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A transferéncia de calor em geradores de vapor e fornos de processo é um
complexo conjunto de fenbmenos que envolvem troca de calor por radiagcdo, convecgao
e conducdo térmica. O equacionamento teodrico deste conjunto é complicado e exaustivo
e grande parte do conhecimento adquirido e aplicado a troca de calor em caldeiras e
fornos em geral é fruto de relacbes empiricas obtidas por tentativa e erro. Muitas
informacbGes e dados sobre a troca de calor em caldeiras sdo propriedades dos
fabricantes de equipamentos e, por razGes 6bvias, ndo estdo disponiveis na literatura
aberta.

As caldeiras e fornos devem ser dimensionadas de maneira a encontrar um
compromisso 6timo entre o custo de investimento, determinado pelas caracteristicas e
dimensdes das superficies de troca de calor, e 0 custo operacional, representado pelo
rendimento térmico global do equipamento. Para tanto, o conhecimento pleno da troca
de calor relativo a caldeiras € primordial, porém, muitas vezes isto s6 é obtido apds a
construcdo e operacdo do equipamento. Dados obtidos com determinado tipo ou
configuracdo de superficies de troca de calor ndo sdo aplicaveis plenamente a
configuraces diferentes.

Os fendmenos fisicos e quimicos que ocorrem numa caldeira ou forno,
envolvendo combustdo, transferéncia de calor e movimento dos fluidos é uma area
especializada da engenharia mecanica e ndo podem ser tratados aqui com a
profundidade que permita sua plena utilizagdo para o projeto e dimensionamento das
superficies de troca de calor. As relacBes apresentadas a seguir, servirdo, pelo menos,
para o conhecimento basico que permita adequada operacdo e utilizacdo eficiente de

caldeiras e fornos em geral.
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Figura 1 - Esquema de fluxos em uma fornalha de caldeira.

Troca de calor na fornalha

Uma simplificacdo adequada € dividir a superficie de troca de calor de caldeiras
e fornos em superficie de radiagdo e superficie de convec¢do. Devido as condicdes de
temperatura, geometria e velocidade de fluidos, a troca de calor na fornalha, onde ocorre
a combustdo, é basicamente por radiacdo térmica. A parcela convectiva nesta regiao, se
comparada a troca de calor por radiacdo é pequena, podendo ser desprezada, até em
relacdo a ordem de grandeza do erro ou imprecisdo de calculo normalmente presentes

no célculo de radiacdo em fornalhas.
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Figura 2 - Balango de energia numa fornalha.

Considere uma fornalha, onde ocorre a combustdo circundada por superficies
frias de troca de calor. Parte do calor gerado pela combustao é perdido pela chama as

superficies de troca de calor, conforme representado pela Figura 1. Um balanco de



energia na fornalha vai determinar a temperatura de saida dos gases de combustdo da
zona de radiacdo, se conhecidas as vazdes de ar e combustivel, o poder calorifico e o
calor cedido por radiagdo, conforme esquema da Figura 2. Desprezando-se perdas de

calor ao ambiente externo, tém-se as equagdes seguintes:

energia que entra = energia que sai

ar-ar

m,PCi+mh, +m,h, =Q, +mh,
m, =m,+m,,

sendo:

t
h={CpdT =Cp(T,-T,)
0

onde:

m.: descarga de combustivel (kg s™);

Mar: descarga de ar de combustéo (kg s™);

my : descarga dos gases de combustéo (kg s™);

h: entalpia especifica em relacdo a uma temperatura de referéncia, para ar, combustivel
e produtos de combustdo, conforme indice (J kg™);

Qr: calor trocado por radiagdo (W);

C,: calor especifico a pressdo constante (J kg™ K™;

Ts: temperatura do fluido (combustivel, ar ou gases de combustao) (K);

To: temperatura de referéncia (K);

Os subscritos ¢, ar e g referem-se ao combustivel, ar e gases da combustdo,

respectivamente.

A temperatura de referéncia pode ser qualquer temperatura arbitrada, e no caso

em que combustivel e ar sdo fornecidos a temperatura ambiente é conveniente fazer:



A temperatura de saida dos produtos de combustdo da fornalha pode ser
calculada:

m,PCi =Q, +m,Cp(T, - T,)

_m, PCi-Q,

T,-T, —
m, Cp

g

A troca de calor por radiacdo da chama pode ser determinada preliminarmente

pela equacao:

4 _T14)

: 1
Q= o AT
y+}/—1 (g
g, /&,

onde:

o: constante de Stepan-Boltzmann, 5.67 x 10% W/m?K*;

gqg: emissividade da chama;

1. emissividade efetiva das paredes de tubos,

A: superficie de troca de calor (m?);

Tq: temperatura absoluta de saida dos produtos de combustéo (K);

T,: temperatura absoluta da superficie de troca de calor (K).

A dependéncia da troca de calor por radiacdo com a temperatura de saida dos
produtos de combustdo da fornalha torna o célculo da temperatura dos produtos, um
processo iterativo. A verdadeira temperatura da chama ndo é conhecida pois esta varia
em todo o volume da camara de combustdo. A equacdo acima assume que a temperatura
de saida dos produtos de combustdo da fornalha representa a temperatura média da
fornalha.

A emissividade da chama € um coeficiente que depende de diversos fatores,
como o combustivel e o tipo de queimador, a composicdo média dos produtos de

combustdo e a geometria da cdmara de combustéo.



A radiacdo térmica emitida pela chama é resultado da emissdo de radiacdo de
particulas de carbono incandescente e da emissividade dos gases de combustéo,
principalmente as parcelas de CO, e H,0, sendo que a emissividade dos gases varia
com a temperatura e formato geométrico da cAmara de combustéo.

Como base de célculo preliminar ordem de grandeza de g5 pode ser tomada
dentro dos seguintes valores:

¢ = 0,60 a 0,90 para chama de Gleo e carvédo pulverizado

¢ = 0,30 a 0,70 para gases e combustivel s6lido em grelha.

A area de troca de calor é representada pela superficie projetada dos tubos de
troca de calor nas paredes da fornalha. No caso de uma caldeira flamotubular, onde a
combustdo ocorre dentro de uma fornalha cilindrica completamente circundada por
parede de agua, a superficie de troca € a propria superficie interna da fornalha. No caso
de caldeiras aquatubulares, com paredes de tubos de agua, a superficie efetiva de troca é
o0 plano onde estdo localizados os tubos de 4gua. Em geradores de vapor modernos, 0s
tubos normalmente formam uma parede completamente coberta, seja por um arranjo
onde os tubos estdo tangentes entre si ou onde sdo fixados entre si através de uma aleta.
Em outros casos, 0s tubos estdo espacados e com uma parede refrataria atras do plano
de tubos. Este é o caso também de fornos de processo petroquimico. Neste caso, a
emissividade dos tubos tem que ser corrigida devido a menor area efetiva de superficie
fria e a presenca dos refratarios que reirradia para os tubos. Para uma emissividade de
0.85, valor tipico de metal oxidado e/ou recoberto por incrustacdo, o valor da

emissividade efetiva da superficie fria que deve ser utilizada na equacéo é:

passo/diametro €
1 0.95
1.5 0.89
2.0 0.80
2.5 0.71

sendo que o valor da area deve ser do plano imaginario onde estdo localizados os tubos,
independente do espacamento entre eles. O passo é a distancia entre centro de tubos

adjacentes e o diametro é o diametro externo dos tubos.



A temperatura externa dos tubos é a temperatura T, da superficie de troca de
calor. Os coeficientes de troca de calor por convec¢do da agua evaporando no interior
dos tubos sdo extremamente altos, da ordem de 5000 a 25000 W/m?K, representando
pouca resisténcia a troca de calor. As espessuras de parede dos tubos metalicos, bem
como a alta condutividade dos metais também pouco contribuem para a resisténcia
térmica, sendo que de uma maneira geral, podemos assumir a temperatura externa das
superficies de troca como sendo de um valor da ordem de 10 a 20 K maior que a
temperatura do vapor saturado na caldeira, exceto no caso de superaquecedores.

Para fornos de processo, a estimativa da temperatura da superficie externa dos
tubos deve ser feita com maior cuidado, ja que o coeficiente interno de transferéncia de
calor depende dos parametros de escoamento e das propriedades termofisicas dos
fluidos processados. As temperaturas de operacdo dos fluidos de fornos de processo
costumam ser maiores que as temperaturas tipicas do vapor saturado, e a ndo
homogeneidade da distribuicdo de radiacdo aos tubos de fornos de processo podem

produzir falhas ou desgaste excessivo devido a superaquecimento localizado.



Modelo de célculo de radiacdo na fornalha como um reator
perfeitamente misturado

Radiacdo teérmica € a forma predominante de transferéncia de calor em uma
camara de combustdo. Célculos exatos de radiacdo em chamas ou gases quentes Sao
muito dificeis de se efetuarem, devido a complexidade do fenémeno de radiacéo, a sua
dependéncia ndo linear em relagdo a temperatura, a participacdo de um meio gasoso no
processo de emissdo e absorcdo de radiacdo e a distribuicdo ndo homogénea de
temperatura tipicas de um escoamento com reacdo, tal como é uma camara de

combustao.

Um dos primeiro modelos para calculo da troca de calor por radiacdo em
fornalhas foi proposto por Lobo e Evans (1939) e foi base para a maioria dos
aperfeicoamentos seguintes, tais como o de Hottel (1988) e Truelove (1983). Este
modelo é um dos mais simples de ser utilizado e produz resultados apenas aproximados,
mas ainda tem grande utilidade na estimativa da troca de calor e da temperatura de saida

dos gases de combustdo em fornalhas.

Este método considera a fornalha como um reator perfeitamente misturado:
- a fornalha é um envoltorio de paredes que recebem calor (paredes frias) e paredes
refratarias (adiabatica);
- a distribuicdo de temperatura e de concentracdo dos gases na fornalha é homogénea;
- 0 sistema opera em regime permanente;

- 0s gases saem da fornalha a temperatura média da fornalha.

Assim, este sistema é modelado em trés zonas:
- a zona de gases representando a chama e os produtos da combustdo no interior da
fornalha;
- uma superficie fria, de recebimento de calor;

- uma superficie refrataria, adiabatica.

A superficie de recebimento de calor deve ter sua temperatura especificada e se
comporta como um corpo cinzento. A superficie refrataria também se comporta como

um corpo cinzento e é considerada adiabatica.



A chama e os produtos de combustdo emitem radiagcdo difusa em todas as
direcBes, atingindo a superficie fria e a superficie refrataria. Esta, sendo adiabatica,
reflete toda radiacdo que recebe. A radiacéo é refletida para a superficie fria e para o
volume de gases. Pode ser também refletida parcialmente para ela mesma se o formato
das paredes refratarias assim o permitir.

Uma forma prética de representar este conjunto de trocas de radiacao é utilizar o
meétodo classico das resisténcias térmicas, encontravel nos livros basicos de
transferéncia de calor, como Kreith e Bohn (2003). O conjunto de resisténcias térmicas

é apresentado na Figura 3.
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Figura 3. Circuito das resisténcias térmicas referentes a troca de calor por radiacdo em

modélo de fornalha perfeitamente misturada (fonte: Truelove, 1983)

No circuito representado, o terminal a esquerda representa o poder emissivo da
superficie fria (6T:%), e o terminal & direita o poder emissivo do volume de gases da
fornalha (ch4). A troca liquida de calor por radiacdo, entre a superficie fria e 0

volume de gases de combustdo é:
Q =G, (T, -T,)

onde:

Gy € o fator de transferéncia de radiacéo, calculado como



G. =
gl
R, + !
1 [ 1
Rgl Rgr +R,
R = 1-¢g
A &
1
Rgl =
Ai ggl
Rgr = 1
A ggr
er = L

A; e A, sdo as areas de troca da superficie fria e da superficie refrataria, respectivamente

1 € aemissividade da superficie fria;

&g1, &gr € €gr1 SA0 as emissividades do gas, avaliadas nos comprimentos médios do feixes,
referentes as trocas gas-superficie fria, gas-refratario e refratario-superficie fria;

Fr1 € o fator de forma entre refratario e superficie fria.

Este altimo depende do arranjo entre refratarios e superficies de recebimento de
calor, sendo dificil sua avaliacdo porque nem sempre é disposto de uma forma

geometricamente simples.

As emissividades que envolvem os gases de combustdo podem ser simplificadas
em uma unica emissividade g4 avaliada na espessura otica da fornalha, onde o parametro

caracteristico L é avaliado:

L=35—
A



sendo V o volume da cdmara de combustdo e At a area total da mesma.

Comiisto, o fator de transferéncia Gg; fica:

1
Cu=14 1
+
A e
& A+ Ag
1+ g
(1—59)51

O fator de forma F; pode ser avaliado para trés casos limites tipicos de arranjos
entre superficies refratarias e superficies frias.

O primeiro caso € a situacdo em que superficies frias e refratarios estdo
intimamente misturados, denominado condicdo de paredes entremeadas. Na pratica, é 0
caso de camaras de combustdo de geradores de vapor com queimadores de gases ou
liquidos, onde ha a predominancia de paredes frias, com paredes refratarias esparsas,

conforme Figura 4. Nesta situacdo o fator de forma é:

A

" (A+A)

Define-se a relacdo de areas C; como a fracdo da area total coberta pelas

superficies frias:

c =N
A+A

e o fator de transferéncia de radiacdo simplifica-se:

A
G, =— ‘"7
gl
1 +i -1
Ce g
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onde a &rea total At é a soma das areas da superficie fria e dos refratarios (A1 +A;). A

fracdo C; pode estar entre O e 1.
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Figura 4. Configuragdes de envoltorio para calculo de radiacdo: 1) superficies
entremeadas, 2)superficies segregadas com superficie fria em Gnico plano, 3) superficies

segregadas com refratario em um dnico plano.

O segundo caso é a situacdo em que as superficies frias e os refratarios estdo
segregados, sendo que a superficie fria situa-se em um anico plano, e portanto, a
superficie fria ndo pode enxergar ela mesmo. Este é o caso tipico de um forno de fuséo
de vidro, ou um forno metaldrgico onde a carga a ser aquecida fica em um plano
horizontal e as paredes do forno sdo recobertas por refratarios.

A fracdo C; deve ser menor que 0,5, e o fator de forma é:
Frl = ﬁ
A

e o fator de transferéncia de radiacéo fica:

11



G = 1—AsT 1
+ il =-1
C.g {1—Clgg ](gg )

O terceiro caso € onde a superficie refratéria situa-se em um Unico plano. Neste

caso Fr; = 1, e arelagdo C; € maior que 0.5. Um exemplo seria um forno de processo
petroquimico onde as superficies frias situam-se nas paredes verticais do forno e os

refratarios no piso inferior. O fator de transferéncia de radiacéo fica:

9

1—(%1—1}% (i—l]

A
G, = +
%151 1-(1-C)e, |\ &

A emissividades das superficies ¢; € geralmente de ordem de 0,85 a 0,95 (ago
carbono ou inoxidaveis com superficie oxidada).

A emissividade ¢4, da mistura de gases depende:
- da composicdo molar dos gases;
- da temperatura da fornalha Ty;

- da temperatura da superficie T;.

Os principais emissores de radiacdo em gases de combustdo sdo CO;, e H,0 e

devem ser considerados. A emissividade total dos gases é:

onde:
ecoz . Emissividade de CO,;
&m0 - Emissividade do H,0:;

Ae : Fator de corre¢do da mistura CO, + H0.

Os valores da emissividade do CO, e H,0O, devem ser obtidos nos gréaficos
(Figuras 5 e 6) e dependem do fator p.L onde:
p : pressdo parcial do gas (atm);

L : espessura Gtica do envoltério de gases (m).

12
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Figura 5. Emissividade do vapor d’agua a uma presséo total de 1 atm.

13



€COz

03

0,2 H

0.1}
0,08
0,07}
0,06

0,05
0,04 |4

0,03

0,02 |

0,01
0,009
0,008
0,007

0,006
0,005

0,004 }

0,003 U

A B I TR

I L e

250 500 750 1.000 1.250 1.500 1.750 2.000 2.250 2.500 2.750
Temperatura (K)

Figura 6. Emissividade do didxido de carbono a uma pressdo total de 1 atm.
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A pressdo parcial do gas depende obviamente da composicdo molar dos
produtos da combustdo e pode ser tomada como igual a fragdo molar do géas considerado
vezes a pressdo absoluta da camara de combustdo (normalmente proxima a pressdo
atmosférica).

A espessura Otica L é uma relacdo entre volume e area de troca:

Volume

L=34- —
Area superficial

ou entdo pode ser tomada a partir de dados da Tabela 1.

Tabela 1. Comprimento médio do feixe de vérias formas de volume de gases.

Geometria L
Esfera -%— (didmetro)
Cilindro infinito Diametro
Planos paralelos infinitos 2 (distancia entre os planos)
Cilindro semi-infinito, irradiando para o centro da base Didmetro
Cilindro circular reto, altura igual ao didmetro:
irradiando para o centro da base Diametro
irradiando para toda a superficie “g— (didmetro)
Cilindro infinito de se¢@o transversal semicircular,
irradiando para um ponto no meio do lado plano Raio
Paralelepipedos retangulares:
cubo -:27 (borda)
1:1:4 irradiando para face 1 x 4 0,9 (borda mais curta)
irradiando para face 1 x 1 0,86 (borda mais curta)
irradiando para todas as faces 0,891 (borda mais curta)

Espago externo de um banco infinito de tubos com
os centros em tridngulos eqiiilateros:

diametro do tubo = espagamento 3,4 (espagamento)
didmetro do tubo= , (espagamento) 4,44 (espagamento)

Fonte: Rohsenow, W. M. J. P. Hartnett e E. Ganic {26).

Rigorosamente, a temperatura das superficies é desconhecida. Em condicGes
normais, Ty é ligeiramente superior a temperatura do fluido sendo processado, podendo

ser tomado como:

Ts =103 Tﬂuido (K)

15



Troca de calor por convecgao

Caldeiras de vapor e fornos de processo possuem geralmente uma secgdo de
conveccao térmica, a fim de aproveitar ao maximo a entalpia dos gases de combust&o.
A temperatura de entrada dos gases de combustdo na seccdo de conveccdo é a
temperatura de saida da fornalha. Aqui, a superficie de convecgdo é tomada como
superficies que ndo tem vista geométrica com a chama da fornalha, ou seja, as
superficies de conveccdo ndo recebem radiacdo direta da chama. Embora gases
aquecidos em alta temperatura e que contenham parcelas que emitem radiagdo como
CO, e H,0, também troquem calor por radiacdo, este mecanismo de troca ndo sera
considerado aqui, pela complexidade de célculo e pela menor importancia da radiagdo
na zona de conveccao.

Em caldeiras flamotubulares os gases de combustdo circulam por dentro dos
tubos, e a troca de calor por convecgdo pode ser calculada pela conhecida equacao de

Sieder e Tate aplicavel em regime de fluxo turbulento (Re > 2100):

Nu = 0,023 Re®® Pr°

k

pvd
7

Re=
K

sendo:
Nu : nimero de Nusselt

Re: nimero de Reynolds

Pr: nmero de Prandtl

16



: coeficiente de conveccéo (W m?K)

- densidade do fluido (kg m™)

< N X o =

-

: dimensdo caracteristica do escoamento (m)

: condutividade térmica do fluido (W m™ K)

: velocidade média do escoamento (m s™)
 viscosidade dinamica do fluido (kg s™ m™)

Em caldeiras aquatubulares, a troca de calor por conveccdo é realizada por

escoamento de gases externos a feixes de tubos. Estes feixes podem apresentar arranjo

de tubos alinhados, ou alternados, como representados na Figura 8. O arranjo alternado

é mais frequentemente utilizado devido aos maiores coeficientes de troca de calor que

proporciona.

Para escoamento passando por um feixe de tubos o nimero de Nusselt pode ser

calculado segundo a equacédo (Zukauskas e Ulinkas, 1988):

S S P 0,25
Nu=A| > | Re" prm|
S, Pr,

onde:

St : passo transversal entre tubos (m);

S, : passo longitudinal entre tubos (ou entre fileiras de tubos) (m), conforme indicados

na Figura 8.

Os indices A, s, n e m devem ser tomados em funcdo do arranjo e do numero de

Reynolds, conforme a tabela:

arranjo faixa de Re A S n m
alinhado 0-100 0,9 0 0,4 0,36
100 -1000 0,52 0 0,5 0,36

1000 - 2.10° 0,27 0 0,63 0,36

2.10° - 2.10° 0,033 0 0,8 0,4

alternado 0 - 500 1,04 0 0,4 0,36
500 -1000 0,71 0 0,5 0,36

1000 - 2.10° 0,35 0,2 0,6 0,36

2.10° - 2.10° 0,31 0,2 0,8 0,36

17
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Figura 8. Arranjo de feixe de tubos: a) alinhados b) alternados.

As equacdes acima valem para escoamento turbulento e para quantidade de

fileiras de tubos maior ou igual a 14. Para fileiras de tubos em quantidade menor que

14, o nimero de Nusselt deve ser multiplicado por um fator de correcéo f, conforme a

tabela abaixo:

Ne fileiras 1 2 3 4 5 7 10 13
tubos 0,7 0,80 0,86 0,90 0,93 096 098 0,99
alinhados
tubos 0,64 0,76 0,84 0,89 0,93 096 098 0,99
alternados

Para calculo das propriedades dos fluidos, as temperaturas devem ser tomadas

na temperatura média de mistura; ou seja, a média entre a temperatura de entrada e saida

do feixe de tubos.

18



O calor transferido dos gases de combustdo para a &gua ou fluido de processo é
calculado pela equacao:

Q. =U AAt,
At = dmlt = At, — At
At
In—2
At,
onde:

Q. : calor transferido por convecgéo (W);

U : coeficiente global de transferéncia de calor (W m? K);

A : érea de troca de calor, referente ao diametro externo dos tubos (m?);

Aty - diferenca média logaritmica de temperatura (K);

Aty , Aty - diferenca das temperaturas entre os fluidos nas extremidade do trocador de
calor (K).

A diferenca média logaritmica de temperatura é representada na Figura 9. Para
agua em ebulicdo a pressao constante, ou seja, vapor saturado, a temperatura no lado da
agua (fluido frio) € constante.

O coeficiente global de transferéncia de calor U é calculado levando-se em conta
as resisténcias térmicas envolvidas: a resisténcia externa por conveccdo dos gases de
combustdo, a resisténcia por conducéo de calor através da parede do tubo e a resisténcia

interna por convecc¢do no lado da agua:

B 1
- Ri + R0 + Rtubo
R = d,
h d,
S
ho
de In(%)
Rlubo :T
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onde:

di, do : didmetros interno e externo do tubo;
hi: coeficiente de pelicula interno;

ho: coeficiente de pelicula externo;

ki: condutividade térmica do material do tubo.

}
}
4T,

_.i Tf'

|
o
|

Arn A!GIGI

Figura 9. Distribui¢do de temperaturas num trocador de calor em contra-corrente.

No caso de vapor saturado em ebulicdo, o coeficiente de pelicula pode ser
tomado entre 5000 e 25000 W/m?K. As taxas de troca de calor por conveccéo por gases
ja ndo sdo tdo altas quanto a taxas de troca de calor por radiacdo, e simplificacdes
devem ser feitas com algum cuidado. A resisténcia térmica por conducdo através da

parede do tubo deve ser calculada sempre que possivel.
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