIGURA 14-41 
El número de Lewis es una medida 

de la difusión de calor en relación 
con la difusión de masa. 
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Perfil de 
concentración 

dWA I 
dy y=o 

(JCAI - DAB ~ = kmasa( wA, s - WA, 00 ) 
ay y= o 

FIGURA 14-42 
La transferencia de masa en una 
superficie ocurre por difusión debido a 
la condición de no deslizamiento en la 
frontera, precisamente como la 
transferencia de calor que ocurre por 
conducción. 

Transferencia: k enov L e 

de calor Nu = - k-

Transferencia 
de masa: 

FIGURA 14-43 
En la transferencia de masa, el número 
de Sherwood desempeña el papel que 
el número de Nusselt tiene en la 
transferencia de calor. 

Nótese que la transferencia de especies en la superficie (y = O) sólo es por 
difusión, debido a la condición de no deslizamiento, y el flujo de masa de la 
especie A en la superficie puede expresarse por la ley de Fick como (figura 
14-42) 

(14-72) 

Esto es análogo a la transferencia de calor en la superficie que se efectúa sólo 
por conducción y que se expresa por la ley de Fourier, 

La razón de transferencia de calor por convección, para el flujo externo, se 
expresó en forma conveniente por la ley de Newton del enfriamiento como 

donde hconv es el coeficiente promedio de transferencia de calor, As es el área 
superficial y Ts - Too es la diferencia de temperatura de uno a otro lado de la 
capa límite térmica. De modo semejante, la razón de la transferencia de masa 
por convección puede expresarse como 

(kg/s) (14-73) 

donde hmasa es el coeficiente promedio de transferencia de masa, en mis; As 
es el área superficial; PA, s - PA, oo es la diferencia de concentración de masa de 
la especie A de uno a otro lado de la capa límite de concentración, y P es la 
densidad promedio del fluido en la capa límite. El producto hmasaP, cuya 
unidad es kg/m2 . s, se llama conductancia de la transferencia de masa. Para 
el flujo interno, se tiene 

(14-74) 

donde t:J,pA, e = PA, s - PA, e Y I:::.PA, ¡ = PA, s - PA, ¡. Si el coeficiente local de 
transferencia de masa varía en la dirección del flujo, el coeficiente promedio 
de transferencia de masa puede determinarse a partir de 

En el análisis de convección de calor, a menudo resulta conveniente expre­
sar el coeficiente de transferencia de calor en una forma adimensional, en tér­
minos del número adimensional de Nusselt, definido como 

Número de Nusselt: 
h conv Lc 

Nu = -­
k 

(14-75) 

donde Le es la longitud característica y k es la conductividad térmica del flui­
do. La cantidad correspondiente en la convección de masa es el número adi­
mensional de Sherwood, definido como (figura 14-43) 

Número de Sherwood: (14-76) 

donde hmasa es el coeficiente de transferencia de masa y DAB es la difusividad 
de masa. Los números de Nusselt y de Sherwood representan la efectividad de 
la convección de calor y de masa en la superficie, respectivamente. 

A veces, es más conveniente expresar los coeficientes de transferencia de 
calor y de masa en términos del número adimensional de Stanton como 

Número de Stanton de la transferencia de calor: St = hennv = Nu _1_ 
pVcp RePr 

(14-77) 
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y 

hmasa 1 
Número de Stanton de la transferencia de masa: Stmasa = V = Sh Re Sc (14-78) 

donde Ves la velocidad del flujo libre en el flujo externo y la velocidad media 
de la masa de fluido, en el flujo interno. 

Para una configuración geométrica dada, el número de Nusselt promedio en 
la convección forzada depende de los números de Reynolds y de Prandtl, en tan­
to que el número promedio de Sherwood depende de los números de Reynolds 
y de Schmidt; es decir, 

Número de Nusselt: 

Número de Sherwood: 

Nu = flRe, Pr) 

Sh = flRe, Sc) 

donde, en una configuración geométrica dada, la forma funcional de f es la 
misma tanto para el número de Nusselt como para el de Sherwood, siempre 
que las condiciones de frontera, térmicas y de concentración, sean del mismo 
tipo. Por lo tanto, puede obtenerse el número de Sherwood a partir de la ex­
presión del número de Nusselt, simplemente al reemplazar el número de 
Prandtl por el de Schmidt. Esto muestra qué tan poderosa herramienta es la 
analogía en el estudio de los fenómenos naturales (tabla 14-12). 

En la transferencia de masa por convección natural, todavía se cumple la 
analogía entre los números de Nusselt y de Sherwood y, por lo tanto, Sh = 
f(Gr, Sc). Pero, en este caso, debe determinarse el número de Grashof en 
forma directa a partir de 

g(p", - p,) L~ g(!1p/p) L~ 
Gr = = '---'------:-~ 

pv2 v2 
(14-79) 

el cual es aplicable para los flujos por convección natural impulsados por la 
temperatura y/o la concentración. Nótese que en los fluidos homogéneos (es 
decir, aquéllos sin gradientes de concentración), las diferencias de densidad se 
deben sólo a diferencias de temperatura y, por ende, por conveniencia, puede 
reemplazarse !.lp/ p por {3!.lT, como se hizo en la transferencia de calor por 
convección natural. Sin embargo, en los fluidos no homogéneos, las diferen­
cias de densidad se deben a los efectos combinados de las diferencias de tem­
peratura y de concentración y, en esos casos, no puede reemplazarse !.lp/p por 
{3!.lT, aun si todo el interés radica en la transferencia de calor y no en la trans­
ferencia de masa. Por ejemplo, el agua caliente que está en el fondo de un es­
tanque sube hasta la parte superior. Pero, cuando se coloca sal en el fondo, 
como se hace en los estanques solares, el agua salada (salmuera) que está en 
el fondo no subirá porque ahora es más pesada que el agua dulce que está en la 
parte de arriba (figura 14-44). 

Los flujos por convección natural impulsados por la concentración se basan 
en que las densidades de especies distintas en una mezcla sean diferentes. Por 
lo tanto, en condiciones isotérmicas, no se tendrá convección natural en una 
mezcla gaseosa que esté compuesta de gases con masas molares idénticas. 
También, el caso de una superficie caliente con la cara hacia arriba corres­
ponde a la difusión de fluido que tenga una densidad menor que la mezcla (y, 
como consecuencia, que suba bajo la influencia de la flotación), y el caso de 
una superficie caliente con la cara hacia abajo corresponde a la difusión de 
fluido que tenga una densidad más alta. Por ejemplo, la evaporación de agua 
hacia el aire corresponde a una superficie caliente con la cara hacia arriba, ya 
que el vapor de agua es más ligero que el aire y tiende a subir. Pero éste no es 
el caso para la gasolina, a menos que la temperatura de la mezcla gasolina­
aire, en la superficie de la gasolina, sea tan alta que la expansión térmica arrolle 

TABLA 14-12 

Ana logía entre las cantidades que 
aparecen en la formulación y 
soluc ión de la convección de calor 
y las de la convección de masa 

Convecc ión 
de ca lor 

T 

heonv 

Otérmiea 

VLc Re= -
v 

Convecc ión 
de masa 

e, y, p, o w 

hmasa 

o concentración 

VLc Re =-
v 

gf3(T, - Too ) L~ Gr = g (Poo - p,) L~ 
Gr = 2 ' 

V pv2 

Pr = ~ 
a 

heonv Le 
Nu =-­

k 

Nu = {(Re, Pr) 

Nu = {(Gr, Pr) 

200 e 

Ninguna corriente 
de convección 

hmasa 
Stmasa = V 

hmasa Le 
Sh = - ­

DAB 

Sh = {(Re, Sc) 

Sh = {(Gr, Sc) 

Agua dulce 

ESTANQUE 
SOLAR 

700e Psalmuera> Pagua Salmuera 

Sal 

FIGURA 14-44 
Un fluido caliente que esté en el fondo 

subirá y se iniciarán corrientes de 
convección natural sólo si su densidad 

es menor. 
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y 
Perfil de velocidad, 

de temperatura 
o de concentración 

Recta tangente 
eny = O 

--;:;::;;;-:::OO~:;;;;;;;;;;:;;;;;;;;:;;;;;;;;;;;¡ 

FIGURA 14-45 
Los coeficientes de fricción, de 
transferencia de calor y de transferencia 
de masa sobre una superficie son 
proporcionales a la pendiente de la recta 
tangente de los perfiles de velocidad, de 
temperatura y de concentración, 
respectivamente, en esa superficie. 

Perfil normalizado Capa límite de 
de velocidad, de velocidad, de 
temperatura o de temperatura o 

wA,oo concentración de concentración 
Too 
V 

Analogía de Reynolds 

v = a = DAB 
(oPr = Sc = Le) 

FIGURA 14-46 
Cuando las difusividades moleculares de 
la cantidad de movimiento, del calor y 
de la masa son iguales entre sí, las capas 
límite de velocidad, de temperatura y de 
concentración coinciden. 

la diferencial de densidad debido a la concentración más elevada de la gasolina 
cerca de la superficie, 

Analogía entre los coeficientes de fricción, 
de transferencia de calor y de transferencia 
de masa 
Considérese el desplazamiento de ún fluido sobre una placa plana de longitud 
L, con condiciones delflujo libre de T", Vy WA , " (figura 14-45). Si se observa 
que convección en la superficie (y = O) es igual a difusión debido a la condi­
ción de no deslizamiento, las condiciones de fricción, de transferencia de calor 
y de transferencia de masa en esa superficie pueden expresarse como 

Fricción en la pared: TS=¡.Lau\ =[pV2 
ay )' ~o 2 (14-80) 

4s = - k ~T\ = hcaJor(Ts - Too) uy )' ~o 
Transferencia de calor: (14-81) 

Transferencia de masa: jA, s = -DAB a;A\r
o 

= hmasa(WA,s - WA ,oo) (14-82) 

Estas relaciones pueden rescribirse para el flujo interno mediante el uso de las 
propiedades medias de la masa, en lugar de las propiedades del flujo libre. 
Después de algunas manipulaciones matemáticas sencillas, las tres relaciones 
anteriores pueden reordenarse como 

Fricción en la pared: 
d(u/V) \ f p VL e f 
d(y/LC> )' ~ o = 2: ---¡;:- = 2: Re (14-83) 

Transferencia de calor: 
d[(T - Ts)/(Too - Ts)l\ __ hcalorLe __ Nu 

d(y/LC> r O k 
(14-84) 

Los primeros miembros de estas tres relaciones son las pendientes de los per­
files normalizados de velocidad, de temperatura y de concentración en la su­
perficie, y los segundos miembros son los números adimensionales discutidos 
con anterioridad. 

Caso especial: Pr = Sc = 1 (analogía de Reynolds) 
Considérese ahora el caso hipotético en el que las difusividades moleculares 
de la cantidad de movimiento, del calor y de la masa son idénticas. Es decir, v 
= a = D AH' de donde, Pr = Sc = Le = L En este caso, los perfiles norma­
lizados de velocidad, de temperatura y de concentración coincidirán y, por lo 
tanto, las pendientes de estas tres curvas en la superficie (los primeros miem­
bros de las ecuaciones 14-83 a 14-85) serán idénticas (figura 14-46). Entonces 
pueden igualarse entre sí los segundos miembros de esas tres ecuaciones y 
obtener 

[Re = Nu = Sh 
2 

o 
f V Le hc"IOr Le hmasa Le 
2 V k DAB 

(14-86) 

Al notar que Pr = Sc = 1, esta ecuación también puede escribirse como 

f Nu Sh 
2 Re Pr Re Se 

f 2: = St = Stmasa (14-87) o 
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Esta relación se conoce como analogía de Reynolds y permite determinar los 
aparentemente no relacionados coeficientes de fricción, de transferencia de 
calor y de transferencia de masa, cuando sólo se conoce o se mide uno de ellos. 
(En realidad, la analogía original de Reynolds, propuesta por O. Reynolds en 
1874, es St = f/2, la cual entonces se extiende para incluir la transferencia de 
masa). Sin embargo, siempre debe recordarse que la analogía se restringe a 
situaciones para las cuales Pr = Sc = 1. Por supuesto, siempre puede usarse 
para los gases la primera parte de la analogía entre los coeficientes de fricción 
y de transferencia de calor, puesto que su número de Prandtl está muy próxi­
mo a la unidad. 

Caso general: Pr -=1= Se -=1= 1 
(analogía de Chilton-Colburn) 
La analogía de Reynolds es una relación muy útil y, en verdad, resulta de­
seable extenderla hacia un rango más amplio de números Pr y Sc. A este res­
pecto, se han hecho varios intentos, pero la más sencilla y la más conocida es 
la sugerida por Chilton y Colburn en 1934 como 

f 
- = St Pr2/3 = St SC2/3 (14-88) 2 m~a 

para 0.6 < Pr < 60 y 0.6 < Sc < 3000. Esta ecuación se conoce como 
analogía de Chilton-Colburn. Si se usa la definición de los números de Stan­
ton para el calor y para la masa, la analogía entre la transferencia de calor y la 
de masa puede expresarse de manera más conveniente como (figura 14-47) 

St (SC)2/3 
Stmasa = Pr 

o 
h () 2/3 () 2/3 calor _ Sc _ ~ _ 213 
h 

- pCp P - pCp D - pCp Le 
masa r AS 

(14-89) 

Para las mezclas aire-vapor de agua a 298 K, las difusividades de masa y tér­
mica son D AH = 2.5 X 10- 5 m2/s y a = 2.18 X 10- 5 m2/s, de donde, el 
número de Lewis es Le = a/D AH = 0.872. (Simplemente se usa el valor de a 
del aire seco, en lugar del correspondiente al aire húmedo, puesto que la frac­
ción de vapor de agua en el aire a las condiciones atmosféricas es baja). En­
tonces (a/DAH) 2/3 = 0.8722/3 = 0.913, lo cual está cercano a la unidad. 
También, el número de Lewis es más o menos insensible a la variación en la 
temperatura. Por lo tanto, para las mezclas de aire-vapor de agua, la relación 
entre los coeficientes de transferencia de calor y de masa pueden expresarse 
con gran exactitud como 

(mezclas de aire-vapor de agua) (14-90) 

donde p y cp son la densidad y el calor específico del aire a las condiciones 
promedio (o pCp es el calor específico del aire por unidad de volumen). La 
ecuación 14-90 se conoce como relación de Lewis y es de uso común en las 
aplicaciones de acondicionamiento de aire. Otra consecuencia importante de 
Le == 1 es que las temperaturas de saturación adiabática y de bulbo húmedo 
del aire húmedo son casi idénticas. En elflujo turbulento, puede aplicarse la 
relación de Lewis incluso cuando el número de Lewis no es 1, ya que el mez­
clado arremolinado en el flujo turbulento arrolla cualquier difusión molecular, 
y el calor y la masa son transportados con la misma razón. 

Se ha observado que la analogía de Chilton-Colburn se cumple bastante bien 
en el flujo laminar o turbulento sobre superficies planas. Pero éste no siempre 
es el caso para el flujo interno y para el flujo sobre configuraciones geométri­
cas irregulares; en esos casos, debe usarse relaciones específicas desarrolladas. 
Al tratar con el flujo sobre cuerpos redondeados, es importante hacer notar que 

~!l;t.~815~~~W;:·.·~~~~ 
CAPíTULO 14 

Analogía de Chilton- Colburn 
General: 

2/3 

h = hca10< (D AB) 
masa pC

p 
a 

213 

=~fv(D:B) 
Caso especial: v = a = DAB 

FIGURA 14-47 
Cuando se conoce el coeficiente de 

fricción o el de transferencia de calor, 
puede determinarse de forma directa el 

coeficiente de transferencia de masa con 
base en la analogía de Chilton-Colbum. 
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Aire 

Aire 
saturado 

Lago 

FIGURA 14-48 
Evaporación del agua hacia el aire desde 
la superficie libre. 

f de estas relaciones es el coeficiente de fricción supeifzcial, no el coeficiente 
total de arrastre, el cual también incluye el arrastre por presión. 

Limitación sobre la analogía 
de la convección calor-masa 
Debe tenerse precaución al utilizar la analogía de la ecuación 14-88, ya que 
existen unos cuantos factores que lanzan alguna sombra sobre la exactitud de 
esa relación. Por un lado, los números de Nusselt suelen evaluarse para su­
perficies lisas, pero en muchos problemas de transferencia de masa inter­
vienen superficies onduladas o ásperas. Asimismo, muchas relaciones de 
Nusselt se obtienen para situaciones de temperatura superficial constante, 
pero la concentración puede no ser constante sobre la superficie completa de­
bido al posible secado superficial. El soplado o la succión en la superficie, en 
el curso de la transferencia de masa, también puede causar algunas desvia­
ciones, en especial en el transcurso de acciones de ese tipo de alta velocidad. 

Por último, la analogía de la convección calor-masa es válida para los casos 
de flujo bajo de masa, en los cuales el gasto de la especie que pasa por el 
flujo de masa es bajo en relación con el gasto total del líquido o de la mezcla 
gaseosa, de modo que la transferencia de masa entre el fluido y la superficie 
no afectan la velocidad del flujo. (Nótese que las relaciones de convección se 
basan en velocidad cero del fluido en la superficie, lo cual sólo es cierto cuando 
no hay transferencia neta de masa en esa superficie). Por lo tanto, la analogía 
de la convección calor-masa no es aplicable cuando la razón de la transferen­
cia de masa de una especie es alta en relación con el gasto de esa especie. 

Por ejemplo, considérese la evaporación y la transferencia de vapor de agua 
hacia el aire en una lavadora de aire, un enfriador por evaporación y una torre 
húmeda de enfriamiento, o simplemente en la superficie libre de un lago o de 
un río (figura 14-48). Incluso a una temperatura de 40°C, la presión de vapor en 
la superficie del agua es la presión de saturación de 7.4 kPa, lo cual corresponde 
a una fracción molar de 0.074 o a una fracción de masa de W A. s = 0.047 para el 
vapor. Entonces, la diferencia en las fracciones de masa de uno a otro lado de la 
capa límite será, cuando más, ~w = WA,s - WA , oc = 0.047 - O = 0.047. Para 
la evaporación del agua hacia el aire, el error comprendido en la aproximación 
de flujo bajo de masa es aproximadamente ~w/2, lo cual es 2.5% en el peor de 
los casos que se consideró en las líneas anteriores. Por lo tanto, en los procesos 
en los que interviene la evaporación de agua hacia el aire, puede utilizarse con 
confianza la analogía de la convección calor-masa. Empero, la fracción de masa 
del vapor tiende a 1 a medida que la temperatura del agua tiende a la de satu­
ración y, por lo tanto, no es aplicable la aproximación de flujo bajo de masa a la 
transferencia de masa en calderas y condensadores, y a la evaporación de las 
gotitas de combustible en las cámaras de combustión. En este capítulo, se limita 
la consideración a las aplicaciones de flujo bajo de masa. 

Relaciones de la convección de masa 
En condiciones de flujo bajo de masa, pueden determinarse los coeficientes de 
convección de masa al 1) determinar el coeficiente de fricción o el de trans­
ferencia de calor y, a continuación, aplicar la analogía de Chilton-Colburn o 
2) seleccionar la relación apropiada del número de Nusselt para la configu­
ración geométrica dada y condiciones análogas en la frontera, reemplazando 
el número de Nusselt por el de Sherwood, y el de Prandtl por el de Schmidt, 
como se muestra en la tabla 14-13 para algunos casos representativos. Es ob­
vio que el primer procedimiento es más conveniente cuando ya se conoce el 
coeficiente de fricción o el de transferencia de calor. De lo contrario, debe 
preferirse el segundo procedimiento, ya que en general es más exacto y, en 
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CAPíTULO 14 

TABLA 14-13 

Relaciones del número de Sherwood en la convección de masa, para concentración especi f icada en la superf icie, 
correspondientes a las relaciones del número de Nusselt en la convección de calor, para temperatura especi f icada en la 
superficie 

Transferencia de calor por convección Transferencia de masa por convección 

1. Convección forzada sobre una placa plana 
a) Flujo laminar (Re < 5 x 105) 
Nu = 0 .664 Re~·5 Pr1l3, Pr > 0.6 

b) Flujo turbulento (5 x 105 < Re < 107) 

Nu = 0.037 Re~8 Pr1/3, Pr > 0.6 

2. Flujo completamente desarrollado en tubos circulares lisos 
a) Flujo laminar (Re < 2300) 
Nu = 3 .66 

b) Flujo turbulento (Re > 10000) 
Nu = 0 .023 Reo.8 PrOA, 0.7 < Pr < 160 

3. Convección natural sobre superficies 
a) Placa vertical 
Nu = 0.59(Gr Pr) 1I4, 
Nu = O.l(Gr Pr)1I3, 

105 < Gr Pr < 109 

109 < Gr Pr < 1013 

b) Superficie superior de una placa horizontal 

Sh = 0.664 Re~·5 Sc 1l3, 

Sh = 0.037 Re~8 Sc 1l3, 

Sh = 3.66 

Sh = 0.023 Reo.8 SC°.4, 

Sh = 0.59(Gr SC) 1I4, 
Sh = O.l(Gr SC) 1I3, 

Sc > 0 .5 

Sc > 0.5 

0 .7 < Sc 160 

105 < Gr Sc < 109 

109 < Gr Sc < 1013 

La superficie está caliente (Ts > Too) El fluido cercano a la superficie es ligero (Ps < Pool 
Nu = 0.54(Gr Pr) 1I4, 104 < Gr Pr < 107 Sh = 0.54(Gr SC)1I4, 104 < Gr Sc < 107 

Nu = 0 .15(Gr Pr) 1I3, 107 < Gr Pr < 1011 Sh = 0.15(Gr SC) 1I3, 107 < Gr Sc < 1011 

c) Superficie inferior de una placa horizontal 
La superficie está caliente (Ts > Too) El fluido cercano a la superficie es ligero (Ps < Pool 

Nu = 0.27(Gr Pr)1I4, 105 < Gr Pr < 1011 Sh = 0 .27(Gr SC)1I4, 105 < Gr Sc < 1011 

este caso, la analogía de Chilton-Colbum no ofrece una ventaja significativa. 
De manera análoga, pueden escribirse relaciones para la transferencia de masa 
por convección en otras configuraciones geométricas, usando la relación 
correspondiente de la transferencia de calor de los capítulos 6 al 9. 

EJEMPLO 14-10 Convección de masa dentro de un tubo circular 

Considere un tubo circular de diámetro interior D = 0.015 m cuya superficie 
interior está cubierta con una capa de agua líquida como resultado de la con­
densación (figura 14-49). Para secar el tubo, se fuerza a fluir por él aire a 300 
K Y 1 atm con una velocidad promedio de 1.2 mis. Si se aplica la analogía en­
tre la transferencia de masa y la de calor, determine el coeficiente de transfe­
rencia de masa en el interior del tubo, para flujo completamente desarrollado. 

SOLUCiÓN Se seca la capa líquida sobre la superficie interior de un tubo cir­
cular soplando ai re por él. Debe determinarse el coeficiente de transferencia de 
masa . 
Suposiciones 1 Es aplicable el modelo de flujo bajo de masa y, por lo tanto, 
la analogía entre la transferencia de masa y la de calor, ya que la fracción de 
masa del vapor en el aire es baja (alrededor de 2% para aire saturado a 300 K). 
2 El flujo está completamente desarrollado . 
. Propiedades Debido a las condiciones de flujo bajo de masa, pueden usarse 
las propiedades del aire seco para la mezcla, a la temperatura de 300 K Y 1 atm 
especificadas, para las cuales 11 = 1.58 X 10- 5 m2/s (tabla A-15). A partir de 
la ecuación 14-15, se determina que la difusividad de masa del vapor de agua 
en el aire a 300 K es . 

. ~TubO mojado 

Alfe ) 

- -V=1.2m/s 
300 K 
1 atm 
~~ 

FIGURA 14-49 
Esquema para el ejemplo 14-10. 
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Aire 

1 atm 

Too = 25°C = 
V=2m/s = 
FIGURA 14-50 

Vapor de 
naftaleno 

Cuerpo cubierto 
con una capa 
de naftaleno 

Esquema para el ejemplo 14-11. 

T2.0n 3002.072 
D AB = DH,o-aire = 1.87 X 10-10 -p = 1.87 X 10- 10 --1- = 2.54 X 10- 5 m2/s 

Análisis El número de Reynolds para este flujo interno es 

VD (1.2 m/s)(0.015 ro) 
Re = - = = 1139 

v 1.58 X 10- 5 ro2/s 

el cual es menor que 2300 y, por consiguiente, el flujo es laminar. Por lo tanto, 
con base en la analogía entre la transferencia de calor y la de masa, en este 
caso los números de Nusselt y de Sherwood son Nu = Sh = 3.66. Si se aplica 
la definición del número de Sherwood , se determina que el coeficiente de trans­
ferencia de masa es 

ShDAB (3.66)(2.54 X 10- 5 m2/s) 
hmasa = -V = 0.015 ro = 0.00620 mis 

En este caso, puede determinarse la razón de transferencia de masa (o la razón 
de evaporación) al definir la diferencia media logarítmica de concentración de 
una manera análoga a la diferencia media logarítmica de temperatura. 

EJEMPLO 14-11 Analogía entre la transferencia de calor 
y la de masa 

Pueden determinarse los coeficientes de transferencia de calor en configura­
ciones geométricas complejas, con condiciones complicadas en la frontera, por 
las mediciones de la transferencia de masa en configuraciones geométricas se­
mejantes, en condiciones similares de flujo, con el uso de sólidos volátiles, como 
el naftaleno y el diclorobenceno, y utilizando la analogía de Chilton-Colburn en­
tre la transferencia de masa y la de calor en condiciones de flujo bajo de masa. 
Se determina la cantidad de masa que se transfiere en el lapso de un periodo 
especificado, pesando el modelo o midiendo la recesión de la superficie. 

En el curso de cierto experimento en el que interviene el flujo de aire seco a 
25°C y 1 atm , con una velocidad del flujo libre de 2 mIs, sobre un cuerpo cu­
bierto con una capa de naftaleno, se observa que se han subl imado 12 g de naf­
taleno en 15 min (figura 14-50). El área superficial del cuerpo es de 0.3 m2. 
Tanto el cuerpo como el aire se mantuvieron a 25°C en el curso del estudio. La 
presión de vapor del naftaleno a 25°C es de 11 Pa y la difusividad de masa del 
propio naftaleno en aire a 25°C es D'AB = 0.61 X 10- 5 m2/s . Determine el coe­
ficiente de transferencia de calor en las mismas condiciones de flujo, sobre la 
misma configuración geométrica. 

SOLUCION Se sopla aire sobre un cuerpo cubierto con una capa de naftaleno 
y se mide la razón de sublimación. Debe determinarse el coeficiente de trans­
ferencia de calor en las mismas condiciones de f lujo, sobre la misma configu­
ración geométrica . 

Suposiciones 1 Existen condiciones de flujo bajo de masa , de modo que es 
aplicable (se verificará) la analogía de Chilton-Colburn entre la transferencia de 
calor y la de masa. 2 Tanto el aire como el vapor de naftaleno son gases ideales. 

Propiedades La masa molar del naftaleno es de 128.2 kg/kmol. Debido a las 
condiciones de flujo bajo de masa, pueden usarse las propiedades del aire seco 
para la mezcla, a la temperatura de 25°C y 1 atm especificadas, a las que p = 
1.184 kglm3 , cp = 1007 J/kg Y ex = 2.141 X 10- 5 m2/s (tabla A-15) . 

Análisis El aire entrante no contiene naftaleno y, por lo tanto, la fracción de 
masa del naftaleno en las condiciones del flujo libre es cero, w A, oo = O. Si se ob­
serva que la presión de vapor del naftaleno en la superficie es de 11 Pa , se de­
termina que la fracción de masa en la superficie es 
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PA.s (MA) 11 Pa (128.2 kglkmOl) 
wA,s = p M

air 
= 101325 Pa 29 kglkmo1 = 4.8 X 10-

4 

lo cual confirma que la aproximación de flujo bajo de masa es válida. En este 
caso, la razón de evaporación del naftaleno es 

. m 0.012 kg _ 
mevap = l1t = (15 X 60 s) = 1.33 X 10 5 kg/s 

Entonces el coeficiente de convección de masa queda como 

1.33 X 10-5 kg/s 
h = m 

masa pAsCWA,s - WA ,,,,) (1.184 kg/m3)(0.3 m2)(4.8 X 10- 4 - O) 

= 0.0780 mis 

Si se aplica la analogía entre la transferencia de masa y la de calor, a partir de 
la ecuación 14-89 se determina que el coeficiente promedio de transferencia 
de calor es 

he"lor = pe!, hmasa (~J 
2/3 

= (1.184 ka/ 3)(1007 J/k . 0C)(0.0780 mi )(2.141 X 10-
5 

m
2
/s)2/3 

b m g s 0.61 X 10-5 m2/s 
= 215 W/m2 • oC 

Discusión Debido a la conveniencia que ofrece, se ha usado el naftaleno en 
numerosos estudios de transferencia de calor, con el fin de determinar los coe­
ficientes de transferencia de calor por convección. 

14-10 • TRANSFERENCIA SIMULTÁNEA 
DE CALOR Y DE MASA 

En la práctica, se encuentran muchos procesos de transferencia de masa que 
ocurren isotérmicarnente y, por lo tanto, en ellos no interviene la transferencia 
de calor. Pero algunas aplicaciones de ingeniería comprenden la vaporización de 
un líquido y la difusión de este vapor hacia el gas circundante. Esos procesos 
requieren la transferencia del calor latente de vaporización, h¡g, hacia el 
líquido para vaporizarlo y, como consecuencia, en esos problemas interviene 
la transferencia simultánea de calor y de masa. Para generalizar, cualquier 
problema de transferencia de masa que comprende cambio de fase (evapo­
ración, sublimación, condensación, fusión, etc.) también debe comprender la 
transferencia de calor, y la solución de esos problemas necesita analizarse 
considerando la transferencia simultánea de calor y de masa. Algunos ejem­
plos de problemas simultáneos de calor y de masa son el secado, el enfria­
miento por evaporación, el enfriamiento por transpiración (o sudación), el 
enfriamiento por hielo seco, la combustión de gotitas de combustible y el en­
friamiento por ablación de los vehículos espaciales en el curso de su regreso 
e, incluso, sucesos comunes como la lluvia, la nieve y el granizo. Por ejemplo, 
en los lugares más cálidos, la nieve se funde y la lluvia se evapora antes de lle­
gar al suelo (figura 14-51). 

Para entender el mecanismo de la transferencia simultánea de calor y de 
masa, considérese la evaporación de agua de una piscina hacia el aire. 
Supóngase que, inicialmente, el agua y el aire están a la misma temperatura. 
Si este último está saturado (una humedad relativa de 4> ~ 100%), no habrá 
transferencia de calor o de masa en tanto se mantengan las condiciones isotér­
micas. Pero si no está saturado (4) < 100%), habrá una diferencia entre la con-

a) Ablación 

Calor 

Plástico 
o vidrio 

e) Secado de ropa 

Evaporación 

b) Evaporación de 
una gotita 
de lluvia 

de calor 

Rechazo 
de calor 

ti) Tubos de calor 

FIGURA 14-51 
Muchos problemas que se encuentran en 

la práctica comprenden la transferencia 
simultánea de calor y de masa. 
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Alrededores 
20°C 

Lago 

FIGURA 14-52 
Diversos mecanismos de transferencia 
de calor que intervienen en el curso de la 
evaporación de agua de la superficie de 
un lago. 

centración de vapor de agua en la interfase agua-aire (la cual siempre está satu­
rada) y a alguna distancia por encima de la interfase (la capa límite de concen­
tración). La diferencia de concentración es la fuerza impulsora para la transfe­
rencia de masa, por lo que esta diferencia de concentración impulsa el agua 
hacia el aire. Pero primero debe vaporizarse el agua y debe absorber el calor 
latente de vaporización para que eso suceda. Inicialmente, todo el calor de va­
porización proviene del agua cercana a la interfase, puesto que no hay diferen­
cia de temperatura entre el agua y los alrededores y, por consiguiente, no 
puede haber transferencia de calor. La temperatura del agua cercana a la su­
perficie debe disminuir, como resultado de la pérdida de calor sensible, lo cual 
hace disminuir también la presión de saturación y, como consecuencia, la con­
centración de vapor en la interfase. 

La reducción en la temperatura crea diferencias de ésta dentro del agua, en 
la parte superior así como entre el agua y el aire circundante. Estas diferencias 
de temperatura impulsan la transferencia de calor hacia el agua, tanto desde el 
aire como desde las partes más profundas del agua, como se muestra en la 
figura 14-52. Si la razón de evaporación es alta y, por ende, la demanda de 
calor de vaporización es más alta que la cantidad de calor que puede ser sumi­
nistrado desde las partes más bajas de la masa de agua y de los alrededores, el 
déficit se compensa a partir del calor sensible del agua en la superficie y, 
como consecuencia, la temperatura del agua en esta última disminuye más. El 
proceso continúa hasta que el calor latente de vaporización sea igual a la trans­
ferencia de calor hacia el agua en la superficie. Una vez que se alcanzan las 
condiciones estacionarias de operación y se estabiliza la temperatura de la in­
terfase, el balance de energía en una capa delgada del líquido en la superficie 
puede expresarse como 

Q sensible, transferido = Q latente, absorbido o (14-91) 

donde mv es la razón de evaporación y hfg es el calor latente de vaporización 
del agua a la temperatura de la superficie. En la tabla 14-14, se dan diversas 
expresiones para mv en relación con varias aproximaciones. Las propiedades 
de la mezcla, como el calor específico cp y la masa molar M, normalmente 
deben evaluarse a la composición media de la película y a la temperatura me­
dia de la película. Sin embargo, al tratar con mezclas de aire-vapor de agua en 
las condiciones atmosféricas o en otras situaciones de flujo bajo de masa, sim­
plemente pueden usarse las propiedades del gas con exactitud razonable. 

TABLA 14-14 

Diversas expresiones para la razón de evaporación de un líquido hacia un gas a 
través de un área A de la interfase, en relación con varias aproximaciones (el 
subíndice v representa vapor, s representa la interfase líquido-gas y 00 , lejos de 
la superficie) 

Hipótesis 

General 

Si se supone que el vapor es un gas ideal, 
Pv = PvRv T 

Si se aplica la analogía de Chilton-Colburn, 

heaior = pCphmasaLe2/3 

. 1 1 1 Ts + Too 
Si se usa - - - = - donde T = ---

Ts Too T' 2 
Y P= pRT= p(RulMJT 

Razón de evaporación 

. hmasa As Mv pv. s - pv• oo 
m = --- - ----=--

v pcpU1J3 M P 
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La Q de la ecuación 14-91 representa todas las formas de calor, de todas las 
fuentes, transferido a la superficie, incluida la convección y la radiación desde 
los alrededores y la conducción desde las partes más profundas del agua de­
bida a la energía sensible de la propia agua o debida al calentamiento de la 
masa de agua por un calentador de resistencia, por un serpentín de calen­
tamiento o, incluso, por reacciones químicas en esa agua. Si la transferencia 
de calor de la masa de agua a la superficie así como la radiación desde los 
alrededores son despreciables, lo cual es con frecuencia el caso, entonces la 
pérdida de calor por evaporación debe ser igual a la ganancia de calor por con­
vección; es decir, 

Oconv = mv hfg o 

Si se cancela hconAs en ambos miembros de la segunda ecuación da 

(14-92) 

la cual es una relación para la temperatura del líquido en condiciones esta­
cionarias. 

EJEMPLO 14-12 Enfriamiento por evaporación de una bebida 
enlatada 

En un día cálido de verano, se va a enfriar una bebida enlatada envolviéndola 
en un paño que se moja de manera continua y soplándole aire por medio de un 
ventilador (figura 14-53). Si las condiciones del medio ambiente son 1 atm, 
30°C y 40% de humedad relativa, determine la temperatura de la bebida 
cuando se alcanzan las condiciones estacionarias. 

SOLUCiÓN Se sopla aire sobre una bebida enlatada que está envuelta en un 
paño mojado con el fin de enfriarla por transferencia simultánea de calor y de I 
masa. Debe determinarse la temperatura de la bebida cuando son alcanzadas , 
las condiciones estacionarias. 
Suposiciones 1 Existen las condiciones de flujo bajo de masa, de modo que 
es aplicable la analogía de Chilton-Colburn entre la transferencia de calor y la de 
masa, puesto que la fracción de masa de vapor en el aire es baja (alrededor de 2% 
para el aire saturado a 25°C). 2 Tanto el aire como el vapor de agua, a las con­
diciones especificadas, son gases ideales (el error que se comete con esta hipó­
tesis es menor de 1 %). 3 Los efectos de la radiación son despreciables. 
Propiedades Debido a las condiciones de flujo bajo de masa, pueden usarse 
las propiedades del aire seco para la mezcla, a la temperatura promedio de (T~ 
+ T5)/2, la cual no puede determinarse en este punto debido a la temperatura 
desconocida T5 de la superficie. Se sabe que T5 < T" y, para los fines de una 
evaluación apropiada, tomemos Ts como 20°C. Entonces las propiedades del 
agua a 20°C y las propiedades del aire seco a la temperatura promedio de 25°C 
y 1 atm son (tablas A-9 y A-15) 

Agua: hfg = 2454 kJ/kg, Pv = 2.34 kPa; también, Pv = 4.25 kPa a 30°C 

Aire seco: cp = 1.007 kJ/kg· oC, a = 2.141 X 10-5 m2/s 

Las masas molares del agua y del aire son de 18 y 29 kglkmol, respectivamente 
(tabla A-1). Asimismo, la difusividad de masa del vapor de agua en el aire a 
25°C es DH20.aire = 2.50 X 10-5 m2/s (tabla 14-4). 
Análisis Si se aplica la analogía de Chilton-Colburn, puede determinarse la 
temperatura superficial de la bebida a partir de la ecuación 14-92, 

1 atm 
30°C 

40%HR 

FIGURA 14-53 
Esquema para el ejemplo 14-12. 
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Superficies 
circundantes 

20°C 

Aire 

25°C 

92kPa 

52% HR 

~Lata de 

d;;;~a O O O O O a o aerosol 

Calentador de resistencia 

FIGURA 14-54 
Esquema para el ejemplo 14-13. 

donde el número de Lewis es 

Nótese que, por simplificación , se tomaría el número de Lewis como 1, pero, 
para lograr mayor exactitud, se elige incorporarlo. 

El aire en la superficie está saturado y, por lo tanto, la presión de vapor en 
ella es simplemente la presión de saturación del agua a la temperatura de la 
misma (2.34 kPa). La presión de vapor del aire alejado de la superficie es 

p v •oo = 4>Psat a T~ = (0.40)Psat a 30°C = (0.40)(4.25 kPa) = 1.70 kPa 

Si se observa que la presión atmosférica es de 1 atm = 101.3 kPa, y se susti­
tuye, da 

2454 kJ/kg 18 kglkmol (2.34 - 1.70) kPa 
T = 30°C - - ---------::-::- -::-::--:---::---::- - --:-c:-:-::-::-c=---

s (1.007 kJ/kg . °C)(0.856?/3 29 kglkmol 101.3 kPa 

= 19.4°C 

Por lo tanto, por este proceso, la temperatura de la bebida puede bajar hasta 
19.4°C. 

EJEMPLO 14-13 Pérdida de calor desde baños descubiertos 
de agua caliente 

En las instalaciones de fabricación , es comú n el uso de baños de agua cal iente 
con sus partes superiores abiertas, por varias razones. En una planta en la que 
se fabrican pinturas en aerosol , se prueban las latas de pintura a presión, en 
relación con su comportamiento a una temperatura elevada, sumergiéndolas en 
agua caliente a 50°C, en un baño rectangular de 40 cm de profundidad, y man­
teniéndolas allí hasta que las latas se calientan hasta esos 50°C, con el fin de 
garantizar que soportan temperaturas hasta de esa magnitud mientras se les 
transporta o se les almacena (figura 14-54). El baño de agúa tiene 1 m de an­
cho y 3.5 m de largo y su superfic ie superior está abierta al aire del ambiente, 
para facil itar la observac ión de parte de los t rabajadores. Si las cond iciones 
promed io en la planta son de 92 kPa, 25°C y humedad relativa de 52%, determi­
ne la razón de la pérdida de calor desde la superficie superior del baño de agua 
por a) radiación, b) convección natural y e) evaporación. Suponga que el agua está 
bien agitada y que se mantiene a una temperatura uniforme de 50°C en todo 
momento por medio de un calentador, y tome la temperatura promedio de las 
superficies circundantes como 20°C. 

SOLUCiÓN Se hacen pruebas relacionadas con la temperatura a latas de pin­
tura en aerosol, sumergiéndolas en un baño descubierto de agua caliente. Debe 
determinarse la razón de la pérdida de calor por radiación, por convección natu­
ral y por evaporación . 
Suposiciones 1 Existen condiciones de flujo bajo de masa, de modo que es apli­
cable la analogía de Chi lton-Colburn entre la transferencia de calor y la de ma­
sa, puesto que la fracción de masa de vapor en el ai re es baja (alrededor de 2% 
para el aire saturado a 300 K) . 2 A las condic iones especificadas, tanto el aire 
como el vapor de agua son gases ideales (el error relacionado con esta hipóte­
sis es menor de 1 %) . 3 El agua se mantiene a una temperatura uniforme de 
50°C. 
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Propiedades A continuación, se determinan las propiedades pertinentes para 
cada modo de transferencia de calor, en las secciones respectivas. 

Análisis a) En la tabla A-18, se da la emisividad del agua líquida como 0.95. 
Entonces la pérdida de calor por radiación del agua hacia las superficies cir­
cundantes queda como 

= (0.95)(3.5 m2)(5.67 X 10- 8 W/m2 . K4)[(323 K)4 - (293 K)4] 

= 663W 

b) La mezcla aire-vapor de agua es diluida y, como consecuencia, pueden usar­
se las propiedades del aire seco para la mezcla, a la temperatura promedio de 
(T" + Ts)/2 = (25 + 50)/2 = 37.5°C. Si se observa que la presión atmosférica 
total es de 92110l.3 = 0.9080 atm, las propiedades del aire seco a 37.5°C y 
0.9080 atm son (tabla A-15) 

k = 0.02644 W/m· oC, Pr = 0.7262 (independiente de la presión) 

a = (2.312 X 10- 5 m2/s)/0.9080 = 2.546 X 10- 5 m2/s 

v = (1.679 X 10- 5 m2/s)/0.9080 = 1.849 X 10- 5 m2/s 

Las propiedades del agua a 50°C son 

h¡g = 2383 kJ/kg y Pv = 12.35 kPa 

El aire en la superficie está saturado y, por lo tanto, la presión de vapor en esa 
superficie es simplemente la presión de saturación del agua a la temperatura 
superficial. La presión de vapor del aire lejos de la superficie del agua es 

pv.oo = CPPsata T~ = (0.52)Psat a 25°C = (0.52)(3.17 kPa) = 1.65 kPa 

Si se considera al vapor de agua y al aire como gases ideales y se observa que 
la presión atmosférica total es la suma de las presiones del vapor y del aire 
seco, se determina que las densidades del vapor de agua, del aire seco y de su 
mezcla, en la interfase agua-aire y lejos de la superficie, son 

EnZa 
superficie: 

Lejos de la 
superficie: 

= p v. s = 12.35 kPa = 00829 kg/m3 
Pv.s RvTs (0.4615 kPa . m3/kg . K)(323 K) . 

Pa s (92 - 12.35) kPa 3 

P = -' = = 0.8592 kg/m 
a.s RaTs (0.287 kPa . m3/kg . K)(323 K) 

Ps = Pv,s + Pa,s = 0.0829 + 0.8592 = 0.9421 kg/m3 

= P v, 00 = 1.65 kPa = 00120 kg/m3 
Pv,oo RvToo (0.4615 kPa . m3/kg . K)(298 K) . 

= Pa,<o = (92 - 1.65) kPa = 10564 k /m3 
Pa,oo R"Too (0.287 kPa . m3/kg . K)(298 K) . g 

P<o = Pv,oo + Pa, oo = 0.0120 + 1.0564 = 1.0684 kg/m3 

El área de la superficie superior del baño de agua es As = (3.5 m)(l m) = 3.5 
m2 y su perímetro es p = 2(3.5 + 1) = 9 m. Por lo tanto, la longitud carac­
terística es 

~'~J}~_~A,~:.:: Z" 823;", .. ".. " 
CAPíTULO 14 
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A 35 2 
Le = pS = 9:: = 0.3889 m 

Entonces, si se usan las densidades (en lugar de las temperaturas), ya que la 
mezcla no es homogénea, el número de Grashof es 

(9.81 mls2)(1.0684 - 0.9421 kg/m3)(0.3889 m)3 

[(0.9421 + 1.0684)/2 kg/m3](1.849 x 10-5 m2/s? 

= 2.121 X 108 

Al reconocer que éste es un problema de convección natural con superficie ho­
rizontal caliente viendo hacia arriba, se determina que el número de Nusselt y 
el coeficiente de transferencia de calor por convección son 

Nu = 0.15(Gr Pr) \l3 = 0.15(2.121 X 108 X 0.7262)113 = 80.41 

Nuk 
hconv = L 

e 

(80.41)(0.02644 W/m . oC) = 5.47 W/m2 . oC 
0.3889 m 

Entonces, la razón de la transferencia de calor por convecc ión natural queda 
como 

= (5.47 W/m2 . °C)(3.5 m2)(50 - 25)OC = 479 W 

Nótese que la magnitud de la transferencia de calor por convección natural es 
comparable a la de la radiación, como era de esperarse. 
e) Al utilizar la analogía entre la convección de calor y la de masa, se determina 
el coeficiente de transferencia de masa de la misma manera, reemplazando Pr 
por Sc. Si se toma como base la ecuación 14-15, se determina que la difusivi­
dad de la masa del vapor de agua en el aire a la temperatura promedio de 
310.5 K es 

_ T 2.on _ 310.52.072 
DAB = DH,O-aire = 1.87 X 10 IO---¡;- = 1.87 X 10 10 0.908 

= 3.00 X 10-5 m2/s 

El número de Schmidt es 

Se determina que el número de Sherwood y el coeficiente de transferencia de 
masa son 

Sh = 0.15(Gr Sc)l/3 = 0.15(2.121 X 108 X 0.616)\13 = 76.1 

ShDAB (76.1)(3.00 X 10- 5 m2/s) 
hmasa = --¡;;- = 0.3889 m = 0.00587 mis 
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Entonces la razón de la transferencia de masa y la razón de transferencia de 
calor por evaporación quedan como 

= (0.00587 mls)(3.5 m2)(O.0829 - 0.0120)kg/m3 

= 0.00146 kg/s = 5.24 kg/h 

Qevap = rhv h¡g = (0.00146 kg/s)(2 383 kJ/kg) = 3.479 kW = 3479 W 

lo cual es más de siete veces la razón de transferencia de calor por convección 
natural. 

Por último, si se observa que la dirección de la transferencia de calor siem­
pre es de la alta temperatura hacia la baja, todas las formas de transferencia de 
calor antes determinadas se llevan a efecto en la misma dirección y la razón to­
tal de pérdida de calor del agua hacia el aire y superficies circundantes es 

Qtotal = Qrad + Qconv + Qevap = 663 + 479 + 3479 = 4621 W 

Discusión Nótese que si el baño de agua se calienta eléctricamente, se nece­
sitará un calentador de resistencia de 4.6 kW de potencia sólo para compensar 
las pérdidas de calor desde la superficie superior. El tamaño total del calenta­
dor tendrá que ser mayor para tomar en cuenta las pérdidas de calor desde las 
superficies laterales y del fondo del baño así como el calor absorbido por las 
latas de pintura en aerosol conforme se calientan hasta 50°C. Asimismo, nótese 
que necesita suministrarse agua al baño a razón de 5.24 kglh para compensar 
las pérdidas de ella por evaporación. Asi mismo, en realidad, la temperatura de 
la superficie será posiblemente un poco más baja que la temperatura promedio 
de agua, y de este modo las razones de transferencia de calor serán un poco 
más bajas que aquellas que se estimaron aquí. 

RESUMEN 

La transferencia de masa es el movimiento de una especie 
química desde una región de concentración ligera hacia otra de 
concentración más baja, en relación con las otras especies 
químicas presentes en el medio. La transferencia de masa y la 
de calor son análogas entre sí y pueden encontrarse varios para­
lelismos entre ellas. Las fuerzas impulsoras son la diferencia de 
temperatura, en la transferencia de calor, y la diferencia de con­
centración, en la de masa. La ley de Fick de la difusión de masa 
tiene la misma forma que la de Fourier de la conducción del 
calor. La generación de especies en un medio debido a reac­
ciones homogéneas es análoga a la generación de calor. 
Asimismo, la convección de masa debida al movimiento de la 
masa de fluido es análoga a la convección de calor. La tempera­
tura superficial constante corresponde a la concentración cons­
tante en la superficie, y una pared adiabática corresponde a una 
pared impermeable. Sin embargo, la concentración no suele ser 
una función continua en una interfase entre fases . 

mA mAIV PA 
Fracción de masa de la especie A: WA = - = - IV = -

m m P 

La concentración de una especie A puede expresarse en tér­
minos de la densidad PA o de la concentración molar CA- Tam­
bién puede expresarse en forma adimensional, en términos de 
fracción de masa o molar, como 

Fracción molar de la especie A: 

En el caso de una mezcla de gases ideales, la presión molar de 
un gas es igual a su fracción de presión. La ley de Fick para la 
difusión de una especie A en una mezcla binaria estacionaria de 
las especies A y B, en una dirección especificada x, se expresa 
como 

Base másica: 

Base molar: 

. mdif.A d(PAlp) 
ldif,A = -A-- = -pDAB ----¡;-

dWA 
= -pDABd;' 

'" Ndif, A d(CA/C) 
ldif,A = ~ = -CDAB -----;¡;-
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donde DAB es el coeficiente de difusión (o difusividad de masa) 
de la especie en l~ mezcla, jdif,A es elflujo de masa por difusión 
de la especie a y jdif,A es elflujo molar. 

Las fracciones molares de una especie i en las fases gaseosa 
y líquida, en la interfase de una mezcla diluida, son propor­
cionales entre sí y se expresan por la ley de Henry como 

Pi, lado del gas 
Yi, lado del líquido = H 

donde H es la constante de Henry , Cuando la mezcla no está 
diluida, una relación aproximada para las fracciones molares de 
una especie en los lados del gas y del líquido de la interfase se 
expresa de manera aproximada por la ley de Raoult como 

Pi, lado del gas = Yi, lado del gas P = Yi, lado del líquido Pi, sa,(Y) 

donde Pi, sa,(Y) es la presión de saturación de la especie i a la 
temperatura de la interfase y P es la presión total en el lacio de 
la fase gaseosa. 

La concentración de la especie gaseosa i en el sólido, en la in­
terfase, Ci, lado del sólido' es proporcional a la presión parcial de la 
especie i del gas, Pi. lado del gas' en el lado del gas en esa interfase 
y se expresa como 

Ci, lado del sólido = r¡¡ X Pi, lado del gas 

donde r¡¡ es la solubilidad, El producto de la solubilidad de un 
gas y el coeficiente de difusión del mismo en un sólido se 
conoce como la permeabilidad r¿p, la cual es una medida de la 
capacidad del gas para penetrar en un sólido. 

En ausencia de cualesquiera reacciones químicas, la razón de 
transferencia de masa, rhdif,A,a través de una pared plana de área 
A y espesor L, así como de capas cilíndrica o esférica de radios 
interior y exterior rl Y r2, en condiciones estacionarias unidi­
mensionales se expresa como 

, WA , 1 - WA ,2 PA, 1 - P A, 2 

mdif, A.cil = 2nLpDAB 1 ( /) = 27TLDAB 1 ( / ) n r2 rl n r2 r l 

El gasto de uh gas a través de una pared plana sólida, en condi­
ciones unidimensionales estacionarias, también puede expre­
sarse en términos de las presiones parciales del gas adyacente 
en los dos lados del sólido como 

P -P = r¿p A A, 1 A, 2 
AB L 

donde PA, 1 Y PA, 2 son las presiones parciales del gas A en los 
dos lados de la pared. 

Durante la transferencia de masa en un medio en movimiento, 
las especies químicas se transportan tanto por difusión molecu­
lar como por el movimiento de la masa del fluido, y las veloci­
dades de las especies se expresan como 

V B = V + Vdif,B 

donde Ves la velocidad promedio en masa del flujo. Ésta es la 
velocidad que se mediría por medio de un sensor de velocidad y 
se expresa como 

El caso especial V = O corresponde a un medio en reposo. Si se 
usa la ley de Fick de la difusión, los flujos totales de masa, j = 
rh/A, en un medio en movimiento se expresan como 

. V V ( . ') D dWA 
l A = P A + P A dif,A = wA l A + lB - P AB(f;' 

. V V ( . ') D dWB 
lB = PB + PB dif B = WB l A + lB - P BA -d ' x 

La razón de convección de masa de la especie A en una mez­
cla binaria se expresa de manera análoga a la ley de Newton del 
enfriamiento como 

donde hmasa es el coeficiente promedio de transferencia de 
masa, en mis, 

Las contrapartes de los números de Prandtl y de Nusselt en la 
convección de masa son el número de Schmidt Sc y el número 
de Sherwood Sh, definidos como 

S - ~ - Difusividad de la cantidad de movimiento 
c - DAB - Difusividad de la masa 

y 

Las magnitudes relativas de la difusión de masa y del calor en 
las capas límite térmica y de concentración se representan por el 
número de Lewis, definido como 

Le = Sc = ~ = Difusividad térmica 
Pr DAB Difusividad de masa 

Los coeficientes de transferencia de calor y de masa a veces se 
expresan en términos del número adimensional de Stanton, 
definido como 

St 
1 

Nu Re Pr y Stmasa V 
1 

Sh Re Sc 
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donde Ves la velocidad del flujo libre, en el flujo externo, y la 
velocidad media de la masa de fluido , en el flujo interno. Para 
una configuración geométrica y condiciones de frontera dadas, 
puede determinarse el número de Sherwood, en la convección 
natural o en la forzada, con base en la expresión correspon­
diente del número de Nusselt, simplemente al reemplazar el 
número de Prandtl por el de Schmidt. Pero en la convección 
natural, el número de Grashof debe expresarse en términos de la 
diferencia de densidad, en lugar de la diferencia de temperatura. 
Cuando las difusividades moleculares de la cantidad de 
movimiento, del calor y de la masa son idénticas, se tiene v = a 
= D AB y, por ende, Pr = Sc = Le = l. En este caso, la seme­
janza entre la transferencia de la cantidad de movimiento, la del 
calor y la de masa queda dada por la analogía de Reynolds, ex­
presada como 

[Re = Nu = Sh 
2 

o 

f Voo L hcalorL hmasaL 
2 v k DAB 

o 
f 2: = St = Stmasa 
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PROBLEMAS* 

Analogía entre la transferencia de calor y la de masa 

14-1C ¿En qué difieren la transferencia de masa y el flujo de 
la masa de fluido? ¿Puede presentarse transferencia de masa en 
un fluido homogéneo? 

14-2C ¿Cómo se define la concentración de una sustancia? 
¿Cómo se define el gradiente de concentración? ¿De qué mane­
ra está relacionada la razón de difusión de una sustancia con el 
gradiente de concentración? 

14-3C Dé ejemplos de transferencia de masa a) líquido a gas, 
b) sólido a líquido, c) sólido a gas y á) gas a líquido. 

14-4C Alguien sugiere que la radiación térmica (o de calor) 
también puede concebirse como radiación de masa, ya que, 
según la fórmula de Einstein, una transferencia de energía en la 
cantidad de E corresponde a una transferencia de masa en la 
cantidad de m = E/c2. ¿Qué piensa el lector? 

14-SC ¿Cuál es la fuerza impulsora para a) la transferencia de 
calor, b) el flujo de corriente eléctrica, c) el flujo de fluidos y á) 
la transferencia de masa? 

14-6C ¿Qué representan a) las reacciones homogéneas y b) 
las reacciones heterogéneas en la transferencia de masa? ¿A qué 
corresponden en la transferencia de calor? 

Difusión de masa 

14-7C Tanto la ley de Fourier de la conducción del calor 
como la de Fick de la difusión de masa pueden expresarse como 
Q = -kA (dT/dx) . ¿Qué representan las cantidades Q, k, A Y T 
en a) la conducción del calor y b) la difusión de masa? 

14-8C Marque cada una de estas afirmaciones como Ver­
dadera o Falsa para una mezcla binaria de sustancias A y B. 

__ a) La densidad de una mezcla siempre es igual a la suma 
de las densidades de sus constituyentes. 

__ b) La razón de la densidad del componente A a la densi­
dad del componente B es igual a la fracción de masa 
del componente A. 

__ c) Si la fracción de masa del componente A es mayor que 
0.5, entonces por lo menos la mitad de los moles de la 
mezcla son de ese componente. 

_ _ el) Si las masas molares deA y B son iguales entre sí, en­
tonces la fracción de masa de A será igual a la fracción 
molar de A. 

__ e) Si tanto la fracción de masa de A como la de B son 
0.5 , entonces la masa molar de la mezcla es sencilla­
mente el promedio aritmético de las masas molares de 
AyB. 

* Los prob lemas des ignados por una "C" son pregu ntas de concepto 
y se alienta a los estudiantes a que den respuesta a todos ell os. Los 
problemas designados por una " 1" están en unidades inglesas y los 
usuarios del SI pueden ignorarlos. Los problemas con el icono ~ se 
resuelven usando el EES, y en el CD que acompaña este texto se 
incluyen las soluciones completas junto con estudios paramétricos. 
Los problemas con el icono il! son de naturaleza amplia y se 
pretende que se resuelvan con una computadora, de preferencia 
usando el software EES que acompaña a este texto. 

14-9C Marque cada una de estas afirmaciones como Ver­
dadera o Falsa para una mezcla binaria de sustancias A y B. 

__ a) La concentración molar de una mezcla siempre es 
igual a la suma de las concentraciones molares de sus 
constituyentes, 

__ b) La razón de la concentración molar de A a la concen­
tración molar de B es igual a la fracción molar del 
componente A. 

_ _ c) Si la fracción molar del componente A es mayor que 
0.5 , entonces por lo menos la mitad de la masa de la 
mezcla es de ese componente. 

__ el) Si tanto A como B son gases ideales, entonces la frac­
ción de presión de A es igual a su fracción molar. 

__ e) Si tanto la fracción molar de A como la de B son 0.5, 
entonces la masa molar de la mezcla es simplemente 
el promedio aritmético de las masas molares de A y B. 

14-10C La ley de Fick de la difusión se expresa en los térmi­
nos de masa y en .los términos de moles como mdif, A = 
-pADAB(dwA/dx) Y Ndif, A = - CADAB(dYA/dx) , respectivamente. 
¿Los coeficientes de difusión D AB de las dos relaciones son los 
mismos o diferentes? 

14-11C ¿Cómo cambia la difusividad de masa de una mezcla 
gaseosa con a) la temperatura y b) la presión? 

14-12C A una temperatura y presión dadas, ¿piensa usted que 
la difusividad de masa de! aire en e! vapor de agua será igual a la 
difusividad de masa del vapor de agua en el aire? Explique. 

14-13C A una temperatura y presión dadas, ¿piensa usted que 
la difusividad de masa del cobre en el aluminio será igual a la 
difusividad de masa del aluminio en el cobre? Explique. 

14-14C En una instalación de producción, tienen que endure­
cerse componentes de acero por difusión de carbono. ¿Llevaría 
usted a cabo e! proceso de endurecimiento a la temperatura am­
biente o en un horno a una temperatura elevada, digamos 
900°C? ¿Por qué? 

14-1SC Alguien afirma que las fracciones de masa y mplares 
para una mezcla gaseosa de CO2 y N20 son idénticas. ¿Está 
usted de acuerdo con ello? Explique. 

14-16 Determine la fracción máxima de masa de bicarbonato 
de calcio [Ca(HC03)2 en agua a 350 K 

Respuesta: 0 .152 

14-17 Sobre una base molar, la composición de aire húmedo 
se da como 78% N2, 20% O2 Y 2% vapor de agua. Determine las 
fracciones de masa de los constituyentes del aire. 

Respuestas: 76.4% N2 , 22.4% O2 , 1.2% H20 

14-181 Una mezcla gaseosa consta de 7 lbm de 02, 8 lbm de 
N2 y 10 lbm de CO2. Determine a) la fracción de masa de cada 
uno de los componentes, b) la fracción molar de cada uno de los 
componentes y c) la masa molar promedio de la mezcla. 

14-19 Una mezcla gaseosa consta de 8 kmol de H2 y 2 kmol 
de N2. Determine la masa de cada gas y la constante aparente de 
los gases de la mezcla. 
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14-20 El análisis molar de una mezcla gaseosa a 290 K Y 250 
kPa es 65% N2, 20% O2 Y 15% CO2. Determine la fracción de 
masa y la presión parcial de cada gas. 

14-21 Determine el coeficiente de difusión binaria del CO2 en 
aire a a) 200 K Y I atm, b) 400 K Y 0.5 atm y e) 600 K Y 5 atm. 

14-22 Repita el problema 14-21 para el O2 en N2. 

14-231 La humedad relativa de aire a 800 P y 14.7 psia se au­
menta de 30% hasta 90% en el transcurso de un proceso de hu­
midificación a temperatura y presión constantes. Determine el 
porcentaje de error que se comete al suponer que la densidad del 
aire ha permanecido constante. Respuesta: 2.1 % 

800 P 

14.7 psia 

30%HR 

FIGURA P14-231 

o 

14-24 El coeficiente de difusión del hidrógeno en el acero se 
expresa como función de la temperatura como 

D AB = l.65 X lO- 6 exp( -4630/D 

donde T está en K. Determine el coeficiente de difusión a 200 
K, 500 K, 1 000 K Y 1 500 K. 

14-25 E.E.') Vuelva a considerar el problema 14-24. Usando 
el software EES (u otro), trace la gráfica del coe­

ficiente de difusión como función de la temperatura en el rango 
de 200 K a 1 200 K. 

Condiciones en la frontera 

14-26C Escriba tres condiciones de frontera para la transfe­
rencia de masa (sobre una base en masa) para la especie A, en 
x = O, que correspondan a temperatura especificada, flujo es­
pecificado de calor y condiciones de frontera de convección en 
la transferencia de calor. 

14-27C En la transferencia de masa, ¿qué es una superficie 
impermeable? ¿Cómo se expresa matemáticamente (sobre una 
base en masa)? ¿A qué corresponde en la transferencia de calor? 

14-28C Considere la superficie libre de un lago expuesta a la 
atmósfera. Si el aire en la superficie del lago está saturado, ¿la 
fracción molar del vapor de agua en el aire, en la superficie del 
lago, será la misma que la fracción molar del agua en el propio 
lago?, ¿cuál está cercana al? 

14-29C Al prescribir una condición de frontera para la trans­
ferencia de masa en una interfase sólido-gas, ¿por qué necesita-
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mos especificar el lado de la superficie (sea el lado del sólido o 
el del gas)? ¿Por qué no lo hacemos en la transferencia de calor? 

14-30C Utilizando las propiedades del agua saturada, ex­
plique cómo determinaría la fracción molar del agua en la su­
perficie de un lago cuando se especifican la temperatura de la 
superficie de éste y la presión atmosférica. 

14-31C Usando los datos de solubilidad de un sólido en un 
líquido especificado, explique cómo determinaría la fracción de 
masa del sólido en el líquido en la interfase, a una temperatura 
especificada. . 

14-32C Usando los datos de solubilidad de un gas en un 
sólido, explique cómo determinaría la concentración molar del 
gas en el sólido en la interfase sólido-gas, a una temperatura es­
pecificada. 

14-33C Usando los datos de la constante de Henry para un 
gas disuelto en un líquido, explique cómo determinaría la con­
centración molar del gas disuelto en el líquido en la interfase, a 
una temperatura especificada. 

14-34C ¿Qué es permeabilidad? ¿Cómo está relacionada la 
permeabilidad de un gas en un sólido con la solubilidad del 
propio gas en ese sólido? 

14-35 Determine la fracción molar del bióxido de carbono 
(COl) disuelto en el agua, en la superficie de agua a 300 K. La 
fracción molar del CO2 en el aire es 0.005 y la presión atmos­
férica local es de 100 kPa. 

14-361 Determine la fracción molar del vapor de agua en la 
superficie de un lago cuya temperatura en la superficie es de 
700 P y compárela con la fracción molar del agua en el propio 
lago. Tome la presión atmosférica al nivel del lago como 13.8 
psia. 

14-37 Determine la fracción molar de aire seco en la superfi­
cie de un lago cuya temperatura es de 15°C. Tome la presión at­
mosférica al nivel del lago como 100 kPa. Respuesta: 98.3% 

14-38 tE.') Vuelva a considerar el problema 14-37. Usando 
el software EES (u otro), trace la gráfica de la 

fracción molar de aire seco en la superficie del lago como fun­
ción de la temperatura de éste, conforme la temperatura varía de 
5°C a 25°C, y comente los resultados. 

14-39 Considere una placa de caucho que está en contacto con 
gas nitrógeno a 298 K Y 250 kPa. Determine las densidades mo­
lar y de masa del nitrógeno en el caucho, en la interfase. 

Respuestas: 0.0039 kmol/m3 , 0 .1092 kglm 3 

N2 

298 K 

250 kPa 

FIGURA P14-39 

Placa de 
caucho 
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14-40 Una pared hecha de caucho natural separa gases Oz Y 
Nz a 25°C y 750 kPa. Determine la concentración molar de Oz 
y Nz en la pared. 

14-41 Considere un vaso de agua en un cuarto a 20°C y 97 
kPa. Si la humedad relativa en el cuarto es de 100% y el agua en 
el aire se encuentra en equilibrio térmico y de fases, determine 
a) la fracción molar del vapor de agua en el aire y b) la fracción 
molar del aire en el agua. 

14-421 Se rocía agua hacia aire a 80°F y 14.3 psia y las goti­
tas de agua que caen se recogen en un recipiente en el piso. De­
termine las fracciones de masa y molar del aire disuelto en el 
agua. 

14-43 Considere una bebida carbonatada en una botella a 
37°C y 130 kPa. Si se supone que el espacio de gas arriba del 
líquido consta de una mezcla saturada de COz y vapor de agua, 
y se considera la bebida como agua, determine a) la fracción 
molar del vapor de agua en el gas COz y b) la masa de COz di­
suelto en una bebida de 200 mI. 

Respuestas: a) 4.9%, b) 0.28 g 

FIGURA P14-43 

Difusión estacionaria de masa a través de una pared 

14-44C Escriba las relaciones para la conducción de calor y 
de difusión de masa unidimensionales estacionarias a través de 
una pared plana e identifique las cantidades en las dos ecua­
ciones que se correspondan entre sí. 

14-45C Considere la difusión unidimensional estacionaria de 
masa. Marque cada una de estas afirmaciones como Verdadera 
o Falsa. 

__ a) Si se mantiene todo lo demás igual, entre más alta sea 
la densidad de la pared, más alta es la razón de la 
transferencia de masa. 

__ b) Si se mantiene todo lo demás igual y se duplica el es­
pesor de la pared, se duplicará la razón de la transfe­
rencia de masa. 

__ c) Si se mantiene todo lo demás igual, entre más alta sea 
la temperatura, más alta es la razón de la transferencia 
de masa. 

__ d) Si se mantiene todo lo demás igual y se duplica la 
fracción de masa de la especie en difusión a la con­
centración más alta, se duplicará la razón de la trans­
ferencia de masa. 

14-46C Considere la difusión unidimensional de masa de la 
especie A a través de una pared plana de espesor L . . ¿En qué 
condiciones el perfil de concentración de la especie A en la 
pared será una recta? 

14-47C Considere la difusión unidimensional de masa de la 
especie A a través de una pared plana. ¿Cambia el contenido de 
la especie A de la pared en el curso de la difusión estacionaria 
de masa? ¿Qué puede decirse acerca del curso de la difusión 
transitoria de masa? 

14-48 Se almacena gas helio a 293 K en un recipiente esférico 
de 3 m de radio exterior hecho de Pyrex de 5 cm de espesor. La 
concentración molar del helio en el Pyrex es de 0.00073 
kmol/m3, en la superficie interior, y despreciable, en la exterior. 
Determine el gasto de masa del helio por difusión a través del 
recipiente de Pyrex. 

Scm 

Gas He 
293 K 

FIGURA P14-48 

14-49 Una membrana delgada de plástico separa hidrógeno de 
aire. Se determina que las concentraciones molares del 
hidrógeno en la membrana, en las superficies interior y exterior, 
son de 0.045 y 0.002 kmol/m3, respectivamente. El coeficiente 
de difusión binaria del hidrógeno en el plástico, a la temperatura 
de operación, es de 5.3 X 10-10 mZ/s. Determine el gasto de 
masa del hidrógeno por difusión a través de la membrana, en 
condiciones estacionarias, si el espesor de la membrana es de a) 
2 mm y b) 0.5 mm. Respuestas: 7.2 x 10- 15 kg/s 

14-50 La solubilidad del gas hidrógeno en acero, en términos 
de su fracción de masa, se expresa como WH

2 
= 2.09 X 10- 4 

exp(-3 950/T)P~; donde PH, es la presión parcial del hidrógeno, 
en bars, y T es la temperatura en K. Si se transporta gas natural en 
un tubo de acero de 1 cm de espesor y 3 m de diámetro interno, 
a una presión de 500 kPa, y la presión parcial del hidrógeno en 
el gas natural es de 8%, determine la razón más alta de la pér­
dida de hidrógeno a través de una sección de 100 m de largo del 
tubo, en condiciones estacionarias, a una temperatura de 293 K, 
si el tubo está expuesto al aire. Tome la difusividad del hidró­
geno en el acero como 2.9 X 10-13 mZ/s. 

Respuesta: 3.98 x 10-14 kg/s 

14-51 ~ Vuelva a considerar el problema 14-50. Usando 
el software EES (u otro), trace la gráfica de la 

razón más alta de la pérdida de hidrógeno como función de la 
fracción molar del mismo en el gas natural, conforme esa frac­
ción varía de 5 a 15%, y comente los resultados. 
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14-52 Se almacena gas helio a 293 K Y 500 kPa en un tanque 
esférico de 1 cm de espesor y 3 m de radio interior hecho de 
sílice (S02) fundida. La zona en donde está ubicado el reci­
piente está bien ventilada. Determine a) el gasto de helio por di­
fusión a través del tanque y b) la caída de presión en el tanque 
en una semana, como resultado de la pérdida de gas helio. 

14-53 Es probable que el lector haya advertido que los globos 
se inflan con gas helio para que se eleven en el aire durante el 
primer día en una fiesta, pero al día siguiente caen y actúan 
como globos comunes llenos con aire. Esto se debe a que el he­
lio que se encuentra dentro del globo se fuga con lentitud a 
través de la pared y el aire se filtra hacia adentro por difusión. 

Considere un globo que está hecho de caucho suave de 0.1 
mm de espesor y que tiene un diámetro de 15 cm cuando está 
inflado. En un principio, la presión y la temperatura en el inte­
rior del globo son 110 kPa y 25°C. La permeabilidad del caucho 
al helio, al oxígeno y al nitrógeno, a 25°C, son 9.4 X 10-13,7.05 
X 10-13 y 2.6 X 10-13 kmoVm : s . bar, respectivamente. Deter­
mine la razón inicial de difusión del helio, el oxígeno y el ni­
trógeno a través de la pared del globo, en el transcurso de las 
primeras 5 h, suponiendo que la presión del helio en el interior 
del globo permanece casi constante. Suponga que el aire está 
constituido por 21 % de ' oxígeno y 79% de nitrógeno por 
números de moles y tome las condiciones ambiente como 100 
kPa y 25°C. 

FIGURA P14-53 

14-54 Vuelva a considerar el globo del problema 14-53. Si se 
supone que el volumen permanece constante y se descarta la di­
fusión del aire hacia el interior del globo, obtenga una relación 
para la variación con el tiempo de la presión en este último. Use 
los resultados obtenidos y los valores numéricos dados en el 
problema y determine cuánto tiempo tardará la presión dentro 
del globo en caer hasta 100 kPa. 

14-55 Gas N2 puro a 1 atm y 25°C está fluyendo por un tubo 
de 10 m de largo y 3 cm de diámetro interior hecho de caucho 
con un espesor de 2 mm. Determine la razón a la cual el N2 se 
fuga del tubo si el medio que circunda a éste es a) un vacío y b) 
aire atmosférico a 1 atm y 25°C con 21 % de O2 y 79% de N2. 

Respuestas: al 2.28 x 10-10 kmo l/s, bl 4.78 x 10-11 kmol/s 

Vacío 

Tubo de caucho 

FIGURA P14-55 

Migración del vapor de agua en los edificios 

14-56C Considere un tanque que contiene aire húmedo a 3 
atm y cuyas paredes son permeables al vapor de agua. El aire 
circundante, a una presión de 1 atm, también contiene algo de 
humedad. ¿Es posible que el vapor de agua fluya hacia el inte­
rior del tanque desde los alrededores? Explique. 

14-57C Exprese el gasto de masa del vapor de agua a través 
de una pared de espesor L, en términos de la presión parcial de 
ese vapor en ambos lados de la pared y la permeabilidad de ésta 
al vapor. 

14-58C ¿Cómo afecta la condensación o la congelación del 
vapor de agua en la pared a la efectividad del aislamiento en 
ésta? ¿Cómo afecta el contenido de humedad a la conductividad 
térmica efectiva del suelo? 

14-59C La migración de humedad en las paredes, pisos y 
techos de los edificios se controla por barreras de vapor o retar­
dadores de vapor. Explique la diferencia entre los dos y co­
mente cuál es el más adecuado para usarse en las paredes de los 
edificios residenciales. 

14-60C ¿Cuáles son los efectos adversos de la humedad en 
exceso sobre los componentes de madera y metálicos de una 
casa así como sobre la pintura de las paredes? 

14-61C ¿Por qué los aislantes que están sobre las líneas de 
agua fría siempre se envuelven con camisas de barreras de va­
por? 

14-62C Explique cómo se determina la presión de vapor del 
aire del ambiente cuando se dan la temperatura, la presión total 
y la humedad relativa del aire. 

14-63 Considere la pared de ladrillos de una casa, de 20 cm de 
espesor. Las condiciones en el interior son 25°C y 50% de hu­
medad relativa. Si se supone que no hay condensación ni con­
gelación dentro de la pared, determine la cantidad de humedad 
que fluye a través de un área superficial unitaria de esa pared en 
el curso de un periodo de 24 h. 

14-64 La difusión del vapor de agua a través de los tableros de 
yeso y su condensación en el aislamiento de las paredes en el 
tiempo frío constituyen una preocupación, ya que reducen la 
efectividad del aislamiento. Considere una casa que se mantiene 
a 20°C y humedad relativa de 60%, en un lugar donde la presión 
atmosférica es de 97 kPa. El interior de las paredes tiene un 
acabado de un tablero de yeso de 9.5 mm de espesor. Si se toma 
la presión de vapor en el lado exterior del tablero como cero, 
determine la cantidad máxima de vapor de agua que se di-
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fundirá a través de una sección de 3 m X 8 m de pared en el 
transcurso de un periodo de 24 h. La permeancia del tablero de 
yeso de 9.5 mm de espesor al vapor de agua es de 2.86 X 10-9 

kg/s . m2 . Pa. 

Cuarto 

20°C 

97 kPa 

60%HR 

FIGURA P14-64 

Tablero 

9.5 mm 

Exterior 

Difusión 
--.I./"'.....-r-_ del vapor 

14-65 Vuelva a considerar el problema 14-64. Con el fin de 
reducir la migración de vapor de agua a través de la pared, se 
propone usar una película de polietileno de 0.051 mm de espe­
sor con una permeancia de 9.1 X 10-12 kg/s . m2 . Pa. Determine 
la cantidad de vapor de agua que se difundirá a través de la 
pared en este caso, en el transcurso de un periodo de 24 h. 

Respuesta: 26.4 g 

14-66 El techo de una casa tiene 15 m X 8 m y está hecho de 
una capa de concreto de 20 cm de espesor. El interior de la casa 
se mantiene a 25°C y a una humedad relativa de 50%, y la pre­
sión atmosférica local es de 100 kPa. Determine la cantidad de 
vapor de agua que migrará a través del techo en 24 h, si las 
condiciones promedio en el exterior en el curso de ese periodo 
son 3°C y humedad relativa de 30%. La permeabilidad del con­
creto al vapor de agua es 24.7 X 10-12 kg/s . m . Pa. 

14-67 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 14-66. Usando 
el software EES (u otro), investigue los efectos 

de la temperatura y de la humedad relativa del aire en el interior' 
de la casa sobre la cantidad de vapor de agua que migrará a 
través del techo. Suponga que la temperatura varía de 15°C a 
30°C y la humedad relativa, de 30 a 70%. Trace la gráfica de la 
cantidad de agua que migrará como funciones de la temperatura 
y de la humedad relativa, y comente los resultados. 

14-68 Vuelva a considerar el problema 14-66. Con el fin de 
reducir la migración de vapor de agua, la superficie interior de 
la pared se pinta con pintura de látex retardadora del vapor con 
una permeancia de 26 X 10- 12 kg/s . m2 . Pa. Determine la can­
tidad de vapor de agua que se difundirá a través del techo en 
este caso, en el transcurso de un periodo de 24 h. 

14-69 Un vaso de leche que se deja sobre un mostrador en la 
cocina, que está a 15°C, 88 kPa y humedad relativa de 50%, 
está herméticamente sellado por medio de una hoja de aluminio 
de 0.009 mm de espesor cuya permeancia es de 2.9 X 10- 12 kg/s 
. m2 . Pa. El diámetro interior del vaso es de 12 cm. Si se supone 
que el aire en el vaso está saturado en todo momento, determine 
cuánto bajará el nivel de la leche en ese vaso en 12 h. 

Respuesta: 0 .00011 mm 

15°C 

88 kPa 

50% HR 

FIGURA P14-69 

Difusión transitoria de masa 

14-70C En el análisis de la difusión transitoria, ¿puede 
tratarse la difusión de un sólido hacia otro de espesor finito 
(digamos, la difusión del carbono hacia una pieza de acero) 
como un proceso de difusión en un medio semiinfinito? Ex­
plique. 

14-71C Defina la profundidad de penetración para la transfe­
rencia de masa y explique cómo puede determinarse en un mo­
mento especificado cuando se conoce el coeficiente de difusión. 

14-72C Cuando se conoce la densidad de una especie A al 
principio y en la superficie, explique cómo determinaría la con­
centración de la especie A en un lugar y momento especifica­
dos. 

14-73 Una pieza de acero cuyo contenido inicial de carbono 
es de 0.12% en masa va a endurecerse en un horno a 1150 K, 
exponiéndola a un gas carburante. El coeficiente de difusión del 
carbono en el acero depende fuertemente de la temperatura y, a 
la temperatura del horno, se sabe que es DAB = 7.2 X 10-12 

m2/s . Asimismo, la fracción de masa de carbono en la superficie 
expuesta de la pieza de acero se mantiene a 0.011 por medio del 
ambiente rico en carbono que hay en el horno. Si el proceso de 
endurecimiento debe continuar hasta que la fracción de masa de 
carbono a una profundidad de 0.7 mm se eleve hasta 0.32%, de­
termine cuánto tiempo debe mantenerse la pieza en el horno. 
Respuesta: 9 h 

......... 

... .. .... . 

. : . : : 
" " 

····· ·· 1150/ 

acero 
',:",. " 

' . . 
' ........ . . ... . ,' 

...... : : 

FIGURA P14-73 
.. ' :' . 
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14-74 Repita el problema 14-73 para una temperatura del 
horno de 500 K, a la cual el coeficiente de difusión del carbono 
en el acero es DAB = 2.1 X 10-20 m2/s. 

14-75 Un estanque con un contenido inicial de oxígeno de 
cero va a oxigenarse formando una tienda sobre la superficie del 
agua y llenándola con gas oxígeno a 25°C y 130 kPa. Determine 
la fracción molar de oxígeno a una profundidad de 1 cm desde 
la superficie, después de 24 h. 

Difusión de 0 2 

Estanque 

FIGURA P14-75 

14-76 Se ha almacenado una barra larga de níquel con un 
diámetro de 5 cm en un ambiente rico en hidrógeno, a 358 K Y 
300 kPa, durante un tiempo largo y, como consecuencia, con­
tiene gas hidrógeno en toda su extensión de manera uniforme. 
Ahora se lleva la barra a una zona bien ventilada, de modo que 
la concentración de hidrógeno en la superficie exterior per­
manece en casi cero en todo momento. Determine cuánto tar­
dará la concentración de hidrógeno en el centro de la barra en 
disminuir hasta la mitad. El coeficiente de difusión del 
hidrógeno en la barra de níquel, a la temperatura ambiente de 
298 K, puede tomarse como DAB = 1.2 X 10-12 m2/s. 

Respuesta: 3.3 años 

Difusión en un medio en movimiento 
14-77C Defina los términos siguientes: velocidad promedio 
en masa, velocidad de difusión, medio en reposo y medio en 
movimiento. 

14-78C ¿Qué es velocidad de difusión? ¿De qué manera 
afecta la velocidad promedio en masa? ¿Puede ser cero la ve­
locidad de una especie en un medio en movimiento en relación 
con un punto de referencia fijo? Explique. 

14-79C ¿Cuál es la diferencia entre la velocidad promedio en 
masa y la velocidad promedio molar en el transcurso de la trans­
ferencia de masa en un medio en movimiento? Si una de estas 
velocidades es cero, ¿la otra también será necesariamente cero? 
¿En qué condiciones estas dos velocidades serán las mismas 
para una mezcla binaria? 

14-80C Considere la transferencia unidimensional de masa en 
un medio en movimiento que consta de las especies A y B, con 
P = PA + PB = constante. Marque cada una de estas afirma­
ciones como Verdadera o Falsa. 

__ a) La razón de difusión de masa de las especies A y B 
tienen magnitudes iguales y direcciones opuestas. 

__ b) D AB = DBA-

__ c) En el transcurso de la contradifusión molar a través de 
un tubo, números iguales de moles de A y B se 
mueven en direcciones opuestas y, de este modo, un 
aparato de medición de velocidad colocado en el tubo 
dará como lectura cero. 

_ _ d) Se deja abierta la tapa de un tanque que contiene gas 
propano (el cual es más pesado que el aire). Si el aire 
circundante y el propano en el tanque están a las mis­
mas temperatura y presión, nada de propano se es­
capará del tanque ni nada de aire entrará. 

14-81C ¿Qué es flujo de Stefan? Escriba la expresión para la 
ley de Stefan e indique qué representa cada variable. 

14-821 La presión en una tubería que transporta gas helio a 
razón de 5 lbmls se mantiene a 14.5 psia mediante el desfogue 
de helio hacia la atmósfera a través de un tubo con un diámetro 
interior de ~-in que se extiende 30 ft hacia el aire. Si se supone 
que tanto el helio como el aire atmosférico están a 80°F, deter­
mine a) el gasto de masa del helio perdido hacia la atmósfera a 
través del tubo, b) el gasto de masa del aire que se infiltra hacia 
la tubería y c) la velocidad del flujo en la parte inferior del tubo, 
donde está fijo a la tubería, que se medirá por medio de un 
anemómetro, en operación estacionaria. 

Aire 
80°F 

He Aire 

30 ft 

He 

,---H-e-I-io------jt~-A-ir-e------~ -5lbm/s 14.5 psi a 
80°F 

\~---------------------------, 
FIGURA P14-821 

14-831 Repita el problema 14-821 para una tubería que trans­
porta bióxido de carbono, en lugar de helio. 

14-84 Un tanque con una pared de 2 cm de espesor contiene 
gas hidrógeno a las condiciones atmosféricas de 25°C y 90 kPa. 
La válvula de carga del tanque tiene un diámetro interno de 3 
cm y se extiende 8 cm arriba del propio tanque. Si se deja 
abierta la tapa del tanque de modo que tanto el hidrógeno como 
el aire experimenten contradifusión equimolar a través del paso 
de 10 cm de largo, determine el gasto de masa del hidrógeno 
perdido hacia la atmósfera a través de la válvula en las etapas 
iniciales del proceso. Respuesta: 4.20 x 10-8 kgls 

14-85 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 14-84. Usando 
el software EES (u otro), trace la gráfica del 

gasto de masa del hidrógeno perdido como función de la 
válvula de carga conforme el diámetro varíe desde 1 cm hasta 5 
cm, y comente los resultados. 
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14-861 Se usa un tubo de Stefan de 1 in de diámetro para 
medir el coeficiente de difusión binaria del vapor de agua en 
aire a 80°F y 13.8 psia. El tubo está parcialmente lleno con 
agua, con una distancia desde la superficie de ésta hasta el extre­
mo abierto del tubo de 10 in. Se sopla aire seco sobre el extremo 
abierto del tubo de modo que el vapor de agua que sube hasta la 
parte superior se quita de inmediato y la concentración de ese 
vapor en esa parte superior del propio tubo es cero. En el trans­
curso de 10 días de operación continua, a presión y temperatura 
constantes, se mide en 0.0025 lbm la cantidad de agua que se ha 
evaporado. Determine el coeficiente de difusión del vapor de 
agua en el aire a 80°F y 13.8 psia. 

14-87 Se deja una jarra de 8 cm de diámetro interno y 30 cm 
de alto, llena hasta la mitad con agua, en un cuarto seco a 15°C 
y 87 kPa, con su parte superior abierta. Si el agua también se 
mantiene a 15°C en todo momento, determine cuánto tardará el 
agua en evaporarse por completo. Respuesta: 1125 días 

Cuarto 

15°C 

87 kPa 

FIGURA P14-87 

Vapor de 
agua 

14-88 Un tanque grande que contiene amoniaco a 1 atm y 
25°C se desfoga hacia la atmósfera a través de un tubo de 2 m 
de largo cuyo diámetro interno es de 1.5 cm. Determine la razón 
de la pérdida de amoniaco y la razón de infiltración del aire al 
tanque. 

Convección de masa 

14.:.89C La convección de calor se expresa por la ley del en­
friamiento de Newton como Q = hAS<Ts - Too). Exprese la con­
vección de masa de una manera análoga en términos de masa e 
identifique todas las cantidades en la expresión; asimismo, dé 
sus unidades. 

14-90C ¿Qué es la capa límite de concentración? ¿Cómo se 
define para el flujo sobre una placa? 

14-91C ¿Cuál es el significado físico del número de Schmidt? 
¿ Cómo se define? ¿A cuál número adimensional corresponde en 
la transferencia de calor? ¿Qué indica un número de Schmidt 
de 1? 

14-92C ¿Cuál es el significado físico del número de Sher­
wood? ¿Cómo se define? ¿A cuál número adimensional corres­
ponde en la transferencia de calor? ¿Qué indica un número de 
Sherwood de 1 para una capa plana de fluido? 

14-93C ¿Cuál es el significado físico del número de Lewis? 
¿Cómo se define? ¿Qué indica un número de Lewis de 1? 

14-94C En la transferencia de masa por convección natural, el 
número de Grashof se evalúa usando la diferencia de densidad, 
en lugar de la diferencia de temperatura. ¿Puede usarse también 
el número de Grashof evaluado de esta manera en los cálculos 
de transferencia de calor? 

14-95C Usando la analogía entre la transferencia de calor y la 
de masa, explique cómo puede determinarse el coeficiente de 
transferencia de masa a partir de las relaciones para el coefi­
ciente de transferencia de calor. 

14-96C Se sabe bien que el aire cálido sube en un medio am­
biente más frío. Considere ahora una mezcla caliente de aire y 
gasolina (CgHIg) en la parte superior de una lata abierta de gaso­
lina. ¿Piensa usted que esta mezcla gaseosa se elevará en un 
medio ambiente más fóo? 

14-97C Considere dos tazas idénticas de café, una sin azúcar 
y otra con gran cantidad de ella en el fondo. Al inicio, las dos 
tazas están a la misma temperatura. Si se dejan solas, ¿cuál de 
las dos tazas se enfriará más rápido? 

14·98C ¿En qué condiciones coincidirán en el curso del flujo 
sobre una placa plana las capas fronteras normalizadas de ve­
locidad, térmica y de concentración? 

14-99C ¿Cómo se conoce la relación (f/2)Re = Nu = Sh? 
¿En qué condiciones es válida? ¿Cuál es la importancia práctica 
de ella? 

14-100C ¿Cuál es el nombre de la relaciónfl2 = St Pr2/3 = 
Stmas.Sc2/3 y cuáles son los nombres de las variables que están 
en ella? ¿En qué condiciones es válida? ¿Cuál es su importancia 
en la ingeniería? 

14-101C ¿Cómo se conoce la relación he• lor = pCphmas.? ¿Para 
qué clases de mezclas es válida? ¿Cuál es su importancia prác­
tica? 

14-102C ¿Cuál es la aproximación de flujo bajo de masa en el 
análisis de transferencia de masa? ¿Puede tratarse la evapo­
ración del agua de un lago como un proceso de flujo bajo de 
masa? 

14-103 Fluye aire a 40°C y 1 atm sobre una placa mojada de 
5 m de largo, con una velocidad promedio de 2.5 mis, para se­
car la superficie. Usando la analogía entre la transferencia de 
masa y la de calor, determine el coeficiente de transferencia 
de masa sobre la placa. 

14-1041 Considere un tubo circular con diámetro interior D = 

0.7 in cuya superficie interior está cubierta con una capa del­
gada de agua líquida como resultado de la condensación. Para 
secar el tubo, se fuerza a fluir aire a 540 R y 1 atm por él, con 
una velocidad promedio de 6 ft/s. Usando la analogía entre la 
transferencia de masa y la de calor, determine el coeficiente 
de transferencia de masa en el interior del tubo para flujo com­
pletamente desarrollado. Respuesta: 0 .017 ftls 
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14-105 Va a determinarse el coeficiente promedio de transfer­
encia de calor para el flujo de aire sobre un cuerpo de forma no 
común por medio de mediciones de transferencia de masa y 
aplicando la analogía de Chilton-Colburn entre la transferencia 
de masa y la de calor. El experimento se conduce soplando aire 
seco a 1 atm a una velocidad de corriente libre de 2 mis sobre 
un cuerpo cubierto con una capa de naftaleno. El área superfi­
cial del cuerpo es de 0.75 m2 y se observa que, en 45 min, se 
han sublimado 100 g de naftaleno. En el transcurso del experi­
mento, tanto el cuerpo como el aire se mantienen a 25°C, a la 
cual la presión de vapor y la difusividad de masa del naftaleno 
son 11 Pa y DAB = 0.61 X 10-5 m2/s, respectivamente. Deter­
mine el coeficiente de transferencia de calor en las mismas 
condiciones de flujo sobre la misma configuración geométrica. 

Aire 

1 atm 

2 mIs =: 
25°C 

FIGURA P14-105 

r o.75m2 

--------

'\ 
Vapor de 
naftaleno 

14-106 Considere un ducto circular de 15 cm de diámetro y 
10 m de largo cuya superficie interior está mojada. El ducto va 
a secarse forzando por él el flujo de aire seco a 1 atm, 15°C y a 
una velocidad promedio de 3 mis. El ducto pasa por un cuarto 
enfriado y permanece a una temperatura promedio de 15°C en 
todo momento. Determine el coeficiente de transferencia de 
masa en el ducto. 

14-107 E.E.'> Vuelva a considerar el problema 14-106. Usan-
do el software EES (u otro), trace la gráfica del 

coeficiente de transferencia de masa como función de la veloci­
dad del aire conforme ésta varía desde 1 mis hasta 8 mis, y co­
mente los resultados. 

14-108 Fluye aire seco a 15°C y 85 kPa sobre una superficie 
mojada con una velocidad de corriente libre de 3 mis. Deter­
mine el coeficiente promedio de transferencia de masa. 

Respuesta: 0.00463 mIs 

Aire seco 

15°C, 85 kPa 

3 mIs 

MOjado ) 

FIGURA P14-108 

Evaporación 

14-109 Considere un patio de concreto mojado, de 5 m X 5 
m, con una película de agua de espesor promedio de 0.3 mm. 

~835"-~:--:_'_, -, - -
CAPíTULO 14 

Ahora está soplando viento sobre la superficie a 50 km/h. Si el 
aire está a 1 atrn, 15°C y con humedad relativa de 35%, deter­
mine cuánto tardará el patio en secarse por completo. 

Respuesta: 18.6 min 

14-1101 Se suspende una bola esférica de naftaleno, de 2 in de 
diámetro, en un cuarto a 1 atm y 80°F. Determine el coeficiente 
promedio de transferencia de masa entre el naftaleno y el aire, 
si este último se fuerza a que fluya sobre aquél con una veloci­
dad de flujo libre de 15 ftls. El número de Schmidt del naftaleno 
en aire a la temperatura ambiente es 2.35 . 

Respuesta: 0.0525 ftls 

14-111 Considere una gota de lluvia de 3 mm de diámetro que 
está cayendo libremente en aire atmosférico a 25°C. Si se toma 
la temperatura de la gota de lluvia como 9°C, determine la ve­
locidad terminal de esa gota en la cual la fuerza de arrastre es 
igual al peso de la propia gota y el coeficiente de transferencia 
de masa en ese momento. 

14-112 En una instalación de fabricación, van a secarse placas 
mojadas de latón, de 40 cm X 40 cm, que están saliendo de un 
baño de agua, haciéndolas pasar por una sección en donde se 
sopla aire seco a 1 atm y 25°C paralelo a sus superficies, a 4 
mis. Si las placas están a 15°C y no hay puntos secos, determine 
la razón de la evaporación desde ambos lados de una placa. 

Aire 
25°C 
4 mis 

./ 

./ 

./ 

./ 

./ 

-

Placa de latón 
15°C 

FIGURA P14-112 

14-1131 Se sopla aire a 80°F, 1 atm y con humedad relativa de 
30% sobre la superficie de una cacerola cuadrada de 15 in X 15 
in llena con agua, a una velocidad de flujo libre de 10 ftls. Si el 
agua se mantiene a una temperatura uniforme de 80°F, deter­
mine la razón de evaporación del agua y la cantidad de calor 
que es necesario suministrar a ella para mantener constante su 
temperatura. 

14-1141 Repita el problema 14-1131 para una temperatura de 
60°F tanto para el aire como para el agua. 

Transferencia simultánea de calor y de masa 

14-115C ¿En un proceso de transferencia de masa tiene que 
intervenir transferencia de calor? Describa un proceso que com­
prenda tanto transferencia de calor como de masa. 

14-116C Considere una masa poco profunda de agua. ¿Es 
posible que esta agua se congele en el transcurso de una noche 
fría y seca, incluso cuando las temperaturas del aire del ambien­
te y de las superficies circundantes nunca caen por debajo de 
O°C? Explique. 
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

14-117 C Durante la evaporación de una masa de agua hacia el 
aire, ¿en qué condiciones el calor latente de vaporización será 
igual a la transferencia de calor por convección desde el aire? 

14-118 En el pasado, fueron de uso común jarros fabricados 
de una arcilla porosa para enfriar el agua. Una pequeña cantidad 
de agua que se filtra hacia fuera mantiene mojada la superficie 
exterior del jarro en todo momento y el aire caliente y relativa­
mente seco que fluye sobre éste hace que esta agua se evapore. 
Parte del calor latente de evaporación proviene del agua que 
está en el jarro y, como resultado, esa agua se enfría. Si las 
condiciones del medio ambiente son 1 atm, 30°C y humedad 
relativa de 35%, determine la temperatura del agua cuando se 
alcanzan las condiciones estacionarias. 

Aire seco _ 

y caliente _ 

30°C 

35% HR - _ 

FIGURA P14-118 

Agua que 
se filtra 

14-119 ~ Vuelva a considerar el problema 14-118. Usan-
do el software EES (u otro), trace la gráfica de 

la temperatura del agua como función de la humedad relativa 
del aire conforme ésta varía de 10 a 100%, y comente los resul­
tados. 

14-1201 En el curso de un día caluroso de verano, van a en­
friarse 2 L de una bebida embotellada, envolviéndola en un 
paño que se mantiene mojado de manera continua y soplando 
aire a éste con un ventilador. Si las condiciones del medio am­
biente son 1 atm, 80°F y humedad relativa de 30%, determine la 
temperatura de la bebida cuando se alcanzan las condiciones 
estacionarias. 

14-121 ~ E.n ~na instalación ~e lavado ~e botellas de 
~ vIdno se usa un bano bIen agItado de agua 

caliente a 55°C, con su parte superior abierta, que está colocado 
sobre el piso. La tina de baño tiene 1 m de alto, 2 m de ancho y 
4 m de largo, y está fabricada de lámina metálica, de modo que 
las superficies del lado exterior también están a alrededor de 
55°C. Las botellas entran a razón de 800 por minuto a la tem­
peratura ambiente y salen a la temperatura del agua. Cada 
botella tiene una masa de 150 g Y extrae 0.6 g de agua cuando 
sale mojada del baño. Se alimenta agua de repuesto a 15°C. Si 
las condiciones promedio en la planta son 1 atm, 25°C y 
humedad relativa de 50%, y la temperatura promedio de las su­
perficies circundantes es de 15°C, determine a) la cantidad de 
calor y de agua extraídos por las propias botellas por segundo, 
b) la razón de la pérdida de calor desde la superficie superior del 
baño de agua, por radiación, convección natural y evaporación, 
e) la razón de la pérdida de calor desde las superficies laterales, 
por convección natural y radiación y d) la razón a la cual deben 
suministrarse calor yagua para mantener condiciones esta­
cionarias de operación. Descarte la pérdida de calor a través de 

la superficie del fondo del baño y tome las emisividades de la 
lámina metálica y del agua como 0.61 y 0.95, respectivamente. 

Respuestas: a) 61.3 kW, 28.8 kg/h, b) 14.1 kW, e) 3.22 kW, 
d) 80.8 kW, 44.9 kg/h 

14-122 Repita el problema 14-121 para una temperatura del 
baño de agua de 50°C. 

14-123 Una manera de aumentar la transferencia de calor 
desde la cabeza en un día cálido de verano es mojándola. Esto 
es en especial efectivo con tiempo ventoso, como puede ser que 
el lector haya advertido. Si se hace una aproximación de la 
cabeza como una esfera de 30 cm de diámetro a 30°C, con una 
emisividad de 0.95, determine la razón total de la pérdida de 
calor desde la cabeza a las condiciones del aire del ambiente de 
1 atm, 25°C, humedad relativa de 30% y vientos de 25 km/h, si 
la cabeza está a) seca y b) mojada. Tome la temperatura de los 
alrededores como 25°C. Respuestas: a) 40.6 W, b) 352 W 

Evaporación 

FIGURA P14-123 

1 atm 
25°C 

30%HR 

25 km/h 

14-124 Una piscina calentada de 2 m de profundidad y 20 m 
X 20 m se mantiene a una temperatura constante de 30°C en un 
lugar donde la presión atmosférica es 1 atm. Si el aire del ambi­
ente está a 20°C y con una humedad relativa de 60%, y la tem­
peratura efectiva del cielo es de O°C, determine la razón dela 
pérdida de calor desde la superficie superior de la piscina por a) 
radiación, b) convección natural y e) evaporación. d) Si se 
supone que las pérdidas de calor hacia el suelo son desprecia­
bles, determine el tamaño del calentador. 

14-125 Repita el problema 14-124 para una temperatura de la 
piscina de 25°C. 

Problemas de repaso 
14-126C Marque cada una de estas afirmaciones como Ver­
dadera o Falsa. 

__ a) Las unidades de la difusividad de masa, la difusividad 
de calor y la difusividad de la cantidad de movimiento 
son las mismas. 

__ b) Si la concentración molar (o la densidad molar) e de 
una mezcla es constante, entonces su densidad p tam­
bién debe ser constante. 

__ e) Si la velocidad promedio de masa de una mezcla bina­
ria es cero, entonces la velocidad promedio molar de 
la mezcla también debe ser cero. 

__ d) Si las fracciones molares de A y B de una mezcla son 
0.5, entonces la masa molar de esa mezcla es simple­
mente el promedio aritmético de las masas molares de 
AyB. 
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14-127 Aplicando la ley de Henry, demuestre que los gases
disueltos en un líquido pueden extraerse calentando este último.

14-128 Demuestre que para una mezcla de gases ideales man-
tenida a una temperatura y una presión constantes, la concen-
tración molar e de esa mezcla permanece constante, aunque
éste no es necesariamente el caso para la densidad p de la
misma.

14-1291 Una mezcla de gases en un tanque a 600 R Y20 psia
consta de una 1 lbm de CO2 y 3 lbm de CH4. Determine el volu-
men del tanque y la presión parcial de cada gas.

14-130 Aire seco cuyo análisis molar es 78.1 % N2, 20.9% O2

Y 1% Ar fluye sobre una masa de agua hasta que se satura. Si la
presión y la temperatura del aire permanecen constantes a 1 atrn
y 25°C durante el proceso, determine a) el análisis molar del
aire saturado y b) la densidad del aire antes y después del pro-
ceso. ¿Qué concluye a partir de sus resultados?

14-131 Considere un vaso de agua en un cuarto a 20°C y 100
kPa. Si la humedad relativa en el cuarto es de 70% y el agua y
el aire están a la misma temperatura, determine a) la fracción
molar del vapor de agua en el aire del cuarto, b) la fracción mo-
lar del vapor de agua en el aire adyacente a la superficie del
agua y e) la fracción molar del aire en el agua cercana a la su-
perficie.

Respuestas: al 1.64%, bl 2.34%, el 0.0015%

20°C

100 kPa

70%HR Interfase
aire-agua

FIGURA P14-131

14-132 El coeficiente de difusión del carbono en acero
se da como

DAB = 2.67 X 10-5 exp(-17400/1)

donde T está en K. Determine el coeficiente de difusión desde
300 K hasta 1500 K, en incrementos de 100 K Ytrace la gráfica
de los resultados.

14-133 Una bebida carbonatada está completamente cargada
con gas CO2 a 1T'C y 600 kPa, en tal forma que la masa com-
pleta de la bebida se encuentra en equilibrio termodinámico con
la mezcla COrvapor de agua. Considere ahora una botella de
soda de 2 L. Si se liberara el gas CO2 en esa botella y se alma-

cenara en un recipiente a 25°C y 100 kPa, determine el volumen
de este recipiente.

Respuesta: 12.7 L

CO2
Agua

FIGURA P14-133

14-134 Considere una casa de ladrillos que se mantiene a
20°C y a una humedad relativa de 60%, en un lugar donde la
presión atmosférica es de 85 kPa. Las paredes de la casa están
fabricadas de ladrillo de 20 cm de espesor cuya permeancia es
23 X 10-9 kg/s . m2 . Pa. Si se toma la presión de vapor del agua
en el lado exterior del tablero de la pared como cero, determine
la cantidad máxima de vapor de agua que se difundirá a través
de una sección de 3 m X 5 m de pared en el transcurso de un pe-
riodo de 24 h.

14-1351 Considere una pared de cavidades de mampostería
que está construida en tomo de bloques de concreto de 6 in de
espesor. El exterior está acabado con ladrillo de fachada con
mortero de cemento de !-in entre los ladrillos y los bloques de
concreto. El acabado interior consta de tablero de yeso de !-in
separado del bloque de concreto por un espacio de aire de ¡-in
de espesor. Las resistencias térmicas y al vapor de los diversos
componentes, para una unidad de área de pared, son como
sigue:

Construcción
Valor R,

h . ft2 . °F/Btu
Valor Rv,

s . ft2 . psi/lbm
l. Superficie exterior,

viento de 15 mph 0.17
2. Ladrillo de fachada, 4 in 0.43 15000
3. Mortero de cemento,

0.5 in 0.10 1930
4. Bloque de concreto,

6-in 4.20 23000
5. Espacio de aire, i-in

1.02 77.6
6. Tablero de yeso,

0.5 in 0.45 332
7. Superficie interior,

aire tranquilo 0.68

Las condiciones en el interior son 70°F y humedad relativa de
65%, en tanto que las del exterior son 32°F y humedad relativa
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de 40%. Determine la razón de la transferencia de calor y de va­
por de agua a través de una sección de 9 ft X 25 ft de la pared. 

Respuestas: 1436 Btu/h, 4.03 Ibm/h 

" 1 

FIGURA P14-1351 

14-136 Las necesidades de oxígeno de los peces en los acua­
rios suelen satisfacerse forzando aire por el fondo del acuario 
mediante una compresora. Las burbujas de aire proporcionan un 
área grande de contacto entre el agua y el aire, y a medida que 
suben esas burbujas, los gases oxígeno y nitrógeno se disuelven 
en el agua, al mismo tiempo que algo de agua se evapora hacia 
dentro de las mismas. Considere un acuario que se mantiene a 
la temperatura ambiente de 25°C en todo momento. Se observa 
que las burbujas de aire suben hasta la superficie libre del agua 
en 2 s. Si el aire que entra al acuario está completamente seco y 
el diámetro de las burbujas es de 4 mm, determine la fracción 
molar del vapor de agua en el centro de la burbuja cuando sale 
del acuario. Suponga que no hay movimiento de fluido dentro 
de la burbuja, de modo que el vapor de agua se propaga en ella 
sólo por difusión. Respuesta: 3.13% 

1 atm 

25°C Burbujas 
/ deaire 

FIGURA P14-136 

14-137 Se fuerza gas oxígeno hacia un acuario a 1 atm y 
25°C, Y se observa que las burbujas de oxígeno suben hasta la 
superficie libre en 4 s. Determine la profundidad de penetración 
del oxígeno en el agua desde una burbuja en el transcurso de 
este periodo. 

14-138 Considere una cacerola de 30 cm de diámetro llena 
con agua a 15°C, en un cuarto a 20°C, 1 atm y con humedad re­
lativa de 30%. Determine a) la razón de transferencia de calor 
por convección, b) la razón de evaporación del agua y e) la 
razón de transferencia de calor hacia el agua necesaria para 

mantener su temperatura a 15°C. Descarte cualesquiera efectos 
de radiación. 

14-139 Repita el problema 14-138, suponiendo que un venti­
lador sopla aire sobre la superficie del agua a una velocidad de 3 
mis. Tome el radio de la cacerola como la longitud característica. 

14-140 Se usa de manera común el naftaleno como un repe­
lente contra las polillas para proteger la ropa cuando está alma­
cenada. Considere una bola esférica de naftaleno de 1.5 cm de 
diámetro que cuelga en un clóset a 25°C y 1 atm. Si se conside­
ra la variación del diámetro con el tiempo, determine cuánto tar­
dará el naftaleno en sublimarse por completo. La densidad y la 
presión de vapor del naftaleno a 25°C son 1100 kglm3 y 11 Pa, 
respectivamente, y la difusividad de masa del naftaleno en aire 
a 25°C es DAS = 0.61 X 10-5 m2/s. Respuesta: 104 días 

Clóset 

25°C 

1 atm 

FIGURA P14-140 

14-1411 Un nadador extiende sus brazos mojados hacia el aire 
del exterior en el que sopla el viento, a 1 atm, 40°F, humedad 
relativa de 50% y 20 mph. Si la temperatura promedio de la piel 
es de 80°F, determine la razón a la cual el agua se evapora de 
los dos brazos y la razón correspondiente de transferencia de 
calor por evaporación. El brazo puede considerarse como un 
cilindro de 2 ft de largo y 3 in de diámetro, con extremos adia­
báticos. 

14-142 Se pone una pieza gruesa hecha de níquel en un cuarto 
lleno con hidrógeno a 3 atm y 85°C. Determine la concen­
tración de hidrógeno a una profundidad de 2 mm desde la su­
perficie, después de 24 h. Respuesta: 4.1 x 10-7 kmol/m3 

14-143 Una membrana hecha de caucho suave y de 0.1 mm 
de espesor separa O2 puro, a 1 atm y 25°C, de aire a una presión 
de 3 atm. Determine el gasto de masa del O2 a través de la 
membrana por unidad de área y en la dirección del flujo. 

14-1441 La sección superior de un estanque solar calentado, 
de 8 ft de profundidad y 100 ft X 100 ft, se mantiene a una tem­
peratura constante de 80°F en un lugar donde la presión atmos­
férica es de 1 atm. Si el aire del ambiente está a 70°F y con una 
humedad relativa de 100%, y está soplando viento a una veloci­
dad promedio de 40 mph, determine la razón de la pérdida de 
calor desde la superficie superior del estanque por a) convec­
ción forzada, b) radiación y e) evaporación. Tome la tempera­
tura promedio. de las superficies circundantes como de 60°F. 

14-1451 Repita el problema 14-1441 para una temperatura su­
perficial del estanque solar de 90°F. 

Respuestas: a) 299400 Btu/h, 1057000 Btu/h, 
e) 3396000 Btu/h 
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14-146 Se almacenó tolueno líquido (C6HSCH3)a 6AoC en un
recipiente cilíndrico de 20 cm de diámetro con su parte superior
abierta. La presión de vapor del tolueno a 6AoC es 10 mm Hg.
Se dejó que una corriente suave de aire fresco, a 6AoC y 101.3
kPa, fluyera sobre el extremo abierto del recipiente. Se midió la
razón de evaporación del tolueno en el aire como 60 g/día. Es-
time la concentración del tolueno (en g/m") a exactamente 10
mm arriba de la superficie del líquido. El coeficiente de di-
fusión del tolueno a 25°C es DAB = 0.084 X 10-4m2/s.

14-147 .En un experimento, se suspendió una esfera de cloruro
de sodio (NaCl) cristalino en un tanque agitado lleno con agua
a 20°C. Su masa inicial fue de 100 g. En 10 minutos, se encon-
tró que la masa de la esfera disminuyó 10%. La densidad del
NaCI es 2160 kg/m". Su solubilidad en agua a 20°C es 320
kg/m '. Use estos resultados para obtener un valor promedio
para el coeficiente de transferencia de masa.

14-148 Benceno-aire libre a 25óC y 101.3 kPa entra a un tubo
de 5 cm de diámetro a una velocidad promedio de 5 mis. La su-
perficie interior del tubo de 6 m de largo está cubierta con una
delgada película de benceno puro a 25°C. La presión de vapor
del benceno (C6H6)a 25°C es 13 kPa y la solubilidad del aire en
el benceno se supone que es despreciable. Calcule a) el coefi-
ciente promedio de transferencia de masa en mis, b) la concen-
tración molar del benceno en el aire exterior y e) la razón de
evaporación del benceno en kg/h.

14-149 Entra aire a 52°C, 101.3 kPa y humedad relativa de
10%, en un tubo de 5 cm de diámetro con una velocidad prome-
dio de 5 mIs. La superficie interior del tubo está mojada de
manera uniforme con agua cuya presión de vapor a 52°C es de
13.6 kPa. En tanto que la temperatura y la presión del aire per-
manecen constantes, la presión parcial del vapor en el aire a la
salida se incrementa hasta 10 kPa. Determine a) el coeficiente
promedio de transferencia de masa en mis, b) la fuerza impul-
sora media logarítmica para la transferencia de masa, en
unidades de concentración molar, e) la razón de evaporación del
agua en kg/h y d) la longitud del tubo.

14-150 Se realizó el experimento siguiente para medir la di-
fusividad de masa del n-octano (CgHlg,M = 114.2 kglkmol) en
aire. Se colocó n-octano líquido puro en un tubo vertical de 5
cm de diámetro. Con el fondo del tubo cerrado, su parte supe-
rior se expuso a un flujo suave cruzado de aire (sin n-octano).
Se dejó que el sistema completo alcanzara un estado esta-
cionario a 20°C y 101.3 kPa, manteniendo al mismo tiempo
constante, en 10 cm, la distancia entre la parte superior del tubo
y la superficie del líquido. Se observó que, después de 38 horas,
se había evaporado 1.0 g de n-octano. A 20°C, la presión de va-
por y la densidad del n-octano líquido son lAl kPa y 703
kg/m", respectivamente. Calcule la difusividad de masa del n-
octano en aire a 20°C y 101.3 kPa.

14-151 Se expone una esfera de hielo de 5 cm de diámetro a
viento de 50 krnIh con humedad relativa de 10%. Tanto la esfera
de hielo como el aire están a -1°C y 90 kPa. Prediga la rapidez
de evaporación del hielo en g/k mediante la aplicación de la co-
rrelación siguiente para las esferas sencillas: Sh = [4.0 + 1.21
ReSc2l3]0.s.Datos a -1°C y 90 kPa: Daire.H2o= 2.5 X lO-s m2/s3,
viscosidad cinemática (aire) = 1.32 X 10-7 m2/s, presión de va-
por (H20) = 0.56 kPa y densidad (hielo) = 915 kg/m".

Problemas de examen de fundamentos de ingeniería (FI)

14-152 Cuando el es la unidad, puede espe-
rarse que la transferencia por difusión de la cantidad de movi-
miento y la de masa sean las mismas.

a) Grashof b) Reynolds e) Lewis
d) Schmidt e) Sherwood

14-153 La ecuación básica que describe la difusión de un
medio a través de otro medio estacionario es

a)
d(CA/C)

b)
d(CA/C)

lA = - CDAB-----¡;- i,= - DAB-----¡;-

e)
d(CA/C)

d) dT
lA = -k-- i,= -k-

dx dx

e) ninguna de ellas

14-154 Para la absorción de un gas (como el bióxido de car-
bono) en un líquido (como el agua), la ley de Henry expresa que
la presión parcial del gas es proporcional a la fracción molar del
propio gas en la solución líquido-gas, y la constante de propor-
cionalidad es la constante de Henry. Una botella de bebida car-
bonatada (COrH20) a la temperatura ambiente tiene una
constante de Henry de 17 100 kPa. Si la presión en esta botella
es de 120 kPa y se desprecia la presión parcial del vapor de
agua en el volumen gaseoso que está arriba de la botella, la con-
centración del CO2 en el H20 líquida es

a) 0.003 moles CO2/mol b) 0.007 moles CO2/mol
d) 0.013 moles CO2/mol d) 0.022 moles CO2/mol
e) 0.047 moles COz/mol

14-155 En un intento reciente de circunnavegar el mundo en
un globo se usó uno lleno con helio cuyo volumen era de 7240
m3 y su área superficial de 1800 m2. La cubierta de este globo
tiene 2 mm de espesor y está hecho de un material cuyo coefi-
ciente de difusión para el helio es de 1 X 10-9 m2/s. La concen-
tración molar del helio en la superficie interior de la cubierta del
globo es de 0.2 kmol/m'' y la concentración molar en la superfi-
cie exterior es extremadamente pequeña. La razón a la cual se
pierde helio desde este globo es

a) 0.26 kg/h b) l.5 kg/h e) 2.6 kg/h
d) 3.8 kg/h e) 5.2 kg/h

14-156 Un objeto de caucho está en contacto con nitrógeno
(N2) a 298 K y 250 kPa. La solubilidad del gas nitrógeno en
caucho es 0.00156 kmol/m" . bar. La densidad de masa del ni-
trógeno en la interfase es

a) 0.049 kg/m? b) 0.064 kg/rn? e) 0.077 kg/m?
d) 0.092 kg/rrr' e) 0.109 kg/m-

14-157 Gas nitrógeno a alta presión y 298 K está contenido en
un recipiente cúbico de 2 m X 2 m X 2 m.hecho de caucho na-
tural cuyas paredes tienen 4 cm de espesor. La concentración
del nitrógeno en el caucho, en las superficies interior y exterior,
es de 0.067 kg/nr' y 0.009 kg/m", respectivamente. El coefi-
ciente de difusión del nitrógeno a través del caucho es de 1.5 X
10-10m2/s. El gasto de masa del nitrógeno por difusión a través
del recipiente cúbico es

a) 8.24 X 10-10kg/s
e) 5.22 X 10-9 kg/s
e) 3.58 X 10-8kg/s

b) l.35 X 10-10kg/s
d) 9.71 X 10-9 kg/s
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TRANSFERENCIA DE CALOR Y MASA 

14-158 earbono a 1273 K está contenido en un recipiente 
cilíndrico de 7 cm de diámetro interior hecho de hierro cuyo es­
pesor es de 1.2 mm. La concentración de carbono en el hierro 
en la superficie interior es de 0.5 kg/m3 y la concentración de 
carbono en el hierro en la superficie exterior es despreciable. El 
coeficiente de difusión del carbono a través del hierro es 3 X 

10- 11 m2/s. El gasto de masa del carbono por difusión a través de 
la pared del recipiente por unidad de longitud de éste es 

a) 2.8 X 10-9 kg/s b) 5.4 X 10-9 kg/s 
e) 8.8 X 10-9 kg/s d) 1.6 X lO-s kg/s 
e) 5.2 X lO-s kg/s 

14-159 Va a endurecerse la superficie de una pieza de hierro 
por medio de carbono. El coeficiente de difusión del carbono en 
el hierro al ooooe se da como 3 X 10-11 m2/s. Si se desea que 
la profundidad de penetración del carbono en el hierro sea de 
1.0 mm, el proceso de endurecimiento debe tardar por lo menos 

a) 1.10 h b) 1.47 h e) 1.86 h d) 2.50 h e) 2.95 h 

14-160 Vapor de agua saturado a 25°e (Psat = 3.17 kPa) fluye 
en un tubo que pasa por aire a 25°e con una humedad relativa 
de 40%. El vapor se desfoga hacia la atmósfera a través de un 
tubo con diámetro interior de 7 mm que se extiende 10 m hacia 
el aire. El coeficiente de difusión del vapor a través del aire es 
de 2.5 X 10-5 m2/s. La cantidad de vapor de agua perdida hacia 
la atmósfera a través de este solo tubo por difusión es 

a) 1.02 X 10-6 kg b) 1.37 X 10-6 kg 
e) 2.28 X 10-6 kg d) 4.13 X 10-6 kg 
e) 6.07 X 10-6 kg 

14-161 Fluye aire por un tubo mojado de 4 cm de diámetro a 
200 e y 1 atm, con una velocidad promedio de 4 mis, para secar 
la superficie. En este caso, puede determinarse el número de 
Nusselt a partir de Nu = 0.023Reo,sPr°.4, donde Re = 10 550 Y 
Pr = 0.731. Asimismo, el coeficiente de difusión del vapor de 
agua en el aire es de 2.42 X 10-5 m2/s. Si se aplica la analogía 
entre la transferencia de calor y la de masa, el coeficiente de 
transferencia de masa dentro del tubo para flujo completamente 
desarrollado queda como 

a) 0.0918 mis b) 0.0408 mis e) 0.0366 mis 
d) 0.0203 mis e) 0.0022 mis 

14-162 Fluye aire por un tubo mojado a 298 K y 1 atm, y el 
coeficiente de difusión del vapor de agua en el aire es de 2.5 X 

10-5 m2/s. Si se determina que el coeficiente de transferencia de 
calor es de 35 W/m2 . °e , el coeficiente de transferencia de ma­
sa es 

a) 0.0326 mis b) 0.0387 mis e) 0.0517 mis 
d) 0.0583 mis e) 0.0707 mis 

14-163 En una instalación de almacenamiento de gas natural 
(metano, eH4) se usan tubos de desfogue de 3 cm de diámetro 
por 6 m de largo en sus tanques, para mantener la presión en és­
tos al valor atmosférico. Si el coeficiente de difusión para el 
metano en el aire es de 0.2 X 10-4 m2/s y la temperatura del 
tanque y del medio ambiente es de 300 K, la razón a la cual el 
gas natural de un tanque se pierde a través de uno de los tubos 
de desfogue es 

a) 13 X 10-5 kg/día 
e) 8.7 X 10-5 kg/día 
e) 0.12 X 10-5 kg/día 

b) 3.2 X 10-5 kg/día 
d) 5.3 X 10-5 kg/día 

Problemas de diseño y ensayo 

14-164 Escriba un ensayo sobre la difusión causada por efec­
tos que no sean el gradiente de concentración, como la difusión 
térmica, la difusión de presión, la difusión forzada, la difusión 
de Knodsen y la difusión superficial. 

14-165 Escriba un programa para computadora que convierta 
las fracciones molares de una mezcla gaseosa en fracciones de 
masa cuando se especifican las masas molares de los compo­
nentes de la mezcla. 

14-166 Una manera de generar electricidad a partir de la ener­
gía solar comprende la recolección y el almacenamiento de esa 
energía en grandes lagos artificiales de unos cuantos metros de 
profundidad, llamados estanques solares. La energía solar se al­
macena en la parte del fondo del estanque a temperaturas cer­
canas a la de ebullición y se impide la subida del agua caliente 
hacia la parte superior, implantando sal en ese fondo . Escriba un 
ensayo sobre la operación de las plantas generadoras de electri­
cidad que usan los estanques solares y averigüe cuánta sal se 
usa por año por m2. Si el costo no es un factor, ¿puede usarse 
azúcar en lugar de sal para mantener el gradiente de concen­
tración? Explique. 

14-167 La condensación e incluso la congelación de la 
humedad en las paredes de los edificios sin retardadores efi­
caces del vapor es una preocupación real en los climas fríos, ya 
que socavan la efectividad del aislamiento. Investigue cómo los 
constructores de la zona en que vive el lector están resolviendo 
este problema, si están usando retardadores de vapor o barreras 
contra éste en las paredes, y en dónde se localizan en las pare­
des. Prepare un informe acerca de sus hallazgos y explique el 
razonamiento para la práctica que se aplique. 

14-168 Se pide al lector que diseñe un sistema de calen­
tamiento para una piscina que tiene 2 m de profundidad, 25 m 
de largo y 25 m de ancho. Su cliente desea que el sistema de ca­
lentamiento sea suficientemente grande como para elevar la 
temperatura del agua desde 200 e hasta 30oe, en 3 h. El calenta­
dor también debe ser capaz de mantener la piscina a 300 e en las 
condiciones de diseño del extefior de 15°e, 1 atm, humedad re­
lativa de 35%, vientos de 40 mph y temperatura efectiva del 
cielo de 10°C. Se espera que las pérdidas de calor hacia el suelo 
sean pequeñas y puedan descartarse. El calentador considerado 
es un hogar de gas natural cuya eficiencia es de 80%. ¿Qué 
tamaño de calentador (en entrada de Btu/h) recomendaría usted 
que comprara su cliente? 

15°C 

1 atm 

Evaporación 35% HR 

FIGURA P14-168 

Pérdida 
de calor 
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TABLA A-l
Masa molar, gas constante y calores específicos de ciertas sustancias

Calores específicos a 25°C
Masa molar Gas Constante

Sustancia M, kg/kmol R, kJ/kg . K* cp' kJ/kg . K cv' kJ/kg . K k = cp/cv

Aire 28.97 0.2870 1.005 0.7180 1.400
Amoniaco, NH3 17.03 0.4882 2.093 1.605 1.304
Argón, Ar 39.95 0.2081 0.5203 0.3122 1.667
Bromo, Br2 159.81 0.05202 0.2253 0.1732 1.300
Isobutano, C4H10 58.12 0.1430 1.663 1.520 1.094
n-Butano, C4H10 58.12 0.1430 1.694 1.551 1.092
Carbono, bióxido de, CO2 44.01 0.1889 0.8439 0.6550 1.288
Carbono, monóxido de, CO 28.01 0.2968 1.039 0.7417 1.400
Cloro, CI2 70.905 0.1173 0.4781 0.3608 1.325
Clorodifluorometano (R-22), CHCI F2 86.47 0.09615 0.6496 0.5535 1.174
Etano, C2H6 30.070 0.2765 1.744 1.468 1.188
Etileno, C2H4 28.054 0.2964 1.527 1.231 1.241
Fluoruro, F2 38.00 0.2187 0.8237 0.6050 1.362
Helio, He 4.003 2.077 5.193 3.116 1.667
n-Heptano, C7H16 100.20 0.08297 1.649 1.566 1.053
n-Hexano, C6H14 86.18 0.09647 1.654 1.558 1.062
Hidrógeno, H2 2.016 4.124 14.30 10.18 1.405
Kriptón, Kr 83.80 0.09921 0.2480 0.1488 1.667
Metano, CH4 16.04 0.5182 2.226 1.708 1.303
Neón, Ne 20.183 0.4119 1.030 0.6180 1.667
Nitrógeno, N2 28.01 0.2968 1.040 0.7429 1.400
Óxido nítrico, NO 30.006 0.2771 0.9992 0.7221 1.384
Nitrógeno, bióxido de, N02 46.006 0.1889 0.8060 0.6171 1.306
Oxígeno, O2 32.00 0.2598 0.9180 0.6582 1.395
n-Pentano, C5H12 72.15 0.1152 1.664 1.549 1.074
Propano, C3H8 44.097 0.1885 1.669 1.480 1.127
Propileno, C3H6 42.08 0.1976 1.531 1.333 1.148
Agua, H20 18.015 0.4615 1.865 1.403 1.329
Sulfuro, bióxido de, S02 64.06 0.1298 0.6228 0.4930 1.263
Tetraclorometano, CCI4 153.82 0.05405 0.5415 0.4875 1.111
Tetrafluoroetano (R-134a), C2H2F4 102.03 0.08149 0.8334 0.7519 1.108
Trifluoroetano (R-143a), C2H3F3 84.04 0.09893 0.9291 0.8302 1.119
Xenón, Xe 131.30 0.06332 0.1583 0.09499 1.667

*La unidad kJ/kg . K es equivalente a kPa . m3/kg· K. La constante de gas se calcula de R = Ru/M. donde Ru = 8.31447 kJ/kmol . K como el gas
constante universal y M la masa molar.

Fuente: Valores de calores especílicos se obtuvieron principalmente de rutinas de propiedad preparadas por The Nationallnstitute 01 Standards and
Technology (NISTl. Gaithersburg, MD.
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TABLA A-2
Propiedadesen los puntos de ebullición y de congelación

Datos para Datos para
la ebullición a 1atm la congelación Propiedades del líquido

Punto Calor latente Punto de Calor latente Calor
normal de de vaporiza- congelación, de fusión, Densidad, específico,

Sustancia ebullición.X: ción, htg, kJ/kg °C hit, kJ/kg Temp.,oC p, kg/rn" e; kJ/kg' K

Amoniaco -33.3 1357 -77.7 322.4 -33.3 682 4.43
-20 665 4.51

O 639 4.62
25 603 4.78

Argón -185.9 161.6 -189.3 28 -185.6 1394 1.14
Benceno 80.2 394 5.5 126 20 879 1.72
Salmuera (20% de

cloruro de sodio
por masa) 103.9 -17.4 20 1 150 3.11

n-Butano -0.5 385.2 -l38.5 80.3 -0.5 601 2.31
Bióxido de carbono -78.4* 230.5 (a O°C) -56.6 O 298 0.59
Etanol 78.2 838.3 -114.2 109 25 783 2.46
Etílico, alcohol 78.6 855 -156 108 20 789 2.84
Etilenglicol 198.1 800.1 -10.8 181.1 20 1 109 2.84
Glicerina 179.9 974 18.9 200.6 20 1261 2.32
Helio -268.9 22.8 -268.9 146.2 22.8
Hidrógeno -252.8 445.7 -259.2 59.5 -252.8 70.7 10.0
Isobutano -11.7 367.1 -160 105.7 -11.7 593.8 2.28
Queroseno 204-293 251 -24.9 20 820 2.00
Mercurio 356.7 294.7 -38.9 11.4 25 13560 0.139
Metano -161.5 510.4 -182.2 58.4 -161.5 423 3.49

-100 301 5.78
Metanol 64.5 1 100 -97.7 99.2 25 787 2.55
Nitrógeno -195.8 198.6 -210 25.3 -195.8 809 2.06

-160 596 2.97
Octano 124.8 306.3 -57.5 180.7 20 703 2.10
Aceite (ligero) 25 910 1.80
Oxígeno -183 212.7 -218.8 13.7 -183 1 141 1.71
Petróleo 230-384 20 640 2.0
Propano -42.1 427.8 -187.7 80.0 -42.1 581 2.25

O 529 2.51
50 449 3.12

Refrigerante-134a -26.1 216.8 -96.6 -50 1443 1.23
-26.1 1374 1.27

O 1295 1.34
25 1207 1.43

Agua 100 2257 0.0 333.7 O 1000 4.22
25 997 4.18
50 988 4.18
75 975 4.19

100 958 4.22

*Temperatura de sublimación. (A presiones por debajo de la del punto triple de 518 kPa, el bióxido de carbono existe como sólido o gas. Asimismo, la
temperatura en el punto de congelación del bióxido de carbono es la temperatura en el punto triple de -56.5°C.)
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TABLA A-3
Propiedades de metales sólidos

Propiedades a varias temperaturas (K),

Punto
Propiedades a 300 K k(W/m . K)!cp(JIkg . K)

de fusión, p cp k a x 106

Composición K kg/rn" J/kg· K W/m· K m2/s 100 200 400 600 800 1000

Aluminio:
Puro 933 2702 903 237 97.1 302 237 240 231 218

482 798 949 1033 1 146
Aleación 2024-T6 775 2770 875 177 73.0 65 163 186 186

(4.5% Cu, l.5% Mg,
0.6% Mn) 473 787 925 1042

Aleación 195, fundido 2790 883 168 68.2 174 185
(4.5% Cu)

Berilio 1550 1850 1825 200 59.2 990 301 161 126 106 90.8
203 1114 2191 2604 2823 3018

Bismuto 545 9780 122 7.86 6.59 16.5 9.69 7.04
112 120 127

Boro 2573 2500 1107 27.0 9.76 190 55.5 16.8 10.6 9.60 9.85
128 600 1463 18<;)2 2160 2338

Cadmio 594 8650 231 96.8 48.4 203 99.3 94.7
198 222 242

Cromo 2118 7160 449 93.7 29.1 159 111 90.9 80.7 71.3 65.4
192 384 484 542 581 616

Cobalto 1769 8862 421 99.2 26.6 167 122 85.4 67.4 58.2 52.1
236 379 450 503 550 628

Cobre:
Puro 1358 8933 385 401 117 482 413 393 379 366 352

252 356 397 417 433 451
Bronce comercial 1293 8800 420 52 14 42 52 59

(90% Cu, 10% Al) 785 160 545
Bronce al fósforo

para engranes 1104 8780 355 54 17 41 65 74
(89% Cu, 11% Sn)

Latón para cartuchos 1 188 8530 380 110 33.9 75 95 137 149
(70% Cu, 30% Zn) 360 395 425

Constantán 1493 8920 384 23 6.71 17 19
(55% Cu, 45% Ni) 237 362

Germanio 1211 5360 322 59.9 34.7 232 96.8 43.2 27.3 19.8 17.4
190 290 337 348 357 375

Oro 1336 19300 129 317 127 327 323 311 298 284 270
109 124 131 135 140 145

Iridio 2720 22500 130 147 50.3 172 153 144 138 132 126
90 122 133 138 144 153

Hierro:
Puro 1810 7870 447 80.2 23.1 134 94.0 69.5 54.7 43.3 32.8

216 384 490 574 680 975
Armco

(99.75% puro) 7870 447 72.7 20.7 95.6 80.6 65.7 53.1 42.2 32.3
215 384 490 574 680 975

Aceros al carbono:
Simple al carbono (Mn $ 1%, 7854 434 60.5 17.7 56.7 48.0 39.2 30.0

Si $ 0.1%) 487 559 685 1 169
AISI 1010 7832 434 63.9 18.8 58.7 48.8 39.2 3l.3

487 559 685 1 168
Al carbono-silicio (Mn $ 1%, 7817 446 5l.9 14.9 49.8 44.0 37.4 29.3

0.1 % < Si $ 0.6%) 501 582 699 971
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TABLA A-3
Propiedades de metales sólidos (continuación)

Propiedades a varias temperaturas (K),

Punto
Propiedades a 300 K k(W/m . K)!cp(J!kg . K)

de fusión, p cp k a X 106

Composición K kg/rn> J/kg· K W/m· K m2/s 100 200 400 600 800 1000

Al carbono-manganeso-silicio 8131 434 41.0 11.6 42.2 39.7 35.0 27.6
(1% < Mn < 1.65% 487 559 685 1090
0.1% < Si < 0.6%)

Acerosal cromo (bajo):
~ Cr-i Mo-Si (0.18% C, 7822 444 37.7 lD.9 38.2 36.7 33.3 26.9

0.65% Cr, 0.23% Mo,
0.6% Si) 492 575 688 969

1Cr-~Mo 7858 442 42.3 12.2 42.0 39.1 34.5 27.4
(0.16% C, 1% Cr,
0.54% Mo,

0.39% Si) 492 575 688 969
1Cr-V 7836 443 48.9 14.1 46.8 42.1 36.3 28.2

(0.2% C, 1.02% Cr,
0.15% V) 492 575 688 969

Aceros inoxidables:
AISI302 8055 480 15.1 3.91 17.3 20.0 22.8 25.4

512 559 585 606
AISI304 1670 7900 477 14.9 3.95 9.2 12.6 16.6 19.8 22.6 25.4

272 402 515 557 582 611
AISI316 8238 468 13.4 3.48 15.2 18.3 21.3 24.2

504 550 576 602
AISI347 7978 480 14.2 3.71 15.8 18.9 21.9 24.7

513 559 585 606
Plomo 601 11340 129 35.3 24.1 39.7 36.7 34.0 31.4

ll8 125 132 142
Magnesio 923 1740 1024156 87.6 169 159 153 149 146

649 934 1074 1 170 1267
Molibdeno 289410240 251 138 53.7 179 143 134 126 118 ll2

141 224 261 275 285 295
Níquel:
Puro 1728 8900 444 90.7 23.0 164 107 80.2 65.6 67.6 71.8

232 383 485 592 530 562
Nicromo 1672 8400 420 12 3.4 14 16 21

(80% Ni, 20% Cr) 480 525 545
Inconel X-750 1665 8510 439 11.7 3.1 8.7 10.3 13.5 17.0 20.5 24.0

(73% Ni, 15% Cr,
6.7% Fe) 372 473 510 546 626

Niobio 27418570 265 53.7 23.6 55.2 52.6 55.2 58.2 61.3 64.4
188 249 274 283 292 301

Paladio 182712020 244 71.8 24.5 76.5 7l.6 73.6 79.7 86.9 94.2
168 227 251 261 271 281

Platino:
Puro 2045 21450 133 71.6 25.1 77.5 72.6 71.8 73.2 75.6 78.7

100 125 136 141 146 152
Aleación 60Pt-40Rh 1800 16630 162 47 17.4 52 59 65 69

(60% Pt, 40% Rh)
Renio 3453 21100 136 47.9 16.7 58.9 51.0 46.1 44.2 44.1 44.6

97 127 139 145 151 156
Rodio 2236 12450 243 150 49.6 186 154 146 136 127 121

147 220 253 274 293 311
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TABLA A-3

Propiedades de metales sólidos (conclusión)

Propiedades a varias temperaturas (K),

Punto
Propiedades a 300 K k(W/m . K)!cp(J!kg . K)

de fusión, p cp k ir X 106

Composición K kg/rn" J/kg· K W/m' K m2/s 100 200 400 600 800 1000

2330 148 9&9
~ 6'1'.9Silicio 1685 712 89.2 884 264 42.4 3Í.2

259 556 790 867 913 946
Plata 1235 10 500 235 429 174 444 430 425 412 396 379

187 225 239 250 262 277
Tantalio 3269 16600 140 57.5 24.7 59.2 57.5 57.8 58.6 59.4 60.2

110 133 144 146 149 152
Torio 2023 11 700 118 54.0 39.1 59.8 54.6 54.5 55.8 56.9 56.9

99 112 124 134 145 156
Estaño 505 7310 227 66.6 40.1 85.2 73.3 62.2

188 215 243
Titanio 1953 4500 522 21.9 9.32 30.5 24.5 20.4 19.4 19.7 20.7

300 465 551 591 633 675
Tungsteno 3660 19300 132 174 68.3 208 186 159 137 125 118

87 122 137 142 146 148
Uranio 1406 19 Ó70 116 27.6 12.5 21.7 25.1 29.6 34.0 38.8 43.9

94 108 125 146 176 180
Vanadio 2192 6100 489 30.7 10.3 35.8 61.3 31.3 33.3 35.7 38.2

258 430 515 540 563 597
Zinc 693 7140 389 116 41.8 117 118 111 103

297 367 402 436
Zirconio 2125 6570 278 22.7 12.4 33.2 25.2 21.6 20.7 21.6 23.7

2.95 ...•...264.. 30.0..• 3,3? 34.2 ..362

De Frank P. Incropera y David P. DeWitt, Fundamentals of Heat and Mass Transfer, 3a. ed., 1990.Este material se utilizó con autorización de John Wiley &
Sons, lnc.
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TABLA A-4
Propiedades de no metales sólidos

Propiedades a varias temperaturas (K),

Punto
Propiedades a 300 K k(W/m . K)!ciJ/kg . K)

de fusión, p cp k a x 106

Composición K kg/rn" J/kg· K W/m' K m2/s 100 200 400 600 800 1000

Aluminio, óxido de, 2323 3970 765 46 15.1 450 82 32.4 18.9 13.0 10.5
zafiro 940 1110 1180 1225

Aluminio, óxido de, 2323 3970 765 36.0 11.9 133 55 26.4 15.8 10.4 7.85
policristalino 940 1110 1180 1225

Berilio, óxido de 2725 3000 1030 272 88.0 196 111 70 47
1350 1690 1865 1975

Boro 2573 2500 1105 27.6 9.99 190 52.5 18.7 11.3 8.1 6.3
1490 1880 2135 2350

Boro, fibra epóxica 590 2080
al compuesto
(30% en volumen)
k, 11 a las fi bras 2.29 2.10 2.23 2.28
k, .í. a las fi bras 0.59 0.37 0.49 0.60
cp 1 122 364 757 1431

Carbono
Amorfo 1500 1950 1.60 0.67 1.18 1.89 21.9 2.37 2.53
Diamante,

tipo Ila 3500 509 2300 10000 4000 1540
aislador 21 194 853

Grafito, pirolítico 2273 2210
k, 11 a las capas 1950 4970 3230 1390 892 667 534
k, .L a las capas 5.70 16.8 9.23 4.09 2.68 2.01 1.60
cp 709 136 411 992 1406 1650 1793

Grafito, fibra de compuesto 450 1400
epóxico (25% en vol.)

composite
k, flujo de calor

11 a las fi bras 11.1 5.7 8.7 13.0
k, flujo de calor

.l a las fi bras 0.87 0.46 0.68 1.1
cp 935 337 642 1216

Pirocerámico, 1623 2600 808 3.98 1.89 5.25 4.78 3.64 3.28 3.08 2.96
Corning 9606 908 1038 1 122 1197

Silicio, carburo de 3100 3160 675 490 230 87
880 1050 1 135 1195

Silicio, bióxido de, 1883 2650
cristalino (cuarzo)

k, 11 al eje c 10.4 39 16.4 7.6 5.0 4.2
k, .l al eje e 6.21 20.8 9.5 4.70 3.4 3.1
cp 745 885 1075 1250

Silicio, bióxido de, 1883 2220 745 1.38 0.834 0.69 1.14 1.51 1.75 2.17 2.87
poiicristal ino
(vidrio de sílice) 905 1040 1105 1155

Silicio, nitruro de 2173 2400 691 16.0 9.65 13.9 11.3 9.88 8.76
578 778 937 1063 1 155

Azufre 392 2070 708 0.206 0.141 0.165 0.185
403 606

Torio, bióxido de 3573 9110 235 13 6.1 10.2 6.6 4.7 3.68
255 274 285 295

Titanio, bióxido de, 2133 4157 710 8.4 2.8 7.01 5.02 3.94 3.46
poiicristal ino 805 880 910 930
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TABLA A-S
Propiedades de materiales de construcción
(a una temperatura media de 24°C)

Valor R (para
Cond uctividad Calor los espesores

Espesor, Densidad, p térmica, k específico, cp de la lista, L/k),
Material L mm kg/m3 W/m· K kJ/kg· K K· m2/W

Tableros de construcción
Tablero de asbesto-cemento 6 mm 1922 1.00 0.011
Tablero de yeso de revoque 10 mm 800 1.09 0.057

13 mm 800 0.078
Madera contrachapada (abeto Douglas) 545 0.12 1.21

6mm 545 1.21 0.055
10 mm 545 1.21 0.083
13 mm 545 1.21 O.llO
20 mm 545 1.21 0.165

Tablero y entablado aislados 13 mm 288 1.30 0.232
(densidad común) 20 mm 288 1.30 0.359

Tablero duro (de alta densidad,
amasado estándar) 1010 0.14 ,1.34

Tablero aglutinado:
Densidad media 800 0.14 1.30

Contra piso 16 mm 640 1.21 0.144
Contrapiso de madera 20 mm 1.38 0.166

Membrana de construcción
Fieltro permeable "al vapor O.Oll
Sello de vapor (2 capas de fieltro

de 0.73 kg/m2 estropajeado) 0.021

Materiales para piso
Alfombra y carpeta fibrosa 1.42 0.367
Alfombra y carpeta de caucho 1.38 0.217
Loseta (asfalto, linóleo, vinilo) 1.26 0.009

Materiales para mampostería
Unidades de mampostería:

Ladrillo común 1922 0.72
Ladrillo para fachada 2082 1.30

Ladrillo de arcilla refractaria 2400 1.34

1920 0.90 0.79
1 120 0.41

Bloques de concreto (3 núcleos 100mm 0.77 0.13
ovales, agregado de arena y grava) 200 mm 1.0 0.20

300 mm 1.30 0.23
Concretos:

Agregados ligeros (incluyendo esquisto, 1920 1.1

arcillao pizarra expandidos; 1600 0.79 0.84
escorias de alto horno expandidas; 1280 0.54 0.84
cenizas de alto horno;
piedra pómez y escoria) 960 0.33

940 0.18
Cemento/cal, mortero y estuco 1920 1.40

1280 0.65
Estuco 1857 0.72
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TABLA A-5
Propiedades de materiales de construcción (conclusión)
(a una temperatura media de 24°C)

Valor R (para
Conductividad Calor los espesores

Espesor, Densidad, p térmica, k específico, cp de la lista, L/k),
Material Lmm kg/rn" W/m· K kJ/kg· K K· m2/W

Material para techos
Tejas de asbesto-cemento 1900 l.00 0.037
Asfalto en rollos 1 100 l.51 0.026
Tejas de asfalto 1 100 l.26 0.077
Techado incorporado 10 mm 1 100 l.46 0.058
Pizarra 13 mm l.26 0.009
Tejas de madera (simples o

con cara de plástico/película) l.30 0.166

Materiales para revoque
Revoque de cemento,

agregado de arena 19 mm 1860 0.72 0.84 0.026
Revoque de yeso:

Agregado ligero 13 mm 720 0.055
Agregado de arena 13 mm 1680 0.81 0.84 0.016
Agregado de perlita 720 0.22 l.34

Material para forro exterior
(sobre superficies planas)
Tejas de asbesto-cemento 1900 0.037
Forro de tablero duro 11 mm l.17 0.12'
Forro de madera (rebajada) 25 mm l.30 0.139
Forro de madera (contrachapada),

traslapada 10 mm l.21 0.111
Forro de aluminio o acero (sobre

encofrado):
Con respaldo hueco 10 mm l.22 0.11
Con respaldo de tablero aislante 10 mm 1.34 0.32

Vidrio arquitectónico 2530 1.0 0.84 0.018

Maderas
Maderas duras (arce, roble, etc.) 721 0.159 1.26

Maderas suaves (abeto, pino, etc.) 513 0.115 1.38

Metales
Aluminio (1 100) 2739 222 0.896
Acero dulce 7833 45.3 0.502
Acero inoxidable 7913 €~ 0.456

Fuente: Las tablas A-S y A-6 se adaptaron tomándolas del Handbook of Fundamentals de la ASHRAE (Atlanta, GA: American Society of Heating, Refrigera-
ting, and Air-Conditioning Engineers, 1993), Cap. 22, tabla 4. Usadas con autorización.
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TABLA A-6

Propiedades de materiales aislantes
(a una temperatura media de 24°C)

Valor R (para
Conductividad Calor los espesores

Espesor, Densidad, p térmica, k específico, cp de la lista, Uk),
Material Lmm kg/rn" W/m' K kJ/kg· K K· m2/W

Colcha y lámina
Fibra mineral (forma fibrosa 50 a 70 mm 4.8-32 0.71-0.96 1.23

procesada a partir de roca, 75 a 90 mm 4.8-32 0.71-0.96 1.94

escoria o vidrio) 135 a 165 mm 4.8-32 0.71-0.96 3.32

Tablero y losa
Vidrio celular 136 0.055 1.0

Fibra de vidrio (ligamento orgánico) 64-144 0.036 0.96
Poliestireno expandido (bolitas moldeadas) 16 0.040 1.2

Poliuretano expandido (R-11 expandido) 24 0.023 1.6

Perlita expandida (ligamento orgánico) 16 0.052 1.26

Caucho expandido (rígido) 72 0.032 1.68

Fibra mineral con aglomerante de resina 240 0.042 0.71
Corcho 120 0.039 1.80

Rociado o formado en el sitio
Espuma de poliuretano 24-40 0.023-0.026
Fibra de vidrio 56-72 0.038-0.039
Uretano, mezcla de dos partes

(espuma rígida) 70 0.026 1.045
Gránulos de lana mineral con aglomerantes

de asbesto/inorgánico (rociado) 190 0.046

Relleno flojo
Fibra mineral (de roca,

escoria o vidrio) - 75 a 125 mm 9.6-32 0.71 1.94

-165 a 222 mm 9.6-32 0.71 3.35
-191 a 254 mm 0.71 3.87
-185 mm 0.71 5.28

Aerogel de sílice 122 0.025
Vermiculita (expandida) 122 0.068
Perl ita (expandida) 32-66 0.039-0.045 1.09

Aserrín o virutas 128-240 0.065 1.38

Aislamiento celulósico
(papel molido o pulpa de madera) 37-51 0.039-0.046

Aislamiento para techo
Vidrio celular 144 0.058 1.0

Preformado, para usarse arriba
del tablero 13 mm 1.0 0.24

25 mm 2.1 0.49

50 mm 3.9 0.93

Aislamiento reflector
Polvo sílice (al vacío) 160 0.0017
Hoja de aluminio separando colchones de vidrio

esponjoso; 10 a 12 capas (al vacío);
para apl icaciones criogén icas (150 K) 40 0.00016

Hoja de aluminio y laminado de vidrio y papel;
75 a 150 capas; para aplicaciones criogénicas (150 K) 120 0.000017
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TABLA A-7
Propiedades de alimentos comunes (conclusión)
b) Otras propiedades

Contenido Conductividad Difusividad Calor
de agua, Temperatura, Densidad, térmica, térmica, específico, cp

Alimento % (masa) roc pkg/m3 kW/m . "C a m2/s kJ/kg . K

FrutasNegetales
Manzana, jugo de 87 20 1000 0.559 0.14 x 10-6 3.86
Manzanas 85 8 840 0.418 0.13 x 10-6 3.81
Manzanas secas 41.6 23 856 0.219 0.096 x 10-6 2.72
Chabacanos secos 43.6 23 1320 0.375 0.11 x 10-6 2.77
Plátanos frescos 76 27 980 0.481 0.14 x 10-6 3.59
Brócoli -6 560 0.385
Moras frescas 92 0-30 1050 0.545 0.13 x 10-6 3.99
Higos 40.4 23 1241 0.310 0.096 x 10-6 2.69
Toronja, jugo de 89 20 1000 0.567 0.14 x 10-6 3.91
Duraznos 89 2-32 960 0.526 0.14 x 10-6 3.91
Ciruelas -16 610 0.247
Membrillos
Papas 78 0-70 1055 0.498 0.13 x 10-6 3.64
Pasas 32 23 1380 0.376 0.11 x 10-6 2.48

Carnes
Res, bistec de 67 6 950 0.406 0.13 x 10-6 3.36
Res, carne magra de 74 3 1090 0.471 0.13 x 10-6 3.54
Res, carne grasosa de O 35 810 0.190
Res, hígado de 72 35 0.448 3.49
Gatos, alimento para 39.7 23 1 140 0.326 0.11 x 10-6 2.68
Pollo, pechuga de 75 O 1050 0.476 0.13 x 10-6 3.56
Perros, alimento para 30.6 23 1240 0.319 0.11 x 10-6 2.45
Bacalao 81 3 1 180 0.534 0.12 x 10-6 3.71
Salmón 67 3 0.531 3.36
Jamón 71.8 20 1030 0.480 0.14 x 10-6 3.48
Cordero 72 20 1030 0.456 0.13 x 10-6 3.49
Puerco, carne magra 72 4 1030 0.456 0.13 x 10-6 3.49
Pavo, pechuga de 74 3 1050 0.496 0.13 x 10-6 3.54
Ternera 75 20 1060 0.470 0.13 x 10-6 3.56

Otros
Mantequilla 16 4 0.197 2.08
Chocolate, pastel de 31.9 23 340 0.106 0.12 x 10-6 2.48
Margarina 16 5 1000 0.233 0.11 x 10-6 2.08
Leche descremada 91 20 0.566 3.96
Leche entera 88 28 0.580 3.89
Olivo, aceite de O 32 910 0.168
Cacahuate, aceite de O 4 920 0.168
Agua 100 O 1000 0.569 0.14 x 10-6 4.217

100 30 995 0.618 0.15 x 10-6 4.178
Pastel blanco 32.3 23 450 0.082 0.10 x 10-6 2.49

Fuente: Los datos se obtuvieron principalmente del Handbook of Fundamentals de la ASHRAE, versión en el SI (Atlanta, GA: American Society of Heating,
Refrigerating, and Air-Conditioning Engineers, lnc., 1993), Cap. 30, tablas 7 y 9. Usado con autorización.

La mayor parte de los calores específicos se calculan a partir de cp = l.68 + 2.51 x (contenido de agua), lo cual es una buena aproximación en el rango
de temperatura de 3 hasta 32°C. La mayor parte de las difusividades térmicas se calculan a partir de a = k/pcp. Los valores patentados dados son válidos
para el contenido especifico de agua.
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Propiedades de diversos materiales
(A menos ue se indi ue lo contrario, los valores se dan a 300 K)

Conductividad Calor espe Conductividad Calor espe-
Densidad, térmica, cífico, cp Densidad, térmica, cífico, cp

Material p kglm3 k, W/m . K J/kg· K Material p kg/m3 k, W/m . K J/kg· K

Asfalto 2115 0.062 920 Hielo
Baquelita 1300 1.4 1465 273 K 920 1.88 2040
Ladrillo refractario 253 K 922 2.03 1945

Ladrillo de cromita 173 K 928 3.49 1460
473 K 3010 2.3 835 Cuero para suela 998 0.159
823 K 2.5 Linóleo 535 0.081
1173 K 2.0 1 180 0.186

Arcilla refractaria Mica 2900 0.523
cocida Papel 930 0.180 1340

1600 K Plásticos
773 K 2050 1.0 960 Plexiglas 1 190 0.19 1465
1073 K 1.1 Teflón
1373 K 1.1 300 K 2200 0.35 1050

Arcilla refractaria 400 K 0.45
cocida Lexan 1200 0.19 1260

1725 K Nylon 1 145 0.29
773 K 2325 1.3 960 Poi ipropi leno 910 0.12 1925
1073 K 1.4 Poliéster 1395 0.15 1 170
l373 K 1.4 PVC, vinilo 1470 0.1 840

Ladri 110 de arci lIa Porcelana 2300 1.5

refractaria Caucho natural 1 150 0.28
478 K 2645 1.0 960 Caucho vu Icanizado
922 K 1.5 Blando 1100 0.13 2010
1478 K 1.8 Duro 1 190 0.16

Magnesita Arena 1515 0.2-1.0 800
478 K 3.8 1 130 Nieve reciente 100 0.60
922 K 2.8 Nieve, 273 K 500 2.2 ~
1478 K 1.9 Suelo seco 1500 1.0 1900

Carne de pollo blanca Suelo mojado 1900 2.0 2200
(74.4% de contenido Azúcar 1600 0.58
de agua) Tejido humano
198 K 1.60 Piel 0.37
233 K 1.49 Capa de grasa 0.2
253 K 1.35 Músculo 0.41
273 K 0.48 Vaselina 0.17
293 K 0.49 Madera, perpendicular

Arcilla seca 1550 0.930 a la fibra
Arci lIa mojada 1495 1.675 De balsa 140 0.055
Carbón mineral, Abeto 415 0.11 2720

antracita 1350 0.26 1260 Roble 545 0.17 2385
Concreto (mezcla Pino blanco 435 0.11

con piedra) 2300 1.4 880 Pino amarillo 640 0.15 2805
Corcho 86 0.048 2030 Madera, radial
Algodón. 80 0.06 1300. Roble 545 0.19 2385
Grasa 0.17 Abeto 420 0.14 2720
Vidrio Madera para barcos 145 0.05

De ventana 2800 0.7 750
Pyrex 2225 1-1.4 835
Crown 2500 1.05
Al plomo 3400 0.85

Fuente: Los datos se recopilaron de diversas fuentes.

TABLA A-S
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TABLA A-9
Propiedades del agua saturada

Entalpía Coeficiente

de Calor Conductividad de expansión

Presión de Densidad, vapori- específico, térmica, Viscosidad dinámica, Número volumétrica,

Temp., saturación, p kg/m3
zación, cp' J/kg . K kW/m· K ¡L kg/m . s de Prandtl, Pr ,B l/K

roc Psat' kPa Líquido Vapor h'g' kJ/kg Líquido Vapor. Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido

0.01 0.6113 999.8 0.0048 2501 4217 1854 0.561 0.0171 1.792 x 10-3 0.922 X 10-5 13.5 1.00 -0.068 x 10-3

5 0.8721 999.9 0.0068 2490 4205 1857 0.571 0.0173 1.519 x 10-3 0.934 X 10-5 11.2 1.00 0.015 x 10-3

10 1.2276 999.7 0.0094 2478 4194 1862 0.580 0.0176 1.307 x 10-3 0.946 X 10-5 9.45 1.00 0.733 x 10-3

15 1.7051 999.1 0.0128 2466 4186 1863 0.589 0.0179 1.138 x 10-3 0.959 X 10-5 8.09 1.00 0.138 x 10-3

20 2.339 998.0 0.0173 2454 4182 1867 0.598 0.0182 1.002 x 10-3 0.973 X 10-5 7.01 1.00 0.195 x 10-3
25 3.169 997.0 0.0231 2442 4180 1870 0.607 0.0186 0.891 x 10-3 0.987 X 10-5 6.14 1.00 0.247 x 10-3

30 4.246 996.0 0.0304 2431 4178 1875 0.615 0.0189 0.798 x 10-3 1.001 X 10-5 5.42 1.00 0.294 x 10-3

35 5.628 994.0 0.0397 2419 4178 1880 0.623 0.0192 0.720 x 10-3 1.016 X 10-5 4.83 1.00 0.337 x 10-3

40 7.384 992.1 0.0512 2407 4179 1885 0.631 0.0196 0.653 x 10-3 1.031 X 10-5 4.32 1.00 0.377 x 10-3
45 9.593 990.1 0.0655 2395 4180 1892 0.637 0.0200 0.596 x 10-3 1.046 X 10-5 3.91 1.00 0.415 x 10-3

50 12.35 988.1 0.0831 2383 4181 1900 0.644 0.0204 0.547 x 10-3 1.062 X 10-5 3.55 1.00 0.451 x 10-3

55 15.76 985.2 0.1045 2371 4183 1 908 0.649 0.0208 0.504 x 10-3 1.077 X 10-5 3.25 1.00 0.484 x 10-3

60 19.94 983.3 0.1304 2359 4185 1916 0.654 0.0212 0.467 x 10-3 1.093 X 10-5 2.99 1.00 0.517 x 10-3

65 25.03 980.4 0.1614 2346 4187 1926 0.659 0.0216 0.433 x 10-3 1.110 X 10-5 2.75 1.00 0.548 x 10-3

70 31.19 977.5 0.1983 2334 4190 1936 0.663 0.0221 0.404 x 10-3 1.126 X 10-5 2.55 1.00 0.578 x 10-3

75 38.58 974.7 0.2421 2321 4193 1 948 0.667 0.0225 0.378 x 10-3 1.142 X 10-5 2.38 1.00 0.607 x 10-3
80 47.39 971.8 0.2935 2309 4197 1962 0.670 0.0230 0.355 x 10-3 1.159 X 10-5 2.22 1.00 0.653 x 10-3

85 57.83 968.1 0.3536 2296 4201 1 977 0.673 0.0235 0.333 x 10-3 1.176 X 10-5 2.08 1.00 0.670 x 10-3

90 70.14 965.3 0.4235 2283 4206 1993 0.675 0.0240 0.315 x 10-3 1.193 X 10-5 1.96 1.00 0.702 x 10-3

95 84.55 961.5 0.5045 2270 4212 2010 0.677 0.0246 0.297 x 10-3 1.210 X 10-5 1.85 1.00 0.716 x 10-3

100 101.33 957.9 0.5978 2257 4217 2029 0.679 0.0251 0.282 x 10-3 1.227 X 10-5 1.75 1.00 0.750 x 10-3

110 143.27 950.6 0.8263 2230 4229 2071 0.682 0.0262 0.255 x 10-3 1.261 X 10-5 1.58 1.00 0.798 X 10-3

120 198.53 943.4 1.121 2203 4244 2120 0.683 0.0275 0.232 x 10-3 1.296 X 10-5 1.44 1.00 0.858 x 10-3

130 270.1 934.6 1.496 2174 4263 2 177 0.684 0.0288 0.213 x 10-3 1.330 X 10-5 1.33 1.01 0.913 x 10-3

140 36l.3 921.7 1.965 2145 4286 2244 0.683 0.0301 0.197 x 10-3 1.365 X 10-5 1.24 1.02 0.970 x 10-3

150 475.8 916.6 2.546 2114 4311 2314 0.682 0.0316 0.183 x 10-3 1.399 X 10-5 1.16 1.02 1.025 x 10-3

160 617.8 907.4 3.256 2083 4340 2420 0.680 0.0331 0.170 x 10-3 1.434 X 10-5 1.09 1.05 1.145 x 10-3

170 791.7 897.7 4.119 2050 4370 2490 0.677 0.0347 0.160 x 10-3 1.468 X 10-5 1.03 1.05 1.178 x 1O~3
180 1 002.1 887.3 5.153 2015 4410 2590 0.673 0.0364 0.150 x 10-3 1.502 X 10-5 0.983 1.07 1.210 x 10-3

190 1 254.4 876.4 6.388 1979 4460 2710 0.669 0.0382 0.142 x 10-3 1.537 X 10-5 0.947 1.09 1.280 x 10-3

200 1 553.8 864.3 7.852 1941 4500 2840 0.663 0.0401 0.134 x 10-3 1.571 X 10-5 0.910 1.11 1.350 x 10-3

220 2318 840.3 11.60 1859 4610 3110 0.650 0.0442 0.122 x 10-3 1.641 X 10-5 0.865 1.15 1.520 x 10-3

240 3344 813.7 16.73 1767 4760 3 520 0.632 0.0487 0.111 x 10-3 1.712 X 10-5 0.836 1.24 1.720 x 10-3

260 4688 783.7 23.69 1663 4970 4070 0.609 0.0540 0.102 x 10-3 1.788 X 10-5 0.832 1.35 2.000 x 10-3

280 6412 750.8 33.15 1544 5280 4835 0.581 0.0605 0.094 x 10-3 1.870 X 10-5 0.854 1.49 2.380 x 10-3

300 8581 713.8 46.15 1405 5750 5980 0.548 0.0695 0.086 x 10-3 1.965 X 10-5 0.902 1.69 2.950 x 10-3

320 11274 667.1 64.57 1239 6540 7900 0.509 0.0836 0.078 x 10-3 2.084 X 10-5 1.00 1.97
340 14586 610.5 92.62' 1028 8240 11870 0.469 0.110 0.070 x 10-3 2.255 X 10-5 1.23 2.43

360 18651 528.3 144.0 720 14690 25800 0.427 0.178 0.060 x 10-3 2.571 X 10-5 2.06 3.73
374.14 22090 317.0 317.0 O 00 00 00 00 0.043 X 10-3 4.313 X 10-5

Nota 1: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica a se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = ulo Y a = k/pcp = v/Pro Las temperaturas
de O.Ol°C,100°Cy 374.14°C son las temperaturas de los puntos triple, de ebullición y crítico del agua, respectivamente. Las propiedades cuya lista se da
arriba (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualquier presión con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al valor del punto crítico.

Nota 2: La unidad kJ/kg . °C, para el calor específico, es equivalente a kJ/kg . K Y la unidad W/m . °C, para la conductividad térmica es equivalente a W/m . K.

Fuente: Los datos de la viscosidad y la conductividad térmica se tomaron de J. V. Sengers y J. T. R. Watson, Journal of Physical and Chemical Reference
Data 15 (1986), págs. 291-1322. Los otros datos se obtuvieron de diversas fuentes o se calcularon.
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TABLA A-lO
Propiedades del refrigerante 134a saturado

Entalpía Coeficiente
Presión de Calor Conductividad de expansión
de satu- Densidad, vapori- específico, térmica, Viscosidad dinámica, Número volumétrica, Tensión

Temp., ración,
p, kg/m3

zación, cp' J/kg . K k, W/m· K ¡L, kg/m· s de Prandtl, Pr
{3, l/K, superficial,

T,oC P, kPa Líquido Vapor h,g, kJ/kg Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido N/m

-40 51.2 1418 2.773 225.9 1254 748.60.1101 0.00811 4.878 x 10-4 2.550 X 10-6 5.558 0.235 0.00205 0.01760
-35 66.2 1403 3.524 222.7 1264 764.1 0.1084 0.00862 4.509 x 10-4 3.003 X 10-6 5.257 0.266 0.00209 0.01682
-30 84.4 1389 4.429 219.5 1273 780.2 0.1066 0.00913 4.178 x 10-4 3.504 X 10-6 4.992 0.299 0.00215 0.01604
-25 106.5 1374 5.509 216.3 1283 797.20.1047 0.00963 3.882 x 10-4 4.054 X 10-6 4.757 0.335 0.00220 0.01527
-20 132.8 1359 6.787 213.0 1294 814.90.1028 0.01013 3.614 x 10-4 4.651 X 10-6 4.548 0.374 0.00227 0.01451
-15 164.0 1343 8.288 209.5 1306 833.5 0.1009 0.01063 3.371 x 10-4 5.295 X 10-6 4.363 0.415 0.00233 0.01376
-10 200.7 1327 10.04 206.0 1318 853.1 0.0989 0.01112 3.150 x 10-4 5.982 X 10-6 4.198 0.459 0.00241 0.01302

-5 243.5 1311 12.07 202.4 1330 873.8 0.0968 0.01161 2.947 x 10-4 6.709 X 10-6 4.051 0.505 0.00249 0.01229
O 293.0 1295 14.42 198.7 1344 895.6 0.0947 0.01210 2.761 x 10-4 7.471 X 10-6 3.919 0.553 0.00258 0.01156
5 349.9 1278 17.12 194.8 1358 918.7 0.0925 0.01259 2.589 x 10-4 8.264 X 10-6 3.802 0.603 0.00269 0.01084

10 414.9 1261 20.22 190.8 1374 943.2 0.0903 0.01308 2.430 x 10-4 9.081 X 10-6 3.697 0.655 0.00280 0.01014
15 488.7 1244 23.75 186.6 1390 969.4 0.0880 0.01357 2.281 x 10-4 9.915 X 10-6 3.604 0.708 0.00293 0.00944
20 572.1 1226 27.77 182.3 1408 997.6 0.0856 0.01406 2.142 x 10-4 1.075 X 10-5 3.521 0.763 0.00307 0.00876
25 665.8 1207 32.34 177.8 1427 1028 0.0833 0.01456 2.012 x 10-4 1.160 x 10-5 3.448 0.819 0.00324 0.00808
30 770.6 1188 37.53 173.1 1 448 1061 0.0808 0.01507 1.888 x 10-4 1.244 X 10-5 3.383 0.877 0.00342 0.00742
35 887.5 1168 43.41 168.2 1471 1098 0.0783 0.01558 1.772 x 10-4 1.327 X 10-5 3.328 0.935 0.00364 0.00677
40 1017.1 1 147 50.08 163.0 1 498 1 138 0.0757 0.01610 1.660 x 10-4 1.408 X 10-5 3.285 0.995 0.00390 0.00613
45 1 160.5 1 125 57.66 157.6 1529 1 184 0.0731 0.01664 1.554 x 10-4 1.486 X 10-5 3.253 1.058 0.00420 0.00550
50 1 318.6 1102 66.27 151.8 1566 1237 0.0704 0.01720 1.453 x 10-4 1.562 X 10-5 3.231 1.123 0.00456 0.00489
55 1492.3 1078 76.11 145.7 1608 1298 0.0676 0.01777 1.355 x 10-4 1.634 X 10-5 3.223 1.193 0.00500 0.00429
60 1682.8 1053 87.38 139.1 1 659 1 372 0.0647 0.01838 1.260 x 10-4 1.704 X 10-5 3.229 1.272 0.00554 0.00372
65 1 891.0 1026 100.4 132.1 1722 1462 0.0618 0.01902 1.167 x 10-4 1.771 X 10-5 3.255 1.362 0.00624 0.00315
70 2 118.2 996.2 115.6 124.4 1 801 1 577 0.0587 0.01972 1.077 x 10-4 1.839 X 10-5 3.307 1.471 0.00716 0.00261
75 2365.8 964 133.6 115.9 1907 1731 0.0555 0.02048 9.891 x 10-5 1.908 X 10-5 3.400 1.612 0.00843 0.00209
80 2635.2 928.2 155.3 106.4 2056 1948 0.0521 0.02133 9.011 x 10-5 1.982 X 10-5 3.558 1.810 0.01031 0.00160
85 2928.2 887.1 182.3 95.4 2287 2281 0.0484 0.02233 8.124 x 10-5 2.071 X 10-5 3.837 2.116 0.01336 0.00114
90 3246.9 837.7 217.8 82.2 2701 2865 0.0444 0.02357 7.203 x 10-5 2.187 X 10-5 4.385 2.658 0.01911 0.00071
95 3594.1 772.5 269.3 64.9 3675 4144 0.0396 0.02544 6.190 x 10-5 2.370 X 10-5 5.746 3.862 0.03343 0.00033

100 3975.1 651.7 376.3 33.9 7959 8785 0.0322 0.02989 4.765 x 10-5 2.833 X 10-5 11.77 8.326 0.10047 0.00004

Nota: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica a se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = ¡L/p Y a = klpc¿ = v/Pro Las propiedades
cuya lista se da aquí (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualesquiera presiones con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al
valor del punto crítico.

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: R. Tillner-Roth y H. D. Baehr, "An
International Standard Forrnulation for the Thermodynamic Properties of 1,.1, 1, 2-Tetraflouroethane (HFC-134a) for Temperatures from 170 K to 455 K and
Pressures up to 70 MPa", J. Pbys. Chem. Ref. Data, Vol. 23, No. 5,1994; M. J. Assael, N. K. Dalaouti, A. A. Griva y J. H. Dymond, "Viscosity and Thermal
Conductivity 01 Halogenated Methane and Ethane Refrigerants", IJR. Vol. 22, págs. 525-535, 1999; programa NIST REFROP 6 (M. O. McLinden, S. A. Klein,
E. W. Lemmon y A. P. Peskin, Physical and Chemical Properties Division, National Institute of Standards and Technology, Boulder, CO 80303, 1995).
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TABLA A-ll
Propiedades del amoniaco saturado

Entalpía Coeficiente

Presión de Calor Conductividad de expansión

de satu- Densidad, vapori- específico, térmica, Viscosidaddinámica, Número volumétrica, Tensión

Temp., ración,
o, kg/m3

zación, Cp' J/kg . K k, W/m· K ¡L, kg/m . s de Prandtl, Pr
{3, l/K, superficial,

T,oC P, kPa Líquido Vapor h,g, kJ/kg Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido N/m

-40 71.66 690.2 0.6435 1389 4414 2242 0.01792 2.926 x 10-4 7.957 X 10-6 0.9955 0.00176 0.03565
-30 119.4 677.8 1.037 1360 4465 2322 0.01898 2.630 x 10-4 8.311 X 10-6 1.017 0.00185 0.03341
-25 151.5 671.5 1.296 1345 4489 2369 0.5968 0.01957 2.492 x 10-4 8.490 X 10-6 1.875 1.028 0.00190 0.03229
-20 190.1 665.1 1.603 1329 4514 2420 0.5853 0.02015 2.361 x 10-4 8.669 X 10-6 1.821 1.041 0.00194 0.03118
-15 236.2 658.6 1.966 1313 4538 2476 0.5737 0.02075 2.236 x 10-4 8.851 X 10-6 1.769 1.056 0.00199 0.03007
-10 290.8 652.1 2.391 1297 4564 2536 0.5621 0.02138 2.117 x 10-4 9.034 X 10-6 1.718 1.072 0.00205 0.02896

-5 354.9 645.4 2.886 1280 4589 2601 0.5505 0.02203 2.003 x 10-4 9.218 X 10-6 1.670 1.089 0.00210 0.02786
O 429.6 638.6 3.458 1262 4617 2672 0.5390 0.02270 1.896 x 10-4 9.405 X 10-6 1.624 1.107 0.00216 0.02676
5 516 631.7 4.116 1244 4645 2749 0.5274 0.02341 1.794 x 10-4 9.593 X 10-6 1.580 1.126 0.00223 0.02566

10 615.3 624.6 4.870 1226 4676 2831 0.5158 0.02415 1.697 x 10-4 9.784 X 10-6 1.539 1.147 0.00230 0.02457
15 728.8 617.5 5.729 1206 4709 2920 0.5042 0.02492 1.606 x 10-4 9.978 X 10-6 1.500 1.169 0.00237 0.02348
20 857.8 610.2 6.705 1186 4745 3016 0.4927 0.02573 1.519 x 10-4 1.017 X 10-5 1.463 1.193 0.00245 0.02240
25 1003 602.8 7.809 1166 4784 3120 0.4811 0.02658 1.438 x 10-4 1.037 X 10-5 1.430 1.218 0.00254 0.02132
30 1167 595.2 9.055 1 144 4828 3232 0.4695 0.02748 1.361 x 10-4 1.057 X 10-5 1.399 1.244 0.00264 0.02024
35 1351 587.4 10.46 1122 4877 3354 0.4579 0.02843 1.288 x 10-4 1.078 X 10-5 1.372 1.272 0.00275 0.01917
40 1555 579.4 12.03 1099 4932 3486 0.4464 0.02943 1.219 x 10-4 1.099 X 10-5 1.347 1.303 0.00287 0.01810
45 1782 571.3 13.8 1075 4993 3631 0.4348 0.03049 1.155 x 10-4 1.121 X 10-5 1.327 1.335 0.00301 0.01704
50 2033 562.9 15.78 1051 5063 3790 0.4232 0.03162 1.094 x 10-4 1.143 X 10-5 1.310 1.371 0.00316 0.01598
55 2310 554.2 18.00 1025 5143 3967 0.4116 0.03283 1.037 x 10-4 1.166 X 10-5 1.297 1.409 0.00334 0.01493
60 2614 545.2 20.48 997.4 5234 4163 0.4001 0.03412 9.846 x 10-5 1.189 X 10-5 1.288 1.452 0.00354 0.01389
65 2948 536.0 23.26 968.9 5340 4384 0.3885 0.03550 9.347 x 10-5 1.213 X 10-5 1.285 1.499 0.00377 0.01285
70 3312 526.3 26.39 939.0 5463 4634 0.3769 0.03700 8.879 x 10-5 1.238 X 10-5 1.287 1.551 0.00404 0.01181
75 3709 516.2 29.90 907.5 5608 4923 0.3653 0.03862 8.440 x 10-5 1.264 X 10-5 1.296 1.612 0.00436 0.01079
80 4141 505.7 33.87 874.1 5780 5260 0.3538 0.04038 8.030 x 10-5 1.292 X 10-5 1.312 1.683 0.00474 0.00977
85 4609 494.5 38.36 838.6 5988 5659 0.3422 0.04232 7.645 x 10-5 1.322 X 10-5 1.338 1.768 0.00521 0.00876
90 5116 482.8 43.48 800.6 6242 6142 0.3306 0.04447 7.284 x 10-5 1.354 X 10-5 1.375 1.871 0.00579 0.00776
95 5665 470.2 49.35 759.8 6561 6740 0.3190 0.04687 6.946 x 10-5 1.389 X 10-5 1.429 1.999 0.00652 0.00677

100 6257 456.6 56.15 715.5 6972 7503 0.3075 0.04958 6.628 x 10-5 1.429 X 10-5 1.503 2.163 0.00749 0.00579

Nota 1: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica a se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = ulp Ya = klpc¿ = v/ProLas propiedades
cuya lista se da aquí (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualesquiera presiones con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al
valor del punto crítico.

Nota 2: La unidad kJ/kg . °C paracaloresespecíficoses equivalentea kJ/kg . K, Y la unidad W/m . °C para conductividad térmica es equivalentea W/m . K.

Fuente: Datosgeneradosbasándoseen el softwareEESdesarrolladopor S. A. Kleiny F.L. Alvarado.Fuentesoriginales:Tillner-Roth,Harms-Watzenbergy Baehr,
"Eine neue Fundamentalgleichungfür Ammoniak", DKV-Tagu'ngsbericht20:167-181, 1993; Lileyy Desai,"ThermophysicalPropertiesof Refrigerants",ASHRAE,
1993, ISBN 1-1883413-10-9.
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TABLA A-12
Propiedades del propano saturado

Entalpía Coeficiente

Presión de Calor Conductividad de expansión

de satu- Densidad, vapori-
específico, térmica, Viscosidad dinámica, Número

volumétrica, Tensión

Temp., ración,
p, kg/m3

zación,
cp' J/kg . K k, W/m· K u, kg/m . s de Prandtl, Pr

{3, l/K, superficial,

T, 'C P, kPa Líquido Vapor h'g, kJ/kg Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido N/m

-120 0.4053 664.7 0.01408 498.3 2003 1115 0.1802 0.00589 6.136 x 10-4 4.372 X 10-6 6.820 0.827 0.00153 0.02630
-110 1.157 654.5 0.03776 489.3 2021 1148 0.1738 0.00645 5.054 x 10-4 4.625 X 10-6 5.878 0.822 0.00157 0.02486
-100 2.881 644.2 0.08872 480.4 2044 1183 0.1672 0.00705 4.252 x 10-4 4.881 X 10-6 5.195 0.819 0.00161 0.02344
-90 6.406 633.8 0.1870 471.5 2070 1221 0.1606 0.00769 3.635 x 10-4 5.143 X 10-6 4.686 0.817 0.00166 0.02202
-80 12.97 623.2- 0.3602 462.4 2100 1263 0.1539 0.00836 3.149 x 10-4 5.409 X 10-6 4.297 0.817 0.00171 0.02062
-70 24.26 612.5 0.6439 453.1 2134 1308 0.1472 0.00908 2.755 x 10-4 5.680 X 10-6 3.994 0.818 0.00177 0.01923
-60 42.46 601.5 1.081 443.5 2173 1358 0.1407 0.00985 2.430 x 10-4 5.956 X 10-6 3.755 0.821 0.00184 0.01785
-50 70.24 590.3 1.724 433.6 2217 1412 0.1343 0.01067 2.158xlO-4 6.239 x 10-6 3.563 0.825 0.00192 0.01649
-40 110.7 578.8 2.629 423.1 2258 1471 0.1281 0.01155 1.926 x 10-4 6.529 X 10-6 3.395 0.831 0.00201 0.01515
-30 167.3 567.0 3.864 412.1 2310 1535 0.1221 0.01250 1.726 x 10-4 6.827 X 10-6 3.266 0.839 0.00213 0.01382
-20 243.8 554.7 5.503 400.3 2368 1605 0.1163 0.01351 1.551 x 10-4 7.136 X 10-6 3.158 0.848 0.00226 0.01251
-10 344.4 542.0 7.635 387.8 2433 1682 0.1107 0.01459 1.397 x 10-4 7.457 X 10-6 3.069 0.860 0.00242 0.01122

O 473.3 528.7 10.36 374.2 2507 1768 0.1054 0.01576 1.259 x 10-4 7.794 X 10-6 2.996 0.875 0.00262 0.00996

5 549.8 521.8 11.99 367.0 2547 1814 0.1028 0.01637 1.195 x lO-o 7.970 X 10-6 2.964 0.883 0.00273 0.00934

10 635.1 514.7 13.81 359.5 2590 1864 0.1002 0.01701 1.135 x lO-o 8.151 X 10-6 2.935 0.893 0.00286 0.00872

15 729.8 507.5 15.85 351.7 2637 1917 0.0977 0.01767 1.077 x lO-o 8.339 X 10-6 2.909 0.905 0.00301 0.00811

20 834.4 500.0 18.13 343.4 2688 1974 0.0952 0.01836 1.022 x io- 8.534 X 10-6 2.886 0.918 0.00318 0.00751

25 949.7 492.2 20.68 334.8 2742 2036 0.0928 0.01908 9.702 x 10-5 8.738 X 10-6 2.866 0.933 0.00337 0.00691

30 1076 484.2 23.53 325.8 2802 2104 0.0904 0.01982 9.197 x 10-5 8.952 X 10-6 2.850 0.950 0.00358 0.00633

35 1215 475.8 26.72 316.2 2869 2179 0.0881 0.02061 8.710 x 10-5 9.178xlO-6 2.837 0.971 0.00384 0.00575

40 1366 467.1 30.29 306.1 2943 2264 0.0857 0.02142 8.240 x 10-5 9.417 X 10-6 2.828 0.995 0.00413 0.00518

45 1530 458.0 34.29 295.3 3026 2361 0.0834 0.02228 7.785 x 10-5 9.674 X 10-6 2.824 1.025 0.00448 0.00463

50 1708 448.5 38.79 283.9 3122 2473 0.0811 0.02319 7.343 x 10-5 9.950 X 10-6 2.826 1.061 0.00491 0.00408
60 2110 427.5 49.66 258.4 3283 2769 0.0765 0.02517 6.487 x 10-5 1.058 X 10-5 2.784 1.164 0.00609 0.00303

70 2580 403.2 64.02 228.0 3595 3241 0.0717 0.02746 5.649 x 10-5 1.138 X 10-5 2.834 1.343 0.00811 0.00204

80 3127 373.0 84.28 189.7 4501 4173 0.0663 0.03029 4.790 x 10-5 1.249 X 10-5 3.251 1.722 0.01248 0.00114

90 3769 329.1 118.6 133.2 6977 7239 0.0595 0.03441 3.807 x 10-5 1.448 X 10-5 4.465 3.047 0.02847 0.00037

Nota 1: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica a se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = p./p y a = klpc¿ = v/Pro Las propiedades cuya lista

se da aquí (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualesquiera presiones con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al valor del punto

crítico.

Nota 2: La unidad kJ/kg . 'C para calores específicos es equivalente a kJ/kg . K, Y la unidad W/m . 'C para conductividad térmica es equivalente a W/m . K.

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: Reiner Tillner-Roth, "Fundamental Equations

of State", Shaker, Verlag, Aarchan, 1998; B. A. Younglove y J. F. Ely, "Thermophysical Properties of Fluids II Methane, Ethane, Propane, Isobutane and Normal

Butane", J. Phys. Chem. Ref Data, Vol. 16, No. 4,1987; G. R. Somayajulu, "A Generalized Equation for Surface Tension from the Triple Point to the Critical Point",

International Journal of Thermophysics, Vol. 9, No. 4, 1988.
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TABLA A-13
Propiedades de líguidos

Coeficiente
Conducti- de expan-

Densi- Calor espe- vidad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número sión volu-
Temp., dad, cífico, cp' térmica, térmica, dinámica, cinemática, de Prandtl, métrica, (3,

T,oC p, kg/rn" J/kg· K k, W/m· K a, m2/s ¡.L, kg/m . s v, m2/s Pr l/K
Metano (CH4)

-160 420.2 3492 0.1863 1.270 x 10-7 1.133 X 10-4 2.699 X 10-7 2.126 0.00352
-150 405.0 3580 0.1703 1.174 x 10-7 9.169 X 10-5 2.264 X 10-7 1.927 0.00391
-140 388.8 3700 0.1550 1.077 x 10-7 7.551 X 10-5 1.942 X 10-7 1.803 0.00444
-130 371.1 3875 0.1402 9.749 x 10-8 6.288 X 10-5 1.694 X 10-7 1.738 0.00520
-120 351.4 4146 0.1258 8.634 x 10-8 5.257 X 10-5 1.496 X 10-7 1.732 0.00637
-110 328.8 4611 0.1115 7.356 x 10-8 4.377 X 10-5 1.331 X 10-7 1.810 0.00841
-100 301.0 5578 0.0967 5.761 x 10-8 3.577 X 10-5 1.188 X 10-7 2.063 0.01282
-90 261.7 8902 0.0797 3.423 x 10-8 2.761 X 10-5 1.055 X 10-7 3.082 0.02922

Metanol [C3H3(OH)]

20 788.4 2515 0.1987 1.002 x 10-7 5.857 X 10-4 7.429 X 10-7 7.414 0.00118
30 779.1 2577 0.1980 9.862 x 10-8 5.088 X 10-4 6.531 X 10-7 6.622 0.00120
40 769.6 2644 0.1972 9.690 x 10-8 4.460 X 10-4 5.795 X 10-7 5.980 0.00123
50 760.1 2718 0.1965 9.509 x 10-8 3.942 X 10-4 5.185 X 10-7 5.453 0.00127
60 750.4 2798 0.1957 9.320 x 10-8 3.510 X 10-4 4.677 X 10-7 5.018 0.00132
70 740.4 2885 0.1950 9.128 x 10-8 3.146 X 10-4 4.250 X 10-7 4.655 0.00137

Isobutano (R600a)

-100 683.8 1881 0.1383 1.075 x 10-7 9.305 X 10-4 1.360 X 10-6 12.65 0.00142
-75 659.3 1970 0.1357 1.044 x 10-7 5.624 X 10-4 8.531 X 10-7 8.167 0.00150
-50 634.3 2069 0.1283 9.773 x 10-8 3.769 X 10-4 5.942 X 10-7 6.079 0.00161
-25 608.2 2180 0.1181 8.906 x 10-8 2.688 X 10-4 4.420 X 10-7 4.963 0.00177

O 580.6 2306 0.1068 7.974 x 10-8 1.993 X 10-4 3.432 X 10-7 4.304 0.00199
25 550.7 2455 0.0956 7.069 x 10-8 1.510 X 10-4 2.743 X 10-7 3.880 0.00232
50 517.3 2640 0.0851 6.233 x 10-8 1.155 x 10-4 2.233 X 10-7 3.582 0.00286
75 478.5 2896 0.0757 5.460 x 10-8 8.785 X 10-5 1.836 X 10-7 3.363 0.00385

100 429.6 3361 0.0669 4.634 x 10-8 6.483 X 10-5 1.509 X 10-7 3.256 0.00628
Glicerina

O 1276 2262 0.2820 9.773 x 10-8 10.49 8.219 x 10-3 84101
5 1273 2288 0.2835 9.732 x 10-8 6.730 5.287 x 10-3 54327

10 1270 2320 0.2846 9.662 x 10-8 4.241 3.339 x 10-3 34561
15 1267 2354 0.2856 9.576 x 10-8 2.496 1.970 x 10-3 20570
20 1264 2386 0.2860 9.484 x 10-8 1.519 1.201 x 10-3 12671
25 1261 2416 0.2860 9.388 x 10-8 0.9934 7.878 x 10-4 8392
30 1258 2447 0.2860 9.291 x 10-8 0.6582 5.232 x 10-4 5631
35 1255 2478 0.2860 9.195 x 10-8 0.4347 3.464 x 10-4 3767
40 1252 2513 0.2863 9.101 x 10-8 0.3073 2.455 x 10-4 2697

Aceite para motor (no usado)

O 899.0 1 797 0.1469 9.097 x 10-8 3.814 4.242 x 10-3 46636 0.00070
20 888.1 1881 0.1450 8.680 x 10-8 0.8374 9.429 x 10-4 10863 0.00070
40 876.0 1964 0.1444 8.391 x 10-8 0.2177 2.485 x 10-4 2962 0.00070
60 863.9 2048 0.1404 7.934 x 10-8 0.07399 8.565 x 10-5 1080 0.00070
80 852.0 2132 0.1380 7.599 x 10-8 0.03232 3.794 x 10-5 499.3 0.00070

100 840.0 2220 0.1367 7.330 x 10-8 0.01718 2.046 x 10-5 279.1 0.00070
120 828.9 2308 0.1347 7.042 x 10-8 0.01029 1.241 x 10-.5 176.3 0.00070
140 816.8 2395 0.1330 6.798 x 10-8 0.006558 8.029 x 10-6 118.1 0.00070
150 810.3 2441 0.1327 6.708 x 10-8 0.005344 6.595 x 10-6 98.31 0.00070

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Originalmente basados en varias fuentes.
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TABLA A-14
Propiedades de metales líguidos

Coeficiente
Conducti- de expan-

Calor espe- vidad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número sión volu-
Temp., Densidad, cífico, cp, térmica, térmica, dinámica, cinemática, de Prandtl, métrica, (3,

T,oC p, kg/rn" J/kg· K k, W/m . K a, m2/s ¡.L, kg/m . s v, m2/s Pr l/K

Mercurio (Hg) punto de fusión: -39°C

O 13 595 140.4 8.18200 4.287 x 10-6 l.687 X 10-3 l.241 X 10-7 0.0289 l.810 x 10-4

25 13534 139.4 8.51533 4.514 x 10-6 l.534 X 10-3 l.133 X 10-7 0.0251 l.81O x 10-4

50 13473 138.6 8.83632 4.734 x 10-6 1.423 X 10-3 l.056 X 10-7 0.0223 l.810 x 10-4

75 13412 137.8 9.15632 4.956 x 10-6. l.316 X 10-3 9.819 X 10-8 0.0198 l.810 x 10-4

100 13351 137.1 9.46706 5.170 x 10-6 l.245 X 10-3 9.326 X 10-8 0.0180 l.810 x 10-4

150 13 231 136.1 10.07780 5.595 x 10-6 l.126 X 10-3 8.514 X 10-8 0.0152 l.810 x 10-4

200 13112 135.5 10.65465 5.996 x 10-6 l.043 X 10-3 7.959 X 10-8 0.0133 l.815 x 10-4

250 12993 135.3 1l.18150 6.363 x 10-6 9.820 X 10-4 7.558 X 10-8 0.0119 l.829 x 10-4

300 12873 135.3 1l.68150 6.705 x 10-6 9.336 X 10-4 7.252 X 10-8 0.0108 l.854 x 10-4

Bismuto (Bi) punto de fusión: 271 °C

350 9969 146.0 16.28 l.118 x 10-5 l.540 X 10-3 l.545 X 10-7 0.01381
400 9908 148.2 16.10 l.096 x 10-5 l.422 X 10-3 l.436 X 10-7 0.01310
500 9785 152.8 15.74 l.052 x 10-5 l.188 X 10-3 l.215 X 10-7 0.01154
600 9663 157.3 15.60 l.026 x 10-5 l.013 X 10-3 l.048 X 10-7 0.01022
700 9540 16l.8 15.60 l.010 x 10-5 8.736 X 10-4 9.157 X 10-8 0.00906

Plomo (Pb) punto de fusión: 32rC

400 10506 158 15.97 9.623 x 10-6 2.277 X 10-3 2.167 X 10-7 0.02252
450 10 449 156 15.74 9.649 x 10-6 2.065 X 10-3 l.976 X 10-7 0.02048
500 10390 155 15.54 9.651 x 10-6 l.884 X 10-3 l.814 X 10-7 0.01879
550 10329 155 15.39 9.610 x 10-6 l.758 X 10-3 l.702 X 10-7 0.01771
600 10267 155 15.23 9.568 x 10-6 l.632 X 10-3 l.589 X 10-7 0.01661
650 10206 155 15.07 9.526 x 10-6 l.505 X 10-3 1.475 X 10-7 0.01549
700 10145 155 14.91 9.483 x 10-6 l.379 X 10-3 l.360 X 10-7 0.01434

Sodio (Na) punto de fusión: 98°C

100 927.3 1378 85.84 6.718 x 10-5 6.892 X 10-4 7.432 X 10-7 0.01106
200 902.5 1349 80.84 6.639 x 10-5 5.385 X 10-4 5.967 X 10-7 0.008987
300 877.8 1320 75.84 6.544 x 10-5 3.878 X 10-4 4.418 X 10-7 0.006751
400 853.0 1296 71.20 6.437 x 10-5 2.720 X 10-4 3.188 X 10-7 0.004953
500 828.5 1284 67.41 6.335 x 10-5 2.411 X 10-4 2.909 X 10-7 0.004593
600 804.0 1272 63.63 6.220 x 10-5 2.101 X 10-4 2.614 X 10-7 0.004202

Potasio (K) punto de fusión: 64°C

200 795.2 790.8 43.99 6.995 x 10-5 3.350 X 10-4 4.213 X 10-7 0.006023
300 77l.6 772.8 42.01 7.045 x 10-5 2.667 X 10-4 3.456 X 10-7 0.004906
400 748.0 754.8 40.03 7.090 x 10-5 l.984 X 10-4 2.652 X 10-7 0.00374
500 723.9 750.0 37.81 6.964 x 10-5 l.668 X 10-4 2.304 X 10-7 0.003309
600 699.6 750.0 35.50 6.765 x 10-5 l.487 X 10-4 2.126 X 10-7 0.003143

Sodio-potasio (%22Na-%78K) punto de fusión: -11°C

100 847.3 944.4 25.64 3.205 x 10-5 5.707 X 10-4 6.736 X 10-7 0.02102
200 823.2 922.5 26.27 3.459 x 10-5 4.587 X 10-4 5.572 X 10-7 0.01611
300 799.1 900.6 26.89 3.736 x 10-5 3.467 X 10-4 4.339 X 10-7 0.01161
400 775.0 879.0 27.50 4.037 x 10-5 2.357 X 10-4 3.041 X 10-7 0.00753
500 75l.5 880.1 27.89 4.217 x 10-5 2.108 X 10-4 2.805 X 10-7 0.00665
600 728.0 88l.2 28.28 4.408 x 10-5 l.859 X 10-4 2.553 X 10-7 0.00579

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Originalmente basados en varias fuentes.
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TABLA A-15
Propiedades del aire a la presión de 1 atm

Calor Cond uctividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número
Temp., Densidad, específico, térmica, térmica, dinámica, cinemática, de Prandtl,
T,oC p, kg/rn" cp' J/kg . K k, W/m . K 0', m2/s2 ¡.L, kg/m . s v, m2/s Pr

-150 2.866 983 0.01171 4.158 x 10-6 8.636 X 10-6 3.013 X 10-6 0.7246
-100 2.038 966 0.01582 8.036 x 10-6 l.189 X 10-6 5.837 X 10-6 0.7263

-50 1.582 999 0.01979 l.252 x 10-5 1.474 X 10-5 9.319 X 10-6 0.7440
-40 l.514 1002 0.02057 l.356 x 10-5 l.527 X 10-5 l.008 X 10-5 0.7436
-30 l.451 1004 0.02l34 l.465 x 10-5 l.579 X 10-5 l.087 X 10-5 0.7425
-20 l.394 1005 0.02211 l.578 x 10-5 l.630 X 10-5 l.169 X 10-5 0.7408
-10 l.341 1006 0.02288 l.696 x 10-5 l.680 X 10-5 l.252 X 10-5 0.7387

O l.292 1006 0.02364 l.818 x 10-5 l.729 X 10-5 l.338 X 10-5 0.7362
5 l.269 1006 0.02401 l.880 x 10-5 l.754 X 10-5 l.382 X 10-5 0.7350

10 l.246 1006 0.02439 l.944 x 10-5 l.778 X 10-5 1.426 X 10-5 0.7336
15 1.225 1007 0.02476 2.009 x 10-5 l.802 X 10-5 1.470 X 10-5 0.7323
20 l.204 1007 0.02514 2.074 x 10-5 l.825 X 10-5 l.516 X 10-5 0.7309
25 l.184 1007 0.02551 2.141 x 10-5 l.849 X 10-5 l.562 X 10-5 0.7296
30 l.164 1007 0.02588 2.208 x 10-5 l.872 X 10-5 l.608 X 10-5 0.7282
35 l.145 1007 0.02625 2.277 x 10-5 l.895 X 10-5 l.655 X 10-5 0.7268
40 l.127 1007 0.02662 2.346 x 10-5 l.918 X 10-5 l.702 X 10-5 0.7255
45 l.109 1007 0.02699 2.416 x 10-5 l.941 X 10-5 l.750 X 10-5 0.7241
50 l.092 1007 0.02735 2.487 x 10-5 l.963 X 10-5 l. 798 X 10-5 0.7228
60 l.059 1007 0.02808 2.632 x 10-5 2.008 X 10-5 l.896 X 10-5 0.7202
70 l.028 1007 0.02881 2.780 x 10-5 2.052 X 10-5 l.995 X 10-5 0.7177
80 0.9994 1008 0.02953 2.931 x 10-5 2.096 X 10-5 2.097 x 10-:-5 0.7154
90 0.9718 1008 0.03024 3.086 x 10-5 2.l39 X 10-5 2.201 X 10-5 0.7132

100 0.9458 1009 0.03095 3.243 x 10-5 2.181 X 10-5 2.306 X 10-5 0.7111
120 0.8977 1011 0.03235 3.565 x 10-5 2.264 X 10-5 2.522 X 10-5 0.7073
140 0.8542 1013 0.03374 3.898 x 10-5 2.345 X 10-5 2.745 X 10-5 0.7041
160 0.8148 1016 0.03511 4.241 x 10-5 2.420 X 10-5 2.975 X 10-5 0.7014
180 0.7788 1019 0.03646 4.593 x 10-5 2.504 X 10-5 3.212 X 10-5 0.6992
200 0.7459 1023 0.03779 4.954 x 10-5 2.577 X 10-5 3.455 X 10-5 0.6974
250 0.6746 1033 0.04104 5.890 x 10-5 2.760 X 10-5 4.091 X 10-5 0.6946
300 0.6158 1044 0.04418 6.871 x 10-5 2.934 X 10-5 4.765 X 10-5 0.6935
350 0.5664 1056 0.04721 7.892 x 10-5 3.101 X 10-5 5.475 X 10-5 0.6937
400 0.5243 1069 0.05015 8.951 x 10-5 3.261 X 10-5 6.219 X 10-5 0.6948
450 0.4880 1081 0.05298 l.004 x 10-4 3.415 X 10-5 6.997 X 10-5 0.6965
500 0.4565 1093 0.05572 l.117 x 10-4 3.563 X 10-5 7.806 X 10-5 0.6986
600 0.4042 1 115 0.06093 l.352 x 10-4 3.846 X 10-5 9.515 X 10-5 0.7037
700 0.3627 1 l35 0.06581 l.598 x 10-4 4.111 X 10-5 l.133 X 10-4 0.7092
800 0.3289 1 153 0.07037 l.855 x 10-4 4.362 X 10-5 l.326 X 10-4 0.7149
900 0.3008 1 169 0.07465 2.122 x 10-4 4.600 X 10-5 l.529 X 10-4 0.7206

1000 0.2772 1 184 0.07868 2.398 x 10-4 4.826 X 10-5 l.741 X 10-4 0.7260
1500 0.1990 1234 0.09599 3.908 x 10-4 5.817 X 10-5 2.922 X 10-4 0.7478
2000 0.1553 1264 0.11113 5.664 x 10-4 6.630 X 10-5 4.270 X 10-4 0.7539

Nota: Para los gases ideales, las propiedades cp, k, ¡;. Y Pr son independientes de la presión. Las propiedades p, v y a a una presión P (en atm) diferente de
1 atm se determinan al multiplicar los valores de p, a la temperatura dada, por P y al dividir v y a entre P.

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: Keenan, Chao, Keyes, Gas Tables,
Wiley, 198, y Thermophysical Properties of Matter, Vol. 3: Thermal Conductivity, Y. S. Touloukian, P. E. Liley, S. C. Saxena, Vol. 11: Viscosity, Y. S.
Touloukian, S. C. Saxena y P. Hestermans, IFIIPlenun, NY, ISBN 0-306067020-8.
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TABLA A-16
Propiedades de gases a la presión de 1 atm

Calor Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número
Temp., Densidad, específico, térmica, térmica, dinámica, cinemática, de Prandtl,
T,oC p, kg/rn" cp' J/kg . K k, W/m . K a, m2/s2 ¡.L, kg/m . s v, m2/s Pr

Bióxido de carbono, CO2

-50 2.4035 746 0.01051 5.860 x 10-6 l.129 X 10-5 4.699 X 10-6 0.8019
O l.9635 811 0.01456 9.141 x 10-6 l.375 X 10-5 7.003 X 10-6 0.7661

50 l.6597 866.6 0.01858 l.291 x 10-5 l.612 X 10-5 9.714 X 10-6 0.7520
100 l.4373 914.8 0.02257 l.716 x 10-5 l.841 X 10-5 l.281 X 10-5 0.7464
150 l.2675 957.4 0.02652 2.186 x 10-5 2.063 X 10-5 l.627 X 10-5 0.7445
200 l.1336 995.2 0.03044 2.698 x 10-5 2.276 X 10-5 2.008 X 10-5 0.7442
300 0.9358 1060 0.03814 3.847 x 10-5 2.682 X 10-5 2.866 X 10-5 0.7450
400 0.7968 1 112 0.04565 5.151 x 10-5 3.061 X 10-5 3.842 X 10-5 0.7458
500 0.6937 1 156 0.05293 6.600 x 10-5 3.416 X 10-5 4.924 X 10-5 0.7460

1000 0.4213 1292 0.08491 l.560 x 10-4 4.898 X 10-5 l.162 X 10-4 0.7455
1500 0.3025 1356 0.10688 2.606 x 10-4 6.106 X 10-5 2.019 X 10-4 0.7745
2000 0.2359 1387 0.11522 3.521 x 10-4 7.322 X 10-5 3.103 X 10-4 0.8815

Monóxido de carbono, CO
-50 l.5297 1081 0.01901 l.149 x 10-5 l.378 X 10-5 9.012 X 10-6 0.7840

O l.2497 1048 0.02278 l.739 x 10-5 l.629 X 10-5 l.303 X 10-5 0.7499
50 l.0563 1039 0.02641 2.407 x 10-5 1.863 X 10-5 l. 764 X 10-5 0.7328

100 0.9148 1041 0.02992 3.142 x 10-5 2.080 X 10-5 2.274 X 10-5 0.7239
150 0.8067 1049 0.03330 3.936 x 10-5 2.283 X 10-5 2.830 X 10-5 0.7191
200 0.7214 1060 0.03656 4.782 x 10-5 2.472 X 10-5 3.426 X 10-5 0.7164
300 0.5956 1085 0.04277 6.619 x 10-5 2.812 X 10-5 4.722 X 10-5 0.7134
400 0.5071 1 111 0.04860 8.628 x 10-5 3.111 X 10-5 6.136 X 10-5 0.7111
500 0.4415 1135 0.05412 l.079 x 10-4 3.379 X 10-5 7.653 X 10-5 0.7087

1000 0.2681 1226 0.07894 2.401 x 10-4 4.557 X 10-5 l. 700 X 10-4 0.7080
1500 0.1925 1279 0.10458 4.246 x 10-4 6.321 X 10-5 3.284 X 10-4 0.7733
2000 0.1502 1309 0.13833 7.034 x 10-4 9.826 X 10-5 6.543 X 10-4 0.9302

Metano, CH4

-50 0.8761 2243 0.02367 l.204 x 10-5 8.564 X 10-6 9.774 X 10-6 0.8116
O 0.7158 2217 0.03042 l.917 x 10-5 l.028 X 10-5 l.436 X 10-5 0.7494

50 0.6050 2302 0.03766 2.704 x 10-5 l.191 X 10-5 l.969 X 10-5 0.7282
100 0.5240 2443 0.04534 3.543 x 10-5 1.345 X 10-5 2.567 X 10-5 0.7247
150 0.4620 2611 0.05344 4.431 x 10-5 l.491 X 10-5 3.227 X 10-5 0.7284
200 0.4132 2791 0.06194 5.370 x 10-5 l.630 X 10-5 3.944 X 10-5 0.7344
300 0.3411 3158 0.07996 7.422 x 10-5 l.886 X 10-5 5.529 X 10-5 0.7450
400 0.2904 3510 0.09918 9.727 x 10-5 2.119 X 10-5 7.297 X 10-5 0.7501
500 0.2529 3836 0.11933 l.230 x 10-4 2.334 X 10-5 9.228 X 10-5 0.7502

1000 0.1536 5042 0.22562 2.914 x 10-4 3.281 X 10-5 2.136 X 10-4 0.7331
1500 0.1103 5701 0.31857 5.068 x 10-4 4.434 X 10-5 4.022 X 10-4 0.7936
2000 0.0860 6001 0.36750 7.120 x 10-4 6.360 X 10-5 7.395 X 10-4 l.0386

Hidrógeno, H2

-50 0.11010 12635 0.1404 l.009 x 10-4 7.293 X 10-6 6.624 X 10-5 0.6562
O 0.08995 13920 0.1652 l.319 x 10-4 8.391 X 10-6 9.329 X 10-5 0.7071

50 0.07603 14349 0.1881 l.724 x 10-4 9.427 X 10-6 l.240 X 10-4 0.7191
100 0.06584 14473 0.2095 2.199 x 10-4 l.041 X 10-5 l.582 X 10-4 0.7196
150 0.05806 14492 0.2296 2.729 x 10-4 l.136 X 10-5 l.957 X 10-4 0.7174
200 0.05193 14482 0.2486 3.306 x 10-4 l.228 X 10-5 2.365 X 10-4 0.7155
300 0.04287 14481 0.2843 4.580 x 10-4 1.403 X 10-5 3.274 X 10-4 0.7149
400 0.03650 14540 0.3180 5.992 x 10-4 l.570 X 10-5 4.302 X 10-4 0.7179
500 0.03178 14653 0.3509 7.535 x 10-4 l.730 X 10-5 5.443 X 10-4 0.7224

1000 0.01930 15577 0.5206 l.732 x 10-3 2.455 X 10-5 l.272 X 10-3 0.7345
1500 0.01386 16553 0.6581 2.869 x 10-3 3.099 X 10-5 2.237 X 10-3 0.7795
2000 0.01081 17400 0.5480 2.914 x 10-3 3.690 X 10-5 3.414 X 10-3 l.1717

(continúa)
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TABLA A-16
Propiedades de gases a la presión de 1 atm (conclusión)

Calor Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número
Temp., Densidad, específico, térmica, térmica, dinámica, cinemática, de Prandtl,
T,oC p, kg/rn" cp' J/kg . K k, W/m . K a, m2/s2 ¡.L, kg/m . s v, m2/s Pr

Nitrógeno, N2

-50 l.5299 957.3 0.02001 l.366 x 10-5 l.390 X 10-5 9.091 X 10-6 0.6655
O l.2498 1035 0.02384 l.843 x 10-5 l.640 X 10-5 l.312 X 10-5 0.7121

50 1.0564 1042 0.02746 2.494 x 10-5 l.874 X 10-5 l.774 X 10-5 0.7114
100 0.9149 1041 0.03090 3.244 x 10-5 2.094 X 10-5 2.289 X 10-5 0.7056
150 0.8068 1043 0.03416 4.058 x 10-5 2.300 X 10-5 2.851 X 10-5 0.7025
200 0.7215 1050 0.03727 4.921 x 10-5 2.494 X 10-5 3.457 X 10-5 0.7025
300 0.5956 1070 0.04309 6.758x 10-5 2.849 x 10-5 4.783 X 10-5 0.7078
400 0.5072 1095 0.04848 8.727 x 10-5 3.166 X 10-5 6.242 X 10-5 0.7153
500 0.4416 1 120 0.05358 l.083 x 10-4 3.451 X 10-5 7.816 X 10-5 0.7215

1000 0.2681 1213 0.07938 2.440 x 10-4 4.594 X 10-5 l.713 X 10-4 0.7022
1500 0.1925 1266 0.ll793 4.839 x 10-4 5.562 X 10-5 2.889 X 10-4 0.5969
2000 0.1502 1297 0.18590 9.543 x 10-4 6.426 X 10-5 4.278 X 10-4 0.4483

Oxígeno, O2

-50 l.7475 984.4 0.02067 l.201 x 10-5 l.616 X 10-5 9.246 X 10-6 0.7694
O 1.4277 928.7 0.02472 l.865 x 10-5 l.916 X 10-5 l.342 X 10-5 0.7198

50 l.2068 92l.7 0.02867 2.577 x 10-5 2.194x 10-5 l.818 x 10-5 0.7053
100 l.0451 93l.8 0.03254 3.342 x 10-5 2.451 X 10-5 2.346 X 10-5 0.7019
150 0.9216 947.6 0.03637 4.164 x 10-5 2.694 X 10-5 2.923 X 10-5 0.7019
200 0.8242 964.7 0.04014 5.048 x 10-5 2.923 X 10-5 3.546 X 10-5 0.7025
300 0.6804 997.1 0.04751 7.003 x 10-5 3.350 X 10-5 4.923 X 10-5 0.7030
400 0.5793 1025 0.05463 9.204 x 10-5 3.744 X 10-5 6.463 X 10-5 0.7023
500 0.5044 1048 0.06148 l.163 x 10-4 4.ll4 X 10-5 8.156 X 10-5 0.7010

1000 0.3063 1 121 0.09198 2.678 x 10-4 5.732 X 10-5 l.871 X 10-4 0.6986
1500 0.2199 1 165 0.ll901 4.643 x 10-4 7.133xlO-5 3.243 X 10-4 0.6985
2000 0.1716 1201 0.14705 7.139 x 10-4 8.417 X 10-5 4.907 X 10-4 0.6873

Vapor de agua, H20

-50 0.9839 1892 0.01353 7.271 x 10-6 7.187 X 10-6 7.305 X 10-6 l.0047
O 0.8038 1874 0.01673 l.llO x 10-5 8.956 X 10-6 l.ll4 X 10-5 1.0033

50 0.6794 1874 0.02032 1.596 x 10-5 1.078 X 10-5 1.587 X 10-5 0.9944
100 0.5884 1887 0.02429 2.187 x 10-5 1.265 X 10-5 2.150 X 10-5 0.9830
150 0.5189 1908 0.02861 2.890 x 10-5 1.456 X 10-5 2.806 X 10-5 0.9712
200 0.4640 1935 0.03326 3.705 x 10-5 1.650 X 10-5 3.556 X 10-5 0.9599
300 0.3831 1997 0.04345 5.680 x 10-5 2.045 X 10-5 5.340 X 10-5 0.9401
400 0.3262 2066 0.05467 8.ll4 x 10-5 2.446 X 10-5 7.498 X 10-5 0.9240
500 0.2840 2137 0.06677 1.100 x 10-4 2.847 X 10-5 1.002 X 10-4 0.9108

1000 0.1725 2471 0.13623 3.196 x 10-4 4.762 X 10-5 2.761 X 10-4 0.8639
1500 0.1238 2736 0.21301 6.288 x 10-4 6.4ll X 10-5 5.177 X 10-4 0.8233
2000 0.0966 2928 0.29183 1.032 x 10-3 7.808 X 10-5 8.084 X 10-4 0.7833

Nota: Para los gases ideales, las propiedades cp, k. ¡J. Y Pr son independientes de la presión. Las propiedades P. v y '" a una presión P (en atm) diferente de
1 atm se determinan al multiplicar los valores de P. a la temperatura dada. por Py al dividir v y a entre P.
Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Originalmente basados en varias fuentes.
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TABLA A-17
Propiedades de la atmósfera a gran altitud

Velocidad Conductividad
Altitud, Temperatura, Presión, Gravedad, del sonido, Densidad, Viscosidad, térmica,

Z, m T,oC P, kPa g, rn/s" e, mis p, kglm3 J.L kglm . s k, W/m • K

O 15.00 101.33 9.807 340.3 1.225 1.789 x 10-5 0.0253
200 13.70 98.95 9.806 339.5 1.202 1.783 x 10-5 0.0252
400 12.40 96.61 9.805 338.8 1.179 1.777 x 10-5 0.0252
600 11.10 94.32 9.805 338.0 1.156 1.771 x 10-5 0.0251
800 9.80 92.08 9.804 337.2 1.134 1.764 x 10-5 0.0250

1000 8.50 89.88 9.804 336.4 1.112 1.758 x 10-5 0.0249
1200 7.20 87.72 9.803 335.7 1.090 1.752 x 10-5 0.0248
1400 5.90 85.60 9.802 334.9 1.069 1.745 x 10-5 0.0247
1600 4.60 83.53 9.802 334.1 1.048 1.739 x 10-5 0.0245
1800 3.30 81.49 9.801 333.3 1.027 1.732 x 10-5 0.0244
2000 2.00 79.50 9.800 332.5 1.007 1.726 x 10-5 0.0243
2200 0.70 77.55 9.800 331.7 0.987 1.720 x 10-5 0.0242
2400 -0.59 75.63 9.799 331.0 0.967 1.713 x 10-5 0.0241
2600 -1.89 73.76 9.799 330.2 0.947 1.707 x 10-5 0.0240
2800 -3.19 71.92 9.798 329.4 0.928 1.700 x 10-5 0.0239
3000 -4.49 70.12 9.797 328.6 0.909 1.694 x 10-5 0.0238
3200 -5.79 68.36 9.797 327.8 0.891 1.687 x 10-5 0.0237
3400 -7.09 66.63 9.796 327.0 0.872 1.681 x 10-5 0.0236
3600 -8.39 64.94 9.796 326.2 0.854 1.674 x 10-5 0.0235
3800 -9.69 63.28 9.795 325.4 0.837 1.668 x 10-5 0.0234
4000 -10.98 61.66 9.794 324.6 0.819 1.661 x 10-5 0.0233
4200 -12.3 60.07 9.794 323.8 0.802 1.655 x 10-5 0.0232
4400 -l3.6 58.52 9.793 323.0 0.785 1.648 x 10-5 0.0231
4600 -14.9 57.00 9.793 322.2 0.769 1.642 x 10-5 0.0230
4800 -16.2 55.51 9.792 321.4 0.752 1.635 x 10-5 0.0229
5000 -17.5 54.05 9.791 320.5 0.736 1.628 x 10-5 0.0228
5200 -18.8 52.62 9.791 319.7 0.721 1.622 x 10-5 0.0227
5400 -20.1 51.23 9.790 318.9 0.705 1.615 x 10-5 0.0226
5600 -21.4 49.86 9.789 318.1 0.690 1.608 x 10-5 0.0224
5800 -22.7 48.52 9.785 317.3 0.675 1.602 x 10-5 0.0223
6000 -24.0 47.22 9.788 316.5 0.660 1.595 x 10-5 0.0222
6200 -25.3 45.94 9.788 315.6 0.646 1.588 x 10-5 0.0221
6400 -26.6 44.69 9.787 314.8 0.631 1.582 x 10-5 0.0220
6600 -27.9 43.47 9.786 314.0 0.617 1.575 x 10-5 0.0219
6800 -29.2 42.27 9.785 313.1 0.604 1.568 x 10-5 0.0218
7000 -30.5 41.11 9.785 312.3 0.590 1.561 x 10-5 0.0217
8000 -36.9 35.65 9.782 308.1 0.526 1.527 x 10-5 0.0212
9000 -43.4 30.80 9.779 303.8 0.467 1.493 x 10-5 0.0206

10000 -49.9 26.50 9.776 299.5 0.414 1.458 x 10-5 0.0201
12000 -56.5 19.40 9.770 295.1 0.312 1.422 x 10-5 0.0195
14000 -56.5 14.17 9.764 295.1 0.228 1.422 x 10-5 0.0195
16000 -56.5 10.53 9.758 295.1 0.166 1.422 x 10-5 0.0195
18000 -56.5 7.57 9.751 295.1 0.122 1.422 x 10-5 0.0195

Fuente: U. S. Standard Atmosphere Supplements, U. S. Government Printing Office, 1966. Basadas en las condiciones medias redondeadas al año a 45°
de latitud y varían con el momento del año y los patrones meteorológicos. Las condiciones al nivel del mar (z = O) se toman como P = 101.325 kPa, T =
15°C, p = 1.2250 kg/rn", g = 9.80665 m2/s.
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TABLA A-18
Emisividades de las superficies
a) Metales

Temperatura, Emisividad, Temperatura, Emisividad,
Material K Material K e

Aluminio Magnesia pulido 300-500 0.07-0.13
~ulido 300-900 0.04-0.06 Mercurio 300-400 0.09-0.12
Lámina comercial 400 0.09 Molibdeno
Intensamente oxidado 400-800 0.20-0.33 Pulido 300-2000 0.05-0.21
Anodizado 300 0.8 Oxidado 600-800 0.80-0.82

Bismuto brillante 350 0.34 Níquel
Latón Pulido 500-1200 0.07-0.17

Intensamente pu Iido 500-650 0.03-0.04 Oxidado 450-1000 0.37-0.57
Pulido 350 0.09 Platino pulido 500-1500 0.06-0.18
Placa mate 300-600 0.22 Plata puJida 300-1000 0.02-0.07
Oxidado 450-800 0.6 Acero inoxidable

Cromo pulido 300-1400 0.08-0.40 Pulido 300-1000 0.17-0.30
Cobre Ligeramente oxidado 600-1000 0.30-0.40

Intensamente pulido 300 0.02 Intensamente oxidado 600-1000 0.70-0.80,
Pulido 300-500 0.04-0.05 Acero
Lámina comercial 300 0.15 Lámina pulida 300-500 0.08-0.14
Oxidado 600-1000 0.5-0.8 Lámina comercial 500-1200 0.20-0.32
Oxidado en negrp 300 0.78 Intensamente oxidado 300 0.81

Oro Estaño pulido 300 0.05
Intensamente pu Iido 300-1000 0.03-0.06 Tungsteno
Hoja brillante 300 0.07 Pulido 300-2500 0.03-0.29

Hierro Filamento 3500 0.39
Intensamente pu Iido 300-500 0.05-0.07 Zinc
Hierro fundido 300 0.44 Pulido 300-800 0.02-0.05
Hierro forjado 300-500 0.28 Oxi.dé;ldº 300 0·?15
Aherru mbrado 300 0.61
Oxidado 500-900 0.64-0.78

Plomo
Pulido 300-500 0.Q6~0.08
No oxidado, áspero 300 0.43
Oxidado 300 0.63
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APÉNDICE 1

TABLA A-18
Emisividades de las superficies (conclusión)
b) No metales

Temperatura, Emisividad, Temperatura, Emisividad,
Material K e Material K e

Alúmina 800-1400 0.65-0.45 Papel blanco 300 0.90
Aluminio, óxido de 600-1500 0.69-0.41 Revoque blanco 300 0.93
Asbesto 300 0.96 Porcelana vidriada 300 0.92
Asfalto, pavimento de 300 0.85-0.93 Cuarzo, áspero, vidrio 300 0.93
Ladrillo Caucho

Común 300 0.93-0.96 Duro 300 0.93
De arci Ila refractaria 1200 0.75 Suave 300 0.86

Carbono, filamento de 2000 0.53 Arena 300 0.90
Tela 300 0.75-0.90 Silicio, carburo de 600-1500 0.87-0.85
Concreto 300 0.88-0.94 Piel humana 300 0.95
Vidrio Nieve 273 0.80-0.90

De ventana 300 0.90-0.95 Suelo, tierra 300 0.93-0.96
Pyrex 300-1200 0.82-0.62 Hollín 300-500 0.95
Pyroceram 300-1500 0.85-0.57 Teflón 300-500 0.85-0.92

Hielo 273 0.95-0.99 Agua profunda 273-373 0.95-0.96
Magnesio, óxido de 400-800 0.69-0.55 Madera
Mampostería 300 0.80 Haya 300 0.94
Pinturas Roble 300 0.90

De aluminio 300 0.40-0.50
Negra, laca, lustrosa 300 0.88
De aceite, todos

los colores 300 0.92-0.96
De base (primer) roja 300 0.93
Acrílica blanca 300 0.90
Esmalte blanco 300 0.90
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TABLAA-19
Propiedades relativas a la radiación solar de los materiales

Absortividad Emisividad, e, Relación, Transmisividad
Descripción/composición solar, as a 300 K as/e solar, Ts

Aluminio
Pulido 0.09 0.03 3.0
Anodizado 0.14 0.84 0.17
Con capa adicional de cuarzo 0.11 0.37 0.30
Hoja 0.15 0.05 3.0

Ladrillo rojo (Purdue) 0.63 0.93 0.68
Concreto 0.60 0.88 0.68
Lámina metálica galvanizada

Limpia, nueva 0.65 0.13 5.0
Oxidada, con acción deja intemperie 0.80 0.28 2.9

Vidrio, espesor de 3.2 mm
Flotado o templado 0.79
Tipo al bajo óxido de hierro 0.88

Mármol, ligeramente blancuzco (no reflector) 0.40 0.88 0.45
Metal, con chapa

Sulfuro negro 0.92 0.10 9.2
Óxido negro de cobalto 0.93 0.30 3.1
Óxido negro de níquel 0.92 0.08 11
Cromo negro 0.87 0.09 9.7

Mylar, espesor de 0.13 mm 0.87
Pinturas

Negra (Parsons) 0.98 0.98 1.0
Blanca, acrílica 0.26 0.90 0.29
Blanca, óxido de zinc 0.16 0.93 0.17

Papel blanco 0.27 0.83 0.32
Plexiglas, espesor de 3.2 mm 0.90
Porcelana, losetas de porcelana, blancas

(superficie vidriada reflectora) 0.26 0.85 0.30
Tejas para techo, rojo brillante

Superficie seca 0.65 0.85 0.76
Superficie mojada 0.88 0.91 0.96

Arena seca
Blancuzca 0.52 0.82 0.63
Roja mate 0.73 0.86 0.82

Nieve
Partículas finas, recién caídas 0.13 0.82 0.16
Gránulos de hielo 0.33 0.89 0.37

Acero
Acabado de espejo 0.41 0.05 8.2
Intensamente herrumbroso 0.89 0.92 0.96

Piedra (rosa claro) 0.65 0.87 0.74
Tediar, espesor de 0.10 mm 0.92
Teflón, espesor de 0.13 mm 0.92
Madera 0.59 0.90 0.66

Fuente: V. C. Sharma y A. Sharma, "Solar Properties of Some Building Elements", Energy 14 (1989), págs. 805-810, y otras fuentes.
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TABLA A-11
Masa molar, gas constante y calores específicos de ciertas sustancias

Gas constante R* Calores específicos a 7rF
Masa molar, Btu/ psia . ft3/ cp' cv'

Sustancia M, Ibm/lbmol Ibm· R Ibm· R Btu/lbm . R Btu/lbm . R k = c.Ic;

Aire 28.97 0.06855 0.3704 0.2400 0.1715 1.400
Amoniaco, NH3 17.03 0.1166 0.6301 0.4999 0.3834 1.304
Argón, Ar 39.95 0.04970 0.2686 0.1243 0.07457 1.667
Bromo, Br2 159.81 0.01242 0.06714 0.0538 0.04137 1.300
Isobutano, C4HlO 58.12 0.03415 0.1846 0.3972 0.3631 1.094
n-Butano, C4HlO 58.12 0.03415 0.1846 0.4046 0.3705 1.092
Carbono, bióxido de, CO2 44.01 0.04512 0.2438 0.2016 0.1564 1.288
Carbono, monóxido de, CO 28.01 0.07089 0.3831 0.2482 0.1772 1.400
Cloruro, CI2 70.905 0.02802 0.1514 0.1142 0.08618 1.325
Clorodifuorometano (R-22), CHCIF2 86.47 0.02297 0.1241 0.1552 0.1322 1.174
Etano, C2H6 30.070 0.06604 0.3569 0.4166 0.3506 1.188
Eti leno, C2H4 28.054 0.07079 0.3826 0.3647 0.2940 1.241
Fluoruro, F2 38.00 0.05224 0.2823 0.1967 0.1445 1.362
Helio, He 4.003 0.4961 2.681 1.2403 0.7442 1.667
n-Heptano, C7H16 100.20 0.01982 0.1071 0.3939 0.3740 1.053
n-Hexano, C6H14 86.18 0.02304 0.1245 0.3951 0.3721 1.062
Hidrógeno, H2 2.016 0.9850 5.323 3.416 2.431 1.405
Kryptón, Kr 83.80 0.02370 0.1281 0.05923 0.03554 1.667
Metano, CH4 16.04 0.1238 0.6688 0.5317 0.4080 1.303
Neón, Ne 20.183 0.09838 0.5316 0.2460 0.1476 1.667
Nitrógeno, N2 28.01 0.07089 0.3831 0.2484 0.1774 1.400
Óxido nítrico, NO 30.006 0.06618 0.3577 0.2387 0.1725 1.384
Nitrógeno, bióxido de, N02 46.006 0.04512 0.2438 0.1925 0.1474 1.306
Oxígeno, O2 32.00 0.06205 0.3353 0.2193 0.1572 1.395
n-Pentano, CSH12 72.15 0.02752 0.1487 0.3974 0.3700 1.074
Propano, C3Ha 44.097 0.04502 0.2433 0.3986 0.3535 1.127
Propi leno, C3H6 42.08 0.04720 0.2550 0.3657 0.3184 1.148
Agua, H20 18.015 0.1102 0.5957 0.4455 0.3351 1.329
Sulfuro dióxido de, S02 64.06 0.03100 0.1675 0.1488 0.1178 1.263
Tetraclorometano, CCI4 153.82 0.01291 0.06976 0.1293 0.1164 1.111
Tetrafluoroetano (R-134a), C2H2F4 102.03 0.01946 0.1052 0.1991 0.1796 1.108
Trifluoroetano (R-143a), C2H3F3 84.04 0.02363 0.1277 0.2219 0.1983 1.119
Xenón, Xe 131.30 0.01512 0.08173 0.03781 0.02269 1.667

*EI gas constante se calculó de R = Ru/M, donde Ru = l.9859 Btu/lbmol . R = 10.732 psia . ft3/lbmol . R es el gas universal y M es la masa molar.

Fuente: Valores de calores específicos se obtuvieron principalmente de rutinas de propiedad preparadas por The National Institute of Standards and
Technology (NIST), Gaithersburg, MD.
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APENDICE 2

TABLA A-21

Propiedades en los puntos de ebullición y de congelación

Datos para la ebullición Datos para la
a 1 atm congelación Propiedades del líquido

Calor Calor
Punto latente de Punto de latente de, Calor

normal de vaporización, congela- fusión Tempera- Densidad, específico,
Sustancia ebullición.T htg, Btu/lbm ción, °F hit, Btu/lbm tura, °F p lbrn/ft" Cp Btu/lbm . R

Amoníaco -27.9 24.54 -107.9 138.6 -27.9 42.6 l.06
O 4l.3 l.081

40 39.5 l.109
80 37.5 l.147

Argón -302.6 69.5 -308.7 12.0 -302.6 87.0 0.272
Benceno 176.4 169.4 4l.9 54.2 68 54.9 0.411
Salmuera (20% de

cloruro de sodio
en masa) 219.0 0.7 68 7l.8 0.743

n-Butano 3l.1 165.6 -217.3 34.5 3l.1 37.5 0.552
Carbono, bióxido de -109.2* 99.6 (a 32°F) -69.8 32 57.8 0.583
Etanol 172.8 360.5 -173.6 46.9 77 48.9 0.588
Etílico, alcohol 173.5 368 -248.8 46.4 68 49.3 0.678
Eti lengl icol 388.6 344.0 12.6 77.9 68 69.2 0.678
Glicerina 355.8 419 66.0 86.3 68 78.7 0.554
Helio -452.1 9.80 -452.1 9.13 5.45
Hidrógeno -423.0 19l.7 -434.5 25.6 -423.0 4.41 2.39
Isobutano 10.9 157.8 -255.5 45.5 10.9 37.1 0.545
Queroseno 399-559 108 -12.8 68 5l.2 0.478
Mercurio 674.1 126.7 -38.0 4.90 77 847 0.033
Metano -258.7 219.6 296.0 25.1 -258.7 26.4 0.834

-160 20.0 l.074
Metanol 148.1 473 -143.9 42.7 77 49.1 0.609
Nitrógeno -320.4 85.4 -346.0 10.9 -320.4 50.5 0.492

-260 38.2 0.643
Octano 256.6 13l.7 -7l.5 77.9 68 43.9 0.502
Aceite (ligero) 77 56.8 0.430
Oxígeno -297.3 9l.5 -36l.8 5.9 -297.3 71.2 0.408
Petróleo 99-165 68 40.0 0.478
Propano -43.7 184.0 -305.8 34.4 -40 36.1 0.539

30 33.1 0.597
100 29.4 0.695

Refrigerante-134a -15.0 93.2 -14l.9 -40 88.5 0.300
-15 86.0 0.306

30 8l.1 0.320
90 73.6 0.348

Agua 212 970.5 32 143.5 32 62.4 l.01
90 62.1 l.00

150 6l.2 l.00
212 59.8 l.01

* Temperatura de sublimación. (A presiones por debajo de la del punto triple de 75.1 psia, el bióxido de carbono existe como sólido o gas. Asimismo, la
temperatura en el punto de congelación del bióxido de carbono es la temperatura en el punto triple de -69.8°F.l
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TABLA A-31
Propiedades de metales sólidos

Punto Propiedades a 540 R Propiedades a varias temperaturas (R)
de k(Btu/h . ft . Rl/cp(Btu/lbm . Rl

fusión, p cp (Btu/ k Btu/ a X 106

Composición R lbm/tt" Ibm • Rl h • ft • R ft2/S 180 360 720 1080 1440 1800

Aluminio: 1679 168 0.216 137 1045 174.5 137 138.6 133.4 126
Puro 0.115 0.191 0.226 0.246 0.273
Aleación 2024-T6 1395 173 0.209 102.3 785.8 37.6 94.2 107.5 107.5

(4.5% co. 1.5% Mg,
0.6% Mn) 0.113 0.188 0.22 0.249

Aleación 195, cast (4.5%e» 174.2 0.211 97 734 100.5 106.9

Berilio 2790 115.5 0.436 115.6 637.2 572 174 93 72.8 61.3 52.5
0.048 0.266 0.523 0.621 0.624 0.72

Bismuto 981 610.5 0.029 4.6 71 9.5 5.6 4.06
0.026 0.028 0.03

Boro 4631 156 0.264 15.6 105 109.7 32.06 9.7 6.1 5.5 5.7
0.03 0.143 0.349 0.451 0.515 0.558

Cadrnio 1069 540 0.055 55.6 521 117.3 57.4 54.7
0.047 0.053 0.057

Cromo 3812 447 0.107 54.1 313.2 91.9 64.1 52.5 46.6 41.2 37.8
0.045 0.091 0.115 0.129 0.138 0.147

Cobalto 3184 553.2 b.101 57.3 286.3 96.5 70.5 49.3 39 33.6 30.1
0.056 0.09 0.107 0.12 0.131 0.145

Cobre:
Puro 2445 559 0.092 231.7 1259.3 278.5 238.6 227.07 219 212 203.4

0.06 0.085 0.094 0.01 0.103 0.107
Bronce comercial 2328 550 0.1 30 150.7 24.3 30 34

(90% cu 10% Al) 0.187 0.109 0.130
Bronce al fósforo 1987 548.1 0.084 31.2 183 23.7 37.6 42.8

para engranes (89%
ce, 11% Sn)

Latón para cartuchos 2139 532.5 0.09 63.6 364.9 43,3 54,9 79,2 86,0
(70% cc. 30% Zn) 0,09 0,09 0,101

Constantán 2687 557 0.092 13,3 72.3 9,8 1.1
(55% co. 45% Ni) 0,06 0,09

Germanio 2180 334.6 0,08 34.6 373,5 134 56 25 15,7 11.4 10,05
0.045 0.069 0.08 0.083 0.085 0.089

Oro 2405 1205 0,03 183.2 1367 189 186.6 179.7 172,2 164.09 156
0.026 0,029 0,031 0.032 0,033 0.034

lridio 4896 1404.6 0.031 85 541.4 99.4 88.4 83,2 79.7 76.3 72.8
0.021 0.029 0.031 0.032 0,034 0.036

Hierro:
Puro 3258 491.3 0.106 46.4 248,6 77.4 54,3 40,2 31.6 25.01 19

0.051 0.091 0,117 0.137 0.162 0.232
Armco 491.3 0.106 42 222.8 55.2 46.6 38 30.7 24.4 18.7

(99,75% puro) 0,051 0,091 0.117 0.137 0.162 0,233
Aceros al carbono:

Simple al carbono 490.3 0,103 35 190,6 32,8 27,7 22.7 17.4
(Mn::s 1%, Si::s 0.1%) 0,116 0,113 0.163 0,279

AISI 1010 489 0.103 37 202.4 33.9 28.2 22.7 18
0.116 0.133 0,163 0.278

Al carbono-silicio 488 0.106 30 160.4 28.8 25.4 21.6 17
(Mn::s 1%, 0.119 0.139 0,166 0,231

0.1 % < Si ::s 0.6%)
Al carbono-manganeso-silicio 508 0.104 23.7 125 24.4 23 20.2 16

(1% < Mn ::s 1.65%, 0,116 0,133 0.163 0.260 .
0,1% < Si::s 0,6%)

Aceros al (bajo) cromo: 488,3 0.106 21.8 117.4 22 21.2 19.3 15.6
!er-i Mo-Si 0.117 0,137 0.164 0.231

(0.18% e, 0.65% cr,
0.23% Mo, 0,6% Si)

1 er-! Mo (0.16% e, 1% cr, 490,6 0,106 24,5 131.3 24,3 22.6 20 15.8
0,54% Mo, 0.39% Si) 0.117 0.137 0,164 0,231

1 er-V 489.2 0,106 28.3 151.8 27.0 24.3 21 16,3
(0.2% e, 1.02% o. 0.117 0,137 0,164 0.231

0.15% V)
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TABLA A-31
Propiedades de metales sólidos (conclusión)

Punto Propiedades a 540 R Propiedades a varias temperaturas (R)
de k(Btu/h . ft . R)/Cp(Btu/lbm . R)

fusión, p cp (Btu/ k Btu/ ex x 106

Composición R lbm/ft" Ibm· R) h • ft· R ft2/S 180 360 720 1080 1440 1800

Aceros inoxidables:
AISl302 503 0.114 8.7 42 10 11.6 13.2 14.7

0.122 0.133 0.140 0.144
AISl304 3006 493.2 0.114 8.6 42.5 5.31 7.3 9.6 11.5 13 14.7

0.064 0.096 0.123 0.133 0.139 0.145
AISI316 514.3 0.111 7.8 37.5 8.8 10.6 12.3 14

0.12 0.131 0.137 0.143
AISI347 498 0.114 8.2 40 9.1 1.1 12.7 14.3

0.122 0.133 0.14 0.144
Plomo 1082 708 0.03 20.4 259.4 23 21.2 19.7 18.1

0.028 0.029 0.031 0.034
Magnesio 1661 109 0.245 90.2 943 87.9 91.9 88.4 86.0 84.4

0.155 0.223 0.256 0.279 0.302
Molibdeno 5209 639.3 0.06 79.7 578 1034 82.6 77.4 72.8 68.2 64.7

0.033 0.053 0.062 0.065 0.068 0.070
Níquel:

Puro 3110 555.6 0.106 52.4 247.6 94.8 61.8 46.3 37.9 39 41.4
0.055 0.091 0.115 0.141 0.126 0.134

Nicromo 3010 524.4 0.1 6.9 36.6 8.0 9.3 12.2
(80% Ni, 20% Cr) 0.114 0.125 0.130

Inconel X-750 2997 531.3 0.104 6.8 33.4 5 5.9 7.8 9.8 11.8 13.9
(73% Ni, 15% c-, 0.088 0.112 0.121 0.13 0.149
6.7% Fe)

Niobio 4934 535 0.063 31 254 31.9 30.4 32 33.6 35.4 32.2
0.044 0.059 0.065 0.067 0.069 0.071

Paladio 3289 750.4 0.058 41.5 263.7 44.2 41.4 42.5 46 50 54.4
0.04 0.054 0.059 0.062 0.064 0.067

Platino:
Puro 3681 1339 0.031 41.4 270 44.7 42 41.5 42.3 43.7 45.5

0.024 0.03 0.032 0.034 0.035 0.036
Aleación 60Pt-40Rh 3240 1038.2 0.038 27.2 187.3 30 34 37.5 40

(60% Pt, 40% Rh)
Renio 6215 1317.2 0.032 27.7 180 34 30 26.6 25.5 25.4 25.8

0.023 0.03 0.033 0.034 0.036 0.037
Rodio 4025 777.2 0.058 86.7 534 107.5 89 84.3 78.5 73.4 70

0.035 0.052 0.06 0.065 0.069 0.074
Silicio 3033 145.5 0.17 85.5 960.2 510.8 152.5 57.2 35.8 24.4 18.0

0.061 0.132 0.189 0.207 0.218 0.226
Plata 2223 656 0.056 248 1873 257 248.4 245.5 238 228.8 219

0.044 0.053 0.057 0.059 0.062 0.066
Tantalio 5884 1036.3 0.033 33.2 266 34.2 33.2 33.4 34 34.3 34.8

0.026 0.031 0.034 0.035 0.036 0.036
Torio 3641 730.4 0.028 31.2 420.9 34.6 31.5 31.4 32.2 32.9 32.9

0.024 0.027 0.029 0.032 0.035 0.037
Estaño 909 456.3 0.054 38.5 431.6 49.2 42.4 35.9

0.044 0.051 0.058
litanio 3515 281 0.013 12.7 100.3 17.6 14.2 11.8 11.2 11.4 12

0.071 0.111 0.131 0.141 0.151 0.161
Tungsteno 6588 1204.9 0.031 100.5 735.2 120.2 107.5 92 79.2 72.2 68.2

0.020 0.029 0.032 0.033 0.034 0.035
Uranio 2531 1 190.5 0.027 16 134.5 12.5 14.5 17.1 19.6 22.4 25.4

0.022 0.026 0.029 0.035 0.042 0.043
Vanadio 3946 381 0.117 17.7 110.9 20.7 18 18 19.3 20.6 22.0

0.061 0.102 0.123 0.128 0.134 0.142
Zinc 1247 445.7 0.093 67 450 67.6 68.2 64.1 59.5

0.07 0.087 0.096 0.104
Zirconio 3825 410.2 0.067 13.1 133.5 19.2 14.6 12.5 12 12.5 13.7

0.049 0.063 0.072 0.77 0.082 0.087

Fuente: Las tablas A-31y A-41se obtienen a partir de las tablas respectivas en unidades SI del apéndice 1, aplicando los factores apropiados de convección.
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TABLA A-41
Propiedades de no metales sólidos

Punto Propiedades a 540 R Propiedades a varias temperaturas (RJ,
de k(Btu/h . ft . R)/cptBtu/lbm . R)

fusión, p ep (Btu/ k (Btu/ a X 106

Composición R lbrn/ft" 10m' R) h • ft • R) ft2/S 180 360 720 1080 1440 1800

Aluminio, óxido de, 4181 247.8 0.182 26,6 162.5 260 47.4 18.7 11 7.5 6
zafiro 0.224 0.265 0.281 0.293

Aluminio, óxido de, 4181 247.8 0.182 20.8 128 76.8 31.7 15.3 9.3 6 4.5
poi icristal ino 0.244 0.265 0.281 0.293

Berilio, óxido de 4905 187.3 0.246 157.2 947.3 113.2 64.2 40.4 27.2
0.322 0.40 0.44 0.459

Boro 4631 156 0.264 16 107.5 109.8 30.3 10.8 6.5 4.6 3.6
0.355 0.445 0.509 0.561

Boro, fibra de, 1062 130
compuesto epóxico
(30% en volumen)
k, 11 a las fibras 1.3 1.2 1.3 1.31
k, ..La las fibras 0.34 0.21 0.28 0.34
ep 0.268 0.086 0.18 0.34

Carbono
Amorfo 2700 ·121.7 0.92 0.38 0.68 1.09 1.26 1.36 1.46
Diamante, 219 0.121 1329 - 5778 2311.2 889.8

tipo Ila 0.005 0.046 0.203
aislador

Grafito, pirolítico 4091 138
k, 11 a las capas 1 126.7 2871.6 1866.3 803.2 515.4 385.4 308.5
k, ..La las capas 3.3 9.7 5.3 2.4 1.5 1.16 0.92

eº 0.169 0.032 0.098 0.236 0.335 0.394 0.428
Grafito, fibra de

compuesto epóxico 810 87.4
(25% en vol.)
k, flujo de calor 11 6.4 3.3 5.0 7.5

a las fibras
k, flujo de calor ..L 0.5 5 0.4 0.63

a las fibras
ep 0.223 0.08 0.153 0.29

Pirocerárnico 2921 162.3 0.193 2.3 20.3 3.0 2.3 2.1 1.9 1.7 1.7
Corning 9606

Silicio, carburo de 5580 197.3 0.161 283.1 2475.7 50.3
0.210 0.25 0.27 0.285

Silicio, bióxido de,
cristalino (cuarzo) 3389 165.4
k, 11 al eje e 6 22.5 9.5 4.4 2.9 2.4
k, ..Lal eje o 3.6 12.0 5.9 2.7 2 1.8

el' 0.177 0.211 0.256 0.298
Silicio, bióxido de, 3389 138.6 0.177 0.79 9 0.4 0.65 0.87 1.01 1.25 1.65

poi icristal ino 0.216 0.248 0.264 0.276
(vidrio de síl ice)

Silicio, nitruro de 3911 150 0.165 9.2 104 8.0 6.5 5.7 5.0
0.138 0.185 0.223 0.253 0.275

Azufre 706 130 0.169 0.1 1.51 0.095 0.1
0.962 0.144

Torio, bióxido de 6431 568.7 0.561 7.5 65.7 5.9 3.8 2.7 2.12
0.609 0.654 0.680 0.704

Titanio, bióxido de, 3840 259.5 0.170 4.9 30.1 4.0 2.9 2.3 2
policristalino 0.192 0.210 0.217 0.222
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TABLA A-51
Propiedades de materiales de construcción
(a una temperatura media de 75°F)

Valor R (para
Conductividad Calor los espesores

Espesor, Densidad, p térmica, k específico, cp de la lista, L/k),
Material Lin lbrn/ft'' Btu-i n/h· ft2 . °F Btu/lbm • R °F . h . ft2/Btu

Tableros de construcción
Tablero de asbesto-cemento 1 in 120 0.24 0.064

Tablero de yeso de revoque ª- in 50 0.26 0.328

1 in 50 0.452
Madera contrachapada (abeto Douglas) 34 0.80 0.29

t in 34 0.29 0.31

ª- in 34 .0.29 0.478

1 in 34 0.29 0.622

i in 34 0.29 0.93

Tablero y entablado aislados 1 in 18 0.31 1.32
2

(densidad común) 25 in 18 0.31 2.0632
Tablero duro (de alta densidad,

templado estándar) 63 1.00 0.32
Tablero aglutinado:

Densidad media 50 0.94 0.31
Contrapiso § in 40 0.29 0.828

Contra piso de madera ª- in 0.33 0.944

Membrana de construcción
Fieltro permeable al vapor 0.06
Sello de vapor (2 capas de fieltro

de 17.3 Ibmlft2 estropajeado) 0.12

Materiales para pisos
Alfombra y carpeta fibrosa 0.34 2.08
Alfombra y carpeta de caucho 0.33 1.23
Loseta (asfalto, linóleo, vinilo) 0.30 0.05

Materiales para mampostería
Unidades de mampostería:

Ladrillo común 120 5.0
Ladrillo para fachada 130 9.0
Ladrillo de arcilla refractaria 150 9.3

120 6.2 0.19
70 2.8

Bloques de concreto (3 núcleos ovales,
agregado de arena y grava) 4 in 5.34 0.71

8 in 6.94 1.11
12 in 9.02 1.28

Concretos:
Agregados ligeros (incluyendo esquisto, 120 5.2

arcilla o pizarra expandidos; escorias 100 3.6 0.2
de alto horno expandidas; cenizas de 80 2.5 0.2
alto horno; piedra pómez y escoria) 60 1.7

40 1.15
Cemento/cal, mortero y estuco 120 9.7

80 4.5
Estuco 116 5.0
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TABLA A-51
Propiedades de materiales de construcción (conclusión)
(a una temperatura media de 75°F)

Valor R (para
Conductividad Calor los espesores

Espesor, Densidad, p térmica, k específico, cp de la lista, L/k),
Material L in lbrn/ít" Btu-in/h . ft2 . °F Btu/lbm . R °F . h . ft2/Btu

Material para techos
Tejas de asbesto-cemento 120 0.24 0.21
Asfalto en rollos 70 0.36 0.15
Tejas de asfalto 70 0.30 0.44
Techado incorporado } in 70 0.35 0.338

Piarra ~ in 0.30 0.05
Tejas de madera (simples y con cara

de película de plástico) 0.31 0.94

Materiales para revoque
Revoque de cemento, agregado de arena } in 116 5.0 0.20 0.154
Revoque de yeso:

Agregado ligero 1 in 45 0.322
Agregado de arena ~in 105 5.6 0.20 0.09
Agregado de perlita 45 1.5 0.32

Material para forro exterior (sobre superficies planas)
Tejas de asbesto-cemento 120 0.21
Forro de tablero duro 7 . 0.28 0.6716 In
Forro de madera (rebajada) 1 in 0.31 0.79
Forro de madera (contrachapada), } in 0.29 0.598

traslapada
Forro de aluminio o acero

(sobre encofrado):
Con respaldo hueco } in 0.29 0.618

Con respaldo de tablero aislante } in 0.32 1.82
8

Vidrio arq uitectón ico 158 6.9 0.21 0.10

Maderas
Maderas duras (arce, roble, etc.) 45 1.10 0.30
Maderas suaves (abeto, pino, etc.) 32 0.80 0.33

Metales
Aluminio (l100) 171 1536 0.214
Acero dulce 489 314 0.120
Acero inoxidable 494 108 0.109

Fuente: Las tablas A-5 y A-6 se adaptaron tomándolas del Handbook of Fundamentals de la ASHRAE (Atlanta, GA: American Society of Heating, Re-
frigerating, and Air-Conditioning Engineers, 1993), Cap. 22, tabla 4. Usadas con autorización.
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APÉNDICE 2

TABLA A-61
Propiedades de materiales aislantes
(a una temperatura media de 75°F)

Valor R (para
Conductividad Calor los espesores

Espesor, Densidad, p térmica, k específico, cp de la lista, L/k),
Material L in lbrn/ft" Btu-i n/h- ft2 . °F Btu/lbm . R °F . h . ft2/Btu

Colcha y lámina
Fibra mineral (forma fibrosa ~2 a 2-ª in 0.3-2.0 0.17-0.2'3 74

procesada a partir de roca, ~3 a 31 in 0.3-2.0 0.17-0.23 11
2

escoria o vidrio) ~51 a 61 in 0.3-2.0 0.17-0.23 194 2

Tablero y losa
Vidrio celular 8.5 0.38 0.24
Fibra de vidrio (ligamento 4-9 0.25 0.23

orgánico)
Poliestireno expandido (bolitas moldeadas) 1.0 0.28 0.29
Poliuretano expandido (R-11 expandido) 1.5 0.16 0.38
Perlita expandida (ligamento orgánico) 1.0 0.36 0.30
Caucho expandido (rígido) 4.5 0.22 0.40
Fibra mineral con aglomerante de resina 15 0.29 0.17
Corcho 7.5 0.27 0.43

Rociado o formado en el sitio
Espuma de poliuretano 1.5-2.5 0.16-0.18
Fibra de vidrio 3.5-4.5 0.26-0.27
Uretano, mezcla de dos partes (espuma 4.4 0.18 0.25

rígida)
Gránulos de lana mineral con

aglomerantes de asbesto/i norgán ico
(rociado) 12 0.32

Relleno flojo
Fibra mineral (de roca, escoria ~3.75 a 5 in 0.6-0.20 0.17 11

o vidrio) ~6.5 a 8.75 in 0.6-0.20 0.17 19
~7.5alOin 0.17 22
~7.25in 0.17 30

Aerogel de sílice 7.6 0.17
Vermiculita (expandida) 7-8 0.47
Perl ita (expand ida) 2-4.1 0.27-0.31
Aserrí n o vi rutas 8-15 0.45
Aislamiento celulósico (papel molido o pulpa de madera) 0.3-3.2 0.27-0.32
Cork, granulado 10 0.31

Aislamiento para techo
Vidrio celular 9 0.4 0.24
Preformado, para usarse arriba del tablero 1 in 0.24 1.39

2
1 in 0.50 2.78
2 in 0.94 5.56

Aislamiento reflector
Polvo de sílice (al vacío) 10 0.0118
Hoja de aluminio separando colchones de

vidrio esponjoso; 10 a 12 capas (al vacío);
para aplicaciones criogénicas (270 R) 2.5 0.0011

Hoja de aluminio y laminado de vidrio y
papel; 75 a 150 capas; para apl icaciones
criogénicas (270 R) 7.5 0.00012
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TABLA A-71
Propiedades de alimentos comunes (conclusión)
b) Otras propiedades

Contenido Conductividad Difusividad Calor es-
de agua, Temperatura, Densidad, térmica, térmica, pecífico, cp

Alimento % (masa) T,oF p, lbrn/ft" k, Btu/h . ft . °F a, ft2/S Btu/lbm . R

FrutasNegetales
Manzana, jugo de 87 68 62.4 0.323 l.51 x 10-6 0.922
Manzanas 85 32-86 52.4 0.242 l.47 x 10-6 0.910
Manzanas secas 4l.6 73 53.4 0.127 l.03 x 10-6 0.650
Chabacanos secos 43.6 73 82.4 0.217 l.22 x 10-6 0.662
Plátanos frescos 76 41 6l.2 0.278 l.51 x 10-6 0.856
Brócoli 21 35.0 0.223
Cerezas frescas 92 32-86 65.5 0.315 l.42 x 10-6 0.952
Higos 40.4 73 77.5 0.179 l.03 x 10-6 0.642
Toronja, jugo de 89 68 62.4 0.328 l.51 x 10-6 0.934
Duraznos 36-90 2-32 59.9 0.304 l.51 x 10-6 0.934
Ciruelas 3 38.1 0.143
Papas 32-158 0-70 65.7 0.288 1.40 x 10-6 0.868
Pasas 32 73 86.2 0.217 l.18 x 10-6 0.592

Carnes
Res, bistec de 67 43 59.3 0.235 1.40 x 10-6 0.802
Res, carne magra de 74 37 68.0 0.272 1.40 x 10-6 0.844
Res, carne grasosa de O 95 50.5 0.110
Res, hígado de 72 95 0.259 0.832
Gatos, alimento para 39.7 73 7l.2 0.188 l.18 x 10-6 0.638
Pollo, pechuga de 75 32 65.5 0.275 1.40 x 10-6 0.850
Perros, al imento para 30.6 73 77.4 0.184 l.18 x 10-6 0.584
Bacalao 81 37 73.7 0.309 l.29 x 10-6 0.886
Salmón 67 37 0.307 0.802
Jamón 7l.8 72 64.3 0.277 l.51 x 10-6 0.831
Cordero 72 72 64.3 0.263 1.40 x 10-6 0.832
Puerco, carne magra 72 39 64.3 0.263 1.40 x 10-6 0.832
Pavo, pechuga de 74 37 65.5 0.287 l.40 x 10-6 0.844
Ternera 75 72 66.2 0.272 1.40 x 10-6 0.850

Otros
Mantequilla 16 39 0.114 0.496
Chocolate, pastel de 3l.9 73 2l.2 0.061 l.29 x 10-6 0.591
Margarina 16 40 62.4 . 0.135 l.18 x 10-6 0.496
Leche descremada 91 72 0.327 0.946
Leche entera 88 82 0.335 0.928
01ivo, aceite de O 90 56.8 0.097
Cacahuate, aceite de O 39 57.4 0.097
Agua 100 O 62.4 0.329 l.51 x 10-6 l.000

100 30 59.6 0.357 l.61 x 10-6 l.000
Pastel blanco 32.3 73 28.1 0.047 l.08 x 10-6 0.594

Fuente: Los datos se obtuvieron principalmente del Handbook of Fundamentals de la ASHRAE, versión I-P (Atlanta, GA: American Society of Heating, Re-
frigerating, and Air-Conditioning Engineers, Inc., 1993), Cap. 30, tablas 7 y 9. Usado con autorización.

La mayor parte de los calores específicos se calculan a partir de cp = 0.4 + 0.6 x (contenido de agua). lo cual es una buena aproximación en el rango de
temperatura de 40 hasta 90°F. La mayor parte de las difusividades térmicas se calculan a partir de a = k/pcp. Los valores patentados son válidos para el
contenido específico de agua.
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TABLA A-81
Propiedades de diversos materiales
(A menos ue se indi ue lo contrario, los valores se dan a 540 R)

Cond uctividad Calor es- Conductividad Calor es-
Densidad, térmica, pecífico, cp Densidad, térmica, pecífico, cp

Material p lbrn/tt'' k, Btu/h . ft . R Btu/lbm . R Material p, lbrn/ft" k, Btu/h . ft • R Btu/lbm . R

Asfalto 132.0 0.036 0.220 Hielo
Baquelita 81.2 0.81 0.350 492 R 57.4 l.09 0.487
Ladri 110 refractario 455 R 57.6 l.17 0.465

Ladrillo de cromita 311 R 57.9 2.02 0.349
851 R 187.9 l.33 0.199 Cuero para suela 62.3 0.092
1481 R l.44 Linóleo 33.4 0.047
2111 R l.16 73.7 0.11

Arcilla refractaria cocida Mica 18l.0 0.30
2880 R Papel 58.1 0.10 0.320

1391 R 128.0 0.58 . 0.229 Plásticos
1931 R 0.64 . Plexiglass 74.3 0.11 0.350
2471 R 0.64 Teflón

Arcilla refractaria cocida 540 R 137.3 0.20 0.251
3105 R 720 R 0.26
1391 R 145.1 0.75 0.229 Lexan 74.9 0.11 0.301
1931 R 0.81 Nylon 7l.5 0.17
2471 R 0.81 Polipropileno 56.8 0.069 0.388

Ladri 110 de arci Ila refractaria Poliéster 87.1 0.087 0.279
860 R 165.1 0.58 0.229 P~C, vLnilo~..~,.=. ~1.:§@

0.058 0.201
1660 R 0.87 Porcelana 143.6 0.87
2660 R l.04 Caucho natural 7l.8 0.16

Magnesita Caucho
860 R 2.20 0.270 Vu lean izado
1660 R l.62 Blando 68.7 0.075 0.480
2660 R l.10 Duro 74.3 0.092

Carne de pollo blanca Arena 94.6 0.1-0.6 0.191
(74.4% de contenido Nieve reciente 6.24 0.35
de agua) Nieve, 492 R l.27
356 R 0.92 Suelo seco 93.6 0.58 0.454
419 R 0.86 Suelo mojado 118.6 l.16 0.525
455 R 0.78 Azúcar 99.9 0.34
492R 0.28 Tejido humano
5?7 R .Q,28 Piel 0.21

Arcilla seca 96.8 0.54 Capa de grasa 0.12
Arcilla mojada 93.3 0.97 Músculo 0.24
Carbón mineral, 84.3 0.15 0.301 Vaselina 0.098

antracita Madera, perpendicular a la fibra
Concreto (mezcla De balsa 8.74 0.032

con piedra) 143.6 0.81 0.210 Abeto 25.9 0.064 0.650
Corcho 5.37' 0.028 0:485 Roble 34.0 0.098 0.570
Algodón 5.0 0.035 0.311 Pino blanco 27.2 0.064
Grasa 0.10 Pino amarillo 40.0 0.087 0.670
Vidrio -Madera, radial

De ventana 174.8 0.40 0.179 Roble 34.0 0.11 0.570
Pyrex 138.9 0.6-0.8 0.199 Abeto 26.2 0.081 0.650
Crown 156.1 0.61 Madera para barcos 9.05 0.029
Al plomo 212.2 0.49

http://gratislibrospdf.com/



TABLA A-91
Propiedades del agua saturada

Entalpía Coeficientede
de Calor Conductividad Viscosidad expansión

Densidad, vapori- específico, térmica, dinámica, Númerode volumétrica,
Presiónde p íbrn/tt" zación, cp Btuflbm . °F k, Btufh . ft . °F u. Ibmfft . h Prandtl, Pr {3, l/R

Temp., saturación, hlg, Btuf
TOF P,at, psia Líquido Vapor Ibm Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido

32.02 0.0887 62.41 0.00030 1075 1.010 0.446 0.324 0.0099 4.336 0.0223 13.5 1.00 -0.038 x 10-3

40 0.1217 62.42 0.00034 1071 1.004 0.447 0.329 0.0100 3.740 0.0226 11.4 1.01 0.003 x 10-3

50 0.1780 62.41 0.00059 1065 1.000 0.448 0.335 0.0102 3.161 0.0229 9.44 1.01 0.047 x 10-3

60 0.2563 62.36 0.00083 1060 0.999 0.449 0.341 0.0104 2.713 0.0232 7.95 1.00 0.080 x 10-3

70 0.3632 62.30 0.00115 1054 0.999 0.450 0.347 0.0106 2.360 0.0236 6.79 1.00 0.115 x 10-3

80 0.5073 62.22 0.00158 1048 0.999 0.451 0.352 0.0108 2.075 0.0240 5.89 1.00 0.145 x 10-3

90 0.6988 62.12 0.00214 1043 0.999 0.453 0.358 0.0110 1.842 0.0244 5.14 1.00 0.174 x 10-3

100 0.9503 62.00 0.00286 1037 0.999 0.454 0.363 0.0112 1.648 0.0248 4.54 1.01 0.200 x 10-3

110 1.2763 61.86 0.00377 1031 0.999 0.456 0.367 0.0115 1.486 0.0252 4.05 1.00 0.224 x 10-3

120 1.6945 61.71 0.00493 1026 0.999 0.458 0.371 0.0117 1.348 0.0256 3.63 1.00 0.246 x 10-3

130 2.225 61.55 0.00636 1020 0.999 0.460 0.375 0.0120 1.230 0.0260 3.28 1.00 0.267 x 10-3

140 2.892 61.38 0.00814 1014 0.999 0.463 0.378 0.0122 1.129 0.0264 2.98 1.00 0.287 x 10-3

150 3.722 61.19 0.0103 1008 1.000 0.465 0.381 0.0125 1.040 0.0269 2.73 1.00 0.306 x 10-3

160 4.745 60.99 0.0129 1002 1.000 0.468 0.384 0.0128 0.963 0.0273 2.51 1.00 0.325 x 10-3

170 5.996 60.79 0.0161 996 1.001 0.472 0.386 0.0131 0.894 0.0278 2.90 1.00 0.346 x 10-3

180 7.515 60.57 0.0199 990 1.002 0.475 0.388 0.0134 0.834 0.0282 2.15 1.00 0.367 x 10-3

190 9.343 60.35 0.0244 984 1.004 0.479 0.390 0.0137 0.781 0.0287 2.01 1.00 0.382 x 10-3

200 11.53 60.12 0.0297 978 1.005 0.483 0.391 0.0141 0.733 0.0291 1.88 1.00 0.395 x 10-3

210 14.125 59.87 0.0359 972 1.007 0.487 0.392 0.0144 0.690 0.0296 1.77 1.00 0.412 x 10-3

212 14.698 59.82 0.0373 970 1.007 0.488 0.392 0.0145 0.682 0.0297 1.75 1.00 0.417 x 10-3

220 17.19 59.62 0.0432 965 1.009 0.492 0.393 0.0148 0.651 0.0300 1.67 1.00 0.429 x 10-3

230 20.78 59.36 0.0516 959 1.011 0.497 0.394 0.0152 0.616 0.0305 1.58 1.00 0.443 x 10-3

240 24.97 59.09 0.0612 952 1.013 0.503 0.394 0.0156 0.585 0.0310 1.50 1.00 0.462 x 10-3

250 29.82 58.82 0.0723 946 1.015 0.509 0.395 0.0160 0.556 0.0310 1.43 1.00 0.480 x 10-3

260 35.42 58.53 0.0850 939 1.018 0.516 0.395 0.0164 0.530 0.0319 1.37 1.00 0.497 x 10-3

270 41.85 58.24 0.0993 932 1.020 0.523 0.395 0.0168 0.506 0.0324 1.31 1.01 0.514 x 10-3

280 49.18 57.94 0.1156 925 1.023 0.530 0.395 0.0172 0.484 0.0328 1.25 1.01 0.532 x 10-3

290 57.53 57.63 0.3390 918 1.026 0.538 0.395 0.0177 0.464 0.0333 1.21 1.01 0.549 x 10-3

300 66.98 57.31 0.1545 910 1.029 0.547 0.394 0.0182 0.445 0.0338 1.16 1.02 0.566 x 10-3

320 89.60 56.65 0.2033 895 1.036 0.567 0.393 0.0191 0.412 0.0347 1.09 1.03 0.636 x 10-3

340 117.93 55.95 0.2637 880 1.044 0.590 0.391 0.0202 0.383 0.0356 1.02 1.04 0.656 x 10-3

360 152.92 55.22 0.3377 863 1.054 0.617 0.389 0.0213 0.359 0.0365 0.973 1.06 0.681 x 10-3

380 195.60 54.46 0.4275 845 1.065 0.647 0.385 0.0224 0.337 0.0375 0.932 1.08 0.720 x 10-3

400 241.1 53.65 0.5359 827 1.078 0.683 0.382 0.0237 0.318 0.0384 0.893 1.11 0.771 x 10-3

450 422.1 51.46 0.9082 775 1.121 0.799 0.370 0.0271 0.278 0.0407 0.842 1.20 0.912 x 10-3

500 680.0 48.95 1.479 715 1.188 0.972 0.352 0.0312 0.246 0.0432 0.830 1.35 1.111 x 10-3

550 1046.7 45.96 4.268 641 1.298 1.247 0.329 0.0368 0.219 0.0461 0.864 1.56 1.445 x 10-3

600 1541 42.32 3.736 550 1.509 1.759 0.299 0.0461 0.194 0.0497 0.979 1.90 1.885 x 10-3

650 2210 37.31 6.152 422 2.086 3.103 0.267 0.0677 0.167 0.0555 1.30 2.54
700 3090 27.28 13.44 168 13.80 25.90 0.254 0.1964 0.123 0.0736 6.68 9.71
705.44 3204 19.79 19.79 O 00 00 00 0.104 0.1043

Nota 1: Laviscosidadcinemática v y la difusividad térmica a se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = pJ p y a = kJpCp = v/ProLastemperaturas
de 32.02°F, 212°F Y705.44°F son las temperaturas de los puntos triple, de ebullición y crítico del agua, respectivamente.Todas las propiedadesque se
aprecian en la lista (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualquier presión con error despreciable, exceptoa temperaturas cercanas al valor
del punto crítico.
Nota 2: La unidad Btu/lbm . °F, para el calor específico,es equivalente a Btu/lbm . R Yla unidad Btufh . ft . °F, para la conductividad térmica, es
equivalentea Btufh . ft . R.
Fuente: Losdatos de la viscosidady la conductividad térmica se tomaron de J. V.Sengersy J. T. R. Watson,Journal of Physical and Chemical Reference
Data 15 (1986), págs. 1291-1322. Losotros datos se obtuvieron de diversasfuentes o se calcularon.
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TABLA A-l 01
Propiedades del refrigerante 134a saturado

Entalpía

de Coeficiente

vapori- Calor Conductividad Viscosidad de expansión

Presiónde Densidad, zación, específico, térmica, dinámica, Número de volumétrica, Tensión
Temp., saturación, p,lbm/ft3 hfg

cp' Btu/lbm . R k, Btu/h . ft . R ¡.L, Ibm/ft . h Prandtl, Pr {3, lIR, superficial,
TOF Psato psia Líquido Vapor Btu/lbm Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Ibf/ft

-40 7.4 88.51 0.1731 97.1 0.2996 0.1788 0.0636 0.00466 1.1801 0.00617 5.558 0.237 0.00114 0.001206
-30 9.9 &7.5 0.2258 95.6 0.3021 0.1829 0.0625 0.00497 1.0814 0.00739 5.226 0.272 0.00117 0.001146

-20 12.9 86.48 0.2905 94.1 0.3046 0.1872 0.0613 0.00529 0.9942 0.00876 4.937 0.310 0.00120 0.001087

-10 16.6 85.44 0.3691 92.5 0.3074 0.1918 0.0602 0.00559 0.9167 0.01028 4.684 0.352 0.00124 0.001029

O 21.2 84.38 0.4635 90.9 0.3103 0.1966 0.0589 0.00589 0.8474 0.01193 4.463 0.398 0.00128 0.000972

10 26.6 83.31 0.5761 89.3 0.3134 0.2017 0.0576 0.00619 0.7851 0.01372 4.269 0.447 0.00132 0.000915

20 33.1 82.2 0.7094 87.5 0.3167 0.2070 0.0563 0.00648 0.7288 0.01563 4.098 0.500 0.00137 0.000859

30 40.8 81.08 0.866 85.8 0.3203 0.2127 0.0550 0.00676 0.6777 0.01766 3.947 0.555 0.00142 0.000803

40 49.8 79.92 1.049 83.9 0.3240 0.2188 0.0536 0.00704 0.6308 0.01978 3.814 0.614 0.00149 0.000749

50 60.2 78.73 1.262 82.0 0.3281 0.2253 0.0522 0.00732 0.5878 0.02197 3.697 0.677 0.00156 0.000695

60 72.2 77.51 1.509 80.0 0.3325 0.2323 0.0507 0.00758 0.5480 0.02421 3.594 0.742 0.00163 0.000642

70 85.9 76.25 1.794 78.0 0.3372 0.2398 0.0492 0.00785 0.5111 0.02648 3.504 0.810 0.00173 0.000590

80 101.4 74.94 2.122 75.8 0.3424 0.2481 0.0476 0.00810 0.4765 0.02875 3.425 0.880 0.00183 0.000538

90 119.1 73.59 2.5 73.5 0.3481 0.2572 0.0460 0.00835 0.4441 0.03100 3.357 0.955 0.00195 0.000488

100 138.9 72.17 2.935 71.1 0.3548 0.2674 0.0444 0.00860 0.4135 0.03320 3.303 1.032 0.00210 0.000439

110 161.2 70.69 3.435 68.5 0.3627 0.2790 0.0427 0.00884 0.3844 0.03533 3.262 1.115 0.00227 0.000391

120 186.0 69.13 4.012 65.8 0.3719 0.2925 0.0410 0.00908 0.3568 0.03738 3.235 1.204 0.00248 0.000344

130 213.5 67.48 4.679 62.9 0.3829 0.3083 0.0392 0.00931 0.3303 0.03934 3.223 1.303 0.00275 0.000299

140 244.1 65.72 5.455 59.8 0.3963 0.3276 0.0374 0.00954 0.3047 0.04121 3.229 1.416 0.00308 0.000255

150 277.8 63.83 6.367 56.4 0.4131 0.3520 0.0355 0.00976 0.2800 0.04303 3.259 1.551 0.00351 0.000212

160 314.9 61.76 7.45 52.7 0.4352 0.3839 0.0335 0.00998 0.2559 0.04484 3.324 1.725 0.00411 0.000171

170 355.8 59.47 8.762 48.5 0.4659 0.4286 0.0314 0.01020 0.2322 0.04673 3.443 1.963 0.00498 0.000132

180 400.7 56.85 10.4 43.7 0.5123 0.4960 0.0292 0.01041 0.2085 0.04885 3.661 2.327 0.00637 0.000095

190 449.9 53.75 12.53 38.0 0.5929 0.6112 0.0267 0.01063 0.1843 0.05154 4.090 2.964 0.00891 0.000061

200 504.0 49.75 15.57 30.7 0.7717 0.8544 0.0239 0.01085 0.1583 0.05557 5.119 4.376 0.01490 0.000031

210 563.8 43.19 21.18 18.9 1.4786 1.6683 0.0199 0.01110 0.1254 0.06432 9.311 9.669 0.04021 0.000006

Nota 1: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica Ct se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = f.Llp Y Ct = klpcp = v/Pr, Las propiedades
cuya lista se da aquí (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualesquiera presiones con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al
valor del punto crítico.

Nota 2: La unidad Btu/lbm . °F, para el calor especílico, es equivalente a Btu/lbm . R, Y la unidad Btu/h . ft . °F, para la conductividad térmica es equivalente
a Btu/h . ft . R.

Fuente: Datos generados basándose en el software EESdesarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: R. Tillner-Roth y H. D. Baehr, "An
International Standard Formulation lor the Thermodynamic Properties 011, 1, 1, 2-Tetraflouroethane (HFC-134a) lor Temperatures Irom 170 K to 455 K
and Pressures up to 70 MPa", J. Phys. Chem. Ret. Data, Vol. 23, No. 5,1994; M. J. Assael, N. K. Dalaouti, A. A. Griva y J. H. Dymond, "Viscosity and
Thermal Conductivity of Halogenated Methane and Ethane Relrigerants", UR. Vol. 22, págs. 525-535, 1999; programa NIST REFROP6 (M. O. McLinden,
S. A. Klein, E. W. Lemmon y A. P. Peskin, Physical and Chemical Properties Division, National Institute of Standards and Technology, Boulder, CO 80303,
1995).
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TABLA A-lll
Propiedades del amoniaco saturado

Entalpía

de Coeficiente de
vapori- Calor Conductividad expansión

Presiónde Densidad, zación, especifico, térmica, Viscosidaddinámica, Número de volumétrica, Tensión
Temp., saturación, p, lbrn/ft-' hfg

cp' Btu/lbm . R k, Btu/h . ft . R ¡J., Ibm/ft . h Prandtl, Pr {3, l/R, superficial,
TOF Psat' psia Líquido Vapor Btu/lbm Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Ibf/ft

-40 10.4 43.08 0.0402 597.0 1.0542 0.5354 0.01026 0.7078 0.01923 1.003 0.00098 0.002443
-30 13.9 42.66 0.0527 590.2 1.0610 0.5457 0.01057 0.6672 0.01970 1.017 0.00101 0.002357
-20 18.3 42.23 0.0681 583.2 1.0677 0.5571 0.3501 0.01089 0.6287 0.02016 1.917 1.031 0.00103 0.002272
-10 23.7 41.79 0.0869 575.9 1.0742 0.5698 0.3426 0.01121 0.5921 0.02063 1.856 1.048 0.00106 0.002187

O 30.4 41.34 0.1097 568.4 1.0807 0.5838 0.3352 0.01154 0.5575 0.02110 1.797 1.068 0.00109 0.002103

10 38.5 40.89 0.1370 560.7 1.0873 0.5992 0.3278 0.01187 0.5247 0.02158 1.740 1.089 0.00112 0.002018

20 48.2 40.43 0.1694 552.6 1.0941 0.6160 0.3203 0.01220 0.4936 0.02205 1.686 l.l13 0.00116 0.001934

30 59.8 39.96 0.2075 544.4 l.l012 0.6344 0.3129 0.01254 0.4643 0.02252 1.634 l.l40 0.00119 0.001850

40 73.4 39.48 0.2521 535.8 l.l087 0.6544 0.3055 0.01288 0.4367 0.02300 1.585 l.l68 0.00123 0.001767

50 89.2 38.99 0.3040 526.9 l.l168 0.6762 0.2980 0.01323 0.4106 0.02348 1.539 1.200 0.00128 0.001684

60 107.7 38.50 0.3641 517.7 l.l256 0.6999 0.2906 0.01358 0.3861 0.02396 1.495 1.234 0.00132 0.001601

70 128.9 37.99 0.4332 508.1 l.l353 0.7257 0.2832 0.01394 0.3631 0.02443 1.456 1.272 0.00137 0.001518

80 153.2 37.47 0.5124 498.2 1.1461 0.7539 0.2757 0.01431 0.3415 0.02492 1.419 1.313 0.00143 0.001436

90 180.8 36.94 0.6029 487.8 l.l582 0.7846 0.2683 0.01468 0.3212 0.02540 1.387 1.358 0.00149 0.001354

100 212.0 36.40 0.7060 477.0 l.l719 0.8183 0.2609 0.01505 0.3023 0.02588 1.358 1.407 0.00156 0.001273
110 247.2 35.83 0.8233 465.8 l.l875 0.8554 0.2535 0.01543 0.2845 0.02637 1.333 1.461 0.00164 0.001192

120 286.5 35.26 0.9564 454.1 1.2054 0.8965 0.2460 0.01582 0.2680 0.02685 1.313 1.522 0.00174 0.001111

130 330.4 34.66 l.l074 441.7 1.2261 0.9425 0.2386 0.01621 0.2526 0.02734 1.298 1.589 0.00184 0.001031

140 379.2 34.04 1.2786 428.8 1.2502 0.9943 0.2312 0.01661 0.2382 0.02783 1.288 1.666 0.00196 0.000951

150 433.2 33.39 1.4730 415.2 1.2785 1.0533 0.2237 0.01702 0.2248 0.02832 1.285 1.753 0.00211 0.000872

160 492.7 32.72 1.6940 400.8 1.3120 l.l214 0.2163 0.01744 0.2124 0.02882 1.288 1.853 0.00228 0.000794

170 558.2 32.01 1.9460 385.4 1.3523 1.2012 0.2089 0.01786 0.2008 0.02931 1.300 1.971 0.00249 0.000716

180 630.1 31.26 2.2346 369.1 1.4015 1.2965 0.2014 0.01829 0.1900 0.02981 1.322 2.113 0.00274 0.000638

190 708.6 30.47 2.5670 351.6 1.4624 1.4128 0.1940 0.01874 0.1800 0.03031 1.357 2.286 0.00306 0.000562

200 794.4 29.62 2.9527 332.7 1.5397 1.5586 0.1866 0.01919 0.1707 0.03082 1.409 2.503 0.00348 0.000486

210 887.9 28.70 3.4053 312.0 1.6411 1.7473 0.1791 0.01966 0.1620 0.03133 1.484 2.784 0.00403 0.000411

220 989.5 27.69 3.9440 289.2 1.7798 2.0022 0.1717 0.02015 0.1539 0.03184 1.595 3.164 0.00480 0.000338

230 1099.8 26.57 4.5987 263.5 1.9824 2.3659 0.1643 0.02065 0.1463 0.03236 1.765 3.707 0.00594 0.000265

240 1219.4 25.28 5.4197 234.0 2.3100 2.9264 0.1568 0.02119 0.1391 0.03289 2.049 4.542 0.00784 0.000194

Nota 1: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica c<se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = ¡.t!p Yc<= klpcp = v/Pr. Las propiedades
cuya lista se da aquí (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualesquiera presiones con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al
valor del punto crítico.

Nota 2: La unidad Btu/lbm . °F, para el calor específico, es equivalente a Btu/lbm . R, y la unidad Btu/h . ft . °F, para la conductividad térmica es equivalente
a Btu/h . ft . R.

Fuente: Datos generados basándose en el software EESdesarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: Tillner-Roth, Harms-Watzenberg y
Baehr, "Eine neue Fundamentalgleichung für Ammoniak", DKV-Tagungsbericht"20:167-181, 1993; Liley y Desai, "Thermophysical Properties of
Refrigerants", ASHRAE, 1993, ISBN 1-1883413-10-9.
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TABLA A-121

Propiedades del propano saturado

Entalpía

de Coeficiente

vapori- Calor Conductividad de expansión

Presión de Densidad, zacióri, específico, térmica, Viscosidad dinámica, Número de volumétrica, Tensión

Temp., saturación, p, Ibm/ft3 hlg
cp' Btu/l bm . R k, Btu/h . ft . R ¡L, Ibm/ft . h Prandtl, Pr {3,l/R, superficial,

TOF P,.h psia Líquido Vapor Btu/lbm Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Vapor Líquido Ibf/ft

-200 0.0201 42.06 0.0003 217.7 0.4750 0.2595 0.1073 0.00313 l.8042 0.01004 7.991 0.833 0.00083 0.001890

-180 0.0752 4l.36 0.0011 213.4 0.4793 0.2680 0.1033 0.00347 1.4188 0.01071 6.582 0.826 0.00086 0.001780

-160 0.2307 40.65 0.0032 209.1 0.4845 0.2769 0.0992 0.00384 1.1518 0.01139 5.626 0.821 0.00088 0.001671

-140 0.6037 39.93 0.0078 204.8 0.4907 0.2866 0.0949 0.00423 0.9576 0.01209 4.951 0.818 0.00091 0.001563

-120 l.389 39.20 0.0170 200.5 0.4982 0.2971 0.0906 0.00465 0.8108 0.01280 4.457 0.817 0.00094 0.001455

-100 2.878 38.46 0.0334 196.1 0.5069 0.3087 0.0863 0.00511 0.6961 0.01352 4.087 0.817 0.00097 0.001349

-90 4.006 38.08 0.0453 193.9 0.5117 0.3150 0.0842 0.00534 0.6477 0.01389 3.936 0.819 0.00099 0.001297

-80 5.467 37.70 0.0605 19l.6 0.5169 0.3215 0.0821 0.00559 0.6042 0.01426 3.803 0.820 0.00101 0.001244

-70 7.327 37.32 0.0793 189.3 0.5224 0.3284 0.0800 0.00585 0.5648 0.01464 3.686 0.822 0.00104 0.001192

-60 9.657 36.93 0.1024 186.9 0.5283 0.3357 0.0780 0.00611 0.5289 0.01502 3.582 0.825 0.00106 0.001140

-50 12.54 36.54 0.1305 184.4 0.5345 0.3433 0.0760 0.00639 0.4961 0.01540 3.490 0.828 0.00109 0.001089

-40 16.05 36.13 0.1641 18l.9 0.5392 0.3513 0.0740 0.00668 0.4660 0.01579 3.395 0.831 0.00112 0.001038

-30 20.29 35.73 0.2041 179.3 0.5460 0.3596 0.0721 0.00697 0.4382 0.01619 3.320 0.835 0.00115 0.000987

-20 25.34 35.31 0.2512 176.6 0.5531 0.3684 0.0702 0.00728 0.4126 0.01660 3.253 0.840 0.00119 0.000937

-10 31.3 34.89 0.3063 173.8 0.5607 0.3776 0.0683 0.00761 0.3887 0.01701 3.192 0.845 0.00123 0.000887

O 38.28 34.46 0.3703 170.9 0.5689 0.3874 0.0665 0.00794 0.3666 0.01743 3.137 0.850 0.00127 0.000838

10 46.38 34.02 0.4441 167.9 0.5775 0.3976 0.0647 0.00829 0.3458 0.01786 3.088 0.857 0.00132 0.000789

20 55.7 33.56 0.5289 164.8 0.5867 0.4084 0.0629 0.00865 0.3264 0.01831 3.043 0.864 0.00138 0.000740

30 66.35 33.10 0.6259 16l.6 0.5966 0.4199 0.0612 0.00903 0.3082 0.01876 3.003 0.873 0.00144 0.000692

40 78.45 32.62 0.7365 158.1 0.6072 0.4321 0.0595 0.00942 0.2909 0.01923 2.967 0.882 0.00151 0.000644

50 92.12 32.13 0.8621 154.6 0.6187 0.4452 0.0579 0.00983 0.2747 0.01972 2.935 0.893 0.00159 0.000597

60 107.5 3l.63 l.0046 150.8 0.6311 0.4593 0.0563 0.01025 0.2592 0.02022 2.906 0.906 0.00168 0.000551

70 124.6 3l.11 1.1659 146.8 0.6447 0.4746 0.0547 0.01070 0.2446 0.02075 2.881 0.921 0.00179 0.000505

80 143.7 30.56 l.3484 142.7 0.6596 0.4915 0.0532 0.01116 0.2306 0.02131 2.860 0.938 0.00191 0.000460

90 164.8 30.00 l.5549 138.2 0.6762 0.5103 0.0517 0.01165 0.2172 0.02189 2.843 0.959 0.00205 0.000416

100 188.1 29.41 l.7887 133.6 0.6947 0.5315 0.0501 0.01217 0.2043 0.02252 2.831 0.984 0.00222 0.000372

120 24l.8 28.13 2.3562 123.2 0.7403 0.5844 0.0472 0.01328 0.1800 0.02392 2.825 1.052 0.00267 0.000288

140 306.1 26.69 3.1003 111.1 0.7841 0.6613 0.0442 0.01454 0.1569 0.02560 2.784 1.164 0.00338 0.000208

160 382.4 24.98 4.1145 96.4 0.8696 0.7911 0.0411 0.01603 0.1344 0.02779 2.845 l.371 0.00469 0.000133

180 472.9 22.79 5.6265 77.1 1.1436 l.0813 0.0376 0.01793 0.1110 0.03102 3.380 1.870 0.00791 0.000065

Nota 1: La viscosidad cinemática v y la difusividad térmica a se pueden calcular a partir de sus definiciones, v = ¡.tIp y a = klpc¿ = v/Pr. Las propiedades
cuya lista se da aquí (excepto la densidad del vapor) se pueden usar a cualesquiera presiones con error despreciable, excepto a temperaturas cercanas al
valor del punto crítico.

Nota 2: La unidad Btu/lbm . °F, para el calor específico, es equivalente a Btu/lbm . R, y la unidad Btu/h . ft . °F, para la conductividad térmica es equivalente
a Btu/h . ft . R.

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: Reiner Tillner-Roth, "Fundamental
Equations of State", Shaker, Verlag, Aarchan, 1998; B. A. Younglove y J. F. Ely, "Thermophysical Properties of Fluids. 11 Methane, Ethane, Propane,
Isobutane and Normal Butane", J. Phys. Chem. Ref Data, Vol. 16, No. 4,1987; G. R. Somayajulu, "A Generalized Equation for Surface Tension from the
Triple Point to the Critical Point", International Journal of Thermophysics, Vol. 9, No. 4,1988.
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TABLA A-131
Propiedades de líguidos

Coeficiente de
Calor espe- Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número expansión.

Temp., Densidad, cífico, cp' térmica, k, térmica, dinámica, cinemática, de Prandtl, vol umétrica,
T,oF p, lbrn/ft" Btu/lbm . R Btu/h . ft . R ex, ft2/s ¡.L, Ibm/ft . h v, ft2/s Pr (3, l/R

Metano

-280 27.41 0.8152 0.1205 l.497 x 10-6 0.3806 3.857 x 10-6 2.575 0.00175
-260 26.43 0.8301 0.1097 1.389 x 10-6 0.2885 3.032 x 10-6 2.183 0.00192
-240 25.39 0.8523 0.0994 l.276 x 10-6 0.2269 2.482 x 10-6 1.945 0.00215
-220 24.27 0.8838 0.0896 l.159 x 10-6 0.1827 2.091 x 10-6 1.803 0.00247
-200 23.04 0.9314 0.0801 l.036 x 10-6 0.1491 l.798 x 10-6 l.734 0.00295
-180 21.64 l.010 0.0709 9.008 x 10-7 0.1222 l.568 x 10-6 l.741 0.00374
-160 19.99 1.158 0.0616 7.397 x 10-7 0.09929 l.379 x 10-6 1.865 0.00526
-140 17.84 l.542 0.0518 5.234 x 10-7 0.07804 l.215 x 10-6 2.322 0.00943

Metanol [C3H3(OH)]

70 49.15 0.6024 0.ll48 l.076 x 10-6 l.394 7.879 x 10-6 7.317 0.000656
90 48.50 0.6189 0.ll43 l.057 x 10-6 1.194 6.840 x 10-6 6.468 0.000671

llO 47.85 0.6373 0.ll38 l.036 x 10-6 l.034 6.005 x 10-:-6 5.793 0.000691
130 47.18 0.6576 0.ll33 l.014 x 10-6 0.9047 5.326 x 10-6 5.250 0.000716
150 46.50 0.6796 0.ll28 9.918 x 10-7 0.7984 4.769 x 10-6 4.808 0.000749
170 45.80 0.7035 0.ll24 9.687 x 10-7 0.7102 4.308 x 10-6 4.447 0.000789

Isobutano (R600a)

-150 42.75 0.4483 0.0799 l.157 x 10-6 2.310 l.500 x 10-5 12.96 0.000785
-100 4l.06 0.4721 0.0782 l.120 x 10-6 l.321 8.939 x 10-6 7.977 0.000836

-50 39.31 0.4986 0.0731 l.036 x 10-6 0.8553 6.043 x 10-6 5.830 0.000908
O 37.48 0.5289 0.0664 9.299 x 10-7 0.5945 4.406 x 10-6 4.738 0.001012

50 35.52 0.5643 0.0591 8.187 x 10-7 . 0.4306 3.368 x 10-6 4.ll4 0.001169
100 33.35 0.6075 0.0521 7.139 x 10-7 0.3185 2.653 x 10-6 3.716 0.001421
150 30.84 0.6656 0'.0457 6.188 x 10-7 0.2361 2.127 x 10-6 3.437 0.001883
200 27.73 0.7635 0.0400 5.249 x 10-7 0.1710 l.713 x 10-6 3.264 0.002970

Glicerina

32 79.65 0.5402 0.163 l.052 x 10-6 25370 0.08847 84101
40 79.49 0.5458 0.1637 l.048 x 10-6 17291 0.06042 57655
50 79.28 0.5541 0.1645 l.040 x 10-6 10 259 0.03594 34561
60 79.07 0.5632 0.1651 L029 x 10-6 5568 0.01956 18995
70 78.86 0.5715 0.1652 l.018 x 10-6 3392 0.Oll95 ll730
80 78.66 0.5794 0.1652 l.007 x 10-6 1979 0.00699 6941
90 78.45 0.5878 0.1652 9.955 x 10-7 1352 0.004787 4809

100 78.24 0.5964 0.1653 9.841 x 10-7 819.6 0.00291 2957
Aceite para motor (no usado)

32 56.12 0.4291 0.0849 9.792 x 10-7 9226 4.566 x 10-2 46636 0.000389
50 55.79 0.4395 0.08338 9.448 x 10-7 4357 2.169 x 10-2 22963 0.000389
75 55.3 0.4531 0.08378 9.288 x 10-7 1543 7.751 x 10-3 8345 0.000389

100 54.77 0.4669 0.08367 9.089 x 10-7 586.9 2.977 x 10-3 3275 0.000389
125 54.24 0.4809 0.08207 8.740 x 10-7 274.2 1.404 x 10-3 1607 0.000389
150 53.73 0.4946 0.08046 8.411 x 10-7 138.0 7.135 x 10-4 848.3 0.000389
200 52.68 0.5231 0.07936 7.999 x 10-7 50.61 2.668 x 10-4 333.6 0.000389
250 5l.71 0.5523 0.07776 7.563 x 10-7 24.28 l.304 x 10-4 172.5 0.000389
300 50.63 0.5818 0.07673 7.236 x 10-7 13.18 7.232 x 10-5 99.94 0.000389

Fuente: Datos generados basándose en el software EESdesarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Originalmente basados en varias fuentes.
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TABLA A-141

Propiedades de metales líquidos

Coeficiente de
Calor espe- Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número de expansión

Temp., Densidad, cífico, cp' térmica, térmica, dinámica, cinemática, Prandtl, volumétrica,
T, °F p, lbm/ft ' Btu/lbm . R k, Btu/h . ft . R ex, ft2/s ¡.L, Ibm/ft . h v, ft2/s Pr {3, l/R

Mercurio tne: punto de fusión: -38°F

32 848.7 0.03353 4.727 4.614 x 10-5 4.081 1.335 x 10-6 0.02895 1.005 x 10-4

50 847.2 0.03344 4.805 4.712 x 10-5 3.933 1.289 x 10-6 0.02737 1.005 x 10-4

100 842.9 0.03319 5.015 4.980 x 10-5 3.571 1.176 x 10-6 0.02363 1.005 x 10-4

150 838.7 0.03298 5.221 5.244 x 10-5 3.284 1.087 x 10-6 0.02074 1.005 x 10-4

200 834.5 0.03279 5.422 5.504 x 10-5 3.057 1.017 x 10-6 0.01849 1.005 x 10-4

300 826.2 0.03252 5.815 6.013 x 10-5 2.730 9.180 x 10-7 0.01527 1.005 x 10-4

400 817.9 0.03236 6.184 6.491 x 10-5 2.510 8.524 x 10-7 0.01313 1.008 x 10-4

500 809.6 0.03230 6.518 6.924 x 10-5 2.349 8.061 x 10-7 0.01164 1.018 x 10-4

600 801.3 0.03235 6.839 7.329 x 10-5 2.227 7.719 x 10-7 0.01053 1.035 x 10-4

Bismuto (Bi), punto de fusión: 520°F

700 620.7 0.03509 9.361 1.193 x 10-4 3.606 1.614 x 10-6 0.01352
800 616.5 0.03569 9.245 1.167 x 10-4 3.291 1.482 x 10-6 0.01271
900 612.2 0.0363 9.129 1.141 x 10-4 2.976 1.350 x 10-6 0.01183

1000 608.0 0.0369 9.014 1.116 x 10-4 2.661 1.215 x 10-6 0.0109
1 100 603.7 0.0375 9.014 1.105 x 10-4 2.474 1.138 x 10-6 0.01029

Plomo (Pb), punto de fusión: 621°F

700 658 0.03797 9.302 1.034 x 10-4 5.803 2.450 x 10-6 0.02369
800 654 0.03750 9.157 1.037 x 10-4 5.234 2.223 x 10-6 0.02143
900 650 0.03702 9.013 1.040 x 10-4 4.667 1.994 x 10-6 0.01917

1000 645.7 0.03702 8.912 1.035 x 10-4 4.328 1.862 x 10-6 0.01798
1 100 641.5 0.03702 .8.810 1.030 x 10-4 3.989 1.727 x 10-6 0.01676
1200 637.2 0.03702 8.709 1.025 x 10-4 3.650 1.590 x 10-6 0.01551

Sodio (Ne), punto de fusión: 208°F

300 57.13 0.3258 48.19 7.192 x 10-4 1.489 7.239 x 10-6 0.01007
400 56.28 0.3219 46.58 7.142 x 10-4 1.286 6.350 x 10-6 0.008891
500 55.42 0.3181 44.98 7.087 x 10-4 1.084 5.433 x 10-6 0.007667
600 54.56 0.3143 43.37 7.026 x 10-4 0.8814 4.488 x 10-6 0.006387
800 52.85 0.3089 40.55 6.901 x 10-4 0.6380 3.354 x 10-6 0.004860

1000 51.14 0.3057 38.12 6.773 x 10-4 0.5549 3.014 x 10-6 0.004449
Potasio (K), punto de fusión: 14rF

300 50.40 0.1911 26.00 7.500 x 10-4 0.8950 4.933 x 10-6 0.006577
400 49.58 0.1887 25.37 7.532 x 10-4 0.8031 4.500 x 10-6 0.005975
500 48.76 0.1863 24.73 7.562 x 10-4 0.7113 4.052 x 10-6 0.005359
600 47.94 0.1839 24.09 7.591 x 10-4 0.6194 3.589 x 10-6 0.004728
800 46.31 0.1791 22.82 7.643 x 10-4 0.4357 2.614 x 10-6 0.003420

1000 44.62 0.1791 21.34 7.417 x 10-4 0.3870 2.409 x 10-6 0.003248
Sodio-potasio (22% Na-78% K), punto de fusión: 12°F

200 52.99 0.2259 14.79 3.432 x 10-4 1.399 7.331 x 10-6 0.02136
300 52.16 0.2230 14.99 3.580 x 10-4 1.248 6.647 x 10-6 0.01857
400 51.32 0.2201 15.19 3.735 x 10-4 1.098 5.940 x 10-6 0.0159
600 49.65 0.2143 15.59 4.070 x 10-4 0.7966 4.456 x 10-6 0.01095
800 47.99 0.2100 15.95 4.396 x 10-4 0.5541 3.207 x 10-6 0.007296

1000 46.36 0.2103 16.20 4.615 x 10-4 0.4871 2.919 x 10-6 0.006324

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Originalmente basados en varias fuentes.
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TABLA A-151

Propiedades del aire a la presión de 1 atm

Calor Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número de
Temp., Densidad, específico, térmica, térmica, dinámica, cinemática, Prandtl,

T,oF p, lbrn/ft'' cp' Btu/lbm . R k, Btu/h . ft . R 0', ft2/h /L, Ibmlft . h v, ft2/h Pr

-300 0.24844 0.5072 0.00508 0.0403 0.01454 0.0585 l.4501
-200 0.15276 0.2247 0.00778 0.2266 0.02438 0.1596 0.7042
-100 0.ll029 0.2360 0.01037 0.3985 0.03255 0.2951 0.7404

-50 0.09683 0.2389 0.01164 0.5029 0.03623 0.3741 0.7439
O 0.08630 0.2401 0.01288 0.6215 0.03970 0.4601 0.7403

10 0.08446 0.2402 0.01312 0.6468 0.04038 0.4781 0.7391
20 0.08270 0.2403 0.01336 0.6726 0.04104 0.4963 0.7378
30 0.08101 0.2403 0.01361 0.6990 0.04170 0.5148 0.7365
40 0.07939 0.2404 0.01385 0.7259 0.04236 0.5335 0.7350
50 0.07783 0.2404 0.01409 0.7532 0.04300 0.5525 0.7336
60 0.07633 0.2404 0.01433 0.7810 0.04365 0.5718 0.7321
70 0.07489 0.2404 0.01457 0.8093 0.04428 0.5913 0.7306
80 0.07350 0.2404 0.01481 0.8381 0.04491 0.6ll0 0.7290
90 0.07217 0.2404 0.01505 0.8673 0.04554 0.6310 0.7275

100 0.07088 0.2405 0.01529 0.8969 0.04615 0.6512 0.7260
llO 0.06963 0.2405 0.01552 0.9270 0.04677 0.6716 0.7245
120 0.06843 0.2405 0.01576 0.9575 0.04738 0.6923 0.7230
130 0.06727 0.2405 0.01599 0.9884 0.04798 0.7132 0.7216
140 0.06615 0.2406 0.01623 l.0198 0.04858 0.7344 0.7202
150 0.06507 0.2406 0.01646 l.0515 0.04917 0.7558 0.7188
160 0.06402 0.2406 0.01669 l.0836 0.04976 0.7774 0.7174
170 0.06300 0.2407 0.01692 1.ll60 0.05035 0.7992 0.7161
180 0.06201 0.2408 0.01715 1.1489 0.05093 0.8213 0.7148
190 0.06106 0.2408 0.01738 1.1821 0.05151 0.8435 0.7136
200 0.06013 0.2409 0.01761 l.2156 0.05208 0.8660 0.7124
250 0.05590 0.2415 0.01874 l.3884 0.05488 0.9818 0.7071
300 0.05222 0.2423 0.01985 l.5690 0.05758 1.1027 0.7028
350 0.04899 0.2433 0.02094 l.7566 0.06020 l.2288 0.6995
400 0.04614 0.2445 0.02200 1.9507 0.06274 1.3598 0.6971
450 0.04361 0.2458 0.02305 2.1508 0.06522 1.4955 0.6953
500 0.04134 0.2472 0.02408 2.3565 0.06762 1.6359 0.6942
600 0.03743 0.2503 0.02608 2.7834 0.07225 l.9300 0.6934
700 0.03421 0.2535 0.02800 3.2292 0.07666 2.2411 0.6940
800 0.03149 0.2568 0.02986 3.6925 0.08088 2.5684 0.6956
900 0.02917 0.2599 0.03164 4.1721 0.08494 2.9112 0.6978

1000 0.02718 0.2630 0.03336 4.6671 0.08883 3.2688 0.7004
1500 0.02024 0.2761 0.04106 7.3465 0.10644 5.2584 0.7158
2000 0.01613 0.2855 0.04752 10.3200 0.12163 7.5418 0.7308
2500 0.01340 0.2922 0.05309 13.5532 0.13501 10.0733 0.7432
3000 0.01147 0.2972 0.058ll 17.0526 0.14696 12.8170 0.7516
3500 0.01002 0.3010 0.06293 20.8709 0.15771 15.7428 0.7543
4000 0.00889 0.3040 0.06789 25.1094 0.16745 18.8252 0.7497

Nota: Para los gases ideales, las propiedades cp, k, ¡L Y Pr son independientes de la presión. Las propiedades p, v y ex a una presión P (en atm) diferente
de 1 atm se determinan al multiplicar los valores de p, a la temperatura dada por P y al dividir v y ex entre P.

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Fuentes originales: Keenan, Chao, Keyes, Gas Tables,
Wiley, 198, y Thermophysical Properties of Matter, Vol. 3: Thermal Conductivity, y. S. Touloukian, P. E. Liley, S. C. Saxena, Vol. 11: Viscosity, y. S.
Touloukian, S. C. Saxena y P. Hestermans, IFI/Plenun, NY, 1970, ISBN 0-306067020-8.
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TABLA A-16t
Propiedades de gases a la presión de 1 atm

Calor Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número de
Temp., Densidad, específico, térmica, térmica, dinámica, cinemática, Prandtl,

T,oF p, lbrn/ft" cp' Btu/lbm . R k, Btu/h . ft . R a, ft2/h ¡.L, Ibm/ft . h v, ft2/h Pr

Bióxido de carbono, CO2

-50 0.14712 0.1797 0.00628 0.2376 0.02786 0.1894 0.7970
O 0.13111 0.1885 0.00758 0.3068 0.03118 0.2378 0.7751

50 0.11825 0.1965 0.00888 0.3820 0.03443 0.2911 0.7621
100 0.10769 0.2039 0.01017 0.4631 0.03762 0.3493 0.7543
200 0.09136 0.2171 0.01273 0.6422 0.04382 0.4796 0.7469
300 0.07934 0.2284 0.01528 0.8428 0.04978 0.6275 0.7445
500 0.06280 0.2473 0.02027 1.3054 0.06104 0.9720 0.7446

1000 0.04129 0.2796 0.03213 2.7837 0.08572 2.0762 0.7458
1500 0.03075 0.2995 0.04281 4.6471 0.10640 3.4596 0.7445
2000 0.02450 0.3124 0.05193 6.7845 0.12424 5.0705 0.7474

Monóxido de carbono, CO

-50 0.09363 0.2571 0.01118 0.4644 0.03391 0.3621 0.7798
O 0.08345 0.2523 0.01240 0.5888 0.03731 0.4471 0.7593

50 0.07526 0.2496 0.01359 0.7233 0.04058 0.5392 0.7454
100 0.06854 0.2484 0.01476 0.8669 0.04372 0.6380 0.7359
200 0.05815 0.2485 0.01702 l.1782 0.04965 0.8538 0.7247
300 0.05049 0.2505 0.01920 l.5181 0.05512 l.0916 0.7191
500 0.03997 0.2567 0.02331 2.2719 0.06487 l.6229 0.7143

1000 0.02628 0.2732 0.03243 4.5174 0.08402 3.1973 0.7078
1500 0.01957 0.2862 0.04049 7.2281 0.09957 5.0868 0.7038
2000 0.01559 0.2958 0.04822 10.4513 0.11630 7.4576 0.7136

Metano, CH4

-50 0.05363 0.5335 0.01401 0.4897 0.02110 0.3934 0.8033
O 0.04779 0.5277 0.01616 0.6407 0.02342 0.4901 0.7649

50 0.04311 0.5320 0.01839 0.8020 0.02568 0.5958 0.7428
100 0.03925 0.5433 0.02071 0.9712 0.02787 0.7100 0.7311
200 0.03330 0.5784 0.02559 l.3285 0.03206 0.9625 0.7245
300 0.02892 0.6226 0.03077 l.7091 0.03600 l.2447 0.7283
500 0.02289 0.7194 0.04195 2.5469 0.04322 l.8879 0.7412

1000 0.01505 0.9438 0.07346 5.1718 0.05831 3.8743 0.7491
1500 0.01121 l.1162 0.10766 8.6040 0.07105 6.3377 0.7366
2000 0.00893 l.2419 0.14151 12.7568 0.08378 9.3796 0.7353

Hidrógeno, H2

-50 0.00674 3.0603 0.08246 3.9982 0.01789 2.6541 0.6638
O 0.00601 3.2508 0.09049 4.6346 0.01937 3.2256 0.6960

50 0.00542 3.3553 0.09818 5.4017 0.02081 3.8417 0.7112
100 0.00493 3.4118 0.10555 6.2715 0.02220 4.5012 0.7177
200 0.00419 3.4549 0.11946 8.2616 0.02488 5.9458 0.7197
300 0.00363 3.4613 0.13241 10.5266 0.02744 7.5516 0.7174
500 0.00288 3.4572 0.15620 15.7053 0.03228 11.2224 0.7146

1000 0.00189 3.5127 0.20989 3l.5924 0.04326 22.8748 0.7241
1500 0.00141 3.6317 0.26381 5l.5621 0.05319 37.7584 0.7323
2000 0.00112 3.7656 0.31923 75.5304 0.06241 55.6045 0.7362
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TABLA A-161
Propiedades de gases a la presión de 1 atm (conclusión)

Calor Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Número de
Temp., Densidad, específico, térmica, térmica, dinámica, cinemática, Prandtl,

T,oF p, lbm/ft" cp' Btu/lbm . R k, Btu/h . ft . R a, ft2/h ¡.L, Ibm/ft . h v, ft2/h Pr

Nitrógeno, N2

-50 0.09364 0.2320 0.01176 0.5414 0.03420 0.3652 0.6746
O 0.08346 0.2441 0.01300 0.6382 0.03758 0.4503 0.7056

50 0.07527 0.2480 0.01420 0.7607 0.04084 0.5426 0.7133
100 0.06854 0.2489 0.01537 0.9007 0.04399 0.6418 0.7126
200 0.05815 0.2487 0.01760 l.2166 0.04997 0.8592 0.7062
300 0.05050 0.2492 0.01970 l.5655 0.05554 l.0998 0.7025
500 0.03997 0.2535 0.02359 2.3278 0.06561 l.6413 0.7051

1000 0.02628 0.2697 0.03204 4.52l3 0.08593 3.2697 0.7232
1500 0.01958 0.2831 0.04002 7.2230 0.10184 5.2021 0.7202
2000 0.01560 0.2927 0.04918 10.7726 0.11563 7.4137 0.6882

Oxígeno, O2

-50 0.10697 0.2331 0.01216 0.4877 0.03976 0.3717 0.7622
O 0.09533 0.2245 0.0l346 0.6290 0.04385 0.4599 0.7312

50 0.08598 0.2209 0.01475 0.7764 0.04774 0.5553 0.7152
100' 0.07830 0.2200 0.01601 0.9295 0.05147 0.6574 0.7072
200 0.06643 0.2221 0.01851 l.2544 0.05849 0.8806 0.7020
300 0.05768 0.2262 0.02096 l.6065 0.06503 l.1274 0.7018
500 0.04566 0.2352 0.02577 2.3993 0.07701 l.6865 0.7029

1000 0.03002 0.2520 0.03698 4.8870 0.10277 3.4234 0.7005
1500 0.02236 0.2626 0.04701 8.0060 0.12505 5.5921 0.6985
2000 0.01782 0.2701 0.05614 1l.6686 0.14527 8.1542 0.6988

Vapor de agua, H20

-50 0.06022 0.4512 0.00797 0.2935 0.01776 0.2949 l.0050
O 0.05367 0.4484 0.00898 0.3732 0.02013 0.3750 l.0049

50 0.04841 0.4472 0.01006 0.4647 0.02254 0.4656 l.0018
100 0.04408 0.4473 0.01121 0.5686 0.02499 0.5668 0.9969
200 0.03740 0.4503 0.0l372 0.8146 0.03000 0.8020 0.9845
300 0.03248 0.4557 0.01648 l.1133 0.03512 l.0814 0.9713
500 0.02571 0.4707 0.02267 1.8736 0.04564 l.7752 0.9475

1000 0.01690 0.5167 0.04134 4.7333 0.07251 4.2900 0:9063
1500 0.01259 0.5625 0.06315 8.9185 0.09873 7.8422 0.8793
2000 0.01003 0.6034 0.08681 14.3426 0.12319 12.2812 0.8563

Nota: Para los gases ideales, las propiedades cp, k, p..Y Pr son independientes de la presión. Las propiedades p, v y a a una presión P (en atm) diferente
de 1 atm se determinan al multiplicar los valores de p, a la temperatura dada, por P y al dividir v y Ci entre P.

Fuente: Datos generados basándose en el software EES desarrollado por S. A. Klein y F. L. Alvarado. Originalmente basados en varias fuentes.
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TABLA A-171

Propiedades de la atmósfera a gran altitud

Velocidad Conductivi-
Altitud, Temperatura, Presión, Gravedad, del sonido, Densidad, Viscosidad, dad térmica,

Z, ft T,oF p, psia g, ftls2 e, ftls p, lbrn/ft" {J:, Ibm/ft . s k, Btu/h • ft . R

O 59.00 14.7 32.174 1 116 0.07647 1.202 x 10-5 0.0146
500 57.22 14.4 32.173 1 115 0.07536 1.199 x 10-5 0.0146

1000 55.43 14.2 32.171 1 113 0.07426 1.196 x 10-5 0.0146
1500 53.65 13.9 32.169 1 111 0.07317 1.193 x 10-5 0.0145
2000 51.87 13.7 32.168 1 109 0.07210 1.190 x 10-5 0.0145
2500 50.09 13.4 32.166 1 107 0.07104 1.186 x 10-5 0.0144
3000 48.30 13.2 32.165 1 105 0.06998 1.183 x 10-5 0.0144
3500 46.52 12.9 32.163 1 103 0.06985 1.180 x 10-5 0.0143
4000 44.74 12.7 32.162 1 101 0.06792 1.177 x 10-5 0.0143
4500 42.96 12.5 32.160 1099 0.06690 1.173 x 10-5 0.0142
5000 41.17 12.2 32.159 1097 0.06590 1.170 x 10-5 0.0142
5500 39.39 12.0 32.157 1095 0.06491 1.167 x 10-5 0.0141
6000 37.61 11.8 32.156 1093 0.06393 1.164 x 10-5 0.0141
6500 35.83 1l.6 32.154 1091 0.06296 l.160 x 10-5 0.0141
7000 34.05 11.3 32.152 1089 0.06200 1.157 x 10-5 0.0140
7500 32.26 1l.1 32.151 1087 0.06105 l.154 x 10-5 0.0140
8000 30.48 10.9 32.149 1085 0.06012 l.150 x 10-5 0.0139
8500 28.70 10.7 32.148 1083 0.05919 l.147 x 10-5 0.0139
9000 26.92 10.5 32.146 1081 0.05828 l.144 x 10-5 0.0138
9500 25.14 10.3 32.145 1079 0.05738 l.140 x 10-5 0.0138

10000 23.36 10.1 32.145 1077 0.05648 1.137 x 10-5 0.0137
11000 19.79 9.72 32.140 1073 0.05473 l.130 x 10-5 0.0136
12000 16.23 9.34 32.137 1069 0.05302 l.124 x 10-5 0.0136
13000 12.67 8.99 32.134 1065 0.05135 l.117 x 10-5 0.0135
14000 9.12 8.63 32.131 1061 0.04973 l.110 x 10-5 0.0134
15000 5.55 8.29 32.128 1057 0.04814 l.104 x 10-5 0.0133
16000 +1.99 7.97 32.125 1053 0.04659 l.097 x 10-5 0.0132
17000 -l.58 7.65 32.122 1049 0.04508 l.090 x 10-5 0.0132
18000 -5.14 7.34 32.119 1045 0.04361 l.083 x 10-5 0.0130
19000 -8.70 7.05 32.115 1041 0.04217 l.076 x 10-5 0.0129
20000 -12.2 6.76 32.112 1037 0.04077 l.070 x 10-5 0.0128
22000 -19.4 6.21 32.106 1029 0.03808 1.056 x 10-5 0.0126
24000 -26.5 5.70 32.100 1020 0.03553 l.042 x 10-5 0.0124
26000 -33.6 5.22 32.094 1012 0.03311 l.028 x 10-5 0.0122
28000 -40.7 4.78 32.088 1003 0.03082 l.014 x 10-5 0.0121
30000 -47.8 4.37 32.082 995 0.02866 l.000 x 10-5 0.0119
32000 -54.9 3.99 32.08 987 0.02661 0.986 x 10-5 0.0117
34000 -62.0 3.63 32.07 978 0.02468 0.971 x 10-5 0.0115
36000 -69.2 3.30 32.06 969 0.02285 0.956 x 10-5 0.0113
38000 -69.7 3.05 32.06 968 0.02079 0.955 x 10-5 0.0113
40000 -69.7 2.73 32.05 968 0.01890 0.955 x 10-5 0.0113
45000 -69.7 2.148 32.04 968 0.01487 0.955 x 10-5 0.0113
50000 -69.7 l.691 32.02 968 0.01171 0.955 x 10-5 0.0113
55000 -69.7 1.332 32.00 968 0.00922 0.955 x 10-5 0.0113
60000 -69.7 1.048 31.99 968 0.00726 0.955 x 10-5 0.0113

Fuente: U. S. Standard Atmosphere Supplements, U. S. Government Printing Office, 1966. Basadas en las condiciones medias redondeadas al año a 45°
de latitud y varían con el momento del año y los patrones meteorológicos. Las condiciones al nivel del mar (z = O) se toman como P = 14.696 psia, T =
59°F, p = 0.076474Ibm/ft3, g= 32.1741 ft2/S.
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A 
Absorción espectral, coeficiente de, 745 
Absortividad,684-685 
Absortiv idad, espectral, 745 

direccional, 685 
hemisférica, 685 

Absortividad solar, 691 
Acondicionamiento del aire, 40 
Adiabático, 148 
Agitación mecánica, 573 
Aire atrapado, espacios de, 181 
Aislador, 20 
Aislamiento, 142, 177. V. también 

Aislamiento térmico 
Aislamiento térmico, 423-433 

aislamiento de fibra de vidrio, 417 
aislamiento de tubos, 430 
espesor óptimo, 429-430, 431 -433 
materiales de aislamiento, 426-427 
razones para aislar, 425-427 
superaisladores, 427-428 
temperatura superficial y, 430-431 
valor R, 428-429 

Aleta, ecuación de la, 159-164 
Aleta, efectividad de la, 166-169 
Aleta, eficiencia de la, 164-166 
Aleta, longitud de la, 166, 169-171 
Aletas, 159 
Aluminio, 537 
Análisis térmico general, 458-463 
Analogía eléctrica, 147 
Analogía eléctrica de la resistencia de la 

superficie a la radiación, 728 
Analogía eléctrica de la resistencia del 

espacio a la radiación, 729 
Ángulo sólido, 674-675 
Anisotrópico, 65 
Aproximación de un término 230 
Área superficial ' 

cuerpo desnudo, 41 
velocidad de transferencia del calor, 

159 
Áreas de aplicación, 3 
Aspereza de los tubos, 476 
Aspereza relativa, 475 
Aspereza superficial, 410-411, 413 

B 
Balance de energía, método del, 292 
Bancos horizontales de tubos, 586 
Bessel, función de, de orden cero, 230, 231 
Bi, 220, 226, 236 

Bidimensional, 64 
Blasius, H., 377, 378 
Blasius, solución de, 378, 380 
Blindajes contra la radiación de capas 

múltiples, 734 
Boltzmann, constante de, 668, 678 
Boltzmann, Ludwig, 667 
Borde de vidrio, 533 
Boussinesq, aproximación de, 507 
Btu, 6 

e 
Cabezales, 611 
Cal, 41 
cal, 6 
<;:alcio, silicato de, 427 
Caldera, 612, 622, 624 
Calefacción central, 40 
Calentador por resistencia, 424 
Caliente al blanco, 670 
Caliente al rojo, 670 
Calor, 2, 9 
Calor, adición de, 9 
Calor, balance de, 12 
Calor, conducción del. V Conducción 
Calor del cuerpo, 9 
Calor específico, 7-8 
Calor específico a presión constante, 7 
Calor específico a volumen constante, 7 
Calor, flujo de, 9, 10 
Calor, fuente de, 66 
Calor, generación del, 12, 66 
Calorlatente, 7, 753 
Calor latente, pérdida de, 753, 755 
Calor latente modificado de vaporización, 

580 
Calor, pérdida de 

alambre eléctrico aislado, 158-159 
chimenea, 307-311 
ductos de calefacción en el sótano, 

15-16 
latente, 753, 755 
pared, 138-139, 178-1 79 
pared compuesta, 148-149 
persona, 21-32 
por evaporación, 755 
sensible, 753 
sensible total, 754 
superficies con aletas, 159-174 
techo, 19 
tubo aislado de vapor, 155-157 
tubo de vapor, 94-96, 386-387 
tubos de agua caliente, 514-51 5 

tubos de vapor enterrados, 174, 177 
ventana de una sola hoja, 139-140 
ventanas con marco de aluminio, 

541-542 
ventanas de hoja doble, 140-141 , 

526-527 
Calor, rechazo de, 9 
Calor sensible, 6, 753 
Calor sensible, pérdida de, 753 
Calor sensible, pérdida total de, 754 
Calor solar, coeficiente de ganancia de 

(SHGC), 694 
Calor, sumideros de, 66, 171-173, 473 
Calor, transferencia de, 2, 9-11 

aletas triangulares, 279-301 
cilindro corto, 251-252 
colector solar tubular, 736-739 
condensación, 578 
convección externa forzada, 398-399 
convección natural, 504 
cubierta esférica, 527-528 
cuerpo humano, 765-766 
de estado estacionario contra régimen 

transitorio, 63-64 
dirección de la, 62 
ebullición, 562-564 
hornos, 33-34 
ingeniería de la, 4-6 
intercambiador de calor, límite superior 

de un, 633-634 
multidimensional, 64-65 
paredes/techo, 179-185 
placas isotérmicas, 32-33 
radiación. V. Radiación, transferencia 

de calor por 
recinto cerrado esférico, 527-528 
recipiente esférico, 152-155 
tubos de agua, 177 
tubos de vapor con aletas , 172-174 
ventanas, 533-543 

Caloría (Cal), 41 
caloría (cal), 6 
Calórico, 4 
Calórico, teoría del, 4 
Canal abierto, flujo en, 360 
Cantidades espectrales, 677-678 
Capa límite, aproximaciones de la, 372 
Capa límite, ecuaciones no dimensionales 

de la, 380 
Capa límite, espesor de la, 362, 363, 378 
Capa límite laminar, 362 
Capa límite térmica, 364 
Capa límite térmica, espesor de la, 380 
Capa límite turbulenta, 362, 363 

891 
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Capa turbulenta, 365 
Capacidad calorífica, 23 
Capacidad calorífica, razón de, 621 
Capacidad nominal , problemas de, 4 
Capacidades, relación de, 636 
Casco y tubo, intercambiador de calor de, 

417,610 
Casco y tubos, intercambiadores de calor 

de, de pasos múltiples, 625 
Células, 40 
Centro del vidrio, 533 
Chilton-Colburn, analogía de, 383, 473 
Cielo, radiación del, 690 
Cilindros 

a través del flujo, 408-417 
concéntricos, 524-525 
conducción del calor en, 69-71, 76-77, 

150-157 
conducción unidimensional del calor en 

régimen transitorio 
(coeficientes), 231 

diagramas de temperatura transitoria, 
233 

flujo de uno a otro lado de, 
408-417 

horizontales, 513-514 
resistencia a la conducción en, 151 
verticales, 512 

Cilindros concéntricos, 524-525 
Cilindros/esferas de capas múltiples, 

152-153 
Circuito impreso, tablero de (PCB), 

518-519 
Clima frío , 647 
Clirria templado, 697 
Coeficiente combinado de transferencia de 

calor, 29, 134 
Coeficiente de expansión volumétrica, 

505 
Coeficiente de transferencia de calor total, 

136,533. V. también Factor U 
Coeficiente de transferencia de calor 

promedio, 583 
Coeficiente promedio de fricción, 382, 

400, 401 
Coeficientes constantes, 11 O 
Coeficientes primarios, 315 
Coeficientes variables, 110 
Colburn, ecuación de, 473 
Colburn, factor j de, 383 
Colebrook, C. F. , 475 
Colebrook, ecuación de, 475, 476 
Comodidad térmica, 40-45 , 756-757 
Comodidad térmica, zona de, 41 
Comodidad, sistema para, 40-45 
Completamente desarrollado 

hidrodinámicamente, 456 
térmicamente, 456 

Condensación, 578. V. también Ebullición 
y condensación 

Condensación, transferencia de calor 
en la, 578 

Condensador, 612, 622, 624 
Condición inicial, 78 
Condiciones de frontera generalizadas, 

84-86 

Conducción, 17-18 . 
conductividad térmica, 19-23 
definición, 17 
difusividad térmica, 23 
ecuación, 61-129. V. también 

Conducción del calor, ecuación 
de la 

en estado estacionario, 131-216. 
V. también Conducción del calor 
de estado estacionario 

en régimen transitorio, 217-284. 
V. también Conducción del calor 
en régimen transitorio 

Fourier, ley de. V. Fourier, ley de, de la 
conducción del calor 

métodos numéricos, 286-354. 
V. también Métodos numéricos 

Conducción bidimensional del calor en 
estado estacionario, 291 

Conducción de calor axial , 621 
Conducción de calor bidimensional en 

estado estacionario, 302-311 
Conducción de calor bidimensional en 

régimen transitorio, 324-329 
Conducción de calor unidimensional , 

ecuación de la, 68-74 
Conducción de calor unidimensional en 

estado estacionario, 292-302 
Conducción de calor unidimensional en 

estado estacionario, problemas 
de, 86-97 

Conducción de calor unidimensional en 
régimen transitorio, 229 

Conducción del calor, ecuación de la, 
61 -129 

cilindro largo, 70-72 
condiciones de frontera, 77-86 
condiciones iniciales, 78 
conductividad térmica variable, 

104-107 
ecuación general, 74-77 
ecuación unidimensional combinada, 

72 
ecuación unidimensional, 68-74 
esfera, 71 
generación de calor en un sólido, 

97-104 
generación del calor, 66 
pared plana grande, 68-70 
problemas unidimensionales de 

conducción del calor en estado 
estacionario, 86-97 

transferencia del calor de estado 
transitorio contra régimen 
transitorio, 63-64 

transferencia de calor 
multidimensional, 64-65 

Conducción del calor en estado 
estacionario, 131-216 

concepto de resistencia térmica, 133-134 
conducción del calor en 

cilindros/esferas, 150-157 
paredes planas múltiples, 137-138 
paredes planas, 132-141 
radio crítico del aislamiento, 156-159 
red de resistencias térmicas, 135-137 

redes generalizadas de resistencia 
térmica, 147-149 

resistencia térmica por contacto, 
142-146 

transferencia de calor desde superficies 
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ecuación de conservación de la energía, 

372-374 
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de fricción/convección, 
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576-578 
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resistencia a la conducción, 151 

Esferas concéntricas, 525 
Esfuerzo cortante, 363, 371 , 378 
Esfuerzo cortante en la pared, 348 
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convección desde la punta de la aleta, 

163 
convección natural , 517-518 
ecuación de la aleta. 159-164 
efectividad de la aleta, 166-167 
eficiencia de la aleta, 164-1 65 
longitud de la aleta, 169-171 
pérdida de calor, 159-174 
punta aislada de la aleta, 163-164 
sl]midero de calor, espaciamiento de las 

aletas en un sumidero de, 
520-521 

transferencia de calor desde tubos de 
vapor, 172-173 

Superposición, regla de, 719 
Sustancia incompresible, 8 
Sustentación, 396 

T 
Taylor, desarrollo en serie de 

error local de discretización, 330 
formulación en diferencias finitas , 290 

Teléfonos inalámbricos, 666 
Temas de interés especial 

aislamiento, 423-433 
comodidad térmica, 40-45 
ecuaciones diferenciales, 107-111 
error numérico, 329-332 
ganancia de calor solar a través de las 

ventanas, 692-699 
paredes/techos, transferencia de calor 

por, 179-190 
refrigeración/congelación de alimentos, 

256-267 

transferencia de calor desde el cuerpo 
humano, 753-757 

tubos calefactores, 592-596 
ventanas, transferencia de calor a través 

de, 533-543 
Temperatura, 20 
Temperatura, caída de la, 136 
Temperatura, coeficiente de, de la 

conductividad térmica, 105 
Temperatura del cuerpo, 43, 44 
Temperatura, diferencia media aritmética 

de,460 
Temperatura, dispositivo para medir la, 

741 
Temperatura efectiva, 754 
Temperatura efectiva del cielo, 690 
Temperatura en exceso, 562 
Temperatura específica, condición de 

frontera de, 78, 294 
Temperatura, estratificación de la, 43 
Temperatura, gradiente de, 2, 18, 132 
Temperatura máxima, 98 
Temperatura media, 453 
Temperatura media del cuerpo, 43 
Temperatura media para la radiación, 754 
Temperatura no dimensional, 228 
Temperatura operativa, 754 
Temperatura promedio, 453 
Temperatura superficial, 137 
Temperatura superficial constante, 

460-462, 468 
Temperatura superficial efectiva, 688 
Temperatura superficial específica, 235 
Temperatura transitoria, diagramas de, 

230-234 
Temperaturas, distribución de, 62 
Tensión, diferencia de, 2, 133 
Tensión superficial, 563, 569, 570 
Teoría cinética; 4 
Tercer grado de la primera derivada, 108 
Término no homogéneo, 110 
Termodinámica, 2 
Termómetro, 741 
Termosifón, efecto de, 361 
Thompson, Benjamin, 4 
Tiempo, constante de, 219 
Tiritar, 44 
Transferencia de calor adimensional, 

coeficiente de, 382 
Transferencia de calor, efectividad de la, 

632 
Transferencia de calor en ingeniería, 4-6 
Transferencia de calor, mecanismos de, 17 
Transferencia de calor multidimensional, 

64-65 
Transferencia de calor por convección 

adimensional, coeficiente de, 
358 

Transferencia de calor, rapidez de, 9 
Transferencia de calor, vector de, 65 
Transición, ebullición de, 564, 566, 567 
Transición, flujo de, 365 
Transición, régimen de, 577 
Transición, región de, 362 
Transmisividad,684-685 
Transmisividad espectral, 745 

Transmisividad espectral hemisférica, 685 
Transmisividad solar, 696 
Tridimensional, 64 
Truncamiento, error por, 329 
Tubo doble, intercambiador de calor de, 

610,613 
Tubo doble, intercambiadores de calor de, 

477 
Tubos, 452 

definición, 452 
flujo a través de, 417-423 
flujo laminar, 454, 463-473 
flujo turbulento, 454, 473-482 
horizontales, 585-586 
verticales, 585 

Tubos, aislamiento de, 430 
Tubos, aspereza de los, 476 
Tubos calefactores, 592-596 
Tubos horizontales, 585-586 
Tubos verticales, 585 

u 
Ubicación de un punto, 62, 63 
Ultravioleta, 666 
Un paso por el casco y dos pasos por los 

tubos, intercambiadores de calor 
de,612 

Unidad térmica británica (Btu), 6 
Unidades inglesas, 24-25. V. también 

Propiedades, tablas de, y 
diagramas 

Unidades SI, 24-25. V. también Unidades 
inglesas 

Unidimensional, 64 
Uniforme, 361 

v 
Valores R 

aislamiento, 428-429 
definido, 180 
espacio de aire, 182 
materiales de construcción, 181 
muro de mampostería, 187-188 
pared con espuma rígida, 187-188 
techo alquitranado, 188-189 

Vapor saturado, 4 
Vapor sobrecalentado, 580 
Vapor, velocidad del, 586-587 
Variable, 107 
Variable adimensional de semejanza, 377 
Variable dependiente, 107 
Variable independiente, 107 
Velocidad, capa límite de, 455 
Velocidad, capa límite de, espesor 

de la, 378 
Velocidad corriente arriba, 396 
Velocidad de aproximación, 396 
Velocidad media, 453 
Velocidad, problemas acerca de la, 4 
Velocidad promedio, 453 
Velocidades, perfil de, 455 
Ventana de hoja doble, 521, 526-527, 534, 

697, 698 
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Ventana de tres hojas, 536 
Ventanas, transferencia de calor, 533-543 
Ventanas transparentes, 40 
Ventilación, 45 
Ventilación mecánica, sistemas de, 45 
Vibración superficial, 572 
Vidriera de referencia, 694 
Vidrio coloreado, 697 
Vidrio transparente, 698 

Viscosidad, 359, 364 
Viscosidad cinemática, 363 
Viscosidad dinámica, 363 
Viscosidad turbulenta, 367 
Visión, factor de, 710-714 
Visión, factor de, expresiones del, 713, 714 
Visión, factor de, relaciones del, 713-724 
Visión, factor diferencial de, 711 
Visión difusa, factor de, 710 

",' J" : 901. ' " .. 
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Ae Área de la sección transversal, m2 NTU Número de unidades de transferencia
Bi Número de Biot Nu Número de Nusselt
C Índice de concentración molar, kmol/m ' p Perímetro, m
C ~alor específico, kJ/kg . K P Presión, kPa
e; C" Indice de capacidad calorífica W/oC Pv Presión de vapor, kPa
CD Coeficiente de resistencia al movimiento Pr Número de Prandtl
C¡ Coeficiente de fricción q Flujo de calor, W/m2

Cp Calor específico a presión constante, Q Transferencia total de calor, kJ
kJ/kg· K Q Índice de transferencia del calor, kW

Cv Calor específico a volumen constante, r- Radio crítico del aislamiento
kJ/kg· K R Constante de los gases, kJ/kg . K

COP Coeficiente de rendimiento R Radio, m
d,D Diámetro, m R Resistencia térmica, °C/W
DAB Coeficiente de difusión Re Resistencia térmica por contacto,

D" Diámetro hidráulico, m m2.oC/W
e Energía específica total, kJ/kg R¡ Factor de incrustación
erfc Función complementaria de error Ru Constante universal de los gases,
E Energía total, kJ kJlkmol· K
Eb Flujo por emisión del cuerpo negro Valor R Valor R del aislamiento
EbA Flujo espectral por emisión del cuerpo Ra Número de Rayleigh

negro Re Número de Reynolds
f Factor de fricción S Factor de forma en la conducción
fA Función de radiación del cuerpo negro Sc Número de Schmidt
F Fuerza, N Sh Número de Sherwood
FD Fuerza de resistencia al movimiento, N St Número de Stanton
Fij' Fi--7j Factor de visión SC Coeficiente de sombra
g Aceleración gravitacional, m/s? SHGC Coeficiente de ganancia de calor solar
G Radiación incidente, W 1m2 t Tiempo, s
Gr Número de Grashof t Espesor, m
h Coeficiente de transferencia de calor por T Temperatura, °C o K

convección, W/m2. °C Tb Temperatura del fluido masivo, °C
h Entalpía específica, u + Pv, kJ/kg T¡ Temperatura de película, °C
he Conductancia térmica por contacto, i; Temperatura de saturación, °C

W/m2.oC t; Temperatura superficial, °C o K
h¡g Calor latente de vaporización, kJ/kg u Energía interna específica, kJ/kg
j Flujo difusivo de masa, kg/s . m2 u, v Componentes x y y de la velocidad
J Radiosidad, W/m2; función de Bessel U Coeficiente total de transferencia de calor,
k Conductividad térmica, W/m . °C W/m2.oC
keff Conductividad térmica efectiva, W/m . °C v Volumen específico, m3/kg
L Longitud; mitad del espesor de una pared V Volumen total, m3

plana V Gasto volumétrico, m3/s
Le Longitud característica o corregida 'V Velocidad, mis

L" Longitud de entrada hidrodinámica 'Vm Velocidad media, mis
Lt Longitud de entrada térmica 'V'" Velocidad de la corriente libre, mis
m Masa, kg w Fracción de masa
m Gasto de masa, kg/s W Potencia, kW
M Masa molar, kg/mol y Fracción molar
N Número de moles, kmol
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Letras griegas 
O' 

O' 

7Jaleta 

7Jtérm 

e 
fL 
v 
v 
p 

Ps 
(T 

(T" 

Absortividad 
Difusividad térmica, m2/s 
Absortividad solar 
Expansividad volumétrica, l/K 
Espesor de la capa límite de velocidades, m 
Espesor de la capa límite térmica, m 
Caída de presión, Pa 
Diferencia media logarítmica 
de temperaturas 
Emisividad; efectividad del intercambiador 
de calor o de la aleta 
Tamaño de la aspereza, m 
Eficiencia de la aleta 
Eficiencia térmica 
Energía total de un fluido que fluye , kJ/kg 
Viscosidad dinámica, kg/m . s o N . s/m2 

Viscosidad cinemática = fL/ P, m2/s 
Frecuencia, l/s 
Densidad, kg/m3 

Densidad relativa 
Constante de Stefan-Bo1tzmann 
Esfuerzo normal, N/m2 

Tensión superficial, N/m 
Esfuerzo cortante, N/m2 

Transmisividad; número de Fourier 
Esfuerzo cortante en la pared, N/m2 

Humedad relativa 
Temperatura adimensional 

Subíndices 
atm 
b 
cond 
con v 
cil 
e 

f 

m 
o 
rad 
s 
circ 
sat 
semi-inf 
esf 
sis 
lJ 

1 
2 

Atmosférica 
Frontera; fluido masivo 
Conducción 
Convección 
Cilindro 
Condiciones a la salida 
Líquido saturado; película 
Condiciones a la entrada, iniciales o en el 
interior 
i-ésimo componente 
Líquido 
Mezcla 
Condiciones a la salida o en el exterior 
Radiación 
Superficie 
Superficies circundantes 
Saturado 
Medio semi infinito 
Esfera 
Sistema 
Vapor de agua 
Estado inicial o a la entrada 
Estado final o a la salida 

00 Lejos de una superficie; condiciones de 
flujo libre 

Superíndices 
. (punto arriba) Cantidad por unidad de tiempo 
- (raya arriba) Cantidad por unidad de mol 
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