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RESUMEN  

En este trabajo se presenta un estudio de la transferencia de calor entre placas paralelas 

recubiertas con un coating emisivo. La placa inferior está a una temperatura caliente y la 

superior se mantiene fría. La cavidad intermedia se encuentra rellena con aire y las paredes 

laterales son consideradas adiabáticas y reflectantes. Se desarrolló un modelo analítico de 

transferencia de calor unidimensional y estacionario, que describe los parámetros críticos 

y magnitudes en que operan la conducción, convección y radiación. Se utilizó un caso 

base para validarlo, el cual considera una diferencia de temperaturas fija de 60ºC entre 

placas y 3 combinaciones de emisividades en las placas caliente (ε ) y fría (ε ): El primero 

considera ε = ε = 0,9; el segundo ε = 0,9; ε = 0,05 y el tercero ε = ε = 0,05. 

Dichos casos se analizaron con respecto al número de Rayleigh para el rango, 10 < Ra <

10 , con la distancia entre placas como variable. Se reportó el comportamiento de las tasas 

de transferencia de calor a través del número de Nusselt (Nu) de convección, radiación y 

total, así como también el porcentaje de aporte de la radiación con respecto a la 

transferencia total. Posteriormente, se evaluó el modelo para condiciones experimentales. 

Las temperaturas a las cuales se evaluó la cara caliente son 300, 400 y 500ºC y en la cara 

fría son dependientes de la efectividad de enfriamiento del circuito de disipación. También 

se desarrolló un modelo para obtener la emisividad equivalente a través de gráficos de 

emisividad espectral, y con ellos se evaluó el efecto de la radiación en la transferencia de 

calor para parámetros experimentales. Se consideró el fenómeno de convección de 

Rayleigh-Bénard y se determinaron los parámetros críticos en que la transferencia de calor 

cambia de conducción pura a convección predominante (Ra=1708, Nu=1). Por último, se 

propone un montaje experimental para evaluar y afinar el modelo analítico. 

 

Palabras Claves: Rayleigh-Bénard, Radiación, Convección, Convección natural, Emisor, 

Emisividad, Transferencia de calor, Placas paralelas, Emisor selectivo, Conversión de 

energía, Radiación espectral, Emisividad espectral, Montaje experimental. 
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ABSTRACT 

This work presents a study of heat transfer between parallel plates coated with an emissive 

coating. The bottom plate is at a hot temperature and the top plate is kept cold. The 

intermediate cavity is filled with air and the side walls are considered adiabatic and 

reflective. A one-dimensional stationary heat transfer analytical model was developed, 

which describes the critical parameters and magnitudes in which conduction, convection 

and radiation operate. A benchmark case was developed to validate it, which considers a 

fixed temperature difference of 60ºC between plates and 3 combinations of emissivities 

in the hot (ε ) and cold (ε ) plates: The first one considers ε = ε = 0,9; the second ε =

0,9; ε = 0,05 and the third ε = ε = 0,05. These cases were analyzed for the Rayleigh 

number in the range, 10 < Ra < 10 , with the distance between plates as a variable. The 

behavior of the heat transfer rates was reported through the Nusselt number (Nu) for 

convection, radiation and total, as well as the percentage of radiation to the total heat 

transfer. Subsequently, the model was evaluated for experimental conditions. The 

temperatures at which the hot side was evaluated are 300, 400 and 500ºC and on the cold 

side are dependent on the cooling effectiveness of the dissipation circuit. A model was 

also developed to obtain the equivalent emissivity through spectral emissivity graphs, and 

with them the effect of radiation on heat transfer was evaluated for experimental 

parameters. The Rayleigh-Bénard convection phenomenon was considered and the critical 

parameters were determined in which the heat transfer changes from pure conduction to 

predominant convection (Ra = 1708, Nu = 1). Finally, an experimental setup is proposed 

to evaluate and refine the analytical model. 

 

 

 

 

Keywords: Rayleigh-Bénard, Radiation, Convection, Natural Convection, Emitter, 

Emissivity, Absorptance, Heat Transfer, Parallel plates, Selective Coating, Energy 

Conversion, Spectral Radiation, Spectral Emissivity, Experimental Setup 
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1. INTRODUCCIÓN 

El estudio de la transferencia de calor entre placas paralelas ha sido objeto de múltiples 

investigaciones debido a su relevancia practica en muchas aplicaciones científicas e 

ingenieriles, tales como, diseño de colectores solares, sistemas de enfriamiento para 

componentes electrónicos, hornos, equipos de combustión, quemadores, entre otros. La 

mayoría de estas aplicaciones poseen grandes diferencias de temperaturas en superficies 

grises y requieren un modelamiento que considere las relaciones geométricas involucradas 

y las variaciones en las propiedades del fluido involucrado (Ridouane et al. 2005). La 

transferencia de calor en recintos cerrados o cavidades, lateralmente aisladas, con una 

placa inferior caliente y una superior fría, tiene la particularidad de presentar condiciones 

convectivas particulares e inestables y recibe el nombre de convección de Rayleigh-

Bénard. 

En la literatura se han llevado a cabo múltiples investigaciones experimentales, numéricas 

y analíticas para la convección de Rayleigh-Bénard, sin embargo, los estudios que 

consideran la radiación de las superficies involucradas son comparativamente menos 

numerosos y en la práctica el efecto de la radiación no es despreciable, aun cuando el 

fluido en si no participe de la misma (Ridouane et al. 2004).  

Una aplicación que involucra la convección de Rayleigh-Bénard pareada con radiación 

espectral para superficies paralelas con emisividad selectiva, son los sistemas 

termofotovoltáicos (TPV), que corresponden a un motor de calor que utiliza un 

absorbedor-emisor para convertir radiación térmica a un espectro específico, apropiado 

para cada celda y luego a electricidad. Estos sistemas utilizan radiación solar o térmica 
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que es concentrada hacia un absorbedor para luego conducirla como calor en un espectro 

modificado hacia un emisor que se encargará de emitirla en dicho espectro a una celda 

fotovoltaica que trabaje en el mismo rango espectral. 

Por otro lado, existen sistemas de recuperación de calor industrial que utilizan coatings 

selectivos, aumentando así la transferencia de calor por radiación al sistema de 

recuperación o deshecho. 

En 2014 Lenert et al. propusieron un sistema TPV experimental en vacío a altas 

temperaturas, con eficiencias de ~3,2%. Para dicho sistema se utilizaba un conjunto 

absorbedor emisor, el cual recibía radiación solar concentrada que luego emitía en un 

espectro específico hacia una celda fotovoltaica (PV) para favorecer la eficiencia de 

conversión y aprovechamiento de la densidad energética espectral. 

En el paper “Natural convection heat transfer in horizontal and vertical closed narrow 

enclosures with heated rectangular finned base plate” de S.A. Nada (2007), se propone 

un modelo analítico y experimental para analizar la transferencia de calor por convección 

entre placas paralelas para un recinto cerrado en que la placa inferior está caliente y la 

superior fría. En este trabajo la placa caliente fue analizada con aletas en distintas 

configuraciones, para así entender dichos efectos en los mecanismos de transferencia para 

maximizar el calor transferido. El análisis propuesto compara el modelo analítico y los 

datos experimentales obtenidos con respecto a distintas condiciones adimensionales del 

número de Rayleigh y Nusselt. 

Este trabajo se centrará en la transferencia de calor mixta por conducción, convección y 

radiación para placas paralelas calentadas desde abajo. Como se mencionó anteriormente, 

múltiples trabajos han sido publicados para la convección de Rayleigh-Bénard, sin 
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embargo, pocos de estos consideran las superficies activas como grises e involucran así el 

efecto de la radiación en la transferencia de calor total. 

La interacción entre la convección natural y radiación térmica inducida por superficies 

grises en una cavidad cuadrada con aire calentada desde abajo fue estudiada 

numéricamente por algunos autores. Balaji y Venkateshan (1994) muestran que la 

radiación superficial altera significativamente la distribución de temperatura dentro de la 

cavidad y los patrones de flujo convectivo. Se reportó que la variación del número de 

Nusselt convectivo promedio con respecto a cambios en las emisividades está limitado, 

sin embargo, el número de Nusselt radiativo era fuertemente dependiente de la emisividad 

de las caras emisivas activas. Otro efecto reportado fue que la radiación superficial implica 

una caída en el componente convectivo, sin embargo, esta tiende a ser compensada por la 

transferencia radiativa que se lleva a cabo entre la placa caliente y fría, por lo tanto, el 

efecto neto de la radiación es tender a aumentar la transferencia de calor total para 

emisividades mayores a 0,229. 

Akiyama y Chong (1997) estudiaron el problema de una cavidad cuadrada con superficies 

grises y rellena con aire. Sus resultados mostraron que las emisividades juegan un rol 

importante en la distribución de temperatura en la cavidad y en los patrones de flujo, 

especialmente para números de Rayleigh altos. El número de Nusselt convectivo 

promedio aumenta cuando se incrementa Rayleigh, sin embargo, solo se detectaron 

pequeñas variaciones al aumentar la emisividad. Por otro lado, el número de Nusselt 

radiativo aumenta rápidamente con la emisividad. También fue reportado que el número 

de Nusselt convectivo depende principalmente del número de Rayleigh y la emisividad, 
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sin embargo, Ra es a su vez dependiente de la razón de aspecto de la cavidad y de la 

diferencia de temperatura entre placas. 

Ramesh et al. (1999) realizaron un estudio numérico experimental para una cavidad 

cuadrada calentada desde abajo y con paredes isotérmicas. Se consideraron valores altos 

y bajos de emisividad para las superficies internas de la cavidad. El principal objetivo de 

su estudio fue responder si era posible, en la práctica, establecer condiciones adiabáticas 

para las paredes laterales. Encontraron que era casi realizable con una desviación 

razonable, incluso con aire como fluido intermedio. 

D’Orazio et al. (2004) estudió el problema de la convección de Rayleigh-Bénard para 

cavidades rectangulares 2D rellenas de aire, calentadas desde abajo y enfriadas desde 

arriba, asumiendo paredes adiabáticas. Las ecuaciones gobernantes de masa, momento y 

energía fueron resueltas con un modelo basado en el algoritmo SIMPLE-C. Se simularon 

múltiples razones de aspecto para la cavidad, para el rango de Rayleigh de 10 ≤ Ra ≤

2 ∙ 10  y se detectaron las condiciones críticas de Rayleigh para los cambios de patrones 

en el flujo convectivo, detectando abruptos cambios en el número de Nusselt. 

Ridouane et al. (2004) estudió el efecto de superficies grises en múltiples soluciones 

estacionarias obtenidas para una cavidad cuadrada rellena con aire y calentada desde 

abajo. Su estudio fue llevado a cabo de manera numérica, con un método de diferencias 

finitas, donde las paredes laterales de la cavidad fueron consideradas adiabáticas y grises. 

Los parámetros de estudio utilizados fueron principalmente el número de Rayleigh (10 ≤

Ra ≤ 2.5 ∙ 10 ) y la emisividad (0 ≤ ε ≤ 1). Sus resultados mostraron que la radiación 
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superficial altera significativamente el rango de existencia de las soluciones obtenidas y 

la transferencia de calor neta a través de la cavidad. 

En su siguiente trabajo, en 2005, Ridouane et al. resolvieron el problema con simulaciones 

numéricas basadas en diferencias finitas, para las ecuaciones de masa, momento y energía. 

Se evaluaron diferentes combinaciones de emisividades, esta vez considerando las paredes 

laterales como superficies grises. Se reportaron los cambios en la transferencia de calor 

por los diferentes mecanismos para los casos de emisividades estudiados y los cambios en 

los patrones de flujo convectivo, analizando los rangos de existencia y la periodicidad de 

las soluciones obtenidas. 

Más recientemente, Colomer et al. (2004) analizaron el fenómeno de convección natural 

en conjunto con radiación para una cavidad tridimensional calentada desde abajo. El 

problema fue resuelto para un medio transparente, mostrando que la radiación aumenta 

significativamente el flujo de calor entre placas. También se compararon los resultados 

obtenidos con una aproximación bidimensional.  

1.1 Motivación 

La principal motivación de este trabajo es comprender en detalle el proceso de 

transferencia de calor entre emisores y receptores selectivos en un ambiente cerrado 

donde existe convección natural, conducción y radiación, para así establecer los 

parámetros donde prima cada uno de estos mecanismos y las condiciones requeridas 

para la predominancia de la radiación. 
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Comprender la física involucrada en sistemas de este tipo resulta de interés para 

futuras aplicaciones TPV, recuperación de calor industrial residual y para posibles 

futuros desarrollos que involucren elementos térmicos con selectividad espectral. 

Por otra parte, es importante proponer un montaje experimental para demostrar los 

conceptos propuestos en el modelo analítico y así tener una referencia práctica de 

un proceso de transferencia de calor entre placas paralelas con selectividad 

espectral. Esto puede servir de punto de partida para investigar o diseñar nuevos 

métodos de transferencia de calor con un mejor aprovechamiento y predicción de la 

radiación espectral.  

1.2  Hipótesis 

Los mecanismos de transferencia de calor en cavidades cerradas, con superficies 

paralelas emisoras y receptoras selectivas, calentadas desde abajo, son fuertemente 

dependientes de la distancia entre estas y de sus temperaturas superficiales, 

existiendo condiciones específicas para la predominancia de la radiación por sobre 

los otros mecanismos, la cual puede ser aprovechada en sistemas TPV o de 

recuperación de calor. 

1.3 Objetivos 

El principal objetivo de este trabajo es modelar analíticamente el efecto, en los 

mecanismos de transferencia de calor, de la emisividad espectral entre superficies 

emisoras y receptoras selectivas para comprender las condiciones en que prima la 

radiación con respecto a los otros mecanismos. También, se desea estimar el 
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comportamiento de la emisividad de la superficie emisora con respecto a los 

cambios de temperatura superficiales. 

Por otro lado, se determinará la incidencia de la distancia entre placas y temperaturas 

superficiales en la relación entre la convección, radiación y conducción. Así como 

también se predecirán los parámetros críticos que permitan maximizar la 

transferencia de calor. Para esto se desarrollará un modelo analítico teórico 

unidimensional para predecir el comportamiento del sistema, basándose en las leyes 

de la termodinámica y modelos constitutivos, que servirá para comprobar, calibrar 

y predecir parámetros en un futuro trabajo experimental. 

Por último, se propone una modelación experimental basada en el modelo analítico 

teórico con el objetivo de desarrollar un entendimiento profundo de la física 

involucrada en sistemas con transferencia de calor híbrida entre placas paralelas con 

recubrimiento espectral selectivo. El montaje experimental tiene como objetivo 

demostrar los conceptos propuestos en el modelo analítico y afinar este mismo 

iterativamente para generar un modelo predictivo real del experimento. 
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Concentrador de calor 

Cartridge Heaters 

Aislante térmico 

Sistema de enfriamiento 

Superficie emisora 

Separación entre placas 
(Gap de aire confinado) 

Zona de estudio 

2. MARCO TEÓRICO 

2.1 Modelo analítico 

Para analizar la transferencia de calor por radiación según su espectro y compararla 

con la conducción y/o convección, para los parámetros de temperatura superficial y 

distancia entre placas, se elaboró un modelo analítico de transferencia de calor 

unidireccional, tomando como línea de referencia el centro del concentrador de calor 

y las placas emisora y receptora. Dicha suposición se hizo considerando la simetría 

axial que caracteriza al sistema en cuestión y considerando las paredes laterales de 

la zona de transferencia como adiabáticas. Por otro lado, las termocuplas del 

montaje experimental coinciden con dicha línea del modelo analítico, por lo que se 

utilizó el modelo analítico como un punto de partida de análisis para hacer ajustes 

un futuro experimento. A continuación, se presenta un diagrama general del sistema. 

 

 

Figura 1: Diagrama general del sistema 
 

Coldplate 
Placa Receptora 
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Como se puede ver en la figura 1, la sección de transferencia a estudiar es 

principalmente la emisión de calor desde la superficie emisora con su coating 

selectivo hacia la placa receptora fría que se encuentra en conducción con el 

coldplate o disipador de calor por agua. Como se mencionó anteriormente se supuso 

una transferencia de calor unidireccional por el centro de los elementos térmicos, 

desde la placa emisora (parte superior descubierta del concentrador de calor), hasta 

la placa receptora que está en contacto con el sistema de enfriamiento. Por otro lado, 

el concentrador se consideró totalmente aislado (adiabático) en su contorno y las 

paredes laterales en la sección entre las placas (Gap de aire) se consideraron 

adiabáticas y reflectantes. El análisis considera estado estacionario e idealizaciones 

geométricas. Cabe destacar que este modelo es un punto de partida para lograr 

calcular los parámetros requeridos para iterar y obtener las temperaturas 

superficiales deseadas en la cara caliente (300, 400 y 500ºC) en el experimento en 

su estado estacionario. 

En la siguiente imagen se muestra un diagrama de la zona de estudió tomada para el 

modelo analítico, junto con su modelo de resistencias térmicas unidireccional 

correspondiente. 
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Figura 2: Modelo de resistencias térmicas y diagrama de transferencia de calor 

 
Como se puede apreciar en la figura 2, el modelo supone que el flujo de calor 

generado en el concentrador (Q̇ ) es transmitido hasta la superficie de emisión 

(T  
), para luego ser emitido a través del gap (L ) de aire por radiación (Q̇ ) 

y convección (Q̇ ) o conducción (Q̇ ), según corresponda, hacia la cara 

fría (T ), ambas recubiertas con un coating de emisividad espectral caracterizada. 

Dicho calor luego es transmitido por conducción (Q̇ ) a través de la placa de 

cobre con espesor (L ), luego hacia el material de interfaz térmica (Q̇ ) con 

espesor (L ). Finalmente es absorbido por el coldplate (Q̇ ) que luego lo 

llevaría al circuito de enfriamiento que es considerado como un sumidero de calor. 

Las resistencias térmicas derivadas de las variables son respectivamente: 

R , R  y R  para la resistencia convectiva, conductiva y radiativa del 
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bloque de aire en el gap, las que se encuentran en configuración paralela, R  para 

la resistencia por conducción en el cobre, R  para la resistencia del material de 

interfase o TIM, y R  para la resistencia equivalente del coldplate. Cabe destacar 

que para ciertas distancias entre emisor y receptor existirá conducción y radiación, 

mientras que para otras solamente convección y radiación, debido a esto en la figura 

3 se muestran ambas opciones de resistencias equivalentes y calor transferido por 

sus mecanismos respectivos. 

El modelo analítico propuesto utiliza ecuaciones de transferencia de calor por 

conducción, convección y radiación, además de definirse una ecuación de balance 

energético, teniendo como base teórica la primera ley de la termodinámica. Por otro 

lado, cabe destacar que el modelo propuesto es altamente no lineal y acoplado, y 

tiene como variables dependientes las temperaturas de las superficies y los puntos 

de cambio de interfaz. 

Como se supone un modelo analítico adiabático, las ecuaciones de balance 

energético para las distintas secciones y supuestos antes mencionados son las que se 

presentan a continuación: 

Q̇ = Q̇  , + Q̇  = Q̇ = Q̇ = Q̇  (ecuación 1) 

2.1.1 Ecuaciones de conducción 

Las ecuaciones involucradas en conducción para el modelo analítico responden 

directamente a la ley de Fourier para conducción de calor unidimensional y 

unidireccional. Dichas ecuaciones se presentan a continuación. Donde el área de 

transferencia A, es de 40x40mm: 
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�̇�𝟐 𝟑𝐜𝐨𝐧𝐝
=    (ecuación 2) 

R =     (ecuación 3) 

Q̇ =    (ecuación 4) 

R =     (ecuación 5) 

Q̇ =    (ecuación 6) 

R =     (ecuación 7) 

2.1.2 Ecuaciones de convección 

Las ecuaciones involucradas en la transferencia de calor por convección entre la 

superficie caliente y fría responden a la ley de Newton de enfriamiento y dependen 

del coeficiente de convección h , el cual está directamente relacionado con la 

resistencia térmica equivalente por convección R . Por otro lado, según la 

relación del coeficiente de convección con el número de Nusselt (Hollands et al.) y 

de la conductividad del aire, k , a la temperatura media entre placas en el gap, se 

consideran las siguientes ecuaciones en el modelo: 

�̇�𝟏 𝟐𝐜𝐨𝐧𝐯
= [W]     (ecuación 8) 

R =        (ecuación 9) 

h =
∙ @  

  (ecuación 10) 

T =  [K]   (ecuación 11) 
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Nu = 1 + 1.44 1 − + − 1 ,  Ra < 10  (ecuación 12) 

Ra = Gr Pr     (ecuación 13) 

Gr =
( )

   (ecuación 14) 

Pr =      (ecuación 15) 

β =  [K ]    (ecuación 16) 

Donde Nu  corresponde al número de Nusselt (Razón entre la transferencia de 

calor convectiva y conductiva), Ra  corresponde al número de Rayleigh 

(Transferencia de calor dentro del fluido), Gr  corresponde al número de Grashof 

(Fuerzas de flotación versus viscosas), Pr  corresponde al número de Prandlt 

(Fuerzas viscosas versus difusividad térmica), β es el coeficiente de expansión 

volumétrica que explica el cambio de densidad del fluido producto de la temperatura 

y υ es la viscosidad cinemática. Cabe destacar que para determinar el número de 

Nusselt, según la correlación de Hollands et al. se considera el rango Ra < 10  

debido a que para rangos mayores de Rayleigh el régimen se puede volver 

turbulento. Por otro lado, los valores en corchetes se hacen 0 al tomar valores 

negativos ya que se asegura la condición de conducción pura cuando Nusselt es igual 

a 1. 

2.1.2 Ecuaciones de radiación 

Para determinar el calor emitido solo por radiación desde la cara caliente hacia la 

fría, se requiere conocer dichas temperaturas además de la constante de Stefan 
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Boltzmann (σ). Por otro lado, se requiere conocer la resistencia térmica equivalente 

por radiación, R , del bloque de aire en el gap. Por lo tanto, las ecuaciones 

quedan de la siguiente forma: 

 

Para obtener la resistencia equivalente por radiación se necesita conocer los valores 

de los factores de visión entre placas y las emisividades equivalentes de las caras 

caliente y fría. Tomando esto en consideración se propone el siguiente modelo de 

resistencias térmicas para el segmento del gap de aire (1 a 2). 

 
Figura 3: Modelo de resistencias térmicas equivalentes entre placas, por radiación (Fuente: 

Cengel, 2011) 
 

Como podemos ver en la figura 3, el calor emitido por radiación Q̇ , por la cara 

caliente se transfiere paralelamente a la cara fría y perpendicularmente a las paredes 

del gap a través de las resistencias equivalentes R  R  y R  respectivamente. Por 

su parte, la cara fría también emite calor por radiación Q̇ , según su temperatura, 

hacia la cara caliente y las paredes laterales del bloque de aire o gap, a través de sus 

�̇�𝟏 𝟐𝐫𝐚𝐝
=  [W]  (ecuación 17) 

= 0 
Considerando paredes 
adiabáticas y reflectantes 
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resistencias equivalentes respectivas, R , R  y R . Finalmente, las paredes 

aisladas del gap también emitirían radiación a las caras caliente y fría, sin embargo, 

al considerar las paredes laterales adiabáticas y reflectantes, R = 0 y R =

R  y R = R . Los factores de visión F, consideran la geometría y orientación 

entre las caras involucradas como se detalla en el siguiente diagrama. 

 
Figura 4: Factores de visión para superficies rectangulares paralelas y perpendiculares 

(Fuente: Cengel, 2011) 
 

La figura 4 muestra el cálculo para los factores de visión según la geometría 

correspondiente del sistema. Cabe destacar que los factores de visión consideran la 

fracción geométrica en que las distintas caras se ven según su disposición. Por lo 

que para el factor de visión de la cara caliente a la fría se utiliza F  ya que estas son 

paralelas. Por otro lado, para el factor de visión entre caras perpendiculares cabe 

destacar que la fórmula presentada, F  considera la visión de la superficie caliente 

Cara caliente 

Cara fría 

Paredes  
laterales 

Paredes  
laterales 

Cara caliente 

𝐹  

𝐹  𝐹  
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con una cara lateral perpendicular por lo que el factor de visión total debe considerar 

las cuatro caras por ende este se debe multiplicar por 4. En el siguiente gráfico se 

presenta la variación de los factores de visión F  y F  con respecto al aumento de 

distancia entre placas (L), el cual tendrá un efecto directo en la resistencia por 

radiación, R , en el aire de la cavidad. 

 
Figura 5: Factores de visión entre placas paralelas y laterales según la distancia entre ellas 

 
Como podemos ver en la figura 5, el factor de visión entre las placas paralelas, F , 

disminuye considerablemente al distanciar las placas, mientras que el factor de 

visión entre la placa caliente y las caras laterales, F , aumenta en la misma 

proporción al distanciarlas. Esto se debe principalmente a que el área de la base 

emisora se mantiene constante mientras que al aumentar la distancia entre placas el 
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factor de visión con las paredes laterales aumenta debido a que dicha área crecerá al 

distanciar las placas. 

Finalmente, tomando en cuenta el modelo anteriormente propuesto, se establece una 

ecuación para la resistencia térmica equivalente por radiación, la cual es 

principalmente dependiente de las emisividades equivalentes promedio y los 

factores de visión calculados según las fórmulas de la figura 4, la cual se define de 

la siguiente manera: 

R = + (((A F ) + (A F ) ) + A F ) + (ecuación 18) 

Para las primeras iteraciones es razonable considerar las emisividades ε (cara 

caliente) y ε (cara fria) constantes para todo el espectro, sin embargo, como el 

objetivo es determinar la radiación espectral emitida con baja incertidumbre, hay 

que considerar las ecuaciones de poder de emisión espectral de cuerpo negro a 

longitudes de onda específicas, más conocidas como la ley de distribución de Plank, 

la cual se define como: 

E =
[ ]

  (ecuación 19) 

Luego, la energía emitida por un cuerpo negro por unidad de área sobre una banda 

de longitudes de onda, desde λ = 0 hasta λ, se expresa como: 

E , (T) = ∫ E (λ, T)dλ  (ecuación 20) 

Por otro lado, la fracción de radiación emitida desde un cuerpo negro a la 

temperatura T, en la banda de longitudes desde λ = 0 hasta λ, se define como 

función de radiación de cuerpo negro: 
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f (T) =
∫ ( , )

   (ecuación 21) 

Para calcular la emisividad promedio para una temperatura superficial fija, se 

obtuvieron los promedios de emisividad por escalones para pequeños rangos del 

espectro según los gráficos de emisividad espectral de la figura 6. 

 
Figura 6: Emisividad por longitud de onda 

Estos luego son ponderados con los valores correspondientes de la función de 

radiación de cuerpo negro tabulada en el anexo E. Entonces, la expresión para la 

emisividad espectral total queda de la siguiente manera: 

ε(T) = ε
∫ E  dλ

σT
+ ε

∫ E  dλ

σT
+ ε

∫ E  dλ

σT
+ ⋯ + ε

∫ E  dλ

σT
 

= ε f (T) + ε f (T) + ε f (T) + ⋯ + ε f (T) 

= ε f + ε (f − f ) + ε (f − f ) + ⋯ + ε (1 − f )   (ecuación 22) 
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Para determinar las emisividades promedio por tramo, se consideraron escalones de 

2,5μm de ancho, para los cuales se promediaron las emisividades y luego se 

ponderaron con los valores interpolados desde la tabla de la función de radiación de 

cuerpo negro, obteniendo así las emisividades equivalentes reales según cada curva 

para las tres temperaturas superficiales experimentales estudiadas. 

ε (300°C) = 0,90551 
ε (400°C) = 0,93186 
ε (500°C) = 0,93119 

Finalmente, para evaluar la transferencia de calor por radiación con respecto a otros 

mecanismos se propone utilizar el número de Nusselt para radiación y por 

consiguiente el número de Nusselt total, como se muestra en las siguientes 

expresiones: 

Nu =     (ecuación 23) 

Nu = Nu + Nu   (ecuación 24) 

Cabe destacar que para el intervalo inicial conductivo  Q  será igual a Q , 

mientras que cuando Nu >1, el régimen será principalmente convectivo y se 

obtendrá Q  a través del Nusselt convectivo, el cual representa la razón entre el 

calor transferido por convección versus conducción. Es debido a esto que también 

se introduce el concepto de conductividad efectiva, el cual está definido de la 

siguiente manera:  

k = Nu k     (ecuación 25) 

Se puede notar que cuando la transferencia de calor es puramente conductiva, 

Nu = 1, por lo que la conductividad efectiva será igual a la del aire de la cavidad 
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a la temperatura media entre las placas, mientras que cuando Nu > 1, la 

conductividad del aire debe ser ponderada por el valor de Nusselt convectivo para 

obtener una conductividad efectiva equivalente. 

3. RESULTADOS Y ANÁLISIS 

3.1  Método de solución  

A continuación, se presentan los resultados analíticos obtenidos a través del modelo 

propuesto, dichos resultados fueron obtenidos resolviendo el sistema de ecuaciones 

propuesto anteriormente de manera iterativa con una variante del método de Newton 

para ecuaciones algebraicas no lineales, con el software Engineering Equation 

Solver (EES), para distintos parámetros de operación, tales como temperatura 

superficial de la cara caliente y fría, emisividades espectrales equivalentes, flujo de 

enfriamiento y distancias entre placas.  

La matriz jacobiana necesaria para este método es evaluada numéricamente en cada 

iteración. Se utilizan técnicas de matriz dispersa para mejorar la eficiencia del 

cálculo y permitir que problemas grandes sean resueltos en la limitada memoria de 

microcomputadores. Por otro lado, la eficiencia y propiedades de convergencia del 

método son mejoradas alterando el tamaño del intervalo e implementando el 

algoritmo de Tarjan, el cual divide el problema en bloques más pequeños y fáciles 

de resolver.  

En otras palabras, las ecuaciones del sistema son reordenadas en función de sus 

errores residuales, que al ser derivados forman la matriz jacobiana, estos luego son 
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evaluados para una primera estimación de valores iniciales y se resuelve 

iterativamente el sistema de la forma: 

[J][∆x⃗] = [ε⃗] 

Donde J corresponde a la matriz jacobiana evaluada en los valores estimados 

iniciales y ε⃗ corresponde al vector de errores residuales evaluado en los mismos 

valores iniciales. La solución de este sistema entrega un vector con valores a añadir 

a las estimaciones iniciales para luego repetir el proceso hasta lograr convergencia 

minimizando el error residual. 

3.2  Resultados modelo analítico  

En primer lugar, se caracterizaron los mecanismos de transferencia de calor entre 

placas para un caso base, para lo cual se debió analizar los parámetros involucrados 

y su influencia en los distintos mecanismos de transferencia, para así encontrar los 

valores críticos en que estos actúan y determinar la tendencia y prevalencia de estos. 

Con respecto a los parámetros críticos, para el caso en que la placa caliente estuviese 

en la parte superior y la fría en la inferior, la porción del fluido en contacto con la 

placa caliente será menos densa que la que está en contacto con la fría, por lo que 

no se necesitan correlaciones de Nusselt, ya que en este caso no se tendrá corrientes 

convectivas y la transferencia de calor será hacia abajo por conducción (Nu =

1) y radiación (Cengel, 2011). Sin embargo, para el caso que se evalúa en este 

trabajo se tiene la placa caliente en la parte inferior y la fría en la superior por lo que 

la preponderancia de la conducción y convección no resulta trivial de analizar ya 

que se comienzan a generar corrientes de convección significativas para Rayleigh 
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mayor a 1708 y se incrementa la razón de transferencia de calor. El fenómeno de 

convección natural entre placas horizontales paralelas calentadas desde abajo es 

denominado convección de Rayleigh-Bénard. 

Un parámetro utilizado frecuentemente para problemas de convección en recintos 

cerrados con calor desde la placa inferior caliente hacia la superior fría es la relación 

H/L en donde H es el lado o arista de la placa plana y L es la longitud característica 

o distancia entre placas. Como en el sistema analizado la dimensión lateral o lado 

de la placa, H es fija, se analizará solamente la distancia entre placas L como 

parámetro de interés para determinar cuándo se está transfiriendo calor por 

conducción o convección. Generalmente, otro parámetro de interés es el ángulo de 

inclinación de las placas paralelas con respecto a la horizontal, pero para este caso 

se analizarán placas horizontales paralelas y, por consiguiente, con ángulo de 

inclinación 0º. 

Como se mencionó anteriormente, el número de Rayleigh depende principalmente 

de la diferencia de temperaturas entre superficies y distancia entre placas, por lo que 

se debió decidir si utilizar la distancia entre placas como variable, manteniendo una 

diferencia de temperatura constante para evaluar la transferencia de calor para un 

caso base analítico.  

Como Rayleigh es función de la distancia entre placas y la diferencia de 

temperaturas entre ellas, a continuación, se presenta como evoluciona el número de 

Rayleigh para el rango de distancia entre placas desde 0,1 a 200 mm para diferentes 

diferencias de temperatura, teniendo como temperatura fija la cara fría a 40ºC.  
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Figura 9: Relación de la distancia entre placas con el número de Rayleigh a diferentes ∆𝐓 

 
Como se puede notar, para el amplio rango de diferencias de temperaturas 

estudiados la tendencia del número de Rayleigh es fuertemente dependiente de la 

distancia entre placas, lo cual tiene sentido ya que dicho término se encuentra al 

cubo en la expresión del número de Grashoff. Por otro lado, la diferencia de 

temperatura desplaza levemente las curvas de Rayleigh acotándolas en un rango de 

soluciones definido, esto se debe principalmente a que al cambiar la diferencia de 

temperatura entre placas, también varían las propiedades del aire de la cavidad 

involucradas en las expresiones para Pr y Gr, especialmente el factor de 

compresibilidad, sin embargo, la influencia de la distancia entre placas es 

fuertemente predominante por lo que se usará la variación de la misma a una 

diferencia de temperatura fija para los análisis posteriores. 
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Para validar el modelo analítico propuesto, se utilizó como referencia los resultados 

obtenidos a través de simulaciones numéricas de Ridouane et al. Por esta razón, se 

estableció un caso de estudio base con una diferencia de temperatura constante de 

60ºC (T − T ) como referencia y tres casos de combinaciones de emisividades 

en las placas inferior y superior, para evaluar el efecto de Rayleigh en la evolución 

de los diferentes Nusselt. En la siguiente tabla se muestran los tres casos a evaluar. 

Tabla 1: Emisividades de la placa caliente y fría para los casos base evaluados 

 

Para evaluar el efecto en la transferencia de calor, se analizó el efecto del número 

de Rayleigh en el número de Nusselt de convección, radiación y total. 

A continuación, se muestran los gráficos del número de Nusselt convectivo, 

radiativo y total con respecto al número de Rayleigh variando la distancia entre 

placas, para el modelo analítico propuesto. Por otro lado, se presentan los resultados 

obtenidos de manera numérica por Ridouane et al. a modo de validación para los 

casos 1 y 3. Para resolver el problema numérico, Ridouane modeló diferencialmente 

las ecuaciones de Navier-Stokes para el flujo, transferencia de calor y energía, en 

dos dimensiones. También consideró flujo laminar, propiedades físicas constantes, 

aproximaciones de Boussinesq, fluido newtoniano, medio radiativamente no 

participativo y todas las superficies grises, incluyendo las paredes laterales de la 

cavidad a diferencia del modelo propuesto en este trabajo, en donde se consideran 

reflectantes. 
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Se debe tener en cuenta que tanto el número de Nusselt radiativo como el convectivo 

tienen en el denominador la transferencia de calor por conducción por lo que, para 

el rango conductivo, el valor de la conducción será igual a Q , ya que Nu  es 

igual a 1, sin embargo, para el rango convectivo, la conducción se obtendrá a través 

de la razón entregada a través de Nu , ya que Nu = . 

 
Figura 10: Variación del número de Nusselt convectivo promedio versus el número de 

Rayleigh para diferentes casos de emisividades 
 

Como se puede apreciar en la figura 10, el Nusselt convectivo es igual a 1 para un 

intervalo pequeño de distancia entre placas (hasta 10,42 mm aproximadamente), en 

el cual la transferencia de calor será solamente por conducción y por radiación. Al 

sobrepasar dicha distancia crítica entre placas (Ra>1708), las fuerzas de empuje 

comienzan a vencer a las viscosas por lo que la transferencia de calor se hará cada 

vez más convectiva, siempre estando acompañada por la radiación. Como podemos 



26 

  

ver en la correlación de Hollands, basada en experimentos con aire para recintos 

cerrados horizontales, el número de Nusselt es únicamente dependiente del número 

de Rayleigh, el cual representa el producto de la razón entre las fuerzas de empuje 

y las fuerzas viscosas (Grashof) con la razón entre la difusividad de momentum y 

térmica (Prandlt), por lo que resulta de interés para comprender los fenómenos 

físicos involucrados en la generación de convección natural versus la conducción 

para un recinto cerrado de placas paralelas con aire entre ellas. Cuando el número 

de Rayleigh es menor a 1708, las fuerzas de empuje en el fluido generadas por el 

gradiente de temperaturas entre la placa caliente y fría no pueden sobrepasar la 

resistencia impuesta por las fuerzas viscosas propias del fluido por lo que no existirá 

advección en la cavidad y por lo tanto la transferencia de calor para dicho rango será 

principalmente por conducción pura y radiación para gases como el aire. Como estas 

condiciones describen un proceso de conducción unidimensional a través de una 

capa plana de fluido, el coeficiente de convección equivalente sería h=k/L y 

Nu = 1 (Incropera, 2011). Por otro lado, para el rango 1708 < Ra < 10 , las 

condiciones térmicas son inestables y existe advección dentro de la cavidad, 

generando un patrón cilíndrico de movimiento en el fluido que consiste en diferentes 

cantidades de celdas longitudinales que van evolucionando al aumentar el número 

de Rayleigh. 

Cabe destacar que todas las propiedades del fluido interno son calculadas a la 

temperatura media entre placas caliente y fría T ≡ (T + T )/2 y las 
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correlaciones consideran una relación H/L suficientemente pequeña para despreciar 

el efecto de roce de las paredes laterales. 

Como se puede apreciar, el número de Rayleigh juega un papel protagónico en 

determinar los intervalos en que ocurre convección versus conducción, por lo que 

cabe destacar que este número es producto del número de Prandlt y Grashof, los 

cuales relacionan diferencia de momentum molecular con difusividad térmica y 

fuerzas de empuje con fuerzas viscosas respectivamente, por lo que Rayleigh 

representaría la razón de las fuerzas de flotabilidad y los productos de la difusividad 

térmica y cantidad de movimiento.  

Es importante notar en la figura 10 que se produce una pronunciada caída en el 

número de Nusselt convectivo dentro del rango de Rayleigh comprendido entre 

1708 y 10 , la cual, según D’Orazio et al., puede ser explicada por transiciones entre 

distintos patrones de flujo. Cada una de estas transiciones o bifurcaciones puede o 

no estar acompañada de un cambio más o menos pronunciado en el número de 

Nusselt. Más específicamente, la transición del patrón de flujo desde una celda 

individual a dos celdas viene acompañada por una abrupta caída en el número de 

Nusselt, la que puede ser explicada por las diferencias en la transferencia de calor 

entre placas según los patrones de flujo. En el primer tramo convectivo, el patrón de 

flujo corresponde a una celda cilíndrica rotatoria individual y el calor es transferido 

a través de la cavidad por un jet de fluido caliente que sube por una de las caras 

laterales hasta ponerse en contacto con la placa superior fría. Al aumentar el número 

de Rayleigh, el flujo se va vigorizando hasta evolucionar a un segundo patrón, el 

cual corresponde a dos celdas rotando en sentidos contrarios en las cuales el calor 
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es transportado desde la placa inferior caliente hasta la superior fría principalmente 

mediante un intercambio intermedio entre las corrientes horizontales de las dos 

celdas superpuestas, lo que implica una menor efectividad en la transferencia de 

calor total. 

Según Ridouane, la abrupta caída en el número de Nusselt convectivo marca el 

término del primer patrón de flujo para dar paso a la formación del segundo. Este 

cambio ocurre aproximadamente cuando el valor de Rayleigh sobrepasa los 6000, 

para las condiciones del caso base de referencia estudiado. Las líneas de corriente 

para cada uno de los patrones de flujo recién descritos se pueden ver de la siguiente 

forma: 

 

Figura 11: Líneas de corriente estacionarias para el primer patrón de flujo (Izquierda) y para 
el segundo (Derecha). (Fuente: Ridouane et al, 2004) 

 
Cabe destacar que desde que el valor de Rayleigh supera el valor crítico en que 

cambia el patrón de flujo, las dos celdas con sentidos de rotación opuesto se 

encuentran superpuestas y van separándose al seguir incrementando el número de 

Rayleigh, mejorando cuantitativamente la transferencia de calor. 

Como se puede notar en la figura 10, el número de Nusselt convectivo es 

relativamente independiente a las variaciones en las emisividades de la placa 
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caliente y fría representados por los tres casos de estudio. Sin embargo, dichas 

emisividades tienen un efecto considerable al evaluar la transferencia de calor por 

radiación a través del número de Nusselt radiativo o 𝑁𝑢 , como se representa en 

el gráfico 12. 

 
Figura 12: Variación del número de Nusselt radiativo promedio versus el número de 

Rayleigh para diferentes casos de emisividades 
 
Como se puede notar en la figura 12, para el caso en que tanto la superficie emisora 

caliente como la receptora fría poseen emisividades altas iguales a 0,9 la 

transferencia de calor radiativa en relación con la conductiva aumenta 

exponencialmente al incrementar el número de Rayleigh (distancia entre placas), lo 

cual tiene sentido ya que se consideraron las paredes adiabáticas y reflectantes por 

lo que toda la radiación emitida por la cara caliente será recibida por la cara fría de 

manera directa o indirecta a través de la reflexión en las paredes de la cavidad. Con 
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respecto al caso 2 y 3 podemos ver que cuando una o más de las superficies son 

levemente emisivas, 𝑁𝑢  se verá dramáticamente disminuido debido a que la 

transferencia de calor por radiación será de magnitudes mucho menores por su fuerte 

dependencia a las emisividades superficiales y por lo tanto su preponderancia por 

sobre la conducción se verá notablemente disminuida. Por otro lado, cabe destacar 

que el número de Nusselt para radiación tiene como denominador el calor 

transferido por conducción, el cual se ve notablemente disminuido al ir aumentando 

la distancia entre placas, lo que explica que 𝑁𝑢  aumente al incrementar el 

número de Rayleigh para los tres casos estudiados. Finalmente, el número de 

Nusselt total, el cual corresponde a Nu + Nu , será la suma de las curvas de 

Nusselt anteriores y representa la razón de transferencia de la suma de la convección 

con la radiación, dividido por la conducción y se muestra en la siguiente figura. 

 
Figura 13: Variación del número de Nusselt total promedio versus el número de Rayleigh 

para diferentes casos de emisividades 
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Se cuantificó la contribución de la radiación con respecto a la transferencia de calor 

total a través de la cavidad para los casos estudiados. Dichos resultados se pueden 

ver en la siguiente figura. La cual describe el aporte porcentual del calor transferido 

por radiación con respecto al total. 

 
Figura 14: Porcentaje de contribución de la radiación a la transferencia de calor total en la 

cavidad 
 

La figura 14 muestra la predominancia de la radiación con respecto a los otros 

mecanismos de transferencia para el caso 1 en que las superficies son altamente 

emisivas, mientras que para los casos 2 y 3 la transferencia de calor total será 

dominada principalmente por la convección. Más específicamente, para el caso 1, 

la contribución de la radiación supera el 60% para todo el rango de Rayleigh, 

alcanzando su máximo en cerca de 70%, mientras que para los casos 2 y 3, dicha 

contribución no supera 18% y 10% respectivamente. Lo que nos indica la 
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importancia de tener superficies altamente emisivas para que predomine la radiación 

por sobre los otros mecanismos. 

Los resultados obtenidos presentaron una alta concordancia, para el caso base 

descrito, con los obtenidos por Ridouane et al. por simulaciones numéricas de las 

ecuaciones de Navier-Stokes para flujo laminar. 

En base a los resultados de los casos base estudiados, se confirmó que la 

transferencia de calor antes de un valor crítico de Rayleigh igual a 1708 será por 

conducción debido principalmente a que las fuerzas de empuje, inducidas por el 

gradiente térmico entre placas para la pequeña razón de aspecto y temperaturas 

superficiales, no pueden vencer a las fuerzas viscosas del fluido de la cavidad por lo 

que no se desarrollan flujos convectivos en ese intervalo. Al sobrepasar el valor 

crítico de Rayleigh, las fuerzas de empuje comienzan a vencer a las viscosas 

propiciando la formación del flujo convectivo. Según Ridouane y D’Orazio, existen 

patrones de flujo convectivo que se desarrollan dependiendo del número de 

Rayleigh. Cuando este número supera su valor crítico se comienza a desarrollar un 

patrón de flujo cilíndrico rotatorio centrado en la mitad de la cavidad, el cual se va 

vigorizando al aumentar Rayleigh. Como se puede ver en la figura 10, cuando 

Rayleigh supera un valor aproximado de 6000 para el caso base estudiado, se 

produce una pronunciada caída local del número de Nusselt convectivo, la cual se 

debe principalmente al cambio que se produce en la estructura del patrón de flujo 

desde una celda rotatoria individual hacia dos celdas rotatorias superpuestas con 

sentido de rotación opuesto. En el primer patrón de flujo la transferencia de calor 

convectiva se debe principalmente al jet de fluido que sube por una de las paredes 
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de la cavidad para luego enfriarse y descender, sin embargo, cuando aumenta 

Rayleigh dicho patrón se desvanece dando paso al segundo, en el cual, debido a la 

superposición de las celdas, el calor es transportado desde la placa inferior caliente 

hasta la superior fría principalmente mediante un intercambio intermedio entre las 

corrientes horizontales de las dos celdas superpuestas, lo que implica una menor 

efectividad en la transferencia de calor total. 

3.3  Resultados modelo analítico con parámetros de operación  

Como se discutió en la sección anterior, los resultados del modelo analítico 

propuesto fueron evaluados para un caso base en que la diferencia de temperatura 

de la placa caliente con la fría se mantiene constante y se varía el número de 

Rayleigh con respecto a la distancia entre placas, sin embargo, para describir y 

evaluar el proceso real de transferencia de calor a través del modelo analítico 

propuesto, la diferencia de temperatura entre placas no se mantiene constante debido 

a que la temperatura en la placa fría está sujeta a la efectividad con la que el coldplate 

puede disipar calor y a la temperatura del flujo de enfriamiento. Por otro lado, las 

temperaturas superficiales en la cara caliente a evaluar serán 300, 400 y 500ºC, cada 

una con una emisividad específica calculada a través de sus gráficos de emisividad 

espectral. 

A continuación, se presenta un gráfico de la evolución del número de Nusselt 

convectivo con respecto a cambios en la distancia entre placas (0,5 a 50 mm) para 

las 3 temperaturas superficiales en la cara caliente: 
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Figura 15: Número de Nusselt convectivo con respecto a la distancia entre placas 

 
Como se mencionó anteriormente, el valor de Rayleigh crítico para un cambio en 

los mecanismos de conducción a convección es 1708, por lo que los mecanismos de 

transferencia de calor cambian según la distancia entre placas para los intervalos 

indicados en la siguiente tabla. 

Tabla 2: Valores críticos de distancia entre placas para el cambio de mecanismo de transferencia 
entre conducción y convección 

 
 
Como se puede apreciar en la tabla 3, para una temperatura superficial de 300ºC, la 

distancia entre placas crítica para pasar de transferencia por conducción y radiación 

a convección y radiación es 9,23 mm, mientras que para temperaturas superficiales 
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de 400 y 500ºC es de 9,82 y 10,54 mm respectivamente. Entonces, al incrementar 

la temperatura superficial en la cara caliente aumenta la distancia crítica de cambio 

en el mecanismo de transferencia de calor, es decir, a mayor temperatura en la cara 

caliente, el rango en que predomina la conducción también crecerá levemente 

debido a que el gradiente de temperatura en la capa límite térmica se intensifica, sin 

embargo, debido a que la razón de aspecto aun es pequeña y a que las fuerzas de 

empuje aun no logran vencer a las viscosas, no se genera advección en la cavidad y 

por ende la primera configuración del patrón rotativo de flujo convectivo no se 

forma. 

Ahora que están definidos los rangos críticos en que operan los distintos 

mecanismos de transferencia de calor, nace la necesidad de modelar el proceso con 

una variable inclusiva tanto para la convección como para la conducción, ya que el 

coeficiente de convección, h , no es válido para transferencia por conducción. 

Debido a esto, se introduce el concepto de k efectivo, k , el cual es un producto 

del número de Nusselt y la conductividad térmica equivalente del aire en la cavidad, 

cumpliendo la función de describir la transferencia de calor tanto para rangos 

conductivos como convectivos. 

Nusselt convectivo será igual a 1 para el tramo de conducción pura y k  tomará 

el valor de la conductividad del aire a la temperatura media entre placas, mientras 

que para valores mayores de Nusselt, k  será el producto del número de 

Nusselt correspondiente por la conductividad térmica del aire, tomando así un valor 

de conductividad ponderado por el efecto de la convección. Teniendo lo 
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anteriormente mencionado en consideración se presenta el siguiente gráfico que 

relaciona el k  con la distancia entre placas. 

 
Figura 16: K efectivo versus distancia entre placas 

 
Al igual que en los gráficos anteriormente presentados, se puede apreciar un 

aumento de la distancia crítica en que opera la conducción según aumenta la 

temperatura superficial de la cara caliente, manteniendo así los valores críticos de 

distancia. Por otro lado, se puede apreciar como k  toma un valor constante 

para la sección conductiva que es igual al de la conductividad térmica del aire a 

temperatura promedio (Nu = 1), lo que explica el desplazamiento vertical de 

las curvas al ir aumentando la temperatura de la cara caliente, ya que el valor de 

conductividad del aire aumenta. 

Una vez superada la sección conductiva, se puede apreciar cómo evoluciona 

k  al ser ponderado por valores de Nusselt diferentes a 1, describiendo así 
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correctamente el efecto de la convección para el segundo tramo con esta variable. 

Podemos notar también el efecto de la transición de patrón de flujo mencionada 

anteriormente, la cual se puede ver como un punto de inflexión en la figura 16, en 

donde los cambios de patrón son abruptos y se verán reflejados en la transferencia 

de calor, la cual disminuirá considerablemente en la transición del patrón de una 

celda a dos celdas estacionarias. Este efecto se puede ver representado tanto en el 

número de Nusselt convectivo en la figura 15 como en el k  que se muestra 

en la figura 16. 

Como se mencionó anteriormente, para la radiación los factores de visión influyen 

enormemente en la relación de aspecto entre las placas y son preponderantes al 

momento de variar la distancia entre las mismas. Por otro lado, las emisividades y 

temperaturas de la cara caliente también tienen efecto en el calor transferido por 

radiación hacia la placa fría. Para evaluar la transferencia de calor por radiación se 

debe tener en consideración el cálculo de las emisividades espectrales equivalentes, 

las cuales se resumen en la siguiente tabla: 

Tabla 3: Emisividades espectrales equivalentes para 300, 400 y 500ºC en la cara caliente 

 
 

A continuación, se presenta un gráfico que muestra cómo cambian los factores de 

visión según la distancia entre la placa caliente y la fría, donde se puede apreciar 

que al aumentar la distancia, F  va disminuyendo (F  aumenta 

proporcionalmente), lo que implica que la resistencia por radiación, R , la cual 
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depende fuertemente de los factores de visión, aumentará su valor al ir distanciando 

las placas y por ende, el calor emitido por radiación Q  disminuye 

proporcionalmente al factor de visión F  (Radiación entre placas paralelas). 

 
Figura 17: Calor emitido por radiación y factor de visión según distancia entre placas 

 
Como se puede apreciar en la figura 17, el calor total neto transferido por radiación 

aumenta considerablemente al incrementar la temperatura superficial de la cara 

caliente, sin embargo, para una misma temperatura superficial, al distanciar las 

placas, el factor de visión entre ellas va disminuyendo, lo cual merma la radiación 

proporcionalmente y en mayor medida mientras más alta sea la temperatura 

superficial evaluada. 

Al igual que en la sección anterior, para conocer la relación entre los diferentes 

mecanismos de transferencia de calor y sus rangos de operación, se evaluó el número 

de Nusselt para radiación con respecto a la distancia entre placas (Rayleigh). 
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Figura 18: Variación del número de Nusselt radiativo según la distancia entre placas 

 
Recordando la definición del Nusselt para radiación presentada anteriormente, se 

debe tener en consideración que este representa el cociente entre el calor transferido 

por radiación con respecto al por conducción, por lo tanto, para la sección puramente 

conductiva el calor transferido por conducción se mantendrá constante y luego irá 

disminuyendo su valor a medida que el flujo se vuelve cada vez más convectivo. 

Debido a esto se justifica que el Nusselt para radiación crezca al aumentar la 

distancia entre placas a pesar de que a mayor distancia el calor neto transferido por 

radiación disminuya, como se muestra en la figura 17. 

En la figura 18 podemos notar que a una temperatura superficial en la cara caliente 

de 300ºC a una distancia entre placas de 2,16 mm, la razón conducción radiación es 

1, por lo que antes de dicho valor predomina la conducción por sobre la radiación, 
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mientras que, para valores superiores hasta el L crítico de 9,23 mm, predomina la 

radiación por sobre la conducción. Para una temperatura superficial de la cara 

caliente de 400ºC, predomina la conducción por sobre la radiación hasta una 

distancia de 1,56 mm. Para el caso de 500ºC predomina la conducción hasta L=1,19 

mm. 

Para tener una mejor idea de la contribución del calor transferido por radiación con 

respecto a los otros mecanismos de transferencia es que se graficó el aporte 

porcentual de la radiación con respecto al calor total transferido en la figura 19. 

 
Figura 19: Porcentaje de contribución de la radiación a la transferencia de calor total en la 

cavidad 
 

Puede resultar confuso que el aporte porcentual de la radiación con respecto a los 

otros mecanismos de transferencia sea relativamente bajo en un intervalo inicial, sin 

embargo, a diferencia de los resultados analíticos para una diferencia de temperatura 

entre placas fija, ahora se deben considerar los parámetros de enfriamiento a los 
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cuales está sujeto el coldplate. Como sería experimentalmente, se fijó una 

temperatura para el fluido entrante al disipador (30ºC), sin embargo, como el calor 

extraíble estará sujeto a la efectividad del coldplate (ANEXO A) es que la 

temperatura de la placa fría se verá afectada por la placa caliente en mayor medida 

mientras más cerca se encuentren las placas, como se puede ver en la figura 20. Por 

otro lado, en la figura 19, se puede apreciar un pico en el aporte porcentual de la 

radiación con respecto a la transferencia de calor total, debido principalmente al 

cambio de predominancia en el mecanismo de transferencia entre conducción y 

convección, cuando Nu > 1 y Ra > 1708. 

 
Figura 20: Variación de la temperatura en la placa fría (Tcold) con respecto a la distancia 

entre placas 
 

Con respecto al flujo de enfriamiento en el coldplate, se puede destacar que este 

influencia directamente la temperatura de la cara fría y con ello la diferencia de 



42 

  

temperatura entre placas. Por lo tanto, al cambiar la diferencia de temperatura entre 

placas, se ven afectadas todas las propiedades dinámicas del aire de la cavidad 

dependientes de la temperatura media, como lo son el coeficiente de expansión 

volumétrica β y la viscosidad cinemática υ, ambos contenidos en la expresión para 

el número de Grashof, en conjunto con la diferencia de temperatura entre placas. 

Mientras que en el número de Prandtl también se verá afectado el calor específico 

c , la viscosidad dinámica μ y la conductividad térmica del aire k . Sin embargo, 

como se puede ver en la figura 21, para una distancia entre placas fija y considerando 

que el flujo de enfriamiento real está alrededor de 2000 Re, es que se puede decir 

que aumentar más el caudal de enfriamiento no tiene un efecto predominante en la 

temperatura de la placa fría.  

 
Figura 21: Temperatura de la cara fría a distintos números de Reynolds de enfriamiento 
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Cabe destacar que el rango de Reynolds evaluado es mayor al rango operacional 

real del experimento (Re ≈ 2000), sin embargo, se muestran los cambios de 

temperatura en la cara fría para un rango más amplio para ejemplificar la tendencia 

asintótica, sujeta a la efectividad térmica del coldplate, del efecto del flujo de 

enfriamiento en la temperatura superficial de la cara superior. 

Debido a que el calor transferido previo al valor crítico de distancia entre placas es 

por conducción y radiación, mientras que en el tramo siguiente es principalmente 

por convección y radiación, es que se debe evaluar la evolución del número de 

Nusselt total para comprender la relación entre los distintos mecanismos de 

transferencia. 

 
Figura 22: Variación del número de Nusselt total según la distancia entre placas 

 
Una vez descritos los efectos de la distancia en la conducción versus la convección, 

se analizaron los efectos de la radiación a las distintas emisividades equivalentes 
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calculadas anteriormente para las temperaturas superficiales de la cara caliente y los 

rangos de distancia entre placas correspondientes. 

Finalmente, en el siguiente gráfico se aprecia la transferencia de calor total y 

desagregada por mecanismo de transferencia, en función de la distancia entre placas. 

Cabe destacar que debido a que el efecto del aumento de la temperatura superficial 

desplaza hacia arriba los gráficos, se evaluó la transferencia total solo para 300ºC a 

2000 Re en el flujo de enfriamiento. 

 
Figura 23: Calor total transferido, por mecanismo según distancia entre placas para 

Thot=300ºC 
 
Como se puede apreciar en la figura 23, el efecto de la radiación va disminuyendo 

con tendencia a una asíntota, disminuyendo su valor desde 7,173 W a 0,5 mm hasta 

4,228 W a 10 mm. Mientras que la conducción de calor para una cara caliente a 
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300ºC toma el valor de 29,36 W a 0,5 mm hasta 1,68 W en su punto crítico donde 

comienza a transferir por convección hasta 1,335 W a 10 mm. 

Finalmente, con respecto al calor total transferido, podemos decir que se transfieren 

36,54 W a 0,5 mm de distancia entre placas (Conducción + Radiación), 7,92 W en 

la distancia de L crítica y 5,563 W a 10 mm de distancia (Convección + Radiación). 

Cabe destacar que en el intervalo en que ocurre conducción (curva roja) no existen 

condiciones para transferencia de calor por convección por lo que la conducción 

será pura, sin embargo, al superar el rango de conducción pura, el calor emitido por 

convección se refiere realmente a que esta predomina por sobre la conducción, y esa 

predominancia se va intensificando al incrementar Rayleigh. 

3.4 Estimación de las pérdidas de calor 

Para estimar las pérdidas de calor experimentales se debe considerar que la potencia 

es obtenida por una diferencia de voltaje entregada a las resistencias o cartridge 

heaters insertos en la base del concentrador. Por lo que las pérdidas serán la 

diferencia de la potencia eléctrica suministrada con el flujo de calor sensible que se 

lleva el agua del circuito de enfriamiento. 

V ∙ I − ṁ ∙ c ∙ ∆T = Q   (ecuación 26) 

En donde V corresponde al voltaje suministrado por la fuente de poder, I a la 

intensidad de corriente, ṁ al flujo másico del refrigerante, c  al calor específico del 

refrigerante y ∆T a la diferencia de temperatura entre el flujo de refrigerante de 

salida y entrada.   
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Cabe destacar que las pérdidas experimentales consideran todo el calor perdido en 

el concentrador de calor por su superficie hacia el ambiente y desde la superficie de 

emisión hasta el coldplate de enfriamiento, en donde se perderá calor por las paredes 

laterales de la sección de transferencia o gap de aire y por las paredes del conjunto 

placa de cobre, epoxi y coldplate. 

Por otro lado, el modelo analítico considera como zona de estudio desde la 

superficie caliente de emisión hasta el circuito de enfriamiento, sin embargo, las 

paredes laterales de dicha zona fueron consideradas perfectamente aisladas o 

adiabáticas, por lo que se establece una expresión para estimar las pérdidas de calor 

reales con respecto al calor que se lleva el circuito de enfriamiento en la zona de 

estudio analítica. Dicha expresión considera el calor total transferido entre la placa 

caliente y la fría, calculado analíticamente, al cual se le resta el flujo de calor 

sensible experimental que se lleva el circuito de enfriamiento, obteniendo así una 

estimación del calor perdido para el modelo analítico que lo conecta con las 

mediciones experimentales para así ajustar el modelo analítico según corresponda. 

Q − ṁ ∙ c ∙ ∆T = Q
í

 (ecuación 27) 

En donde Q  corresponde al calor total transferido entre la placa caliente y fría, el 

cual es obtenido a través del modelo analítico, ṁ corresponde al flujo másico de 

refrigerante, c  corresponde al calor específico del refrigerante y ∆T a la diferencia 

de temperaturas entre la entrada del flujo de enfriamiento y su salida. Cabe destacar 

que tanto el flujo másico como la diferencia de temperatura en el flujo deben ser 

obtenidos de manera experimental a través del flujómetro para el primer caso y de 
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termocuplas en el flujo de entrada y salida para el segundo. Así se obtiene también 

una manera de conectar el modelo analítico con los resultados experimentales, para 

luego ser corregido y calibrado según corresponda. 
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4. CONCLUSIONES 

Se desarrolló un modelo analítico unidimensional para la transferencia de calor entre 

placas paralelas recubiertas con un coating selectivo altamente emisivo. El modelo 

propuesto fue evaluado para una diferencia fija de temperatura entre placas de 60ºC y se 

consideraron las paredes laterales de la cavidad como adiabáticas y reflectantes. Se utilizó 

la variación en el número de Rayleigh para evaluar los mecanismos de transferencia de 

calor involucrados y sus rangos de operación. Más específicamente, se varió el número de 

Rayleigh alterando la distancia entre placas y se obtuvo la variación de los números de 

Nusselt convectivo, radiativo y total para el rango de estudio especificado, Ra < 10 . El 

fenómeno representado ha sido estudiado vastamente en la literatura por su implicancia 

en múltiples aplicaciones y se denomina convección de Rayleigh-Bénard. Para validar el 

modelo, se utilizaron parámetros representativos similares a los estudiados por Ridouane 

et al. Estableciendo tres casos bases de estudio con diferentes combinaciones de 

emisividades en la placa caliente y la fría. Se obtuvieron resultados concordantes para 

Nu , Nu , Nu  y %Q , con respecto a las simulaciones numéricas efectuadas en 

el estudio recién mencionado. 

Con respecto al efecto de las emisividades en la transferencia de calor, se puede concluir 

que la emisividad de la cara emisora y receptora tiene un alto impacto en la proporción de 

calor que se transferirá por radiación con respecto a los otros mecanismos, este efecto se 

traduce en el aumento considerable del número de Nusselt radiativo y total para los casos 

en que ambas caras tienen emisividades altas y alcanzan alrededor de un 70% de aporte 
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radiativo total, mientras que si cualquiera de las superficies tuviese menor emisividad, la 

transferencia de calor por radiación no supera un 18% de aporte al calor transferido total. 

Una vez validado y analizado el caso base anteriormente descrito, se evaluó el modelo 

considerando el conjunto de enfriamiento y para condiciones de operación establecidas. 

Para esto, se estableció un método para incorporar la emisividad espectral equivalente a 

partir de un gráfico de emisividad espectral por longitud de onda, al modelo analítico de 

transferencia de calor mixta. Este método considera promedios locales de emisividad para 

un rango determinado de longitudes de onda, para el cual se obtiene el promedio del 

intervalo y se pondera dicha emisividad equivalente con la que emitiría un cuerpo negro 

a dicha temperatura a través de la función de radiación de cuerpo negro, lo cual nos 

permite utilizar un valor adecuado de emisividad total equivalente a una temperatura 

superficial fija para así poder acoplar el mismo a un análisis de transferencia de calor por 

diferentes mecanismos y modelos analíticos de transferencia. Los valores de emisividad 

total equivalente obtenidos desde los gráficos de emisividad espectral del coating 

selectivo para 300, 400 y 500ºC son 0,90551, 0,93186 y 0,93119 respectivamente. Para 

ensamblar dichos valores con el modelo analítico de transferencia, se estableció un 

modelo de radiosidades equivalentes, el cual incorpora el efecto de los factores de visión 

y relaciones geométricas junto con las emisividades equivalentes desarrolladas, para así 

poder establecer cuanto calor se transfiere por radiación para las diferentes condiciones 

de temperaturas superficiales y distancia entre placas. Podemos notar también que el 

comportamiento de la emisividad espectral a diferentes temperaturas no es predecible, por 

lo que el método propuesto para determinar emisividades equivalentes resulta de extrema 
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utilidad cuando se está trabajando con materiales reales con su emisividad previamente 

caracterizada. 

Por otro lado, con respecto a los parámetros de operación influyentes en los mecanismos 

de transferencia de calor involucrados podemos concluir que para un medio no vacío se 

debe considerar el efecto de la conducción y su cambio a convección según la relación 

geométrica H/L, en donde H corresponde a la dimensión del lado de la placa emisora y L 

a la distancia entre placas. Como para este sistema el lado de la placa caliente se mantiene 

fijo, el parámetro crítico de interés será la distancia entre placas L y el número de 

Rayleigh, el cual representa la razón de las fuerzas de flotabilidad y los productos de la 

difusividad térmica y cantidad de movimiento. Por lo que, al igual que en el caso base 

estudiado, para Ra < 1708 (Nu = 1), predominará la transferencia de calor por 

conducción y radiación, mientras que para valores mayores de Rayleigh (Nu > 1) las 

fuerzas de empuje comienzan a vencer a las viscosas y la transferencia de calor será 

principalmente por convección y radiación. Los valores críticos de L en donde cambia el 

mecanismo de transferencia de conducción y radiación a convección y radiación para los 

supuestos, geometría y temperaturas superficiales de la cara caliente propuestas son 9,23 

mm a 300ºC, 9,82 mm a 400ºC y 10,54 mm a 500ºC. Por lo que, superando dichos valores 

de distancia entre placas, la transferencia de calor será por convección y radiación. 

Respecto a la radiación podemos decir que esta va disminuyendo al aumentar la distancia 

entre placas tendiendo a una asíntota de transferencia para distancias mayores a 10 mm. 

También, podemos notar que la influencia de la radiación con respecto a los otros 

mecanismos de transferencia se ve directamente afectada por las emisividades 
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equivalentes y por el aumento en la diferencia de las temperaturas superficiales de la cara 

caliente y fría, sin embargo, como se mostró en la sección anterior, el aumento del flujo 

de enfriamiento no implica una disminución considerable de la temperatura de la cara fría, 

por lo que la temperatura de la cara caliente será determinante en la magnitud de radiación 

transferida para las condiciones del sistema propuesto. 

Con respecto a la transferencia de calor total podemos decir que para 300ºC de temperatura 

en la cara superficial, la transferencia de calor se maximiza a menor sea la distancia entre 

placas, siendo la mínima 0,5 mm, permitiendo una transferencia total por conducción y 

radiación de 36,535 W, el calor transferido disminuye al ir aumentando la distancia entre 

placas hasta llegar a L=7,92 mm en donde se transfieren 8,36 W. El siguiente punto de 

transferencia óptima está en el rango de convección y radiación y tiene su máximo en 

L=11,282 mm, transfiriendo 8,36 W. Para 400ºC la transferencia de calor es máxima a 0,5 

mm por conducción y radiación, disminuyendo al aumentar L hasta L=8,854 mm en donde 

se transfieren 15,406 W y en la sección de convección se alcanza dicho máximo por 

convección y radiación a 11,683 mm de distancia entre placas. Para 500ºC la transferencia 

es máxima para L=0,5 mm por conducción y radiación mientras que a 9,913 mm se 

alcanza el valor máximo de distancia en que la transferencia por conducción y radiación 

será mayor que la por convección y radiación, ya que esta tiene su máximo valor a 

L=11,929 mm en donde iguala al calor transferido a 9,913 mm por conducción y 

radiación, con una magnitud de 25,508 W. 

Como podemos notar, a distancias muy pequeñas la transferencia de calor se maximiza 

por conducción y radiación, sin embargo, al alcanzar un cierto valor de distancia entre 

placas en la sección de conducción, la transferencia de calor total será menor al máximo 
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por convección y radiación para un intervalo de distancia entre placas determinado, el cual 

se puede apreciar para 300ºC en la figura 23. 

Con respecto a las proporciones del calor transferido por los distintos mecanismos 

estudiados, se puede decir que, para los valores de transferencia máxima por conducción 

y radiación a 0,5 mm de distancia entre placas, a 300ºC la magnitud de la conducción es 

4,0938 veces la de radiación y esta comienza a predominar desde L=2,156 mm. Para una 

temperatura superficial de 400ºC, a 0,5 mm la conducción de calor es alrededor de 2,9803 

veces la radiación, mientras que esta última comienza a predominar desde L=1,552 mm. 

Por último, para 500ºC en la cara caliente a 0,5 mm, la conducción de calor es 2,286 veces 

la radiación y estas se igualan en L=1,183, desde ahí en adelante predomina la radiación 

por sobre la conducción (en su intervalo correspondiente) y para mayores distancias, sigue 

predominando la radiación, pero por sobre la convección. Cabe destacar que debido a que 

las emisividades espectrales equivalentes de la superficie emisora y receptora son 

similares para las tres temperaturas superficiales estudiadas, es que se puede concluir que, 

al aumentar la temperatura superficial, aumentará el aporte porcentual radiativo con 

respecto a la transferencia de calor total. Se obtuvo un máximo de aporte de radiación 

cuando el número de Rayleigh es aproximadamente igual a 1708, es decir, la mayor 

radiación se produce cuando el régimen cambia de conductivo a convectivo. Para 300ºC 

en la cara caliente la transferencia de calor máxima por radiación representa alrededor de 

un 79% del calor total transferido, mientras que para 400ºC esta es un 84% y para 500ºC 

es 88%. Tomando como ejemplo un sistema de recuperación de calor tipo TPV adecuado 

para el rango emisivo del coating, se puede considerar una eficiencia teórica mínima de 

recuperación de energía de un 40% y una máxima de 85%. Por lo que considerando que 
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solo podemos absorber el calor por radiación y es deseable minimizar los otros 

mecanismos, es que se pude concluir que se necesitan superficies altamente emisivas 

como emisores y receptores y se debe tener una distancia entre placas correspondiente al 

número de Rayleigh crítico en donde cambia de conducción pura a convección 

predominante, para así lograr transferir la mayoría del calor por radiación para ser 

absorbido por un sistema de conversión tipo TPV que pueda aprovechar dicha radiación 

en su rango espectral correspondiente. 

Por otro lado, se puede considerar como ejemplo un sistema de recuperación de calor 

residual industrial basado en captación por convección y radiación o TPV para aprovechar 

los rangos óptimos en que se maximiza la radiación o el calor total según sea requerido 

por el sistema sumidero. 

Finalmente, con respecto al montaje experimental propuesto en el anexo A, podemos decir 

que este fue diseñado para utilizar el modelo analítico propuesto como punto de partida 

para determinar la transferencia de calor entre placas paralelas con un recubrimiento 

selectivo e iterar las condiciones de operación para obtener datos representativos del caso 

estudiado. Es decir, se deben iterar las condiciones analíticas, incorporando las pérdidas a 

través del balance de energía del experimento, para así, obtener la transferencia de calor 

total experimental y saber en qué intervalos de distancia está actuando cada mecanismo 

de transferencia de calor. Por otro lado, con el balance de energía analítico se pueden 

determinar las potencias requeridas en la fuente de poder y configurar el flujo de 

enfriamiento según la temperatura deseada en la cara fría.  

El montaje experimental está terminado y listo para su puesta en marcha para validar el 

modelo y obtener parámetros reales que permitan ajustarlo, sin embargo, la toma de datos 
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experimentales y su posterior estudio fue dejada fuera del alcance de este trabajo debido 

a la imposibilidad de acceder al laboratorio por motivos de la pandemia nacional que nos 

afecta. 
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ANEXO A: MONTAJE EXPERIMENTAL PROPUESTO 

El principal propósito de este experimento es evaluar la transferencia de calor por 

radiación en contraste con la por convección y conducción en un sistema en estado 

estacionario. 

En la figura 8 se muestra un esquema representativo del montaje experimental y sus 

principales componentes. Cabe destacar que todos los componentes hasta las 

termocuplas de flujo se encuentran encerrados en una cámara de acero inoxidable para 

minimizar la transferencia de calor hacia el ambiente, prevenir el movimiento del aire 

interno y cuantificar el aumento de temperatura interior para el balance de energía. 

 
Figura 22: Esquema general del experimento y sus componentes 
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El montaje experimental está compuesto por diferentes componentes térmicos, 

sensores y sus respectivos núcleos de procesamiento de datos. El calor es generado por 

una diferencia de voltaje aplicada a tres cartridge heaters o resistencias cilíndricas de 

6 Ohm cada una, conectadas en paralelo, lo que entrega una potencia eléctrica fija y 

conocida. Estas resistencias están insertas en la base de un concentrador de calor de 

aluminio macizo con dimensiones diseñadas para asegurar un perfil de temperaturas 

lineal en su cuello antes de llegar a la cara emisora, lo que asegura un flujo de calor 

constante al alcanzar el estado estacionario, como lo sería por ejemplo en un sistema 

TPV o de recuperación de calor industrial. El concentrador de calor de aluminio tiene 

una conductividad térmica de alrededor de 183 [W/mK] y está aislado con lana mineral 

(0,035 W/mK) en todo su manto y una de sus bases, ya que la cara superior descubierta 

es la encargada de emitir el calor por radiación, conducción o convección a la placa fría 

de cobre de conductividad térmica 375 [W/mK], transfiriendo así calor principalmente 

por conducción y radiación en ciertos rangos de distancia entre placas, mientras que 

para otros se transferirá por convección y radiación a la cara fría receptora, que luego 

lo conducirá a través de una capa de 0,5 mm de epoxi térmico (1,4 W/mK) hacia el 

coldplate conectado al circuito de disipación hidráulica. La superficie emisora del 

concentrador de calor es cuadrada de lado 40 mm y está recubierta con una pintura o 

coating selectivo con su emisividad espectral previamente caracterizada. La placa 

paralela receptora de cobre, que simula un elemento de absorción térmica, tiene la 

misma área basal que la superficie emisora y por su parte posee un espesor de 8,5 mm. 

El coldplate o disipador de calor también posee la misma área cuadrada que los 

componentes anteriormente mencionados, ya que tanto el emisor, epoxi térmico, 
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receptor y coldplate están alineados paralelamente para transmitir el flujo de calor de 

la manera más uniforme posible hacia el circuito de disipación. Dicho circuito está 

principalmente compuesto de tuberías aisladas de cobre recocido de 8 mm de diámetro 

interno, termocuplas de probeta en el flujo entrante y saliente, un flujómetro, un 

regulador de flujo, una bomba de corriente continua y un cooling bath o reservorio de 

agua a temperatura fija, que luego disipa el calor extraído al ambiente externo del 

experimento. 

Para analizar experimentalmente la transferencia de calor por radiación, conducción o 

convección en estado estacionario, se debe asegurar una temperatura constante y 

deseada en la cara caliente (300, 400ºC y 500ºC) y fría (30ºC), ya que luego se 

utilizarán gráficos de emisión espectral a temperatura fija para determinar el efecto de 

la radiación, y los números adimensionales de Rayleigh y Nusselt junto con un 

coeficiente de conductividad térmica efectiva (k ) para determinar los rangos de 

operación de la conducción y convección. Por otro lado, se requiere asegurar una 

condición de estacionariedad en el flujo de calor entre placas, así como también se 

desean medir las temperaturas en la entrada y salida del coldplate para cerrar el balance 

de energía y estimar las pérdidas de calor. Debido a las necesidades anteriormente 

mencionadas y a un amplio rango de operación (-200ºC a 1250ºC) es que se instalaron 

3 termocuplas tipo K espaciadas uniformemente entre ellas, tanto en la superficie 

caliente como en la fría, así como en el cuello del concentrador de calor para asegurar 

la estacionariedad del flujo térmico. Estos sensores de temperatura están compuestos 

por dos cables soldados en la punta, uno de Cromel (90% Ni, 10% Cr) y otro de Alumel 

(95% Ni, 2% Al, 2% Mn, 1% Si). Al estar soldados entre sí, producen una diferencia 
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de voltaje asociada a los cambios de temperatura, debido al efecto Seebeck. Dicha 

diferencia es leída por dos módulos de temperatura conectados a un sistema de 

adquisición de datos o DAQ que a su vez lleva esos datos a un computador donde son 

guardados y procesados. Cabe destacar que tanto las termocuplas superficiales, las del 

cuello del concentrador y los cartridge heaters se sellaron con epoxi térmico para 

asegurar contacto y una buena transferencia de calor por conducción. En la figura 8 se 

muestra la disposición de las termocuplas insertas en el cuello del concentrador y en 

las superficies emisora y receptora (igual disposición). 

  

 

Figura 23: Ubicación de termocuplas del cuello, superficiales y de los cartridge heaters. 

Como se puede apreciar en la figura 8, la cara emisora y receptora tienen tres 

termocuplas superficiales, instaladas dentro de canaletas fresadas y cubiertas 

posteriormente con epoxi térmico para asegurar que se esté midiendo la temperatura 

Termocuplas del cuello 

Cartridge Heaters 

Termocuplas superficiales 
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superficial sin perjudicar la emisividad del coating selectivo. Por otro lado, las 

termocuplas del cuello del concentrador están igualmente espaciadas y cumplen el 

propósito de medir el desarrollo del gradiente térmico para asegurar su linealidad al 

llegar a la cara emisora. 

Para medir y regular la distancia entre la cara emisora caliente y la receptora fría, se 

instaló un regulador de altura micrométrico sobre una placa posicionada en la parte 

superior de la zona de transferencia y sostenida por cuatro pilares con altura regulable 

para asegurar paralelismo entre componentes. Este regulador a su vez sostiene al 

conjunto coldplate, epoxi térmico y placa de cobre receptora, tomando el coldplate por 

sus lados y dejándolo suspendido sobre la cara emisora a una distancia regulable. 

El experimento busca evaluar la emisión de calor por radiación, conducción o 

convección para distancias entre placas de 0,5 y 50 mm, con temperaturas de emisión 

de 300, 400 y 500ºC. Teniendo en consideración dichas variables de interés, a 

continuación, se presentan las constantes, parámetros nominales y variables de estudio 

consideradas para el experimento. 

 Distancias entre cara emisora y receptora (L ): 0,5 − 50 mm 

 Temperatura superficial cara emisora T : 300;  400;  500°C 

 Temperatura superficial cara receptora T ≈ 30°C 

 Conductividad térmica del aluminio (k ): 183 
 

 

 Conductividad térmica del cobre (k ): 375 
 

 

 Conductividad térmica del epoxi (k ): 1,4 
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 Conductividad térmica lana mineral (k ): 0,035
 

 

 Espesor capa aislante (L ): 76,2 mm  

 Resistencia térmica coldplate: Anexo A 

 Espesor placa de cobre (L ): 8,5 mm 

 Espesor epoxi (TIM): 0,5 mm 

 Densidad del refrigerante (ρ @30°C): 998  

 Calor específico del refrigerante C @30°C : 4178 
 

 

 Viscosidad dinámica del refrigerante (μ @30°C): 1,002 ∙ 10  [Pa ∙ s] 

Para obtener la radiación y convección entre las placas emisora y receptora, se 

establecieron dos principales variables de estudio, la temperatura superficial de la cara 

caliente que se analizará a 300, 400 y 500ºC, y por otro lado se variará la distancia entre 

placas caliente y fría entre 0,5 y 50 mm. 

Tabla 4: Sensores e instrumentos 

Variable Instrumento Detalle Error 
Unida

d 
Imagen 

Temperat

ura 
Termocupla Tipo K 

±3/8% 

lectura 
ºC 

 

Caudal Flujómetro FP-5060 ±1% lectura ml/s 

 

Dimensio

nes 
Pie de metro Vernier ±0,0125 mm mm 
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Distancia 

placas 

Alzador 

micrométrico 
XRN25 

±0,00125 

mm 
mm 

 

 

Las termocuplas están compuestas de dos filamentos de metales disimiles y 

conductores soldados entre ellos en la punta, formando así un empalme eléctrico. Una 

termocupla produce una diferencia de voltaje dependiente de la temperatura en su 

empalme o punta como resultado del efecto termoeléctrico. Este voltaje debe ser 

interpretado, usualmente en un software, para medir la temperatura correspondiente, 

sin embargo, también se puede transformar dicho voltaje manualmente a temperatura, 

conociendo el tipo de termocupla y su calibración. 

Por su parte, el flujómetro utilizado es de turbina y consiste en un rotor interno, en 

contacto con el fluido de trabajo, que al girar es censado magnéticamente produciendo 

pulsos que son leídos por un sistema de adquisición de datos para luego ser traducidos 

a flujo volumétrico según su calibración. 
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ANEXO B: RESISTENCIA TÉRMICA Y CAÍDA DE PRESION COLDPLATE 
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ANEXO C: EMISIÓN ESPECTRAL COATING SELECTIVO A 300ºC
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ANEXO D: EMISIÓN ESPECTRAL COATING SELECTIVO A 400ºC 
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ANEXO E: EMISIÓN ESPECTRAL COATING SELECTIVO A 500ºC
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ANEXO F: TABLA FUNCIÓN DE RADIACIÓN DE CUERPO NEGRO 
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ANEXO G: CÓDIGO DEL MODELO ANALÍTICO EES (ENGINEERING 

EQUATION SOLVER) 

 
"Datos" 
  
T1=773.15 [K] 
{T2=313.15 [K]} 
DT=T1-T2 
  
e1=0.93119 
e2=0.9 
  
Tair=(T1+T2)/2 
P1=101325 [Pa] 
P2=150000 [Pa] 
Lado=0.04 [m] 
A=Lado^2 
ALat=Lado*Lcc 
Lcc=0.0005 [m] 
Distancia=Lcc 
X=Lado/Lcc 
Y=Lado/Lcc 
H=Lcc/Lado 
W=1 
  
"Factores de visión" 
  
F12 = 
(2/(Pi*X*Y))*(ln(((1+X^2)*(1+Y^2)/(1+X^2+Y^2))^0.5)+X*(1+Y^2)^0.5*arctan(X/(1+Y^2)^0.5)+Y*(
1+X^2)^0.5*arctan(Y/(1+X^2)^0.5)-X*arctan(X)-Y*arctan(Y)) 
F13 = (1/(Pi*W))*(W*arctan(1/W)+H*arctan(1/H)-
(H^2+W^2)^(1/2)*arctan(1/(H^2+W^2)^(1/2))+(1/4)*ln(((1+W^2)*(1+H^2))/((1+W^2+H^2)))*((W^
2*(1+W^2+H^2))/((1+W^2)*(W^2+H^2)))^W^2*((H^2*(1+H^2+W^2))/((1+H^2)*(H^2+W^2))^H^2)) 
F23 = F13 
F13456=1-F12 
Fsum=F12+F13456 
  
kair=conductivity(Air_ha,T=Tair,P=P1) 
kcu=conductivity(Copper, T=T2) 
kTIM=1.4 [W/(m*K)] 
g= 9.80665 [m/s^2] 
v= kinematicviscosity(Air_ha,T=Tair,P=P1) 
alpha=thermaldiffusivity(Air_ha,T=Tair,P=P1) 
Pr_air=v/alpha 
Lcu=0.0085 [m] 
LTIM=0.001 [m] 
beta=1/Tair 
sigma=5.67E-8 [W/(m^4*K)]  
  
Qradmax=sigma*(T1^4-T2^4)*e1*A 
  
"Ecc de modelo analitico y balances de energía" 
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"Gap de aire" 
  
Gr=(g*beta*(T1-Tair)*Lcc^3)/v^2 
Ral=Gr*Pr_air 
Nuconv=funta(Ral) 
h_air=Nuconv*kair/Lcc 
Qc=h_air*A*(T1-T2) 
R_rad_12=((1-e1)/(e1*A)+(((A*F13456)^(-1)+((A*F13456)^(-1)))^(-1)+A*F12)^(-1)+(1-e2)/(e2*A)) 
R_conv_12=1/(h_air*A) 
Qr=sigma*(T1^4-T2^4)/(R_rad_12) 
Q12=Qc+Qr 
R_12=R_rad_12*R_conv_12/(R_rad_12+R_conv_12) 
Nurad=Qr/(Qc/Nuconv) 
Nutot=Nurad+Nuconv 
Qradperc=100*(Qr/Q12) 
  
k_efectivo=kair*Nuconv 
  
  
Rcu=Lcu/(kcu*A) 
RTIM=LTIM/(kTIM*A) 
Q23=Q12 
Q34=Q12 
  
Q23=(T2-T3)/Rcu 
Q34=(T3-T4)/RTIM 
  
T_water_in=303.15 [K] 
{T_water_out=273.15+7 [K]}          
          
T_avg=(T_water_in+T_water_out)/2 
  
v_w= kinematicviscosity(Water,T=T_avg,P=P2) 
alpha_w=thermaldiffusivity(Water,T=T_avg,P=P2)      
          
{Pr_w= v_w/alpha_w}           
            
Cp_w=cp(Water,T=T_avg,P=P2)   
Rho_w=density(Water,T=T_avg,P=P2) 
  
{Re=2000} 
Dh=0.00483 [m] 
Qcp=Q34 
vel_w=Re*v_w/Dh 
Caudal=vel_w*(Pi*(Dh^2)/4) 
CaudalMls=Caudal*1000000 
GPM=Caudal*15850.32314 
m_water=Caudal*Rho_w 
Qcp=m_water*Cp_w*(T_water_out-T_water_in)       
            
Rt=0.0232*GPM^(-0.392) 
Qcp=(T2-T_avg)/(Rt+Rcu+RTIM) 
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ANEXO H: CÓDIGO MATLAB EMISIVIDADES ESPECTRALES 

EQUIVALENTES 

 
edata=dlmread('Emis 500.csv',','); 
l=edata(:,1); %longitudes de onda 
emiss=edata(:,2); %emisividades 
uncem=edata(:,3); %banda inferior de las emisividades (incertidumbre) 
  
% limites en MICROMETROS 
l_inf=25; 
l_sup=27.5; 
  
e_mean=mean(emiss((l>=l_inf)&(l<=l_sup))) %Emisividad media 
  
%primera incertidumbre, del fit 
e_std=std(emiss((l>=l_inf)&(l<=l_sup)))/e_mean; 
  
unc_rel=abs(uncem-emiss)./emiss ; 
%segunda incertidumbre, incertidumbre media del rango 
unc_mean=mean(unc_rel((l>=l_inf)&(l<=l_sup))) 
%tercera incertidumbre, del fit 
unc_std=std(unc_rel((l>=l_inf)&(l<=l_sup))) 
  
%emisividad media 
e_mean 
  
%incertidumbre total en la emisividad a T constante 
e_unc=sqrt(((e_std)^2)+((unc_mean)^2)+((unc_std)^2)) 
 
edata300=dlmread('e_data_300c.csv',','); 
edata400=dlmread('Emi 400.csv',','); 
edata500=dlmread('Emis 500.csv',','); 
l300=edata300(:,1); %longitudes de onda 300 (X) 
l400=edata400(:,1); %longitudes de onda 400 (X) 
l400u=unique(l400); 
[l400u,IA,~] = unique(l400); 
  
l500=edata500(:,1); %longitudes de onda 500 (X) 
[l500u,IB,~] = unique(l500); 
emiss300=edata300(:,2); %emisividades 300 (Y) 
emiss400=edata400(:,2); %emisividades 400 (Y) 
emiss500=edata500(:,2); %emisividades 500 (Y) 
emiss400=emiss400(IA); 
emiss500=emiss500(IB); 
TOMYA2=interp1(l400u,emiss400,l300,'linear','extrap'); 
TOMYB2=interp1(l500u,emiss500,l300,'linear','extrap'); 
  
plot(l300,emiss300);hold 
on;plot(l300,TOMYA2);plot(l300,TOMYB2);grid;legend('300ºC','400ºC','500
ºC') 
ax = gca; 
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ax.FontSize= 15; 
title('Emisividad (\epsilon) por longitud de onda (\lambda), para 
T=300, 400 y 500ºC'); 
xlabel('\lambda (\mu m)');  
ylabel('\epsilon'); 
 


