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Cap.1 NOTIUNITEHNICE ELEMENTARE

1.1  Notiuni generale privind unitatile de masura

Din anul 1961 in Romania a fost adoptat ca singurul sistem de unitdti de masura legal si
obligatoriu, sistemul international de unitati (SI), la baza caruia stau doua tipuri de unitati de masura,
in functie de marimile pe care le reprezinta, astfel:

e unitati fundamentale, asociate marimilor fundamentale independente care nu sunt
definite prin relatii de legaturd cu alte marimi;

e unitati derivate care rezultd din ecuatiile marimilor derivate, definite prin relatii de
legatura cu alte marimi.

In tabelul 1.1 sunt prezentate unitatile de masurd fundamentale (conf. STAS 737/1-82) cu
simbolizarea marimilor corespunzatoare, asa cum sunt utilizare in prezenta carte.

Tab.1.1 - Unitati de masura fundamentale in (SI)

Nr. Marimea fundamentala Unitatea de masura in SI
crt. Denumire Simbol Denumire Simbol
1. Lungime 1 metru m

2. Masa m kilogram kg
3. Timp T secunda s

4. Intensitatea curentului electric I amper A

5. Temperatura termodinamica T Kelvin K

6. Cantitate de substanta n mol mol
7. Intensitate luminoasa L candela cd

Pentru formarea multiplilor si a submultiplilor zecimali ai unitatilor de masura din sistemul
international (SI) se folosesc prefixele indicate in tabelul 1.2.

Tab.1.2 — Multipli si submultipli ai unitatilor de masurd in SI (STAS 737/4-84)

Nr. Factor numeric zecimal Denumire | Simbol
MULTIPLI
1. |10=10! deca da
2. 1100=10° hecto h
3. [1000=10° kilo k
4. | 1000000=10° mega M
5. | 1000 000 000 = 10° giga G
6. | 1000000 000 000 =10'? tera T
7. | 1000 000 000 000 000 = 10" peta P
8. | 1000 000 000 000 000 000 =10"8 exa E
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SUBMULTIPLI
1. [0,1=10" deci d
2. 10,01=1072 centi C
3. 0,001 =107 mili m
4, 0,000001 =10 micro 1)
5. 10,000000001 =107 nano n
6. | 0,000000000001 =102 pico p
7. 1 0,000000000000001 = 10°'° femto f
8. 0,000000000000000001 = 10'® atto a

In tabelul 1.3 sunt indicate citeva dintre unititile de masura derivate (conf. STAS 737/2-82),
utilizate 1n aceasta carte.

Tab.1.3 - Unitati de mdasura derivate ale (S1)

Nr. Mairimea fundamentala Unitatea de masura in SI
ert. Denumire Simbol Denumire Simbol Observatii
1. | Arie S metru pitrat m?
2. | Volum \Y metru cub m?
. ) kg
3. | Densitate p kilogram pe metru cub —
m
4. | Viteza W metru pe secunda m/s
5. | Viteza unghiulara ® radian pe secunda rad/s
. metru pe secunda la
6. | Acceleratie a p . m/s?
patrat
7. | Frecventa \Y% hertz Hz
m
8. | Forta F Newton N 1N=kg -
_ N _ kg
9. | Presiune p Pascal Pa 1Pa=_5=_"5
kg
10.| Vascozitate dinamica | M ; (Vdin) Pascal- secunda Pa-s iPa~s ="
. . . A - <
11.[Vascozitate cinematica (vein) Metru pitrat pe secundd| m?%/s
Vcin
Energie, lucru m?
12, OISR B LQ Joule ] | Y=N-m=kg
mecanic, caldura S
J m?
13.| Putere P Watt w 1W = e kg sy
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_ Joule pe Kelvin J ] kg -m?
14.| Entropie H K K- 2K
5 Caldura specifica Joule pe kilogram- J 1 J _ m?

"| masica ¢ Kelvin kg - K kg K s?- K
16 Conductivitate \ Watt pe metru-Kelvin w 1 W _kg-m
'| termica m-K m-K s3-K

1.2  Relatii de conversie a unitatilor de masura

In tehnica se utilizeaza si alte unitati de masura, pentru care exista formule de legatura cu cele

agreate de SI.
Diverse unitati de masura [1]:
1 in (inch) = 1 tol = 25,4 mm;
1 dm® =103 m® = 0,999 litri;
1 gallon (S.U.A.) = 3,785 litri = 0,8327 gallon (Anglia);
1 gallon (Anglia) = 4,546 litri = 1,201 gallon (S.U.A.);
1 baril petrol (S.U.A.) =158,987 litri = 42 gallon(S.U.A.) =34,9726 gallon (Anglia);
1 mila =1,60935 km;
1 pound = 12 uncii = 0,37324 kg;
I carat S.U.A. =0,2056 g

»  Lungime

Tab.1.4 — Fractiuni de tol si corespondenta in milimetri [1, pg.151]

Fractiune tol ~ Corespondenta Fractiune tol Corespondenta
(inch) mm (inch) mm
1/16 1,587 9/16 14,287
1/8 3,175 5/8 15,875
3/16 4,762 11/16 17,462
1/4 6,35 3/4 19,05
5/16 7,937 13/16 20,637
3/8 9,525 7/8 22,225
7/16 11,112 15/16 23,812
1/2 12,7 1 25,4
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»  Temperatura

Tab.1.5 — Formule de transformare a scarilor termometrice [1, 2]

Temperatura (T) Kelvin Celsius Fahrenheit Réaumur
T (K) 0 ("F) ("R)
Grade Kelvin T (K) 0C + 273,15 9 CF 0R +218,52
+459,67)
: 5
Grade Celsius T-273,15 °C 5 CF—32) 5’ (2R)
Grade ) T 9 9
Fahrenheit E = (°C) +32 ’F Z'(;::(:)sR)+32
ahrenhei ~ 459,67 5
, 4 4 0 R
Grade Réaumur T-218,52 g (°C) 9 (°F —32)

>  Presiune

Tab.1.6 — Unitdti de presiune (STAS 9446-85)

N bar kg-f kg-f atm Torr
Presiune m2 ma cm?
(p) (Pa) bar (mm H20) at 760 torr mm Hg
N _
Pascal, Pa = — 1 107 0,101972 |1,019272:10°%| 9,86923-10° |7,50062-10°
bar | 105 1 1,01972:10*|  1,01972 0,98693 750,062
k .
;‘il S tmmH,0 9.80665 9.8066510% 1 1074 9,6784:10° | 0,0735559
Atmosfera tehnica
kg f | 00631 0980665 | 10f 1 0967841 | 735,559
lat = 5 -10
cm
Atmosferd fizied | 125 | 01305 |1,03323-10°]  1.03323 1 760
latm =760 torr
Torr=mmHg |133322 | 1,333-10° | 13,5951 |13,5951-10*|1,31579-10° 1

Presiunea (p) este marimea fizica scalard definitd prin raportul dintre valoarea fortei (F) care
actioneaza perpendicular si uniform pe o suprafata si aria S a acelei suprafete, astfel:

N
[plsr = Sls; ol Pa (Pascal)



Angela Plesa

SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

Considerand acceleratia gravitationald g = 9,80665 m/s> = 9,81 m/s?, se pot face urmitoarele

aproximari tehnice ale unitatilor de masura:

1 kg-f= reprezinti forta care imprimi masei de 1 kg o acceleratie gravitationala de 9,81m/s?,

adica:
1 kg-f=1kg 9,81 m/s>=9,81 N;
lat=1%L =981 10" £ =0,981 bar;
cm m

kg-f kg f 10*kg f
lat=1 =1 = =
cm? 10~4-m?2 m?2

1 atm = 760 torr = 760 mmHg =1,01325 bar ;

I mmi,0=1%1
m

=981 Pa=9,81—=9,81-10" bar .
m

>  Energie

Tab.1.7 — Unitati de masurad pentru energie [1, 2]

10* mmH,0 = 10 mH,0

e TR PR TR
1 Joule=1W-s 1 2,7777-10* 023892 023884  0,947813-10°
1 Wh 3600 1 860,112 859,824  3,4121268
1 cal 15 4,1855  1,1626:107 1 0,999664  3,9670:10°
1 cal it 4,1868  1,1629-10°  1,00031 1 3,9683:10°
1 Btu (British thermal unit) 1055,06 0,293064 252,074 251,990 1

De retinut: 1 kWh =3600 kJ = 3,6 MJ = 860 kcal
Tab.1.8 — Echivalarea unor energii [1]
1]=1W-s=1W—'hz11\/.m=1kg."‘_2 J
3600 s?2
Energia unei cuante de lumini 3,02-107"
Energia cinetici a unei molecule de gaz la 20 °C 6,067-107%!
Sensibilitatea minima la atingerea pielii 4,2-107
Topirea unui fulg de zapada 1-10
Cildura de topire pentru 1 kg de gheata 3,35:10°

10
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Incalzirea unui kg de apa cu 1 °C 4186,8
Continutul energetic al unui gram de grasime 3,9-10*
Lucrul mecanic corespunzator unei batai de inima umana 1,1
Energia consumata zilnic de inima umana 1,1-10°
Energia necesara zilnic unui om cu varsta cuprinsa intre
30 s1 35 ani: - Cu activitate usoara 1-10
- Munca grea 1,28:107
Energia degajata de un fulger mediu 1,3-10°
Mari cutremure de pdmant 4,2-10"
Energia cinetici a unui uragan (1,5-10° MWh) 5,4:10%
Conversia mondiald de energie prin fotosinteza 1,23-10%!
Potentialul total de energie al mareelor 8,988-10"3
Energia de rotatie a pamantului in jurul axei proprii 2,16-10%
Radiatia anuala a tuturor stelelor asupra padmantului 1,13-10"
Radiatia anuala a lunii asupra pdmantului 5,61-10"
Radiatia totald anuald a soarelui asupra pimantului 5,36-10%
1 kg de huila 2,93-107
1 kg de uraniu Uass la fisiune 7,56-10"
>  Putere
Tab.1.9 — Unitati de masura utilizate pentru putere [1, 2]
Putere (P), A% % kg-f-m kcal;; CP HP %
flux termic (é) § h h
1 Watt=1J/s 1 0,10197 860-10° | 1,36:10° | 1,341-107 3,412
1 kg-f-m 9,81 1 8,432 1,333:102 | 1,315-102 | 33,462
s
1 kealir/h 1,163 0,118 1 1,581-103 | 1,5596-:107 | 3,9683
1 cal putere (CP) 735,5 75 632,42 1 0,9863 2509,66
1 horsepower (HP) | 745,7 76,04 641,19 1,014 1 2544.,47
Btu 0,293 0,03 0,252 3,985-10* | 3,9301-10* 1
h

1 CP electric = 746 W

11
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Tab.1.10 — Puterea calorificd inferioard H; a unor combustibili [1, 3, 4, 5]

Combustibil kJ/kg
Antracit (Anina Sud) 22805
Huila (Lupeni) 20766
Lignit (Rovinari) 7896
Alcool 90 % 23865
Alcool 100 % 26716
Petrol 43105
Benzina de petrol 42035
Motorina (motoare Diesel) 41843
Metan pentru motoare 48567
Metan (CH4) 49949
Metanol 19930
Eanol 28865
Etend 47195
Izobutan 45613
Hodrogen 120971
Gaz de cocs 36342
GPL — gaz petrolier lichefiat 40193
Salcie energetica (Salix viminalis) 19738
Plop (bucdti lemn masiv autohton) 19685
Cires (autohton) 19499
Fag (autohton) 19051
Mesteacan (autohton) 18034
Lemn de brad 16224
Brichete floarea soarelui cu umiditate (5,9 ...6,2) % 17070 ... 17370
Brichete canepa 16600 ... 16740
Peleti de plop (umiditate 10 %) 16151
Peleti de fag (umiditate 10 %) 15896

12
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Cap.2 STADIUL ACTUAL TN TEHNICA SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

2.1 Notiuni de baza. Definitii

Acest curs 1si propune sd informeze cititorul cu notiunile de bazd despre schimbétoarele de
caldurd si agentii termodinamici de lucru din aceste echipamente, prin definitii, principii de
functionare, caracteristici tehnice si termofizice, domeniile lor de utilizare. De asemenea, este
expusa o clasificare a schimbatoarelor de caldura, dupa diverse criterii, cu exemplificari si explicatii,
menite sa ajute la identificarea acestora in diverse instalatii termice.

Schimbatoarele de caldura reprezinta aparate care au drept scop transferul de caldura de la un
fluid la altul, in procese de incalzire, racire, recuperare de caldura, condensare, evaporare sau alte
procese termice in care sunt prezente doud sau mai multe fluide cu temperaturi diferite.

Schimbatoarele de cdldura pot functiona in instalatiile industriale ca organe principale — parti
componente ale unor procese tehnologice, sau ca organe secundare introduse din considerente
economice sau de protectie (a cazanelor noi fata de retelele termice invechite). In toate cazurile ele
trebuie sa satisfaca o serie de conditii, astfel [6, pg.35]:

» asigurarea unui schimb intens de caldura intre agentii termici;
respectarea regimului termic impus;

>

» respectarea pierderilor de presiune;
» securitate si fiabilitate in exploatare;
>

o constructie simpld, compacta si economica din punct de vedere al investitiei, exploatarii
si Intretinerii.

Factorii care influenteaza cheltuielile de investitie si exploatare a schimbatoarelor de cdldura
sunt: posibilitatea realizarii unui regim termic ridicat cu pierderi de presiune scazute, depuneri usor
de indepartat, grad mare de raspandire si cost redus.

Alaturi de sistemele de conducte si pompe, schimbatoarele de caldurd reprezinta
echipamentele termomecanice cele mai raspandite in industrie, de aceea rezultd necesitatea
perfectiondrii si modernizdrii continue a acestor aparate, dar i optimizarea proceselor ce se
desfasoara in ele.

13
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2.2

Domenii de utilizare

Schimbatoarele de caldurd au aplicabilitate in domenii foarte variate, cum ar fi [6]:

2 [n sisteme de incdlzire si conditionare: statii in sistemele de incilzire urbani (fig.2.1),

industriala sau individuala, producerea apei calde menajere, extragerea caldurii 1n sistemele cu
pompa de caldura, recuperarea caldurii in sistemele geotermale, racirea pe circuitele sistemelor
cu pompe de caldura si in instalatiile de climatizare.

Fig.2.1- Instalatii cu pompe de

cildurd [7] Fig.2.2- Platforma petrolierd [8]

>  Domeniul turismului - hoteluri si complexe balneoclimaterice: cu centrale sau puncte termice

proprii, pentru incalzire si apa calda menajera, preparare apa (chiar si minerald) pentru bai si
tratament, Incalzire apa din piscine §i stranduri.

Industria extractiva si petroliera (fig.2.2). pentru racirea echipamentelor termice de lucru si a
lubrifiantilor.

Industria alimentara §i a bauturilor: (fig.2.3) schimbatoarele de caldura sunt disponibile
pentru racirea, pasteurizarea si concentrarea laptelui si a produselor lactate, a sucurilor din
fructe si legume, a bauturilor racoritoare, a berii, a cidrului si a vinului, in rafinarea uleiului, in
producerea inghetatei, a supelor si alimentelor pentru copii, In industria de prelucrare a
zaharului, etc.

Fig.2.3- Vitrine frigorifice [9] Fig.2.4- Platforma chimica [10]

14
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-

Industria chimica si farmaceutica (fig.2.4) necesitd presiuni de lucru inalte si durata de viata
mare a schimbatoarelor de caldurd in conditii de functionare cu medii deosebit de corozive,
pentru recuperarea caldurii, incdlzirea, racirea si evaporarea apei, acizilor, alcalilor,
emulsiilor, dispersiilor si altor solutii apoase care necesitd procesare termicd; pentru racirea
reactiilor exoterme sau de fisiune, recuperarea caldurii, condensarea aburului si vaporilor de
solventi; pentru protectia mediului prin utilizarea proceselor termice in circuite inchise.

Schimbétoarele de caldura cu placi ofera o gama larga de posibilitdti de alegere a materialelor,
astfel incat aparatele sa satisfaca cerinte dure la preturi competitive in raport cu celelalte tipuri
de schimbatoare, ceea ce le asigura un succes tot mai mare in acest sector.

Industria  navala  (fig.2.5)  prefera  utilizarea i
schimbatoarelor de caldurd cu placi pentru sistemele
centralizate de racire a apei si a lubrifiantilor specifici
motoarelor navale, In recuperarea caldurii, deoarece
constructia lor compactd si utilizarea titanului 1in
compozitia materialului pentru pléci, le fac de neinlocuit.
Un alt mare avantaj 1l reprezintd folosirea lor cu rol de
vaporizatoare §i condensatoare, in instalatiile pentru

producerea apei dulci din apa de mare.

Instalatii industriale (fig.2.6) utilizate pentru: incalzire / racire
in procesele de lubrifiere §i pentru agenti termici speciali
(uleturi, solutii saline sau caustice), racitoare industriale
pentru masini de sudurd, prese hidraulice, lagare,
compresoare, centrale nucleare, aeronautica, recuperare de
caldurd in instalatii de vopsire sau ventilatie, evaporarea
apelor uzate, sisteme de separare a lichidelor.

Industria frigorifica utilizeaza schimbdtoarele de
caldura cu rol de vaporizator (fig.2.7) condensator,
supraincdlzitor, subrdcitor, racitor intermediar,
recuperator de caldurd cu sau fard condensare
partiald, racitoare de ulei si pot utiliza diferite medii
de racire, cum ar fi: agenti frigorifici, solventi
organici, apa, diferite solutii de saramura (amestecuri
de glicol, clorura de calciu, alcooli), solutii vascoase
(ulei), etc.

Fig.2.7- Depozit frigorific

Instalatii pentru desalinizarea apei de mare.
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2 Lucrari de constructii care necesitd inghetarea terenurilor acvifere in vederea sapdrii puturilor
de mina, galeriilor de metrou sau tunele subterane, a barajelor, a depozitelor subterane de gaze
lichefiate, etc. sau preracirea componentelor betonului in cazul executdrii unor structuri
masive de beton (baraje).

2.3  Agenti termodinamici

Agentii termodinamici sau agentii de lucru sunt fluide purtatoare de caldura constituite dintr-
o substanta sau un amestec de substante, prin intermediul carora se realizeaza transferul de energie
de la un sistem termodinamic la altul, sau se transforma o forma de energie in alta, sau cu ajutorul
cirora se desfisoard un proces termodinamic. In tehnica schimbatoarelor de caldura, dar si in alte
domenii similare, se practica denumirile de agent termic primar pentru fluidul cu temperatura mai
ridicata si agent termic secundar pentru fluidul cu temperatura mai scazuta.

Cerintele impuse schimbatoarelor de cédldurd sunt in mare masurd determinate de
caracteristicile agentilor termici care circuld in cadrul acestor aparate, agenti care trebuie sa
indeplineascd urmatoarele conditii:

- densitate mare, sau volum specific al vaporilor cat mai mic;

- vascozitate mica;

- capacitate termica mare realizata cu debite cat mai reduse;

- caldura de transformare de faza ridicata (caldura latenta de condensare sau vaporizare);

- trebuie sa fie stabili din punct de vedere termic si chimic, sub actiunea indelungata a
temperaturilor inalte sau joase;

- s nu prezinte pericol de inflamabilitate, explozie sau toxicitate si s nu fie poluant (sa
aibd un potential cat mai scazut de distrugere a stratului de ozon);

- sa nu formeze depuneri pe suprafata de schimb de céldura a aparatului.

Pentru asigurarea fiabilitatii si sigurantei in exploatare, agentii termodinamici utilizati in
schimbatoarele de caldurd din diverse procese tehnologice, trebuie sd fie neagresivi sub actiunea
indelungata a temperaturilor ridicate.

Printre agentii termodinamici utilizati In mod frecvent se numara: apa, aerul, aburul, gazele
de ardere, gaze si amestecuri de gaze, amestecuri de lichide, ulei, solutii de saruri, metale topite, etc.

Alegerea agentilor termodinamici se face in functie de procesul tehnologic si conditiile de lucru
ale schimbatorului de caldura integrat in procesul tehnologic. Cei mai raspanditi agenti termici
utilizati pentru incalzire sunt apa, aburul, gazele de ardere si agentii frigorifici specifici pompelor
de caldura, iar n procesele de racire: apa, aerul, solutii de saruri In apa, agenti frigorifici de racire.

Ca agenti termici de incalzire sau racire se pot utiliza si deseurile de productie sau subprodusele
provenite din surse secundare. Pretul scdzut al acestora trebuie sa conduca la solutii la care aspectele
economice sa fie subordonate solutiei constructive si functionale.
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Apa este cel mai utilizat agent termodinamic (fig.2.8) datorita unor
avantaje tehnico-economice, cum ar fi:

v' gradul mare de raspandire si costul redus,

v' coeficient ridicat de transfer de caldura (spre exemplu, la
schimbatoarele de caldurad cu placi coeficientul global de
transfer de caldurd poate atinge valori in jur de 10000
W/m?K),

v’ caldura latenta de vaporizare mare (1:=2250 kJ/kg),

v' posibilitatea transportului la distanti cu pierderi de temperatura sub 1 °C la 1 km.

Fig. 2.8 - Apa

Dar exista si inconveniente care ridicd valoarea investitiilor pentru acest agent, cum ar fi:
dependenta temperaturii de presiune, necesitatea unor statii de pompare, de epurare si dedurizarea
apei (prin vaporizare sau chimic).

Aburul (fig.2.9) este un agent termic cu numeroase avantaje, fiind usor de transportat, avand
o valoare ridicata a caldurii latente de vaporizare si un coeficient de convectie ridicat, iar la o
presiune data ii corespunde o temperaturd de condensare constanta.

Utilizarea vaporilor permite o reglare usoara a procesului de
incalzire.

Ca dezavantaje, trebuie amintit ca utilizarea temperaturilor
ridicate reclama presiuni mari, iar aparitia condensului, care trebuie
evacuat permanent cu ajutorul unor aparate auxiliare, impune
limitarea distantei de transport a acestui agent termic sau
randamente termice mai scazute la producere.

Fig.2.9- Locomotivi cu abur

In instalatiile tehnologice de incilzire cu vapori se utilizeaza abur, pentru care la temperaturi
de saturatie relativ mici (150....200) °C corespund presiuni pani la 16 bar. Trebuie amintit faptul ca
transportul aburului necesitd instalatii termice performante, bine izolate termic.

Un alt agent termic aflat la “indeména industriei” este
reprezentat de gazele rezultate din arderea combustibililor,
(fig.2.10) care au marele avantaj al independentei temperaturii
fatd de presiune, ceea ce face posibil obtinerea unor temperaturi
peste 1000 °C la presiunea atmosferici, dar care au o
posibilitate redusa de reglare termica si transport, murdaresc si
uzeaza suprafetele de contact, iar coeficientul redus de schimb

de caldura nu le face totdeauna agreabile.

In plus, este necesar un traseu de canale de fum de Fig. 2.10 -Termosemineu
sectiuni mari pentru transportul gazelor la distantd, ceea ce
implicd pierderi importante de caldura.
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Aerul (fig.2.11) un
agent termic ieftin si la
indemana, prezintd aceleasi
dezavantaje ca si gazele,
motiv pentru care el este
utilizat 1n instalatiile mici de

racire si incalzire.

Fig.2.11- Ventilatoare

Agentii frigorifici

Sunt fluide care, in cadrul unei instalatii frigorifice, transporta caldura preluata de la corpul sau
mediul supus racirii, catre mediul ambiant reprezentat de apa sau aerul de racire a condensatorului,
iar in cazul pompelor de caldura transfera caldura de la sursa rece (mediul ambiant) la sursa calda
utilizatad in scopul incalzirii unui spatiu.

Agentii frigorifici cei mai raspanditi sunt:

- amoniacul (R717), utilizat cu precadere la obtinerea unor temperaturi joase, pand in apropierea
temperaturii de solidificare tso=-77,7 °C;

- hidrocarburile pure (propan, butan, pentan) pot fi folosite ca
alternativa In multe situatii, in cazul in care sunt optimizate
ecologic din punct de vedere al puritatii;

- freonii (fig.2.12) sunt utilizati pe scard larga in tehnica
frigului si a pompelor de cdldurd datoritd numeroaselor
avantaje pe care le prezinta; aceste amestecuri de gaze se
numadra printre factorii de distrugere a stratului de ozon,
motiv pentru care asistam in prezent la mutatii deosebite in

aceste domenii, materializate prin inlocuirea unor agenti  Fjg. 2. 12 —Butelii cu freon [12]
frigorifici cu altii care sa corespunda sub aspect ecologic.

Prin Protocolul de la Montreal (1987) s-a stabilit initial o listd de substante ddundtoare
stratului de ozon cu doar 5 clorofluorocarburi complet halogenate (CFC-11; CFC-12; CFC-113;
CFC-114; CFC-115) utilizate ca agenti frigorifici si 3 haloni (Halon-1211; Halon1301; Halon-2402)
utilizati la stingatoarele de incendii. Aceasta listd a fost ulterior completata cu alte substante, prin
amendamentele de la Londra (1990) si Copenhaga (1992).

Protocolul de la Kyoto (1997) a introdus pe lista gazelor cu efect de sera: dioxidul de carbon
(CO2), metanul (CH4), peroxidul de azot (N20), hidrofluorocarburile (HFC), perflorcarburile
(PFC) si hexafluorura de sulf (SF6).

Simbolizarea agentilor frigorifici se face conform ASHRAE 34-2007 si ISO 817-2005, cu
simbolul R (este prescurtarea de la denumirea in limba engleza “Refrigerant”) urmat de un numar
care are o semnificatie specifica fiecarei grupe de agenti.
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In functie de structura moleculara, agentii derivati din hidrocarburi sunt cuprinsi in
urmatoarele grupe de substante daunatoare ozonului (ODS):

— hidrocarburi fluoroclorurate CFC, exemplul: R11, R12.

— hidrocarburi partial clorofluorurate HCFC, exemplul: R22, R141b.
— hidrocarburi fluorurate HFC, exemplul: R134a.

— hidrocarburi nehalogenate HC: exemplul R600a.

Agentii frigorifici zeotropi sunt cuprinsi in seria 400 si sunt simbolizati prin numarul agentilor
frigorifici si concentratia masica a acestuia. Agentii componenti sunt inscrisi in ordinea crescatoare
a temperaturii de fierbere, de exemplu:

v R407A [R32/R125/R134a (20/40/40)];
v R407B [R32/R125/R134a (10/70/20)];
v R407C [R32/R125/R134a (23/25/52)].

Agentii frigorifici azeotropi sunt cuprinsi in seria 500, de exemplu: R507 [R125/R143a
(50/50)]. Amestecurile de componente organice sunt cuprinse in seria 600, de exemplu: R600a —
izobutan.

Amestecurile de componente anorganice sunt cuprinse in seria 700 la care se adauga masa
moleculard, de exemplu:

v' R717 - amoniacul NH3 cu masa moleculard 17;
R718 — apa, cu masa moleculara 18;
R729 — aerul, cu masa moleculara 29;

R732 — oxigenul, avind masa moleculara 32;

IR NEENEEN

R744 — dioxidul de carbon, cu masa moleculara 44.

Utilizarea acestor gaze este strict reglementatd prin Regulamentul (CE) nr.842/2006 al
Parlamentului European care precizeaza utilizarea, izolarea, recuperarea si distrugerea gazelor
fluorurate de tip HFC introducand un control riguros al utilizarii acestora.

De asemenea, Regulamentul (CE) nr.303/2008 precizeaza modul prin care se certifica
personalul si societdtile comerciale care manipuleaza echipamentele stationare de refrigerare, de
climatizare si pompe de caldura care contin anumite gaze fluorurate cu efect de serd, iar pentru
sistemele de climatizare auto este prevazut Regulamentul (CE) nr.307/2008.

Prin Acordul de la Paris, adoptat in decembrie 2015, comunitatea internationald doreste sa
asigure tranzitia citre o economie cu un continut redus de carbon, prin stimularea cercetarii si
inovarii in domeniul tehnologiilor curate care folosesc energii nepoluante si prin implementarea
rezultatelor cat mai rapid pe piata.
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In tabelele 2.1 si 2.2 sunt redati o serie de agenti frigorifici cu indicativul, denumirea,
temperatura de fierbere, dar si cei doi indicatori calitativi ai acestor substante si anume: potentialul
de incalzire globalda (GWP) si potentialul lor de distrugere a stratului de ozon (ODP). Aceste doua
caracteristici sunt predominante in incadrarea lor ca si substante periculoase, prin interactiunea lor
cu mediul ambiant.

Tab.2.1 — Agenti frigorifici din seriile metan, etan, propan, hidrocarburi si
compusi anorganici [13]

Simbol Denumire Temperatura GWP OoDP
normala de fierbere

SERIA METAN

R11 Triclorfluormetan +23.8 3800 1,0

R12 Diclordifluormetan -29,0 8100 1,0

R13 Clortrifluormetan -81,4 14000 0,8

R22 Clordifluormetan -40,8 1500 0,055

R50 Metan -161,0 21

SERIA ETAN

R134a 1,1,1,2- -26,2 1300
tetrafluoretan

R170 Etan -89,0 3

SERIA PROPAN

R290 Propan -42.0 3

HIDROCARBURI

R600 Butan 0

R600a Izobutan -12,0

COMPUSI ANORGANICI

R717 Amoniac -33 630

R718 Apa 100 0

R744 Bioxid de carbon -78 1
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Tab.2.2 — Agenti frigorifici din seriile compusilor zeotropici, azeotropici §i

perfluorocarburi [13]

Simbol Denumire

COMPUSI ZEOTROPICI - seria R400

R404A R125/143a/134a (44/52/4)
R407A R32/125/134a (20/40/40)
R407C R32/125/134a (23/25/52)
R410A R32/125 (50/50)

COMPUSI AZEOTROPICI - seria R500

R500 R12/152a (73,8/26,2)
R502 R22/115 (48,8/51,2)
R507A R125/143a (50,0/50,0)
R508B R23/116 (46,0/54,0)
R509A R22/218 (44,0/54,0)

PERFLUOROCARBURI (PFC)

CF4 Perfluorometan
C2F6 Perfluoroetan
C4F10 Perfluorobutan
C5F12 Perfluoropentan
C6F14 Perfluorohexan
c-C4F8 Perfluorociclobutan

Temperatura
normala de fierbere

-46,5..
-45,2..
-43,8..
-51,6..

-45,7
.-38,7
.-36,7
51,5

-33,5
-45,4
-46,7
-88,3
-47,0

GWP

3260
1770
1520
1720

6000
4400
3300
11850
4580

5700
11900
8600
8900
9000
10000

Ca s1 agenti intermediari de racire se utilizeaza pe scara larga: apa, aerul, solutiile de apa si

clorura de sodiu, respectiv apa si clorura de calciu, propilenglicol, etilenglicol, glicerina, alcool

etilic.

Din punct de vedere al restrictiilor de securitate s1 mediu, standardul SR EN 378-1:2008 face

o clasificare a agentilor frigorifici pe grupe de securitate, in functie de gradul de toxicitate si
inflamabilitate, asa cum este indicat in tabelul 2.3.

Tab.2.3 — Sistemul de clasificare a freonilor pe grupe de securitate [13]

INFLAMABILITATEA TOXICITATEA
Sensul de crestere a toxicitatii ——
3 g ;cés &=, INFLAMABILITATEA Scazuta Ridicata
E g5 Grupa 1 = Neinflamabil Al Bl
3 5 § Grupa 2 = Inflamabilitate scazuta A2 B2
g Grupa 3 = Inflamabilitate ridicata A3 B3
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In functie de gradul de inflamabilitate [14], clasificarea agentilor frigorifici se imparte in
urmatoarele trei grupe, pe baza limitei inferioare de inflamabilitate la presiunea atmosferica si
temperatura camerei (conform ANSI/ASTM E 681):

- grupa 1: este reprezentatd de agenti frigorifici care nu sunt inflamabili in stare de vapori la
orice concentratie in aer;

- grupa 2: contine acei agenti frigorifici a caror limita inferioara de inflamabilitate este mai
mare sau egald cu 3,5 % volum in amestec cu aerul pe volum aer;

- grupa 3: Agenti frigorifici a cdror limitd inferioard de inflamabilitate este mai mica de 3,5 %
volum in amestec cu aerul pe volum aer.

In functie de gradul de toxicitate, agentii frigorifici se clasific in doua grupe:

»  grupa A: contine acei agenti frigorifici care la concentratia medie in timp egala sau mai
mare de 400 ml/m? (400 ppm (V/V)) nu au efecte adverse asupra majorititii lucritorilor care
pot fi expusi la acestia zi de zi, timp de 8 ore, respectiv 40 de ore pe sdptamana;

»  grupa B: este formata din agentii frigorifici care la concentratia medie in timp este mai mica
de 400 ml/m? (400 ppm (V/V)) si care nu au efecte adverse pe majoritatea lucritorilor care
pot fi expusi la acestia zi de zi, timp de 8 ore, respectiv 40 de ore pe saptdmana.

Produsii toxici ai acestor gaze pot rezulta prin descompunere din contactul cu flacarile sau cu
suprafete fierbinti in anumite conditii. Produsii de descompunere majori ai grupei de agenti frigorifici
L1 (A1), cu exceptia dioxidului de carbon, sunt acidul clorhidric si acidul fluorhidric, care isi fac
simtita prezenta prin mirosul extraordinar de iritant chiar si in concentratii reduse.

Dar cel mai rau caz de Incadrare pentru toxicitate poate sa nu fie la fel cu cel mai rau caz de
incadrare pentru inflamabilitate. Din acest motiv, un agent frigorific pentru care exista indoieli privind
incadrarea in grupa de securitate adecvata, este clasificat in acea grupa care are cele mai mari
precautii. In acest sens, standardul european SR EN 378-1/2002 impune o grupare simplificatd astfel:

L1=Al;
L2 = A2, Bl, B2;
L3 = A3, B3.
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2.4 Clasificarea schimbatoarelor de caldura

Marea diversitate constructiva a schimbatoarelor de caldura permite o clasificare ampla a
acestora, dupa mai multe criterii, astfel [6, pg.36]:

a.) Dupa modul de transmitere a caldurii:

- schimbadtoare recuperative (sau de suprafatd), sunt acele aparate prin care circula cel putin
doi agenti termodinamici de lucru ce sunt separati prin suprafete solide (metalice, ceramice, plastice,
materiale compozite, etc.) si care fac schimb de caldura intre ei prin intermediul acestor suprafete;
exemple de astfel de aparate: condensatoare, vaporizatoare, radiatoare, boilere cu serpentind sau cu
rezistente electrice, panouri cu tuburi vidate sau cu tuburi radiante, etc.

- schimbatoare regenerative, agentii termici sunt separati de un perete despartitor si au rol
de a Tmbunatati performantele tehnologice ale unuia dintre ei;

- schimbatoare cu amestec, sunt aparate in care agentii termici sunt in contact direct.
b.) Dupa regimul de lucru:

- schimbatoare cu regim de functionare stationar (cu actiune continud), in care temperaturile
agentilor termici nu variaza in timp Intr-un sector dat al suprafetei de schimb termic, acestea sunt
recuperatoarele;

- schimbatoare cu regim de functionare nestationar (cu actiune periodicad), caracterizate prin
variatia In timp a temperaturii agentilor termici, intr-un sector dat al suprafetei de schimb termic, de
exemplu: regeneratoare, acumulatoare, boilere.

¢.) Dupa starea de agregare a agentilor termici:

- schimbatoare fara schimbarea starii de agregare a agentilor termici (la trecerea prin
schimbatorul de caldura agentii termici nu 1s1 modifica starea de agregare, de exemplu: radiatorul
auto prin care intra si iese apa de racire a motorului cu ardere interna),

- schimbatoare cu schimbarea starii de agregare (unul sau ambii agenti termici is1 modifica
starea de agregare la trecerea prin schimbatorul de caldura, de exemplu: cazane de abur,
vaporizatoare, condensatoare).

d.) Dupa directia de curgere a agentilor termici exista patru tipuri de curgere:

- curgere in echicurent (fig.2.13): deplasarea agentilor termici se face in acelasi sens;

Fig.2.13 — Curgere in echicurent
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- curgere in contracurent (fig.2.14): deplasarea agentilor termici are loc In sensuri contrare;

A 4

Fig.2.14 — Curgere in
contracurent [6]

- curgere in curent incrucisat (fig. 2.15): agentii termici se deplaseazd pe directii
perpendiculare;

@ 5

b) Schimbator de cildura cu placi [6]

¢) Schimbator de cdldura cu placi [6]

Fig.2.15 — Curgere in curent incrucisat
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curgere in curent mixt, (fig.2.16) directiile de deplasare ale agentilor termici formeaza
diferite combinatii ale curgerilor specificate anterior.

(\{\* L7y 7y = = AN AN
L D o o oy o IS -
D DRI B
T~ NAYACETEEG § G IVAY.

wferioara

Fig.2.16 - Montajul unui schimbadtor tip “Compabloc” avind curgere mixtd [15]

e.) Dupa numarul de treceri ale agentilor termici:

- cu o singurd trecere (agentii termici se deplaseaza pe o singura cale, fard a-si schimba sensul
de miscare: fluidul 2 din fig.2.17),

iesire fluid 2 Intrare fluid 1

din tuburi in manta

T l sicana

lesire fluid 1 intrare fluld 2
din manta In tuburi

Fig.2.17 — Schimbadtor tubular: fluidul 1 are 7;= 5 treceri peste sicane,
iar fluidul 2 are z,= 1 trecere prin fasciculul de tevi [16]
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- cu mai multe treceri (unul sau ambii agenti termici se deplaseazd prin cateva cai,
schimbandu-si succesiv sensul de miscare: fluidul 1 din fig.2.17 care curge in spatiul dintre tevile
din fascicul si mantaua aparatului, ocolind sicanele transversale pentru a asigura un timp mai
indelungat contactul indirect dintre cele doua fluide de lucru din aparat), are numarul de treceri z,=
5 treceri.

f.)  Dupa materialul de constructie a suprafetei de schimb termic, distingem:

- schimbatoare cu suprafete metalice (suprafata de transfer termic dintre fluidele de lucru este
executata din metal),

- schimbatoare cu suprafete nemetalice (suprafata de schimb termic este confectionata din
materiale nemetalice, bune conducatoare de cdldura, cum ar fi: grafit, materiale ceramice);

g.) Dupa configuratia suprafetelor de incalzire existd o mare diversitate de modele, astfel:

- schimbatoare tubulare, tig.2.18, orizontale sau verticale (in care suprafata de incalzire este
compusa dintr-un fascicul de tevi drepte asezate orizontal sau vertical);

zvvinwnﬁui:%

Fig.2.18 — Schimbadtor tubular [17] a) — serpentine plan verticale [19]
b) — serpentine rotunde [18]

Fig.2.19 — Schimbdtoare cu serpentine

Fig.2.20 - Baterii de tevi cu lamele [19] Fig.2.21 - Tevi cu nervuri exterioare [19]
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- schimbatoare cu serpentine (fig.2.19) — cilindrice sau plane (elementele componente ale
suprafetei de incalzire sunt serpentine cu alura cilindricd sau plan-verticale);

- schimbatoare de tipuri speciale - elementele suprafetei de incalzire pot fi: tevi cu lamele
(fig.2.20), tevi cu aripioare (fig.2.21), placi (fig.2.22), in fagure, spirale, etc.);

- schimbatoare combinate (suprafata de incalzire este confectionata din elemente de diferite
configuratii, de exemplu: tevi drepte si serpentine).

(3 arnituri

N
[ L)

Fig.2.22 — Schimbatoare de cildura cu plici [19]

h.) Dupa modul de preluare a dilatarilor termice, schimbatoarele de caldura pot fi concepute sub
urmatoarele forme:

- rigide (nu permit compensarea dilatarilor tevilor si mantalelor),

- semielastice (permit o compensare partiald a dilatarilor, de exemplu: schimbator de caldura
tubular cu compensator in forma de lentild),

- elastice — cu tevi duble, cu tevi in forma de “U”, cu cap mobil, cu presetupa la placa tubulara
(permit compensarea totala a dilatarilor prin existenta unei legaturi elastice Intre corpul aparatului
si placile tubulare, sau intre acestea si tevi; deplasarea liberd a tevilor la dilatarea termica este
realizata fie printr-o constructie speciald a tevilor duble sau in forma de “U”, fie cu placa tubulara
mobild sau cu presetupad);

i.) Dupa modul de asamblare:

- schimbatoare din elemente de tip “teava in teava "— cu unul sau mai multe corpuri legate in
serie, fig.2.23;

- schimbatoare tubulare in manta - un mare numadr de tevi drepte fig.2.24 sau in forma de ,,U”
fig.2.25 sunt incluse Intr-o manta cilindrica;
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Fig.2.23 — Schimbator teava in teava [11]

Fig.2.25 - Schimbator cu tevi in forma de ,,U” [17]

- schimbatoare cu camasa (suprafata de incalzire este formata din insdsi peretii aparatului),

- schimbatoare inecate (compuse din elemente scufundate intr-un singur corp),
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- schimbatoare cu stropire (unul dintre agentii termici este stropit direct pe suprafata de
schimb de caldura).

2.5 Orientari si tendinte Tn dezvoltarea schimbatoarelor de caldura

Dezvoltarea sectoarelor cu performante ridicate precum: energetica nucleara si conventionala,
tehnica spatiald, industria alimentara, chimica, petrochimica si farmaceutica, etc, au determinat
orientarea cercetdrilor in domeniul schimbatoarelor de caldura spre:

» intensificarea proceselor de transfer termic prin: suprafete extinse, promotori de turbulenta,
vibratii, aditivi, campuri electrostatice;

»  realizarea de aparate compacte prin adoptarea unor solutii constructive diferite de tipul clasic
(cu tevi si manta), de exemplu:

— schimbitoare de cilduri cu plici (k=3500...12000 W/m?-K),
— schimbitoare spiralate (k = 1800...2500 W/m?-K),
— schimbitoare lamelare (k = 2000...3000 W/m?-K);

» directii de dezvoltare in scopul ridicarii performantelor acestor echipamente:

— reducerea dimensiunilor de gabarit, prin cresterea suprafetei de transfer termic pe unitate
de volum,

— cresterea gradului de flexibilitate in proiectarea suprafetelor si a schemei de curgere,

— intensificarea turbulentei,

— micsorarea pierderilor de presiune.

Pentru a putea urma directiile amintite anterior, se va tine seama de: materialele de constructie,
domeniul de temperaturi si presiuni, debite maxime admise, procesul de formare a depunerilor,
alegerea si Intretinerea aparatelor.
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3.1

Cap. 3 CALCULUL SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Calculul general al schimbatoarelor de caldura

Prin calcul termic se intelege determinarea analitica a schimbului de caldura ce se poate realiza
intre cei doi agenti termici, In cadrul unui schimbator de caldura.

"NOTA: Se adoptd urmdtoarea conventie de notare:

i)

se considera agent termic primar fluidul mai cald §i toti parametrii sai vor purta indicele "1"

(spre exemplu: t1, cp1, h1,m4 ,py, etc.), iar fluidul mai rece se considera agent termic secundar

§i toti parametrii acestuia vor purta indicele "2" (spre exemplu: t2, cp2, h2, M, etc.);

atdt pentru agentul termic primar, cdt si pentru cel secundar, marimile termofizice vor primi

indicele (i) la intrarea in schimbatorul de caldura (de exemplu: ty;,t,;, hy; ) si indicele (e) la

iesirea din schimbdator (de exemplu : tip,tye, hie ) .

Calculul termic general al unui schimbator de caldura se compune din:

calculul de proiectare, in cadrul caruia din fluxul termic al schimbatorului se determina

suprafata de schimb termic si care cuprinde urmatoarele etape:

a.l)

a.2)

calculul termic, in care se stabilesc:
regimul de temperaturi ( ty;, t1e) tmi, t2i tzer tmas Atiog)s

se scot din tabele sau diagrame proprietatile termofizice ale agentilor termici, cum ar
fi: caldura specificd masica la presiune constanta — cp, in [J/kg-K], densitatea -p, in
[kg/m?], conductivitatea termici - A, in [W/mK], vascozitatea dinamici -
Ugin (sAU Vg;,), In [Ns/m?], vAscozitatea cinematici - V., in [m?/s], numirul
Prandtl — Pr, citite pentru temperaturile medii (¢,,,1, t,2) determinate anterior;

debitele agentilor termici, masic (T;l), exprimat in [kg/s] si volumic (V), in [m>/s];

se aleg tevile (materiale §i dimensiuni standardizate) si se stabilesc sectiunile de
curgere in vederea determindrii vitezelor efective de curgere ale celor doi agenti
termici de lucru;

coeficientii de convectie pentru fiecare agent termic (a4, @,);
coeficientul global de transfer termic (k).

calculul constructiv (dimensional), are ca scop determinarea dimensiunilor principale

ale schimbatorului de caldurd si verificarea dimensiunilor adoptate in calculul termic; acest
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calcul depinde de forma suprafetei de schimb de caldura si de tipul schimbatorului, continidnd
urmatoarele etape:

- determinarea sectiunilor libere de curgere a celor doi agenti termici,

- calculul geometric de repartitie a suprafetelor (numar de tevi, numar de sectii legate
in paralel, lungimea unei tevi, pasul dintre tevi, dimensiunile de gabarit ale aparatului);

a.3) calculul fluidodinamic , consta in determinarea pierderilor de presiune pe traseele
celor doi agenti termici (pierderi de presiune liniare, locale si totale), in scopul alegerii si
dimensionarii aparatelor si organelor de transport adiacente (pompe, ventilatoare, etc.);

a.4) calculul de rezistentd, se efectueaza la toate componentele schimbatoarelor in care
fluidul are o presiune staticd mai mare de 0,7-10° N/m?, pentru tevi, flanse, capace, mantale.

b.) calculul de verificare se efectueaza cand sunt cunoscute debitele agentilor termici, parametrii
acestora, tipul si suprafata de schimb de caldura a aparatului, cand dorim alegerea unui schimbator,
sau sa determinam performantele tehnice ale unui aparat existent.

3.2  Ecuatiile de baza utilizate in calculul schimbatoarelor de caldura

In ambele cazuri a) si b), calculul consta in rezolvarea simultand a doui ecuatii de bazi pentru
suprafata elementara (dS) prin care are loc transferul de caldura de la agentul cald la cel rece:

> ecuatia de bilant termic pe schimbator:

dQ = —nr - dQ, =dQ; (3.1
unde: dQ@ - reprezinta fluxul de caldura schimbat in cadrul aparatului, [W];

17 - randamentul termic al schimbatorului de caldura, [%];

dQ - fluxul de caldura cedat de agentul termic primar prin unitatea elementara de suprafata
(dS), catre agentul termic secundar;

dQ, - fluxul de caldurd primit de agentul termic secundar prin unitatea elementarda de
suprafata (dS), de la agentul termic primar.

Considerand cunoscute debitele masice ale agentilor de lucru (my,) si cdldurile specifice
masice la presiune constanta ale acestora (cp1,2), pentru o variatie elementard de temperatura (dt), se
pot scrie ecuatiile de transfer termic pentru fiecare fluid, sub forma:

dQ; = mycyydt, [W] (3.2)

dQ, = mycyzdt, [W] (3.3)
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Integrand cele doud ecuatii intre intrarea si iesirea din schimbdtor, pentru cazul in care fluidele
nu isi modifica starea de agregare, acestea devin:

Q1 = MyCp1(tre — tr), [W] (34.1)
Q2 = MyCpa(tae — tr), (W] (342)

Pentru acest caz, ecuatia (3.1) de bilant termic pe schimbator devine:

éT =Nr- 7;11€p1(t1i —t1e) = 7;12%2 (tze — t21), [W] (3.43)

In cazul in care agentii termodinamici de lucru din schimbitor isi modifica starea de agregare
(spre exemplu, in timpul fenomenelor de condensare sau vaporizare), ecuatiile se vor scrie in functie
de variatia entalpiei specifice a acestora (h), masurata in [J/kg-K], cititd 1n starea de intrare, respectiv
de iesire a agentului termic din schimbator:

Q1 = my(hy; — hie), W] (3.5.1)

Q2 = my(hze — hy), [W] (3.5.2)

Pentru acest caz, ecuatia generala de bilant termic pe schimbator (3.1) se scrie sub forma:

éT = 777' ‘ 7;11(h1i —hie) = 1;12(h2€ — hyp), [W] (3.5.3)

» ecuatia generala de transmitere a caldurii, care pentru o suprafata elementara (dS) are expresia

dQr = k-dS - (t —t), [W],si integrata intre limitele 0 si S, unde S, reprezinti suprafata de
schimb de caldura care separa fluidele de lucru, devine:

Qr = k- Ss- Atlog (3.6)

Din combinarea ecuatiilor (3.1), (3.4), (3.5) s1 (3.6), rezulta ecuatia generala (3.7) de transfer
termic pe un schimbadtor, dacd se tine seama de variatia temperaturilor agentilor termici:

Qr = —NrmyCp1(t1e — t1;) = MaCpa(tae — t) = k- S - Aty

Qr = NrmyCp1(t1; — tie) = MyCpa(tze — ty) = kSAtyog (3.7
sau ecuatia (3.8) pentru cazul in care agentii termodinamici suferd o transformare de stare
(condensare, vaporizare, fierbere) si se tine seama de variatia entalpiei specifice (Ah) a agentilor in

schimbator:

Qr = nrmy(hy — hie) = My(hae — hy))) = kSAtyog, [W] (3.8)
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In cazul schimbatoarelor de caldura de tip condensator (cu abur sau freoni, care reprezinti
agentul cald si poarta indicele “1”), rdcit cu aer sau apa (care constituie agentul rece si care va purta
indice “2”), ecuatia de bilant termic pe aparat se scrie sub forma (3.8.1):

Qk =nr - ereon/abur = Qaer/apa And (3.8.1)

nr - My (hyg — hie) = MyCpy(te — ty1) (3.8.2)

In cazul schimbitoarelor de cildura de tip vaporizator cu agenti frigorifici care isi schimba
starea de agregare (freoni, amoniac, care reprezinta agentul rece sau secundar, deci va purta indicele
“2”), pe baza caldurii preluate de la un agent termic mai cald (care constituie agentul termic principal
si va purta indice “1”), ecuatia de bilant termic pe schimbator se scrie sub forma (3.8.3). Agentul
termic principal poate fi aerul, apa, saramura, sau orice alt fluid care trebuie racit.

Qv =nr" Qaer/apa/saramura = ereon And (3.8.3)

Nr - 7;11Cp1(t1i —t1e) = 7;lz(h2e — hyy) (3.8.4)

» ecuatia de conservare a debitului, cu ajutorul careia se dimensioneaza sectiunile de curgere a
agentilor de lucru, dar si vitezele acestora:

1= p W -4, [kg/s] e
e U S v = w4y, [m3Ys] (3.9)

Wllzpl'Vl

unde,

wi, reprezintd viteza de deplasare a agentului respectiv (1) prin sectiunea transversald de
curgere Ay, in [m/s];

A1, aria sectiunii transversale a canalului de curgere a agentului termic considerat, exprimata
in [m?].

in tabelul 3.1 sunt redate formulele de calcul pentru diferite forme geometrice ale sectiunii
transversale ale canalelor de curgere a agentilor termici prin schimbatorul de caldura.
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Tabel 3.1- Formule de calcul pentru aria sectiunii transversale de curgere

L a
Forma sectiuni
a
Circulara Patrata
Ay, [m?] m-d? Ay =a’
Formula de calcul: Ay = 4
b
Forma sectiunn a
b
Dreptunghrulara Eliptica Hexagon regulat
A1, [m?] Formula: Ai=a-b Aj=m-a-b Ay =3-a-b

3.3  Calculul termic al schimbatoarelor de caldura recuperative

¢ Curgerea in echicurent §i in contracurent

Calculul termic al schimbatoarelor presupune determinarea regimului de temperaturi intre
care lucreazd acestea, mai precis, temperaturile celor doi agenti termici la intrarea si iesirea din aparat,
temperaturile medii corespunzatoare celor doi agenti termici de lucru si diferenta medie logaritmica
de temperatura.

Din datele de proiectare se stabilesc temperaturile de intrare si iesire a agentilor din aparat, iar
cele necunoscute se determind in functie de tipul, rolul si conditiile de functionare ale aparatului,
astfel incat sa fie cunoscute in aceasta etapa:

- temperatura agentului primar la intrare in schimbator (ti;),
- temperatura agentului primar la iesire din schimbator (tie ),
- temperatura agentului secundar la intrare in schimbator (t2i ),

- temperatura agentului secundar la iesire din schimbator (t2c ).
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tae —————

L1

a) Schema curgerii in echicurent

t2e

ta; - ———

Tt | £

Fig.3.1 — Schema simplificatd de curgere a agentului printr-un schimbdtor

b) Schema curgerii in contracurent

Se va nota cu:
Aty = ty; — t1, = gradul de racire (sau variatia de temperaturd) a agentului termic primar;

At, = t,, — t,;= gradul de incalzire (sau variatia de temperaturd) a agentului termic secundar.

Temperaturile medii ale agentilor de lucru din schimbator sunt date de relatiile:

- temperatura medie a agentului termic primar: tm1 = % (3.10)

Littae

- temperatura medie a agentului termic secundar: tmz >

Dupa stabilirea temperaturilor de intrare/iesire din schimbatorul de caldurd, se reprezinta
diagrama de variatie a temperaturii fiecarui agent termic care strdbate aparatul, in lungul suprafetei
de schimb de céldura a acestuia (t, S), in functie de tipul de curgere (echicurent sau contracurent) ca
in fig.3.2.

Diferenta medie logaritmica de temperatura are aceeasi formuld generald de calcul (3.11),
atat pentru curgerea in echicurent si contracurent, ct si pentru cazurile in care unul sau ambii agenti
isi schimba starea de agregare (condensare si vaporizare).

At —Atyi
Atlo‘g = AtlogEC = AtlogCC = W (3.11)

Atmin

a) Pentru curgerea in echicurent, avand diagrama de variatie a temperaturii in lungul suprafetei de
schimb de caldurd reprezentatd in fig.3.2 a.l), b.1), c.1), diferenta medie logaritmica de
temperatura este data de relatia:
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_ (t1i—tap)—(t1e—tze)

Aty = —— (3.12)
g t1i—tp
m(tlé—fzz)
b) Pentru curgerea in contracurent, exista urmatoarele posibilitati :
b.1) daca At; > At,, atunci :
_ (t1i—tze)—(t1e—t2i)
Atlog - ln<t1i_t2€) (313)
t1e—tai
b.2) daca At; = At,, atunci :
Atlog = Atiax = Dtpin = (tli - tZe) = (tle - tzi) (3.14)
b.3) daca At; < At,, atunci :
tre—tai)—(tyi—t
Atlog _ (tie=tai)—(t1i—tae) (3.15)

t1e—t>i
ln(—le 21)
t1i—t2e
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In practica se poate intalni una din variantele de mai jos:

ta[’C]
tii

\\ te
//_- t2e

t2i

»

S[m?]

a.1) curgere in echicurent
Atmax = ti — taips
Atmin = tie — taes

th[%c]

£y

-
5 [m=]

b.1) curgere 1n echicurent
Atpmax = tyi — tyi;
Atpin = tie — toe

tAl

fq;

=]
Ly

w \/
E)

,
°]

c.1) curgere 1n echicurent
Atmax = ti — tois
Atmin = t1e — t2e

¥

@)
&
=

Atl = Atz

N \
& \. )
La;
5 [m?]

a.2) contracurent — caz special

Atlog = Atmax = Atmin = t1i — tae

tA[°C]
- \ tls
ta;
-
S [m2]

b.2) curgere 1n contracurent
Atmax = tie — Ui
Atpmin = tyi — tae

th('q
tli \
t:a tla
\‘_ to;
-
S [m~]

c.2) curgere 1n contracurent
Atmax = i — tae
Atmin =t1e — b

Fig. 3.2 - Diagrama de variatie a temperaturii in lungul suprafetei de schimb de caldurd pentru
fluide fara schimbarea stirii de agregare
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Condensarea: At,,.. = tr — t2i; Atnmin

t 4[°C]
t1i= tie= tx

/-//_ e
to;

S[m2

a) curgere in echicurent

=1tk — e

A 10
t1 [l t1i= t1e= t -

o \"‘\

tai

S [mhz]

b) curgere in contracurent

Vaporizarea: At,,;, =

t4 [°C]

tui

tie

Y

tii=tze=to

[

S [m?]

c) curgere in echicurent

tii —to; Atpmin =tie — Lo

t 4 [DC]
tai

tie

v

ti=te=1t

5 [m%

d) curgere in contracurent

Fig. 3.3 - Diagrama de variatie a temperaturii in lungul suprafetei de schimb de cdildurd
pentru fluide cu schimbarea stirii de agregare

Temperaturile medii de lucru ale celor doi agenti termodinamici, respectiv a peretelui placii
care separd agentii de lucru din schimbator, se determina astfel :

a) daca At, > At; atunci :

__tyittee

b1 = > $1 tmz = tm1 — Atlog (3.16)
b) dacd At, < At, atunci :
tyi+t
tmz = =50 §i tma = tma + Atigg (3.17)
¢) temperatura medie a peretelui suprafetei de transfer termic:
(tmit+tmz2)
ty = =[] (3.18)
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¢ Curgerea mixta sau in curent incrucisat

Calculul diferentei medii logaritmice de temperaturd, in cazul curgerii mixte sau In curent
incrucisat, se face cu ajutorul coeficientului de corectie (F), astfel:

Aty = F * Dtyogec (3.19)

Factorul de corectie (F) se scoate din diagramele de curgere pentru diferite schimbatoare de

caldura si depinde de variabilele P, R si de schema de curgere a aparatului, prezentand urmatoarele
expresii de calcul [20]:

p=fetta_ A2 _q. p_ltithe Ab 4 (3.20)

t1i—ta; t1i—ty tre—tzi At

In figura 3.4 este redatd diagrama de calcul a factorului de corectie F pentru schimbatorul de
caldura cu o singura trecere, cu curgere incrucisata (transversald) si ambele fluide neamestecate [20].

—>R0,2
-0-R0,4

| -=ros

/

I

O\“\
\ N\ | 2

=~R1,3

-0-R1,5

-X-R1,7
-e-R2

0
| Lag oy b)) -—R25
¢ 0.6 At o v
| |
i“ |

t1 -0-R3
05 1 . -{FR3,5

0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1 —xAR4

\

Fig.3.4 — Factorul de corectie pentru cazul curgerii
incrucisate, fard amestecarea fluidelor [20]

Ca o regula generala, in calcul nu trebuie utilizati factori de corectie F < 0,75. Pentru a creste
valoarea lui F, trebuie modificate debitele, sau temperaturile sistemului, sau chiar schema de curgere.

Exista si alte variante de calcul a diferentei medii logaritmice de temperaturd, spre exemplu
[20]:

< At o . - S
a.) daca 1< ﬁ < 2, se poate admite cd variatia reald a temperaturii fluidelor poate fi

min
exprimatd printr-o variatie liniard, astfel incat diferenta medie logaritmicd de temperatura se
poate calcula Tn mod aproximativ cu media aritmetica, caz in care eroarea de calcul este sub
4 %:
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Atinax + Atmin [0C] (3.21)

Atlog = 2

< At ) . .
b.) dacd 1 < —== < 4,8 o relatie de calcul aproximativa, cu o eroare maxima de 4 %, este:

tmin

Atjog = 0,4 - Atypax + 0,6 - Aty (3.22)

9 At . .. o .
c.) dacal < % < 10, relatia cu precizia cea mai ridicata, eroarea fiind de 0,8 %, este
min

urmatoarea:

At +At i
(MJr 2-/DtmaxDtmin Atmin)

3

Atyog = (3.23)

3.4 Determinarea proprietatilor termofizice ale agentilor termici

Parametrii termofizici pentru fluidele de lucru si pentru peretele despartitor, care reprezinta
suprafata de transfer termic dintre cele doua fluide, se calculeaza la valoarea temperaturilor medii ale
fluidelor de lucru, mentionate anterior (ecuatiile 3.16, 3.17).

Aceste marimi termofizice sunt urmatoarele:

> densitatea p; 5 [kg/m3];
N . . .o 27.
»  vascozitatea dinamicd Hgin1,2p, (SAU Vgin) [NS/m?];
> vascozitatea cinematica Vg1 5, [mM?/s] - se determina din formula de legatura cu vascozitatea
dinamica:
Vain = P " Vein = Vein = Vain/P (3.24)
caldura specificd masica la presiune constanta ¢,q 25, [J/kgK];

conductivitatea termicd 44 5 ,, [W/mK];

. Vein\ . 2 e e e ..
» criteriul Prandtl (PT = ﬂ), in care a = —— reprezinta difuzivitatea termica.
a D
Calculele de proiectare se vor desfasura in continuare utilizdnd numai aceste valori medii.
Parametrii termofizici enumerati mai sus pentru diferite fluide de lucru se pot determina cu
ajutorul programelor Cool Pack si Engineering Equation Solver.

3.5 Determinarea debitelor

Debitul masic necunoscut (T;l) de agent termic se determina din ecuatia generala de transfer de
caldurd (3.4.3, respectiv 3.5.3 in cazul agentilor termodinamici cu schimbare de fazd), iar pentru

debitul volumic se cunoaste relatia:

m=p-l./ S v =%, [m3/s] (3.25)
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3.5.1 Aplicatii la proprietati termofizice, debite si ecuatia de bilant termic

Aplicatia 3.5.1.1

Sa se determine parametrii termofizici pentru apa caldd care intrd intr-un calorifer cu
temperatura de 90 °C si iese cu 70 °C. Se consideri presiunea de vehiculare a apei egald cu 2 bar.

Rezolvare:

Parametrii termofizici se determina la temperatura medie a apei:

_(titt) 70490

0°C

m

2

Pentru determinarea acestor parametrilor se va utiliza programul Engineering Equation

Solver (EES).

In prima etapi trebuie stabilite unititile de masurd cu care se lucreaza, astfel din meniul
programului se selecteaza ,,Options” si ,,Unit Conversion Info” (fig.3.5).

Din fereastra unitatilor de masura se bifeaza unitatile de masura cu care se va lucra.

tes EES Commercial Version: NN - co.ctor: Window [eIE@]r=]
File Edit Search Calculate Tables -7 Egrg g
te= qgri
&l & Variable Info =t ivt )2
: ! = Function Info [ pref [
_EEE Equations Wind —
ti=70 | Unit Conversion Info
= Unit System Specific Properties 7
t_e=80 Constants & ol S e Load
t_m=it_i+t_e)? ¢ English " Molar basis
- T Unit System E} store
Stl:lp Criteria Tempemfule Units Pressure Units
+ Celsius " Pa i+ bar
Default Info " Kelvin " kPa (" MPa
Show Diagram Tool Bar Energy Units Trig Functions
= J * Degrees C 1
Preferences Okl " Radians m
Fig.3.5 — Stabilirea unitaitilor de - — o -
o o Unit Syztem 4 Stop Crit 4 Integration 4 Options 4 General Equations;’{Printer;{Plots;‘ [
mdsurd cu Programul EES L - )

Programul se initializeaza cu datele cunoscute: temperatura de intrare a apei (t 1), temperatura
apei la iesire (t_e), apoi se scrie ecuatia temperaturii medii a apei prin aparat si se apeleaza la
biblioteca programului pentru determinarea parametrilor termofizici (densitate, caldura specifica
masicd la p=const., conductivitate, vascozitatea dinamica, respectiv ecuatia de legaturd Intre
vascozitatea dinamica si cea cinematica si numarul criterial Prandtl).
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Pasii mentionati mai sus sunt indicati in imaginile urmatoare, apeland ,,Options” apoi ,,Function

Info™:

s EES Commercial tls Equations Window = || = e
File Edit Search | Options | Calculate Tables Plots ti=70 {grd C}
m o : t_e=40 {grd C}
E-;iEl] Variable Info Fa Cm=(t_i+t_e)f2
1 Function Info =
rts Equations Wind ; 5 Fhoi p {oark
ti=70 Unit Conversion Info Function Informaton
t_e=90 Constants
t_m=(_i+_e)/2 " Math functions " EES library routines
= =S Unit Systemn

Stop Criteria
Default Info

{+ Fluid properties
" Solid/liquid properties

? Function Info

" External routines

?  Fluid Info

Show Diagram Tool Bar ACENTRICFACTOR RCHE -
CONDUCTMITY [W/mKi - |SF6
T CP [/kaK] =] |s02
J7kg-K Steam
q Steam_|APWS
DEWPDINT [C] Steam MBS
DIPOLE [debye] TestCO2 M
ENTHALPY [J7ka] UserFluid -

ENTROPY [J/kg-K] e

Ex: ‘DENSITY[W’aler,T =T1.P=P1]

Fig.3.6 — Programul EES:
a) apelarea functiilor; b) accesarea proprietatilor fluidelor

X Done

Programul se scrie In format text dar poate fi vizualizat si in format ,,Equations”. Programul

pentru aceastd aplicatie, in cele doua formate (text si ecuatii), dar si rezultatele obtinute sunt indicate
in urmatoarele imagini (fig.3.7 si 3.8).

Fig Equations Window = = 3 Efe Formatted Equations ;IE'EJ
Li=70 {grd C} =1
_e=30 {grd C} ti = TO
_mn=(t_i+t_e)f2
p_1=2 {bar} tg = 90
rho=DEMNSITY{MWater, T=_m,P=p_1)
c_p=CP{Water, T=t_m F=p_1) fo = St te
lambdas= COMDUCTIVITY (Water, T=t_m.F=p_1) z
{vascozitaten dinamica este v_din:} = 2
v_din="ISCOSITY Weater, T=t_m.F=p_1) P1 =
w_din=rho™s_cin - " _ _

- - = (Water , T=lgm.P=p;)
{numarul Prandtl Pr} ? ? -
Fr=FRAMDTLM ater, T=t_m.P=p_1) g = Cp(Water T=tlm .P=py)
o= K{Water , T=tlwm P=p:y)
Van = WVisc [ Water ,T=te .P=py ) =
Vdan = P " Vom '1

Fig.3.7 — Programul EES,
Scrierea algoritmului de calcul in format text si ecuatii
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Feg Solution ;IEIE
IUnit Settings: [J)/[C)/[bar]/[ko)/[degrees]
gy = 4134 [AfkoK]
b= 0.B56Z [Wim-K]

In prezenta aplicatie, in format EES, s-au facut urmatoarele
notatii:

Pr=2.268 Vdin , [kg/ms] — vAscozitatea dinamica cititd de programul EES
pp=2 [bar] . . . . . . .

om 8715 [k din diagrama agentului termodinamic considerat;

f =30 D[D ¢l Vein , [M?/s] — vascozitatea cinematicd pentru care trebuie

=70 [0C .

' [ 0 ] aplicata formula de calcul (3.24).

t,, =80 [0C]

Vo = 3E4BE-07
Wi, = 00003545 [k/m-s]

Fig.3.8 — Rezultatele aplicatiei

Asadar, rezultatele obtinute pentru temperatura medie a apei tm = 80 °C sunt centralizate in
tabelul 3.2.

Tab.3.2 — Parametrii termofizici ai apei la temperatura medie de 80 "C

p 9 Cp ) 7\' ) Vdin , Vein , Pr 9 [-]
[kg/m] [J/kg K] [W/m-K] [kg/ms] [m?/s]
971,9 4194 0,6562 3,545 10 3,648:107 2,266
Aplicatia 3.5.1.2

Sa se reprezinte grafic variatia densitatii aerului pentru umiditatea relativa de 40 %, cand
temperatura acestuia variaza de la -10 °C la +35 °C. Se consideri presiunea aerului egali cu 1 bar.

Rezolvare:
a) Se scrie algoritmul de calcul pentru determinarea densitatii aerului, in conditiile initiale date.

b) Pentru a putea fi rezolvat tabelul in programul Engineering Equation Solver este necesar
inchiderea intre acolade a functiei declarate corespunzétoare axei ,,0X” (cea care urmeaza sa
varieze intr-un interval specificat), in cazul nostru valoarea initiald pentru t_ai=(-10...+35) °C,
astfel incét ea sa poata lua mai multe valori in tabel.

c) Se genereazd un tabel cu 10 randuri (sau mai multe), in care numarul de coloane poate sa
varieze in functie de numarul de variabile pe care dorim sa le calculam (graficul permite
suprapunerea mai multor curbe de variatie in acelasi grafic), tinand seama ca prima coloana i1
corespunde axei ,,0X”, iar celelalte axei,,0Y”. Vor fi urmati pasii : ,,Tables”, ,,New Parametric
Table” dupa cum se poate vedea in imaginea alaturata (fig.3.9).
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B €5 Commercial Version

File Edit Search Options Calculate Tables Plots Windows Help

Alter Valugs

Retrieve P ic Table
Store Pau&bz
Insert/Delete Rur

Insert/Delete Vars
Delete Parametric Table

New Lookup Table

Open Lookup Table

Save Lookup Table
Insert/Delete Lookup Rows
Insert/Delete Lookup Cols
Delete Lookup Table

Linear Regression

- Thwm

@ Equations Window EI
{t_ai=-10} {grd C} l—
No. of Runs (10 5 Table Mame [ariatia dnsitatii aeru
poe] {bar} 0. o unsl H
v 1= %} Vanables in equations Vanables in table

rho_T=DESITY(Air_ha, T=t_ai.P=F_a)

Lai

ok Add = |

/ < Hemuvel

[V Show Aray Variables

Fig.3.9 — Etapele generdrii unui tabel in programul EES

@ Equations Window

{t_ai=-10}
p_a=1 {bar}
wi_1=40 {%%}

EI@ @ Parametric Table E@ |

{grd C}

tho_1=DEMSITv(&ir_ha. T=t_ai.P=F_a&)

Table 1 |

1 2 s
1.10 tai j P1
[kg/m3]

Run 1 -10 1.326
Run 2 5 1301
_Run3 | 0 1.277
“Run4 | 5 1.254
“Runs | 10 1.232
Run & 15 121
Run 7 20 1.189
Run 8 25 1.169
Run 9 30 115
Run 10 3E 11?1

Fig.3.10 — Generarea tabelului in programul EES

Reprezentarea grafica presupune activarea urmdtoarelor optiuni: ,,Plots/ New Plot Window/ X-
Y Plot”, dupa care se declard axele si intervalele de variatie a acestor, activand “Grid lines”,
actualizarea automata a graficului, tipul si culoarea liniei (fig.3.11).

E Parametric Table E@
Table 1 |
1 2 e
1.13 Ta 1 e
[kg/m?]

Run 1 -10 1,326
Run 2 -5 1301
Run 3 0 1217
Run 4 5 1,254
Run 5 10 1232
Run 6 15 121
Run 7 20 1,189
Run 8 25 1,169
Run 9 30 1,15
Run 10 35 1131
Run 11 40 1113
Run 12 45 1,096
Run 13 50 1,079

td = 1, \4 1 i | |
Mew Plot Setup ? X |
Tab Name: [Plot 1 I~ Print Description with plot
Description: | ]
~R-Axis A b

Y -Axis Table
T ai N
rj_ [mn— P"“"""”“""

Format IT IT Format IT Il—

Minimum [-10,00 Minimum [1,050

Maximum [50,00 Maximum 1,350

Interval 10,00 Interval 0,050

@ Linear " Log @ Li " Log
N——_— N——_—

Fig.3.11 — Selectarea modelului de trasare a curbelor de variatie in programul EES
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EEy Variatia densitatii aerului ’E‘ @@
Variatia densitatii aerului |
Graficul rezultat pentru aplicatia 3.2 este redat 128 %
mai jos si scoate in evidentd scadderea 13 \‘«\ el
e e . - - - r —— N\
densitatii aerului pe masurd ce creste ;5. 12 \\'«.\ . E,
temperatura acestuia. I 12 \"\ 0|
5 | \‘v\ J
1.1
Fig.3.12 — Variatia densitdtii aerului “‘-;
in functie de temperaturd R T e w e =
in programul EES Ta. PCl
Aplicatia 3.5.1.3

Care este puterea instalatd a unui boiler de 80 litri, ce trebuie s incilzeasca apa de la 15 °C la
40 °C in timp de 20 minute? Presiunea apei se consideri 1 bar.

Date de intrare Rezolvare Rezultate
_ ) -3 i+ te c, = 436.8 [KWiK]
Vo= 80 - 10 tm = — At =25 [0
t = 15 m =0.06233 [ko/s]
p = p(Water T=tn P=p1) pl=1 [bar]
t= = 40 Q = G807 [v]
= = | T= P=
L Cp Cp ("Water | T=ty,,P=p1) 5-9349 k3]
p1 = Q= m-c - At T=1200 [g]
T = 20 - B0 _ t, =40 [0C]
_l'l.t - t:- - t| .tl = 15
. v t =275 [1C]
m = — W= 0.08 [
S-aunotat: V=80 litri=80-10" m? , este volumul boilerului;

T =20 min =20 - 60 s =1200 s , reprezinta timpul de incalzire a apei,

p =1 bar , presiunea apei.
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Aplicatia 3.5.1.4

Printr-o conductd de otel cu dimensiunile @ 32 x 3 mm curge apa cu viteza de 1,3 m/s.

Considerand densitatea apei 1000 kg/m?, calculati debitul masic si volumic al apei care curge prin
conducta?

Date de intrare Rezolvare Rezultate
032 x3 mm Dimensiunile conductei inseamna: . 3,14 - 0.0262
Mgpqe = 1000+ 1,3 2
_ 1M deye = 32mm =0.032m
w=13- = 0,69 kg/s
Jreava = 3mm = 0.003m
— 100050 |
p= m3 Aine = dexe — 2 "Gteava = kg
0,69 —=
=32-2-3=26mm=10.026m |V, Jig
. . . 1000 —
Debitul masic al apei este:
 d? _ym’ o
mapa:p'w'<¥> =0,69-10 3T:0'69 litri/s

Debitul volumic este:

. . . Tflapa
Mapa = P Vapa = Vapa = P

Aplicatia 3.5.1.5

Printr-un calorifer care are puterea termica de 1400 W circula apa calda pe tur cu temperatura
de 80 °C si pe retur 65 °C. Care este debitul volumic de api care circula prin calorifer?

Date de intrare

P=0Q=1400W, t, =80°C, tg = 65°C

Rezolvare

Q = Mapqa " Cp * At

mapa=p'Vapa = Q=p'Vapa'Cp' (tai_tae) = Vapa=
At = (tg — tge)

Deoarece temperatura apei variaza in lungul suprafetei caloriferului, trebuie calculate densitatea si
caldura specificd a apei la presiune constanta la temperatura medie a apei.

Q
pCp (tai - tae)

Temperatura medie apei:

_ (ta+tee) 80465

t 72,5 °C
ma 2 2
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Se apeleaza la programul Engineering Equation Solver (EES) pentru determinarea proprietatilor
termofizice ale apei, considerand presiunea apei de 2 bar:

s S —
Eig o || B Egy Formatted Equations - |0 x| || By Solution
I_ZZEBDS o 21 Unit Settings: [J/[C)bar)[
t_ma=(t_ai+t_ae)/2 Cpa = 4188 [J/kgrK]
p_a=2 te = 65 Psy= 2
rho=DENSITY(Water. T=t_ma,P=p_a) o+t p=976.4 [kg/m?]
c_pa=CP{WaterT=t_maP=p_a) t = — 22
™ 2 t,e= 65
pa = 2 1a| = BD
t =725
p = p(Water ;T=t,z;P=pas)
Cp= = Cp ('Water ;T=ty: ;P=ps) _I Calculation time = .0 sec
Rezultate
1400 1 3
i S _sMm
Vapa = =228-107°—=
976,4 %9 . 4188 . (80— 65) K S
) m3 % . K

3

m
= 0,0821 W= 82,1litri/h

Aplicatia 3.5.1.6

Se considera un schimbator de cdldura cu placi, avand circulatia agentilor in contracurent, cu

puterea termicd de 70 kW, in care un volum de 1530 litri apa fierbinte trebuie sa se raceasca in timp
de 30 minute de la 80 °C la 55 °C, utilizand apa de la retea care intrd cu 10 °C si se incilzeste pand
la 45 °C. Se consideri presiune pe ambele circuite pl=p2=2bar . S se calculeze:
a) debitul volumic de apa calda ;

b) randamentul termic al schimbatorului;

¢) debitul volumic de apa rece;

d) daca viteza de curgere a apei calde in aparat este de 3,5 m/s, sa se calculeze diametrele
de intrare/iesire apa calda in/din schimbator.

Date de intrare

Qr = 70 kW = 70000W, V; = 1530 litri a.c.= 1,53 m3, pl=p2=2bar

T=30min=30-60=1800s, t;; = 80°C, t;, = 55°C, ty; = 10°C, ty, = 45 °C,

Rezolvare

1,53

. Vl
a V = = = =
) T 1800

0,00085 m3/s

b) Se aplica ecuatia (3.4.3) de bilant termic pe schimbator:

QT=Ut'Q1=TIt'P1'V1'Cp1'(t1i_t1e) =
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Qr

70000

= Ne=

p1- Vi Cp1* (1 — t1e)

~979,2-0,00085 - 4185 - (80 — 55)

= 0,8038 = 80,4 %

Parametrii termofizici pentru cei doi agenti termici se determina cu ajutorul programului EES:

rho_2=DENSITY{Water T=t_m2:P=p_2)
c_p2=CP{Water T=t_mZ:P=p_2)

. Equations Window IE] - Formatted Equations
t_1i=80

t_1e=55 ty = 80
t_mil=(t_1i+t_1e)/2

p_1=2 tie = 55
tho_1=DENSITY (WaterT=t_m1:P=p_1) e
c_pl1=CP{WaterT=t_m1:P=p_1) tmy = — =
t_2i=10 2
t_2e=45 = 2
t_m2=(t_2i+t_2e)/2 P =

p_2=2 py = p('Water ;T=ty P=p;)

Cpt = Cp ("'Water [T=tm ;P=p1)

tz = 10
12 = 45
. ty + tze
2
p: = 2
pz = pl(Water | T=tynz ,P=p2)

Ciz = Cp ('Water ;T=tnz ;P=p2)

=10 x| | Eefseluon

= Unit Settings: [J)/[Cl/[bar]/[l
Cpr = 4185 [JkgK]
Cpz = 4183 [JkgK]
py=2

Po=2

py =979.2 [ka/m3)
po =996.4 [kgjm3]
tg=56

ty; =80

thg=45

ty =10

tn =675

o =27.5

Calculation time = .0 sec

c) Se aplica a doua egalitate a ecuatiei (3.4.3) de bilant termic pe schimbétor:

Qr=1n:0,=0; = QT=Qz=P2'V2'Cp2'(t2e—t2i) =

= Vz = QT
P2 Cpz " (tze — t2;)
. 70000 _ 4708 1 ~*m3
27996,4-4183 - (45 —10) s
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3.6 Stabilirea regimurilor de curgere

Se stabilesc sectiunile de curgere ale celor doi agenti termici, pentru care se aleg viteze
corespunzatoare de curgere, in intervale recomandate de literatura de specialitate, in functie de rolul
indeplinit si modelul propus pentru schimbatorul de caldura. Regimul de curgere pentru fiecare agent
termic este dat de criteriul Reynolds, conform relatiei:

__ Wedegch

Re (3.25)
Ucin
in care:
w - viteza de curgere a agentului termic prin sectiunea indicata, [m/s]
Uein - Viscozitatea cinematica a agentului termic, [m?%/s]
decn - reprezintd diametrul echivalent de curgere a agentului respectiv, in [m]
_ 4-AsT
dech = —— (3.26)
u

in care: Asr— reprezinti aria sectiunii transversale de curgere a agentului considerat, [m?]

P, — reprezintd perimetrul udat de agentul termodinamic considerat, [m].

In general, procesul de transfer de cédldurd in cadrul unui schimbator de caldura este un
fenomen complex care implicd o combinatie de procese simple de transmitere a caldurii.

Spre exemplu, transferul de cdldura in interiorul schimbétoarelor se realizeaza prin convectie
(naturald sau fortata, de la un fluid la un solid), conductie (prin peretii solizi ce despart cei doi agenti
termici de lucru, inclusiv depunerile) si prin radiatie (caz intalnit in mod special la gazele de ardere,
sau la sursele de cdldura cu temperatura ridicata).

Formele de transfer termic cel mai frecvent intalnite in cazul schimbatoarelor de caldura care
fac parte integrantd din diverse procese tehnologice, sunt:

> convectie fortati de la un agent termic la peretele solid despartitor (de reguld, peretele
tevii/placii prin care se transmite cdldura),

> conductie in interiorul peretelui despartitor dintre agentii termici, inclusiv depunerile de calcar
sau pelicule de ulei, rugina, etc. de pe acest perete,

2 convectie fortatd sau liberd de la peretele despartitor la al doilea agent termodinamic de lucru.

De reguld, datorita dificultétilor de ordin matematic si diversitatii situatiilor posibile, calculul
convectiei la curgerea prin conducte si canale se face utilizand relatii date de criteriile de similitudine
(tab.3.4).
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3.7 Determinarea coeficientului global de schimb de caldura

3.7.1 Propagarea caldurii prin conductie

Relatia de baza a transferului conductiv de cdldura a fost propusad de Fourier Tn anul 1822 si
furnizeaza expresia fluxului de caldura transmis printr-un material in care exista gradientul de
temperatura dt/dx:

: dt
Q=-2-5-%, W] (3.27)
sau fluxul termic unitar, specific suprafetelor plane si paralele:
« 0 dt
q ZEZ —A'a, [W/mz] (328)
unde:
S, [m?] - suprafata izotermi de schimb de cilduri, plasati perpendicular pe directia

propagdrii fluxului termic.

Conductivitatea termica a corpurilor (A) reprezintd un parametru termofizic determinant
pentru procesul conductiv de transfer de caldura si depinde de natura corpurilor, de temperatura,
densitatea, umiditatea si structura lor.

Daca corpul primeste o cantitate de caldura, ionii isi intensifica oscilatiile in jurul pozitiei de
echilibru, iar electronii liberi executa deplasari haotice, astfel incat valoarea energiei cinetice a
electronilor si cea a energiei potentiale de oscilatie a nodurilor retelei, se mareste.

Conductivitatea termica este, deci, datorata atat electronilor, cat si fononilor (prin analogie cu
fotonii corespunzatori undelor elastice ale vibratiei ionilor) A= Ael + Apn. La materialele metalice,
datoritd concentratiei mari de electroni liberi A,,ppq; = der , iar pentru materialele nemetalice

Anemeta 1= Afon [2 1]

Cunoscand faptul ca contributia electronilor liberi la stabilirea conductivitatii este de
aproximativ (20 ... 30) de ori mai mare decat a fononilor, rezultd cd Ametal >> Anemetal [21].

Cea mai mare influentd asupra conductivitatii termice o are temperatura, astfel pentru
corpurile solide si omogene, in anumite intervale de temperaturd, se poate considera ca dependenta
este liniara:

A=24-(1+p-t), [W/m-K] (3.29)
unde:
Mo, - reprezintd conductivitatea materialului la temperatura de 0° C, [W/m-K]
B - coeficient specific materialului (pentru metale prezintd valoare negativa).

In tabelul 3.3 si figura 3.13 sunt redate valorile conductivititilor termice pentru diverse
materiale, metale si aliaje metalice la temperaturi diferite.
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In cazul materialelor de constructie si refractare, conductivitatea creste cu temperatura,
expresiile de calcul avand forma [1]:

2» caramida rosie: A=046+256-10"*-t, [W/m-K]
2» samota: 1=07+64-10"* ¢, [W/m - K]
2» magneziti: A=43+512-10"*-¢t, [W/m-K]

Tabelul 3.3 — Conductivitatea termica pentru diferite metale si aliaje [1]

Temperatura Conductivitatea termicd A , [W/mK]

Metalul -100 0 100 200 300 400 600 800 | 1000
Aluminiu pur 243 236 240 238 234 228 215 - -
Duraluminiu

124 160 178 188 193 - - - -
(96%A1+4%Cu+Mg)

Silumin (87%Al+13%S1) 139 158 173 176 180 - - - -

Alama (70%Cu+30%Zn) 90 106 | 131 143 145 148 - - -

Otel carbon =1% C - 43 428 | 422 | 415 | 406 | 36.7 | 322 -

Otel crom =5% Cr - 363 | 352 | 347 | 335 | 314 | 28.0 | 272 272

Otel inox 0,8% Cr - - 40 37 - 31 - 27 -
a00

100

10 Otel inox AISI347

Conductivitatea termica [W/mK]

a1 Lemn
— — —- Bumhac
————— Sficla
Polistiren expandat
0.01
100 1000 000

Temperatura [K]

Fig.3.13 — Conductivitatea termica pentru diferite materiale solide [20]

Conductivitatea termica a materialelor poroase depinde in mod special de umiditatea acestora

(w) prin relatii de forma: A=Xoe®%®", [W/m-K], in care Ao reprezinti conductivitatea materialului
uscat, iar w - umiditatea exprimata in % [22].
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In cazul materialelor termoizolante, conductivitatea termica desi creste cu temperatura, se
pastreaza in limitele unor valori reduse datorita proprietatilor materialului respectiv, dar si a
porozitatilor in care se afla aer sau alte gaze care maresc mult rezistenta materialului la conductivitate
termicd. De aceea, calitatea lor izolanta depinde de porozitatea sau compactitatea lor.

Expresiile de calcul sunt de forma [1]:
> vatiminerali: A=0,056+19-10"*-¢t, [W/m-K]
> vati de sticla: A=0,042+23-10"*-t, [W/m-K].

Conductia termica prin lichide este realizatd cu preponderentd de catre fononi si prezinta
valori mai mici decat pentru solide, aproximativ (0,09 ... 0,7) W/m-K. Spre exemplu, in cazul apei
conductivitatea termici este de 0,5674 la temperatura de 10 °C si de numai 0,6613 la temperatura de
90 °C. In figura 3.14 sunt reprezentate grafic valorile conductivititii termice pentru diferite lichide in
functie de temperatura [20].

Conductivitatea termica a gazelor depinde in principal de temperatura si in mica proportie de
presiune (pana la valoarea corespunzatoare punctului critic), de aceea se poate calcula cu relatia
aproximativa: A=\o (T/273)", in care Ao este conductivitatea gazului la temperatura de 0 °C, iar T
este temperatura absoluta exprimata in K [23].
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Fig.3.14 — Conductivitatea termica pentru diferite lichide [20]

Din cercetari experimentale, rezultad ca in cazul aerului dependenta conductivititii termice de
temperatura este de forma [24]:

.10~4.
,1=2,24-10—3-%-\/T, [W/m - K] (3.30)

T
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Graficul din figura 3.15 reprezintd variatia conductivitatii termice a unor gaze in functie de
temperatura [20].
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Fig. 3.15 — Conductivitatea termicd pentru diferite gaze [20]

Ecuatiile diferentiale ale conductiei termice se rezolva pentru cazurile practice, cu ajutorul
conditiilor de determinare univoca a procesului, care cuprind [20]:

a) conditii geometrice, care determind forma geometrica si dimensiunile corpului;

b) conditii fizice, care stabilesc valorile proprietatilor termofizice ale corpului (¢, , p, A, a —
difuzivitatea termica, etc.) si variatia in timp si spatiu a surselor interioare de caldura;

C) conditii initiale, care determind distributia temperaturii in interiorul corpului, la momentul
initial ©=0;

d) conditii la limita sau de contur, care definesc legatura corpului cu mediul ambiant si care pot

fi exprimate in mai multe moduri:

d.1)  conditii la limita de tip Dirichlet, se refera la cunoasterea distributiei temperaturilor
pe suprafata corpului in fiecare moment; caz particular t, = ct.;

d.2) conditii la limita de tip Neumann, stabilesc valorile densitdtii de flux termic care

strabate corpul pentru orice moment t; caz particular g = ct.

d.3) conditii la limita de tip Fourier, stabilesc temperatura mediului ambiant si legea
fluxului termic Intre suprafata corpului si mediul inconjurator;

d.4) conditii la limita de contact, definesc schimbul de caldura prin conductie intre corpuri
diferite aflate in contact termic perfect.
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Astfel, daca se considerd un perete omogen si izotrop cu grosimea o si conductivitatea termica
A constanta, fara surse interioare de caldura, cu fetele plane paralele care au temperaturile tp,

respectiv tp2 si cu suprafata S de schimb de céldura, fluxul termic unitar prin peretele considerat este
de forma [20]:

* A
q =5 (tpr — tp2), [W/m?] (3.31)
iar fluxul termic transmis prin toatd suprafata peretelui devine:
; . A (tp1—tp2)-S
Q=Q'5:g'(tp1_tp2)'5=%. (W] (3.32)

unde,

R, ==, [m?K /W] reprezinta rezistenta termicd a peretelui, iar

NTIH

0 — grosimea acestuia, exprimata in [m].

In majoritatea aplicatiilor practice se admite o variatie a conductivitatii termice cu temperatura
sub forma ecuatiei (3.29), care inlocuita in legea lui Fourier (3.28) face ca aceasta sa devina [20]:

. dt
q=—A-1+p-t)-—, [W/m?] (3.33)
iar expresia fluxului termic unitar devine:
c tpy+t Am w
q="7 (1 +B %) (tpr = tp2) =5 (tp1 — tp2), [ﬁ] (3.34)
in care,
_ 1 tp1 _ . tp1+tp2) _ A+ [ w ]
I = == [P AL = (1 +p- ) =t | (3.35)

reprezintd conductivitatea termicd medie a peretelui pentru intervalul de temperatura [tp1,tp2] si care
se calculeazd pentru temperatura medie a acestuia tmp=(tp1+pp2)/2, 1ar A1 respectiv A2 sunt
conductivitatile termice calculate la temperaturile tp; $i tp2.

Din cele de mai sus rezulta ca relatiile de determinare a fluxului termic unitar (3.33) si (3.34)
sunt structural identice, motiv pentru care sunt utilizate in aplicatiile practice.

In cazul in care variatia conductivitatii este de forma (3.35) si B0, profilul temperaturii in
perete se obtine prin integrarea ecuatiei diferentiale (3.33), dupa separarea variabilelor, intre limitele:

x=0= t=ty si

x>0= t=t(x)=\/(

(3.36)

1
B

+ tm)z -
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3.7.2 Propagarea caldurii prin convectie

a)

b)

Se observa faptul ca distributia temperaturii n

concava (B <0) sau
convexa ( > 0)

perete nu este liniard, ci ia forma unei parabole :

in functie de semnul factorului B (fig. 3.16) [20].

Fig. 3.16 — Distributia temperaturii
printr-un perete plan omogen [20]

Transmiterea cdldurii prin convectie se realizeaza prin intermediul curentilor de fluid in
proximitatea suprafetelor solide si este influentatd de patru categorii de factori: proprietatile
termofizice ale fluidului, regimul de curgere, natura miscarii, de forma si dimensiunile suprafetei de
schimb de caldura.

Natura miscarii depinde de cauza care o genereaza si se deosebesc doud tipuri de transfer
convectiv [20]:

convectie libera (naturala) (fig.3.17) care se
produce pe baza variatiei densitdtii cu
temperatura In diverse puncte ale fluidului,
sau a miscdrii maselor de fluid (curenti); un
exemplu de convectie naturala la
schimbdtoarele de caldura il reprezinta
curgerea naturald a aerului peste suprafata
radiatoarelor termice din tabla (caloriferul)
[20];

r

2 A

=

Fig.3.17 - Convectia naturali a aerului care
circuld pe ldnga un radiator termic (calorifer) [20]

convectie fortata, are loc sub efectul unei actiuni mecanice exterioare (pompd, ventilator,
suflantd, etc.) care produce deplasarea fluidului [25]. Acest fenomen este exemplificat in figura
3.18 prin trecerea fortata a aerului peste un radiator auto, executata de catre un electroventilator.
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Condensatorul

instalatiei de

Radiator auto climatizare

Fig.3.18 - Convectia fortati a aerului la un radiator auto [20]

Osborne Reynolds in lucrarea ,,0 investigare experimentala a circumstantelor care determina
daca miscarea apei este directd sau sinusoidald” pune bazele deosebirii regimurilor de curgere prin
intermediul numarului adimensional ce-i poartd numele Reynolds (Re) [20] si care pentru lichide are
urmatoarele intervale:

- curgere in regim laminar, cand 0 < Re < 2300;
- curgere in regim de tranzitie, cand 2300 < Re < 10000;

- curgere in regim turbulent, cdnd Re >10000, are loc prin conductie termicad in stratul limita
si prin transfer de masa si amestec de fluid in zona centrald a curgerii.

Transferul de caldurd prin convectie este influentat de parametrii termofizici ai fluidelor, in
special de conductivitatea termica (1), densitate (p), caldura specifica masica la presiune constanta
(cp), difuzivitate termica (a), vascozitate dinamica (g;y,), ce depind de temperatura pentru fiecare
fluid 1n parte si intr-o masura mult mai mica de presiune [20].

Forma si dimensiunile suprafetei de schimb de caldurd au un efect esential asupra procesului
de convectie. Geometria suprafetei de schimb de caldura (plana, cilindrica, circulara, spiralatd sau in
fascicul, nervuratd, etc.) si orientarea acesteia fatd de directia de curgere afecteaza caracteristicile
stratului limita si creeaza conditii specifice de curgere si de transfer de caldura [20].

Calculul fluxului termic transmis prin convectie intre un perete cald avand suprafata S si un
fluid rece, se face cu ajutorul legii lui Newton:

Q=a-S:(t,—tr), W] (3.37)

sau fluxul termic unitar care se transmite prin unitatea de suprafatd S:
-0
q=<=a (t,—t), [W /m?] (3.38)

in care t,r reprezintd temperatura suprafetei peretelui, respectiv a fluidului.
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Definirea in acest mod a transferului de caldura prin convectie, face ca in coeficientul de
convectie a sa fie inglobati toti factorii care determina procesul de convectie si care au fost amintiti
anterior. In felul acesta, o devine o functie complexa, greu de determinat, cu multe variabile, de
forma: a =1, w,tp, t, cp, p, Vv, @, ...), unde | este o lungime caracteristica a curgerii, in [m].

Se dispune de patru metode principale de evaluare a coeficientului de convectie si anume:
- analiza dimensionala combinata cu determinari experimentale;

- solutii matematice exacte ale ecuatiilor stratului limita;

- analiza aproximativa a stratului limita prin metode integrale;

- analogia Intre transferul de cdldura, masa si impuls.

Toate aceste patru metode isi aduc contributia la intelegerea fenomenului de transfer de
caldura convectiv, dar nici una dintre ele nu poate rezolva singura toate problemele schimbului de
caldura prin convectie, deoarece fiecare metoda prezintd o serie de limitari care restrang utilizarea
practica.

Analiza dimensionala este o metoda care porneste de la premisa ca orice fenomen poate fi
descris printr-o ecuatie in care intervin o serie de variabile. Analiza dimensionald combina variabilele
unui proces in relatii adimensionale (denumite criterii), convenabil alese, care usureaza interpretarea
rezultatelor si extind domeniul de aplicare al rezultatelor experimentale.

In procesele de transfer convectiv de caldurd se utilizeazad similitudinea care permite
extinderea rezultatelor experimentale sau teoretice obtinute pe un model, la o Intreaga clasa de
procese ce se caracterizeaza prin valori identice ale unor grupari adimensionale — denumite criterii.

Cele mai utilizate criterii de similitudine in transferul convectiv sunt [26]:

v Criteriul Prandtl (Pr =§ = %), reprezintd raportul intre difuzivitatea moleculara

a impulsului si a caldurii;

w-l

v’ Criteriul Reynolds (Re = ), caracterizeaza regimul de curgere a unui fluid si se

Ucin

defineste ca raportul dintre fortele de inertie si de vascozitate;

. 13At . - . 9

v’ Criteriul Grasshoff (Gr =9 = il ), ce caracterizeaza fenomenul de convectie naturala,
cin

unde g [m/s?] este acceleratia gravitationald, At = tp — ty este diferenta de temperatura

intre perete si fluid, B [1/K] reprezinta coeficientul de dilatare volumica. Acest criteriul

de similitudine poate fi interpretat ca fiind raportul dintre forta de ascensiune a unitatii

de volum si forta de inertie a acestei unititi;

v Criteriul Nusselt (Nu = aTl), este raportul intre gradientul temperaturii fluidului fata de

un perete si un gradient de referinta;

v Criteriul Péclet (Pe = Re -Pr), constituie raportul intre fluxul termic convectiv si
conductiv pentru aceeasi valoare a diferentei de temperatura;
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v’ Criteriul Colburn (j = ‘Rezlrll/s

termic prin convectie fortata, folosit in special la comparatia performantelor suprafetelor

=St - Pr?/ 3) este 0 masurd a intensitatii transferului

extinse;

v Criteriul Euler (E u= ﬁ—:v), este raportul dintre fortele de presiune si fortele de inertie,

evidentiind frecarea fluidelor la curgerea prin conducte si are o importanta deosebita in
procesele de cavitatie (dublul criteriului Euler reprezintd cifra de cavitatie, cand
Ap=p—pv, iar py este presiunea de vaporizare);

Nu

v’ Criteriul Stanton (S t= W)’ caracterizeaza transferul termic prin convectie

p-cp'w

fortatd prin raportarea fluxului termic la capacitatea calorica a fluidului.

In practica, coeficientul de convectie rezulti din valoarea criteriului Nusselt, care la randul lui
va rezulta dintr-o relatie criteriala de forma Nu = f(Re, Pr, Gr, Pe,...).

In anul 1904, la cel de-al IlI-lea Congres International al Matematicienilor de la Heidelberg, L.
Prandtl a introdus notiunea de strat limita sau strat de frecare pentru miscarea fluidelor caracterizate
de frecare foarte mica. Acesta reprezintd un strat subtire dintr-un fluid ce adera la peretele unui corp
in lungul caruia se scurge, in care se manifesta fortele de frecare vascoase si in care exista gradienti
de temperatura [21].

Determinarea coeficientului de convectie din solutiile matematice ale ecuatiilor stratului limita
necesitd formularea ecuatiilor diferentiale ale convectiei, care sunt [27]:

- ecuatia transferului de caldura, care exprima egalitatea intre fluxul termic unitar transmis
prin convectie si conductie:
aty, — tp) = —1(5) (3.39)
4 f/ = on) p=o :

- ecuatia conservarii energiei (particularizata pentru un sistem care nu schimba lucru mecanic
cu exteriorul):

at ot at at 9%t 9%t | 9%t
E+Wx£+wya+wza— (ﬁ 6_312 E) (340)
- ecuatia de continuitate:
ap | Apwy) | A(pwy) | d(pwy) _
>t T 3y +—, =0 (3.41)
- ecuatia termica de stare a fluidului:
f(p, v, T)=0 (3.42)
- ecuatia de curgere (Navier-Stokes) sub forma generalizata:
aa—‘;v + wgradw = g(1 — BAT) — %gradp + VW + ggrad(divw) (3.43)
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unde:
Wx , Wy , Wy - reprezintd cele trei componente ale vitezei fluidului;
g - acceleratia gravitationala;
B - coeficient de dilatatie;

V2w - laplacianul vitezei.

Grosimea stratului limitd (laminar) care se dezvolta la suprafata unei placi, a fost stabilita de
Blasius sub forma expresiei [28]:

5x

- JRey

in care Rex = wxx /v corespunde valorii locale a criteriului Reynolds.

(3.44)

Expresia (3.43) indicad faptul ca la cresterea vitezei se produce scaderea grosimii stratului
limita, rezultand cad wy atinge 99 % din valoarea lui we pentru % Re, = 5, unde y reprezinta

tocmai grosimea stratului limita.

In transferul convectiv de cildura sunt definite doua tipuri de straturi limita: un strat limita
dinamic (8) dat de distributia vitezei pe grosimea acestuia si un strat limita termic () definit ca fiind
distanta de la suprafata peretelui pana in punctul in care [28]:

unde:

t este temperatura locala a fluidului,
tp reprezintd temperatura fluidului In momentul de formare a stratului limita,
ts temperatura suprafetei peretelui de separatie intre fluidele de lucru.

Grosimea stratului limitd termic nu este totdeauna egald cu cea a stratului limitd dinamic si
acest lucru se poate observa in relatiile dintre cele doud unde existd o dependentd de proprietatile
termofizice si de regimul de curgere. In figurile 3.19 si 3.20 sunt evidentiate evolutiile celor doui
straturi limita [20].

Pentru a determina relatiile dintre grosimile straturilor limitd o, d¢ si caracteristicile asociate
de frecare si transfer termic, este necesar sa se introducad parametri adimensionali. Conform calculelor
lui Polhausen, legatura intre grosimea stratului limita dinamic O si cel termic O este data de relatia
[28]:

_ 6
t— PT1/3

(3.46)
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Fig.3.20 — Stratul limiti dinamic format in vecinatatea peretelui de separatie dintre fluide [20]

Fluxul unitar de caldura transmis prin stratul limita termic este:

2. pri/3

Aay o = —-0,332- /17(1:00 —t,) (3.47)

si dupd integrare pentru lungimea placii L si impartirea cu (tp-tx) se obtine expresia coeficientului de
convectie fortata laminara pentru curgerea peste o placa plana [28]:

@, =% =0332-2-Re}/? - Pri/? (3.48)
Y4 0
sau ecuatia criteriald corespunzatoare:
Nu, = =% = 0,332 Re,/” pr1/3 (3.49)

Valoarea medie a criteriului Nusselt se obtine prin integrarea ecuatiei (3.49), rezultind o
ecuatie criteriald de forma [28]:

Nu, = 0,664 - Re,’*- prt/3 (3.50)

Analiza aproximativa a stratului limitd permite stabilirea coeficientului de convectie folosind
ecuatii simplificate pentru distributia vitezei si temperaturii in stratul limita.
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Pentru calculul transferului de cdldura convectiv Intre fluid si perete, se scrie ecuatia bilantului
energetic in regim permanent, sub forma simplificata:

at

pCy foat(t —to)W,dy = =1 (3.51)

dy y=0

In final se obtine legitura dintre grosimea stratului limita termic si dinamic sub forma:

5
6t = 0,9W (352)
Procedand similar cazului anterior, forma ecuatiei criteriale va rezulta [28]:
Nu, = 0,36~ Rer/?. pri/3 (3.53)

cu o abatere a constantei numerice de = 9 % fata de relatia (3.49).

In cazul particular al schimbétoarelor de caldura cu fascicul de tevi, cu tevi nervurate, cu plici,
cu pldci si aripioare, transferul termic de la fluidul cald la fluidul rece, prin intermediul peretelui
despartitor, este de forma convectie — conductie — convectie, iar fenomenul de convectie este de tip
convectie fortatd pentru intensificarea transferului termic de partea agentului cu coeficient de
convectie mai scazut (gazele).

De regula, datorita dificultétilor de ordin matematic si diversitatii situatiilor posibile, calculul
convectiei la curgerea prin canale se face folosind ecuatiile criteriale, corelate cu date experimentale.

Relatiile criteriale recomandate de literatura de specialitate au forma generalizata:

> in cazul curgerii in regim laminar: Nu = f (Re, Gr, Pr) & €,

> pentru regim de curgere turbulent: Nu = f (Re, Pr) & & &, in care g, €1, & sunt

coeficienti de corectie ce tin seama de efectul temperaturii in stratul limitd, de
lungimea canalului s1 schimbarea directiei de curgere.

Expresiile recomandate pentru coeficientii de corectie in cazul fluidelor incompresibile sunt

pr 0,25 n 0,14
g =< sau g =|ZL (3.54)
Pry Np

- & - coeficient ce ia n considerare influenta variatiei proprietdtilor termofizice ale stratului limita

[21]:

asupra convectiei;

- & - coeficient ce intervine in cazul conductelor si canalelor scurte si ia in considerare faptul ca la
intrare Intr-un canal, curgerea prezintd un caracter turbulent;

- & - apreciazd influenta schimbarii directiei de curgere a fluidului asupra transferului de céldura
(comparativ cu procesul de curgere printr-un canal drept) .
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Se scrie cate o relatie criteriald Nusselt pentru fiecare agent termic in functie de regimul propriu
de curgere (tab.3.3), dupa care se determind coeficientul de convectie specific fiecarui agent de lucru,

conform relatiei generale:
a-dech Nu-A

Nu=—2 = qg= ,  [W/m2K] (3.55)
A dech

3.7.3 Schimbul global de caldura

tlk DC

In schema aliturati este reprezentat sensul fluxului
termic la trecerea caldurii de la fluidul cald (1) la fluidul
rece (2), prin intermediul suprafetei de separatie dintre ele,

19

considerand cd aceastd suprafatd este formata din ,,i

t

starturi, fiecare avand propria conductivitate termica ,,x;”.

t
A b
T
J _’.,e.‘*/
. 3voh -
Fluidul g 'e,“ié Fluidul
cald T % / rece
0 et 1 % [ > Fig.3.21 — Transferul termic global

S |84ep printr-un perete plan cu depuneri

Se calculeaza coeficientul global de schimb de caldura cu relatia generala:

k== ! = 1 , [W] (3.56)

1 2
- el m<K
ay TRepHRe depty +Zl u +

in care:

8 . . . . g
R p = ;eﬂ, [m*K/W] — rezistenta termicd a suprafetei de transmitere a cildurii (a
- teava

peretelui ce separa fluidele de lucru);

) iatra 6ru ina 5vo
psea
p + g +

Rt gep = - reprezintd suma rezistentelor termice introduse de

Aptatra Arugina Avopsea
depunerile de calcar din apa, rugina, vopsea, etc., care se afla pe suprafata de transmitere a
caldurii.

Se prezintd in tabelul nr. 3.4 cateva ecuatii criteriale pentru calculul convectiei fortate la
curgerea prin tevi si canale, pentru cazul schimbatoarelor fara schimbarea stérii de agregare.
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Se poate observa si din tabelul nr. 3.4, cd in cazul convectiei fortate la curgerea prin tevi si
canale a agentilor termici fara schimbarea starii de agregare, relatiile criteriale in regim laminar sunt
de forma Nu = f(Re, G, Pr) - £.&;, iar pentru regim turbulent Nu = f(Re, Pr) - €.€,&,

In aceste relatii factorii &, € $i & au urmatoarele semnificatii [21]:

2 g = factor de corectie care tine cont de influenta variatiei proprietatilor fizice ale stratului
limita asupra convectiei;

2 g, se calculeazi diferentiat, in functie de natura fluidului:

- pentru lichide:

pr 025
£ = (M) (3.57)
PTperete
- pentru gaze:
_(T\" n = 0,25 la incalzire
€ = (Tp) yunde { n = 0,8 la racire (3.58)

in care:
P1yichiq — reprezinta criteriul Prandtl al agentului termic la temperatura lichidului;

PTperete — criteriul Prandtl al agentului termic la temperatura peretelui de separatie

dintre fluidele de lucru;
Tp — temperatura absolutd a peretelui de separatie;

Ty — temperatura absolutd a gazului.

2 g - coeficient de corectie care tine cont de faptul ci la intrarea intr-o conducti sau canal,
curgerea este turbulenta si intervine pentru conducte scurte ( 1/d < 50); la curgerea laminara
si turbulenta efectul portiunii de intrare dispare, se poate considera:

l/d > 50 in regim laminar

& = 1Ipt ”l/d > 15 in regim turbulent (3-59)

Pentru curgerea turbulenta a gazelor si lichidelor coeficientul de corectie &; se poate stabili
cu relatiile:

0,7
el=l+(i) daca 2 < 1/d < 20
l (3.60)

& =1+6% daca 20<1/d <50

» ¢ = apreciazi influenta schimbdrii directiei de curgere a fluidului asupra transferului de
caldura (comparativ cu procesul de curgere printr-o teava dreaptd) prin ecuatia (2.60) in care
R reprezintd raza de curbura:

&=1+18-2 (3.61)
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Tabel nr. 3.4 — Ecuatii criteriale de calcul a numdrului Nusselt [27, 28]

Pr,

Conditii de valabilitate: ~ Rer>10; Rer (d/1)Pre’® >15; 1/d >10

Regimul de Relatia de calcul Autor
curgere
d 1/3 0,14

Nu,, = 1,55 <Pem 7) . (n—f)

o . e Petuhov
Conditii de valabilitate :
Rer< 2300; (1/Pem)(1/d) <0,05; (Gr-Pr)m< 8x10°%; 0,07< (mpy/mr) <1500
. d 0,4 Pr. 0,25

Laminar - e 0332 'f

Ny = 14 (Ref l) il ( ) Miheev

d 1/3 0,14
L n
P

Conditii de valabilitate: Ref<2100; Per(d/1) >10

Sieder-Tate

De tranzitie

Pr 0,25
\ f
Nu; = Ko Pr)* (—)

Pr, Miheev
Conditii de valabilitate:  2000< Ref< 10*
Res 1073 | 2.2 2.3 2,5 3 3,5 4 5 6 7 g | 9 10
Ko 2,2 3,6 4,9 7,5 10 12,2 16,5 20 24 27 130 | 33
T N
- .(Re2? - Cprt3 (2L . z
Nuy = 0,116 - (Re;”” —125) - Pr; <np> [1+( l) ] Hansen

Conditii de valabilitate: 2100< Rer< 10*

Turbulent

Nus = 0,023 - Re/?’8 Prfn ; n=0,3 daca tr>t,; n=0,4 dacat,>tr

Conditii de valabilitate: Rer>10% 0,7< Pr¢<100; 1/d >60;
Pentru valori (t, —tf) moderate;

Dittus-Boelter

Pr. 0,25
Nu; = 0,021 Ref® Pr>* <—f)

Pr, Miheev

Conditii de valabilitate:  10* <Rer< 5 105 0,6< Prr<2500; 1/d >50
wy - U P ()
T 127 F78 - (P - 1) + 1,07 \mp

Petuhov
Conditii de valabilitate: 10* <Rer<5 10% 0,5< Pr¢<2000; I/d >50
n = 0,11 la incalzirea lichidelor; n= 0,25 la racirea lichidelor

Nu, = St; Pr*/* =0,023 - Re;,>?
g " Colburn

Conditii de valabilitate:  10* <Rer; 0,7 < Pry< 160; I/d > 60

0,14
St = 0,023 - Re%? pr23. (1L
¥ r Py m

Conditii de valabilitate: 10* <Rer; 0,7 <Prp< 17000; 1/d >60

Sieder-Tate

Nu; =7 +0,025Pe)”®

Conditii de valabilitate: =~ Metale lichide, flux termic constant

Lyon-Martinelli

Nug =5+ 0,025Pef”®

Conditii de valabilitate: Metale lichide, temperatura constanta a peretelui

Seban-
Shimazaki

Nota: ,,f” se refera la fluidul calculat, iar ,,p " se refera la peretele despartitor dintre cele doua fluide de lucru.
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Determinarea coeficientului global de transfer termic se poate face urmarind etapele indicate in
schema urmatoare:

Se

Se determina criteriile Din valorile

ggc?;(t?rt\)illlee Ss? gez[ﬁ;rgllgi Nusselt, Nusselt Coeficientul
vitezele de curgere cu corespunzatoare rezulta global de
curgere criteriul valorilor Reynolds coeficientii de transfer termic
obtinute convectie

Reynolds

W, dech wmmp Rer mmmp Nur semdp o2 s k

Fig.3.22 — Schema de desfasurare a calculelor

3.7.4 Aplicatii la schimbul global de caldura

Aplicatia 3.7.4.1

Intr-un schimbitor de calduri cu plici, cu circulatia agentilor in contracurent se incilzeste apa
de la 10 °C la 60 °C. Agentul termic principal este apa fierbinte care are un debit de 4 I/s si se riceste
de 1a 120 °C 1a 90 °C, cu un randament de transmitere a cildurii de 98 %.

Se cunosc: suprafata activi a unei plici Si,= 0,1 m? si vitezele de curgere ale agentilor prin aparat
wi1=2,5 m/s $i w2=3 m/s, iar p1= p> = 2 bar. Sa se calculeze:

a) puterea schimbatorului de caldurad ;
b) debitul masic de apa rece;
¢) dacd k = 6200 W/m?K, care este numarul de plici active din aparat.

Rezolvare:
Date de intrare cunoscute:
=10°C ; £=60°C; n =098
6=120°C;  6290°C;  Vy=4-=4-107m/s;

a)  Pentru determinarea parametrilor termofizici necesari calculelor, se vor calcula temperaturile
medii ale celor doi agenti termodinamici:

_ (tii+te) 120490

=105 °C
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_ (ty; +tze) 10460
Cu ajutorul programului Engineering Equation Solver se determina parametrii termofizici ai

agentilor termodinamici de lucru din schimbatorul de cédldura, calculati pentru temperaturile medii
ale celor doi agenti.

=35°C

i Equations Window =R Ees Solution - O ﬂ
‘-”111 ? 05 Unit Settings: [J/[C)/[bar)/[kg)[degrees] -
p_1= ) . i
c_p1=CP{Water T=T_m1.P=P_1) Cpy = 4224 [lkg K] Cpz = 9183 [kgK]
tho_1=DEMSITY{Water T=T_m1,P=P_1) py=2 [bar py=2
UEEZBE pq = 954.8 [kgm P = 9341 [kg/m
beo¢ i i 1. =105 [°C] i, =36
c_p2=CPMater T=T_mz.P=F_2) 1 me
tho_2=DENSITY(Water, T=T_mz P=F_2) | | f

4 .3

Fig.3.23 — Calculul parametrilor termofizici cu ajutorul programului EES

Tabel nr. 3.5 — Valori calculate la temperaturile medii ale agentilor

Parametrii p , [kg/m?] ¢, [J/kgK]
termofizici
tm

tmz =35 oc 994,1 4183

Debitul masic de apa fierbinte este:
my =p; -V, =9548-4-1073 = 3,819 kg/s
Puterea schimbatorului de caldurad (conform ec. 3.1 si 3.7) este :
Qr =n-my - Cp1* (t1; — t1e) = 0,983,819 4224 - (120 - 90) <
Qr = 474288 W

b)  Conform ecuatiei de bilant termic pe aparat (3.1 s1 3.7) avem:

. _ o t,) _ Qr 474288 2268 k
Qr =My~ Cpy* (tze — by ms Cpa - (tge — 61) 4183 - (60 — 10) ) g/s
c) Din ecuatia de transfer general de caldura (3.6) avem:
Qp = k= Srq* Atjog =k (Ny~ Sp1) * Atjpg =
numarul de placi active ale aparatului N, = QT = 11 placi

k " Spl - Atlog
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Pentru determinarea diferentei medii logaritmice de temperatura (Atoq), conform ecuatiei 3.11, se

va trasa, Tn mod obligatoriu, diagrama de variatie a temperaturii celor doi agenti termodinamici din
cadrul schimbatorului, in lungul suprafetei de schimb de caldura.

t y[°C]
120
60=Ato i, 1 ¥’ 20 Unde,
L 604
L 80 — 60 .
80=Atye Atlog = 80N\ = 69,52 °C
i (o)
10 -
Smi

Fig.3.24 — Diagrama de variatie a temperaturii agentilor in lungul suprafetei de schimb de caldura

Ees Equations Window o= || = | &2 "5 Formatted Equations

11i=120 e 1

t_1e=40 tmi = 27-
Rezolvarea integrala 1 T T

. .. n - py = 2
a aphcatlel 33 1n c_pl=CPMvater, T=T_m1.FP=F_1)
’1 . tho_1=DEMNSITYMater. T=T_m1.P=F_1) Cer = Cp('Water , T=tm: . P=p;)
rogramul EES si  tzi=10

prog 3 t_2e=K0 p1 = pl{Water | T=tm: , P=p1}
rezultatele aferente — tme=it_2i+t_2a)2 e - 10

p_2=2 i =

sunt  redate = In  c pe-CPrwater T=T_m2.P=F_2)

tze = 6O
. inil tho_2=DEMNSITYater. T=T_mz.P=F_Z)
maginilc W _dot_1=4*10"(-3) t tzi + tae
< dot_1=rho_1*_dot_1 m T
urmatoare. Smengs T - -
Q_dot_T=ete*m_dot_1*c_pI*i_1i4_1e) px = 2
C_dot_T=m_dot_2*c_p&*it_Ze-t_2i) .
O_dot_T=k*MN_a*S_p1rDELTAL_log Cpz = Cp('Water  T=tmz ,F=pz2)
E:E£u=n”'1 Eu"':'_.ff-.}zk} Pz = plWater , T=tmz,P=pz)
DELTA_log=20/In{80/60) Ve = a- 10-2
T EEs Solution = m; = py-
Unit Settings: [J/[Cl/[barlf kgl degrees] | = o098
Cpq = 4224 [Jfkg-K] Cpz = 4183 [Jfkg-K] ’ .
At = B9.62 n=0.958 Qr = m - mMi - Cp - (b — te)
I:(=EZDD mq = 3.819 [kgys] Gr = ma - Cpz ~ (tze — tz)
my = 2.268 M, =11 [placi] ]
py=2 [bar] po=2 Qr = K - Mz - Spgi - Abgg
Qp =474288 [w] pq = 954.8 [ko/mI] Spr = 04
=8941 [k S1=01
P2 [k P k = 6200
1y = @i ty; =120
- .= 20
15, = GO ] to = 10 sty
toy =105 [0C] to =35 n [ B0
Wy =0.004 [m3] &0

Fig.3.25 — Rezolvarea integrali a aplicatiei 3.4 in programul EES
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Aplicatia 3.7.4.2

Intr-un schimbitor de caldura recuperativ se incilzesc 3 I/s apa de la 17 °C la 40 °C utilizand
ca agent termic principal apa fierbinte care intrd cu 110 °C si are un debit de 3,5 I/s. Si se determine:

a) sarcina termicd a schimbatorului, daca randamentul termic al acestuia este 96 %;
b) temperatura agentului primar la iesire din aparat;
c¢) modul de curgere al agentilor termici prin aparat pentru care se obtine cea mai rentabila

suprafatd de schimb de caldurd a aparatului si un coeficient global de transfer termic k=1400
W/m?K.

Rezolvare:

Date de intrare cunoscute:
V,=3:=3-107m%/s ; =17°C;  £.=40°C ;

t1;=110°C; V, = 3,5§ =35-10°m%/s 1 =096

a)  Conform ecuatiei de bilant termic pe aparat (3.1 si 3.7) avem:
Qr=1-0,=0; & Qr =0, =My " Cpp * (tze — t2;)

. kg ]
=2 — 4183 —- (40— 17)K = 287501
Qr ,9883 S 83kg-K (40 ) 87501,35 W

Debitul masic de apa rece este:
my, =p, -V, =996,1-3-107% = 2,9883 kg/s

Unde parametrii termofizici ai apei reci se determind pentru :

_ (tgittae) _ 17440
tmz - 2 -

= 28,5 °C

Utilizand programul Engineering Equation Solver rezulta parametrii termofizici din imaginea de mai
jos. Se considera presiunea apei de 2 bar.

i Equations Window o || =] ER Eg; Solution _o &
t_2i=17 dr C - . . -
t:29=4EI Egdr Ci Unit Settings: [JJ[C][bar)/kgl/{degrees] —
p_2=2 {bar} Cpy = 4217 [IkorK] Cpz = 4183 [JkoK]
t_m2=(t_2i+_2&)/2 py=2 pp=2
tho_2=DEMSITMWater T=t_m2P=F_Z) _ _
c_p2=CP{Water, T=t_m2,P=P_2) = | =984 [kyim?] pp = 996.1 [ko/m’]
t_1i=110 ty =17 t,p =100
{Se considera t_m1=100 grd C} t . =7AE
t_m1=100 {gdr C} mZ -~
p_1=2 {bar} E
rho_1=DEMNSIT¥Mater, T=t_m1,P=F_1) Calculation time = .0 sec -
c_p1=CP{Water. T=t_m1.F=F_1} - 4] | L'J

Fig.3.26 — Determinarea parametrilor termofizici cu ajutorul programului EES
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. . . Q'T
b =n- =N"Mq"Cpq " (t; —t1.) = (t; — t1,) =
) Qr=n-Qy=n- My cps - (ts; — t1e) (1 — tie) T Cpn
] 501,35
=t =t —— =110 — —=2%35  _110-21=89°C
7'My Cpy 0,963,3544-4217
unde,

my; =p; -V, =9584-3,5-107% = 3,3544 kg/s

c)  Daca curgerea are loc in echicurent, distributia temperaturilor va fi:

e [°q]

e \x
89 °C

} Atmin=49 oc
40°C

S [m?]

Atm2=93 'C

17°C

Fig.3.27 — Diagrama de variatie a temperaturilor pentru curgerea in echicurent

Diferenta medie logaritmicad de temperaturd (conf. ec. 3.11):

At,, —At,, 93-49 44
Aty = = =

log At (93) 0,64
1n max ln - =
At 49

min

=2819K

In cazul curgerii in echicurent, suprafata de schimb de cildura dintre cele doui fluide va fi:

: Qr 28750135

=k*S.."At;., = S.. = = = 7,284 m?
QT EC log EC k'Atlog 1400 - 28,19 m

Daci curgerea are loc in contracurent, distributia temperaturilor va fi:

t T Pc]
L .
E Sy 89 ¥C
T aocc
=
5 Dtmin=T2"C
=
17 °C
5 [m:]

Fig.3.28 — Diagrama de variatie a temperaturilor pentru curgerea in contracurent



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

Atpax — Atin 72 =70 2
At = = = =70,99 K
log_cc In (Atmax) I (Q) 0,02817
Atin 70

Pentru curgerea 1n contracurent, suprafata de schimb de caldura dintre cele doua fluide va fi:

Qr 28750135

Scc = = = 2,982 m?
“ " k-Aty,, 14007099 m

Raportul suprafetelor de transfer termic pentru cele doua tipuri de curgere este:

Acest rezultat exprima faptul ca suprafata aparatului avand curgere 1n contracurent (Scc) este
cu 59,1 % mai mica decat suprafata aparatului pentru curgerea in echicurent, deci este mai rentabila
curgerea agentilor in contracurent.

3.8 Calculul constructiv al schimbatoarelor de caldura recuperative

Calculul constructiv se efectueaza in stransd legaturd cu calculul termic, in vederea
determindrii sectiunii de curgere, a dispunerii suprafetelor de schimb termic, precum si a
dimensiunilor principale ale aparatului.

Daca se cunosc fluxul termic al schimbatorului si coeficientul global de schimb de céldura,
din ecuatia (3.6) se determina suprafata de transfer termic S, exprimata in [m?]. In functie de modelul
constructiv propus initial, se expliciteaza din punct de vedere geometric aceasta suprafata, rezultand
celelalte elemente constructive ale aparatului. In practici se va tine cont de spatiile de montaj pe care
le are la dispozitie beneficiarul, astfel incat aparatul sd incapa in locul respectiv si sa fie asigurate
distantele minime necesare procedurilor de montaj, asamblare si intretinere.

Cand suprafata de separatie dintre agentii de lucru este formata din peretii unor tevi, inseamna
ca un agent termic circuld in interiorul tevilor, iar celalalt circula in exteriorul acestora.

a) Daca agentul termic curge in interiorul tevilor, atunci:

- sectiunea libera de curgere a agentului prin tevi, acesta avand o singura trecere, va fi:

m-d?
Si=—+m, [m?] (3.62)
unde: n —numarul de tevi dintr-o trecere,

di — diametrul interior al tevii, in [m];

- pentru un numar z de treceri (de schimbari a directiei de curgere a agentului termic), numarul total

de tevi N va fi:

ndiz
4

N=n-z = ST == N = Slz; (363)
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- explicitdnd geometric sectiunea totala de curgere a agentului termic considerat, rezulta lungimea

unei tevi din schimbator (care, de obicei, este aceeasi cu lungimea mantalei aparatului si se alege mai
mica de 4 m), conform relatiei:

ST St
Sp=@md;N)L; = L= = [m] (3.64)

nd;N  mwdnz’

- din ecuatia (2.5) si ecuatia continuitdtii, rezulta expresia de calcul a numarului de treceri:

S m
=L = (3.65)
S1 pwS
b) Daca agentul termic curge in exteriorul tevilor, atunci exista posibilitatile:

b.1) tevile sunt spalate longitudinal de agentul termic (fig.3.29),
b.2) tevile sunt spalate transversal de agentul termic (fig.3.31).

[
G e
o Lu_ ______ P T A e T
N e e Sy R
]
r,_ =
. B J
|
Y
L

Fig. 3.29 - Schimbator de cdldurd cu sicane longitudinale in spatiul extratubular [19]

b.1) La curgerea longitudinala, (fig.3.30) sectiunea liberd de curgere prin spatiul dintre tevile
fasciculului depinde de diametre si asezarea tevilor in placa tubulara - in coridor sau sah (decalate),
ambele cazuri putand fi evaluate in functie de valoarea unghiului ¢ [19]:

2> pentru ¢ = /2 fasciculul este dispus in coridor,

2 pentru 0 < ¢ < m/2fasciculul este in sah (esichier).

/

Fig. 3.30 - Dispunerea tevilor intr-un fascicul [19]

71



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

Sectiunea libera de curgere printre tevile din fascicul se poate determina cu ecuatia [19]:

.S-Si 2
Ay =n (2SR -EE), [m?) (3.66)

unde P este un coeficient de acoperire (utilizare) a placii tubulare, pentru care se recomanda
urmatoarele valori:

2 dispunerea in hexagon:

- schimbadtoare cu o trecere Y = 0,8...0,9
- schimbdatoare cu mai multe treceri p = 0,6...0,8

2» dispunerea pe cercuri concentrice:

- schimbatoare cu o trecere i = 0,7...0,8

- schimbdatoare cu mai multe treceri p = 0,5...0,7
2» dispunerea in varful unor pitrate:

- schimbatoare cu o trecere i = 0,65...0,75

- schimbatoare cu mai multe treceri i = 0,45...0,65.

Numdarul de treceri longitudinale ale fluidului care circuld in spatiul dintre tevi este dat de

relatia:
DFwypq(1—x
7y, = D207 (3.67)
41y
unde:
ndg . , o
X = - reprezintd gradul de umplere cu tevi a sectiunii transversale.
i
In acest caz, numdrul de sicane longitudinale este :
my =2z —1 (3.68)

Din sectiunea diametrala transversala prin care se face legatura dintre cele doud treceri se
determind /ungimea sicanei longitudinale:

Ajr = Ay =Di(Ly =) = bde(Ly = 1) = Di(L; — (A —x7) =

_ LiA4
= l——Di_bde, [m] (3.69)

unde:

b - numarul de tevi dispuse 1n plan diametral (sau in dreptul sicanei),

Xr = be _ 0,75...0,8 - gradul de umplere cu tevi a planului diametral.

i
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b.2) La curgerea transversala (fig. 3.31) sicanele au forma de segment de cerc si sunt dispuse

perpendicular pe axa tevilor, iar sectiunea libera de curgere transversala este [19]:
Li(Dij—bd
Ay =280 2 (3.70)

Z1T

iar sectiunea libera longitudinala de trecere este:

2
Ay = % (w—sinw)(1—x), [m?] (3.71)
rL‘ f Sectiunea A-A
: A
L _'JI !
P

D

Fig. 3.31 - Schimbdtor de cildurd cu sicane transversale [19]

Numarul de treceri este:

7,y = Dibde) (3.72)

At

Valorile uzuale sunt: pentru unghiul @ = (110...150), iar pentru indlt{imea sicanei
h=(0,6...0,8)D; .

Distanta dintre sicane este: f=Li/zir (3.73)
Numarul de sicane este dat de ecuatia: myr = zy7 — 1 (3.74)

» La curgerea transversala prin sicane de tip inel sau disc (fig.3.32), sectiunea libera longitudinala
de curgere este:

2
_ TDjpe(1—X)
= —4 ,

Ay [m?] (3.75)

Sectiunea medie necesara curgerii fluidului este data de relatia:
Air = A1 = L11f(1 = x)(Diner + ‘/Diz — D) @, [m’] (3.76)

- diametrul exterior al discului, Dy = [D? — nff_lx), [m] (3.77)

in care:
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_ diametrul interior al inelului,  Djpe = |—2—, [m (3.78)
m(1l—x)
- distanta ntre sicane, f= ’i—lx, [m] (3.79)

Numarul de treceri este zyy = Lq/f, 1ar numarul de sicane mqy = zqr — 1.

f
7y Sectiunea A-A
T
g— i =
; [T —
I — ) |
1 = | T
+ - Ll = o =L I i
)_ | [ = N s Py T
e | = -~
2% [ ¥
Ly :
= |
A.
s 1
| L |
[

Fig. 3.32 — Schimbator de cilduri cu sicane transversale tip disc-inel [19]

In cazul curgerii agentului termic prin spatiul dintre tevi si manta, se va avea in vedere
dispunerea tevilor pe hexagoane sau cercuri concentrice (conform figurii 3.33), obtinandu-se pasu/
dintre tevi astfel:

— pentrutevidinotel: ¢=(1,22..1,37)d,,

— iar pentru tevi cu pereti subtiri din cupru sau alama: t = 1,2-d, ,

— in ambele cazuri trebuie respectata regula: (t —d,) = (5...13) mm si a incadrarii
un numar maxim "b" de tevi pe diagonala celui mai mare hexagon, sau pe diametrul
cercului exterior.

Considerand distanta dintre ultimul rand de tevi si peretele mantalei "u," (de obicel uy=d.),
obtinem diametrul interior al mantalei [19], conform fig. 3.33:

Dj = D'+d, +2u, = (b — 1)t + d, + 2u, (3.80)

Pentru placa tubulara se recomanda diametre:

D, = D; + (100...200), [mm] (3.81)
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Diametrul echivalent termic pentru fluidul care curge in spatiul dintre tevi si manta se
determinad cu ecuatia 3.82:

g i 4w (Di-ndZ) _ (Dj-ndg)
ech ™ p, T 4 n(Dj+nde) ~ (Dj+nd)

(3.82)

i

e

Fig. 3.33 - Dispunerea tevilor in fascicul [19]

Asezarea tevilor intr-un fascicul se poate face sub forma de: coridor, sah (decalat) sau Ginabat,
ceea ce permite curgerea peliculard a fluidului de lucru pe verticala grilei de tevi din fascicul
(fig.3.34).

SR CI S
D@ B ¢

a) coridor b) sah c¢) Ginabat

Fig.3.34 - Asezarea tevilor intr-un fascicul [19, 29]

Mantaua (virola) poate avea diverse forme constructive si depinde de modul de asamblare cu
placa tubulara.
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Grosimea peretelui mantalei se recomanda a fi de (4...12) mm pentru presiuni pana la 19,62
bar in spatiul dintre tevi, in functie de presiunea agentului termic care circuld in spatiul dintre tevi si
manta si de diametrul mantalei. Pentru diametrul interior al virolei se recomanda valori:

Di = (400...2000)mm, la intervale de cate 200 mm.

Colectoarele/distribuitoarele sunt de forma cilindrica, fiind previzute cu flanse la capete. in
functie de diametrul racordurilor, lungimea colectoarelor este de (200...800) mm, cu grosimile
peretilor cuprinse in intervalul (5...14) mm.

Ele se dimensioneaza cu ecuatia de conservare a debitului (ec. 3.9), astfel incét ca cuprinda
tot debitul masic sau volumic de agent frigorific care intra sau iese din echipamentele deservite de
aceste colectoare.

Pentru realizarea unor aparate cat mai compacte, trebuie sa tinem cont de urmatoarele aspecte:
- agezarea tevilor din fascicul in triunghiuri echilaterale,
- alegerea unor diametre exterioare cat mai mici pentru tevile din fascicul,

- micsorarea rapoartelor (t/de), (h/dc) pana la limita impusa de conditiile de curatare
a suprafetelor de schimb de caldura, adica (t-de) respectiv (h-de) sa nu fie mai mici
de 7 mm,

- cresterea suprafetelor de transfer termic prin micsorarea cotelor de gabarit ale
schimbatorului,

- realizarea unui grad de umplere cat mai mare, prin reducerea la minimum a
suprafetelor libere.

Pentru alegerea numarului total de tevi dintr-un schimbdator de caldurd cu fascicul de tevi,
literatura de specialitate [19, 29] indica valorile cuprinse in tabelul 3.6, astfel incat sa se optimizeze
incdrcarea cu tevi a mantalei, care va conduce la cresterea suprafetei de schimb de caldura.
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Tab. 3.6 - Dispunerea tevilor in plicile tubulare [19, 29]

Dispunerea pe Dispunerea in hexagon
circumferinta

5 g =
o g . _g < _2 Nr. tevi suplimentare, "m" | £ =, N
E S :c E :c:s = 9 = % E »g
5§ |E 2 5 ¥ | 8 g £ - - g= | %
T |5 & |22 | & €. |5 |E o S5 | 2
o B 9 5 g | O3 £ & | & s kS = 3 9
8 () E T‘; — %0 (o8 = an ‘—54 = 1) :N o :m a 45 Tﬁ
s |Sg | B 25 | = =3 |EE|TE|BE |=2% |3
el = 8 - E“ g Q = 83 = = ..8 = g = > 3 et
= L = 2= o 8 < a. — — 22 =
Z o Z 2. Z. o ] g g = Q2 Z

Z. > Z A~ ~ & z

Z

- - - 1 1 - - - -
1 6 7 2 3 7 - - - - 7
2 12 19 3 5 19 - - - - 19
3 18 37 4 7 37 - - - - 37
4 25 62 5 9 61 - - - - 61
5 31 93 6 11 91 - - - - 91
6 37 130 7 13 127 - - - - 127
7 43 173 8 15 169 3 - - 18 187
8 50 223 9 17 217 4 - - 21 241
9 56 279 10 19 271 5 - - 30 301
10 62 341 11 21 331 6 - - 36 367
11 69 410 12 23 397 7 - - 42 439
12 75 485 13 25 469 8 - - 48 517
13 81 566 14 27 547 9 2 - 66 613
14 87 653 15 29 631 10 5 - 90 721
15 91 747 16 31 721 11 6 - 102 823
16 100 847 17 33 817 12 7 - 114 931
17 106 953 18 35 919 13 8 - 126 | 1045
18 118 1066 19 37 1027 14 9 - 138 | 1165
19 119 1185 20 39 1111 15 12 - 142 | 1303
20 125 1310 21 41 1261 16 13 4 198 | 1459
21 135 1441 22 43 1387 17 14 7 228 | 1615
22 138 1579 23 45 1519 18 15 8 246 | 1765
23 144 1723 24 47 1657 19 16 9 264 | 1921
24 150 1873 25 49 1801 20 17 10 282 | 2083
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3.8.1 Aplicatii la calculul constructiv al schimbatoarelor de caldura

Aplicatia 3.8.1.1

Intr-un schimbator de cildura recuperativ cu circulatia agentilor in contracurent se incilzeste
api de la 15 °C la 40 °C, folosindu-se drept agent termic primar api fierbinte cu debitul de 20 /s si
care se riceste de la 110°C la 80 °C. Apa fierbinte circuld in interiorul unui fascicul de 62 tevi din
otel (AoL=50 W/m-K) cu dimensiunile @ 25 x 2,5 mm, iar apa rece circuld in spatiul dintre tevi si
mantaua aparatului cu @ 273 x 8§ mm. Considerdnd randamentul schimbatorului de 93 % si ca pe

suprafata tevilor din fascicul se depune un strat de 0,25 mm de piatra din calcar (A,=1,8 W/ m-K), sa
se calculeze:

a) fluxul termic al schimbatorului;

b) coeficientul global de schimb de caldura;

c) temperatura medie logaritmica;

d) numarul de elemente lungi de 1,5 m care alcdtuiesc schimbatorul;

e) lungimea reald a tevilor din fascicul daca aparatul are 2 elemente;

f) daca se doreste pastrarea a 2 elemente cu aceeasi suprafata totala de schimb de caldura, dar
cu lungimea tevilor de 0,9 m, ce dimensiune se modifica in aparat?

Rezolvare:

Date de intrare cunoscute:

£i=15°C 1 £=40°C ; V; =205 =0,02m3/s

t1;=110 °C; t1e=80°C ; n;=62tevi; Aor=50 W/ m-K

n=2093; 8p =0,25 mm=0,25-10>m ; A,=1,8 W/ m'K

Pentru fascicul avem @ 28 x 3 mm = d, = 25 mm = 0,025 m;
di=d,—2-6,=25-2-2,5=20mm = 0,020 m;

Pentru manta (virold) avem @ 273x8 mm = D,y = 273 mm = 0,273 m;

Dipg = Dopy — 28y =273 —2-8 = 257mm = 0,257 m

a) Temperaturile medii ale celor doud fluide de lucru sunt:

_ (tiit+te) 110 +80

ml 2 2 =950C
ty +t 15+ 40
m2=(21 > Ze)= > =27’5 OC

La valorile acestor temperaturi medii, se determind parametrii termofizici pentru cei doi agenti
termodinamici de lucru, cu valorile centralizate in tabelul urmator.
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Tabel 3.7 — Parametrii termofizici la temperaturile medii ale fluidelor

Parametrul p Cp Vein )\, Pr
tm [kg/m’] | [DkeK] | [m¥s] | [WmK] [-]
tm1 =95 °C 962 4210 3,092-107 0,6634 1,888
tm=27,5°C| 996,4 4183 8,451-107 0,599 5,88
Determinarea parametrilor termofizici cu ajutorul programului EES, astfel:

*£5 Equations | | Eid Formatted Equations —|0O] x| | [Es solution — O] x|
L1i=110 {gdr C} A teo= 110 2l Unit Sefings: [J)[C)bar)/k
{_1e=80{gdr C}

Ul =(_Ti+t_1e}/2 {gdr C} te = 80 Cpp = 4210 [WkgK]

_1=2 {bar} - Chp = 4183 [WkgK]
tho_1=DEMSITYMater T=t_m1.P=F_1) tmy = ! = ‘7""] = 0.6634 [/m-K]
c_pl1=CP(Water T=t_m1,P=P_1) 2
w_dinl =WISCOSTYiater T=tm1,P=F_1) _ = 0593 Pirmrk]
w_dinl=rho_1*_cinl M= Fry =1.888
lambda_1=CONDUCTMTY (water T=t_m1.P=P_1) i = p(Water . Tetw: P=p:) Pr, - 5.88
Fr_1=PRANDTL#ater T=t_m1.P=P_1) .

Cor = Cp(Water T=ty; P=p;) py=2 [oar]
t_2i=18 {gdr C} py=2 [bar]
t_Ze=40 {gdr C} g[ | Vam = Visc (Water T =tm ,P=ps) py =862 [kym3]
p_2=2 {bar} - 996.4 [kg/m]
t_m2=(i_2i+_2e)/2 Vdgint = P10 Vit Pz= A [kgfm
tho_2=DEMSITY [Water T=t_m2 P=F_2) W = K (Water ,T=tws .P=ps) t.=80 [0C]
c_p2=CR(Water T=t_m2.F=P_2) ty; =110 [0C)
w_din2=YISCOSITY Water, T=t_m2,P=F_Z) Pre = Pr("Water ,T=tyn: ,P=p:1) t.=40 [0
wv_din2=rho_2*v_cin2 2 ;
lambda_2=CONDUCTIITY (Water, T=t_m2,P=P_2) ts = 15 13 =15 [°C]
- — — - ]
Fr_2=PRANDTL(Water T=t_m2,P=P_2) b = 40 t.q =95 [ DC]
., to =275 [0C]
P2 = Wil = 3082E-07 [m2 /5]
. - ty + tae Yo = BAB1E-07 [mé /5]
2 W = 0.0002974 [kgjrms]
P2 = p(Water , T=tws,P=ps) Veinz = 0.000842 [ka/m-s]
Caz = Cp(Water T=tmz F=p2) Calculation time = 0 sec
Vainz = Wisc ( "Water , T=tyz ,P=pz2)
Vainz = P2z - Vi K 2l
hz o= K ({"Water \ T=tnz P=pz)
Prz = Pr("Water T=tyz P=pz) -

L

| 2 4

Fig.3.35 - Determinarea parametrilor termofizici cu ajutorul programului EES

Debitul masic de agent termic primar (apa fierbinte) este:

m; =p; -V, =962-0,02 =19,24 kg/s

Puterea termica a aparatului devine:

Qr =11y - Cpy * (ty; — typ) = 0,93 19,24+ 4210 - (110 — 80) =

= Qr = 2259911,16 W
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b) Transferul de caldura intre cele doud fluide se realizeaza prin peretele tevilor din fascicul si
are sensul de la fluidul cald la cel rece. Deoarece raportul dintre diametrul exterior si cel
interior al tevilor prin care se face transferul termic, de /d; =1,25 <2, se poate utiliza pentru
calculul coeficientului global de schimb termic, formula valabild pentru perete plan, astfel:

1
k =

1 5 6 1
—+ LBt =
a,  AoL /1p a;

Pentru determinarea coeficientilor de convectie a4 si @, se va aplica urmatoarea succesiune:

Se determina viteza fluidului (wi2) = citeriul Renolds (Reip) = criteriul Nusselt (Nuip) =
a,sta, = k

Agentul termic principal (primar):

my; =p; wyt A

) 4-my 4-19,24
T['di :>W1: =

2 7=
p1 nemedf  962-62-m-0,020

= w; =1,027m/s

oo _Wtdi _ 10270020
= . 3,092 107

= 66416,95 > 10%

deci fluidul 1 are unregim de curgere turbulen =
se alege din tabelul 3.3 relatia lui Dittus — Boelter

Nu, = 0,023Re® - Pr,”® = 0,023 - 66416,95%8 - 1,888%% = 200,61

_ Nug- Ay 200,61-0,6634

“ET 0,020

= 6654,23 W /m? - K

Agentul termic secundar:

. Qr 225991116 161k
M2 (tre—ty) 4183-(40—15) 9/s
' A e 216l 1,0116
= . . el = = =
My = P2t Wo Ay = Wo = = e g 0,01403 Y016 m/s

unde

A, este sectiunea transversala de curgere a fluidului rece:

_ T

A =" (Dl?M —ne - d2) =2+ (0,257 - 62 - 0,025%) = 0,02144 m?
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Wy decn _ 1,0116:0,0151
Veina 84511077
fluidul secundar are regim de curgere turbulent pentru care,

= 18074,97 > 10* =

Rez ==

d..n = diametrul echivalent de curgere pentru agentul secundar si se calculeaza:
4-4;, 4-0,02144

_ —0,0151
P, 56768 0151m

decn =

Perimetrul (P2) udat de fluidul secundar este:
P,=m- Dy +n,-d,) =m- (0,257 +62-0,025) = 56768 m
Criteriul Nusselt pentru apa rece devine:
Nu, = 0,023Rey® - Pr* = 0,023 - 18074,97%8 - 5,88%* = 118,88

_ Nu,-2, 118,88-0,599

= = 4715,83 W /m?-K
docn 0,0151 /m

2%)

Coeficientul global de schimb de caldura devine:

1 1
k= _
1 5, 5, 1 10,0025 _0,00025 1
ot 1, te, 6654231750 T 18 T 471583

= k = 1814,15W /m? - K

c) diferenta medie logaritmicad de temperatura este:

70 — 65

Atlog = T = 67,47 K t [-:Jc]
in (g5) p [LocC
R
f 80°C
E
d) Suprafata de schimb de caldurd dintre < —% c ;’;: cele
douad fluide va fi: 5
_ Or _ 2259911,16 — 18,46 m2 15 ¢ o]
k:Atpg — 1814,15:67,47 S .

Fig.3.36 — Variatia temperaturilor in lungul
suprafetei de schimb de caldura

Schimbatorul de caldura este format dintr-un numar Ng de elemente, fiecare element avand n;= 62

de tevi cu diametrul @ 25 x 2,5 mm si lungimea L=1,5 m.
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Din punct de vedere geometric, suprafata de schimb de cdldura a intregului aparat se distribuie
in mod egal pe aceste Ng elemente, ceea ce se scrie sub forma urmatoare:
S 18,46
= =
ngm-dy,-L 62-m-0,0225-1,5

S:NE(ntT[dnL):> NE:

= Ny = 2,8 elemente = se alege nr.intreg Nggr = 3 elemente

Unde d, reprezintda diametrul nominal al tevilor din fascicul prin peretele carora se face transferul
termic intre cei doi agenti de lucru:

_d.+d; 0,025+ 0,020

d
" 2 2

=0,0225m

e) Se determind lungimea reald (Lr) a tevilor interioare dintr-un element, pentru cazul in care
aparatul este compus din Ngr = 3 elemente.

Suprafata de schimb de caldura a intregului aparat se distribuie in mod egal pe aceste Ner elemente
si are valoarea neschimbata, iar tevile vor avea acelasi diametru, deci se va modifica lungimea
acestora, astfel:

S 18,46
ng m-dy-Ngg 62-m-0,0225-3
= Lp=1,404m

S:NER'(nt'n"dn'LR):> LR:

f) Daca suprafata de schimb de céaldura a intregului aparat ramane constantd, dar se modifica

f.1) creste numarul de tevi din fascicul, pastrand acelasi diametru al tevilor, sau
f.2) se pastreaza numarul de tevi, dar se modificd diametrul tevilor.

f.1) numarul corectat (n.) de tevi din fascicul cu o lungime de Lc= 0,9 m devine:
S B 18,46

m-d, Lc-Ngg m-0,0225-0,9-3

= se alege numarul intreg cel mai apropiat conf.tab.3.6 ,n,, = 93

S=Ngg-(n.-m-d,"Lc) = n.=

= n., =96

Daci tevile din fascicul sunt dispuse sub forma unor cercuri concentrice, conform tabel 3.6,
tevile vor fi asezate pe 5 cercuri concentrice, insumand un total de maximum 93 tevi. Cu acest nou
numadr de tevi nm= 93 se va recalcula lungimea reala finald a tevilor din fascicul:

S 18,46

S=N ) m-d, L = Lp = = =
er* (M - dy - Lp) F=h_ m-d, N, 93-m-0,0225-3

= L, =0936m

In acest caz trebuie redimensionatd mantaua aparatului astfel incét sa cuprinda cele 93 de tevi.
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f.2) Daca se pastreazd numarul initial n¢ = 62 de tevi, iar lungimea lor devine Lc= 0,9 m,
atunci diametrul nominal al tevilor din fascicul va fi:
S _ 18,46
Ny n.-m-Lo 3:62-m-0,9

S= NA(nt T Aoy LC) = dpoy =

= d,ou = 0,0351 m = se alege teava cu dimensiunile @ 38 x 3 mm avand diametrul
interior de 32 mm. Si in acest caz se redimensioneaza diametrul mantalei.

Aplicatia 3.8.1.2

Intr-un schimbator de caldurd recuperativ de tip ,,fascicul de tevi in manta”, cu circulatia
agentilor in contracurent, se incilzeste apd de la 15 °C la 55 °C. Agentul termic principal este apa
fierbinte care are un debit de 8 litri/s, circula prin 37 tevi de otel cu dimensiunile g 14 x 2 mm si se
riceste de la 100 °C la 80 °C , cu un randament de transmitere a cildurii de 83 %. In conditiile in care
se cunosc coeficientii de convectie pentru cei doi agenti a; = 4000 W/m?K si a, =
3500 W/m?K, conductivitatea termicd a materialului tevii Apqpq = 50 W/mK si rezistenta
termica a stratului de piatrd depus la exteriorul tevilor din fascicul este R, = 6,25 - 1073 m?2K /W,

iar p1=p>=2bar, sa se calculeze:

a) puterea termica a schimbatorului;

b) coeficientul global de transfer termic;

c) diametrul interior al mantalei, daca viteza apei reci este w>=0,35 m/s
Rezolvare:

Date de intrare cunoscute:

Agent termic principal : apa fierbinte t;=100°C; ;=80 °C
Agent termic secundar: apa rece ti=15°C;  t.=55°C
v, = 8% =8-1073m3/s = 0.008 m3/s (debit volumic de agent termic primar)
n=37 tevi de otel
Tevi din fascicul : F14 x 2mm= d, =14mm =14-10"3m = 0,014 m
= g=2mm=0,002m
do=d;+2-g, »>di=d,—2-g,=14—-2-2=10mm = 0.010m
n = 83 % =0,83; 1=4000 W/m’K ; 02=3500 W/m’K
pi1=p>=2bar ; Ateava = 50 W/mK; R, = 6.25-1073 m*K/W

a) QT:U'Q1:Q22
Qr =1-0Qy =11y Cp - (ty; — ty,) = 0,83-7,72-4204 - 20 = 538974,3 W

|%.

. . k
my = py Vi = 965,4 :‘; -0.008 Z==17,72kg/s

N
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) .. (t1;+t1e)  100+80 180
Temperatura medie a agentului primar : tm1 = “2 = =, = 90°C
E&{ Fquations Windc =NERIER F&y Solution
t—]"‘};gﬂ Unit Settings: [JY[C)/[bar)/[kg}/[degrees]
pl= . _ .
tho_1=DENSITY(Water T=T_m1:P=P1) Cp1 = 4204 [JkgK] pl=2 [oar]
c_p1=CP(Water T=T_m1:P=P1) pq = 965.4 [kg/m3) ta =90 [0C]
Calculation time = .0 sec

Fig.3.37 — Determinarea parametrilor termofizici pentru fluidul cald

b) K=?
;= ! _ ! — 146,52
_i 9 i_ 1 0,002 m (-3 1 " m2K
TRt o007t - 7 +6,25-107% + 305
mK
C) Dim="?
w2=0,35 m/s

Qr=0Q,= My " Cpp * (tae — tai) —

Qr 538974,3

- m, = = =3,22kg/s
27 Cpp (tge — tp1)  4183- (55— 15) 9/
Eﬂ EES Commercial Version: Len f
File Edit Search Options Calculate Tables Plots Windows Help Examples
== ) | = D Y ) || = | | | e ) | e e |
B £quations Windc = |[@ 8] | [E{Solution -IC
1_1"”1;90 Unit Settings: [J)/[C)/[bar)[kg)[degrees)
pi=
tho_1=DENSITY(Water T=T_m1:P=P1) Cp1 = 4204 [JkorK] Cpp = 4183 [JkaK]
c_pl=CP(WaterT=T_m1,P=P1) pl1=2 [bar] pq = 965.4 [kgim?]
t_m2=(15+55)/2 = 9941 [kg/m t =90 [0
c_p2=CP(Water T=T_m2:P=P1) :32 o tkg/m) il e
tho_2=DENSITY{Water T=T_m2,P=P1) m2 =

Fig.3.38 — Determinarea parametrilor termofizici pentru fluidul rece

i, 3.22

= : = 0,0092546 m?
0y W,  9941-035 m

My =py Wy Ay > A=
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de

Dim manta
<_ I

Fig.3.39 — Sectiune prin schimbdtor

m- D2, n-d? mw 4-A,
A2= . =

4 nt 4 _Z(Dlm_ntdg)=> Dim—nt'd2= T =

, 44, 5 44, ) 4-0,0092546 ,
=>Dim=7+nt-de = Dy = TJ’”t'de: 314 + 37-0,0142 = 0,138 m

Verificarea dimensiunilor:

Conform informatiilor din tabelul 3.6, pentru o asezare sub forma de cercuri concentrice, un numar
de 37 tevi incap pe 3 cercuri concentrice astfel: 1 teava centrala, pe primul cerc 8 tevi, pe al 2-lea

cerc 12 tevi, iar pe al 3-lea cerc incap 16 tevi. Pe diametrul interior al mantalei, aceste tevi sunt
asezate la pasul ,,t” , unde:

t=132-d,=1,32-0,014 =0,01848m
Diametrul interior al mantalei se calculeaza cu ecuatia 3.80, astfel:

Dim =D’ +d, +2u, = (3+t) *2+2d, = 6-0,01848 + 2- 0,014 = 0,13888 m

O O PP @ @

t

>l »
l L

Dim

A

»
P

Fig.3.40 — Reprezentarea geometrica a diametrului interior al mantalei

Se pot alege doua dimensiuni pentru manta:

- teava 0 159x5,5 = Dypr =148 mm = 0,148 m; sau
- teava O 133x4 = Dypr =125mm = 0,125m
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Pentru oricare din cele doud dimensiuni care se va alege in final, va trebui recalculata viteza
reala a apei reci care curge Intre manta si fasciculul de tevi.

Se recalculeaza viteza reald de curgere a apei reci:

m, 3.22

My = P2 WorAor = War = = 01 0,006573 O3 M/s
unde:
aria reala de curgere este:
Ay = % - (Di,, — - d?) = %- (0,125% — 37-0,0142) = 0,006573 m?

Prezentarea rezolvarii aplicatiei cu ajutorul programului EES, in format ,,Equations” este
prezentata in fig.3.41.

= BEaEoE 0 = EeEEmeE o oo

= 12
EE{ Formatted Equations EE{ Formatted Equations _ (')2
dj = de — 2 - gt . .
t = 15 Qp = mp  cpp  (tge — ty)
n = 083 .
the = 55 X . my = p2 - Wp - Ap
Q = n - Q
ng = 37 . _ =T 2 2
1 = mMq - cp1 - (ty — tye) AE“T'(Dmi — N de™)
tyi = 100 . .
my = p1 - Vy -
t4e = 80 Dmr = 100 - 10~°
. t - ti * e my = wop - A
Vy = 8- 103 mf > 2 = p2 " W2r AR
T
P = 2 p1 = Cp ("Water' ; T =tp; P =pq) AR = - (Dmir® = 0y - de?)
P2 = 2 p1 = p('Water ; T =tyy; P =py)
!OL = 50 t _ l2'| + tEE
m2 - T3
Rp = 625 - 10732 ||
¢ = ‘Water' ; T =t 5, P
o = 4000 p2 cp ( ate m2 :p2 )
= p('Water ; T =ty P =
1
_ -3 k =
de = 14 - 10 3 o 3
_+ + Ryp + —
g = 2 103 a1 koL @2

I

Fig.3.41 — Rezolvarea aplicatiei 3.10 in programul EES si rezultate finale
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3.9 Calculul fluidodinamic al schimbatoarelor de caldura

Calculul fluidodinamic reprezinta calculul pierderilor de presiune pentru circuitul unui agent
termic si se efectueaza in scopul dimensionarii pompelor respectiv ventilatoarelor necesare care
trebuie sa vehiculeze acel agent termic prin instalatie.

Calculul pierderii totale de presiune pentru fiecare fluid care curge prin canalele si conductele
schimbatorului analizat, se face cu ajutorul ecuatiei (3.83):

Apr = Apiin + APioc + APg + Apa,  [N/m?] (3.83)
in care:
Apyin - reprezinti pierderile de presiune prin frecare (sau liniare), [N/m?];
Ap,,. - pierderile locale de presiune, [N/m?];
Ap, - pierderi de presiune gravitagionale, [N/m?];

Ap, - pierderi de presiune datorate acceleririi masei de fluid, [N/m?].

> Pierderile de presiune liniare (sau prin frecare) se datoreaza atat frecarii fluidului cu peretii
conductei prin care curge, pe portiunile liniare ale acesteia, cat si fenomenului de frecare care apare
intre straturile diferite de fluid. Conform relatiei lui Darcy—Weisbach, acestea sunt:

L pw? N
Apiin = fr - d;-—z : [ﬁ] (3.84)

unde:
fr - coeficient de frecare liniara la curgerea neizoterma a fluidului prin aparat;

decr - diametrul interior al tevii sau diametrul hidraulic echivalent al sectiunii de curgere, In
[m];

Ly = z+n- L, - lungimea totala rectilinie parcursa de fluid in schimbatorul de caldura, in [m].

Curgerea fluidelor prin schimbatoarele de caldura se realizeazd neizotermic datorita
transferului permanent de cdldura, deci a variatiei continue a temperaturii celor doua fluide, ceea ce
afecteazd modul de determinare a pierderilor de presiune.

Coeficientul de frecare liniara la curgerea neizoterma se poate determina cu ajutorul relatiei
urmatoare, valabild in conditiile 5 - 10® < Re; <2,5-10°; 0,3 <1,/n; < 38; 1,3 < Pry <180:

fr=f ("—”)n =f (Pﬂ)l/g (3.85)

ny Pry

87



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

in care coeficientul ,,n” ia valori diferite in functie de natura procesului termic la care este supus

n = 0,14 pentru incalzirea fluidului
fluidul, si anume:

n = 0,28 Prfo’25 pentru racirea fluidului

f—reprezinta coeficientul de frecare liniard la curgerea izoterma si depinde de regimul de curgere si
de starea peretilor conductei prin care curge fluidul, mai exact, de rugozitatea relativa a acesteia;
rugozitatea relativa a suprafetei interioare a conductelor se determind prin:

A
&= 3.86
dech ( )

in care A este rugozitatea absoluta a suprafetei interioare a peretelui conductei si reprezinta inaltimea
medie a asperitatilor acestei suprafete, fiind exprimata ca o functie de forma

f = f(Re,¢).

Cateva dintre relatiile de calcul al coeficientului de frecare la curgerea izoterma (f) a fluidelor
sunt date in tabelul 3.8.

Pentru rugozitatea absoluta (4) se recomanda urmatoarele valori in functie de materialul
acesteia [28]:

- pentru conducte noi din otel de calitate obisnuita, se admite 4 = (0,03 = 0,05) mm,

- pentru conducte din otel uzate (ruginite, cu cruste medii, sau curatate dupa folosire
indelungata), se admite 4 = (0,15 + 0,4) mm,

- pentru conducte noi, trase din cupru, alama, plumb 4 = (0,00135 = 0,0015) mm,
- pentru conducte uzate, trase din cupru, alama, plumb 4 < 0,03 mm,

- pentru furtunuri din cauciuc 4 = 0,0016 mm.

Pentru selectarea din tabelul 3.8 a formulei corecte de calcul pentru coeficientul de frecare
liniara la curgerea izoterma (f), este necesar calculul valorii criteriului de curgere Reynolds pentru
fluidul considerat (Ref) si compararea valorii acestuia cu cele doua valori critice ale lui Reynolds
(ecuatiile 3.87). In functie de incadrarea valorii obtinute, se va alege formula corespunzitoare a lui f
din tabelul 3.8.

10 . 560
Re g = - St Re ., = — (3.87)
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Tab. 3.8 Relatii pentru calculul caderilor de presiune liniare [19, 29]

Regim | Natura Relatia de calcul Domeniul de Conditia
de cur-| peretelui aplicabilitate de
gere valabili-
tate
Lami- | Netezi si f = 64/Re 0 < Re <2320 -
nar rugosi
Netezi f =0,3164 - Re™ %25 4000 < Re < 10°
hidraulic “0237 :
f(Re) f=0184-Re™™ 5000 < Re<2-10 T
N
f =0,0054 + 0,3964 - Re™%3 105 < Re <2-10° | &
V
f =0,0032 + 0,221 - Re™ %237 10° < Re <3,24-10° &
f=(,8-1lgRe—1,5)"? 3000 < Re <107
Semigrosi 106\ /3 4000 < Re <107
= hidraulic f=0.0055{1+2-10% - ¢ +— <
8 Re QQ:_)Q
= f=f(Re,e)
E 1 2,51 ¢ : v
= — =2l S
Jr Re /3,72 f N
681 025 ) £
= 0,11( —) >
f £+ o
Rugosi 1 3,72 10° < Re <108 ~
hidraulic ﬁ =2lg ( £ ) mt
8o
f—f(S) f — 0,11 . 80’25 _ Q
8o
*** Nota: Se definesc criteriile Reynolds limita (critice), astfel: Re.; = 10/e, Regp =560/¢

> Pierderile locale de presiune sunt produse de o rezistenta hidraulicd locald (armatura, cot,
distribuitor/colector, derivatie, variatie de sectiune, etc.) si se determina cu relatia:
pw?

Y N/m?)

Apioc = (3.88)

— 1in care {este coeficientul de pierderi locale de presiune, adimensional;
— 1in cazul a "n" rezistente locale inseriate, in relatia (3.88) se inlocuieste {cu Y7L ;.

— in tabelul 3.9 se regasesc cateva dintre valorile uzuale ale coeficientului ¢.

> Pierderile de presiune gravitationale intervin la conductele aflate la naltimi diferite si sunt
date de relatia:

Apg = gH(pq — pp), [N/m?]

in care, pg p reprezintd densitatile fluidului in sectiunile a respectiv b ale conductei.

(3.89)
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> Pierderile de presiune datorate accelerarii fluidului intervin datorita

variatiei debitului

volumetric de agent termic, la trecerea acestuia printr-un canal cu sectiunea transversala
constanta si au o valoare foarte mica in comparatie cu pierderile totale de presiune, motiv

pentru care se pot neglija:

2 2
PbWp  PaWa

Apg = >

2

, [N/m?]

(3.90)

in care w j, sunt vitezele fluidului in sectiunile a si b de intrare/iesire a canalului considerat.

Tab. 3.9 — Coeficientul de pierderi locale de presiune [19, 29]

Natura rezistentei locale

- Colector de intrare / iesire (fara intoarcere)

- Colector de intrare / iesire (cu o intoarcere de 90°)

- Cot standard la 45°
- Cot standard la 90°

- Cot de 180° intre treceri sau sectiuni

- Intrare / iesire din tevi
- Intrare 1n spatiul dintre tevi

- Cot in tevile in forma de "U"

- Intoarcere cu 180° pe langi sicane, in spatiul dintre tevi

- Cot de 90° in spatiul dintre tevi

- Tesire din spatiul dintre tevi, sub un unghi de 90°

- Deplasarea transversala in spatiul dintre tevi (m =

numarul de tevi dintr-un rand)

- Curgerea prin serpentine rotunde (n = numarul de spire)

- Vana obisnuita

- Ventil de colt deschis

- Ventil de trecere cu d = 50mm, complet deschis

- Ventil de trecere cu d = 400mm, complet deschis

- Robinet de trecere, partial deschis

- Imbinare cu flanse

90

Coeficientul

1,0
1,5
0,3

0,74
2,5
1,0
1,5
0,5
1,5
1,0
1,0

3m

Re02

0,5:n
0,5...1,0
3,0
4,5
7,6
0,6...2,0

0,04
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Calculul pierderilor de presiune in spatiul dintre tevi

e vy

determinare a pierderilor de presiune pentru fluidul care curge extratubular:

a) Se determind pierderile de presiune locale care sunt date de suma dintre pierderile transversale
de presiune si pierderile longitudinale, astfel [29]:

Apy = BPerans + APiong,  [N/m?] (3.91)
unde:
- pierderile de presiune transversale sunt:

Atrans = (g + D,y 222, [N /m?] (3.92)

2
WiongP

- pierderile de presiune longitudinale sunt:  4p;4,g = ns{s , [N/m?] (3.93)
n, - numarul de randuri de tevi in sensul curgerii;
ng - numarul de sicane transversale;

(1 = f(Re) - coeficient de pierderi locale la trecerea printr-un rand de tevi;

{, - coeficient de pierderi locale care tine cont de rotirea cu 180° a fluidului in jurul sicanei.

b) La curgerea transversald peste un fascicul de tevi pierderea de presiune a fluidului considerat
se poate determina cu relatia:

0,14
(37)
Apfascicul = ZnCmeax (3.94)
in care:

n - numarul de randuri de tevi in directia curgerii,

Wmax = Viteza maximad a fluidului in sectiunea minima de curgere, in [m/s];

{ - coeficientul pierderilor de presiune, pentru care lacob a propus urmdtoarele ecuatii
empirice, valabile pentru Re >1000:

- pentru asezarea tevilor in coridor:

0,08s;/de

{ =10,044 + =t Remox® (3.95)

0,4-3+1,13§

[(s1—de)]

- pentru asezarea decalata (in sah) a tevilor:

_ 0,118 -0,16
¢={025+ T (sl—aa/ae]lros} Re; Ok (3.96)
unde:
Wmaxdcch . . o A . .. -
Re =—"%"% este calculat pentru viteza maxima in sectiunea minima;

A%
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s1 - pasul transversal al fasciculului (distanta dintre axele a doua tevi vecine de pe acelasi rand,
masurata perpendicular pe directia de curgere);

s2 - pasul longitudinal (distanta dintre axele a doud randuri de tevi, masurata in directia curgerii
fluidului).

In domeniul 10?> < Re <5-10%, coeficientul {se mai poate determina prin relatiile:

- pentru asezarea tevilor in coridor:

{=033-Re .? (3.97)
- pentru asezarea decalatd a tevilor:
{=0,75"Re? (3.98)
3.9.1 Aplicatii la calculul fluidodinamic al schimbatoarelor de caldura

Aplicatia 3.9.1.1

Pentru schimbétorul de caldura prezentat in figura 3.42, sd se determine pierderile totale de
presiune pe circuitul indicat, cunoscind: temperatura apei la intrare 90 °C si la iesire 70 °C, viteza
apei prin tevi 1,5 m/s la presiunea apei de 2 bar, lungimea unui tronson orizontal de teava
Lioiz=1,2m cu diametrul @ 25x1,5 mm, avand rugozitatea absolutd A4,,s = 0,04 mm. Acest
schimbitor este amplasat in aerul ambiant cu temperatura medie de 18 °C.

Date de intrare:

tar = 90°C; toe =70°C; w=152

pr=2bar; Lyoi; =12m;
A=0,04 mm=0,04- 1073m
tger = 18°C

Py ISy Ty o) Ry oy S Sl
J Ly L rr
PR ayirn s
' B B A AN AN A |
FYNEryrri

R IR Y N

aNgNghy

@25 x 1,5mm = d, =25mm=0,025m

R S B B S o R

= g:=15mm=0,0015m

Fig.3.42 — Schimbadtor de cdldurda de

di=d,—2-9,=25—-2-15=22mm tip baterie de serpentine

= 0,022m

Apr = Apyin + Apyoe = 0,3487 + 0,153 = 0,5017 bar
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Apn = fr -1 LY g 0p116- 22 LI LS gygrg09 N
Pun = fro =5 —=0, 0.022 2 e

N
= 34878,27— - 107> = 0,3487 bar ;
m

dech = d;;
ns, = nr.de serpentine din aparat;
n,, = nr.de tevi orizontale dintr — o serpentina;
Lungimea totald orizontala de teava insumata de la toate serpentinele este:

Ly =1 Mgy Ligriy =3°9-1,2=132,4m

Temperatura medie a apei prin aparat este:

_ tgittge _ 90470

tmq = 200 = 222 = 80°C = p, = 9719 kg/m?

Cu ajutorul programului EES se determind parametrii termofizici ai apei.

g S e ey o |[@][= Ex{ Solution _|o
t_ai=70 _— I
{_ae=90 o = 70 Unit Settings: [JJ[C}/[barlke
t_ma=(t_ai+t_ae)/¢ py=2 [har]
p_1=2 {bar} le = 90 Py = 971.9 [kg/m]
tho_a=DENSITY(Water T=T_ma;P=P_1) L ap 0C
v_din=vISCOSITY(WaterT=T_ma:P=P_1) foy = 3 le ae=30 [°C]
v_din=v_cin*tho_a 2 ty =70 [°c

py = 2 trna =80 [D Cl
Vi = 3.648E-07 [mfs]
= Water ; T =tms ; P=p;
Pe = ol w:F=p1) Vg = 00003545 [kjm-s]
Vain = Visc ("Water | T=tps ;P=p1)
Vén = Ven - Pa Calculation time = 0 sec

Fig.3.43 — Determinarea parametrilor termofizici ai fluidelor

Coeficientul de frecare la curgerea izoterma devine:

1

Pr,

1

fr=r1- (i—g)g =f- (Pr’“)3 =0,01798 - (

3,697
2,266

1
3
) = 0,02116

Pry, reprezinta numarul Prandtl al apei calculat la temperatura medie a peretelui de separatie intre

apa care circula prin tevi si aerul ambiant;

Temperatura medie a peretelui tevii este:

¢ = tmattaer _ 80+18

p 2

Pry=Pr, reprezinta numarul Prandtl al apei calculat la temperatura medie a apei, tma
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Pr_a=PRANDTL(WaterT=T_ma:P=P_1) Pr, = 2,266
t_p=(t_ma+t_aer)/2 -

t_aer=18 Prp = 3637
Pr_p=PRANDTL(WaterT=T_p:P=P_1) Py1=2 [bar]

Criteriul Reynolds pentru apa are valoarea:

w-d, 15%-0022m

Re, o o
cn 3,648 - 10_7?

Se calculeaza valorile critice pentru Reynolds astfel:

10 104

Recry = % T 1818103 1818 >500;
Repy = 560 _ 560 _ 56 - 10* — 308030,8
1,818-1073 1,818
Se calculeaza rugozitatea relativa:
_ Agps 0,04 - 1073m — 1818-10°3

d;,  0,022m

Se constatd ca Re.; < Re, < Rey, = (dintab.3.8)
cd apa are o curgere turbulenta peste pereti semirugosi hidraulic =

= f =0,0032+ 0,221 Re;>**” = 0,0032 + 0,221 - 90460,537%237 = 0,01798

Pierderile locale de presiune sunt:

2 2

=1

-\ pw? 971,9 - 1,52 N .
Apioc = Z G- = 14— = 1530743 — = 15307,43 10~ = 0,153 bar

In care, rezistentele hidraulice sunt dupa cum urmeaza (utilizand valorile din tab.3.9):

Edistribuitor/colector =2buc-1=2

$cot'yr = N (nlv - 1) *0,5=3-8:05=12

n
(Z €l> = fdistribuitor/colector + fcot"U" =14

i=1

unde: ng = 3, numarul de serpentine din aparat;

ny, — 1 = 8, reprezintd numarul de coturi dintr-o serpentind, va fi egal totdeauna cu numarul
de tevi pe verticala dintr-o serpentind minus 1.
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3.10 Calculul de rezistenta

Calculul de rezistentd se efectueaza pentru acele componente ale schimbatoarelor de caldura
in care fluidul are o presiune staticd mai mare de 0,7 x10°> N/m? =0,7 bar, adica pentru tevi, flanse,
capace, mantale — acolo unde este indeplinita aceasta conditie.

Solicitarea predominanta 1n cazul acestor aparate este solicitarea la incovoiere.

Pentru exemplificarea acestui calcul vom considera un model de schimbator de caldura de tip
»teavd In teava” in care se subrdceste un agent frigorific condensat, cu ajutorul apei (fig. 3.44).
Circulatia agentilor termici prin schimbatorul de cédldurd se desfasoara in contracurent astfel: apa
circuld prin teava interioara, iar agentul frigorific lichid prin spatiul inelar creat intre cele doua tevi
concentrice (fig. 3.45).

lhi

tze

==

Fig.3.44 — Schema de curgere a agentilor printr-un schimbdtor ,teavdi in teava”

Notatii:

- teavainterioard g d, x g,[mm];
- manta @ Dy X g , [MM].

Diametrele interioare vor fi:

Teava: d;=d,—2'g

Manta: Dy = Dppe — 2 gm

Fig.3.45 — Notarea diametrelor

Solicitarea maxima la incovoiere este suportatd de teava interioara care suportd greutatea
proprie a materialului din care este confectionatad plus greutatea fluidului care curge prin ea (in cazul
de fata — apa). Se considera lungimea orizontala a tevii ca fiind L1, iar pe distanta (a) in [mm], de la
capete se considera ca exista coturile in forma de ,,U”, fig.3.46.
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Se vor face urmatoare ipoteze de calcul:

a) calculul de rezistenta se va efectua pentru teava interioarad considerata ca o grinda de sectiune
inelard, cu lungimea L, simplu rezemata;
b) teava este solicitatd de sarcina (q) uniform distribuita, alcatuita din doud componente:
— greutatea proprie a tevii (qi) si
— greutatea agentului secundar (apa) care circula in interiorul acestei tevi (q2).
c) se considera ca lipseste agentul termic primar (agentul frigorific lichid) care circuld in
exteriorul tevii considerate (adica in spatiul inelar).

I I A S

Vi X V2

—_—m e —————

/

Mmax

Fig.3.46 — Reprezentarea fortelor exercitate la incovoierea unei tevi

Conform celor mentionate mai sus, sarcina uniform distribuitd care solicitd teava simplu rezemata
este data de relatia:

q=q1+q; [N/m] (3.99)
in care:
- qi este greutatea uniform distribuita a tevii: g = m; - g, [N/m] (3.100)
- m¢, [kg/m] - masa tevii pe Im liniar (cititd din standardul de teava), sau:
M = Pruateriar - - 1, , kg /m liniar] (3.101)
g=9,81 m?/s , acceleratia gravitationala;

- q2 este greutatea uniform distribuita a agentului secundar (apa) prin teava:

a?
g =mp- g = (papa 'VZ) "9 = Papa 'HT'Ll g, [N/m] (3.102)
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Fortele de reactiune din reazeme (fig.3.45) sunt:

=V, =12 [N] (3.103)

Teava este supusa unei Incovoieri al carei moment este maxim la mijlocul tevii (fig. 3.30), iar
momentul Incovoietor intr-o sectiune ,,x” dintre cele doud reazeme se determina cu relatia:

x2
My=Vi-x—q -+ (3.104)
Pentrux=0six=L;1 = M =0

L L
Pentmx:?1 = Mmax=V1'?—Q';=CI'§; [Nm]

Se determind modulul de rezistenta la Incovoiere pentru o sectiune inelard cu ecuatia [1]:

n  (di-d}
W =1 (%), ] (3.105)

Se verificd daca tensiunea de incovoiere pentru momentul maxim [1]:
M
0y =— =< 0y, [N /m?] (3.106)
z

are valoarea mai mica decat tensiunea maxima admisibila la incovoiere a materialului din care este
confectionata teava (pentru otel carbon tip OL60, g, = (118...177) - 106N /m?) [1].

Momentul de inertie axial are valoarea [1]:

(d* — d*
[, =240 npy (3.107)
32
. iy — x2
Sageata staticd este M, = w pentru care ecuatia fibrei medii deformate devine:
d’y q d’y q
E-IZ-W: _Mx = —E-(Ll-x — xz) = W: —ZEIZ'(Ll'X — xz) =
_ q ) x3 x4-
>y = - (le— E)+clx+c2 (3.108)

Se scriu conditiile pe reazeme si In mijlocul barei pentru a determina constantele C; si Cz , astfel:

Pentrux=0six=L1 = y=0 = (,=0 (3.109)
_h _ 4y _ _ g 4 _ el
Pentrux =—- = tgp = dx—O = (C; =¢q s = 241
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Astfel, ecuatiile pentru deformatii devin:

d x3  Lyx? 13
e (—— L +—1) (3.110)
dx  2EI, \3 2 12
x*  Lyx® | L3x
y =2 (_ _Lex” 1_)
2EI, \12 6 12
Sageata maxima pentru x = % si modulul de elasticitate E al materialului tevii va fi:
5-q-LY 5'Mmax'L21
f= = < 1mm, [m] (3.111)
384-El, 48-El,
Unghiul de Inclinare a fibrei medii pe reazeme este:
_ a
Qo = Z4EL (3.112)

3.10.1 Aplicatie la calcul de rezistenta

Aplicatia 3.10.1

Sa se efectueze calculul de proiectare a unui subracitor regenerativ de tip “teava in teava” , care
face parte dintr-o instalatie frigorificad cu comprimare mecanicd de vapori, pentru care se cunosc:

- Temperatura de condensare: tg = 40 °C ;

- Temperatura mediului racit: tp = —14°C;
- Agentul frigorific: R 410A;
- Randamentul compresorului: Ne=90 % ;

- Puterea frigorifica a instalatiei: Qo =120 kW.

Rezolvare:

a) Calculul puterii termice a subrdcitorului

Pentru determinarea puterii termice a subracitorului este necesara efectuarea calculului instalatiei
frigorifice din care face parte aparatul. Schema de principiu a instalatiei frigorifice §i diagrama
logaritm zecimal din presiune — entalpie (Igp-h) in care se reprezinta procesele termice care au loc in
instalatie, sunt reprezentate in fig. 3.47, respectiv fig. 3.48.

Se considerd schema constructivd a aparatului cea indicata in fig. 3.49, in care prin teava
interioard circuld de sus n jos freonul lichid care vine din condensator si se subrdceste prin cedarea
caldurii cétre vaporii de freon care circula in contracurent de jos in sus prin spatiul inelar dintre cele
doua tevi, vapori care ies vin de la vaporizatorul instalatiei si trebuie sd se supraincalzeasca pentru
aspiratia in compresor.
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lep Q5r | A

- g
aU

= |Sr ¢

g -F=1 ;
%0 V h [kIfke]

T d

Fig.3.48 — Ciclul frigorific al

Fig.3.47 — Schema de principiu a
instalatiei trasat in Diagrama (Ig p-h)

instalatiei frigorifice

Legenda: V= vaporizator, C = compresor, K = condensator, Sr = subrdcitor regenerativ

vapori
t1| freon

1

H
e —_—

Agent
fhgonfic
condensat
%.
s
ta
& 3
o vapori 6
¥ 1
o freon e v

L1

Fig.3.49 — Schema constructiva a schimbdtorului
regenerativ de tip ,,teavd in teava”

Pentru inceput se determind parametrii termofizici in punctele caracteristice ale instalatiei
frigorifice cu ajutorul carora se vor determina puterile aparatelor componente.

99



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

Temperatura de vaporizare a instalatiei va avea cu 10 °C mai putin decét temperatura mediul care
trebuie racit, adica:

t 0=t R-10=-24°C

Cu ajutorul programului EES se determina presiunile de lucru din instalatie (de vaporizare, respectiv
de condensare):

p_0=PRESSURE(R410A;T=T 0:x=1)= 3,432 bar
p_k=PRESSURE(R410A;T=T k;x=0)= 24,16 bar

Raportul de comprimare trebuie calculat pentru a ne asigura ca instalatia are nevoie de o singura
treapta de comprimare:

H c=p kip 0=7,041

(H_c <8, deci este instalatie frigorifica cu 1 treaptd de comprimare mecanica de vapori)

{pct.6}

p_6=p_0 E5y Formatted Equations

t 6=t 0 ts = to
h_6=ENTHALPY(R410A;T=T_6;x=1) he = h ('R410A" T =5 x=1)
{punctul 1} P1 = Po

p 1=p 0 Atzsp = 10

DELTAt asp=10 t1 = tg + Atagp
t_1=t_6+DELTAt_asp S1 = s('R410A" ;TP =)

s_1=ENTROPY(R410A;T=T_1;P=P_1)
h_1=ENTHALPY(R410A;T=T_1;p=p_1)

hy = h('R410A" ; T4, P94)

. P2t = Pk
{punctul 2teoretic}
Sat = S1
p_2t=p_k hat = h ('R410A"; P
s 2t=s_1 2t = h{ ;5SS P at)
h_2t=ENTHALPY(R410A;s=s_2t;p=p_2t) P = Pk
{punctul 2 real} Ne = hat — he
har — hy
p_2r=p_k

eta_c=(h_2t-h_1)/(h_2r-h_1) for = TURATOAT N hzr. P2c)

t_2r=TEMPERATURE(R410A;h=h_2r;P=P_2r)
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{punctul 3}
p_3:p_k Pz = Pk
t 3=t_k f3 = I
h_3=ENTHALPY(R410A;T=T_3;x=0) hy = h('R410A" :T#3:x=0)
{punctul 4} Ps = Px
p_4=p_k h3 - h4 = h1 - h5
h_3-h_4=h_1-h_6 . |
t_4=TEMPERATURE(R410A;h=h_4;P=P_4) s = TCRAT0A:h=ny;PD4)
DELTAt_sr=t_3-t_4 Mgy =ty — tg
{punctul 5} ts = to
t 5=t 0 oe = po
p_5=p_0

hs = h
h 5=h_4 ° ‘

Se determina debitul masic de freon din instalatie din ecuatia de bilant termic pe vaporizator:
Q_dot_0=m_dot*(h_6-h_5) Qg = m - (hs — hs)

. Qo
=  —=0767
m he — 0,7675 kg/s

Avand cunoscute toate elementele de calcul, se poate determina puterea termica a subracitorului din
ecuatia de bilant termic pe acest aparat:

Q_dot_sr=m_dot*(h_1-h_6)=6992 W Qer = m - (hq — hg)
Rezultatele calculului de mai sus sunt indicate in fig. 3.50.

Eg4 Solution
Unit Settings: [JClbar)kgldegrees]

Atggp =10 At,, =B.072 ne=0.9

hy = 282062 [J/ka] ha, = 347813 hoy = 341238 [J/kg]
hy=126703 [Jkg] hy=1165892 hg = 1165692

hg = 272851 [Jkg] H. =7.041 m =0.7675 [ka/s]
P = 3.432 [bar] pq = 3.432 [bar] po, =24.16 [bar]
pay =24.16 [bar] p3 =24.16 [bar] py=24.16 [bar]

pg = 3.432 [bar] pg = 3.432 [bar] PR = 24,16 [bar]
QU =120000 [W] er:6992 [W] Sy =1136 [Jtka-K]
Sop = 1136 [J/kg-K] ty =24 [0C] t =-14

15, =85.26 [0 C] t; =407 C) 4 =34.93 [C]

ty =-24 [0C] ty =24 [0C] t, =401(°C)
tg=-14 [0 C]

Fig.3.50 - Determinarea cu ajutorul programului EES a puterii termice a
schimbdtorului regenerativ de tip ,teavd in teava”
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b) Calculul de proiectare al subracitorului presupune parcurgerea urmatoarelor etape:

b.1) Stabilirea regimului de temperaturi in cadrul acestui aparat

Freonul lichid care iese din condensator are temperatura mai mare si va fi considerat agent termic
primar (indice ,,1”), iar vaporii care vin de la vaporizator constituie agentul termic secundar (indice
,2”). De asemenea, se va nota intrarea In aparat cu indice ,,i” si iesirea cu indice ,,e”.

t_li=t_3

t_le=t_4

t_2i=t_6

t 2e=t_1

t_ml=(t_1i+t_1e)/2

t_m2=(t_2i+t_2e)/2
DELTAt_log=(DELTAt_max-DELTAt_min)/In(DELTAt_max/DELTAt_min)

DELTAt_min=t_1i-t_2e

DELTAt_max=t_le-t_2i

i = 13
Formatul ecuatii a celor scrise mai sus in liniile de te = t
e — L4
programare.
i = 1s
foe = 14
tg = f4i + Tqe
m = — —_1e
2
ths = foi + f2e
m2 = S 2
2
Atiog _ Almax — Almin
Almax
n|{ ——
Almin
. . . Almin = tgi — ft2e
Fig.3.51 - Format ecuatii pentru stabilirea
temperaturilor de calcul Almac = tie — 12
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b.2) Determinarea parametrilor termofizici pentru fluidele primar (cald) si secundar (rece):

{fluidul cald=freon lichid 34} p1 = p('RA10A ;T 2m1: P Pk)
rho_1=DENSITY(R410A;T=T_m1;P=P_k) Cp1r = CP ('R410A; T 2mq; P Dy)
c_p1=CP(R410A;T=T_m1;P=P_k) A1 = K(CRAT0AT T m ;P Pi)

Pry = Pr{'R410A" ;T 451, P k)
lambda_1=CONDUCTIVITY(R410A;T=T_m1;P=P_k)
Vigin = Visc ('R410A" ;T Hmq: P k)

Pr_1=PRANDTL(R410A;T=T_m1;P=P_k)

Vidin = P1 -~ Vicin
v_1din=VISCOSITY(R410A;T=T_m1;P=P_k) p2 = p('RA410A . T=mo: P o)
v_1din=rho_1*v_1cin Cp2 = Cp ('R410A" ;T Am2: P o)

2 = K('R410A" [ Tam2:P9p)

, _ Pro = Pr('R410A" : T2, P 9g)
{fluidul rece=freon vapori 61} "

rho_2=DENSITY(R410A;T=T_m2;P=P_0) Vagin = Vise (RAI0A™ T 3mz. P o)
c_p2=CP(R410A;T=T_m2;P=P_0) Vagn = P2 - Vzain
lambda_2=CONDUCTIVITY(R410A;T=T_m2;P=P_0)

Pr_2=PRANDTL(R410A;T=T_m2;P=P_0) Fig.3.52 - Format ecuatii pentru

tabili trilor 1 ici
v_2din=VISCOSITY(R410A;T=T_m2;P=P_0) stabilirea parametrilor termofizici

v_2din=rho_2*v_2cin

In format ecuatii liniile de program scrise mai sus arati asa cum este indicat in fig. 3.52.

b.3) Determinarea coeficientului global de schimb de cédldurd presupune determinarea coeficientilor
de convectie pentru ambele fluide din aparat, care la randul lor se vor determina utilizand relatiile
criteriale Reynolds, respectiv Nusselt (fig.3.53).

Se observa din imaginea 3.53 ca sunt stabilite sectiunile de curgere prin alegerea dimensiunii
tevilor respective. De asemenea, pentru a nu rezulta un gabarit foarte mare pentru aparat, se alege ca
acesta sa fie compus din ng = 2 serpentine plan paralele.
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Y equat = [[@ | = iy Formatted Equations
- 1
{2.3 -Deteminarea coeficientului global de schimb de caldura} k= W
k=1/(1/alpha_1+g_1tfambda_cu+1/alpha_2) o hw 02
{Se alege teava interioara 18 x1 mm si teava exterioara 74 x 2 mm} de = 18 - 10-3
d_1e=18*10"-3) le
q_1t=1110"(-3) gy = 11073
d_ti=d_le-2%g_1t
d_28:?4*10A('3) d1‘| = d1e -2 01t
q_2t=210"(-3)
d_2i=d_2e-2"g_2t dpe = 74 - 107°
{Determinarea vitezelor } s
m_dot=rho_1*w_1*n_s*pi{d_1i"2)/4 gzt = 2-10
m_dot=rho_2%_2"n_s"pi*(d_2ech"2)/4 do = dow = 2 -
n_s=2 {numarul de serpentine plan paralele a aparatului} 2 29‘ 92
d_2ech=d_2-d_le . dy2
m=pg Wy Ng T ——

Re_T=w_1"d_liN_1cin
Re_2=w_2"d_2echiv_2cin o 2
NUS_1=0,023"Re_170.8"Fr_1"0.3 m=op2-Wp Ng - -2
NUS_1=alpha_1*d_lifambda_1 4
NUS_2=0.023"Re_2"0.8"Fr_2"0.4 ne = 2

NUS_2=alpha_2"d_2ech/lambda_2
doech = doj — dte

{temperatura peretelui tevii interioare t_p}

t_p=(t_m1+t_m2)12 Res = wy - dqi

lambda_cu=k_{('Copper" t_p] Vicin

Fig.3.53 - Scrierea ecuatiilor pentru determinarea
coeficientului global de schimb de cildura

b.4) Dimensionarea aparatului presupune determinarea suprafetei de schimb de cdldura reprezentata
prin aria peretelui tevii interioare si a cotelor de gabarit ale acestuia. Se aplica ecuatia generala de
schimb de caldura pe aparat (fig.3.54).

& Equat [= |[@ |52 | | Ee{ Formatted Equations
{2.4 - Dimensionarea aparatului} " Qe = Kk - See - Aljog
Q_dot_sr=k*S_sc*DELTAt_log
S_sc=pi*d_n1*n_s*n_1t*L_1 Ss¢ = M- dp1 - Ns - Nyt - Ly
{n_t = nr. de tevi pe verticala aparatului} de + d
{L_1 = lungimea unei tevi orizontale din aparat} dp1 = L 1e
d_n1=(d_li+d_1e)i2 B
{Se adopta L_1 pana rezulta n_t rezonabil} Ly = 1.1
L. 1=1.1  {mj}
H_ap=p_v*"n_1r+0.3 {inaltimea paratului} Hap = pv - Ny + 03
p_v=25"d_2e {pasul dintre 2 tevi consecutive dintr-o serpentina}
n_1r=6 {nr. real intreg de tevi pe verticala unei serpentine} Pv = 25 - da
p_o=p_¥ {p_o = pasul orizontal dintre 2 serpentine consecutive} e ?
Ad=p_o*n_s+d_2e {adancimea aparatului} Po = Pv
(2.5 - Caleulul fluidodinamic} Ad = Po - Ns + dae

Fig.3.54 - Scrierea ecuatiilor pentru calculul dimensional
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Rezultatele calculelor anterioare sunt indicate in fig. 3.55 in care dimensiunile importante ale

aparatului sunt indicate cu culoarea albastra.

o |08 s2[m|0] gl v|8|=|ua]

] ] e e - S

Unit Settings: [JJ/[Cl/bar]fkgl{degrees

Ad =0.444 [m] oy =8554 [Wim? K] ay =253,1 [WimZ K]
Cpz =910.7 [WkgK] Atgep =10 Mgy =66.43

Aty =54 At,, =5.072 dyg = 0.018 [m]

doe = 0.074 dogcp = 0.052 dy; =007 [m]
ne=09 gqy = 0.001 gy =0.002

hy, = 347813 hyy = 341238 [Jikg] hy = 125703 [J/kg]
hs = 116692 hg = 272951 [Jfkg] Hap =1.225 [m]
k=236,1 [Wim?2 K] iy = 0.07979 [Wim-K] Jp = 0.01042 [Wim-K]
Ly=1.1 [m] m = 0,7676 [kg/s] NUS, = 7126

ny, =6 [Tevipt 1 serpt] Ny = 4.467 ng =2 [nr.de serpt. din aparat]
Pr, = 0.9545 pg = 3.432 [bar] pq =3.432 [bar]

Py = 24.16 [bar] p3=24.16 [bar] py=24.16 [bar]

pg =3.432 [bar] py =24.16 [bar] Pp=0.185 [m]

Qg = 120000 [w] Qg = 6992 [W] Re; =302168

pq = 994 [kgim?] pp = 12.98 [kgim?] 51 =1186 [JikgK]
Sec= 05248 [m2] tg =24 [0C) t =-14

t; =400 C) tpe =-14 1y =-24 [0 C)

t; =40[0C) ty =384.93 [C] tg =24 [0

t, =400 t =37.46 tnp =19

ta=-14 [°C] Yigin = 1.016E-07 [m?/s] Y1gin = 0.0001011  [kg/m-s]
Vogin = 000001093 [kg/m-s] wy =192 [mfs] Wy =18.92 [mjs]

Cp1 = 1794 [JkgK]

Afpax = 58,93
dy; =0.016

dy =0017

hy = 282062 [Jkg]
hy=116692

He =7.041

Ry =408.1
NUS,=1263

Pry =2.272

pz, =24.16 [bar]
p5 = 3.432 [bar]

p, = 0.185 [m]

Re, =860022

sor = 1186 [JkgK]
te =34.93 [C]

15, =86.26 [1C

tg =-24 [0C)

tg =9.232

Vocin = 8.416E-07 [m2s]

Fig.3.55 — Rezultatele calculului termic si constructiv al aparatului

b.5) Calculul fluidodinamic al subréicitorului

Acest tip de calcul presupune determinarea pierderilor de presiune pe circuitele celor doi agenti de
lucru din aparat. In general acest tip de calcul se efectueaza in scopul calculului si alegerii pompelor
respectiv ventilatoarelor necesare vehicularii agentilor prin instalatiile considerate.

|le| olme pleEo] vie|=vwe) mm s E e Eesm a0 o me | 2
Ex{ Equations Window =0 =R

{2 5 - Calculul fluidodinamic}

{se calculeaza pierderile de presiune prin teava mica. de partea fluidului cu presiunea cea

mai mare}

DELTAp_1T=DELTAp_1lin+DELTAp_Tloc

DELTAp_in=f_t{L_1t/d_1i)*{rho_1*w_1"2)/2  {pierderile de presiune liniare pt. fluidul 1}

L_1t=L_71s"n_s

L 1s=L_1"n_Tr+n_1r"p_v*pi/2 {lungimea unei serpentine}
f_t=f{Pr_1p/Pr_1)"(1/3) {ceof. de frecare pt. curgerea neizoterma}
Pr_1p=PRANDTL(R410AT=T_p.:P=P_k)

Re_cri=10/epsilon

epsilon=DELTA_abs/d_Ti {rugozitatea relativa a tevii mici}
DELTA_abs=0.0014"107(-3) {rugozitatea absoluta a tevii de cupru}
Re_cr2=b60/epsilon
f=0,11*(epsilon+68/Re_1)"0.26 {coef. de frecare pt. curgerea izoterma}
DELTAp_lloc=x_t*{rho_1"w_1"2){2 {pierderile de presiune locale pt. fluidul 1}
¥_t=x_cHx_u+x_r {suma rezistenetelor hidraulice pt. fluidul 1}

X_c=2" {rezisteneta hidraulica pt. colector/distribuitor}

¥ u=(n_1r-1)*0.6"n_s {rezistenta hidraulica pt. coturi "U"}

¥_r=2*075 {rezistenta hidraulica pt. robineti}

Fig.3.56 — Scrierea liniilor de program in EES pentru calculul fluidodinamic
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Lyt P11~ Wy

Ap1 = fi- —
" 1 dy 2
Li¢ = Lqs - ns
T
Lis = Lq - Ny + Ny - Py - —
2
[173]
fi = - Pri
Prq
Prip = Pr{'R410A" ;T =, P k)
10
Regq = —
£
_ Aabs
dy

— i -3
Fig.3.57 — Scrierea in format ecuatii Aaes = 00014 - 10

in programul EES pentru calculul Rey = 560
fluidodinamic E

0,25

f=0,11~[a+ 68

Req
w2
AP1loc = Xt - %

Rezultatele calculului pierderilor de presiune sunt :
Apyjiy = 23626 [Pal APqje = 13742 (P4 ApyT = 37368 [P

b.6) Calculul de rezistentd se efectueaza pentru teava interioard care este maxim solicitata la sarcina
»q~ datd de greutatea tevii (q_t) si greutatea fluidului din interiorul ei (q_fL). Se neglijeaza fluidul
care circula in exteriorul acesteia si se asimileaza cu o grinda simplu rezemata la capete. Diagrama
fortelor si a momentului maxim de incovoiere este aceeasi cu cea indicata in fig. 3.46. Scrierea
ecuatiilor corespunzdtoare acestui calcul in programul EES este indicat in fig.3.58.
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e — | Formatted Equations
B £quations Windc (= =] _
g =G+ an
{2.6 - Calculul de rezistenta} Qt = Mieava = 9
g=q_t+q_fL {sarcina care solicita teava interioara} g = 981
g_t=m_teava’q {greutatea tevii} Mieava = 0,48
7=9.81 '
m_teava=0.48 {masa tevii interioare. kg/m} T - dy?
_fL=(rho_1"{pi*d_1i"2)M4)*L_1"g QL = p1- —a Li-9
V_1=q"L_1/2 {forta de reactiune din reazeme}
{Momentul incovoietor maxim M_max} _ L4
M_max=(q"L_1"2)/8 Vi =a-—
{Modulul de rezistenta la incoiere W_z} g - L42
W_z=(pil16)(d_1e"2-d_1i"2)/d_le Mmac = ———
i byl w, = & [de® = du®
=£=P —e e ST dra
{Sageata maxima f_max} - 4 4
f_max=(5"M_max*L_1"248*E_cu*l_z) Iz = 32 (d1e " — dqi7)
E_cu=2.1"10"11
o R 5 Mmax - L1?
{unghiul de inclinare a fibrei medii fi_0} fmax = 8 E_ 1
phi_0=(q"L_1"3)/(24*E_cu®l_z) iz
Ee = 21 - 10"
bo = _9 Ls”
24 - Ey I3

Fig.3.58 — Scrierea ecuatiilor in programul EES pentru calculul de rezistentdi

Dimensionarea tevilor este buna atunci cand sdgeata maxima de Incovoiere fmax < 1 mm.

In acest caz rezulta f;,,4,, = 0,000161 m = 0,161 mm.
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Cap.4 ANALIZA PERFORMANTELOR SCHIMBATOARELOR DE
CALDURA

4.1 Analiza exergetica a schimbatoarelor de caldura

Evaluarea schimbatoarelor de caldura se considera corecta si completa daca se efectueaza
analiza exergeticd a acestora. Prin aceastd analiza se stabileste utilitatea unor masuri constructive sau
functionale si efectul acestora asupra instalatiei din care face parte echipamentul, dar si optimizarea
lor in contextul fluxului tehnologic sau instalatiei aferente.

Exergia caldurii (E) reprezintd partea maxima din acea caldura care se poate transforma in
lucru mecanic, pentru o stare datd a mediului ambiant [30].

Pentru un schimbator de cdldura in care ambii agenti termodinamici de lucru au temperaturile
absolute medii (Tmi, si Tm2) mai mari decat cea a mediului ambiant (Tmi,m2 >To), modificarea
(variatia) exergiei AE, se reflectd in randamentul exergetic al schimbatorului de cédldurd care se
defineste prin relatia [31]:

To

1-To -
AEZ AEp Tm2 QZ 1—52
=22 1P N I T 4.1
Nex AE; AE; 1_TT01 0, 1+ Nex—in "Mt " Nex—o 4.1
m

unde:
AE1 - reprezinta variatia de exergie a agentului termic primar, respectiv secundar;

AE, - variatia exergiei pe aparat §i este egald cu suma a trei componente ce tin seama de
pierderile posibile, astfel:

AEp = AEgep, + AEiqm + AEmeq, [W] (4.2)

.....

caldurd la diferenta finita de temperatura:

Tmi=Tmz
AEse, =Ty oLz, Q2 [W] (4.3)

Tmi1-Tmz

AEm — este variatia (pierderea) de exergie datoratd laminarii agentilor termodinamici (cald si
rece) la trecerea lor prin aparat:

AEjqm = AE1gm1 + AEigm2 =

mq
P1-Tm1

: Ap1> +(Ty - maRy - in (1+2255)), (W] (4.4)

BB = (T s
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AEmed — reprezinta pierderea de exergie corespunzatoare degajarii caldurii din aparat catre
mediul ambiant:

To

AEpmeq = ép : ( - _) , W] (4.5)

T

TNex-in €ste randamentul exergetic initial determinat cu [30]:

T
Nex—in = 71:’(1)2 (4.6)

1 reprezintd randamentul termic al schimbatorului si exprima gradul de retinere a caldurii de
catre agentul termic secundar prin intermediul schimbatorului, sau, altfel spus, pierderile de
caldurd ale schimbatorului catre mediul inconjurator; are valori < 0,99 in functie de
caracteristicile constructive ale aparatului si se determina cu relatia:
=2 (4.7)
Q1

Nex-0 este randamentul exergetic relativ, exprimat cu ajutorului ecuatiei [32]:
1-¢ 2
1+¢ 1

Nex—o0 = (4.8)

Tm1 $1 Tm2 sunt temperaturile medii ale agentilor de lucru din aparat, in [K].

Factorii £, , din ecuatia (4.8) exprima pierderile exergetice relative, calculate la temperaturile
absolute medii ale agentilor (Tm1 si Tm2), cu relatiile urmatoare [32]:

To Ny . To N3
& = = Sl & = = 4.9
L Tona-Ty Q4 27 Tyna—Ty 0, 49
unde Ni2=My oy - AP1 s (4.10)

este puterea consumata, exprimatd in [W], necesard pentru invingerea rezistentelor hidraulice ale
fluidelor 1, respectiv 2, intalnite la curgerea lor prin aparat.

Randamentul termic m¢ si randamentul exergetic relativ mex.o caracterizeazd gradul de
perfectiune hidrodinamica a aparatului. Pentru foarte multe schimbatoare de caldurd, produsul acestor
randamente este, in medie, cuprins intre 0,8 si 0,9.

Prin analiza exergeticad a schimbatoarelor de caldura se poate evalua [20]:

a) gradul de perfectiune termodinamicd a unui aparat, cu ajutorul randamentului
exergetic total, Mex ;

b) evolutia randamentului exergetic (Nex-in) initial in functie de temperaturile absolute
medii ale agentilor termodinamici si a mediului ambiant;

c) gradul de perfectiune hidrodinamica a unui aparat, cu ajutorul randamentului
exergetic relativ (nex-0) s1 al randamentului termic ().
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4.2

Indici de performanta

Cei mai utilizati indici de performanta a schimbatoarelor de caldura sunt [33]:

factorul de eficacitate exprimat prin criteriul Nusselt (Nu), ca raport intre fluxul termic si
ceea ce se transferd prin conductie pe lungimea caracteristica de transfer de caldurd
(lungimea termica) aleasa:

a-l
Nu = - (4.11)

numarul Stanton (St), caracterizeaza transferul termic prin convectie fortatd prin
raportarea fluxului termic la capacitatea calorica a fluidului:

N
St =—=— (4.12)
Re-Pr p-cpw

factorul Colburn j» , este o masura a intensitatii transferului termic prin convectie fortata,
folosit in special la comparatia performantelor suprafetelor extinse [33]:

Nu

j=m=5t' Pr2/3 (4.13)

coeficientul de rezistenta la frecare (c= f2 din ecuatia 4.15) determinat din pierderile de
presiune:

(4.14)

A w?p
1

Ap:Cf.S . 2

Daca se noteaza cu dech diametrul echivalent, cu U perimetrul udat si cu L lungimea canalului

de curgere, atunci relatia (4.14) devine [20]:

L
Ap=4'CfgW—p=4f2'—C'— (4.15)

unde cr= f5.

Studiind legile frecarii, pentru unele cazuri particulare s-au gésit relatii de legaturd intre

coeficientul de frecare cr §i criteriul Reynolds.

Pentru schimbatoarele de caldura compacte cu nervuri, valorile reale ale coeficientului de
frecare (cr) se pot determina numai din diagramele obtinute prin incercari experimentale.

In literatura de specialitate se gasesc astfel de legaturi pentru toate tipurile de suprafete, fie
sub formd grafica, pentru un domeniu mai larg al lui Re, fie legaturi analitice, valabile pe domenii

restranse ale acestuia, sub forma [34]:

¢ = f, = f(Re) = m- Re™ (4.16)
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- numdrul de unitéti de transfer de caldurd NTC (denumit si /ungime termica in literatura
de specialitate) dat de expresiile [32]:

k-A t1i—t At
NTC1 = - 1 — 11 le — 1

miy-Cp1 Atmed Atmed

mz-Cp2 Atmed Atmed

- eficienta termicd data de raportul dintre sarcina termica reald a unui aparat si sarcina
termica maxima posibila [33]:

€= Q _  mycpi(tri—tie)  Macpr(tze—tz))

Qmax (m'cp)min' (t1i—tz):: (m'Cp)ml.n' (t1i=t29)s

(4.18)

unde (m : cp) = min[(Mycp1), (M2Cp2) ]

min

- pierderea specifica de presiune a fluidului respectiv la trecerea prin aparat [32]:

A ol

Psp = NTC (4.19)

- eficienta procesului de racire datd de raportul dintre scaderea temperaturii fluidului cald
si diferenta maxima de temperatura din aparat considerata intre intrarile celor doua fluide
de lucru:

= il (4.20)

Nrac
t1i—t2i

- coeficientul de retinere a caldurii in aparat, care evalueaza pierderile de céldura ale
aparatului catre mediul ambiant:
_ Q@
Mr == (4.21)
Q1

- randamentul termic al aparatului pentru cazul in care A, - © & t,, = ty; :

Ne == (4.22)
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In figura 4.1 sunt prezentate corelatiile optime intre transferul termic (j) si pierderile
fluidodinamice (cf) pentru diferite profiluri geometrice de aripioare intdlnite adesea in constructia

schimbatoarelor de caldura.
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Fig. 4.1 — Functiile j=f(Re) si cr = f(Re) pentru patru tipuri de
suprafete plane cu nervuri plane continue [34]
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De asemenea, pentru radiatoarele auto din aluminiu, construite la societatea RAAL Bistrita,
un studiu privind importanta profilului geometric, al pasului si indltimii aripioarelor asupra curgerii
aerului si transferului termic intre aerul aflat in convectie fortatd si apa de racire a motorului [20],
scoate 1n evidentd dimensiunile optime ale aripioarelor ondulate sinusoidal (L30_4) pentru care exista
cea mai buna corelatie intre factorul Colburn j» si coeficientul de rezistenta la frecare f> indicate in
figura 4.2.

0.22

D\.\.\.I‘M).

f,

|
—
g S

0.1 = G l ~0-0-0-¢.¢

©
Nh
o
-
7]
0.01
R
Tr
0.002
500 1000 2000

Re

Fig. 4.2 — Functiile St P =t (Re) si f, =f(Re) pentru diferite suprafete
nervurate: a) sinusoidale de tip L30 4, b) cu generatori de turbulenta (Gt); ¢)
decalate (D), d) triunghiulare cu fante (Tf), e) plane de sectiune rectangulard (R); f)
plane de sectiune triunghiulara (Tr) [20]

placa

(0
o >

o
384

aripioara

L bara capat

Fig. 4.3 — Sectiune printr-o aripioard de aer [20]
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Notatia pentru aripioarele ondulate sinusoidal de tip L30 4 are urmatoarea conotatie: G=30
mm reprezintd lungimea curentului de aer care parcurge adancimea aparatului/ aripioarei, iar 4 mm
reprezinta pasul unei aripioare care are Indltimea de h=8,8 mm, asa cum este indicat in fig.4.3.

Performantele termo-hidro-dinamice ale acestor aripioare sinusoidale au fost comparate cu
cele ale aripioarelor cu generatori de turbulenta (Gt), ale aripioarelor decalate (D), ale aripioarelor

triunghiulare cu fante (Tf), ale aripioarelor plane de sectiune rectangulara (R) si ale aripioare plane
de sectiune triunghiulara (Tr), indicate in fig. 4.4

i)

¢) aripioare decalate d) aripioare cu fante

e) aripioare cu generatori de turbulenta
Fig.4.4- Tipuri uzuale de aripioare [35]
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Dintre aripioarele indicate in fig. 4.4 cele mai bune performante in domeniul de curgere
Reynolds € [500,2000] apartin aripioarei cu generatori de turbulenta ,,Gt”.

Dar se constata ca aripioara sinusoidala (L30 4), prezinta o intensitate a transferului termic
convectiv mai redusd cu 41,5 % fata de aripioara (Gt) pentru Re=500 si numai cu 14,5 % pentru
Re=2000, cu tendinta evidenta de a deveni cea mai performanta in urmatorul interval de curgere [20].

Pentru determinarea performantelor termice a aripioarelor sinusoidale din cadrul radiatoarelor
auto din aluminiu cu adancimi diferite (30, 45, 65, 95 si 115 mm) a fost necesara determinarea
analitica a unor ecuatii specifice pentru criteriul Nusselt care sa exprime atat dependenta numarului
Nuz de criteriul Res , cat si de dimensiunile geometrice caracteristice modelelor studiate. Pe baza
cercetarilor efectuate, autorul a determinat urmatoarele relatii criteriale pentru calculul convectiv la
curgerea prin canale sinusoidale [20]:

y o032
- pentrupn=4mm, Nu,. = C-Re}.-Pri/3 ( dacch ) : (pn g”) (4.23)

La—qer hcr

unde constantele C, x si y au valorile indicate in tabelul 4.1 in functie de tipul schimbatorului:

Tabel 4.1 — Constantele relatiei criteriale (4.23) de determinare a numarului Nuz. [20]
L30-4 L45-4 L65-4 L95-4 L1154
C 0,48 0,5867875 0,7988 1,25975 1,52
X 0,773843 0,737368 0,707301 0,647189 0,585544
Y 0,775 0,67 0,638 0,5815 0,4943

Ernu <42 % <2,2% <2,4% <3,5% <3,05 %

In general, erorile introduse de aceste ecuatii criteriale (Erny) fatd de valorile rezultate obtinute
prin calcul sunt sub 3,5 % dar exista si cateva mai mari (sub 5 %) care se datoreaza erorilor de
masurare.

Aceste studii combinate cu simularea numerica a curgerii aerului prin cea mai mica sectiune
de curgere a unei aripioare sinusoidale reprezentata in fig.4.5, pun in evidenta profilul curgerii jetului
de aer si aparitia zonelor turbionare care influenteaza convectia fig.4.7 si 4.8 si incalzirea diferita a
nervurii (fig. 4.6).
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PI’2
obtinut
cu
programu

1 SCPA
0.7658
0.7677
0.7679

0.771
0.7738
0.7758
0.7709
0.7737

Contours of Effective Prandtl Number (Time=1.0000e-01)

Fig. 4.6 — Variatia criteriului Prandtl in lungul curentului
de aer obtinuta cu programul FLUENT [20]

Se constata o variatie a functiei Prandtl, obtinuta prin simulare in programul FLUENT, intre
zona de intrare a aerului In canal, in lungul acestuia urmand profilul lui geometric si sectiunea de
iesire din canal. Se observa valori mai ridicate ale numarului Pr; in zonele de curburd ale canalului,
ceea ce reflectd o incalzire mai pronuntatd a aerului in aceste portiuni, in stratul limitd [20].

Vectorul viteza se descompune pe directiile de curgere, (in coordonate x-y, axa x coincide cu
lungimea canalului, iar y cu pasul transversal al acestuia), imprimand o miscare diferitd straturilor de
fluid [20].
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Velocity Vectors Colored By Velocity Magnitude (m/s) (Time=1.0000e-01)

Fig. 4.7 — Distributia vectorilor de viteza in curentul de aer [20]

,La amplitudinea maxima a sinusoidei create de peretele aripioarei, curentul principal de aer
urmeaza directia vectorilor maximi ai vitezei, marcati in culoare rosie, ceea ce conduce la
desprinderea stratului limita, fenomen demonstrat teoretic de Nagi [40] pe un model similar de
aripioara” [20].

Velocity Vectors Colored By Velocity Magnitude (m/s) (Time=1.0000e-01)

Fig. 4.8 — Distributia vectorilor vitezd corelati cu aparitia virtejurilor [20]
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Contours of Vorlicity Magnitude (1/s) (Time=1.0000e-01)

Fig. 4.9 — Zonele de repartitie a virtejurilor [20]

4.3 Considerarea efectului depunerilor

Se calculeaza coeficientul global de schimb de caldura cu relatia generala:

1 1 w
k = = , [ ] 4.24
—+Z (f) LZ Rs1+Rep+Rsz m2K (4.24)

in care:

steava 6 iatra Sru ina [m2K . . .
Rep _21—1 +-L + 2 [ ] - reprezintd suma rezistenfelor termice
Aq Ateava Apiatra Arugina

introduse de materialul peretelui despartitor (a tevii), de depunerile de calcar din apa, de
rugind, etc., pe suprafata de transmitere a caldurii;

R12_

1 m2K . . . ) - -
[ reprezintd rezistentele superficiale de schimb de caldurd generate de

agentii termici primar (1), respectiv secundar (2).
Depunerile de orice naturd pe suprafata peretelui de transfer de cdldura care separa cei doi
agenti termici de lucru din schimbator, diminueaza valoarea coeficientului global de schimb termic

(k) reducand performantele aparatului, uneori colmatand canalele de curgere ceea ce poate avea efecte
dezastruoase atat asupra aparatului, cat si a mediului inconjurator.
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4.4 Intensificarea transferului termic in aparatele schimbatoare de caldura

Calculele termic, constructiv, de rezistentd si fluidodinamic sunt insotite permanent de un
calcul tehnico-economic pentru a stabili o corelare intre masurile ce se pot lua pentru intensificarea
transferului de caldura si costul aparatului, astfel incat acesta sa nu devina nerentabil.

Cresterea fluxului termic redat prin prisma ecuatiei de transfer global de caldurd pe

schimbator, Qr = k * S - At;,4 oferd posibilitatea Tmbunatatirii performantelor termice ale acestor

aparate prin doud moduri si anume:
a) prin cresterea lui k, pastrand S=constant, sau

b) prin cresterea lui S la k=constant.

e1e vy

a) Intensificarea transferului de caldura prin cresterea lui k, la S=constant

Conform ecuatiei (4.24) cresterea lui k Inseamna scaderea rezistentelor Rs12 si Ryp
a.l) Cazul Ryp=0

Daca valoarea rezistentei termice a peretelui despartitor este foarte redusa (Ry = 0) astfel incat
se poate considera nuld, va rezulta un coeficient global de transfer termic mai mic decat cel mai mic
dintre coeficientii de convectie, motiv pentru care trebuie gasitd o solutie de crestere a acestuia.

Daca Ryp=0 =

1 1 aL-ay [ w ] .
= = = = .
RiRe - Tof —mra,  lmx k(min(aq, ay) (4.25)
a1 ap
1 2K

» Pentruperete plan Ry, = —, [m ] (4.26)

! al'z w
1 2K

» Pentru perete cilindric Ry , = ———, [m ]

’ T-d-aq; w

In aceste cazuri cresterea lui k inseamna scaderea lui Rs12 §i deci cresterea lui a2

a.1.1) Cazul convectiei libere:

a-d
NuzTeCth-(Gr-Pr)" =
A B-d3 ., At n
CZ=—C(gB+ChPT> (4.27)
dech Vcin

Din relatia de mai sus se poate observa ca cresterea lui a2 se poate realiza prin:
- cresterea lui At,

- cresterea lui deer care este reprezentat de dimensiunea determinantd de curgere
(poate fi 1ndltimea aparatului H, lungimea L, sau latimea acestuia la, sau diametrul
interior de teava d),
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- cresterea marimilor A si B si scdderea vascozitatii cinematice v care depind de natura
fluidului.

a.1.2) Cazul convectiei fortate:

a-d
NuzT“”zc-(Rem-Prn) =
2 .d m o) s n
a=dech-c-(%) (pc”l#) im<1l, n<1l (429

In conditiile ecuatiei de mai sus, coeficientul de convectie a1 creste daca:
- creste viteza de curgere a fluidului, w;

- creste diametrul echivalent hidraulic dee, care poate fi inaltimea aparatului H,
lungimea Lap sau latimea acestuia lap sau diametrul interior de teava d;);

- se Imbunatatesc parametrii termodinamici ai fluidului (v, A, Pr).

a.2) Cazul Ryp#0

Daca se ia in considerare rezistenta termica a materialului peretelui despartitor dintre agentii
de lucru (Ryp # 0), atunci pentru cazurile cele mai uzuale avem:

Sp

» pentru peretele plan Rtp =7 (4.29)
P
e 1 de
» pentru peretele cilindric Rtp = o lnd—
A ;

In acest caz, cresterea lui k inseamnad scaderea lui Ry, care se realizeaza daca:

- scade grosimea materialului aferent peretelui despartitor o, (se studiaza in calculul de
rezistenta al aparatului),

- creste conductivitatea termicd a materialului aferent peretelui despartitor 4, (alegerea
materialelor cu conductivitate termica ridicata se face Tn urma unui calcul tehnico-economic).

b) Intensificarea transferului de caldura prin cresterea lui S, la k=constant

Daca intr-un schimbator de céldura circuld un gaz si un lichid, deoarece rezistenta superficiala
a gazului este mult mai mare decét cea a lichidului (Rsg >> Ry ) va rezulta un coeficient global de
transfer termic (k) pe schimbdétor cu o valoare mai mica decat coeficientul de convectie al gazului
(0g), motiv pentru care, daca se doreste cresterea acestui coeficient (k), trebuie sa marim suprafata de
transmitere a caldurii de partea gazului.
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Pentru realizarea acestui lucru se poate aplica pe suprafata de schimb de cdldura de partea
gazului urmatoarele:

» nervuri, sunt prelucrate individual din materialul tevii, avand axa de simetrie perpendiculara
pe axa tevii;

» lamele, confectionate din alt material decat cel al tevii, fiecare lamela fiind prevazuta cu
orificii prin care trec mai multe tevi,

» aripioare, sunt construite din alt material decat cel al tevii si sunt trase individual pe teava;

» canale, sunt prelucrate din materialul tevii, in lungul acesteia.

b.1)  Nervurile (fig.4.10) sunt suprafete monolit obtinute
prin roluirea sau extrudarea profilelor nervurilor din teava de
baza, de aluminiu sau cupru, cu pereti grosi de (5...8) mm care
in urma prelucrarii ajung la o grosime de aproximativ 2 mm.

Fig. 4.10 - Tevi cu nervuri spiralate [19]

Grosimea nervurii la baza este de (1,1...1,5) mm, la varf este de (0,5...0,6) mm, iar Indltimea nervurii
ajunge la hy=(7...14) mm, dezvoltdnd un coeficient de nervurare :

B = SS—T = (10....20), (4.30)

unde,

Sin = T+ din (U — 8,) - —, [m?/m] 4.31)

Un

reprezinta suprafata de schimb de céldura dintre nervuri, pe teava de baza, iar u, este pasul nervurilor
si On grosimea nervurii;

St =Sy + S, este suprafata totala a nervurii, iar (4.32)
2:6 6
Sin =T - (den — din) - u_n =4m - hy u_n’ [m?/m] (4.33)
n n

este suprafata laterald a nervurii considerate, in care din , den reprezinta diametrul interior respectiv
exterior al nervurii.
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Pentru figura 4.11 se considera:
» Ty, temperatura in interiorul tevii,
» Tz, temperatura fluidului din exterior,
» T, temperatura la capatul nervurii, T1

» h ,indltimea nervurii.

Fig. 4.11 — Modele geometrice de nervuri

Temperatura la varful nervurii se va determina astfel:

- pentru o nervura inalta si cu sectiune redusa:
T=T,+ (T, —T,) e ™ (4.34)

- pentru o nervura scurtd cu sectiune constanta:

_ _ ) ch[m(h-x)]
T=T,+ (T, —T,) ehma) (4.35)
unde:
m, reprezintd gradul de incarcare termica a nervurii

’ P,
m= |Z=2 , pentru nervura plana (4.36)
AnST
2-a . <
m = , pentru nervura circulara (4.37)
\j Anbn

Pn, [m] - reprezintd perimetrul nervurii.

Generarea unei curgeri turbionare se poate realiza prin mai multe metode, cum ar fi:

» vibrarea suprafetei de schimb de céldurd, cu ajutorul unor vibratoare electrodinamice sau cu
excentric, ce folosesc frecvente in jur de 1000 Hz si cu ajutorul cérora s-au inregistrat cresteri
de peste 20 de ori a coeficientului de convectie In cazul convectiei naturale; sau vibrarea
fluidului cu ajutorul unui generator de pulsatii, In cazul in care masa aparatului este prea mare;

» introducerea unor aditivi sub forma de particule solide in curentul de fluid, de exemplu:

— cususpensii de grafit de diametru (0,15 +2) mm s-au obtinut cresteri ale coeficientului
de convectie termica pand la 400 % fata de gazul pur, sau

— cu particule ceramice (aluminosilicati) cu care s-a obtinut o crestere de 300 % a
coeficientului de convectie pentru o concentratie de 7 kg particule pe kg de gaz;

122



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

» dispunerea unor generatoare de turbulentd in calea fluidului spre exemplu: nervuri, lamele,
aripioare sau canale. Diferenta dintre acestea constd in material, prelucrare si modul de
dispunere pe suprafata de separatie dintre agentii termici, astfel:

- nervurile - sunt prelucrate individual, din grosimea materialului tevii, cu axa
perpendiculara pe suprafata de schimb de caldura si pot fi executate la exteriorul sau
interiorul tevii (fig. 4.12);

- lamelele — foi produse din alt material decat cel al tevii si care cuprind mai multe tevi
(fig.4.13, 4.14);

- aripioarele — sunt confectionate din alt material decat cel al tevii si sunt dispuse
perpendicular pe suprafata de separatie dintre fluide (fig.4.15, 4.16, 4.17);

- canalele — sunt practicate in lungul tevii din materialul acesteia.

Fig.4.12 -Tevi cu nervuri |
interioare [19]

o ‘?‘
Diametrul
tevilor i — ]
b =] —l
T [§ olo o
E |
2 & il o0 221 B o .
%5 Pasul
,E E o oOlo o J ;j/ nervurilor
=7 | gt
B = g 00 0 i
i 0ol 0 ol
= LIS Lungimea nervurata
|
o il

Numarul de randuri
de tevi

Fig.4.13— Module din tevi si lamele [19] Fig.4.14 — Tevi cu nervuri
lamelare [19]
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Fig.4.15 — Tevi cu aripioare: a) ondulate, b) aciculare [19]

Tendinta ultimilor ani in constructia acestor aparate este de a se reduce cat mai mult a
dimensiunilor si Inlocuirea tevilor cu microcanale formate de pldci si aripioare, in scopul imbunatatirii
coeficientului global de transfer termic, a reducerii masei schimbétoarelor si a incarcdturii cu agent
termic lichid, acolo unde este cazul, pe fondul reducerii globale a costurilor. Schimbatoarele
compacte cu placi si aripioare sunt constituite dintr-o stivuire de table gofrate (aripioare sub forme
diferite) separate prin table plane (fig.4.17) [20].

Fluidele circula prin pasajele definite astfel:
» printre doua table plane consecutive, inchise lateral prin bare si
» prin canalele formate de doua table plane si o aripioara ce acopera toatd suprafata
acestora (fig.4.17).

7
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S ek e
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. 58

Fig.4.16 — Baterii de tevi cu aripioare |20] Fig. 4.17— Principiul de constructie al schimbd-
toarelor compacte cu pldci si aripioare [20]

In cea mai simpla reprezentare, un astfel de schimbator poate fi compus din doua treceri, cu o
curgere a agentilor de lucru in contracurent, echicurent sau curent incrucisat.
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Compactitatea acestor aparate este asiguratd prin procesul brazare si care, in cazul
schimbatoarelor din aluminiu se compune din urmatoarele faze [26]:

a) incdlzirea — pani la 540 °C a elementelor schimbitorului de cildurd, montate in S.D.V.-urile
speciale in care s-a asamblat schimbatorul in forma finald; acest proces desfasurandu-se foarte
aproape de punctul de topire a fluxului utilizat;

b) brazarea propriu-zisa — prin care piesele incalzite se scufunda in baia de saruri timp de 2...3
minute; fluxul topit, de consistenta apei, vine usor in contact cu suprafata metalica, curata
suprafetele de urme de oxizi si curge spre imbinari sub efectul de capilaritate i actiune
hidromecanica. Procesul de brazare se desfasoara in camere speciale, sub vid, pentru a elimina
posibilitatea aparitiei intreruperilor contactului intre nervura si placa. Ca flux topit pentru
brazare se utilizeaza amestecuri de cloruri si fluoruri cu un continut de ioni de clor de (51 +
53) % si de fluor de (2,3 + 3,3) %, cu limite de lucru cuprinse intre (538 + 649) °C.

¢) rdcirea pieselor - se desfasoara in doui etape: prima in aer liber pana la 100 °C timp de 8...9
minute, pentru a evita tensionarea si deformarea schimbatoarelor, iar a doua constd in
imersarea aparatului intr-un bazin cu api la o temperaturi de 80 °C.

Schimbatoarele de caldura cu placi si aripioare au fost proiectate initial pentru aplicatii in care
greutatea si volumul erau importante, de aceea aluminiul a fost materialul cel mai utilizat pentru o
lungi perioada de timp. Dar acesta poate fi utilizat pani la temperaturi de aproximativ 250 °C, de
aceea s-au efectuat cercetari in jurul acestui material, iar in anii 1900 au fost introduse aliajele de
aluminiu, spre exemplu EN AW- 4343 (AlSi7,5) si EN AW-6060 (AIMgSi) care contin pand lal5 %
siliciu gi cantitati mici de metale precum cuprul, fierul, nichelul si zincul.

Printre articolele turnate din asemenea aliaje usoare se numara blocurile de cilindri de motor
si componentele pentru motoare (inclusiv racordurile, colectoarele si distribuitoarele pentru
radiatoare) si fuzelaje de aeronave.

Aliajele de aluminiu potrivite pentru alte procese de modelare, precum forjarea, laminarea si
trefilarea, contin pana la 7 % magneziu si circa 1% mangan, de exemplu EN AW-3003 (AIMn1Cu) -
material utilizat la bare, suporturi, aripioare, placi deflectoare etc. din componenta unor schimbatoare
de caldura compacte. Aliajele foarte puternice de acest tip, cu o utilizare larga in industria aeronautica,
se obtin prin imbogatire cu circa 5 % zinc si cantitdti mici de cupru, magneziu si mangan [20].

Duraluminiul este una dintre cele mai importante descoperiri in evolutia aliajelor de aluminiu
cu un efect cunoscut sub numele de ,,duritate prin imbatranire”. Compozitia acestui aliaj variaza, dar
in mod obisnuit consta dintr-o baza de aluminiu cu (3,5 + 4,5) % cupru, (0,4 + 0,7) % magneziu plus
mangan si pana la 0,7 % siliciu.

Secolul XX a cunoscut o extindere a domeniilor de utilizare a schimbatoarelor compacte cu
placi si aripioare in domenii foarte largi de temperaturi si presiuni, cum ar fi: In criogenie pentru
temperaturi cuprinse intre (-269) °C si +65 °C sau recuperarea cildurii din gaze arse cu temperaturi
peste 1000 °C. Din acest motiv s-a introdus otelul inoxidabil in constructia acestor aparate, pentru
aplicatii la temperaturi pana la 800 °C. Forma obisnuitd de otel inoxidabil contine fier aliat cu 18 %
crom, 8 % nichel si 0,08 % carbon. Alte forme de otel inoxidabil contin (12 + 30)% crom, adesea
cu cantitati mici de nichel, molibden sau cupru, care modificd structura de baza a otelului, astfel
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incat se pot aplica tratamente variate care-i conferd o duritate mai mare sau mai redusa, elasticitate
si rezistentd mai bund, in functie de necesitatile aplicatiei [6].

Placile sunt executate din foi metalice subtiri, din otel inoxidabil marca AISI 304 si AISI 316
(aliat cu titan), sau oteluri aliate speciale (cu titan, paladium, nichel, cupru, monel), in functie de
aplicatie. Pentru aplicatiile curente, placile au o grosime de ordinul a 0,5 + 0,8 mm, dar in anumite
cazuri, pot fi folosite si grosimi ce depasesc 1,0 mm. Tendinta generald este de a reduce grosimea
placilor. Interesul este evident pentru constructori, deoarece o reducere a grosimii placii de la 0,5 la
0,4 mm antreneaza o diminuare cu 20 % a preturilor de aprovizionare cu materie prima. Pentru client
acest lucru se traduce printr-o scadere cu 5-10 % a pretului schimbatorului [6].

Efectele reducerii grosimii placilor sunt imediate:

a) diminuarea pretului de cumparare,
b) reducerea greutatii schimbatorului,
C) reducerea rezistentei de transfer termic a peretelui placii.

Pentru temperaturi foarte ridicate se folosesc schimbatoare de caldura de tip placi si canale
ceramice, iar la temperaturi mai mici, variante de aparate cu hartie impregnata, folosite in instalatiile
de ventilare.

Aripioarele sunt realizate prin ambutisarea tablelor din aliaje usoare din aluminiu, cu ajutorul
unor prese speciale si pot avea inaltimi, grosimi si profile diferite (fig.4.18).
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Fig.4.18 — Profile diferite de aripioare [20]
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Fiecare tip de aripioard detine propriile sale caracteristici hidraulice si termice, astfel Tncat
aripioarele plane (perforate sau nu) dau performante identice cu cele ale tuburilor de diametru
hidraulic echivalent; iar aripioarele decalate creeaza o mai mare turbulenta si amelioreaza coeficientul
de transfer termic, producand o pierdere de presiune mai mare.

Scopul esential al aripioarelor este acela de crestere a turbulentei si implicit cresterea
coeficientului global de transfer de caldura, dar si de a asigura rezistenta mecanica printr-un numar
mare de puncte de contact metal-metal.

Datoritd configuratiei lor particulare, aripioarele pot genera o suprafata secundara de schimb de
caldurd care poate atinge pand la 90 % din valoarea suprafetei totale, ceea ce ar permite amplasarea
unei suprafete de schimb de caldura foarte mari (mai mult de 1500 m?/m?) intr-un volum redus, acesta
fiind unul din principalele avantaje oferite de aceste aparate.

Schimbatoarele de caldura bazate, de tip ,,plici si aripioare” se regasesc in diferite
echipamente industriale si autovehicule, indeplinind roluri de: racitoare de aer, racitoare de ulei,
condensatoare, ansambluri combinate de racire.

Aplicatiile schimbatoarelor compacte cu placi si aripioare sunt din cele mai variate domenii,
incepand de la aeronautica, criogenie, echipamente din industria navala, frigorifica, petrochimica,
sisteme de vacuum, prese hidraulice, echipamente din transportul energiei (statii eoliene, generatoare
Diesel, transformatoare), industria autovehiculelor si pana la masini de injectat mase plastice [29,30].

Rolul pe care-1 pot indeplini aceste aparate este la fel de variat [6]:

» preincalzitoare de aer pentru recuperarea caldurii in centrale termice — in aceste aparate se
pot recupera fluxuri de caldurd de ordinul a 100 MW la forte motoare relativ mici si datorita
preincélzirii aerului necesar arderii combustibilului, devine posibila utilizarea carbunilor
inferiori, aparatele avand rol de recuperatoare si regeneratoare;

» condensatoare si vaporizatoare in instalatiile criogenice, frigorifice, cele de climatizare
(fig.4.19);

» rdcitoare de ulei rdacite cu aer, destinate motoarelor aeronautice si de autovehicule;
» radiatoare pentru autoturisme (fig.4.20);

» rdcitoare de ulei racite cu apa, destinate motoarelor cu combustie interna care echipeaza
utilajele grele sau speciale, motoarele navale (fig.4.21);

» rdcitoare de gaz pentru agregate energetice (turbogeneratoare, hidrogeneratoare) (fig.4.22);

» rdcitoare de aer comprimat (fig.4.16), etc.
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Fig. 4.19 — Functiile indeplinite de schimbdtoarele de caldura cu
placi §i aripioare intr-o instalatie de climatizare auto [20]

Fig.4.20 — Racitor apa-aer |35] Fig.4.21 — Rdcitor pentru motoare navale
[36]

Printre producétorii autohtoni se numara firme consacrate In constructia schimbdatoarelor cu
placi si aripioare cum ar fi: Radiatoare din Aluminiu S.C. RAAL S.A.— Bistrita, S.C. LA.LL.C.A.
Alexandria, Romradiatoare — Brasov, la Ploiesti s-a deschis o unitate de productie a firmei japoneze
Calsonic Kansei Corp.

Aceste unitati, pe 1anga productia propriu-zisa de schimbatoare, sustin si activitati de cercetare
in domeniu prin departamente proprii, cum ar fi S.C. RAAL S.A. Bistrita, sau cu ajutorul unor centre

de cercetare infiintate la Univ. Politehnica Timisoara, Univ. Politehnica Bucuresti, Univ.
,, Iransilvania” din Brasov.
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Fig.4.22 — Rdcitoare pentru agregate energetice [36]

Récitoare ulei lagar axial-radial turbind 7,7; 55 MW
Racitor ulei lagar axial hidrogenerator 7,5 MW

Récitor aer generator 275 kW

Récitor pentru hidrogenerator RAN 65; RAN 80; RAN
100

Racitor hidrogen pentru turbogenerator SOMW

Récitor gaz pentru turbogenerator THA 160-2A; TH 60-2
Raécitor ulei transformator 250MVA

Fig.4.23 — Rdcitoare pentru compresoare de aer (pentru compresoare cu
surub, cu piston sau centrifugale) [36]

Pe plan international exista o serie de producdtori de schimbatoare de caldurad cu plici, cu
placi si aripioare lansati intr-o acerbd competitie de productie si acapararea pietei acestor produse,
printre care se numara: Armstrong International Inc. - USA, API Heat Transfer Inc. HEATEX AB -
Suedia, Alfa Laval Thermal Inc., ALTEC International, American Precision Industries (API Heat
Transfer), AMRITA Heaters - India, Australian Panel Tanks - Australia, Exchanger Industries —
Canada.

Alaturi de producatori, departamente si centre de cercetare internationale isi aduc un aport
insemnat la dinamica pietei schimbatoarelor de cdldura. Printre acestea se numara: Energy research
Centre of the Netherlands (ECN), Micro Thermal Research Center - Seul Coreea., Smith Institute -
Marea Britanie, AK Industries Ltd. - Marea Britanie, AST Angewandte System Technik — Germania,
Ken Maskinfabrik — Danemarca, HRS Spiratube — Spain, Metallisation Ltd. - Marea Britanie, PERA
(the Production Engineering Research Association) - Marea Britanie, Select Moulds - Marea Britanie,
Plate Fin Heat Exchanger Research UCLA - SUA, Ohio State University, Auckland University,
Stanford University, The Victoria University of Manchester, Department of Engineering Science,
University of Oxford, University Catholique de Louvain, Belgian, Delft University Olanda, Kyoto
University Research Center.
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Cap.5 SCHIMBATOARE DE CALDURA CU TRANSFORMARE DE FAZA

5.1 Sisteme frigorifice

Standardul european adoptat de Asociatia Romana de Standardizare (ASRO) sub denumirea
,,SR EN 378-1/2002 - SISTEME FRIGORIFICE SI POMPE DE CALDURA - Conditii de securitate
si de mediu. Partea-1: Conditii de baza, definitii, clasificare si criterii de alegere” defineste un sistem
frigorific (inclusiv pompa de caldurd) ca fiind o combinatie de componente interconectate care
formeaza un circuit frigorific inchis ce contine agent frigorific care este circulat cu intentia de a
extrage si de a ceda caldura (racire, incalzire) intre sursa rece si sursa calda, conform principiului 11

al termodinamicii.

Un sistem frigorific sau o pompa de cédldura, care functioneaza intre o sursa rece i o sursa
calda, In cea mai simpla configuratie, pentru o instalatie cu comprimare mecanica de vapori intr-o
treaptd de comprimare, se compune din urmatoarele echipamente (fig. 5.1 si 5.3):

compresorul cu rol in comprimarea gazelor reci, In scopul cresterii presiunii acestora;
condensatorul, este un schimbator de céldura in care agentul frigorific intra in stare
gazoasa cu temperaturd (tx) si presiune de condensare ridicatd (pk) si care cedeaza
caldura catre mediul de racire (aerul ambiant sau apa de racire), iar in urma acestui
schimb termic se produce transformarea de faza a agentului frigorific din gaz in lichid,
parasind condensatorul in stare lichida;

ventilul de laminare termostatic cu rol de laminare a agentului frigorific lichid si
transformarea partiald a acestuia in vapori, prin sciderea presiunii de la presiunea de
condensare (px) la presiunea de vaporizare (po);

vaporizatorul care este un schimbator de caldura cu rol de extragere a caldurii din
mediul racit, caldura care conduce la transformarea fazei agentului frigorific din lichid
in gaz la temperatura (to) $i presiune de vaporizare (po) constante.

In figura 5.1 este reprezentatd schema de principiu a unui circuit frigorific §i reprezentarea
unui ciclu frigorific in diagrama (lg p-h), cu transformarilor termodinamice ce au loc in aparatele

componente.
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h (kikg]

Fig.5.1 - Schema de principiu a unei instalatii frigorifice/ pompa de caldura
si reprezentarea ciclului de functionare in diagrama (Ig p-h): C — compresor,
K —condensator, VL — ventil de laminare, V - vaporizator

In figura 5.2 este redatd exemplificarea unui ciclu frigorific cu o treapti de comprimare
mecanicd a vaporilor de freon R134a, cu ajutorul programului Cool Pack.

<0 o L343 £ar D7 Wioe & 155w, ASEAR Tramsacions 1958, Vol 4gan2 o R o XL ot
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Fig.5.2 - Diagrama unui ciclu frigorific cu o treapti de comprimare in diagrama (Ig p — h)

Se observa din diagrama (fig.5.2) existenta curbelor de variatie a parametrilor termici de stare
(presiune, temperaturd, volum specific — din care deriva densitatea), a marimilor calorice de stare

(entalpia specifica si entropia specificd).

In fiecare aparat component din schema de principiu indicatad in figura 5.1 se produce o
transformare termodinamica, altfel spus, pe fiecare linie a ciclului frigorific trasat in figura 5.2
regdsim un aparat din cadrul unei instalatii frigorifice care realizeaza acea transformare.

Aceste aparate pot avea diferite variante constructive, asa cum este indicat in fig.5.3, dar

indeplinesc acelasi rol in instalatie.

131



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii
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Fig.5.3 — Exemplu de ciclu frigorific si aparatele componente pentru o pompd de
caldurd sau instalatie frigorifici cu o treapti de comprimare: (1-2r) comprimare
reald, (2r-3) condensare, (3-4) laminare, (4-1) vaporizare

Un sistem frigorific poate functiona atat cu rol de racire, fiind denumit in acest caz instalatie
frigorifica (fig.5.4.1b), cat si cu rol de incalzire, indeplinind functia de pompa de caldura (fig.5.4.1a),
sau combinand cele doud functii in scopul realizarii confortului termic prin climatizare (rezidentiala
sau auto, fig. 5.4.2).

Condernsator

EleCronompresa)

a) pompd de caldura [36] b) frigider

Fig.5.4.1- Aplicatii ale unui ciclu frigorific: a) pompd de caldurd, b) frigider
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a) rezidentiali b) institutionaldi ¢) climatizare auto [37]

Fig.5.4.2— Instalatii de climatizare

In fig.5.5 este indicatd schema de principiu a unei pompe de caldura sol-apa, cu detalierea
celor trei circuite componente: de antigel, de freon si de apa calda.

Cir |
Cacm ?:
Bs
—]
DEC
\\% c.
p
i
Sursa rece Pompa de caldura Sursa calda
(Circuit de antigel) {Circuitul frigorific) (Circuitul de incalzire si a.c.m.)

Fig.5.5— Schema de principiu cu circuitele unei pompe de caldurd de tip sol-apa

Legenda:

PCF — panou de comanda si forta, VL — ventil de laminare termostatic cu bulb

PA/ PR — presostat de aspiratie/refulare, termostatic (B;) si teava de egalizare a presiunii (T.),
C — compresor, V — vaporizator,

K — condensator, Dac / Cac — distribuitor/colector de apa calda,
R¢—rezervor de freon, Cacem — circuit de apa calda menajera,

FD — filtru deshidrator, Bs — boiler cu serpentina,

IC — indicator de curgere, Cir — circuit de Incalzire prin radiatoare,

VEM - ventil electromagnetic, Cip — circuit de incélzire 1n pardoseala,
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5.2 Condensatoare

5.2.1 Consideratii generale, clasificare

Condensatoarele sunt schimbatoare de cdldurda recuperatoare sau prin suprafatd, cu
functionare in regim stationar, in interiorul cdrora vaporii de agent supraincalzit se racesc pana la
saturatie si condenseazd, cedand caldura lor latenta de condensare unui agent de racire (aer sau apa).
In cadrul instalatiilor frigorifice sau a pompelor de cilduri, condensatoarele sunt aparate principale
de schimb de caldurd, iar agentii de racire cei mai utilizati sunt aerul si apa, utilizati individual sau
mixt.

Clasificarea principald a acestor aparate se face dupa agentul de racire (fig.5.6).

A

( )
CONDENSATOARE
RACITE CU APA

A

CONDENSATOARE
RACITE CU AER

CONDENSATOARE
CU RACIRE MIXTA
(APA + AER)

Fig.5.6 — Clasificarea condensatoarelor in functie de agentul de rdcire

5.2.2 Calculul termic al condensatoarelor
Pentru calculul termic al condensatoarelor se utilizeaza ecuatia de bilant termic pe aparat
indicatd in paragraful 3.2, sub forma ecuatiei 3.8.1:

QK =Nt ereon/abur = Qaer/apa And (3-8-1)

Ny - My(hy; — hie) = MaCpa(tae — ta)

Pentru calculul constructiv se determina diferenta logaritmica de temperatura cu ecuatia
(3.11), pe seama diagramei de variatie a temperaturii in lungul suprafetei de schimb de caldura

indicata 1n fig. 3.3 (a sau b).
Atmax—Atmin
Atlo‘g = AtlogEC = AtlogCC = ln(Atmax) (3.11)

Atmin
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Condensarea: At,,,x = tk — tai; Abtpmin = tk — taes

T4 OC
rcl t1i= te= T
t 4 [OC] >
ti= tie= the
.tze \.’\
tai
toi
. S [m?]
S [m?]
a) curgere in echicurent b) curgere in contracurent

Fig. 3.3 - Diagrama de variatie a temperaturii in lungul suprafetei de schimb de caldura
intr-un condensator

5.2.3 Condensatoare racite cu apa

Exista o mare varietate de modele constructive ale acestor condensatoare. In mare parte, ele
pot fi cuprinse in clasificarea urmatoare (fig.5.7):

Condensatoare

racite cu apa

Multitubulare tip "Teava in

Teava"

cu fascicul de Cu elemente cu Placi

tevi in mante

|
I I

Fig.5.7 — Clasificarea condensatoarelor ricite cu apd

Condensatoarele racite cu apa se utilizeaza in cadrul instalatiilor de puteri medii si mari cu
circuit inchis al apei (recircularea acesteia) si acolo unde este necesar un grad mai mare de subracire
a lichidului condensat (peste 3 °C la freoni si 5 °C la amoniac), proces care se poate realiza in
condensator prin supradimensionarea acestuia.

Pana in anii 90, cel mai raspandit model constructiv de condensator récit cu apd a fost cel cu
fascicul de tevi in manta, in varianta constructiva orizontala si verticald, in care tevile erau mandrinate
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sau sudate in placile tubulare (flansele) de la capete, iar capacele laterale erau prevazute cu sicane
pentru a permite realizarea mai multor treceri succesive pentru apa de racire.

Aceste modele constructive se fabricau in tara noastra la IUA Slatina (tipurile CMO-80 si
CMO-315) si la Tehnofrig Cluj-Napoca (variantele TCMO-12,5; TCMO-50 si TCMO-63) [2].

Condensatoarele multitubulare se monteaza in interiorul sdlii masinilor sau in imediata
apropiere, la un nivel suficient de ridicat care sa permita acestora scurgerea agentului condensat spre
rezervoarele de lichid si in pozitii care sd faciliteze accesul pentru interventii si revizie tehnica.

I' NHT! vapor
Apa C__'_
_._E o — , .

” . —

Apa L |

] MR, lichid
I_IIE" * 3, |

Fig.5.8 — Schema constructivi a unui condensator
multitubular orizontal [2]

Cel mai simplu si mai ieftin tip de schimbator este cel cu doua placi tubulare fixe, intre care
este montat prin sudare sau mandrinare, un fascicul de tevi drepte. Deoarece curgerea fluidelor se
poate organiza in contracurent, in curent incrucisat sau curgere mixta prin mai multe treceri, acest tip
de schimbator are performante termice foarte bune. Dacd se doreste cresterea transferului termic de
partea unui agent de lucru, se va interveni cu montarea de sicane, atat in spatiul capacelor (pe traseul
agentului din interiorul tevilor), cat siin interiorul mantalei, dispuse alternativ sus-jos pentru a induce
mai multe treceri fluidului din acest spatiu.

Etangarea intre cele doua fluide este foarte bund, eventuale scurgeri putdnd apdrea doar la
imbinarea imperfecta dintre tevi si placile tubulare sau in cazul spargerii tevilor. Deoarece apar
diferente de dilatare intre tevi si manta din cauza temperaturilor diferite si eventual a coeficientilor
de dilatare diferiti ai materialelor tevilor si mantalei, imbindrile dintre tevile din fascicul si placa
tubulard sunt solicitate si se pot slabi sau coroda, compromitind etanseitatea.

In vderea reducerii acestor solicitiri termice se pot introduce elemente de compensare a
dilatarilor care fac ca mantaua sd fie mai elastica, motiv pentru care se impune sustinerea ei puncte
suplimentare de sprijin. O alta solutie pentru reducerea solicitdrilor este ca una dintre placile tubulare
sa fie mobila si etansatd in manta cu o garniturd (schimbatoare cu cap mobil), insa si aceasta se poate
uza in timp, compromitand etanseitatea.

O problema importanta in cazul acestor modele constructive o constituie depunerile de tartru
(calcar din apd) pe tevile din fascicul, ceea ce conduce la cresterea rezistentei termice a tevilor din
fascicul si in final, la realizarea unui coeficient de schimb global de caldura mai mic, deci o putere
termicd a aparatului mult diminuata.
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In cel mai rau scenariu, aceste depuneri pot colmata
tevile din fascicul, ducand la cresterea excesiva a presiunii
in tevi si fisurarea/ruperea acestora, sau chiar distrugeri mai
importante. Aceste depuneri sunt greu de indepartat, iar
procedeele mecanice de curatire sunt la randul lor agresive
si pot cauza fisurdri, motiv pentru care acest tip de
schimbator de caldurd este recomandat pentru fluide
curate, sau cand curatirea se poate face chimic fard a
necesita demontarea fasciculului.

Fig.5.9 — Colmatarea tevilor unui
schimbator dintr-o termocentrala /38/

: Cand se doreste reducerea tensiunilor din materialul
tevilor din fascicul, ce apar ca urmare a solicitarilor termice,
se sudeaza o sicand de placa de capat si se adopta tevi In forma
de,,U”.

Fig.5.10 — Schimbator de caldura
cu fascicul tubular ,,U” [38]

Prin cresterea numarului de treceri, aceastd configuratie conduce la cresterea coeficientului
termic global datoritd cresterii timpului de contact indirect dintre cei doi agenti, dar permite si
dilatarea liberd a tevilor in manta. Din punct de vedere al intretinerii acestor suprafete de schimb de
caldura, curatirea tevilor devine dificila atat la interior, cat si la exterior.

intrare fluid

in manta placa tubulara 3
. - L¢ L 4 4
sicana manta camera
iesire
1 ¥ v S
— iesire fluid
=¥ din fascicul
— ~ —>
¢ —
T —
= = ::I
. = intrare fluid
i [y 1 [ ™ in fascicul
capatul liber sicani .
: .. . camera
fascicul tubular ,U” iesire fluid intrare

din manta

Fig.5.11 — Schema de principiu a unui schimbdtor de cildura cu fascicul tubular ,,U” [39]
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Fig. 5.12 - Dispunerea tevilor in fascicul [19]
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Schimbator de caldura intrare fluid
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b) Doud treceri pentru fluidul care curge prin tevi [41]

Fig. 5.13 - Dispunerea tevilor in fascicul
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Fig. 5.14 — Condensator de tip ,, Teava in teava” [42]

Condensatoarele de tip schimbatoarele de caldura cu placi sunt aparate in care transferul termic
se realizeaza prin intermediul unei suprafete metalice care constituie peretele despartitor dintre agentii
termodinamici de lucru.

Pe plan international, printre producatorii consacrati in domeniu, se numara ALFA LAVAL,
SONDEX, APV, API Schmidt-Bretten GmbH, SWEP International AB, VICARB (preluat de firma
Alfa Laval 1n anul 1998), BARRIQUAND, CIAT, ARTEC S.p.A., ZILMET, TENEZ, TRANTER,
WTT, FISHER, GEA, THERMOWAVE, FUNKE, VAHTERUS, LPM, VIEX, JAD, OHL, etc. cat
si centre de cercetare specializate pe schimbatoare de caldura. Acestea au dezvoltat in ultimii ani o
gama foarte larga de schimbétoare de caldura cu placi, de tipuri si dimensiuni variate, cu performante
tehnice deosebite, de aceea ele ocupd o zona din ce in ce mai importantd pe piata schimbdatoarelor de
caldura [6].

Schimbatoarele de caldurd cu placi sudate, semisudate si brazate permit utilizarea lor in
functia de condensator datoritd etansdrii prin sudare sau brazare, avand avantajul utilizarii unor
presiuni ridicate (mai mari de 25 bar), fara a exista riscul pierderilor de fluid.

Schimbatoarele cu placi sudate permit utilizarea suprafetelor primare de schimb de cdldura, cu
nivele de presiuni i temperaturi mai ridicate decat la SCP-G. Unele variante pot functiona intre — 80
OC si + 450 °C, respectiv 100 bar [6].

Schimbatoarele cu placi semisudate sunt aparate utilizate in aplicatii speciale in care unul dintre
agentii termici de lucru necesita un circuit ermetic, iar celalalt circuit trebuie sa permita curdtarea
manuala.

Schimbatoarele cu placi brazate sunt utilizate in cazul agentilor frigorifici care lucreaza la
temperaturi pozitive si negative, cu schimbare de faza. In ultima perioada, avand in vedere preturile
lor de achizitie relativ scazute, aceste utilaje sunt folosite pe scara larga la Incalzire si preparare de
apa caldd menajera, daca agentii de lucru sunt curati.
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Pentru prevenirea Infundarii cu particule de dimensiuni mai mari este suficientd prevederea
unor filtre avand site cu ochiuri mai mici cu circa 2 mm decat distanta dintre placi. Aceastd metoda
este insuficientd in cazul particulelor de dimensiuni mici sau In suspensie §i necesita asigurarea unor

viteze de circulatie a agentilor termici suficient de mari pentru antrenarea particulelor in timpul
functionarii.

In cazul unor depuneri de tartru, dupa o perioadd mai indelungata de functionare, care depinde
de natura fluidelor si a proceselor tehnologice din schimbdtor, se recomanda o spalare chimica prin
recircularea unui agent de curatare avand un debit mai mare decét cel nominal, cu cel putin 30 %.

Astfel, prin instalatie se trece timp de (20...30) minute, o solutie de acid azotic cu concentratia
de (0,5...2) % sau acid fosforic de 0,3 %, urmata de o clatire cu multd apa si o spalare cu solutie de
carbonat de calciu in concentratie de (0,10...0,20) % si iarasi, clatire cu multa apa rece din abundenta.
Este recomandat ca solutiile si aiba temperaturi de (50 ... 60) °C [43].

R T T R L UL
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- r.-
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Fig. 5.15 - Partile componente ale Fig. 5.16 — Nervuratiile placilor [6]
schimbatoarelor cu plici §i garnituri [6]

Schimbatoarele cu placi sudate, fara garnituri, sunt avantajoase pentru anumite lichide corozive

si agresive din punct de vedere chimic pentru garnituri. Rezistd la presiuni de lucru ridicate pentru
fluidele utilizate.

Este o solutie constructiva des utilizata in tehnica frigului sau in domeniul temperaturilor

ridicate, functionand cu freoni, amoniac si abur. Constructia consta dintr-un pachet de placi ,,pereche”
(fig.5.17) din otel inoxidabil.

Placile sunt asamblate prin sudura, fara materiale suplimentare, capabile sd reziste la sarcini

termice mari. Mantaua exterioara a schimbatoarelor este confectionata din otel de constructie obisnuit
cu un strat protector sau din otel inoxidabil.
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Plici simmple Placy dubla

(i I

*II'.I--II"I I' |
S

il

Fereastrd sudati

Fig.5.17 - Formarea pldcilor ,,pereche” [44]

Firmele VAHTERUS si SONDEX executa schimbatoare de caldura cu placi sudate cu
laser/TIG, pentru a forma un pachet compact de placi, care apoi este montat intr-o manta cilindrica
obisnuita [56].

Plaa simple| | Pléct conectate Placi duble

prin sudarea conectate prin
ferestrelor sudurd pe contur

Fig.5.18 - Sudarea plicilor , pereche” intre ele [44]

Formarea placilor ,,pereche” se realizeaza prin sudarea a cite doud perechi de placi pe conturul
»ferestrei” care va forma canalul de curgere a unui agent termic (fig.5.17), iar placile ,,pereche”
alaturate vor fi conectate intre ele prin sudarea acestora pe contur asa cum se distinge in figura 5.18,
realizandu-se astfel un pachet de placi (fig.5.19) si montajul final (fig.5.120) [6].
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Fig.5.19 - Pachet de plici pereche [44] Fig.5.20 — Montaj final [45]

Schimbatoarele de caldura cu placi brazate (fig.5.21) nu contin etansari din cauciuc, de aceea
ele pot fi folosite in procese industriale care utilizeazi temperaturi de la — 180 °C pani la 200 °C si
presiuni de lucru de pana la 30 bar. Schimbatoarele brazate sunt constituite din placi ambutisate din
otel inoxidabil, fiecare cealaltd placa este intoarsa astfel Incat muchiile partii matritate sa se
intersecteze cu cele corespunzdtoare placii adiacente, formand astfel o retea de puncte de contact.

Fig.5.21 - Schimbdtoare de caldura brazate [415]

Pachetele astfel obtinute sunt brazate in vid utilizand cuprul de puritate 99,9 % sau nichel.
Brazarea se realizeaza pe fiecare punct de contact dintre placi, pe intreaga suprafatd de contact.
Schimbatoarele de caldura brazate cu cupru sunt indicate pentru aproape toti agentii frigorifici, mai
putin pentru mediile corozive cum ar fi amoniacul, apa de mare sau alte saramuri, care nu sunt
compatibile cu acest metal.

Schimbatoarele brazate cu nichel pot fi folosite pentru amoniac. Dupa brazare, impresiunile
dintre placi formeaza doua sisteme separate de canale prin care vor circula in contracurent agentii de
lucru.
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Functia de condensare

Intr-o instalatie frigorifica, vaporii
supraincalziti de agent frigorific refulati de
compresor la o presiune ridicatd, trebuie sa fie
desupraincalziti, condensati, iar condensul obtinut se
va subrdci, Tnainte ca lichidul sd intre in procesul de

expansiune. Toate aceste procese pot fi realizate
intr-un schimbator de caldura cu placi brazate, cu rol

G
de condensator, prin cedarea caldurii catre alt 4
mediu, cum ar fi apa. Fig.5.22 - Vaporizator  Fig.5.23 - Condensator
brazat [46] brazat [416]

Vaporii de agent frigorific supraincalziti sunt
refulati de compresor la o temperatura ridicatd, motiv pentru care, In prima parte a condensatorului
brazat este necesard o racire a vaporilor pana la saturatie [6]. Aceastd racire a vaporilor reprezinta

(20...25) % din caldura totalda cedatd pe Iintreg A
condensatorul si se va desfasura la partea superioard a . supra’fn_célzi;i '@ @' ;f,ire:pé
placilor schimbatorului. Printr-o transformare de  de agent frigorific 0 o 0
faza vaporii saturati se vor condensa, forméand un film de 0 40
lichid in lungul placilor (fig.5.24), cu o curgere turbulenta 0 0 GU 0 b
cauzata de un sistem complex de canale, ceea ce /ﬂvih%ﬂvﬂ?
favorizeaza un coeficient global de transfer termic ridicat. s 3 m'
. . Lichid subricit de o=
Procesul de condensare reprezinta (70...80) % din totalul agent frigorific  |Aammo - )
- - - . - - are apa
de caldura cedatd pe schimbator, dupa care condensul va 4—% 220E
fi subricit intr-un proces care reprezintd (5...10) % din
caldura cedatd, asa cum este indicat in diagrama (Igp — h) Fig.5.24 —Principiul
din figura 5.25 [6]. procesului de condensare [6]
ﬁ O A Evacuarea cdlduri
p[bar] e -
3 o Oy=m{hz-h=) :
E << Subrdcire :
Y |
Bi l
£ [
v / |
. T
Vv i Supraincilzire i i ;
- < - i e e Bl
1T | Absorbtia caldurii | v
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Qo=m{hi-hy) 5c=mf_h2—h1)

Fig.5.25 - Schema si diagrama proceselor termice dintr-o instalatie frigorificd intr-o
treapti de comprimare care utilizeazd schimbdtoare cu plici brazate [6]
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Conectarea aparatului 1n instalatia frigorifica se face in pozitie verticald, astfel incat vaporii
supraincdlziti sa intre in aparat prin partea superioara, iar condensul rezultat sa fie eliminat prin
partea inferioara. in contracurent cu agentul frigorific va circula agentul termic de racire, care de
cele mai multe ori este apa (fig.5.26).

[ Condensat
I Apa de racire

Fig.5.26 — Evolutia procesului de condensare intr-un condensator [46]

Presiunea inaltd necesard pe partea de condensare a circuitului nu genereaza probleme
schimbatoarelor cu placi brazate, deoarece ele sunt testate la presiuni cuprinse intre 40 si 45 bar.

Este posibil ca aceste aparate sa lucreze cu o foarte micad diferentd de temperatura la capatul
rece, de exemplu: diferenta intre temperatura de condensare si cea a apei de racire la iesire din aparat
poate fi de 1 °C. Acest avantaj se regiseste in eficienta sistemului si a compresoarelor mai mici. Un
astfel de aparat poate indeplini functia de condensator racit cu apd intr-o instalatie frigorifica cu una
(fig.5.25) sau doud trepte de comprimare, dar si rol de condensator-vaporizator intr-o instalatie
frigorifica in cascada (fig.5.27 traseul a-b-c-d) [6].

h kg

Fig.5.27 - Instalatie frigorificd in cascadd utilizind
schimbatoare cu plici brazate [6]
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5.2.4 Condensatoare racite cu aer

Condensatoarele racite cu aer se utilizeaza exclusiv 1n instalatii de puteri mici si in care se
urmareste economia de apa.

In functie de modul, natural sau fortat, in care circula aerul peste suprafetele de schimb de
caldura ale acestor aparate, se deosebesc urmatoarele tipuri constructive indicate in diagrama de
mai jos (fig.5.28).

Condensatoare

racite cu aer

Cu circulatie Cu circulatie
naturala a aerului fortata a aerului
condensatoar condensatoare condensatoare cu
e de tip panou laminate si sudate serpentina orizontala si
din foi de aluminiu nervuri

Fig.5.28 - Clasificarea condensatoarelor rdcite cu aer

Condensatoarele de tip panou

Sunt utilizate la instalatiile de puteri mici, in special la frigidere. Exista in doud variante
constructive:

- pe o foaie de tabla se lipesc serpentinele din cupru sau din otel, cu diametre de aproximativ
@5+ 6 mm;

- tabla este ambutisatd astfel Incat sa formeze niste canale verticale in care se introduc tevile
care apoi se lipesc prin coturi; In portiunea dintre canale se practica decupari sub forma de
jaluzele pentru intensificarea circulatiei aerului.

Condensatoare cu serpentind orizontala si nervuri

Serpentina orizontala este realizatd din tevi de cupru cu diametre de ¢ 4 + 6 mm asezate la o
distantd de (40...100) mm si este fixata pe un gratar din sirme cu diametrul ¢ / +2 mm dispuse la un

pas de (6...9) mm. Coeficientul global de transfer termic realizat de acest model de aparat este de
(9...12) Wm?K.
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Condensatoare cu circulatie fortata

Condensatorul este construit din unititi formate din (2...8) sectii (serpentine) plan paralele
nervurate suflate de un curent de aer cu viteze de (2...5) m/s furnizat de un ventilator. Tevile din cupru
au un diametru cuprins intre ¢ (4...8) mm cu nervuri din otel cu grosimea de 0,5 mm sau din aluminiu
cu grosimi de (0,2...0,3) mm cu pasul de (2...5) mm. O sectie reprezinta o serpentina plan verticala
asamblatd din tevi orizontale cu nervuri lamelare (individuale sau folie perforatd), sau din tevi in
forma de ,,U” legate prin coturi.

Condensatorul este un schimbéator de caldura care are un regim de functionare la temperatura
si presiune ridicate, iar numarul mare de Imbinari prin brazare il transforma intr-o posibila sursa de
scurgeri de agent frigorific, una din cauze fiind si vibratiile induse de ventilatoare.

Pentru a asigura performantele acestor echipamente, ele trebuie curatate periodic de praful,
uleiul si impuritatile care se depun pe suprafata acestora, obturand spatiul dintre lamele si reducand
fluxul termic al aparatului prin reducerea coeficientului global de schimb de céldura de la freonul din
interiorul tevilor spre aerul ambiant care curge (liber sau fortat) prin canalele create de tevi si lamele.

Fig.5.29 — Condensator de tip baterie de serpentine cu lamele:
1 — baterie de condensare, 2 — ventilator axial, 3 — rezervor de freon

O conditie de baza pentru functionarea corecta a acestor aparate este mentinea aproximativ
constanta a presiunii de condensare.
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Condensatoarele racite cu aer prin convectie naturald nu au posibilitatea reglarii presiunii de

condensare, motiv pentru care se indica amplasarea lor in spatii incalzite, unde temperatura ambianta
are valori apropiate indiferent de sezon.

Condensatoarele racite cu aer prin convectie fortatd permit reglarea presiunii de condensare
prin modificarea turatiei ventilatoarelor, motiv pentru care se indicd alegerea incd din faza de
proiectare a unor ventilatoare cu regulator de turatie.

Cea mai ieftind metoda de reglare a presiunii de condensare cu ajutorul presostatelor este
reglarea in trepte prin pornirea / oprirea ventilatorului. Exista insa si posibilitatea reglarii presiunii cu
ventile presostatice care realizeaza cresterea presiunii de condensare in sezonul rece prin umplerea
cu agent frigorific lichid a condensatorului, deci micsorarea suprafetei de schimb de caldura si
compensarea in rezervorul de lichid cu gaze calde.

Se are in vedere amplasarea condensatorului in spatii aerisite, fara obstacole care sa perturbe
circulatia aerului.

Daca condensatorul este montat pe acoperis,
atunci se recomanda utilizarea unei bucle
ascendente a conductei de intrare in condensator
si a unei clapete de sens unic care sa nu permita
scurgerea agentului frigorific lichid inspre
compresor sau in separatorul de ulei, in timpul =+—tF
stationarii termostatice a compresorului. ===:

M
|

[

L A N A Y
Fig.5.30 - Condensator de frigider [19]
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5.2.5 Condensatoare cu racire mixta

CONDENSATOARE
ATMOSFERICE

Ambele condensatoare utilizeaza atat
racirea cu apa, cat §i racirea cu aer executata
natural (condensatorul atmosferic) sau fortat
prin ventilatoare (condensator cu evaporare
fortatd). Sunt utilizate in cadrul instalatiilor de
puteri frigorifice mari.

Fig.5.31 — Condensator
atmosferic
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O parte din caldura de condensare este preluata de pelicula de apa, iar o parte de aer. Agentul
frigorific condenseaza in interiorul tevilor orizontale sau verticale. Partea de apa care se evapora sau
care se pierde prin stropire va fi Tnlocuita cu apa proaspata. Aceste aparate asigurd o economie de apa
si energie electricd In comparatie cu condensatoarele multitubulare cu fascicul de tevi in manta
cuplate cu turnuri de racire.

In cazul condensatorului cu evaporare fortatd, aerul este aspirat de ventilatorul dispus in partea
superioard a aparatului si fortat sa treaca peste fasciculul de tevi care este stropit cu apa.

In functie de agentul termic care efectueaza racirea (apa sau aerul), coeficientul global de
transfer termic realizat de aceste echipamente poate fi foarte mic sau mare, din considerentul ca
coeficientii de convectie la gaze sunt mult mai mici decat in cazul lichidelor.

Pentru calculul termic al condensatoarelor se utilizeaza ecuatia de bilant termic pe schimbator
indicatd Tn formula (3.8.1), iar pentru determinarea diferentei medii logaritmice de temperatura se
traseaza diagrama indicata in fig. 3.3 (a si b), considerand temperatura de condensare constanta.

Din tabelul 5.1 se remarca diferenta considerabila dintre valorile coeficientului global de
schimb de cdldura a condensatoarelor racite cu apd fatd de cele racite cu aer, aceasta reflectand
capacitatea sporitd de racire a apei fatd de aer si in general a lichidelor fatd de gaze, datorita
conductivitatii termice mai mari la lichide

Aaps = 0.68% K,  Ager = 0.02539% K laotemperaturadet = 20 °C

si umiditate relativa de 40 %.

Tabel 5.1 — Performantele termice ale diferitelor tipuri de condensatoare [2]

Agent Diferenta de Incilzire Consumul de apd  Coeficient Viteza
Vde‘: 1 el temperatura | apa/aer proaspata telzm{;:] /gl(z)zal, apa/ aer
rdcire At [°C] [°C] [m/h] WK s
1. | Apa | Cuamoniac, tip 4.6 4.6 0,15+0,25 700810 0,5+1,5
»teava in teava”
Cu amoniac cu 4..6 4..6 0,15+0,25 700+810 0,5+1,5
fascicul de tevi in
teava
Cu amoniac 4..6 4..6 0,15+0,25 700+1400 1+2
multitubular
orizontal
Cu amoniac 4..6 3..6 0,15+0,20 810+1740 1+2
multitubular
vertical
2. | Aer Cu tevi nervurate si 10...15 5.8 17,4+29 3+6,5

convectie fortata
(pentru freoni)
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Cu tevi nervurate si 6+12
convectie naturala
(pentru freoni)

3. | Apa | Cuamoniac, 2...3 (apd) 0,04 470+580
siaer | atmosferic cu
panouri tip gratar

Cu amoniac, atmos- 2.3 2...3 (apd) 0,04 290
feric cu serpentine,
in contracurent

Cu amoniac, cu eva- 4.7 - 0,002 + 0,005 350+700 1,6+2,5
porarea fortata a apei

5.2.6 Evolutia performantelor schimbatoarelor de caldura

Necesitatea cresterii performantei acestor aparate cu obtinerea unor coeficienti globali de
transfer de caldurd mari la un volum redus al aparatului construit, sau obtinerea pierderi de presiune
redusi la vehicularea unor debite mari, a condus la inlocuirea lor cu aparate mai compacte. In figura
5.27 se poate observa diferenta dintre principalii parametri tehnologici realizati de schimbatoarele de
caldura cu placi fata de schimbatoarele clasice prin compararea unor puteri termice identice.

Dupa cum se poate observa din imaginile prezentate in fig. 5.33, 5.34 si 5.35, comparand
schimbatoarele de caldura cu placi cu cele cu fascicul de tevi in manta, se desprind urmatoarele
concluzii:

v' Schimbitoarele tubulare pot fi utilizate la temperaturi pana la 1000 °C si presiuni ridicate de
aproximativ (100...150) bar si sd asigure toatd gama de functii i combinatii de faze necesare
(gaz/gaz, gaz/lichid, lichid/lichid, vaporizare, condensare) exceptand gaz/solid. Cu toate
acestea, performantele lor sunt limitate, deoarece in medie NUT (numadrul unitatilor de
transfer termic) are o valoare apropiata de 1.

v" Schimbdtoarele de caldura cu placi si garnituri nu pot fi utilizate la temperaturi mai mari de
200 °C si la presiuni mai mari de 25 bar, in schimb, NUT atinge usor valoarea de 5 unititi. In
cazuri speciale, la aplicatii in domeniul apelor geotermale, NUT poate sa atinga si valori de
25 + 30 unitati.

v Schimbdtoarele de caldurd cu plici prezintd insa avantaje care nu se regdsesc la
schimbatoarele clasice, cum ar fi: compactitate, flexibilitate, modularitate, intretinere,
montare si demontare usoara, etc.

v Schimbatoarele cu placi sudate constituie un progres remarcabil, deoarece permit atingerea
unor temperaturi apropiate de 500 °C, pentru presiuni de (40...50) bar, iar in conditii speciale
pani la 800 °C si 100 bar.
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v Schimbatoarele de caldura cu placi, prin compactitate, performante tehnice inalte si costuri
de investitie §i exploatare scazute, sunt aparatele ideale pentru rezolvarea problemelor
termice intr-o gama larga de aplicatii.

v’ Permit montari simple si eficiente, lipsite de multitudinea cordoanelor de sudura, a capacelor
fasonate si a flanselor speciale din cazul schimbatoarelor tubulare.

v Ocupa un spatiu de montaj si de intretinere mult mai mic comparativ cu un schimbator
tubular de aceeasi capacitate si permit aplicarea unor metode de curatare neinvazive, care
nu afecteaza materialul placilor componente.

v Numarul de placi, tipul si forma lor se definesc in functie de aplicatia dorita. La schimbatoare
cu placi si garnituri, fiecare placa este prevazutd cu o garnitura care permite atat retinerea
fluidelor In schimbator, cat i separarea circuitelor de lucru intre ele pentru presiuni nominale
sub 25 bar , dar si schimbarea periodica a acestora printr-un proces mult mai usor, tinand cont
de Tmbatranirea mai rapidda a materialului datoritd supunerii repetate la diferente de
temperaturi considerabile. Din acest motiv, suprafata de transfer termic la o valoare mare
poate ocupa un volum cu pana la 70 % mai mic fata de schimbatoarele clasice (cu fascicul
de tevi in manta sau teava in teava).

V' Principalul material utilizat in compozitia placilor este otelul inoxidabil care poate fi aliat cu
diferite metale (titan, nichel, paladiu, etc.) in diferite concentratii pentru a raspunde nevoilor
unor aplicatii speciale. Acest materiale permite realizarea unor placi cu grosimi cuprinse
intre (0,3...1) mm, cu un bun coeficient de transfer termic, dovedindu-se a fi niste materiale
netoxice, rezistente la coroziune, cu o buna rezistentd mecanica si usor de intretinut.

12m

Fig.5.33 — Economia de spatiu §i material prin inlocuirea condensatoarelor cu
fascicul de tevi in manta cu schimbdtoare de cdaldura cu plici
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-Clompactitate,

-Intretinere usoara,
-Temperaturn apropiate la iesire,
-Fresium scarute,

- =Posibile scurgeri s1 depunen 3 5 o
. : W _Presiuni medii,

-Temperatun ndicate,

-Fosibile scurgen,

-Gabarit si greutate mari,

-Intretinere dificila

-Drepunern greu de
indepartat

-Fresm ndicate,
-Temperatun ridicate,
-Fara scurgeri,
-Compactitate,
-Intretinere usoara,
-Temperatur
apropiate la iesire
-Grad scazut de

murdarire

Fig.5.34 — Prezentare comparativi [6]

Y%

(1}
00 - Schimbator

ol @ o] ©l.

Schimbator
r tubular

160

A
11

Continutul de
lichid
Suprafata de
transfer

Greutatea in timpul
functionarii

Spatiul de montaj
necesar

OO

Fig.5.35 — Avantajele schimbdtoarelor de caldurd cu plici [6]

5.2.7 Aplicatii privind condensatoarele cu agenti frigorifici

Aplicatia 5.2.7.1

Se considerd un condensator racit cu aer de putere 55 kW, sub forma unei baterii de serpentine,
prin care circula un debit masic de 0,55 kg/s freon R134a cu temperatura de condensare de 45 °C.
Aerul care circula fortat peste serpentinele condensatorului, se incalzeste de la 25 °C la 35 °C. Sa se
calculeze:

a) debitul volumic de aer de racire; b) randamentul schimbatorului; ¢) numarul de unitéti de
condensare care formeazad aparatul, dacd o unitate are n_s=6 serpentine cu lungimea Lis =2,4 m
fiecare, din teavi de cupru tehnic cu diametrul @ 16 x 1 mm si k =2500 W/m?*-K.; d) daci se considera
cd aparatul este format din 2 unitdti de condensare fiecare cu 6 serpentine, care este lungimea reald a
unei serpentine; e) viteza de circulatie a freonului prin tevi in conditiile de la punctul d).
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Rezolvare

Date de intrare:

Q) = 55 kW = 55000 W ; 1y = 0,55’%’ R134a;  t, =45°C;

tgi = 25°C; tg =35°C; n, = 6serpentine; L =2,4m; k=2500W/m?-K;

d, =16 mm = 0,016 m

5 0
Teava Cu99,9% cu® 16 x | mm = { ge = 1mm=0,001m

di=d,—2-g,=16—2-1=14mm = 0,014 m

Se considera condensatorul de forma celui prezentat in fig. 5.36.

|

| ‘1\

-

=

y 1
Fig.5.36 — Condensator rdcit cu aer prin convectie fortati
a) Vaer =7

Pentru determinarea debitului volumic de aer necesar racirii condensatorului se scrie pentru inceput
ecuatia de bilant termic pe condensator si se identifica ce egalitate poate fi aplicata.

Qk =107 - ereon = Qaer

Putem determina debitul volumic de aer utilizand ultima egalitate, sub forma:

Qk = Quer © Qk ='ma "Cpa” Ata} = Vaer = L = 4,754 m3/s

Mg = Pa * Vaer pa'cpa-Ata
Aty =tge —t; =35—25=10K
Parametrii termofizici ai aerului se determina cu ajutorul programului EES la temperatura medie a
acestuia, astfel:
k
pa = 1,149
Cpa = 1007 J/kg - K

__ lgittge 25435

tma = 2% = == =30°C =>{
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b) ny =?

Pentru calculul randamentului de transfer de caldura a aparatului se utilizeaza prima egalitate
din ecuatia de bilant termic pe schimbator:

Qx 55000
86657

Qk =11 - ereon = nNr= = 0,6347

ereon

Deoarece freonul isi schimba starea de agregare la trecerea prin aparat, pentru fluxul termic cedat de
freon se scrie ecuatia:

Qpreon = 1ty - i = 0,55 £+ 157559 fg = 86657 W

Unde [, reprezinta caldura latentad de condensare a freonului la temperatura t;
ly = h, —h; =157559 ] /kg

Entalpiile pentru stérile de vapori si lichid se citesc din diagrama freonului R134alat, six =1

pentru vapori,respectiv la x = 0 pentru lichid:
h_v=ENTHALPY(R134a;T=T_k;x=1)=273356 ] /kg
h_L=ENTHALPY(R134a;T=T_k;x=0)=115798 ] /kg

c) N, =?

Se aplica ecuatia de transfer termic global pe aparat pentru determinarea suprafetei de schimb de
caldura:

; éK
QK =k- Ssc : Atlog = Ssc = m = 1,525 m?

Pentru determinarea diferentei medii logaritmice de temperatura se aplica ecuatia (3.11) la
diagrama din fig.3.3.b particularizatd pentru valorile acestei aplicatii :

A
O
10 | g

Atmax—Atmin L taE 20
Aty = =14,43 K
o ln(AtmaxlAtmin) =35\\

S [m]

Se desfasoard din punct de vedere geometric suprafata de schimb de caldura calculata, astfel:

Sse
ng: (7T ' dn) ' Lls

See =Ny ng-(m-dy,) Ly = N,= = 2,247 unitati
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di+de _ 14+16
T2

Unde diametrul nominal este d,, = =15mm =0,015m

d) Lig =?

Suprafata de schimb de caldurd raméne neschimbata in conditiile In care aparatul este compus
dintr-un numar real de unitati (considerat numar intreg) N,,,- = 2, fiecare avand ny = 6 serpentine.
Scazand numarul de unitati de la cel calculat (N, ) la cel real (N,,), diferenta de dimensiune se va
repartiza pe lungimea fiecarei serpentine in mod egal, astfel:

Ssc
See =Ny ng-(m-dy) Lig = Lig= = 2,697 m
Ny g - (7 - dn)
Ex{ Solution - o] x|
Unit Settings: [J)Clbarl/kg)/degrees] =
Cpa = 1007 [J/kg-K] ;\.’qog =14.43 [K] Atax = 20 [K]
Atrin =10 [K] dg=0.016 [m] d; =0,014 [m]
d, =0.015 [m] ny = 0.6347 g = 0,001 [m]
h, =115798 [J/kg] h, = 273356 [J/kg] k=2500 [Wimé K]
Lig =2697 [m] Lig =24 [m] l, =157559 [Jkg]
my =5.463 [kg/s] mg = 0.55 [kg/s] ng = 6 [serpenting]
N, =2.247 [unitat] N, = 2 [unitati alese] Oa =56b000 [wW]
Of=8665? [W] Q,=55000 [W/] pa=1.149 [kg/m?) —
See=1.525 [mé] tee =35 10C) t=251[0C
t, =45[0C] t..,=30[0C] V, =4.754 [m¥s]
=
Fig.5.37 — Rezultatele aplicatiei 5.1 in EES
~EY FOMMaNed Cquanons FEy Formatted Equations
Q; = 55000 hy = h('R134a" ;T ;x=1)
my = 055 hy = h('R134a’' ;T x=0)
tx = 45 ét = K - Sgc - Aljog
— At — At
tai = 25 Atjag _ Almax 5 Almin
tae = 35 In mex
Atmin
L = 24
At = tg — tgj
k = 2500 e Lo
. N At mi =t — t
Q1 _ Qa min k ae
C.-)a = r.na Cpa - (tae — tai) Ssc = Nu-ng -7 - dn- L
. . ng = 6
My = pa - Va
_ ) -3
ta + tae d. = 16 - 10
tma -3
2 ar = 1 - 10
pa = p('AIr [ Tams, P=1) di = de — 2 - gt
Cpa = CP('AIr';T=ma) 4. = di+de
n =
Qr = nt - Q 2
& = e Mor = 2
Ik = hy — hp Ssc = Nyr - ng - @™ - dp - Lar

Fig.5.38 — Rezolvarea aplicatiei 5.1 in EES, expunere in format ecuatii
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Aplicatia 5.2.7.2

Printr-un condensator de tip schimbator de caldura cu plici, circula in contracurent un debit
de 0,8 I/s freon R404A care condenseazi la t,, = 50 °C si api care se incilzeste dela 10 °C la 28
OC. Considerand randamentul de transmitere a cildurii de 98 % si presiunea apei = 2bar, si se
calculeze:

a) puterea termica a aparatului;

b) debitul volumic de apa necesar racirii;

¢) diametrul interior al racordurilor de apa, cunoscand viteza apei w, = 3,5 m/s;

d) Numarul total de placi din aparat, daca se alege un tip de placa cu suprafata de transfer de
caldura S;;, = 0,013 m? si k = 4500 W/m?* - K

Date de intrare:

. l ,m?
Vy=08-=08:10°—; 0y =0,98; ty =50°C

ty =10°C; ty, =28°C; p, =2bar;

Rezolvare

a) Qg =?
Ecuatia de bilant termic pe condensator este:
Qk =17 - ereon = Qapa

Deoarece se cunosc randamentul termic si debitul volumic de freon, pentru acest punct se
poate utiliza doar prima egalitate.

Qk =N - ereon =73992 W

ereon = mf ' lk = 75502 W

my = ps-Vp = 0,7224 kg/s

Parametrii termofizici ai freonului in cazul condensatorului se determina in faza lichida (la
t si x = 0), rezulta py = 903 kg/m?>.

Caldura latenta de condensare este: Iy = Ryapori — Riicnia =104521 J/kg
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Ery [o][@ =" F5{ Formatted Equations - o] x| %5y Solution - |0 il
{K cu placi racit cu apa} A Unit Settinas: [JCHbarlikal—~
{Date de intrare:} Ve = 08 - 1073 Unit Settings: [JACHbarlkgl
V_dot_f=0,8"10"(-3) {m3/s} ' e = 0.98
t_k=60 tk = 50 hy = 130187 [JKkg]
t_a=10 - h, = 234708 [J/k
Lsen28 o 10 = 104521 [J kgl
eta_t=0.98 tye = 28 k = [Jkg]
p_a=2 {Bar} my = 0.7224 [kg/s]
(a) Q_dot_k=2} R P2 e
Q_dot_k=eta_t'Q_dot_f Pa = 2 & = 75502 [W]
Q_dot_f=m_dot_f_k A = m - O Q = 73992 [W]
m_dot_f=rho_f*V_dot_f pi = 903 [kgim?]
h_v=ENTHALPY{R404AT=t_kx=1) || ™ = pr - Vi ty=10[°C]
_ Tt Loy _ 0
h_I=ENTHALPY{R404A T=t_kx=0) o = p('RADAA" T4y x0) t =60[0C]
Wi = 0.0008 [m3fs]
Ik = hy = h
hy = h('R404A" ;T x=1) Calculation time = 0 sec
hy = h('R404A" ;T #,;x0) =
-1 |
Fig.5.39 — Calculul puterii termice a condensatorului in EES §i rezultate obtinute
b) I/ZLpa =?

Pentru determinarea debitului volumic de apa de racire se utilizeaza ultima egalitate din

ecuatia de bilant termic pe condensator:

QK:Qapa;
—t; =28—10=18°C si

unde At, = tge

Se impune calcularea temperaturii medii a apei pentru determinarea parametrilor termofizici

ai acesteia:

kg

. =998,5 —=

tma — tal"z'tae — 10;’28 — 19 oC = { pa m3
Cpa = 4183 ] /kg - K

Qapa =My " Cpa’ At,,

Mg = Pa * Vapa = 0,9828 kg /s

Din rezolvarea sistemului de ecuatii de mai sus rezultd debitul volumic de apa:

C) di =7?

. g ,
Vapa = 2% = 0,0009843 m3/s

a

Se cunoaste viteza apei 1n racordurile de intrare/iesire a apei din aparat w, = 3,5 m/s
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Diametrele racordurilor de intrare/iesire se dimensioneaza tinand cont cd tot debitul de apa
trebuie sd intre intr-o secunda prin acest spatiu, motiv pentru care se aplica ecuatia de conservare a
debitului:

4-m,
—— =10,01892m = 0,019 m
Pa Wq T

Daca se adopta o dimensiune reglementata, spre exemplu d;,- = 0.02 m atunci se recalculeaza
viteza de circulatie a aceluiasi debit prin diametrul real ales:

m-d? 4-m,
> Wy =—7- =

3,133 m/s
T pg - di

d) Ne=?daci S;,, = 0,013 m? si k = 4500 W/m? - K

Numarul total de placi dintr-un schimbétor de caldura cu placi este egal cu numarul de placi
active din punct de vedere termic plus 2 placi de capat care inchis aparatul si nu au rol termic:

N, =N, +2=42+2 = 44 plici

Numarul de placi active rezulta din suprafata de schimb de cédldura a aparatului:

S
Ssc=Ng*S1p, = Ng= Si = 42,01 placi active termic

1p

lar suprafata de schimb de caldura rezultd din ecuatia de schimb global de céldura:

Qk = k- Ssc*Atyog = Ssc = % = 0,5461 m?
log
Egy Solution
Unit Settings: [JJ[Cl/[bar]/kg)[degrees]
Con = 4183 [JkgK] At =18 Atigg =30.11
Atrax = 40 Atpin =22 d, =0.01892
d, =0.02 0t = 0.98 hy = 130187 [Jikg]
h, = 234708 [J/kg] k = 4500 l, =104521 [Jikg]
mgy = 0.9828 my = 0.7224 [kgls] N, =42.01 [placi active]
Ny = 44.01 [total placi] Pa=2 [bar] Qﬁpﬁ = 73992
Qy = 76502 [W] Q, =73992 [W] pa= 9985 [kgimI]
pt = 903 [kgimI] Sqp =0.013 Sqc= 06461
te =281(0C] tyi=1010C| t, =501(0C]
tma =19 V, =0.0009843 [m3s] V; = 0.0008 [m¥s]
Wg =35 W, =3.133

Fig.5.40 — Rezultatele calculului aplicatiei 5.2 in EES
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5.3 Vaporizatoare

5.3.1 Definitie. Clasificare

Vaporizatorul reprezintd un schimbator de caldura in care agentul frigorific in stare lichida se
vaporizeaza prin preluarea caldurii de la mediul racit (sursa rece) si are rolul de a asigura si mentine
temperatura mediului racit la valoarea tehnologica prestabilita.

Cele mai utilizate tipuri de vaporizatoare pot fi clasificate astfel:

— dupa natura mediului care trebuie racit (aer, lichide, solide) conform fig.5.41:

VAPORIZATOARE

pentru
racire
aer

statice
(instalatii

mici -
menajere)

r cu ~
convectie
fortata
(instalatii
comerciale,
industriale
sila
pompele
de cadura
aer-aer sau

pentru
racire
solide

pentru

vaporizatoare-
condensatoare

racire
lichide

[ multitubulare ] Uy
serpentine

\ aer-aga) )

cu
acumulare
de gheata

Fig.5.41 — Clasificarea vaporizatoarelor dupa natura fluidului ricit

in functie de conditiile de circulatie a lichidului racit:

vaporizatoare cu circulatia inchisa a agentului
racit (serppentine, schimbatoare de caldura cu

placi, schimbatoaree tubulare);

Vaporizatoare cu nivel liber de lichid racit

(bazine)
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— dupd gradul de umplere cu agent frigorific, distingem vaporizatoare cu functionare:

inecata (suprafata de

@ schimb de caldura este

scufundata in agent

@ ~frigorific), gradul de
semiinecata (cu umplere=max. 80 %

serpentine) gradul de
umplere = max. 60 %

©

uscata, gradul de umplere=20+30%
(vaporizatoare cu stropire, vaporizatoare cu
serpentine cu alimentare superioara)

— in functie de zona in care se realizeaza fierberea agentului frigorific:
» 1n exteriorul tevilor,
» 1in interiorul tevilor;

— dupd modul de circulatie a agentului frigorific:

naturala a agentului frigorific care
intra normal in ventilul de laminare

Vaporizatoare cu circulatie

fortata a agentului frigorific
realizata cu pompe

Vaporizatorul unei instalatii frigorifice/ pompa de cdldurd are un regim de temperaturi
alternative: temperatura scdzutd la regim de functionare proiectat, respectiv temperatura ridicata la
degivrare. In general, vaporizatoarele au un numar mare de Tmbindri prin brazare, sau lipire, iar
posibilele vibratii induse de ventilator (cele destinate racirii aerului) sau de compresor le pot face sa
aiba scurgeri de agent frigorific.
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5.3.2 Calculul de dimensionare a vaporizatoarelor

Calculul de dimensionare a acestor aparate schimbatoare de caldura se face plecand de la
determinarea puterii termice a aparatului cu ajutorul ecuatiei (3.8.1 par.3.2):

Qv ="nr" Qaer/apa/saramura = ereon And (3.8.3)

e Qu=nr- T;llcm(tli —t1e) = T;lZ(hZe — hy;)

Puterea termicd determinata prin ecuatia (3.8.3) reprezinta fluxul termic pe care aparatul
permite sa fie transferat intre cei doi agenti de lucru din cadrul sau si ofera posibilitatea determinarii
suprafetei de schimb de caldurd generat de configuratia sa geometrica (conform ec. 3.6, par.3.2):

. Q
Qr = k- Ss¢ 'Atlog =  Ssc = k-AZ;og (3.6)

Diferenta medie logaritmica de temperatura, in acest caz, in functie de curgerea agentilor
prin aparat este conform fig.3.3 si ecuatiei 3.11:
Atmax—Dty
Atlog = AtlogEC = AtlogCC = W (3.11)

Atpin

Vaporizarea: Atax = t1; — to; Atmin = tie — to

t4 [°C] t4[°C]
ta
tai
tie tie
t2i = t2e = tO " bi=tee=10
S [m?] s [m]
¢) curgere in echicurent d) curgere 1n contracurent

Fig. 3.3 - Diagrama de variatie a temperaturii in lungul suprafetei de schimb de caldura
pentru fluide cu schimbarea stirii de agregare

In acest caz, coeficientul global de schimb de calduri se scrie sub forma:

1 w
k = - , (5.1)
1 +Z7,l ﬁ +i m2K
ao l=1li ar
Unde:
w ) ) e ) -
agy, = coeficientul de convectie al agentului frigorific care vaporizeaza,
0 mZ'K b
w ) ) ) ..
ar, [mZ-K] = coeficientul de convectie al agentului care trebuie racit,
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6; . . .
Z?zl . > suma rezistentelor termice conductive.
i

a depinde de diferenta de temperatura dintre suprafata solida se separatie si temperatura agentului
frigorific lichid, tinand cont de faptul ca fierberea agentului frigorific poate fi globulara sau peliculara,
iar in cazul fierberii peliculare coeficientul de convectie @ este mult mai mic.

Coeficientul de convectie pentru fluidul ce trebuie racit (a,) depinde de proprietatile
termofizice ale acestuia, de regimul de curgere si de pozitia tevilor.

In cazul ricitoarelor pentru lichide cu trecerea agentului ce trebuie ricit peste tevile
vaporizatorului, se recomanda utilizarea sicanelor transversale care obligd lichidul sa curga
perpendicular pe tevi, marind turbulenta si deci coeficientul global de transfer termic.

La racitoarele de gaze, coeficientul de convectie (@,) este mult mai mic decat in cazul
racitoarelor pentru lichide, motiv pentru care se procedeazd la cresterea vitezei de curgere a gazului
pana la limita impusa de pierderile de presiune, sau cresterea suprafetei de schimb de caldura prin
nervurarea tevilor pe partea gazului.

5.3.3 Vaporizatoare pentru racirea aerului

5.3.3.1 Vaporizatoare laminate si sudate din foi de aluminiu

Se construiesc din foi de aluminiu cu grosimea de 1,5 mm, astfel:

- peuna din foi se deseneaza conturul circuitul de agent frigorific si se acopera cu o pasta;

- foile se suprapun, se incdlzesc, se lamineaza i unde nu exista pastd foile se lipesc, iar unde
se afla pasta raméane forma canalului prin care va circula agentul frigorific;

- 1n canalele formate se introduce ulei cald sub presiune (150 bar), se produce topirea pastei si
flambarea circuitului desenat, creand astfel foi de aluminiu asemanatoare celor de la
vaporizatoarele frigiderelor (fig.5.42).

e

T R R S

Fig.5.42— Vaporizatoare tip panou sau panou cu serpentine [46]
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5.3.3.2 Vaporizatoare de aer tip baterie de serpentine nervurate

I A &

Fig.5.43 — Vaporizatoare rdcitoare de aer cu serpentine si lamele [46]

Fig.5.44 — Ventilatoare pentru vaporizatoare [32]: a) axiale, b) tangentiale,
¢) unitate de climatizare care utilizeaza cele doud tipuri de ventilatoare

Este foarte important s se mentind curatd suprafata vaporizatorului in cazul racitoarelor de aer
sau a pompelor de caldurd aer-aer sau aer-apa, deoarece praful, bruma, gheata care se depune pe
acesta constituie un izolator termic ce inrautateste schimbul de caldura, presiunea de vaporizare scade
si creste puterea consumatd de compresor. Din acest motiv vaporizatoarele sunt prevazute cu un
sistem de degivrare cu gaze calde sau rezistentd electricd. Reglarea incorectd a degivrarii poate
conduce la supraincdlzirea tevilor vaporizatorului sau la depuneri exagerate de gheata pe suprafata
acestuia, avand ca efect final deteriorarea vaporizatorului.
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5.3.4 Elemente de automatizare si control

Functionarea corectd a vaporizatorului este dictata de ventilul de laminare in care se produce o
scadere a presiunii agentului frigorific lichid de la presiunea de condensare pix la presiunea de
vaporizare po. Fiecare vaporizator din instalatie este insotit de un ventil de laminare.

tub capilar

ventil de reglaj - -
o - -

Fig.5.45 — Clasificarea ventilelor de laminare

Tubul capilar este un organ de laminare simplu si ieftin dar care nu poate fi reglat (fig.5.46).

Teava capilar de
cupru

@2 x 0,8 mm

Fig.5.46 — Tub capilar de laminare [47]

Ventilul de laminare termostatic are rolul de a scadere a presiunii de la px la po $1 mentine
constanta supraincalzirea vaporilor la aspiratie prin compensarea caderii de presiune pe vaporizator.
Elementul termosensibil este bulbul termostatic care transforma orice variatie de temperaturd de pe
conducta unde este montat, in variatie de presiune p; ce actioneaza asupra membranei.
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Fig.5.47 — Ventil de laminare termostatic

Legenda: 1- bulb termostatic, 2- tub capilar, 3- disc cu membrand de separatie, 4- directia
de circulatie a freonului in instalatie, 5- teava de egalizare a presiunii 1nainte si dupa
vaporizator (se conecteaza la teava de iesire din vaporizator, dupa bulbul termostatic),
6- teava de aspiratie in compresor (se izoleaza totdeauna), 7- teava de freon lichid care
intrd in ventilul de laminare

Ventilul de laminare se monteaza pe linia de lichid la intrare in vaporizator, iar bulbul
termostatic se monteaza pe teava de iesire din vaporizator, cat mai aproape de acesta, pe o portiune
orizontald de teava si indreptat catre vaporizator (fig.5.48) si inaintea oricarei capcane de lichid, lipit
in lateralul conductei 1n pozitie situata intre orele 1 si 4.

~
/aporizare

Py
1zire

!

ainca

Supr

Fig.5.48 — Montarea corectd a ventilului termostatic [48]

Daca instalatia frigorifica contine mai multe vaporizatoare, la intrarea in fiecare vaporizator se
va afla un ventil termostatic.
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Conducta de aspiratie se izoleaza cu tot cu bulbul termostatic pe toatd distanta de la iesirea din
vaporizator si pana la intrarea in racordul de aspiratie al compresorului. Acest lucru este obligatoriu
pentru diminuarea infiltratiilor de céldura din mediul ambiant cétre conducta cu vapori reci de agent
frigorific si limitarea supraincalzirii gazului pe conducta de aspiratie in compresor.

Cu cat este mai mare supraincalzirea pe conducta de aspiratie, cu att va fi mai ridicata
temperatura de refulare a gazului din compresor. Se recomanda ca temperatura de refulare sa aiba
valori sub (110 + 120) °C pentru a nu risca si se autoaprindi uleiul de ungere al compresorului, caz
in care s-ar produce cocsificarea acestuia si griparea compresorului. Exista si exceptii, cum ar fi cazul
instalatiilor cu bioxid de carbon (R744) in care temperaturile de refulare sunt foarte ridicate si care
utilizeaza uleiuri de ungere speciale.

Pentru instalatiile de puteri medii si mari este necesard si montarea unei tevi de egalizare a
presiunii la ventilul de laminare, a carei prizd de presiune se pune pe teava de iesire a vaporilor din
vaporizator, dupa bulbul termostatic.

Orice variatie de temperatura sesizata de gazul inchis in bulbul termostatic, genereaza o variatie
de presiune a acestui gaz care actioneaza asupra membranei care separd acest gaz de freonul din
instalatia frigorifica si activeaza un stut care Inchide mai mult sau mai putin calea de trecere a
freonului prin acest robinet, regland astfel debitul de agent frigorific la intrarea in vaporizatorul
instalatiei.

Functionarea ventilului de laminare termostatic este
dependenta de urmatoarele trei presiuni [48] (fig.5.49):

» p1 = presiunea din interiorul bulbului termostatic,
prin capilar, actioneaza pe fata superioara a
diafragmei, in directia de deschidere a ventilului;

» p2 = este presiunea de vaporizare care actioneaza
de jos in sus pe diafragma, in directia de inchidere
a ventilului;

» p3 = presiunea corespunzatoare arcului ce
actioneaza de jos in sus pe diafragma, in directia

de inchidere a ventilului. *
Fig.5.49 — Fortele ce

actioneazd functionarea
ventilului termostatic [48]

Reglarea ventilului de laminare inseamna realizarea unui echilibru intre presiunile (p1) si (p2+
p3) ce actioneaza pe fetele diafragmei (fig.5.49).

Prin manevrarea surubului lateral de strangere se actioneaza asupra arcului din interiorul
ventilului, stabilind astfel gradul de supraincalzire pe vaporizator, de reguld de 4 + 5 K. Prin rotirea
surubului in sensul acelor de ceasornic se mareste supraincalzirea ventilului de laminare, iar prin
rotirea sa 1n sens invers acelor de ceasornic aceasta se reduce [48].

166



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

VL VEM IC FD

Fig.5.50 — Elementele de automatizare si control dintr-o instalatie frigorifica
cu o treaptd de comprimare mecanicd de vapori

Legenda:
V — vaporizator, VEM - ventil electromagnetic,
C — compresor, VL — ventil de laminare termostatic,
K - condensator B — bulb termostatic, T.— teava de egalizare a presiunii
R¢— Rezervor de freon lichid, PA — presostat aspiratie,
FD — filtru deshidrator, PR — presostat refulare,
IC — indicator de curgere, PCF — panou electric de comanda si forta.

Filtrul deshidrator (FD) — este montat Intr-o instalatie frigorifica /pompa de caldura imediat dupa
rezervorul de freon (fig.5.51) si are rol de a retine impuritdtile din freon sau gazele necondensabile
din acesta.

Fig.5.51 — Filtru deshidrator (1) si indicator de curgere (2) dispuse dupa rezervorul de freon, pe o
portiune orizontali de conductd
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Fig.5.52 — Tipuri de filtre deshidratoare [48]

Indicatorul de curgere (IC) — este un dispozitiv de
verificare/inspectie de tip ceas (fig5.43), cu un cadran
de sticla prin care se poate vizualiza curentul de agent
frigorific n timpul functionarii instalatiei.

Prezenta bulelor de gaz in interiorul indicatorului
de curgere (2) din fig.5.53 indica posibilitatea existentei
a doua inconveniente in functionarea instalatiei:
existenta gazelor necondensabile (care nu pot fi

evacuate, ci doar partial retinute de filtrul deshidrator),

] ] ) Fig.5.53 — Indicator de curgere [48]
sau faptul ca instalatia nu are suficient freon.

Ventilul electromagnetic (VEM) — este un ventil normal de trecere activat de o bobina
magnetica (fig.5.54) care actioneaza un stut de inchidere sau deschidere a freonului lichid prin corpul
robinetului.

Fig.5.54 — Ventil electromagnetic

Asa cum este indicat in schema din figura 5.50, ventilul electromagnetic este conectat in
panoul de automatizare a instalatiei $i comuta in functie de presiunile maxima admisibila sau minima
admisibild inregistrate de presostatele de refulare respectiv aspiratie. Cand presiunile de lucru
depasesc sau scad sub valorile admisibile setate, ventilul electromagnetic se inchide si instalatia se
opreste.
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5.3.5 Vaporizatoare pentru racirea lichidelor

5.3.5.1 Vaporizatoare multitubulare

Asa cum le spune si denumirea, acestea sunt constituite dintr-un fascicul de tevi inchise intr-o
manta, cu montaj orizontal sau vertical, in functie de aplicatia tehnicd in care sunt utilizate si sunt de
tip inchis, cu un risc redus de coroziune.

In cadrul acestor echipamente, ricirea lichidelor se face prin vaporizarea agentului frigorific in
exteriorul tevilor, astfel: lichidul care trebuie racit circula in interiorul tevilor din fascicul, iar agentul
frigorific ineacd tevile din fascicul, ocupand un procent de 6070 % din volumul rezervorului si pe
baza caldurii extrase de la fluidul care trebuie racit agentul frigorific vaporizeaza in partea superioara
a aparatului, colectand vaporii umezi intr-un rezervor de vapori de agent frigorific (fig.5.55) dispus
la partea superioara exterioard a mantalei.

L, A

Fig.5.55 — Principiul de functionare al unui vaporizator multitubular orizontal [49]

Pentru vaporizatoarele multitubulare
orizontale nivelul agentului frigorific este
mentinut la o inaltime:

H=0,75-Dm pentru amoniac (R717),
H=0,60-Dy, pentru freoni,

unde D reprezintd diametrul interior al
mantalei.

Fig.5.56 - Vaporizator multitubular
orizontal pentru rdcirea lichidelor [419]

Vaporizatoarele multitubulare verticale au coeficienti de transfer termic mai mari, dar sunt
constructii mai complicate care prezintd dificultati de exploatare legate de curatarea circuitului de
agent intermediar si de pericolul deteriorarii aparatului in cazul inghetarii accidentale a agentului
intermediar.

169



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

5.3.5.2 Vaporizatoare cu serpentine

Aceste aparate se regasesc in urmatoarele configuratii constructive (fig.5.57):

a) de tip LINDE,
b) de tip gratar,
C) cu panouri,

d) cu serpentind (plan verticala, de tip ac, rectangulara si 1n spirald).
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¢) Serpentina imersata tip acumulator de frig [50]

Fig.5.57 - Vaporizatoare cu serpentine
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5.3.5.3

Vaporizatoare tip schimbatoare de caldura cu placi

Schimbatoare de caldura cu plici semisudate

Placile semisudate sunt concepute ca niste ,,casete” formate dintr-o pereche de placi sudate cu
laser pe contur intre ele. Avantajul acestei variante constructive consta in faptul ca se obtine un circuit
ermetic prin care lichidele curg intre placile sudate si un alt circuit prin care lichidele circula intre
casete si la care etansarea se poate realiza cu garnituri, daca fluidul nu prezinta riscuri de coroziune
sau presiuni de lucru mai mari de 16 bar (fig.5.58). Garniturile de etansare au pe tot conturul, grosimea
dubla fata de cele clasice [6].

Fig.5.58 — Vaporizator tip ALFA-LAVAL [46]

Firme specializate produc astfel de vaporizatoare cu suprafete cuprinse intre (0,25...2,0) m? pe

placd si suprafete totale de pani la 1300 m? pe aparat, cu presiuni de lucru de maximum 16 bar si
temperaturi cuprinse in intervalul [- 10, + 165] °C. Avantaje si aplicatii:

v

acest tip de schimbator este special conceput pentru sectorul de frig si pentru medii
agresive;

sudura placilor se realizeaza in afara canalului de garnitura; acest procedeu elimind
riscul coroziunii acestuia;

atunci cand sudura este realizata in afara canalului de garniturd, suprafata de transfer
disponibild este utilizata in conditii optime;

cu ajutorul garniturilor de constructie speciald se poate realiza o etansare foarte buna

intre casetele de placi, ceea ce inseamnd o crestere a presiunii de lucru admisibile;

la fel ca etansarile SCP-urilor clasice, etansarile speciale pentru schimbatoarele
semisudate sunt in deplind concordanta cu standardul US 3%, facand aceastd variantda
constructiva utilizabila si in aplicatii sanitare [6].

Vaporizatoarele brazate sunt destinate utilizarii lor in prezenta agentilor frigorifici, astfel:

brazate cu nichel utilizate pentru amoniac, iar cele brazate cu folie de cupru sunt utilizate in cazul

freonilor. Dupa brazare, impresiunile dintre placi formeaza doua sisteme separate de canale prin care

vor circula Tn contracurent agentii de lucru (fig.5.59).
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Astfel de vaporizatoare brazate au un coeficient de transfer
termic foarte bun, fiind proiectate pentru a suporta:

— presiuni de 30 bar,

— o plaji ampld de temperaturi de minimum (-195 °C) si
maximum (+200 °C) si

— debite cuprinse intre 0,5 si 45 m>/h [6].

Fig.5.59 - Vaporizator brazat [6]
Functia de vaporizare [6]

Agentul frigorific lichid subracit la presiunea de condensare va trebui laminat intr-un ventil de
laminare pentru a-i scadea presiunea sub cea de saturatie. Amestecul de lichid si vapori obtinut in
ventilul de laminare va intra in vaporizator unde se va transforma in vapori saturati, apoi In vapori
supraincalziti directionati catre aspiratia compresorului. Acest proces de vaporizare este posibil prin
transferarea céldurii de la fluidul care trebuie racit ( apa, saramuri, sau alt agent frigorific) catre
agentul frigorific care vaporizeaza.

R . . e e :
< =) (&t —— Circulatia agentului frigorific in vaporizator se
tegleeaport, | Ietraseanal face de jos in sus, dupa cum este indicat in figura 5.16.
supraincélzip de sararnurl L . . . .
agent frigorific 0 0 00 5 0 Amestecul de lichid si vapori de agent frigorific este
00 g 0 introdus in vaporizator prin partea inferioard, astfel
0 0 UU 00 incat lichidul remanent sa se vaporizeze in lungul placii
_Th Ug Uﬂ 0 0 ':('] (fig.5.60), pana la presiunea si temperatura de saturatie.
lichid 5i vapori de 0 000 o | esice ap s Acest proces reprezintd aproximativ 95 % din caldura
agent frigorific 0 0! saramuri totala absorbitd in aparat. Restul de 5 % reprezinta
— — . .
g Bt procesul de supraincalzire a vaporilor care vor fi
Fig.5.60 - Principiul procesului de absorbiti la aspiratia compresorului, In scopul evitarii

vaporizare intr-un schimbdtor cu plici [6] ~ patrunderii picdturilor de lichid in compresor [6].

Cu schimbadtorul cu placi brazate este posibila vaporizarea cu un continut redus de lichid, motiv
pentru care, in multe cazuri nu este necesara prezenta separatorului de lichid, realizandu-se astfel
economii considerabile reflectate in costul instalatiei. Volumul intern scazut al aparatului indica faptul
cd pentru aceeasi sarcina termicd, volumul de agent frigorific necesar schimbétorului cu pléci este
doar 1/7 din cantitatea de agent necesara unui schimbator clasic, cu fascicul de tevi in manta.

Turbulenta mare generata de configuratia complexa a canalelor de curgere a agentului frigorific
reduce tendinta de inghetare a apei pe circuitul secundar. Acest lucru denota faptul cd, in aplicatiile
de refrigerare, temperatura apei la iesirea din aparat poate fi mai scazutd decét in orice alt tip de
schimbator de cadldura. Daca se produce o defectiune a instalatiei si apa din schimbatorul brazat
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ingheatd, aparatul poate suporta aceastd situatie mult mai bine decit modelele traditionale de
schimbatoare de cdldura si poate continua sd functioneze si dupa inghetare. Nici un alt schimbator nu
va suporta un numadr nelimitat de cicluri de inghetare, necesitdnd echipament de protectie pentru

inghet [6].

5.3.6 Aplicatii privind vaporizatoarele cu freoni

Aplicatia 5.3.6.1

Se considera un vaporizator sub forma unei baterii de serpentine prin care circuld un debit
masic de 0,35 kg/s freon R134a cu temperatura de vaporizare ty, = —5 °C . Acest aparat este imersat
intr-un bazin cu 2000 litri apé care trebuie ricitd in timp de 45 min de la 10 °C la 2 °C, presiunea
apei este de 1,5 bar. Stiind ca randamentul transferului de céaldura este de 87 %, sa se calculeze:

a) puterea vaporizatorului;
b) fluxul termic preluat de freon;

c) cate serpentine contine vaporizatorul imersat in bazin, daca viteza de circulatie a
freonului in serpentine este de 12 m/s, iar diametrul tevilor este de @ 18 x1 mm;

d) daci vaporizatorul este format din ngg = 10 serpentine si k = 800 W/m?-K care este

lungimea unei serpentine

e) viteza reald a freonului prin tevi in cazul d)?

-~ '
Date de intrare:
. kg
/ mf = 0,35 ?,
< to =-10°C; nr=0,87
- ’///:- -
g?/, Viazin = 2000 litri = 2 m3;
e 22
T T =45min = 45-60s = 2700 s;
_ ty =10°C; tg =2°C;
S = pa = 1,5 bar;
Fig.5.61 - Exemplu de vaporizator tip
serpentind imersat in bazin Rezolvare
e) Qy =? Debitul volumic de apa ce trebuie racita se calculeaza astfel:

3

° Vbazin 2 m
V, = = =0,7407 - 1073 —
a T 2700 s

Ecuatia de bilant termic pe vaporizator este:

Qv =nr" Qapa = ereon
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Deoarece se cunosc randamentul termic si debitul volumic de apa, pentru acest punct se poate
utiliza doar prima egalitate:

Qv =101 - Qapq = 0,87 - 24866 = 21633 W
unde: Qapa = Mg * ¢y " Aty = 0,7407 - 4196 - 8 = 24866 W

Aty =ty —tg; = 10— 2 = 8°C

Se impune calcularea temperaturii medii a apei pentru determinarea parametrilor termofizici
ai acesteia:

_ kg
—_ tai-iz-tae _ 102+2 6o o { pa = 1000 —=
Cpa = 4196 ] /kg - K
- <
Ey = || B || =2 | | Eay Solution [

:—::;120 Unit Settings: [J/[C)/[bar)/[kg)/[degrees]
[:T_a=1,5{bar} €, =4196 [JkgK] p,=1.5 [bar]
t_ma=(t_ai+t_ae)/2 ps=1000 [kg/m] t,.=2 [0C]
tho_a=DENSITY(Water, T=t_maP=p_a) t. =10 [EI C] t_ =f [EI C]
c_p=CP{Water T=t_maP=p_a) a ma

Fig.5.62 - Parametrii termofizici ai apei pentru aplicatia 5.3.6.1

Debitul masic de apa va fi:

o

kg Lo
0,7407 - 1073 — = 0,7407 kg/s

mazpa-r/azmooﬁ- .

f) I =?

In cazul acestei aplicatii caldura latenta a freonului in cazul vaporizarii se determina din ecuatia de
bilant termic pe schimbator:

Qv = ereon

; U
Qu _ 216337

L] . ]
Qfreon =My ly = I, = = oms i = 61809 - = 61,809 kJ /kg

g) ns=? daca wy= 12% si tevile sunt de @ 18 x1 mm

d, =18mm = 0,018 m
P18 x1 mm = g =1mm =10,001m
di=d,—2-g,=0,016m
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Debitul de freon se va distribui in mod egal in cele ng serpentine , motiv pentru care se
aplica ecuatia de conservare a debitului:

, m-df 4 - 1y
My = Py Wr s ™y =z ns:/f’f'Wf'n-ah'2
40,35

> ng = 12 serpentine

~10,05-12- 3,14 - 0,0162

In cazul vaporizatoarelor, parametrii termofizici pentru freon se determini in starea de vapori
saturati (x=1si ty):  py = 12,09 kg/m3

h) Lis=? daci ngz = 10 serpentine si k = 800 W/m? - K

Suprafata de schimb de caldurd rezulta din ecuatia de schimb global de caldura:

Qy 21632

v =k Se Atigy = Seo = =
Qv sc log sc k'Atlog 800 - 15,66

= 2,576 m?

Unde diferenta medie logaritmica de temperatura va fi calculata conform fig.5.63 astfel:

Atmay — Mtin 15— 7

At = = =10,5K
T (Blmar) 4 (10)
Atin 7
t 4[°C]
tai=10
Atpar =15

At =T { tae=2

to=-5

-

5 [m?)

Fig.5.63 - Diagrama de variatie a temperaturilor in vaporizator pentru aplicatia 5.3.6.1

Desfasurarea suprafetei de schimb de cdldurad este echivalentd cu aria laterald a un cilindru
foarte lung care are generatoarea (lungimea) egald cu suma lungimilor tuturor serpentinelor din
vaporizator i lungimea cercului bazei este datd de diametrul nominal al tevii (cercul imaginar care
trece prin mijlocul grosimii peretelui tevii):

Ssc = (n'dn)'Ls} N

Ly = ngg - Lqs Sse = (m-dy) nggLis =

Se. 2,576
= = LlS ==
- dy, - ngg 3,140,017 - 10

=4,824m
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Cdi+d,  21+24

d
" 2 2

=225mm = 0,0225m

1) Wreali=?

Se revine la ecuatia de conservare a debitului care se va aplica pentru cazul d):

V_dot_a=V_bftau

{b) I_v=2}

Q_dot_V=0Q_dot_freon
Q_dot_freon=m_dot_f*_v

{c) n_s=7?}

w_f=12 {m/s}
d_e=18*10"(-3) {m}
q_t=1*10"(-3)  {m}
d_i=d_e-2"g_t
m_dot_f=rho_f*w_f*n_s"(pi*d_i"2)/4
rho_f=DENSITY{R134aT=t_0x=1)
{d) L_1s=7?}

n_SR=10 ({serpentine}

k=800
Q_dot_V=k*S_sc*DELTAt_log

DELTAt_log=(DELTAt_max-DELTAt_min)An{DELTAt_max/DELTAt_min) | Cpa = Cp ('Water' ; T4ma; P 9a)

DELTAt_max=t_ait_0

DELTAt_min=t_ae-t_0
S_sc=(pi"d_n)"n_SR"L_1s

d_n=(d_i+d_e)j2
{e) w_r=7?}

m_dot_f=rho_f*w_real"n_SR*{pi*d_i"2)/4

T = 45 - 60
ty = 10
taze = 2

ps = 15
nr = 087

. s
Qv = 1 - Qapa
4 .

apa — Ma " Cpa -

Ata = ta - tae

Aty

My = Pr * Wreqla " MsR * =  Wreala prm T-d
f 'SR i
4-0,35 14,4m/
= Wreala = = m/s
12,09-10-m-0,0162 ’

] equat (= @] 5 Formatted Equations Iﬂ"’"“‘““‘*‘"_“‘;“’
DELTAt_a=t_ait_ae g = 1-10
c_pa=CP(Wa1er,T=T_ma:P=p_a) me = 0,35 di = de - 2
t_ma=it_ai+t_ae)/2 - _5
m_dot_a=rho_a™v_dot_a b = - . T - di?
rho_a=DENSITY(Water.T=t_ma.P=p_a) V. = 2000 10-3 me = pr - Wg- Ng - 7

b =

pr = p('R134a";T4p;x=1)
ngr = 10

k = 800

Qy = K - Ssc - Atiog

Atmax  — Atmin

.-‘Atk,g =
Almax ]
In
Atmin
Almax =t = o
Atmin - = tae — to

Ssc = m-dp - Ngr - Lys

tma = tai + fae
2 di + d,
. 0 dn =
Ma = pa - Va 2
pa = p('Water ;T dma; P 9a) o= m - 42

My = pf - Wreal * NgR - 2

Fig.5.64 - Algoritmul de calcul al aplicatiei 5.3.6.1 in programul EES

F5 Solution
Unit Settings: [JJ/[C)bar){kg)/degrees]
Cpa = 4196 [Jkg-K] Aty =8 [K]
Atmax =15 Mmin =7
d, =0,016 [m] d,=0.017
g =0.001 [m] k =800
|, =61809 [Jkg] Mg = 0.7407 [kg/s]
ng = 12 [serpentine] ngr =10

Qapa = 24866 [W]
pa=1000 [kgim?|
1=2700 [s]
ty=1010C]

V, =0.0007407 [m3s]

Quoon = 21633 [W]
pr = 12.09 [kgim?]

tg =6 [0C]
tma=610C)
wy =12 [mfs]

Aty =105
dg=0.018 [m)]
nr = 0,87

Ly, = 4.824 [m]
me=0.35 [kg/s]
pa=1.5 [bar]
Qy =21633 [W]
Sep=2576 [m]
tye =2 [0C]

vy, =2 [md]

Wigg = 14.4 [m/g]

Fig.5.65 - Rezultatele aplicatiei 5.3.6.1 in EES
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Aplicatia 5.3.6.2

Se considera un vaporizator cu puterea 75 kW, sub forma unei baterii de 8 serpentine cu teava
de cupru tehnic cu dimensiunile @ 16 x1 mm prin care circuld un debit masic de 0,0108 kg/s freon
R410A cu temperatura de vaporizare de (- 10) °C si densitatea p rreon = 1,857 kg/ m3. Acest aparat
riceste aerul dintr-o camera frigorifici de la 20 °C la (-5) °C. Stiind ci: pger = 1,206 kg/m3,
Cp_aer = 1010 J/kgK, k = 4500 W/m?-K si randamentul transferului de cilduri este de 86 %, si se
calculeze:

a) debitul volumic de aer racit;

b) viteza de circulatie a freonului prin serpentinele aparatului;

c¢) din cate unitati este format vaporizatorul daca fiecare unitate se considera ca fiind o baterie
de 8 serpentine cu teava de @ 16 x1 mm si lungimea unei serpentine de Lis=2 m.

Date de intrare:

Modelul unui astfel de vaporizator este reprezentat in fig. 5.35.

Qv =75kW =75-103W; n, = 8 serpentine; @ 16 x1 mm

. kg . kg
my = 0,0108— R4104; to=—10°C; ppreon = 1,857 —;

tai = 20°C; oo =—5°C; po=12065; ¢ =1010 2o; nr =86%
Rezolvare
a) Vo =?

Ecuatia de bilant termic pe vaporizator se scrie sub forma:

Qv =071 Qger = ereon

Deoarece se cunosc puterea aparatului si randamentul termic, pentru acest punct se va utiliza
prima egalitate:

Qv =11 " Qger

y Qv m?
— i .. = V,=—, —
Qaer = My Cp At, @ nrpacpdty s
Mg = pg Vg
: , . 75-10° m3
Rezulta debitul volumic de aer: V, = = 2,864 —
0,86°1,206:1010-25 s

unde:

Aty = tg; — tge = 20 — (=5) = 25 °C
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.d? 4-Tf’l.f 4-0,0108

. mTa;
— . . . = = = =472m
My = Py Wys " Ng " — Wis = prmgmd? 1857831400142 /s

unde:

d, =16 mm = 0,016 m
P16 x1 mm = g =1mm =10,001m
di=d,—2-g,=0014m

c¢) Ny=?daca Lis=2m

Q. 75000

= =1,1947 m?
k-At,, 4500 13,95 m

Qv =k-Ss¢c Aty = Ssc =

Atmay — Atmin 30 =5
Atypy = —= == = =13,95K

n(32es) ()

tai=20 T
30
5 { tae=-5 h J

to=-10

t 4[°C]

-

5 [mf]

Fig.5.66 - Diagrama de variatie a temperaturilor in vaporizator pentru aplicatia 5.3.6.2

Ssc = Ny~ S1y
Siu = (T[ ' dn) "Ng " Ly

SSC
} = Ss¢c =Ny (m-dyp) ng-Lig = Nu:(ﬂ'dn)'ns'Lls

_ 1,1947
"~ 3,14-0,015-8-2

Se alege numar intreg N,z = 1 unitate si se recalculeaza lungimea reala a unei serpentine

N, = 1,352 unitati

Lisr, astfel:

Ss¢c = Nyr-(m-dy) ng-Lisg = Lisg=

1,1947 i
1-314-0015-8 '™

=  Lisg =
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Aplicatia 5.3.6.3

Se considerd un pasteurizator de lapte sub forma unui schimbator de caldura cu placi care
proceseaza un debit de 5000 I lapte /zi si in care trebuie sa se raceascd laptele in ultimul segment al
aparatului de la 35 °C la 5°C. Procesul de racire se va efectua cu apa glaciala de 2 °C preparata
intr-un bazin cu apa in care este imersat un vaporizator sub forma de serpentine prin care
circuli freon R 134a cu temperatura de vaporizare (-5) °C. Se cunosc:

Plapte = 1250 kg/m3, Cp_tapte = 2800 J/kgK, k = 1200 W/m?-K, temperatura apei la intrare in
bazin este de 7 °C, randamentul transferului de cilduri este de 98 % in pasteurizator, iar randamentul
transferului termic la vaporizator este de 88 %. Sa se calculeze:

a) puterea termicd a segmentului din pasteurizator care face racirea laptelui;
b) debitul volumic de apa de racire;
¢) puterea termica a vaporizatorului.

Date de intrare:
Viapte = SOOOé; t;; =35°C; te=5°C;ty; =7°C; tge=2°C; ty=-5°;

kg ]

.Dlapte = 1250 — 3 ; cp_lapte = 2800 kg_K ; Nr1 = 98 %, Nt = 88 %

= 1000 k—g = 4186 L
Pa m3’ P-4 kgK’

Rezolvare

Aceasta este o aplicatie de racire indirectd, specificd industriei alimentare, In care nu este permisa
utilizarea freonilor pentru racirea directd a produsului alimentar, motiv pentru care apa constituie
agentul intermediar de racire.

R134a
4 to=-5°C

I
.-"-:rl-

L™

S A

—m'_,-‘—x_,-L' 1 A
-
£
o
Il

;?f’ﬁ’ ,-f:"r"xff*’ff ﬁ" ffﬁ*’;ﬁ"ffé" ﬁ?f.f ﬁ*’ﬁ’;ﬁ*’f’ f;ﬂf’ﬁ*’;’ff;ﬁ"

Fig.5.67 - Grup de rdacire a laptelui pasteurizat
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a) Qscp =7
Ecuatia de bilant termic pe segmentul de schimbator de caldura cu placi in care are loc racirea
laptelui cu apd glaciala este urmatoarea:
Qscp =MNr1’ Qlapte = Qapa

Se utilizeaza prima egalitate din ecuatie, astfel:
Qscp =Nr1- Qlapte

Qlapte =(plapte ) I./lapte) "Cpi 'Atlapte
Atlapte =35-5=30°C

Se considera ca volumul de lapte se proceseaza pe durata a 2 schimburi, a cate 1 ora fiecare, deci
timpul de efectuarea a procesului de racire in pasteurizator este:

T=2-1-3600s=7200s
Debitul de lapte ce va fi procesat prin racire este:
5000-1073 3 m3
Viapte = 00 - 0,6944-107°> —

Qiapte = 1250 - 0,6944 - 1073 -2800-30 = 72916,66 = 73 kW

b) Vapa =7
Din ecuatia de bilant termic scrisd la punctul a) se utilizeaza a doua egalitate:

nr1: Qlapte = Qapa = Qapa =098 -73 kW = 71540 W

Qapa = Mg " Cp Aty = pg Vo cp - Aty =

Qapa 71540 m3 m3

> U, = - = 0,00342 — = 12,312 — ap3 glacial3
@ pa-cy-At, 1000 -4186-5 s p dpagaciaa

c) év =?

Ecuatia de bilant termic pe vaporizatorul imersat in bazinul de producere a apei glaciale este:

Qv ="1r2" Qapa = ereon

Se utilizeaza prima egalitate din ecuatie:

Qv =112 " Qupa = 0,88+ 71540 = 62955,2 W
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Aplicatia 5.3.6.4

Se considerd un vaporizator sub forma unui schimbator de cadldurd cu pléci prin care circuld
in contracurent un debit de 0,2 1/s apa cu 2 bari si care trebuie racitd de la 30 °C la 10 °C la, cu un
randament de 98 %. In contracurent cu apa circuld freonul R134a care are temperatura constanta de
vaporizare ty = 0 °C. Sa se determine:

a) Puterea termica a aparatului;

b) Debitul volumic de freon;

¢) Numarul total de placi din aparat, daca se alege un tip de placa cu suprafata activa
S1p=0,005 m? si coeficientul global de transfer termic k=5800 W/m?K.

Rezolvare

Aceasta este o aplicatie de racire directd pentru care se cunosc urmatoarele date de intrare:
YA l _ -3 m3 . _ or . _ or . _ /.. —_ No
v,=02!s=02-10 [sity =30°C; tg=10°C; Ny =98%; t,=0°C

a) év =?

Ecuatia de bilant termic pe vaporizatorul in care unul dintre agentii de lucru sufera o
transformare de faza se scrie astfel:

Qv=nr" Qapa = ereon

Qapa :ma'cp'Ata :pa'Va'Cpa'Ata
Aty =tz —tge =30—10=20°C
Pentru determinarea parametrilor termofizici ai apei se calculeaza temperatura medie a
acesteia prin schimbétor:
. tai T tee 30410
ma — 2 - 2
La aceastd temperatura se determina densitatea si caldura specificd masica la presiune
constantd pentru apa, cu ajutorul programului EES:

=20°C

-

Ery o | & | 22 || E{Solution
:_::—3100 Unit Settings: [J/[C]
o.a-2 {bar) Cpa = 4183 [J/kg-K]
eta_T=098 ny =098
V_dot_a=02*10"(-3) {m3/s apa} py=2 [bar]
t 0=0 {temp. de vaporizare R134a} ~
{a) 0_d0‘_v=?]‘ pa = 998,3 [kga"ma]
t_ma=(t_ai+t_ae)/2 tg =0 [0C]
rho_a=DENSITY{Water. T=t_maP=p_a) t_=10 [0C)
c_pa=CP{Water, T=t_maP=p_a) tae_ 30 10C
{Q_dot_v=eta_T*Q_dot_apa ai =30 [°C]
Q_dot_apa=rho_a*V_dot_a*c_pa*(t_ai- t.s =20 [0C]

Fig.5.68 - Algoritm de calcul si rezultate aplicatie 5.3.6.4
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Deci puterea termica a vaporizatorului va fi:

nT'pa'Va'Cpa'Ata:

. 4183L- 20K = 16368 W

kg - &

Qv=nr- Qapa

kg

=0,98-998,3 — -
m>

3

HE

0,2-1073 —
s

b) V; =?

Se utilizeaza cea de-a doua egalitate din ecuatia de bilant termic pe schimbator:

QV = Q : . ;
) —rr'lfl :QV:mf'(hv_hl)}:)V-_ Qv
=" s ; F= 7 (h —h)
me = ps-V, pr - (h, —hy)
ly = (hy, — hl)t0=ct 4 I v
. 3
V; = 0,005708 ™/

Fey | = | & | Solution -0
::::3100 Unit Settings: [J)/[C)/[bar
p_a=2 {bar} Cpa = 4183 [JkaK]
eta_T=0,98 ny =098
V_dot_a=0.2*10"(-3) {m3/s apa} hl = 51856 [J/kg]

t 0=0 {temp. de vaporizare R134a}

{a) Q_dot_v=7}

t_mas=(t_ai+t_ae)/2

rho_a=DENSITY(Water, T=t_ma:P=p_a)
c_pa=CP(Water. T=t_ma/P=p_a)
Q_dot_w=eta_T*0_dot_apa
Q_dot_apa=rho_a*V_dot_a*c_pa*(t_ai-t_ae)

{b) V_dot_{=?}

Q_dot_w=0_dot_f
Q_dot_f=m_dot_f{h_v-h_l)
m_dot_f=rho_f*_dot_{
tho_f=DENSITY(R134aT=t_0:x=1)
h_w=ENTHALPY(R134a.T=t_0:x=1)
h_I=ENTHALPY(R134a,T=t_0:x=0)

h, = 250451 [Jkg]
my = 0.08242 [kg/s]
py=2 [bar]
Qapa = 16702 [W]
Qp = 16368 [W]
Q, =16368 [w]
pg = 998.3 [ka/md
py =14.44 [kg/m3]
tg =0 [C
te=10 [0C]

ty =30 [0C)

tna =20 [0C]
V,=0,0002 [m3fs]
V; = 0,005708 [m3/s]

Fig.5.69 - Calculul debitului volumic pentru aplicatia 5.3.6.4

¢) N, =? daci Sy, =0,005m? sik = 5800 W/m?-K

Din ecuatia generald de transfer termic se scoate suprafata de schimb de caldura a aparatului:

. Qv 16368 W/ )
Qv="Fk-Sr Aty = Sr= = =0,155m
k:Bliog 5800 182K
Unde diferenta medie logaritmica este:
At = Atmax — Atimin _ 30 —10 182K
0 In (Atmax ) In (@) ,
At i 10
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F 9 C
HA0C] tai=30

At ma=30

tag=10

&tminzlg
to=0

S [m?]

S
-

Fig.5.70 - Diagrama temperaturilor pentru aplicatia 5.3.6.4

Suprafata totald de schimb de caldura a aparatului este compusa din insumarea suprafetelor
active (§1p) ale tuturor placilor active (N, ) ale schimbatorului, de unde rezultd numarul de pléci
active din aparat:

S
Sr=Ng S, = N, =S—T= 31 plici
1p

Numarul total de placi din aparat este egal cu numarul de placi active rezultat plus 2 placi de
capat care inchid circuitele agentilor termodinamici de lucru:

N, =N, + 2 = 33 placi

g £ouat Exy Solution
t_ai=30 Unit Settings: [J)/[C)/[bar)/[ka)/[degrees]
t_ae=10 - - ‘ -
oo {bar} Cpa = 4183 [WkgK] Aljgg =18.2
eta_T=098 Atyay =30 At =10
Y_dot_a=0,2*10"(-3) {m3fs apa} ny=0.98 hy =51856 [J/ka]
t_0=0 {temp. de vaporizare R134a} _ _
{a) Q_dot_v-7} hV 260451 [Jfkg] k =5800 ,
{ma=(t_ai+t_ae)? my = 0,08242 [kg/s] N, =31 [placi]
tho_a=DENSITY{Water, T=t_ma;P=p_a) N, =33 [placi] py=2 [bar]
C_pﬁ=CPMEtEI’IT=t_mE;P=p_&) Q = 16702 CI = 16368
0_dot_v=eta_T*0_dot_apa L (A] f B 0] 3
0O_dot_apa=rho_a™/_dot_a*c_pa*(t_ait_ae) Q, =16368 [W] Pa=938.3 [ka/m
pp =14.44 [kg/m?) 5S4, = 0.005
gb)dvrdoé_fg?t}f 8, = 0,155 [m?] tg =0 [0C)
_dot_w=0_dot_ _ 0 - 0
Q_dot_f=m_dot_fth_v-h_l) tae=10 [°C] ty =30 [CC]
ta =20 [7C] V= 0.0002 [m3/s]

m_dot_f=rho_f*v_dot_f
tho_f=DENSITY{R134a,T=t_0;x=1)
h_w=ENTHALPY(R134a,T=t_0x=1)
h_I=ENTHALPY(R134a,T=t_0:x=0)
{c)

k=58 {W/m2K}
S_1p=0,005 {m2}
O_dot_wv=k*S_t*DELTAt_log

N_t=?}
0

Y = 0.005708 [m3s]

(9]
[n}
o
o
=
o
>
3
o
I
W
1]
0

DELTAt_log=(DELTAt_max-DELTAL_min)/In(DELTAL_max/DELTA_min)

DELTAt_max=t_ai-t_0
DELTAt_min=t_ae-t_0
S_t=N_a*5_1p
MN_t=MN_a+2

Fig.5.71 - Determinarea numdarului de placi pentru aplicatia 5.3.6.4
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Cap.6 REGENERATOARE DE CALDURA

6.1 Consideratii generale

Schimbétoarele de caldura regenerative sunt aparate cu regim de functionare periodic, in care
transferul caldurii are loc in prima faza de la agentul termic primar la materiale care inmagazineaza
caldura — denumite in general ,,umpluturd”, iar in faza a doua este cedata de la umplutura catre agentul
termic secundar care se Incélzeste prin trecerea peste umplutura.

Regeneratoarele de caldurd au aplicabilitate la cuptoarele industriale, unde se dezvolta
temperaturi ridicate in procesele tehnologice respective, fiind intalnite la:

— cazane din cadrul instalatiilor de turbine cu gaze,

— cuptoare din industria de prelucrare a titeiului care necesitd temperaturi de preincalzire a
aerului de aproximativ 450 °C;

— cuptoare Siemens-Martin, la cuptoare pentru topirea sticlei, furnale, caz in care temperatura
aerului preincilzit este de aproximativ 2050 °C;

— preincalzirea combustibililor cu putere calorifica mica, unde temperatura de preincalzire a
combustibililor se incadreazi in intervalul (1250...1350) °C.

6.2 Clasificare - .
cu umplutura
metalica sau

ceramica rotativa,
cu ax vertical sau
orizontal
cu functionare
continua cu pat mobil de
bile
- Dupa modul de
functionare cu pat fluidizat in
. migcare
cu functionare
intermitenta (cu .
umplutura fixa cu aerosol
realizata din (materiale topite
material ceramic) care sunt
pulverizate in
cadere libera)

Duoa matoriatul metalice (ia
REGENERATOARE - bupa materia'u instalatiile de

din care sunt : .
DE CALDURA : turbine cu gaze si
confectionate cazane)

ceramice (la
= Dupa tipul cuptoare
constructiv industriale)
(aceleasi de la
primele doua
categorii)

Fig.6.1- Clasificarea schimbdtoarelor de caildura de tip regenerativ
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Clasificarea acestor tipuri de schimbatoare se face dupa urmatoarele criterii (fig.6.1):

- dupa modul de functionare,

- dupd materialul din care sunt confectionate,

- dupa tipul constructiv, care le poate include pe cele doua tipuri anterioare.

6.3 Tipuri constructive

Regeneratoare cu umplutura ceramica

Sunt schimbatoarele

regenerative cele mai raspandite,

RIRIIA]

l*—-“"!

avand umpluturd ceramica fixa

dispusa orizontal sau vertical,
formatd din caramizi simple sau

SE(ff"ilﬂ

e /-1

fasonate, care sunt cladite 1In ] a1

interiorul aparatului sub forma de SIS i;}

zidarie specificd cu canale libere 14 4 b :

pentru trecerea gazelor fierbinti, a) b) c)
respectiv a aerului necesar arderii. Fig.6.2 — Modul de zidire interioard a regeneratoarelor cu

materiale ceramice: a) canal tip Cowper; b) tip Siemens;

¢) tip Lichte [28]

Materialele ceramice pot fi incastrate in interiorul aparatului in diferite configuratii
geometrice: de tip Cowper, simpld, de tip Siemens, sau imprastiata, de tip Lichte [28] .

Regeneratoarele de tip Cowper se folosesc in
metalurgie, la preincalzirea aerului de ardere introdus
in furnale. Ele sunt construite sub forma unor turnuri
umplute cu caramida refractard zidita astfel incat sa
creeze canale de circulatie a gazelor fierbinti, respectiv
a aerului necesar arderii.

La fiecare furnal exista cel putin doua astfel de
turnuri: prin unul circuld gazele fierbinti de furnal care
incdlzesc umplutura ceramicad, iar prin celdlalt circula
aerul care se preincalzeste de la umplutura.

Cand primul turn s-a incdlzit suficient, se
inverseaza rolul celor doud turnuri. In furnal trebuie
realizatd o temperaturd foarte inaltd necesard topirii
metalelor, ceea ce necesita ca aerul introdus in furnal sa

Fig.6.3— Schimbdtor de tip Cowper [51]

aibd o temperaturi cat mai ridicati, uzual (1200 + 1350) °C.
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Incilzirea aerului se face prin recuperarea cildurii din gazele arse de furnal, care, la iesirea
din furnal, au o temperaturd de aproximativ (1550 < 1650) °C.

Instalatia care asigura transferul céldurii trebuie sa asigure debite mari de aer si trebuie sa
reziste la temperaturile ridicate de lucru din interior.

Pentru ca functionarea acestor cuptoare sd fie continud, se cupleaza perechi de astfel de
regeneratoare, cum este si cazul cuptorului Siemens-Martin cu regenerator ceramic cu umplutura de
tip Siemens, a carui schema de functionare este indicatd in figura 6.4.

fi

i

i
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Fig.6.4— Cuptor Siemens-Martin cu regenerator ceramic [28]

1 — clapeti pentru schimbarea sensului de circulatie a gazelor incalzitoare

Se remarca ca functionarea alternativa a celor doud elemente de regenerare (3) — odatd unul
pentru incalzire si celdlalt pentru rdcire, apoi se inverseaza functionarea lor prin actionarea manuald
sau automata a clapetei (1) care trebuie sa fie sincronizata cu introducerea si scoaterea arzatorului (2),
corespunzator cu oprirea celui scos si aprinderea focului la cel introdus. Perioadele de incalzire si
racire dureaza intre 20 si 40 minute.

Dezavantajele regeneratoarelor cu umpluturd ceramica constau in:

— dificultdtile constructive datorate solicitdrilor alternative la diferente mari de
temperaturi, ceea ce determind o perioada redusa de functionare;

— umplutura ceramica trebuie sd fie in cantitate mare datoritd valorilor scazute ale
caldurii specifice masice (cp) s1 ale conductivitatii termice (A);

— refacerea ziddriei interioare si reparatiile sunt foarte costisitoare .

Materialele din care sunt construite umpluturile regeneratoarelor ceramice trebuie sa
indeplineascd urmatoarele conditii:

— sd aibd o buna rezistenta termicd, chimica si mecanica la temperaturi ridicate;
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— sa aiba caldura specificd masica la presiune constantd (cp) si conductivitatea termica
(M) cat mai ridicate.

Regeneratoare cu umpluturd metalica

Regeneratoarele cu umpluturd din materiale metalice permit o functionare continud, avand
ax de rotatie vertical sau orizontal §i realizeaza un nivel scazut de preincalzire a agentului termic
secundar. Ele sunt utilizate in domeniul energetic: In cazul generatoarelor de abur foarte mari, la
instalatiile de turbine cu gaze stationare, la cuptoarele din industria de prelucrare a titeiului.

Suprafata de schimb de caldura este formata dintr-un cilindru rotativ (preincélzitoare de tip
Ljungstrom) sau fix (la preincilzitoare de tip Rothemiihle), compartimentat radial. In aceste
compartimente este amplasata umplutura formata din pachete de tabla ondulata cu grosimea de (0,6
+ 1,2) mm. La generatoarele de abur care ard combustibil cu continut mare de sulf, in partea finald a
preincalzitorului poate sa apard coroziunea produsa de acidul sulfuros (H2SOs3) si acidul sulfuric
(H2SOy4). Pentru evitarea coroziunii, in aceastd zond se poate folosi o umplutura ceramicd sau din
sticla.

Regeneratorul de tip Ljungstrom exista in diverse tipuri constructive:

- cuax derotatie vertical (fig.6.5) cu 3 etaje de umplutura metalica, avand o turatie n =(2...5)
rot/min, viteza de circulatie a gazelor in sectiunea libera de curgere este wg =(8...10) m/s,
suprafata specificd de incilzire este de aproximativ 400 m?/m3 si preincilzeste aerul
necesar arderii pana la o temperatura ¢4, = 300 °C

- cu ax de rotatie orizontal (fig. 6.6) avand rotorul divizat in 18 sectoare, fiecare sector fiind
prevazut cu 2 etaje care se sprijind pe doud lagare, dintre care unul este mobil in scopul

Hot FLUE Gas HeaTeD AIR
FROM BOILER TO FURNACFE

Fig.6.5 — Preincalzitor rotativ de tip Ljungstrom cu ax vertical:
a) aflat in faza in constructie [52], b) sectiune [53]
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Avantajele
regeneratoarelor metalice fata
de cele ceramice constd in
utilizarea foarte buna a
materialului  metalic  de
acumulare a caldurii, durata
mare de folosire si micsorarea
volumului si greutatii
aparatelor cu aproximativ
(50...70) %, insa dezavantajele
lor majore constd in rezistenta

hidraulica mare si costul de
revenire ridicat. Un Fig.6.6 — Regenerator rotativ de tip Ljungstrom cu ax
orizontal [29]: 1 — rotor 2 — motor si reductor,

3 — lagar axial, 4 — dispozitiv de etansare

schimbator de acest tip
constructiv dar cu umplutura

din bandad de aluminiu gofrata este utilizat in instalatiile frigorifice cu temperaturi joase (pana la -
182°C) [28].

Intrarea bilelor

Evacuare

aze fierbi
Regeneratoare cu pat fix de bile ° T ,

Prin forma specificd indicata in I

fig. 6.7, acest tip de aparat asigurad : ,
suprafete de schimb de caldurd de T NG
aproximativ 100 m?*m® , iar gazele JT%ﬁ 1< B
fierbinti cu temperaturi avand valori t, = Catre —— _
(2000 ...2300) °C favorizeaza E%; - %‘ t
preincdlzirea unui debit masic de aer de . / |
1y = (0,5 ...1,5) kg/s pind la 1 flesire |42
temperaturi  tg,, = (1550 ...2000) °C. S { jaer cald
Umplutura este formata din bile i '
confectionate din oxid de aluminiu Al,04 "Larf__,.__ .
sau oxid de zirconiu Zr0, si realizeaza o aerrece @ S
turbulentd mare ce favorizeaza schimbul .
intens de caldurd, dar si cresterea ;E:"‘H—H
rezistentelor hidraulice. bile .

Fig.6.7 — Regenerator cu pat fix de bile [29]:
1 — camera superioard, 2 — bile refractare, 3 — focar,
4 — gatuire, 5 — camera inferioard, 6 — circuit retur bile
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Regeneratoare cu pat mobil de bile

Din schema de principiu indicata in figura 6.8, reiese
compunerea acestui aparat din doud camere: in cea
superioard circula gazele fierbinti care cedeaza caldura
bilelor, iar In cea inferioara aerul care trebuie Incalzit.

Circulatia bilelor (metalice sau ceramice) se face prin cadere
liberd peste sicanele inclinate, iar revenirea lor in camera
superioard are loc cu ajutorul unui elevator. Circulatia . -

bilelor are loc n contracurent cu gazele de ardere si cu aerul,

iar etansarea gazelor de ardere fatd de aer se face chiar prin
intermediul bilelor. Avantajele acestor modele constructive
constau 1n greutate micd, compactitate mare, ciclu de
functionare redus, elimina folosirea clapetelor.

Fig.6.8 — Schimbdtor de cdldura regenerativ cu pat
mobil de bile [28]: | — camera gazelor de ardere; 2 —
camera aerului; 3 — sicane; 4 — bile (metalice sau
ceramice); 5 — elevator pentru transportul bilelor; 6 —
racord de intrare a gazelor de ardere; 8 — racord de
intrare a aerului; 9 — racord de iesire a aerului

In comparatie cu recuperatoarele de calduri, regeneratoarele ofera in acelasi volum o suprafati
de schimb de caldura mult mai mare, ceea ce face constructia lor mai compacta, eficienta lor mai
bunad si caderea de presiune mai micd. Ca urmare ele sunt mai eficiente din punct de vedere economic.
Distribuirea fluidului Tn umplutura este mai simpla decat in fasciculele de tevi, iar umplutura poate fi
optimizata astfel incat caderea de presiune sa fie aceeasi in toate zonele, iar prin aceasta se evita
drumuri preferentiale ale fluidelor. Spélarea alternativad a suprafetei ajuta la curatirea ei si impiedica
colmatarea si coroziunea. La gaze, coeficientii de transfer termic gaz-perete sunt mult mai mici decat
la lichide, ceea ce necesita suprafete de schimb de cdldurd mai mari. Porozitatea mare a umpluturii si
suprafata de schimb de caldurd mare oferita le fac ideale pentru schimbatoarele gaz-gaz [54].

Principalul dezavantaj al regeneratoarelor este faptul cd nu se poate evita un oarecare grad de
amestec intre fluide. Intotdeauna fiecare dintre fluide va contine o mica cantitate din celalalt fluid. La
preincélzitoarele rotative, partea de fluid care se amestecd este cea prinsa Intre separatoarele radiale,
iar la cele cu umplutura fixa, volumul de fluid care se afla Tn umpluturd In momentul comutarii
fluidelor. De aceea regeneratoarele pot fi folosite doar acolo unde amestecul fluidelor este acceptabil,
de exemplu amestecul gazelor de ardere cu aerul [54].
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6.4 Calculul termic al regeneratoarelor

6.4.1 Calculul regeneratoarelor cu umplutura metalica

In cazul regeneratoarelor metalice cu functionare continua, suprafata de schimb de calduri a
umpluturii metalice rezultd din ecuatia de schimb global de caldura scrisa pentru fluxul termic primit
de aerul care se preincalzeste, astfel, conform [29]:

Qa =k, S, - Atlogr [W] (6.1)
unde:

Atyog, [K] - reprezintd diferenfa medie logaritmica de temperatura, calculata cu ecuatiile (3.13
+3.15) pentru curgerea in contracurent conform fig.3.2 (a.2, b.2 si c.2);

S,, [m?] — este suprafata totald de schimb de cilduri a aparatului regenerativ, pe ambele fete
ale umpluturii metalice;

k., [% - K] — coeficientul global de schimb de caldura a schimbatorului regenerativ, care se

determind cu ajutorul ecuatiei urmatoare:

1 w
k. = [ ] 6.2
T lsg + lsa ) mZ'K ( )
ag-5, “asy

in care,

a4 st ag sunt coeficientii de convectie de la gazele arse la umpluturd, respectiv de la
umplutura metalica la aer, care se pot determina cu ecuatia valabild pentru
regeneratoarele de tip Ljungstrom:

a =713 w078 + 536 06w, [ﬁ (6.3)

unde w, in ["/g] reprezinta viteza de curgere a fluidului gazos printre tablele
umpluturi;

Sa, Sy in [m?] sunt suprafetele tablelor umpluturii care se afld in contact cu aerul,

respectiv cu gazele arse evacuate.

De asemenea, calculul se poate face simplificat pentru un ciclu de functionare, conform [28], astfel:
Qa = keiciu " Su - Atlog: (W] (6.4)

unde coeficientul termic global pentru un ciclu de functionare se determina cu ecuatia:

1 w
keictu = — ) Z 1 [mZ-K] (6.5)

T T
Anc' Tt CpuduPunu® Qric Tr

in care:

Uine Arse In [W/m? - K reprezinti coeficientii de convectie pentru incilzire, respectiv ricire
(pentru incalzire Uine = Aradiatie + aconvec;ie);
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T;, T, In [s] timpul de Incalzire/racire (in practica se considera egale);

Cpw Pu» Gu— Proprietatile termofizice ale umpluturii, respectiv grosimea acesteia;

Ny = (0,18 = 0,9) este gradul de utilizare a umpluturii;

¢ = (2,2 + 2,5) este un factor de corectie.

Calculul termic de verificare presupune determinarea temperaturii aerului preincalzit (£4p).

6.4.2 Calculul regeneratoarelor cu umplutura ceramica

Pentru calculul regeneratoarelor ceramice cu functionare intermitenta se considera cunoscute:

debitul masic al gazelor arse (g, n [kg/s]), compozitia chimici a acestora, temperatura gazelor la

intrarea in regenerator (tg;, in [°C]), debitul masic de aer (114, in [kg/s]), temperaturile la intrarea

si la iesirea acestuia din regenerator (tg;, tge

= tgp), vitezele de curgere ale aerului, respectiv ale

gazelor arse (Wg, wg in [m/s]), grosimea umpluturii (g,,1n [m]) si proprietitile termofizice ale

acesteia.

Pentru determinarea temperaturii gazelor arse la iesire (t4.), suprafata umpluturii necesara

pentru incilzire/ricire (S;, S, in [m?])

si timpul de incalzire/racire (Tine, Trqc N [S]), s€ traseaza

diagramele de variatie a temperaturii in timp t = f(7) (fig.6.9) si de variatie a temperaturii in lungul
suprafetei de schimb de caldura a umpluturii t = f(S) (fig.6.10).

r 3
t1[°C] A
tgi t| [°C]
)
5]
c?;:s\e
_ tge _
tu tu
umplutura
tae
28"
tai
T [8]
> S [m?]
. A > o - < Si > . oF >
4 > = =
1 ciclu
Fig.6.9 — Diagrama de variatie a Fig.6.10 — Diagrama de variatie a
temperaturilor in timpul procesului de temperaturilor in timpul suprafetei de
incalzire, respectiv racire a umpluturii schimb de caldurd a umpluturii
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Pentru o perioada elementara de timp de lucru (dt) bilantul termic pe regeneratorul ceramic
se scrie sub forma:

— pentru incélzire:
6Q = S+ ki Atyogs - dT =1 " 1ig * Gy~ (tgi — tge) " dT = My * Ty, dity, (6.6)
unde:

A A tgai—t
Atmax,i =g — tum s Atmin,i =lge — tum = Atlog,i — L (6.7)

toi—th

gi—tum
ln<t -t >

ge um

Inlocuind At,, gi Inadoua egalitate a ecuatiei (6.6) rezultd temperatura gazelor arse la
iesire din regenerator:
Sk

to=t_+(t,;—tl )-e ™ unded=—"—
ge um ( gl um) ni'mg'fpg

(6.8)

Dacai se introduce ecuatia (6.7) 1n a treia egalitate din ecuatia (6.6) si se integreaza intre

.. 7=0 . t‘llu o .. R . .
limitele =1 si i rezultd suprafata umpluturii pentru incalzire din ecuatia :
- ue
NyMg-C; 1
Sy =—2LP.In - (6.9)
ks 1 My<Cpu <tgi_tui)
1-——————-In i
Ti MiMgCpg tgi—tue
In acest caz durata de inclzire va fi :
(tgi_tLi)
s
My C tgi—t
T = u p_u ’ £ _:e (6.9)
NiMgCpg 1—-e
unde A are valoarea indicatd in ecuatia (6.8).
— pentru ricire:
_ 1.
0Q =Sy ky Atypgy - dT =My * Cpyy - dity, = o Ma Cpa (tge — tg) " dt (6.10)
T
tae—tai
—_ T . —_ T —_ ae atl
Atmax,r - tum - tai ’ Atmin,r - tum - tae = Atlog,r - T (6.11)

_t .
ln( um al)
tum—tae
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Daca se introduce ecuatia (6.11) in egalitatea

1
Sy k- Atlog,r dT = —"mgy Cpa "’ (tge — tgi) - dt
r

va rezulta temperatura aerului preincélzit la iesire din aparat sub forma:
- Spk
tye = thn — (87 —tz) e B, unde B = 1=rr (6.12)

Mg Cpa

Prin inlocuirea ecuatiei (6.12) in ultima egalitate a ecuatiei de bilant termic (6.10), rezulta
suprafata umpluturii necesara pentru racire:

S — Ma Cpa I 1
r n = r

Nrky 1 ﬂr'mu'cpu_ln tu—taij

Tr MgCpa

1

) (6.13)

tue—tae

Durata de racire se determina cu ecuatia (6.14) astfel:

th—t i
_ rMyCpu tyue—tae

Mq Cpa 1-e~B

T, (6.14)

In practica suprafata umpluturii este aceeasi pe perioada de racire si pe cea de Incdlzire
(S5; = S;), de asemenea perioadele de incalzire respectiv racire sunt egale (7; = 7, = 1) st fluxul
termic preluat de aerul care se preincilzeste este:

Qa =My - (hae - hai) T, U/Cidu]

unde h,, si hg,; reprezintd entalpia specifica a aerului la iesire, respectiv intrare.
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Cap.7 ECHIPAMENTE TERMICE

7.1 Boilere

Aceste aparate sunt schimbatoare de cdldurd cu functionare in regim nestationar, de tip
acumulator, utilizate periodic pentru racire sau incalzire. Ele se regasesc sub diferite forme
constructive si diferite functionalitati, astfel:

a.1) verticale

simple cu capacitatea
de (100...800) litri

a) Boilere

{ a.2) orizontale

cu gat cu capacitatea
de (1000..5000) litri

b) autoclave cu camasa de incalzire cu abur

c) cazane de fiert cu amestecator

d) cazane de fiert cu preincalzitor

. Treey

/L

-1 ¥ Fig.7.2 — Boiler

Fig.7.1 - Boiler electric [55] electric instant [56]

Pentru toate aceste aparate, perioada si nivelul de incalzire depind de procesul tehnologic in
care sunt incluse si daca sunt cu sau fara schimbarea starii de agregare a agentului termic prelucrat.
Din aceste considerente, calculul termic se face tinand seama de faptul ca regimul este nestationar,
motiv pentru care evolutia proceselor din interiorul lor se vor reprezenta in doud diagrame:

temperaturd- timp (t, t) si temperatura- suprafata (t, S).
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Flanga.capas eu functis o gunt
DM GATart g8 LurAtiFN B35 PANIR
mantajul

Fig.7.4 — Boiler cu
Fig.7.3 — Boiler cu o serpentind |57] doud serpentine [58]

Fig.7.5 — Boilere cu abur [59]

Capacitatea termica a unui boiler si debitul de apa caldd pe care este capabil sa il furnizeze
depinde de temperatura sursei calde reprezentatd de apa fierbinte din interiorul serpentinei care va
constitui circuitul primar in acest sistem termic.

Acest lucru se poate vedea din fisa tehnica de exemplificare a boilerul de tip Vitocell-V 300
(tip EVA), de la firma Viessmann, tab.7.1 [57].
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Tabel 7.1 — Capacitatea termica a unui boiler si debitul de apa calda furnizat [57]

Vitocell-V 300 (tip EVA), cu capacitate cuprinsa intre 130 si 200 litri, incélzit de la o sursa
exterioard (cazan) [3]

Date tehnice Numar de inregistrare DIN 0166/69 10 MC
Boilerul pentru prepararea apei calde de consum se bazeaza pe transferul termic de la
serpentina cu agent termic primar, la apa rece din volumul rezervorului. Este indicat pentru
instalatii cu:

- temperatura agentului termic primar pe tur pana la 110 °C;

- suprapresiune de lucru pe circuitul primar pana la 3 bar;

- suprapresiune de lucru pe circuitul secundar pana la 10 bar

Capacitate boiler tr litri 130 160 200
90°C kW 37 40 62
Litri/h 909 982 1523
Putere de regim necesara pentru | 80°C kW 30 32 49
incalzirea apei de consum de la Litri/h 737 786 1024
10 °C 1a 45°C, in cazul in care | 70°C kW 22 24 38
temperatura agentului termic Litri/h 540 589 933
primar pe tur tg avand valoarea | 60°C kW 13 15 25
indicatd in prima coloana Litri/h 319 368 614
50°C kW 9 10 12
Litri/h 221 245 294
Elﬂj
]
N ww
N
5 i

-:HV | . o Ckwe b
{,—7 | \%spplc..

inij'lljm[.
f

; 3 - —% %
- JHE | / .
é %] = __,HR& l __ 5217 _

5 = TT ' _-" Latime -

3, %“T\‘

KW/E (rotit cu 309°)

Fig.7.6 — Alcdtuirea unui boiler tip Vitocell — V 300 cu flansa-capac [57]

Legenda: R - Flansa-capac cu functie de gurd suplimentara de
BO Guri de vizitare si curdtire  curdtire sau pentru  montarea unei rezistente electrice;
E  Stut de golire SPR - Stut R1 cu reductie la R 4 pentru senzorul de
HR Returul circuitului primar temperatura al apei calde de consum din boiler,

HV Turul circuitului primar respectiv regulatorul de temperatura (la acelasi nivel ca
KW Racord apa rece racordul pentru turul circuitului primar HV)

WW - Racord apa caldd de consum ; Z - recirculare
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In cazul in care este necesard a cantitate mare de apd caldi de consum, este de preferat
utilizarea unor baterii formate din 2, 3 sau 4 boilere legate in paralel, capabile sa asigure un debit
variabil de apa calda de consum, respectiv un varf de sarcina atunci cand este cazul (fig.7.7).

le}
- L oL Z2 Z3
N
: R S—
1 J —r
' | i
: i
1 ' :
] | Z W
i | =t]
i ! HR
1 1 T
i 1 FrE =
! | i EL o E
' I @
: 1 = [ a g
1 : ' E -
i | ! o 5
: . | . E =
' i o ]
=
L. L &)_ HR E
I ]
ey F=1
e e e
== " -
L - - HW Hv
[ f
BW . KW LAY
g Lajime Lajime
— ——— L]
Vadere laterala Veders de sus
Legendd
B0 Gura de vizitare si de curéfire HA  Aetwrul circuitului primar WA Apd caldd menajera
E Golire (filet interior A 2} HV  Turul circuitului primar Z Recirculare
EL  Aerisire [filet interior R ') KW Apd rece

Fig.7.7 — Realizarea unei baterii formate din 2, 3 sau 4 boilere legate in paralel [57]

Racordarea unui boiler la reteaua de apa rece, asa cum este indicat in schema din fig. 7.8, pune
in evidentd incadrarea intre robineti de Inchidere sau clapete cu sens unic a elementelor de
automatizare $i control, asigurand un grad sporit de sigurantd a functiondrii a instalatiei in ansamblu
si de operativitate n cazul asigurarii mentenantei acesteia.

Racordarea circuitului sécundar (racordare conform DIN 1988)

5 Je
©
o

s - o M @j’

Ll o

-
Fig.7.8 — Racordarea circuitului secundar al boilerului la sursa de alimentare cu apd rece [57]

A = apa caldd menajera H = Ventil de reglare a debitului
B = conducta recirculare a.c.m. K = Racord montare manometru
C = pompa de recirculare a.c.m. L, R = Clapete unisens

D = clapetd unisens cu arc M = racord de golire

E = spurjarea supapei de siguranta N = alimentare apa rece retea

F = supapa de siguranta O = filtru apa menajera

G =robinet de Inchidere P = reductor de presiune
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De asemenea, racordarea serpentinei boilerului la circuitului primar aferent sursei principale
de producere a energiei termice se face respectand ordinea de montaj a echipamentelor termice astfel
incat circulatia agentilor termici in interiorul boilerului sa aiba loc in contracurent, motiv pentru care
turul serpentinei va fi sus, iar returul jos si stutul de alimentare cu apa de retea este la baza
echipamentului. Pompa de circulatie de pe acest traseu se va monta pe retur pentru protejarea
componentelor acesteia impotriva temperaturilor ridicate, iar la refulare va fi urmata de o clapeta
unisens cu arc ce va Impiedica intrarea accidentala a apei fierbinti pe retur.

|

O O
®
L)

o0

o

Fig.7.9 — Conectarea circuitului primar al boilerului la sursa caldd [57]

Legenda:
A — clapeta unisens cu arc, K — cazan de producere a agentului primar,
B — boiler, STS — senzor pentru temperatura apei, termostat
HR — Retur circuit primar, de siguranta
HV - Turul circuitului primar, UP — pompa de circulatie agent termic primar.
Boilere TANK in TANK

Acesta reprezintd un schimbator de cdldurd cu acumulare de a.c.c. constituit din doua
rezervoare, unul In interiorul celuilalt, astfel incat rezervorul interior contine apa ce trebuie incalzita
si utilizatd ca apa caldd de consum (reprezinta agentul termic secundar), iar rezervorul exterior contine
agentul termic primar (apa fierbinte 60 + 90 °C).

Deoarece este supus unor tensiuni termice alternative cald — rece, rezervorul interior este
construit din otel inoxidabil cu pereti ondulati, capabili sd preia dilatarile si contractiile materialului,
reduce depunerile de calcar din apa si impiedicd formarea bacteriei legionella care se dezvolta in apa
calda cu temperaturi intre (35 + 55) °C.

Superioritatea acestui model constructiv consta in faptul ca suprafata de schimb de cédldura
dintre agentul termic primar si cel secundar este mai mare cu 38 % pand la 80 % decat cea
corespunzatoare unui boiler cu serpentind interioard de circulatie a agentului termic primar. De
asemenea, se reduce considerabil timpul de producere a apei calde.
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Fig.7.10 —Boiler tank in tank cu Fig.7.11 —Boiler tank in tank cu
serpentind pentru panouri serpentind pentru panouri
solare [60] solare [61]

Acest model constructiv permite racordarea la panouri termice solare prin amplasarea unei
serpentine sub rezervorul interior, aducand in sistem un aport suplimentar de caldurd si reducand
astfel consumurile de energie conventionala.

4 —————

|
D<H-

ot s |

Fig.7.12 — Conectarea boilerului tank in tank la centrala termicd si la panoul solar [60]
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7.2  Calculul termic al boilerelor

Se prezinta mai jos calculul termic pentru trei tipuri reprezentative de aparate cu acumulare.

a) Boiler acumulator incélzit cu apa calda

Formulele generale de calcul pentru sistemul de acumulare apa calda de consum, pentru care
voi utiliza 1n cele de mai jos abrevierea (a.c.c.), vor utiliza urmatoarele notatii:

Tabel 7.2 — Notatii utilizate in calculul boilerelor

Simbol

Cp =

n =

n; =

Qb =

Qp=

Qtot =
Qboiler
leoiler

T =

tar =10 °C
tace =40 °C
tab = 60 °C

Atc :(tacc' tar)

Viot =
Vboiler =

Denumire, unitatea de masura in Sistem International

Caldura specifica masica a apei c, = 4186 J/kg-K =
4186/3600(J/s'’kg'K) =1,163 Wh/kg-K =1,163 -10° kWh/kg-K;
stiind ca 1 kWh = 3600 kJ

numarul acumulatoarelor,

numarul punctelor de consum deservite de acumulatoare,
cantitatea de cadldura disponibila la puterea de regim, [J];

putere de regim disponibild asigurata din surse externe,

necesarul total de caldura pentru producere incalzire si consum,[J];

= cantitatea de caldura utila a intregului volum de acumulare a.c.m.

a boilerului, [J];

= cantitatea de caldura utila a unui acumulator, [J]

timp, [s]

temperatura apei reci de alimentare a boilerului, [°C]
temperatura apei calde de consum preparate, la iesire din boiler (la
consumator), [°C]

Temperatura apei din serpentina boilerului

diferenta de temperaturd la consumator, adicd dintre temperatura
apei la consumator si temperatura apei reci de la alimentare,
debit de consum pentru fiecare consumator, [m>/s]

volumul total de api caldi pentru consum, [m?]

capacitatea utild (volumul) a acumulatorului (boiler), [m?]

UM
uzuala
_ 1kWh
860K

kWh
kW

kWh
kWh

kWh
h

oC
oC

’C
K

litri/h
litri
litri

Pentru un numar de persoane (np) dintr-o locatie, volumul boilerului necesar pentru consumul
de apa calda menajera va fi:

unde:

V. . — Ny Cy At — Ny Cz(tacc—tar) [mg]
boiler Aty (tab_tar) ’

(7.1)

C, =50 litri a.c.c. de persoana pe zi, consumul mediu de a.c.m. pentru o persoana pe Zzi.
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Conform Indicativului Mc 001/2-2006 [76] se poate estima un consum mediu de apa calda
menajera pentru nevoi igienico-sanitare si gospodaresti aferente unei persoane dintr-o cladire de
locuit unifamiliala, astfel:

Tabel 7.3 — Estimarea consumului zilnic de a.c.c pentru o persoand [62]

Natura consumului de a.c.c. Consum zilnic

[litri/persoana]
Toaletd dimineata 6
seara 6
Spalat pe maini pranz 2
seara 3
Dus 15+30
Preparare hrana 2
Spalat vesela  dimineata 1
pranz 3
seara 2
Curatenie/spalari usoare 5

Total mediu [litri/persoana/zi] 45 + 60

Puterea termica necesara pentru a acoperi consumul zilnic de a.c.c. este:

_ Ny p-CzCp (tap—tar)

Qacc = ’ [W] (7.2)

T

» Calculul in functie de cantitatea de apa:

Fluxul de céldura disponibil pentru producerea de a.c.m., asigurat din surse exterioare (cazane)
este:
= _ Qp _ mpcpAte  pVpcyAte
Qp=—= = (W] (7.3)

T T T

Din care rezulta volumul de a.c.c. disponibil din surse exterioare, care se va incalzi de la intrare
tai = tor = 10°C laiesire tye = tyem = 40 °C la consumator cu At, =tz — ty; -

Op'T

3 . .
= enat. [m>] sau litri (7.4)

D

Volumul total de a.c.m. care se poate realiza (Vi) este dat de suma dintre volumul de apa calda
disponibil din rezerva de putere a sursei exterioare (Vp) si volumul de apa realizat de boilerele
acumulatoare (Vioilere) $1, totodatd, este conditionat de numarul de consumatori, debitul unui
consumator si timpul de consum, rezultand astfel ecuatia:
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Viot = Vb + Vioitere = Nz ° Vacm T, [m3] sau litri (7.5)

unde n, reprezintd numarul de consumatori.

» Calculul in functie de cantitatea de caldura:

Cantitatea de caldura disponibila (furnizatd) de la sursa exterioard pentru prepararea a.c.m.:

Qp =0p -7, ink] sau kWh (7.6)
Cantitatea totald de caldura necesara prepardrii a.c.c. este datd de ecuatia:
Qtot = Viot * P " ¢p * At = Qpoitere + Qp, TN kWh (7.7)
unde cédldura necesara boilerelor acumulatoare este:
Qpoitere = P * Vioitere " Cp * (tap — tar), I kWh (7.8)
Exemplu de calcul 7.1

Intr-o sald de sport existd 8 dusuri care pot furniza fiecare 15 litri/min apa calda la 40 °C.
Pentru a evita supradimensionarea instalatiei §i pentru a efectua o economie de energie, se
injumatateste numarul consumatorilor si se mareste durata de utilizare, astfel se va considera un
numar n,; = 4 dusuri care functioneaza simultan timp de t=30 minute. Pentru prepararea apei calde de
consum existi o centrald termici cu puterea maxima de Qp = 32 kW.

Varianta 1 — Calculul capacitatii acumulatorului in functie de cantitatea de a.c.c.

In total se solicitd, intr-un interval de 30 minute, o cantitate (Vi ) de apa caldi menajera la
40 °C:

l
Viot =N,V 17 =4dusuri-15——-30min = 1800 litri
min

Din cei 1800 litri necesari se poate asigura, prin puterea disponibila Qp, = 24 kW in 1=30
minute, doar o cantitate de apa caldd menajera (Vp) disponibila de:

; 1021 .30.
0ot 3240223060 s

Vp = = 0,45867 m3 = 459 litri

‘¢, At, f
P Ble 1990 %-4186 g (10— 10K
Aceasta inseamna ca diferenta de a.c.c. necesarad pand la 1800 litri trebuie asigurata de
boilere /acumulatoare:

Viest= 1800 litri — 459 litri = 1341 litri a.c.c. la o temperatura de 40 °C

Pentru a face posibil acest lucru, apa calda de la sursa care curge prin serpentina din boiler
trebuie si aiba temperatura de tan=60 °C.
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Se face bilantul termic pe boiler si rezulta capacitatea necesara de acumulare (Vacum) :

Qboitere = Qrest © P Vhoitere Cp- (tab - tar) =P Vyest- Cp- (tacm - tar) =

Viest * (tacm — tar) _ 1341 1- (40 — 10)K
(tap = tar) (60 — 10)¥

Vboitere = = 804,6 litri

Valoarea care rezulta prin calcul pentru numarul (n) de boilere necesare depinde de capacitatea
volumicd a unui boiler, de solutia termicad aleasd (monovalent sau bivalent, cu sau fara rezistenta
electricd). De exemplu, daca se alege un tip de boiler cu o capacitate de 500 litri, atunci numarul de
boilere necesare este:

804,61
Npoilere — =001 = 1,61 aparate

Conform rezultatului obtinut se vor alege 2 aparate de cu capacitatea individuala de 500 litri .

Varianta 2 — Calculul capacitatii acumulatorului in functie de cantitatea de caldura

In total se solicitd, intr-un interval de 30 minute, o cantitate Vi =1800 litri de apa calda de
consum la 40°C. Aceasta corespunde unei cantititi de caldurd (Qor):

kg J
Qrot =m -y At =p-Vipr "¢y At = 1OOOW- 1,8 m3 -4186m- (40 —10)K =
226044

= 226044 k] = kWh = 62,79 kWh

3600

Prin puterea disponibili de la centrala termica Q=32 kW se poate asigura, pentru un interval
de 30 minute, o cantitate de caldura (Qp) pentru prepararea apei calde:

Q.D=% f—t QD=QD'T=32kW'O,5h=16kWh

Aceasta inseamna ca boilerele trebuie sd asigure o cantitate de caldura acumulata in valoare
de:

Qpoitere = Qtor — Qp = 62,79 kWh — 16 kWh = 46,79 kWh

Daca se opteaza pentru boilere cu o capacitate de 500 litri, atunci cantitatea de caldura
acumulatd de un astfel de boiler este de:

1kWh
Q1 poiter = 5004+ (60 - 10)K . m =29 kWh

203



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

In urma calculelor, rezulta un numar necesar de boilere acumulatoare:

T . Qboitere _ 46,79 kWh
bottere Q1 boiter 29 kWh

= 1,61 aparate

Se adopta solutia constructiva formata din 2 aparate cu o capacitate de 500 litri fiecare.

7.3  Degazoare. Consideratii generale

Degazarea reprezinta procesul de indepartare a unui gaz (sau a mai multor gaze) dintr-un
lichid aflat intr-un spatiu Inchis sau de pe o suprafata solida.

Degazoarele sunt echipamente termice sau termochimice cu ajutorul carora se elimind gazele
dizolvate in lichidele aflate in instalatii, in scopul purificarii acestora, sau pentru a
capta gazele respective si a le utiliza in alte scopuri (spre exemplu, captarea bioxidului de carbon din
tancurile de fermentare a hameiului, in scopul utilizarii lui in industria alimentara pentru impregnarea
bauturilor racoritoare).

Degazarea apei presupune eliminarea gazelor din apa de alimentare folositd in toate
instalatiile industriale de racire/incalzire (retele termice, centrale termice si nuclear electrice, instalatii
din industria chimica, petrochimica, etc.). Solubilitatea gazelor in apa se produce in functie de
presiunea si temperatura la care functioneaza instalatia.

Cele mai periculoase gaze prezente in apa de alimentare de la retea a instalatiilor sunt:

v' oxigenul (O) care este extrem de coroziv, distruge rapid stratul protector de magnetita
conducand la formarea ruginii (oxid feric hidratat) si

v" dioxidul de carbon (CO>) care are un pH acid.

Temperaturile ridicate si presiunea din circuit maresc viteza de reactie dintre gaze si metal,
astfel incat bioxidul de carbon reduce pH-ul apei in zona, scotand fierul din domeniul de pasivitate
electrochimicad si conduce la aparitia coroziunii in placi a suprafetei metalice, sau sub forma de
ciupituri (pitting) in profunzimea metalului la metalele moi, cu consecinte asupra rezistentei mecanice
a acestuia.

Prescriptiile de tratare a apei de alimentare indicd o concentratie maxima de oxigen (O2) dupa
cum urmeaza :
— cazanele de presiune joasa continutul de oxigen admis este de aproximativ (0,2...0,5)
mg Oy/1,
— cazanele de presiune medie continutul de oxigen trebuie sa fie redus intre (0,05...0,1)
mg O2/1,
— pentru cazanele si generatoarele de abur cu presiuni ridicate se cere o degazare de la
0,02 mg O»/1 pana la o eliminare completd a O> [63].
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Degazarea lichidelor se poate realiza pe cale termica sau chimica.
Oxigenul (O») este dizolvat :

v' fizic in apa si degazarea lui se face prin fierberea apei la o presiune usoara, sau sub vid
si

v" chimic folosind substante reducatoare (bisulfitul de sodiu care se poate injecta in apa
in curs de degazare pentru eliminarea totala a oxigenului, sau hidratul de hidrazina
utilizat si la aditivarea apei de alimentare si a condensului de la cazanele energetice de
mare capacitate, fiind volatil si nu mareste continutul ionic al apei, asigura protectia
supraincalzitoarelor si a turbinei de abur, refdcand stratul protector de magnetita de pe
suprafete).

Dioxidul de carbon (COy) este prezent in apa sub forma libera, dizolvat fizic, sau sub forma
ionica (combinat in HCOs). In urma degazarii termice, in apa rimane forma ionici a acestuia care se
descompune si se elimind mai bine la presiuni mai ridicate. In majoritatea cazurilor, eliminarea CO,
se face in rezervorul degazorului prin fierbere, unde timpul de stationare este suficient de mare si
faciliteaza acest proces [63].

Eliminarea CO; prin degazare termica este posibila numai la pH < 4,4 cand acest gaz se
regdseste numai sub forma de acid carbonic (H2CO3) necombinat chimic cu alti cationi [79].

In practica, degazarea termicd se combina cu degazarea chimicd, prima eliminind in cea mai
mare parte gazele dizolvate in apa de adaos, urmand ca prin substante chimice sa se realizeze o
“corectie ““ a degazarii, in aceste conditii consumurile specifice de reactivi fiind cele mai mici [63].

Procesul de transfer termic intre abur si apd este insotit de un proces de schimb de
masa, datorat diferentei de concentratic a O, si a CO, dintre api si abur. In timpul
degazarii se produce o extragere (desorbtie) a gazelor din masa lichidului si indepartarea lor,
pentru a impiedica o noud absorbtie.

Clasificarea degazoarelor

a) dupa presiunea de lucru:
— degazoare sub vid;
— degazoare atmosferice;
— degazoare cu suprapresiune.

b) dupa regimul de lucru:
— degazoare cu presiune constanta;
— degazoare cu presiune variabila alunecatoare.

c¢) dupa modul de repartizare si de curgere a apei:
— degazoare cu jet de apa curgand 1n suvite;
— degazoare cu peliculd;
— degazoare cu pulverizare
— degazoare combinate din tipurile de mai sus.
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d) dupa modul de realizare a degazarii:
— degazoare cu o treapta de degazare;
— degazoare cu doua trepte de degazare (cu barbotare).

Eliminarea gazelor prin difuzie este usuratd prin cresterea suprafetei de contact Intre apa si abur,
care este posibila prin:

v’ pulverizarea apei in particule mici (degazoare de tip STORK),

v' crearea de suvite (degazoare cu talere sau site),

v' prin crearea unei pelicule (degazoare cu tevi concentrice).

7.4  Vase de expansiune. Dimensionarea vasului de expansiune inchis

Vasul de expansiune are rolul de a prelua total sau partial excedentul de apa rezultat din
dilatarea acesteia ca urmare a cresterii temperaturii si presiunii. Dilatarea apei care ajunge la conditiile
de saturatie este de 4 %, adica un volum de 100 litri de apa care a ajuns la saturatie se dilata cu 4 litri.

inchise
/
Vasele de
expansiune
pot fi S
deschise

Vasul de expansiune deschis este Tn legaturd directa cu aerul atmosferic. Se utilizeaza in
instalatiile ce functioneaza cu combustibil solid (cdrbune, lemn), este montat in podul casei si trebuie
izolat cu o manta protectoare specifica. Capacitatea lui este supradimensionatd, uneori fiind dubla.

Vasul de expansiune inchis este un recipient metalic format din doud camere despartite de o
membrana flexibila de cauciuc. Una din cele doua camere este presurizata cu aer. Rolul acestui
echipament din sistemul de incalzire este acela de a regla presiunea din instalatie prin compensarea
dilatarii apei, asigurand spatiul necesar cresterii volumului de apa ca urmare a incalzirii, astfel incat
sd se evite pierderile de apa din sistem, sau distrugerea instalatiei.

In procesul de alegere a vasului de expansiune, trebuie sa se tina cont de utilizarea lui. Acesta
poate fi destinat hidroforului sau folosit impreuna cu centrala termica, dar presiunea dispozitivului
trebuie sa fie potrivitd cu cea maxima suportata de instalatia in care urmeaza sa fie inglobat. Greutatea
mare a vasului de expansiune este un indiciu important cu privire la rezistenta sa in timp, conferita
de grosimea peretilor. Indiferent daca vasul are o amplasare verticald sau orizontald, acesta va
functiona la fel de bine, iar diafragma trebuie sa fie cat mai rezistentd, pentru cd este piesa supusa la
cea mai mare uzura.
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Fig.7.13 — Vas de expansiune inchis

Schema de calcul a vasului de expansiune (fig.7.14) tine seama de volumele minim si maxim

al apei aflate la presiune minima, respectiv maxima.

/Nmax

Ymax
Pmax

~

Vmin, Pmin

Fig.7.14 — Schema de calcul a vasului de expansiune inchis

Volumul total al vasului de expansiune inchis, VT, se calculeaza cu relatia:

Vr=11-V, T [litri] (7.9)
Pmax
in care:

V, - este volumul util al vasului de expansiune inchis, in litri, ecuatia (7.10);

Pmin - €ste presiunea maxima absoluta din vasul de expansiune inchis in timpul functionarii
instalatiei = suprapresiunea maxima cititd pe manometrul instalatiei (stabilita astfel incat
sd nu depaseascd presiunea admisd in corpurile de incalzire) plus presiunea atmosferica
(1 bar), exprimata in bari (pentru centralele pe combustibili solizi pmax=2,5 bar, la cele pe
gaz pmax=4 bar ) ;

DPmax - €Ste presiunea minima absolutd din vasul de expansiune inchis 1n timpul functionarii

instalatiei = suprapresiunea citita pe manometrul instalatiei in timpul functionarii acesteia
plus presiunea atmosferica (de 1 bar), stabilitd astfel incat presiunea in orice punct al
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instalatiei sd fie mai mare decat presiunea aburului saturat, corespunzatoare temperaturii
apei din conducta de ducere (tur), in bari.

La schemele de instalatie cu apa calda prevazute numai cu vas de expansiune inchis (cazul de
fatd), intregul volum de apa rezultat din dilatare este preluat de acest vas.

Vasul de expansiune, fiind un recipient sub presiune, va fi dimensionat astfel incat o anumita
parte din capacitate maxima sa fie utilizata pentru preluarea dilatarilor apei din instalatie, denumita

volum util.

Volumul util al vasului de expansiune inchis se obtine folosind formula de calcul:

V= Vinse (22— 1) = Vi - (22— 1) , o] (7.10)
Vto Ptm
in care:

Vinst - este volumul de apd din instalatie, in litri; pentru usurinta desfasurarii calculelor se
poate considera ca unei puteri termice de 1 kW 1i corespunde un volum de apa de 10
litri;

Vim - este volumul specific al apei la temperatura medie de functionare a instalatiei (80°C),
in [m/Kg];

Vio - este volumul specific al apei la temperatura de 10 °C, in [m*/Kg];

Pto - densitatea apei la temperatura de 10 °C, in [ Kg/m’];

Pt - densitatea apei la temperatura medie de functionare a instalatiei.

Pentru calculul volumului de apd din instalatie se poate aproxima cd pentru 1 kW termic este
necesar un volum de 10 litri de apa.

Vase de expansiune cu membrand fixa pentru incalzire si pentru aplicatii sanitare:
- Presiunea maxima: 10 bar;

- Temperatura de lucru: (-10 .... 99) °C
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: -

Fig.7.15 — Vasele de expansiune inchise, verticale si orizontale [64]
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Fig.7.16 — Fisa tehnicd a unui vas de expansiune inchis [65]
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Cap.8  IZOLATII TERMICE

8.1 Rolulizolatiilor termice

In mod natural, cildura se transmite de la un mediu mai cald la altul cu temperaturd mai
scazuta, ceea ce implica pierderi de caldura pentru sistemele termice considerate, pierderi care atrag
dupd sine consumuri suplimentare de energie pentru acoperirea lor. Acest lucru se reflecta in
consumurile energetice pentru incélzirea spatiilor pe timp de iarna sau racirea lor pe timp de vara. Cu
cat diferenta de temperatura dintre mediul controlat termic si mediul ambiant este mai mare, cu atat
creste fluxul de caldura ce trebuie acoperit prin consumuri suplimentare.

De asemenea, presiunea partiala a vaporilor de apd din mediul ambiant este mai mare decat
presiunea partiald a vaporilor de apa din mediul ce trebuie controlat din punct de vedere termic, motiv
pentru care exista un flux de vapori de apa dinspre exterior catre interior.

Din considerentele expuse mai sus rezulta necesitatea utilizarii izolatiilor termice, a izolatiilor
frigorifice si a barierelor de vapori, astfel:

» izolatiile termice au rolul de a micsora pierderile de caldura catre mediul ambiant daca ele
izoleaza spatii cu temperaturi mai ridicate decat mediul ambiant;

» izolatiile frigorifice au rolul de a micsora pétrunderile de céldura dinspre mediul ambiant
spre spatiile racite, respectiv conductele cu vapori de freoni;

» barierele de vapori au rolul de a micsora la maximum fluxul de vapori de apa din exterior
catre spatiile racite sau Incélzite.

Principala caracteristicd a unui material izolator este coeficientul de conductivitate termica A,
exprimat in [W/m-K]. Cu cat acest coeficient este mai mic, cu atat materialul este mai bun izolator.
Conductivitatea termicd de calcul se stabileste pe baza conductivitatii declarate de catre producator,
avandu-se in vedere conditiile reale de exploatare referitoare la temperatura si umiditatea materialului
(conform recomandarilor SR EN ISO 10456).

Pentru conditiile climatice din tara noastrd conductivitatea termicd de calcul este definitd la
temperatura de 0 °C si pentru o umiditate de exploatare conform urmitoarelor conventii [66]:

- pentru materialele nehigroscopice (care nu contin sau nu pastreazd apa de fabricatie),
conductivitatea termica de calcul este conductivitatea termica a materialului aflat in stare
uscata;

- pentru materialele higroscopice, conductivitatea termica de calcul este conductivitatea
termicd corespunzatoare umiditatii de echilibru a materialului aflat intr-un mediu ambiant
cu temperatura de 23 °C si umiditate relativa de 50 %;

- pentru materialele termoizolante care contin in pori alte gaze decat aerul, conductivitatea
termica de calcul este conductivitatea termicd a materialului aflat in stare uscata, dupa un
interval de timp de Tmbétranire, specific pentru fiecare tip de material.
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Caracteristica unui material utilizat ca si bariera de vapori este coeficientul de rezistenta la
difuzia vaporilor de apa, |, utilizat si cu denumirea de factorul de rezistenta la permeabilitate la
vapori. Acesta reprezinti cantitatea de umiditate, exprimati in grame, care trece prin 1 m? de suprafati
de perete cu grosimea de 1m, in decurs de 1 ord, in conditiile unei diferente de presiune partiald a
vaporilor de api pe cele doui fete ale peretelui de 1 Pa (N/m?). Acest factor este utilizat la verificarea
elementelor de constructie la riscul de condens interstitial.

8.2 Materiale izolatoare

In paragraful 3.7.1 sunt indicate diferite formule, tabele si grafice de variatie a conductivititii
termice in functie de temperaturd pentru diverse materiale.

Din graficul indicat in fig. 3.13 reiese o diferentd foarte mare a conductivitatii termice Intre
metale si materialele solide cunoscute ca fiind izolatoare: de cel putin 70 de ori intre otel inoxidabil
marca AISI 347 si lemn la o temperaturd de aproximativ 27 °C si de aproximativ 1000 de ori intre
aur si polistiren expandat, considerand aceeasi temperaturd. Grupul de materiale solide izolatoare
inregistreaza valori ale conductivitatii termice sub 0,2 W/m-K.

In cazul lichidelor (fig.3.14), conductivitatea termica inregistreaza valori scizute, sub 0,7
W/m-K pentru temperaturi de aproximativ 27 °C, cu valori sub 0,15 W/m-K pentru ulei de motor si
freoni, ceea ce explica utilizarea freonilor in componenta unor materiale izolatoare (spuma
poliuretanica).

Graficul indicat in fig.3.15 este relevant pentru calitatea de izolator a gazelor, pentru care se
inregistreaza cele mai scazute valori ale conductivitatii termice: sub 0,05 W/m-K pentru metan, aer,
dioxid de carbon, freon R407C, pentru temperaturi sub 32 °C.

Pe langa un coeficient de conductivitate termica scdzut, materialele utilizare ca izolatoare
trebuie sa mai indeplineasca o serie de proprietati si anume [2]:

v’ rezistentd cdt mai mare la presare;

rezistenta la foc;

sa fie lipsite de mirosuri;

sa nu fie atacabile de rozatoare, insecte, ciuperci, mucegaiuri si sd nu putrezeasca in timp;
sa se poata prelucra usor cu scule de tdiere;

sa fie rezistente la manipulari si transport;

sa fie ieftine.

AN NN NN

Exista o varietate largd de materiale izolatoare utilizate in constructii si instalatii, atat sintetice,
cat si naturale, cum ar fi:

- sintetice si prefabricate: polistiren expandat, extrudat, spuma poliuretanica si produse din
spuma poliuretanica, vata bazaltica, vata de sticla, placi din ipsos, etc.;

- naturale: lemn si produse secundare din lemn (placi aglomerate din aschii sau rumegus),
paie, stuf, bumbac, etc.

Materialele izolatoare sunt utilizate atat pentru izolarea termica a peretilor constructiilor care
trebuie s pastreze un anumit regim de temperatura interioara, cat si pentru conductele care transporta
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agenti termici cu temperaturi diferite de mediul in care sunt amplasate (aer conditionat, apa fierbinte,
abur, agenti frigorifici cu temperaturi scizute).

Fig. 8.2 — Benzi de aluminiu utilizate
Ppentru compactarea izolatiei termice

Fig. 8.3 - Confectionarea conductelor din plici de ALP pentru
transportul aerului conditionat [67]

Fig. 8.4 - Izolarea conductelor de oftel utilizate pentru transportul
agentului termic in centrale si puncte termice
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Fig. 8.5 - Izolarea conductelor de aspiratie in compresor
Ppentru instalatii frigorifice

Ventil de laminare termostatic dintr-o
instalatie frigorificd este dispus la
intrarea in vaporizatorul instalatiei,
iar bulbul sau termostatic este
amplasat pe un tronson orizontal de
teava la iesirea din vaporizator, bulbul
si teava de iesire din vaporizator catre
aspiratia compresorului fiind izolate
impreuna.

Fig.8.6 — Izolarea conductei de vapori reci la iesirea din vaporizator

Cochilii Lamele
Cochilii Caserate Termosistem
Fatada

Necaserate

Fig. 8.7 - Vatda mineraldi (cochilii, lamele, plici — pentru izolarea
conductelor, a acoperisurilor de mansardd, a peretilor verticali)
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Fig. 8.8 - Plutd (rulouri, plici - ideald pentru izolarea pardoselilor)

Banda de lipire

Suprafatd exterioar autoprotejatd de granule de
ardezie exirem de aderentd lamasa hidroizolanté

hasa hidroizolanta

Armatura

hasa hidroizolantd

_ Film termofuzibil poliolefinic

Fig. 8.9 — Materiale bituminoase (rulouri - ideale pentru izolarea
acoperisurilor tip terasd, a podurilor)

acoperis plat

perete cu
cavitatie fatada externa
a peretilor
podele si ’ -
subsol iExclusiv
a) polistiren expandat b) polistiren extrudat

Fig.8.10 — Polistiren utilizat in constructii

Fig.8.11 — Spuma poliuretanicai
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8.3

Conform normativului

Caracteristici termotehnice ale unor materiale de constructie si izolatoare

Mc001/1-2006 caracteristicile higrotermice ale unor materiale
termoizolante sunt indicate mai jos (conform tabelului 5.3.1 din Mc001/1-2006).

Tabel 8.1 — Caracteristici higrotermice ale unor materiale termoizolante [68]

Nr. Denumire material Densitate Conductivitate Factorul de
crt. termica rezistenta la
permeabilitate la
vapori
p, [kg/m?] A, [Wm-K] 0
0 1 2 3 4
1 Vatd minerald (din roca) ¢, = 750 J/kg - K
1.1 | Clasa Al 18<p <25 0,046 1
1.2 | Clasa A2 25<p<35 0,040 1
1.3 | Clasa A3 35<p<60 0,038 1
1.4 | Clasa A4 60 <p <100 0,037 1
1.5 | Clasa A5 100 < p <160 0,038 2
1.6 | Clasa A6 160 < p < 200 0,040 2
2 Vatd de sticli c, = 840 J/kg - K
2.1 | Clasa Bl 7<p<95 0,047 1
2.2 | Clasa B2 9,5<p<12,5 0,042 1
2.3 | Clasa B3 12,5<p <18 0,039 1
24 | Clasa B4 18<p <25 0,037 1
2.5 | Clasa B5 25<p <50 0,035 1
2.6 | Clasa B6 50<p <80 0,034 1
2.7 | Clasa B7 80 <p <120 0,036 1
3 | Polistiren expandat c,, = 1460 ] /kg - K
3.1 | Clasa Pl 9<p<13 0,046 30
3.2 | Clasa P2 13<p<16 0,042 30
3.3 | ClasaP3 16 <p <20 0,040 30
34 | Clasa P4 20<p<25 0,038 30
3.5 | Clasa P5 21<p<35 0,035 60
3.6 | Clasa P6 35<p<50 0,033 60
4 Polistiren extrudat
4.1 | Cuaer 28<p<40 0,042 150
4.2 | Expandat cu freoni tip HCFC 25<p<40 0,035 150
5 Produse din spumad poliuretanica
5.1 | Spuma poliuretanica Toate produsele 0,025 ...0,03 | tab.A.2 [67]
5.2 | Placi spumate continuu injectate
intre doua panouri rigide:
- expandate cu freoni tip HCFC, 37<p <60 0,033 60
- expandate fara gaz inclus altul
decat aerul 37<p<60 0,037 60
6 Pasla minerald
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6.1 |tipP40 40 0,043 1,1
6.2 | tip P 60 60 0,040 1,6
6.3 | tip P90 90 0,044 2,0
7 | Placi rigide din fibre de bazalt
tip PB 160 160 0,05 2,5
8 | Lemn si produse din lemn, c, = 2510 J/kg - K
8.1 | Pin si brad
- perpendicular pe fibre; 550 0,17 10,4
- in lungul fibrelor 550 0,35 2,0
8.2 | Stejar si fag
- perpendicular pe fibre; 800 0,23 11,3
- in lungul fibrelor 800 0,41 2,1
8.3 | Placaj incleiat 600 0.17 28,3
8.4 | Rumegus 250 0,09 2,4
8.5 | Beton cu agregate vegetale 800 0,21 53
(talas, rumegus, puzderie) 600 0,16 5,0
8.6 | Placi din fibre de lemn, tip PAL
- placiS 220 ... 350 0,084 2,7
- pldci Bsi BA 230 ... 400 0,094 3,7
8.7 | Placi aglomerate fibroase, tip 300 0,084 2,7
PAF
8.8 | Placi din aschii de lemn tip PAL
- termoizolante; 350 0,101 2,8
- stratificate; 550 si 650 0,180 si 0,204 435s17,1
- omogene pline; 500 ... 700 0,168 ... 0,264 34..8,5
- omogene cu goluri. 450 0,156 2,8
9 Produse fibroase de naturd organica c, = 1670 J/kg - K
9.1 | Stuf - presat manual 250 0,09 1,3
- presat mecanic 400 0,14 1,4
9.2 | Placi din paie 250 0,14 1,4
120 0,05 1,3
9.3 | Saltele din deseuri textile 100 0,045 1,1
10 | Hidroizolatii in suluri c, = 1460 J/kg - K
10.1 | Covor PVC
- fard suport textil; 1600 0,33 425
- cu suport textil. 1400 0,23 425
10.2 | Carton bituminat 600 0,17 Conf. STAS
6472/4-89
10.3 | Tevi PVC 1370-1600 0,15
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Tabel 8.2 — Caracteristici higrotermice ale unor materiale de constructii [66, 68, 59, 69]

Nr. Denumire material Densitate Conductivitate Factorul de
crt. termica rezistenta la
permeabilitate la
vapori
p, [kg/m?] A, [WmK] 0
0 1 2 3 4
1 Pamdnt si umpluturi ¢, =750 J/kg - K
1.1 | Pamant vegetal umed 1800 1,16 -
1.2 | Umplutura din nisip 1600 0,58 3,9
1.3 | Umplutura din pietris 1800 0,70 2,4
2 Produse pe baza de ipsos ¢, = 840 J/kg - K
2.1 | Placi de ipsos 1000 0,37 6.5
2.2 | Placi de ipsos cu umplutura 700 0,23 3,4
organica
2.3 | Sapa de ipsos 1600 1,03 11,2
3 Mortare c, =840 J/kg K
3.1 | Mortar de ciment 1800 0,93 7,1
3.2 | Mortar de ciment §i var 1700 0,87 8,5
3.3 | Mortar de var 1600 0,70 5,3
4 | Pietre naturale i zidarie din piatrd naturald c, = 920 J/kg - K
4.1 | Marmura, granit, bazalt 2800 3,48 56,7
4.2 | Gresie si cuartite 2400 2,03 17,0
4.3 | Pietre calcaroase 2000 1,16 10,6
1700 0,93 8,5
4.4 | Zidarie din pietre
- de forma regulata 1960 1,13 9.9
- de forma neregulata 1900 1,06 8,7
5 Ziddrie de caramidd c, = 870 J/kg - K
5.1 | Caramizi pline 1800 0,80 6,1
5.2 | Caramizi cu goluri verticale, tip
GVP, cu densitatea aparenta de:
1475 kg/m? 1550 0,70 5,0
950 kg/m’ 1150 0,46 4,1
5.3 | Caramizi din beton cu agregate
usoare 1800 0,93 8,5
5.4 | Blocuri de beton celular
autoclavizat (BCA) tip GBN 35 725 0,30 3,9
6 | Metale c, =480 J/kg-K
6.1 | Otel pentru constructii 7850 58 -
6.2 | Fonta 7200 50 -
6.3 | Aluminiu 2600 220 -
7 | Betoane c, = 840 J/kg - K
7.1 | Beton armat 2600 2,03 243
2500 1,74 21,3
2400 1,62 21,3
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7.2 | Beton simplu cu agregate 2400 1,62 21,3
naturale (pietris, tuf calcaros, 2000 1,16 12,1
diatomit) 1800 0,93 8,5

1400 0,58 4,7
1000 0,37 3,9
7.3 | Beton cu zgura de cazan 1800 0,87 8,5
1400 0,64 7,1
1000 0,41 4,7
7.4 | Beton cu zgura expandata 1600 0,58 7,1
1400 0,46 6,5
1200 0,41 6,0
7.5 | Beton cu perlit 1000 0,33 3,4
800 0,26 2.4
600 0,17 2,1
7.6 | Beton cu granulit 1800 0,81 7,1
1600 0,70 6,9
1400 0,58 6,5
1000 0,35 4,7
600 0,23 2,4
400 0,17 1,9

O mare influenta asupra pierderilor de caldura o are si calitatea geamurilor termopan, atat din
punct de vedere al materialului din care este confectionatd rama geamului, cat si a numarului foilor
de sticla, respectiv de tratarea acestora si de gazul care se afla in spatiul dintre foi.

Fig. 8.11 — Usa cu trei foi de sticla [70]

In tabelul 8.3 sunt redate citeva valori ale coeficientului de transfer termic pentru astfel de
situatii, conform tab.9.4.3. din Mc 001/1-2006.
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Tabel 8.3 — Coeficientul de transfer termic k, [W/m’K] pentru vitraj dublu sau triplu umplut cu
aer sau alt gaz (extras din tab.9.4.3 din Mc001/1-2006) [68]

Tip Sticla Vitraj Dimensiuni Tip gaz (cu concentratia > 90%)
Emisivitate mm Aer Argon Kripton
normala
Vitraj Sticla normala 0,89 4-6-4 33 3,0 2,8
dublu neacoperita 4-94 3,0 2.8 2,6
4-12-4 2,9 2,7 2,6
4-15-4 2,7 2,6 2,6
4-20-4 2,7 2,6 2,6
O foaie de sticla <04 4-6-4 2,9 2,6 2,2
acoperita 4-9-4 2,6 2,3 2,0
4-12-4 2,4 2,1 2,0
4-15-4 2,2 2,0 2,0
4-20-4 2,2 2,0 2,0
O foaie de sticla <0,2 4-6-4 2,7 2,3 1,9
acoperita 4-9-4 2,3 2,3 1,6
4-12-4 1,9 1,7 1,5
4-15-4 1,8 1,6 1,5
4-20-4 1,8 1,6 1,5
Vitraj Sticla normala 0,89 4-6-4-6-4 2,3 2,1 1,8
triplu neacoperita 4-9.4-9-4 2,0 1,9 1,7
4-12-4-12-4 1,9 1,8 1,6
2 foi de sticla <04 4-6-4-6-4 2,04 1,7 1,4
acoperita 4-9-4-9-4 1,7 1,5 1,2
4-12-4-12-4 1,5 1,3 1,1
2 foi de sticla <0,2 4-6-4-6-4 1,8 1,5 1,1
acoperita 4-9-4-9-4 1,4 1,2 0,9
4-12-4-12-4 1,2 1,0 0,8
2 foi de sticla <0,1 4-6-4-6-4 1,7 1,3 1,0
acoperita 4-9-4-9-4 1,3 1,0 0,8
4-12-4-12-4 1,1 0,9 0,6
2 foi de sticla <0,05 4-6-4-6-4 1,6 1,3 0,9
acoperita 4-9-4-9-4 1,2 0,9 0,7
4-12-4-12-4 1,0 0,8 0,5

219



Angela Plesa SCHIMBATOARE DE CALDURA. Teorie §i aplicatii

8.4 Calculul izolatiilor termice

Determinarea grosimii izolatiei unui echipament termic (perete, conducta, boiler, schimbator
de caldura, etc.) constituie o problema de optimizare, {indndu-se seama de costurile izolatiei si
respectiv costurile de exploatare a instalatiei aferente.

Presupunand cunoscuti densitatea de flux termic q, [W/m?], se poate scrie pentru un perete
plan izolat termic urmatoarea relatie:

QTransmisie =q 'Sperete =k- Sperete ; (ti - te); (8.1)

ti—te)
q=k (t-t) =T—""2 W /m?] (8.2)

1 )
—4+y 7 <_+_)+_
aj = Aiz)  ae

din care coeficientul global de schimb de caldura depinde de rezistentele superficiale dintre pereti si
fluidul din proximitate (aer, apa, etc.) si rezistenta termica a peretelui (a se vedea par. 3.7.3). Pentru
un perete plan relatia de calcul pentru coeficientul global de trasnfer termic este este sub form
aecuatiei (8.3):

— 1 2,
k = oo (ﬁﬁg%y [W/m= - K] (8.3)
ap =12 4,)  ae
Notatii:
QAies - coeficientul de convectie la suprafata interioara sau [W/m?K]
exterioara a peretelui,
Y, S - suma rezistentelor termice pentru cele n straturi de [m?K /W]
A materiale ale peretelui cu exceptia stratului de izolatie,

Siz - rezistenta termica a stratului de izolatie, [m?K /W]
Aiz’

(t; — t,), - diferenta de calcul dintre temperatura interioara si [K]

exterioara a peretelui,

Pentru un perete cilindric, de forma unei conducte, coeficientul de transfer termic se
calculeaza cu ecuatia (8.4), astfel:

1

k =

[W/m? - K] (8.4)

1 on ( 1 d; )i 1
mdja; 2mA;di—q) mdeae
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Fig. 8.12 — Conductd izolata

Pentru cazul conductei indicata in fig. 8.12 coeficientul global de transfer termic se scrie sub
forma:

1
dp 1 _dg,i 1 _d4 1

k=— 1

mdja;  2mAq a ' 2mwiy dy ' 2mwiz d3z mdeae

(8.5)

unde A1, A2 §iA3 reprezinta conductivitatile termice ale fiecarui start de material.

Din ecuatia (8.2) rezulta valoarea grosimii stratului de izolatie, daca se aproximeaza
densitatea de flux termic unitar:

8 = Jir [ = (ZHEL S+ )] ] (8.6)

sau din ecuatia (8.3):

612 = /112 P ( + Zl 1/1 : )] ’ [m] (8'7)

Diferenta dintre temperaturile de calcul (t; —t,) se adoptd in functie de aplicatia termica
(spatii incalzite, racite), in functie de zona climatica de amplasare a obiectivului caruia 1 se aplica
acest calcul (conform STAS 1907/1 si 2 -2014), dar tine seama si de efectul radiatiei solare asupra
peretelui considerat.

Coeficientii de convectie ; , au valori orientative in functie de pozitia si vecinatatea peretelui
pentru care se face calculul, indicate in tabelul de mai jos (conform normativului C107/3-2005).
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Tabel 8.4 — Valori orientative ale coeficientilor de convectie la o vitezd a vantului
w=4 [m/s] [C107/3-2005] [66]

Tipul de Pentru elemente de constructie in contact cu Pentru elemente de constructie
perete exteriorul, pasaje deschise (ganguri), rosturi in contact cu spatii ventilate
deschise neincilzite, subsoluri si

pivnite, poduri, balcoane si
logii inchise, rosturi inchise,
alte incaperi
a;, Ao, a;, Ao,
[W/m?K] [W/m?k| [W/m?K]| [W/m?K]
[kcal/m2hk| [kcal/m?]| [kcal/m?hF| [kcal/m?hK]

Perete 8 24 8 12
vertical 6,9 20,64 6,9 10,32
8 24 8 12
6.9 20,64 6.9 10,32
Perete
orizontal
6 24 6 12
5,16 20,64 5,16 10,32

Dupa determinarea grosimii izolatiei se face un calcul de verificare a condensdrii vaporilor de
apa din aer in interiorul izolatiei.

Condensarea 1 umezirea izolatiilor conduc la inrdutdtirea coeficientului de conductivitate
termica si deci a fluxului termic nedorit care patrunde in interiorul spatiului, precum si la deteriorarea
materialului izolatiei (mai ales atunci cdnd se produce inghetarea umiditatii patrunse in izolatie).
Pentru evitarea umezirii izolatiei este necesar ca temperatura suprafetei exterioare a peretelui izolat
sd fie mai mare decat temperatura punctului de roua a aerului exterior peretelui considerat.

Evitarea condensdrii umiditatii in izolatie este asigurata pentru peretele plan prin indeplinirea
conditiei urmatoare, din care rezultd grosimea optima a izolatiei pentru evitarea acestui fenomen care
in timp duce la formarea igrasiei In materialele de constructie sau a ruginii in instalatii [50]:

» pentru spatii incalzite:

q= k - (ti - te) <a;- (ti - tr) (8.8)
» pentru spatii racite:

q=k- (te - ti) < - (te - tr)a (8.9)
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adica, atunci cand este indeplinita conditia:

» pentru spatii incalzite: k < 2i(ti—tr) (8.10)
(ti_te)
e o e Qe (te—ty)
>  pentru spatii ricite: k< ——- (8.111)
(te—ty)

Unde t; reprezinta temperatura punctului hi — - |
de roua, determinatd cu ajutorul diagramei
Mollier a aerului umed, dupd cum este
reprezentat in diagrama Mollier simplificata
fig. (8.13) pentru punctul A aflat la tempe-
ratura ta si umiditatea relativa @a [50].

Determinarea temperaturii punctului de
roud pe suprafata unui perete cu ajutorul
programului Cool Pack , dewpoint temperature
(Tpew) figura 8.14, care are valoare t; =13,23
°C pentru un punct al aerului umed aflat la 1
temperatura de 20 °C si umiditatea relativd 65 Fig.8.13 — Determinarea temperaturii
%, la o presiune atmosferica de 101,3 kPa=1,013  punctului de roua aferent starii punctului A
bar.

I’:E;File Edit Search Calculate Windows  Help
- HUMID AIR PROPERTIES
TEMPERATURE THERMODYNAMIC PROPERTIES
- CALC - TrC]: Temperature | 20.00 [*C]
Pressure | 101.30 [kPa]
Relative humidity | 65.0 [%]
- LOAD - pkPa] x| [101.3 Dewpoint temperature | 13.23 [°C]
HUMIDITY Wet temperature | 15.60 [*C]

|Relative humidity [%] |
Humidity ratio | 0.009478 [kgkg]
Specific volume | 0.2433 [m°ikg]
Density | 1,166 [kaim’]
Const. relative humidity () Specific enthalpy | 44.18 [kJkg]
Specific heat capacity | 1.024 [kJi{kg-K)]

SPECIFIC PROPERTIES (per kg humid air)

Specific volume | 0.2433 [m°ikg]
Density | 1.197 [kgim°]

TRANSPORT PROPERTIES
Dynamic viscosity | 1.817E-05 [Pa-s]
Hinematic viscosity | 1.532E-05 [mzfs]

Thermal conductivity | 0.026 PA{m-K)]

Const. specific enthalpy (h)

Const. temperature (T)

Wet temperature (Ty,e1)

Dewpoint temperature (T, ) Hote: Trangport properties can't be calculated for
temperatures lower than -3 °C

Const. humidity ratio () SATURATION PRESSURE

77 2340 [Pa]

Saturation curve

Fig. 8.14 — Reprezentarea schematica in diagrama Mollier, a temperaturilor
caracteristice unui punct, cu ajutorul programului Cool Pack
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8.5  Aplicatii privind calculul izolatiilor

Aplicatia 8.5.1

Si se calculeze fluxul termic pierdut prin tavanul de 93 m? al unui apartament aflat la ultimul
etaj. Se cunosc ti=22 °C, ai= 8 W/m?K, te=-10 °C, ae= 24 W/m2K si alcituirea planseului:
a) tencuiald de tavan cu mortar de var (gl =1 cm, A1=0,7 W/m-K),
b) placa de beton armat (g2 =10 cm, A2=1,74 W/m-K),
c) izolatie polistiren (g3 =8 cm, A3=0,04 W/m-K),
d) sapa de mortar de ciment (g4 =3 cm, A4=0,93 W/m-K),
e) covor hidroizolatie PVC (g5 =0,5 cm, A5=0,03 W/m-K).

Js
g4

ds

Fig. 8.15 — Sectiune transversald prin structura unui tavan izolat

Date de intrare:
S, =93m?, t;,=22°C; a;=8W/m?K; t,=-10°C; a,=24 W/m?K
g1=1cm=001m; 1, =07 W/m-K; g,b=10cm =0,1m; 1, =174 W/m-K;
g3 =8cm=0,08m; 13, =004 W/m-K; g, =3cm=0,03m; 1, =093 W/m-K;
gs = 0,5cm =0,006m; A5 =0,03 W/m-K;

Rezolvare

Q=k-S,-(t;—t,) =041 93 m=-[22 — (-10)]K = 1221 W

mZK

1
S T N N
= g1 4,92 , I3 4 J4 4 IS5, —
G T TR TR T LT Ty,

1

~1_001, 01 008 003, 0005, 1
g+

= 0,41 W/m?K

07 T1741700470937 70,03 T 22
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Aplicatia 8.5.2

Sa& se determine temperatura (t, =?) Intre straturile de caramida si izolatie pentru un
perete cu indltimea de 2,3 m si lungimea de 10 m, cunoscand ca temperatura la interior este de 20 °C,
la exterior este de -18 °C, iar peretele are urmatoarea structura:

g1=1L,2cm; g,=25cm; g3=8cm; g, =3 cm.

I 234
L ;/ \ Legenda:
i \ 1 si 4 — glet de mortar de ciment si var
o . (A14=0,87 W/m-K);
2 — caramida tip GVP, ( A,=0,70
™ - W/m-K);
\., te 3 — polistiren expandat clasa P1,
(A3=0,046 W/m-K);

x
S

&

Rezolvare
Fluxul termic transmis prin perete este:
Q=k-S,-(t;—t,) =0,433-(2,3-10) - [20 — (—18)] = 378,15 W

1 1

0012 025 008 003 1
t087 Y707 700467087 " 22

k

= 0,433 W/m?K

|Q
N

+92+

— 1 11
a Ta, B

t3
+

SIS

SR

N

4

Fluxul termic transmis pana la suprafata de separatie dintre straturile 2 si 3 se scrie sub forma:

Q-:St'(ti_tx) IR Q (1 g1 gz)
1.0, 0
a A A

378,15 (1 0,012 0,25
te = 20 — (

23 8T 087 T 0,7)= 11,85°C
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Aplicatia 8.5.3

Sa se determine temperatura punctului de roud (t, =?) pe fata exterioara a peretelui pentru

urmatoarele situatii, considerand presiunea atmosferica 1 bar:

a) pentru un perete care separa interiorul unui imobil de locuit in care temperatura
interioara este de 22 °C, iar la exterior temperatura este de -18 °C si umiditatea relativa a
aerului exterior este de 40 %:;

b) pentru un perete care separa interiorul unui imobil de locuit in care temperatura
interioara este de 22 °C, iar la exterior temperatura este de 4 °C si umiditatea relativa a
aerului exterior este de 90 %

c) pentru un perete care separd un spatiu frigorific destinat congelarii cu t; = —24 °C, fata
de mediul ambiant care are t, = 34 °C si umiditatea relativa 50 %.

a) t, = tpgw = —27,34°C

HUMID AIR PROPERTIES

TEMPERATURE
Trec]: [-18,00

- SAVE -

-LDAD -

7 -HELP- |

pibarl ~| [1]
-~

| Relative humidity %]

h,x-DIAGRAM

Const. relative humidity (o)

Const. specific enthalpy (h)

Const. temperature (T)

Dewpoint temperature (Tpgy )

Saturation curve,
Const. humidity ratio (x)

Wet temperature (Tyyer)

THERMODYNAMIC PROPERTIES

Temperature
Pressure

Relative humidity
Dewpoint temperature
Wet temperature

18,00 [°C]
100,00 [kPa]
40,0 [%]
-27,34[°C]
19,10 [°C]

Humidity ratio
Specific volume
Density

Specific enthalpy
Specific heat capacity

SPECIFIC PROPERTIES (per kg dry air)

0,0003109 [kg/kg]
0,7327 [m°lkg)
1,365 [kg/m"]
7,34 [kJikg]
1,006 [kJ/(kg-K)]

Specific volume
Density

SPECIFIC PROPERTIES (per kg humid air)

0,7327 [m>/kg]
1,365 [kg/m*]

TRANSPORT PROPERTIES

Dynamic viscosity
Kinematic viscosity

0,000E+00 [Pa-s]
0,000E+00 [m°/s]

Thermal conductivity

0,000 [Wi{m-K]]

Note: Transport properties can't be calculated for
temperatures lower than -3 °C

SATURATION PRESSURE

Psar (eqlib. with ice)

939,6 [Pa]
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b) tr = tDEW = 2,51°C

- SAVE - PRESSURE
- LOAD - I" [bar] :I" [
HUMIDITY
?  -HELP - —
Iﬂelalive humidity [%] vl SPECIFIC PROPERTIES (per kg dry air)

ra:

Const. specific enthalpy (h)

Const. temperature (T)

Dewpoint temperature
Saturation curve (Toew)

Const. humidity ratio (x)

0,004587 [’wm
o8 b
Const. relative humidity (o) 15,53

Wet temperature (Tyer )

THERMODYNAMIC PROPERTIES

1,015 [kJi(kg-K)]
SPECIFIC PROPERTIES (per kg humid air)
0,8014 [m*/kg]
1,254 [kgm]

1,741E-05 [Pa-s]
1,395E-05 [m°/s]
0,024 (W/(m-K)]

Note: Transport properties can't be calculated for
temperatures lower than -3 °C

C) tr = tDEW = 22,11°C

Trcl: [34.00] 3400 °C)
100,00 [kPa]
B - SAVE -
By PRES SURE 50,0 (%]

- LOAD -

l’

- HELP -

TEMPERATURE

[pvan ~] [1]

HUMIDITY

IReIalive humidity [%] -I IE

h,x-DIAGRAM

Const. relative humidity (o)

Const. specific enthalpy (h)

Const. temperature (T)

Wet temperature (Tyyer )

Dewpoint temperature
Saturation curve (Toew)

Const. humidity ratio (x)
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THERMODYNAMIC PROPERTIES

SPECIFIC PROPERTIES (per kg dry air)

SPECIFIC PROPERTIES (per kg humid air)

TRANSPORT PROPERTIES

1,881E-05 [Pa-s]
1,703€-05 [m?Is]
0,027 [Wi(m-K)]

Note: Transport properties can't be calculated for
temperatures lower than -3 °C
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https://www.pointmag.ro/casa-gradina/boiler-electric-instant-pentru-apa-calda-cu-afisaj-digital-
3500w.html?gad source=18&gclid=EAlalQobChMIw ujgNLBhAMVHJJoCR1JpgS7EAQYCCABEgLiPvD
BwE

Viessmann — Catalog Vitocell-V 300 “Boiler asezat vertical pentru preparare apa calda menajera de
la 130 pana la 500 litri”, Fisa tehnica

https://esemineu.ro/produs/boiler-300I-2-serpentine-in-paralel-tesy-ev-13s17s-300-
65/?gad source=1&gclid=EAlalQobChMIwPvMtorChAMVdpiDBxOKhgHiEAQYBSABEgKa2PD BwE

Normativ Mc 001/1-2006 Metodologie de calcul al performantei energetice a cladirilor. Partea | —
Anvelopa Cladirii (Anexa 5)

https://www.melindainstal.ro/rezervor tank in tank izolat 1000 205! 1 serpentina sigma 1115
0005?gad source=1&gclid=EAlalQobChMIvb2DtaW6e6hQMVjAqiAx3FKANNEAQYAIABEgK5KvD BwE

https://www.cazanecentrale.ro/lam-bollitori-sigma-ri-
800/?gad source=1&gclid=EAlalQobChMIvb2DtaW6hQMVjAqiAx3FKAnNNEAQYBIABEgKEY D BweE

Normativ Mc 001/2-2006 Metodologie de calcul al performantei energetice a cladirilor. Partea a Il-
a — Performanta energetica a instalatiilor din cladiri

http://www.romcet.eu/produse/Degazoare%20termochimice,rezervoare%20condens,expandoare/
Consideratii%20tehnice%20tratare%20apa%20cazane.pdf

https://www.romstal.ro/vas-expansiune-instalatii-incalzire-plat-vertical-varem-3-bar-8I-3-4-
325x128mm.html
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https://uk.discoverresultsfast.com/web?agid=164396708064&cid=20934184921&gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMI48Th1OaChgMVCZGDBx1MbQKCEAAYAyAAEgJwrvD_BwE&o=1673448&q=alfa+laval+heat+exchangers&utm_source=google&qo=semQuery&ag=fw10&an=google_s&tt=rmd&ad=semA&aki
https://uk.discoverresultsfast.com/web?agid=164396708064&cid=20934184921&gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMI48Th1OaChgMVCZGDBx1MbQKCEAAYAyAAEgJwrvD_BwE&o=1673448&q=alfa+laval+heat+exchangers&utm_source=google&qo=semQuery&ag=fw10&an=google_s&tt=rmd&ad=semA&aki
https://uk.discoverresultsfast.com/web?agid=164396708064&cid=20934184921&gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMI48Th1OaChgMVCZGDBx1MbQKCEAAYAyAAEgJwrvD_BwE&o=1673448&q=alfa+laval+heat+exchangers&utm_source=google&qo=semQuery&ag=fw10&an=google_s&tt=rmd&ad=semA&aki
https://uk.discoverresultsfast.com/web?agid=164396708064&cid=20934184921&gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMI48Th1OaChgMVCZGDBx1MbQKCEAAYAyAAEgJwrvD_BwE&o=1673448&q=alfa+laval+heat+exchangers&utm_source=google&qo=semQuery&ag=fw10&an=google_s&tt=rmd&ad=semA&aki
https://www.frigotehnie.ro/teava-capilar/916-teava-capilar-08mm-tc31-refco-2010000002520.html
https://www.frigotehnie.ro/teava-capilar/916-teava-capilar-08mm-tc31-refco-2010000002520.html
https://mugrbalan.eu/ifpc/04curs.pdf
https://ro.wikipedia.org/wiki/Fi%C8%99ier:Landschafts_Duisburg-Nord_-_Hochofen_5_-_Cowper.jpg
https://ro.wikipedia.org/wiki/schimb%c4%83tor_de_c%c4%83ldur%c4%83#/media/Fi%C8%99ier:Ljungstr%C3%B6m_air_preheater.jpg
https://ro.wikipedia.org/wiki/schimb%c4%83tor_de_c%c4%83ldur%c4%83#/media/Fi%C8%99ier:Ljungstr%C3%B6m_air_preheater.jpg
https://ro.wikipedia.org/wiki/schimb%c4%83tor_de_c%c4%83ldur%c4%83#/media/Fi%C8%99ier:Ljungstr%C3%B6m_regenerative_heat_exchanger.jpg
https://ro.wikipedia.org/wiki/schimb%c4%83tor_de_c%c4%83ldur%c4%83#/media/Fi%C8%99ier:Ljungstr%C3%B6m_regenerative_heat_exchanger.jpg
https://ro.wikipedia.org/wiki/schimb%c4%83tor_de_c%c4%83ldur%c4%83#cite_note-100
https://mathaus.ro/p/boiler-electric-80-l-tesy-bilight-gcv804420b11tsr-2000-w-vertical-fara-serpentine-1-rezervor-alb-2135-kg-845-x-465-x-440-mm/000000000010807694
https://mathaus.ro/p/boiler-electric-80-l-tesy-bilight-gcv804420b11tsr-2000-w-vertical-fara-serpentine-1-rezervor-alb-2135-kg-845-x-465-x-440-mm/000000000010807694
https://www.pointmag.ro/casa-gradina/boiler-electric-instant-pentru-apa-calda-cu-afisaj-digital-3500w.html?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIw_ujgNLBhAMVHJJoCR1JpgS7EAQYCCABEgLjPvD_BwE
https://www.pointmag.ro/casa-gradina/boiler-electric-instant-pentru-apa-calda-cu-afisaj-digital-3500w.html?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIw_ujgNLBhAMVHJJoCR1JpgS7EAQYCCABEgLjPvD_BwE
https://www.pointmag.ro/casa-gradina/boiler-electric-instant-pentru-apa-calda-cu-afisaj-digital-3500w.html?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIw_ujgNLBhAMVHJJoCR1JpgS7EAQYCCABEgLjPvD_BwE
https://esemineu.ro/produs/boiler-300l-2-serpentine-in-paralel-tesy-ev-13s17s-300-65/?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIwPvMtorChAMVdpiDBx0KhgHiEAQYBSABEgKa2PD_BwE
https://esemineu.ro/produs/boiler-300l-2-serpentine-in-paralel-tesy-ev-13s17s-300-65/?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIwPvMtorChAMVdpiDBx0KhgHiEAQYBSABEgKa2PD_BwE
https://www.melindainstal.ro/rezervor_tank_in_tank_izolat_1000_205l_1_serpentina_sigma_11150005?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIvb2DtaW6hQMVjAqiAx3FKAnnEAQYAiABEgK5KvD_BwE
https://www.melindainstal.ro/rezervor_tank_in_tank_izolat_1000_205l_1_serpentina_sigma_11150005?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIvb2DtaW6hQMVjAqiAx3FKAnnEAQYAiABEgK5KvD_BwE
https://www.cazanecentrale.ro/lam-bollitori-sigma-r1-800/?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIvb2DtaW6hQMVjAqiAx3FKAnnEAQYBiABEgKEY_D_BwE
https://www.cazanecentrale.ro/lam-bollitori-sigma-r1-800/?gad_source=1&gclid=EAIaIQobChMIvb2DtaW6hQMVjAqiAx3FKAnnEAQYBiABEgKEY_D_BwE
http://www.romcet.eu/produse/Degazoare%20termochimice,rezervoare%20condens,expandoare/Consideratii%20tehnice%20tratare%20apa%20cazane.pdf
http://www.romcet.eu/produse/Degazoare%20termochimice,rezervoare%20condens,expandoare/Consideratii%20tehnice%20tratare%20apa%20cazane.pdf
https://www.romstal.ro/vas-expansiune-instalatii-incalzire-plat-vertical-varem-3-bar-8l-3-4-325x128mm.html
https://www.romstal.ro/vas-expansiune-instalatii-incalzire-plat-vertical-varem-3-bar-8l-3-4-325x128mm.html
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https://cdn.contentspeed.ro/pimromstal.websales.ro/cs-content/cs-

docs/products/41vh030041vh030020uc300462s4000000fisa20tehnica 9865 41 1710382645.pdf

Normativ C 107/3-2005 — Normativ privind calculul termotehnic al elementelor de constructie ale
cladirilor.

https://ehvac.ro/tubulatura-flexibila-aluminiu/

Normativ Mc 001/1-2006 — Metodologie de calcul al performantelor energetice a cladirilor. Partea
1 - Anvelopa cladirii, Anexa A5

Normativ C-107/0-02 — Normativ pentru proiectarea si executia lucrarilor de izolatii termice la
cladiri

https://montajplast.ro/project/usi-termopan-exterior-kommerling-76-ad/
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https://cdn.contentspeed.ro/pimromstal.websales.ro/cs-content/cs-docs/products/41vh030041vh030020uc300462s4000000fisa20tehnica_9865_41_1710382645.pdf
https://cdn.contentspeed.ro/pimromstal.websales.ro/cs-content/cs-docs/products/41vh030041vh030020uc300462s4000000fisa20tehnica_9865_41_1710382645.pdf
https://ehvac.ro/tubulatura-flexibila-aluminiu/
https://montajplast.ro/project/usi-termopan-exterior-kommerling-76-ad/

	SCHIMBĂTOARE DE CĂLDURĂTeorie şi aplicații
	Cuprins
	Cap. 1 NOȚIUNI TEHNICE ELEMENTARE
	1.1 Noțiuni generale privind unitățile de măsură
	1.2 Relații de conversie a unităților de măsură

	Cap. 2 STADIUL ACTUAL ÎN TEHNICA SCHIMBĂTOARELOR DE CĂLDURĂ
	2.1 Noțiuni de bază. Definiții
	2.2 Domenii de utilizare
	2.3 Agenți termodinamici
	2.4 Clasificarea schimbătoarelor de căldură
	2.5 Orientări şi tendințe în dezvoltarea schimbătoarelor de căldură

	Cap. 3 CALCULUL SCHIMBǍTOARELOR DE CǍLDURǍ
	3.1 Calculul general al schimbătoarelor de căldură
	3.2 Ecuațiile de bază utilizate în calculul schimbătoarelor de căldură
	3.3 Calculul termic al schimbătoarelor de căldură recuperative
	3.4 Determinarea proprietăților termofizice ale agenților termici
	3.5 Determinarea debitelor
	3.5.1 Aplicații la proprietăți termofizice, debite şi ecuația de bilanț termic


	3.6 Stabilirea regimurilor de curgere
	3.7 Determinarea coeficientului global de schimb de căldură
	3.7.1 Propagarea căldurii prin conducție
	3.7.2 Propagarea căldurii prin convecție
	3.7.3 Schimbul global de căldură
	3.7.4 Aplicații la schimbul global de căldură

	3.8 Calculul constructiv al schimbătoarelor de căldură recuperative
	3.8.1 Aplicații la calculul constructiv al schimbătoarelor de căldură

	3.9 Calculul fluidodinamic al schimbătoarelor de căldură
	3.9.1 Aplicații la calculul fluidodinamic al schimbătoarelor de căldură

	3.10 Calculul de rezistență
	3.10.1 Aplicație la calcul de rezistență

	Cap.4 ANALIZA PERFORMANŢELOR SCHIMBĂTOARELOR DE CĂLDURĂ
	4.1 Analiza exergetică a schimbătoarelor de căldură
	4.2 Indici de performanță
	4.3 Considerarea efectului depunerilor
	4.4 Intensificarea transferului termic în aparatele schimbătoare de căldură

	Cap. 5 SCHIMBĂTOARE DE CĂLDURĂ CU TRANSFORMARE DE FAZĂ
	5.1 Sisteme frigorifice
	5.2 Condensatoare
	5.2.1 Considerații generale, clasificare
	5.2.2 Calculul termic al condensatoarelor
	5.2.3 Condensatoare răcite cu apă
	5.2.4 Condensatoare răcite cu aer
	5.2.5 Condensatoare cu răcire mixtă
	5.2.6 Evoluția performanțelor schimbătoarelor de căldură
	5.2.7 Aplicații privind condensatoarele cu agenți frigorifici

	5.3 Vaporizatoare
	5.3.1 Definiție. Clasificare
	5.3.2 Calculul de dimensionare a vaporizatoarelor
	5.3.3 Vaporizatoare pentru răcirea aerului
	5.3.3.1 Vaporizatoare laminate şi sudate din foi de aluminiu
	5.3.3.2 Vaporizatoare de aer tip baterie de serpentine nervurate

	5.3.4 Elemente de automatizare şi control
	5.3.5 Vaporizatoare pentru răcirea lichidelor
	5.3.5.1 Vaporizatoare multitubulare
	5.3.5.2 Vaporizatoare cu serpentine
	5.3.5.3 Vaporizatoare tip schimbătoare de căldură cu plăci
	5.3.6 Aplicații privind vaporizatoarele cu freoni


	Cap. 6 REGENERATOARE DE CĂLDURĂ
	6.1 Considerații generale
	6.2 Clasificare
	6.3 Tipuri constructive
	6.4 Calculul termic al regeneratoarelor
	6.4.1 Calculul regeneratoarelor cu umplutură metalică
	6.4.2 Calculul regeneratoarelor cu umplutură ceramică


	Cap.7 ECHIPAMENTE TERMICE
	7.1 Boilere
	7.2 Calculul termic al boilerelor
	7.3 Degazoare. Considerații generale
	7.4 Vase de expansiune. Dimensionarea vasului de expansiune închis

	Cap. 8 IZOLAŢII TERMICE
	8.1 Rolul izolațiilor termice
	8.2 Materiale izolatoare
	8.3 Caracteristici termotehnice ale unor materiale de construcție şi izolatoare
	8.4 Calculul izolațiilor termice
	8.5 Aplicații privind calculul izolațiilor

	Cap. 9 BIBLIOGRAFIE
	728-6 coperta .pdf
	Page 1




