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LISTA NOTATII

Q1, Q2 — fluxul termic cedat de agentul termic primar, respectiv primit de agentul termic secundar, in W;
Qp, Q — fluxul termic pierdut in mediul ambiant, respectiv sarcina termica a aparatului,in W;

m;, m, — debitul masic al agentului primar, respectiv secundar, in kg/s;

Cpi, Cp2 — cdldura specificd la presiune constantd a agentului termic primar, respectiv secundar, in J/kgK; c,i,
Cp2 se considera constante in lungul curgerii fluidelor prin aparat, in calcule folosindu-se valorile lor medii;
C,, C, — capacitatea termica a agentului primar, respectiv secundar, iIn W/K;

t,,t; —temperatura agentului primar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in °C;

t,,t, — temperatura agentului secundar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in °C;

Aty, At, — variatia temperaturii agentului primar, respectiv secundar, in °C sau K;

Atyeq — diferenta medie de temperatura a agentilor termici, in °C;

At(x)—diferenta locala de temperatura la distanta x, in m;

i;,1; — entalpia agentului primar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in J/kg;

i,, i, — entalpia agentului secundar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in J/kg.

iy, i, — entalpia vaporilor, respectiv entalpia condensatului in kl/kg;

S — aria suprafetei de schimb de cilduri a aparatului, in m?;

ks - coeficientul global de schimb de calduri de suprafati, in W/m’K;

Rya1, Rsa - rezistentele termice de suprafatd ale depunerilor pe partea fluidului primar, respectiv secundar, in
(m’K)/W;

Suns S - suprafata dintre nervuri, respectiv suprafata nervurilor, in m%;

S, = S.ut+S, — suprafata totala a peretelui nervurat, in mz;

S, — suprafata de schimb de céldurd a unei plici, in m’;

Sc — sectiunea de curgere a canalului, in m%;

k; — rezistenta hidraulica a tronsonului i;

Apy, — pierderea de presiune la curgerea peste sicana;

Apx — pierderea de presiune la curgerea peste fasciculul de tevi;

D, — debitul masic de vapori, in kg/s;

D, — debitul masic al agentului de racire, in kg/s;

¢ — caldura specifica, in kJ/kg °C.

P — perimetrul udat perpendicular pe directia principala de curgere, in m.

D, — diametru hidraulic, in m;

w — viteza fluidului, in m/s.

Pr — numarul Prandtl;

Re — numarul Reynolds;

a — difuzivitate termica, m*/s

Litere grecesti

o, 0 - coeficientii de convectie pentru fluidul primar si secundar, in W/(m’K);

€g, €, — factorii de emisie ai gazelor de ardere si peretelui recuperatorului;

€ eficienta termica a schimbatorului de caldura;

dp, Ap - grosimea, respectiv conductivitatea termicd a peretelui, in m, respectiv W/(m.K).
p - densitatea fluidului, in kg/m’

1 — coeficientul de retinere a caldurii in aparat, n,=0,980...0,995;

1M, — randamentul nervurilor;

T—timp, In s.



Echipamente gi instalatii termice I — notite de curs

CURS 1
PROCESE COMPLEXE DE
TRANSFER DE CALDURA

Studiul operatiilor si tehnicilor de Tmbunatatire a proceselor de transfer de caldura, intalnit
uzual sub denumirea de tehnici de intensificare a transferului de caldura, vizeaza utilizarea atat a
unor metode noi dar si extinderea unor metode deja cunoscute. Rezultatele practice ale acestor
lucrari, justificate tehnico-economic prin luarea in considerare a costurilor investitiilor, energiei
necesare vehiculdrii fluidelor, cheltuielilor de exploatare si intretinere, se materializeaza prin
micsorarea dimensiunilor §i greutatii, Tmbunatatirii indicatorilor de exploatare si conducerea cu

maxima eficientd a utilajelor sau instalatiilor, cu economie de combustibil.

1.1. COEFICIENTUL GLOBAL DE SCHIMB DE CALDURA

In aplicatiile tehnice presupunand schimb de cilduri intre doud fluide separate de un perete
despartitor, transferul de cdldurd are loc prin actiunea combinatd a celor trei moduri de transfer
termic.
Apar 1n practicd doud cazuri distincte:
» procese de schimb de cédldurd la temperaturi coborate, ce se desfasoard in principal prin
conductie si convectie, radiatia fiind neglijata (tq,i<350 °C)
O gs=qs.conv=0]|ts-t] [W/mz] (o — coeficient de schimb convectiv)
» procese de schimb de caldura la temperaturi ridicate: radiatia nu mai poate fi neglijata in
raport cu conductia si convectia
O  (s=(sctqss [W/ mz]
= (s — flux termic unitar schimbat;
"  (sc— flux termic unitar schimbat prin convectie;
*  sr— flux termic unitar schimbat prin radiatie.

Se defineste coeficientul echivalent de radiatie:

q = d (1.1)
t,~t,]
putandu-se astfel scrie: q, =(a, +a, )‘ts - tf‘
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deci  gs=ots-tq [W/m?’] (1.2)
unde o=o, — daca schimbul are loc numai prin convectie;

o=o.+a, — dacd schimbul are loc prin convectie si radiatie.

Pentru considerarea simultanda a celor trei procese de transfer termic se defineste
coeficientul global de schimb de caldura. Astfel, fluxul termic total, Q, schimbat intre doud fluide
printr-un perete plan sau cilindric se exprima prin:

Q=qsS=kS(ti-tp) [W]
sau

Q=qL=kiL(ti-t2) [W]
unde:

ks, ki — coeficientul global de schimb de cdldurd pentru un perete plan, respectiv cilindric,
W/m?K;

S, L — suprafata peretelui plan, m?, respectiv lungimea peretelui cilindric, m;

Coeficientii globali de schimb de caldura se exprima astfel:
ke=1/R k=1/R™ [W/m’K] (1.3)
unde:

tot tot . - o . . .
Ry, R|"™ —rezistenta termica a peretelui la transferul prin conductie.

De obicei, 1n timpul functionarii, pe peretele despartitor se formeazad depozite de depuneri ce
maresc rezistenta termicd la transferul caldurii intre cele doud fluide ducand la micsorarea
coeficientului global de schimb termic. Astfel, pentru un aparat cu depuneri si suprafatd de schimb

de caldura plana, coeficientul global de schimb de caldura are urmatoarea relatie de calcul:

k = W/m’K 1.4
S [ ] (1.4)

Rsa1, Rs a2 — rezistenta termicd a depunerilor fluidului cu temperatura t;, respectiv t,
iar pentru aparatele cu suprafata schimb de cédldura cilindrica:

1 2
k, = W/mK 1.5
: 1 1 de 1 dei dee [ ] ( )
——+——In—*+ 4
e, 274, d, mea, 7, 7,

1 e"e

Relatia intre coeficientul global de schimb de caldurd al aparatului cu depuneri ks si coeficientul

global de schimb de caldura al aparatului curat, ko, este:

—=—+R, (1.6)
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1.2. INTENSIFICAREA PROCESELOR DE SCHIMB DE CALDURA

Intensificarea transferului termic in aparatele termice are ca scop gasirea celor mai eficiente
metode de constructie i exploatare pentru marirea fluxului termic Q schimbat intre fluidele din
aparat. Cresterea fluxului termic Q se poate realiza prin marirea coeficientului global de schimb de
caldura, ks, a ariei suprafetei de schimb de cdldurd, S, si a diferentei de temperatura intre fluide, At.
Datorita pierderilor exergetice ridicate in cazul transferului termic la diferente mari de temperatura,
de obicei, cresterea diferentei de temperaturd nu este recomandatd; marirea ariei suprafetei de
schimb de caldura se concretizeaza ca metoda de intensificare a transferului termic prin utilizarea
de suprafete nervurate. Deci, intensificarea transferului termic se realizeaza, de regula, prin marirea

coeficientului global de schimb de caldurd, adicd prin micsorarea rezistentelor termice totale.

Cai de intensificare
a proceselor de
transfer termic

Pierderi exergetice ridicate la

. diferente ridicate de temperatura
utilizare de

suprafete
nervurate

Mirirea coeficientului Marirea ariei Cresterea diferentei de
global de schimb de suprafetei de potential (de temperaturd) a
caldura (micgorarea schimb de caldura procesului de transfer

rezistentei termice
globale)

Y Procedee care conduc la intensificarea transferului termic prin mdrirea coeficientului

global de schimb de caldura (micsorarea rezistentei termice totale)

Pentru un aparat cu suprafata de schimb de caldura plana, coeficientul global de schimb de caldura

are expresia:
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1
k,=——— [W/m’k]
S + R
k: cond
(1.7)
111 ) , 9, 2
unde — =—+— [M'K/W] s R,.=—+R, +R,, [m"K/W]
k; o a, ' A » o o
U U

suma rezistentelor termice de suprafata suma rezistentelor termice conductive

Micsorarea rezistentelor termice conductive, (8,/A,) — se realizeazd prin reducerea grosimii
peretelui despartitor si folosirea unor materiale cu conductivitdti termice ridicate (limitatd de
considerente economice si de rezistenta mecanicd si chimicd impusd peretelui). Reducerea
rezistentei termice a depunerilor implicad prevenirea formarii depunerilor printr-o corectd proiectare
si functionare a instalatiilor, dar §i prin curatirea periodica a suprafetei de schimb de caldura.
Majorarea rezistentelor termice conductive reduce coeficientul global de schimb de caldura intr-o
proportie cu atat mai mare cu cat suma rezistentelor termice la suprafetele peretelui (l/ks*) este mai

mica.

Micsorarea rezistentelor termice de suprafata — rezistentele termice la transferul caldurii Intre
suprafetele peretelui si cele doua fluide sunt determinate de transferul caldurii prin convectie si/sau
radiatie. Suma lor se mai poate scrie si sub forma:
= %%

t =

a +a,
. . * . - . . * . . - . . .

Micsorarea lui 1/ks , respectiv marirea lui ky se obtine prin marirea coeficientilor de schimb de

- - . . * . A . . o A . . o .
caldurd o; si o, valoarea lui kg fiind intotdeauna mai mica decat cea mai mica valoare dintre
coeficientii a; i o. Metodele de marire a coeficientilor convectivi sunt variate, implicand o buna

cunoastere a mecanismelor transferului termic convectiv si radiativ.

. * . - ey o o . . . . . *
Cresterea lui ks este influentatd sensibil doar de marirea celui mai mic coeficient a, ki

ramanand practic neschimbat la cresterea celui mai mare coeficient a.
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% Aripioare. Suprafete cu aripioare

Aripioarele sunt utilizate in schimbatoarele de caldura, radiatoarele vehiculelor si pentru racirea
montajelor electronice. Ele permit cresterea schimbului termic intre un corp solid si mediul

exterior.

Eficacitatea aripioarelor - pentru precizarea calitatii unei aripioare se compard performanta
sa efectiva cu a unei aripioare ideale, de temperaturd uniforma egald cu temperatura la baza sa. O
astfel de aripioara trebuie realizatd dintr-un material de conductivitate termicd infinitd. Fluxul

schimbat este:

Qmax=0tmL(to-tr) [W] (1.8)
Se defineste eficacitatea unei aripioare, notata g, prin raportul:
c= Qreal (19)
Qmax

% Promotori de turbulenti

Intre tehnicile si metodele recomandate pentru imbunititirea performantelor echipamentelor de
transfer de caldurd, se remarca utilizarea promotorilor de turbulenta si a promotorilor statici de
amestec.

Pentru marirea turbulentei curgerii fluidului in stratul limita de langa suprafata peretelui, se
practica folosirea de suprafete cu rugozitate artificiald (uniforma — granule de diferite forme si
ansamblu a fluidului poate fi obtinuta si prin folosirea promotorilor de turbulenta (de suprafata si de
deplasare a fluidului), benzi rasucite, benzi elicoidale cu miez axial.

Relatiile criteriale stabilite In vederea calculului coeficientului de convectie la curgerea
fortata a fluidelor indica o crestere a lui o odata cu marirea vitezei de curgere a fluidului.

Dezavantaj direct — marirea vitezei fluidului conduce la cresterea pierderilor de presiune, ceea ce-i

confera un domeniu de aplicabilitate redus.
Criterii de apreciere a performantelor promotorului de turbulenta:
» raportul dintre coeficientul de convectie intensificata o si coeficientul de convectie pentru

suprafata neteda o, calculat pentru aceeasi putere de pompare P, diametrul d si lungimea de

curgere, 1:
a’ . :
o (—] =f (Re > Pr, geometria promotorului de turbulenta)
o0 Pd,l
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» indicele de eficientd, n, definit prin relatia:

_ a*/ao

- *
f /fO Re,,d,l

fo coeficientul de frecare pentru suprafata neteda.

* . A .. . .
o 7n cu f coeficient de frecare In procesul de convectie intensificat si

Schimbul de caldura in conductele rugoase se destasoara, in principiu, cu acelasi mecanism
ca si In conductele netede. Cu cresterea rugozitatii apare un efect marit asupra structurii curgerii,
prin reducerea grosimii substratului laminar. Aceastd reducere imbunatateste transmisia caldurii
prin stratul limitd, in sensul micsorarii rezistentei termice a acestuia, datoritd intensificarii
transferului turbulent de masa. Difuzia turbulentd a caldurii fiind o functie de numarul Prandtl,
acest efect favorabil va fi mai mare la valori mai ridicate ale numarului Prandtl.

Cand coeficientii convectivi realizati de cele doud fluide sunt de acelasi ordin de marime,
cresterea fluxului termic este determinata prin intensificarea ambelor procese convective. In acest
scop, au fost create tevi cu profile speciale — tevi tip funie — utilizate in bune conditii in
schimbatoarele de caldura lichid-lichid sau gaz-gaz la care curgerea intre tevi este longitudinald, in

instalatiile vaporizatoare.
& Utilizarea promotorilor de deplasare a fluidului

Pentru intensificarea transferului de caldurd, prin crearea de turbulente artificiale in masa de fluid,
au fost utilizate o gama largd de metode si dispozitive:
» modificarea directiei de curgere:
O prin ingustarea repetatd a canalului de curgere cu ajutorul inelelor, discurilor,

conurilor;

Figura 1.1. Generator de turbulenta tip SULZER

o inele de sarma sau impletituri de sdrmad, care realizeazd modificarea turbulentei

locale cu vibratia sau rotatia unei spirale din sarma
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Figura 1.2. Generator de turbulenta tip Figura 1.3. Generator de
impletitura sarma turbulenta tip SPIRELF

» prin miscare turbionatd, care se poate realiza:

o cuelici de diferite tipuri i forme;

Figura 1.4. Generator de turbulenta tip elice

o cu platbande rasucite longitudinal pe directia de curgere — se pot realiza cresteri de
circa 1,0 — 1,5 ori pentru aer si de 1,2 — 1,8 ori pentru apa, fatd de coeficientii de
transfer ai tuburilor netede (a,) in domeniul curgerii laminare;

» Tuburi rasucite elicoidal sau cu nervuri joase;

——— LT TP TR

 ———prt TR

Figura 1.5. Tuburi cu nervuri joase

» Sicane tip bard sau montate elicoidal;

Figura 1.6. Schimbatoare cu sicane tip bare Figura 1.7. Schimbatoare cu sicane

montate elicoidal

10
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Performantele procesului de transfer de caldurd este cel mai adesea exprimat prin numarul lui
Nusselt (Nu), care este influentat in principal, de regimul hidrodinamic, exprimat prin numarul
Reynolds (Re), de caracteristicile fizice ale fluidului vehiculat, exprimat prin numarul Prandtl (Pr)

si de caracteristicile constructive ale generatorului de turbulenta folosit.
& Intensificarea schimbului de cilduri la fierbere

In fierberea nucleica, coeficientul de schimb de caldura este determinat de numarul centrelor
de nucleatie aflate pe suprafata de schimb de cdldurd, precum si de realizarea conditiilor de
amorsare a acestora. Cresterea coeficientului de schimb de caldurd cu marirea rugozitatii este cu
atat mai Insemnata, cu cat presiunea redusd (raportul dintre presiunea de saturatie si presiunea
criticd) a sistemului este mai mica.

In fierbere la convectie fortata, intensificarea transferului termic se poate realiza prin:
» folosirea suprafetelor cu rugozitate artificiala sau cu geometrii speciale;
» utilizarea generatorilor de turbulenta care realizeaza o curgere elicoidala (benzi rasucite)
» insertia in forma de stea (nervuri radiale din aluminiu dispuse in interiorul tevilor), solutie

folosita la vaporizarea agentilor frigorifici in interior §i curgerea apei in exterior;

Observatie

Cand coeficientii convectivi realizati de cele doud fluide sunt de acelasi ordin de marime
(ou=0rp), cresterea fluxului termic este determinatd prin intensificarea ambelor procese convective,
atat la suprafata interioara a tevii cat si la exteriorul sau. In acest scop au fost create tevi cu profile
speciale (tevi tip funie), utilizate in bune conditii in schimbatoarele de caldura lichid-lichid sau gaz-

gaz si In instalatiile vaporizatoare.

% Intensificarea schimbului de cildura prin radiatie

In cazul transferului de caldura la radiatie intre doud suprafete solide separate printr-un
mediu diaterm, fluxul termic net schimbat si coeficientul echivalent de radiatie, o, cresc cu marirea
factorului de emisie redus al sistemului considerat. Ca urmare, cresterea coeficientului echivalent
de radiatie este determinatd de folosirea suprafetelor cu factori de emisie ridicati si stabilirea unor

pozitii reciproce a suprafetelor care sa conduca la marirea factorului de emisie redus al sistemului.

11
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CURS 2
SCHIMBATOARE DE CALDURA.
UTILIZARE - SCHEME TIP - CLASIFICARE

2.1. GRUPE DE CLASIFICARE A SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Schimbitorul de caldura este aparatul care realizeaza transferul de caldura intre diferite medii
si in diferite procese. Ele se clasificA dupd mai multe criterii, tindind seama de principiile
functionale, constructive si mixte
Dupd modul de transmitere a caldurii, schimbatoarele de caldura se pot imparti in trei mari grupe:

< schimbatoare de caldura cu schimb prin suprafata, la care transferul de céldura de la

agentul termic primar la cel secundar se realizeaza prin intermediul unui perete despartitor
cu conductivitate termica ridicata; tindnd seama ca procesul de recuperare a caldurii cedate
de agentul termic primar este continuu, aceste schimbatoare de caldurd se mai numesc si
recuperative;

< schimbatoare de caldura regenerative, la care agentii termici trec succesiv prin aparat; in

prima perioada, in care agentul termic primar trece prin schimbator, se realizeaza o incalzire
a umpluturii acestuia (umpluturd metalicd sau ceramica); in a doua perioada, cand agentul
termic secundar strdbate schimbatorul de caldurd, se realizeazd preluarea cantitatii de
caldura acumulata de materialul de umplutura in prima perioada a ciclului;

< schimbatoare de caldurda cu amestec, la care transferul de cdldurd se realizeaza prin

amestecarea celor doi agenti.
Dupa regimul de lucru al aparatului:

< schimbatoare de caldura in regim stationar, cu functionare continua (aparate recuperatoare

cu sau fara amestecul agentilor termici);

< schimbatoare de caldura in regim nestationar, cu actiune discontinud, din aceastd grupa

facand parte schimbatoarele de cadldura de tip regenerativ, precum si cele cu acumulare
(aparate in care caldura este Tnmagazinata cand este disponibila si livrata apoi la cerere).
Dupa transformarile fizice sau chimice ale agentilor termici in procesul de schimb de caldura:
< schimbatoare de caldura fara schimbarea starii de agregare a agentilor termici la trecerea

prin aparat;

12
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<>

<>

schimbatoare de caldura cu schimbarea starii de agregare a unuia sau ambilor agenti
termici la trecerea prin aparat;
schimbatoare de caldura in care agentii termici sufera transformari chimice la trecerea prin

aparat.

Dupa schema de curgere a agentilor termici:

¢

<>

schimbatoare de caldura in echicurent, (Figura 2.1 a), in care ambii agenti termici curg in
aceeasi directie si acelasi sens;

schimbatoare de caldura in contracurent, (Figura 2.1 b), in care agentii termici au aceeasi
directie dar sensuri opuse de curgere;

schimbatoare de caldura in curent incrucigat, (Figura 2.1 ¢), in care unul din agentii termici
curge perpendicular pe directia de curgere a celuilalt;

schimbatoare de caldura in curent mixt, (Figura 2.1 d, e, f), in care unul din agentii termici

isi schimba de mai multe ori directia si sensul de curgere fata de celdlalt agent.

— ——
a b C
F 1
*
p— 2 HH
d e f

Figura 2.1. Scheme de curgere pentru agentii termici

Dupa numarul de treceri ale agentului termic, se deosebesc:

¢
¢

schimbatoare de caldura cu o singura trecere;
schimbatoare de caldura cu mai multe treceri, in care unul sau ambii agenti termici sunt
obligati, prin pereti longitudinali sau transversali fatd de axa geometricd a aparatului sa-si

schimbe succesiv sensul de miscare.

Dupd materialul de constructie folosit:

<>
<>

schimbdtoare de caldura metalice;

schimbdtoare de caldura ceramice.

Dupa pozitia aparatului:

¢
¢

schimbatoare de caldura verticale;

schimbatoare de caldura orizontale.

Dupa configuratia suprafetei de schimb de caldura:

13
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< schimbatoare de caldurd cu tevi si manta sau tubulare prevazute, de reguld, cu sicane
(pereti despartitori) care au urmatoarele functii: uniformizarea curgerii In manta si
eliminarea zonelor de fluid stagnant sau cu viteze reduse de curgere, asigurarea participarii
intregii suprafete a fasciculului tubular la transferul de caldurd, sustinerea si rigidizarea
fasciculului tubular si intensificarea transferului de caldurd pentru fluidul din manta prin
marirea vitezei de curgere si cresterea turbulentei;

< schimbatoare de caldura cu placi.

Deoarece notiunea de recuperare este legatd de cunoasterea precisd a rolului indeplinit de
schimbatorul de caldura respectiv in cadrul procesului tehnologic — termic - pentru care este
destinat, gruparea functionald a acestora se poate face dupa urmditoarele doua criterii:
1. Dupd valorile relative ale fluxurilor termice ale celor doi agenti termici, schimbatoarele de
caldura se impart in :
< schimbatoare de caldura cu fluxuri termice continuu- egale — schimbatoare cu fluxuri
egale;
< schimbatoare de caldura cu  fluxuri termice obisnuit-diferite — schimbatoare de
caldura cu fluxuri diferite sau acumulatoare; aceasta a doua categorie se poate subdivide la
randul ei in doua:
o schimbatoare de caldura cu acumulare propriu-zisd, care sunt schimbatoare la
care acumularea caldurii este facutd de unul din agentii termici folositi;
o schimbdtoare de cédldura cu regenerare, la care acumularea respectiv generarea
caldurii este facuta de un element intermediar numit purtator de caldura.
2. Dupa modul de utilizare a caldurii (energiei) schimbatoarele de caldura se pot clasifica in:
< schimbatoare de caldura care introduc caldura in circuitul termic principal, grupate in:
% Generatoare - initiale — aparatele schimbatoare de céldurd ce introduc cédldura
(energia ) noua in circuitul termic principal, putand fi de doua feluri:
o schimbatoare de energie ( schimbatoare de caldurd cu un singur agent
termic);
o schimbitoare de cildurd propriu-zise, cu doi agenti termici. In figurile
2.2 51 2.3 acest tip de schimbatoare s-a notat cu litera G .
% Recuperatoare incalzitoare — aparatele schimbatoare de céldurd care introduc
caldura suplimentard - utila, recuperata, in circuitul termic principal (notate cu
litera R 1n figurile 2.2 si 2.3)
< schimbatoare de caldura ( energie ) care scot caldura ( energia ) din circuitul termic

principal, ele putand fi:
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% Utilizatoare — finale — aparate schimbatoare de caldurd care scot energia utila
din circuitul termic principal , ce pot fi de doua feluri:
o schimbatoare de caldura cu un singur agent termic;
o schimbatoare de caldura, propriu-zise, cu doi agenti termici (in figura
3. acest tip de schimbatoare fiind notat cu litera U ).
% Disipatoare — ricitoare — aparatele schimbatoare de caldurd care scot caldura
suplimentara din circuitul termic principal ( in figura 2.3 notate cu litera D ).
< schimbatoare de caldura care nu introduc si nu scot caldura din circuitul termic principal,
numite intermediare (in figurile 2.2 si 2.3 fiind notate cu I), folosite pentru schimbarea, din

anumite cauze, a agentului termic purtator initial n circuitul termic principal.

Observatie
%~ Acest tip de clasificare se poate face numai cunoscand rolul indeplinit de schimbatorul de
caldura in circuitul termic din care face parte.
Pentru exemplificarea acestei clasificari, In figura 2.2 s-a reprezentat ciclul termic simplificat al
unei centrale termoelectrice iar in figura 2.3 acelasi ciclu detaliat, in sensul punerii in evidenta a
schimbatoarelor de caldura conform clasificarii prezentate, simbolizarea elementelor si a circuitelor

facandu-se conform STAS 2644-61.

0
K ] S TG\ - 5
\’\ [ k

T ! ' . o .
- /é‘\ I Figura 2.2. Circuitul termic

simplificat al unei centrale
N ' termoelectrice

NA
d \Z

Eneraie u  s---- 4

W ) D

Caldura Céldur;'i

D1

' Figura 2.3. Ciclul termic al centralei
\l\ termoelectrice din figura 2.2 in scopul
\l/ : evidentierii rolului schimbatoarelor de

caldura

|\ Energie
!/I\ g D2 G — focar; I — cazan propriu-zis;, R —

cu generator; D; — condensator,
oo D, — turn de racire; G, — pompa de
| G2 alimentare; R, — preincalzitor de apa

Caldura R2

=\
d v
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Observatie
& Toate elementele schemei unei centrale termice se pot incadra ca schimbatoare de caldura

avand la baza aceasta clasificare.

Astfel:

¢ focarul cazanului — schimbator de céldura de tip generator — initial;
cazanul propriu-zis — schimbator de caldura de tip intermediar;
supraincalzitorul - schimbator de cédldura de tip recuperator;

turbina cu generatorul — schimbétor de caldura de tip utilizator — final;

® & o o

condensatorul — schimbator de caldura de tip disipator;
¢ turnul de racire - schimbator de caldura de tip disipator;
¢ pompa de alimentare — schimbator de energie de tip generator — initial;
¢ preincalzitorul de apa - schimbator de caldura de tip recuperator;
in aceasta clasificare fiind evidentiatd generalitatea notiunii, nou introdusd, de schimbator de

energie.

2.2. PRINCIPIILE CONSTRUCTIVE ALE SCHIMBATOARELOR DE CALDURA.
AGENTI TERMICI

Conditiile pe care trebuie sa le indeplineascd schimbdtoarele de caldurda sunt de natura
functionald, tehnicd, economica si constructiva, de aceea alegerea tipului de schimbator trebuie sa
corespunda scopului urmarit.

Principiul functional trebuie astfel asigurat Incat regimul temperaturilor agentilor termici sa
fie mentinut in timpul procesului de exploatare la parametrii necesari. Pentru aceasta este nevoie
atat de determinarea corectd a suprafetei de schimb de cédldurd, cat si de asigurarea reglajului
temperaturilor agentilor termici.

Natura agentilor termici cu proprietitile lor fizico-termice, impune o corectad alegere a
materialelor utilizate la constructia schimbatoarelor de caldurd, tindndu-se seama si de actiunea lor

agresiva, de depuneri ca si de indepartarea acestora de pe suprafetele de schimb.

& proprietatile termofizice ale agentilor termici
Agentii termici (mediile sau fluidele purtatoare de caldurd) care lucreaza in aparatele schimbatoare
de caldura au o importantd deosebita in functionarea acestora, in conditiile unei eficiente economice

corespunzatoare.
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Pentru a corespunde din punct de vedere tehnic si economic scopului pentru care sunt folositi,
agentii termici trebuie sd Indeplineasca urmatoarele conditii:

v' s fie corespunzatori din punct de vedere termodinamic, si anume sa aiba greutate specifica
mare, caldurd specificd mare, vascozitate micd si caldurd latentd de vaporizare mare, in
scopul realizarii unui schimb de caldurd cat mai intens, la un debit de agent termic cat mai
mic, deci la constructii compacte ale aparatelor; de asemenea, agentii termici trebuie sd aiba
temperaturi mari la presiuni mici, ceea ce usureaza constructia aparatelor;

v’ sa fie stabili din punct de vedere termic si sd nu aiba influente defavorabile asupra
materialelor din care sunt construite aparatele schimbatoare de caldurd; agentii termici
trebuie sa fie stabili s1 neagresivi, chiar sub actiunea indelungatd a unor temperaturi ridicate;
sa nu formeze depuneri pe suprafetele de incalzire, aceasta ducand la micsorarea schimbului
de caldura si, prin micsorarea sectiunilor de trecere, la marirea rezistentelor hidraulice ale
instalatiilor; In cazul formarii de depuneri, acestea trebuie s poatd fi usor curdtite, cu
mijloace tehnico - economice si cu intreruperi in functionare cat mai reduse;

v' i fie ieftini si destul de raspanditi, de o importanta deosebita trebuind sa se bucure agentii
termici din productia locald, din resurse secundare de energie; de observat ca unele
cheltuieli majorate in vederea alegerii unor agentii termici deosebiti pot fi usor recuperate
prin micsorarea cheltuielilor pentru constructia aparatelor schimbétoare de caldura si a
cheltuielilor de exploatare.

Purtatorii de céldura folositi in schimbatoare sunt vaporii de apa, apa calda, gazele provenite din
arderea combustibililor, amestecuri de solutii de saruri cu lichide, metale topite, uleiuri. Cei mai
raspanditi agenti termici de incalzire sunt aburul, apa calda si gazele de ardere iar la racire apa,

aerul si solutiile Tn apa ale unor saruri.
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CURS 3
CALCULUL TERMIC AL SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Calculul termic al schimbatoarelor de cédldura se bazeaza pe doud ecuatii si anume ecuatia
bilantului termic pe aparat si ecuatia transmiterii caldurii Tn aparat. Aceste ecuatii coreleaza opt
mdrimi principale: sarcina termica a aparatului (Q), aria suprafetei de schimb de céldura (S),
temperaturile de intrare si de iesire ale agentului primar (t; t), temperaturile de intrare si de iesire
ale agentului secundar (t,, t, ) si debitele agentilor termici (m;, m,). Deoarece sarcina termica nu
reprezinta o variabild independenta, prin calculul termic se pot determina doud marimi necunoscute

in functie de restul de cinci marimi, ale caror valori trebuie cunoscute (date, alese sau calculate).

3.1. ECUATIILE DE BAZA ALE CALCULULUI TERMIC

Calculul termic al schimbatoarelor de caldura are la bazad ecuatia de bilant termic pe aparat si
ecuatia de transmitere a caldurii.
% Ecuatia de bilant termic pe un schimbator de caldura are forma:
Q1=Q2+Qp=Q2/; (3.1)
in care:
O, =mc, (tl’ _tlﬂ) =m, (il' _ilﬂ) =C, (tl' _tlﬂ) = C At
0, = mchz(t; _t;): mz(ig _i;): Cz(t;' _t;): C,At,

C 1=MCp1 C2=mch2 Atlztl ’-tl i Atzztz”-tz’

ty,iy T S(L), ky(ky)

th,iA / 12.i2
2:12 -

my,Cp 2 / ol Figura 3.1. Marimi pentru calculul termic

al schimbatoarelor de caldura

t1.i1 Tml’cp,l

folosindu-se urmatoarele notatii:

Q1, Q2 — fluxul termic cedat de agentul termic primar, respectiv primit de agentul termic secundar,
in W;

Qp — fluxul termic pierdut in mediul ambiant, in W;
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N: — coeficientul de retinere a caldurii in aparat, n,=0,980...0,995;

m;, m, — debitul masic al agentului primar, respectiv secundar, in kg/s;

Cpl, Cp2 — cdldura specificd la presiune constantd a agentului termic primar, respectiv secundar, in
J/kg'K; cp1, cp2 se considerd constante in lungul curgerii fluidelor prin aparat, in calcule folosindu-
se valorile lor medii;

Cy, C, — capacitatea termica a agentului primar, respectiv secundar, in W/K;

t;,t, —temperatura agentului primar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in °C;

t,,t, —temperatura agentului secundar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in °C;

Aty, At, — variatia temperaturii agentului primar, respectiv secundar, in °C sau K;

i1, 1 — entalpia agentului primar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in J/kg;

i,, 1, — entalpia agentului secundar la intrarea, respectiv iesirea din aparat, in J/kg.

Cazuri particulare

e pentru Q,=0 (n~1), ecuatiile de bilant termic pe cele doud fluide sunt:

{Ql =0
0,=0
e pentru Q,#0 (n,<1), ecuatiile de bilant termic pe cele doua fluide pot fi:
{Q1=Q+Qp {leg
sau
0,=0 0,=0-0,

unde Q este sarcina termicd a aparatului - fluxul termic transferat prin suprafata de schimb de

caldura a aparatului:

% Ecuatia de transmitere a cildurii — exprima sarcina termica a aparatului, Q, in forma:
Q=kAtmeaS [W] (3.2)
unde kg reprezintd coeficientul global de schimb de cdldurd de suprafatd, considerat constant pe
intreaga suprafatd de schimb de calduri a aparatului, in W/m°K;
S — aria suprafetei de schimb de cilduri a aparatului, in m?;

Atimeq — diferenta medie de temperatura a agentilor termici, in °C;

Observatii
1. Pentru aparatele tubulare, ecuatia de transmitere a caldurii se poate scrie i sub forma:
Q=kiAtimedl [W] 3.3)
unde k; este coeficientul global de schimb de caldura liniar, considerat constant in aparat, W/mK iar

1, reprezintad lungimea insumatd a tevilor schimbatorului de caldurd, m.
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2. Cand anumite proprietati termofizice ale fluidelor se modifica foarte mult cu temperatura,
coeficientul global de schimb de caldura nu mai poate fi considerat constant pe intreaga
suprafata (de exemplu, modificarea vascozitatii poate determina schimbarea regimului de

curgere). In acest caz, ecuatia de transmitere a caldurii se poate aproxima prin:

0= iAQl‘ = (Zn: kS,iASi JAtmed [W] (3-4)

in care suprafata de schimb de caldura este divizata in ,,n” parti.
5 b H

3.2. DIFERENTA MEDIE DE TEMPERATURA

In general, diferenta medie de temperaturd intre cei doi agenti termici variaza in lungul
suprafetei de schimb de caldura. Diferenta medie de temperaturd, Atyeq, e determind in mod diferit
pentru aparatele cu schema de curgere paraleld (echicurent si contracurent) si pentru aparatele cu

schema de curgere neparalela (curent incrucisat si curent mixt).

% Diferenta medie de temperaturi pentru aparatele cu schema de curgere echicurent si

contracurent

Variatiile temperaturilor agentilor termici in lungul suprafetei de schimb de céldurd in cazul
aparatelor cu schema de curgere echicurent si contracurent sunt redate in figurile de mai jos,

notindu-se cu L — lungimea suprafetei de schimb de caldura, m.

Cl — tl '_dS_/ ! t1+dt] —-

02 — tzr/ab: t2+dt2 S Cl — - tl ::dsl ! t1+dt1 E—
1 1

-— 5o i -0

tI
tl\ | : :
]
—%l—rdtl It
I I T A
Dty At | I
: dr it
] 2 | |
2 | |
|
0 dx L z

Figura 3.2. Variatiile temperaturilor in schimbatorul de ~ Figura 3.3. Variatiile temperaturilor in schimbatorul de
caldura cu schema de curgere echicurent caldura cu schema de curgere contracurent

si ambele fluide monofazice si ambele fluide monofazice

La stabilirea expresiei diferentei medii de temperaturd, se fac urmatoarele ipoteze:
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v' pierderile de caldurd in mediul ambiant sunt neglijabile, adica n,~=1;
v’ coeficientul global de schimb de caldura (ks), debitele fluidelor (m;, m,) si caldurile
specifice ale acestora (cp1, Cp2) sunt constante in lungul aparatului (suprafetei de schimb de
caldurd);
v" conductia axiala (in lungul suprafetei) este neglijabila;
v' aria suprafetei de schimb de caldura variaza liniar cu lungimea ei (dS=(S/L)dx).
si se pleacd de la ecuatiile de bilant termic pentru doua elemente diferentiale din cele doua fluide

(fiecare element fiind de lungime dx si arie a suprafetei de schimb de caldura dS):

dQ =-mc,dt, =tm,c, dt, (3.4)
dQ =kg(t, —t,)dS (3.5)
Observatii

% in ecuatia bilantului termic semnul minus indicd o reducere a temperaturii in lungul
suprafetei, semnul plus indicand o crestere a acesteia;

& temperatura agentului primat t;, va scadea intotdeauna in lungul suprafetei, in timp ce
temperatura agentului secundar, t;, creste pentru curgerea in echicurent si scade in cazul

curgerii in contracurent.

Din ecuatia (3.4):

dQ =—mc,dt, =tm,c, dt, rezulta:

mc, 1,c mc, M,

dt, =— dQ dt, ==+ PO d(zl—zz)z—dQ[_l - ] (3.6)

Inlocuind dQ din (dQ = kg (z‘l —t, )dS ) in (3.6) si separand variabilele, se obtine:

d(tl_tz):—kS(Li 1 JdS 3.7)

t,—t, mc,  mc,

Prin integrarea ecuatiei (3.7), pentru curgerea in echicurent:

tlfzdf j k[ ! ]dS

t—th mZsz

rezulta:

lntl,,:ti=k{.l - JSO (3.8)

-t mc,  mC,

Din bilantul termic al aparatului:
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0
-t f—t k
. ( (ec3.8) ») In ln %,:_S(tll_tlﬂ"‘tg_t;)so
m,c._ = 0 L=t
2%p " '
L —f
U
t'—t' —t"—t”
Q:kSSO(1 2(2!_;) 2) (3.9)
)
In ;

Comparand ecuatia (3.9) cu ecuatia transmiterii caldurii, (Q=ksAtmeaS), rezulta ca diferenta medie

de temperatura intre cei doi agenti termici, pentru curgerea in echicurent este:

(ti _ t! )_ (f”—f”)
Atmeal,ec = 1 2 t! _ tl! . (310)
1 2
In " "
-t
At, — At B oo
At yed pc = ’Tt” cu At=t| -ty ; Aty=t; -t,
n—=>L
At

Prin integrarea ecuatiei (3.7), pentru curgerea in contracurent,

tl tzdt
[ ——=2 4t —1) j kg ds
aZy b~ m, c, mch2
rezulta:
-t 1 1
In-—=ks| ——-——15, (3.11)
-t mc,  mC,
Din bilantul termic al aparatului:
: 0
mlcpl = tr_t” l‘l—l‘" k
b ( (ec.3.8) )) In ln ? _S(tll_tlﬂ"'t;_tg)so
. _ 0 t—t, 0
MyCp, ot
27 "2

i) (3.12)

22



Echipamente gi instalatii termice I — notite de curs

Comparand ecuatia (3.12) cu ecuatia transmiterii caldurii, (Q=ksAtmeqS), rezulta ca diferenta

medie de temperaturd intre cei doi agenti termici, pentru curgerea in contracurent este:

lf _ t” _ t”— t’
Aty oo = 4 2)t, _(t‘ ) (3.13)
lng
-t
At, — At .. .
Al i cc = ITtH cu Ati=t; -t 5 Aty=t; -t
In—1
Aty

Relatie echivalenta

At —Af_. .
At =—>—T0 cu Atpa=max(Aty, Atyy); Atpi=min(Aty, Aty)

% Diferenta medie de temperaturi pentru aparatele cu schemia de curgere curent

incrucisat si curent mixt

Pentru aparatele cu schemia de curgere curent incrucisat (CI) si curent mixt (CM), diferenta medie
de temperatura se determina cu relatia:

Atmed=Atmed, cicmy=F Atmed.cc (3.14)
Factorul de corectie F, care modificd diferenta medie de temperaturd obtinutd considerdnd

curgerea in contracurent, este functie de doua rapoarte, P si R, si de tipul curgerii.

y n
|
tlz 4 n
T L]
[
wrayl— — M — ] b F¥gurva 34. Schenga de f:alcul pentru
Ly ) I A schimbatoarele de caldura cu schema de
i | curgere 1n curent Incrucisat
|
| 1
¥ atdx %

1

L1
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Tabelul 3.1. Caracteristici rapoarte P, R

Criteriu P R
Definitie raportul dintre gradul de incélzire a agentului | raportul intre capacitatile termice
secundar 1n aparat si diferenta maxima ale celor doi agenti termici
disponibila
Relatie matematica _ AT, _ Tz"_ TZ’ '. &
AT, r:ax Tl' -T 2’ Cl
e sens de eficacitate termica R poate fi mai mic, mai mare sau
Observatii e intotdeauna P este subunitar egal cu 1
Ambele criterii se calculeaza cu relatiile matematice descrise mai sus, indiferent de
spatiul din aparat prin care circula cele doua fluide

Observatie
%~ Factorul de corectie este subunitar crescand odatd cu scaderea lui R si P. Pentru cele patru
temperaturi ale agentilor termici, diferenta medie de temperaturd maxima se obtine pentru
curgerea in contracurent, iar cea minimd pentru echicurent, celelalte tipuri de curgere

situdndu-se intre aceste limite

Observatii cu privire la diferenta medie de temperatura:

%~ Pentru aceleasi temperaturi ale agentilor termici la intrarea sau la iesirea din aparat,
diferenta medie de temperatura realizatd scade in  urmatoarea  ordine:
Atmed.cc>Atmed M Atmed > Atmed EC- in consecintd, din ecuatia de transmitere a caldurii,
rezultd cd, pentru aceeasi sarcind termica Q, aria suprafetei de schimb de caldurda a
aparatului (S), scade 1n ordine inversa:Sgc> Sci> Sem™ Scc;

& n cazul in care unul sau ambele fluide isi schimbd starea de agregare (aparate
condensatoare sau vaporizatoare), diferenta medie de temperatura este aceeasi, indiferent de
schema de curgere, 1n acest caz particular F=1;
> 1In general, nu se folosesc scheme de curgere pentru care F<0,75; pentru cresterea valorii

factorului F, se modifica debitele sau temperaturile fluidelor.
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CURS 4

SCHIMBATOARE DE CALDURA. METODE DE CALCUL TERMIC

Pentru schimbatoarele de caldura exista urmatoarele tipuri de calcul termic:

in calculul de proiectare (dimensionare) una din cele doui mérimi necunoscute o
constituie intotdeauna aria suprafetei de transfer termic. A doua marime necunoscutd este
reprezentatd fie de una din temperaturile celor doi agenti termici la intrarea sau iesirea din aparat,
fie de unul din cele doua debite de agent termic. Acest tip de calcul se efectueaza la proiectarea
unui aparat de schimb de cédldura, pe baza datelor care rezultd din incadrarea acestuia in instalatia
tehnologica. Calculul termic de proiectare este insotit de calculul constructiv, care stabileste
formele si dimensiunile constructive ale aparatelor si este urmat de calculul hidraulic (calculul
pierderilor de presiune) si de calculul de rezistenta.

in calculul de verificare (alegere), aria suprafetei de transfer de cildurd este intotdeauna
datd, iar marimile necunoscute pot fi sarcina termica a aparatului si cele doud debite ale agentilor
termici, cele doud temperaturi ale unui agent termic sau sarcina termica a aparatului si cate o
temperatura (de intrare sau de iesire) pentru fiecare agent termic. Calculul de verificare urmareste
determinarea sarcinii termice a aparatului pentru conditii de functionare cunoscute si se efectueaza
la alegerea unui schimbator de cdldura (proiectat sau existent) pentru o anumita utilizare.

in calculul regimului de functionare, aria suprafetei de schimb de cildura este
cunoscutd, iar marimile care trebuie determinate sunt debitul unui fluid si una dintre temperaturile
aceluiasi fluid sau debitul unui fluid, una dintre temperaturile celuilalt fluid si sarcina termica a
aparatului. Acest tip de calcul urmareste stabilirea concordantei intre regimurile de functionare de

proiect si cele de exploatare, precum si caracteristicile reglajului schimbatorului de caldura.

4.1.METODA DIFERENTEI MEDII DE TEMPERATURA (DMT)
Metoda diferentei medii de temperaturda (DMT) reprezintd metoda clasicd de calcul 1n care sarcina
termica a aparatului, Q, este determinata din ecuatia de transmitere a caldurii functie de diferenta
medie de temperaturd, Atneq determinata cu ecuatia:
At — At
At

ln max

At

At,.. = fie cu ecuatia: Af,,,, = Al cricv) = FAL i cc 4.1)

min
in functie de schema de curgere.
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Aplicabilitate
Metoda diferentei medii de temperaturd este folositd, de obicei, in calculul de proiectare a
schimbatoarelor de caldura, in care se cunosc sau se pot determina (din bilantul termic pe aparat)
temperaturile de intrare si de iesire ale agentilor termici, necesare in stabilirea lui Atyeq. Aplicarea
metodei DMT la verificarea (alegerea) aparatelor sau in determinarea regimurilor de functionare,
respectiv in cazurile in care necunoscutele problemei sunt temperaturile de intrare sau de iesire ale
fluidelor, necesitd calcule laborioase (prin aproximatii succesive).
Principalele etape ale calculului sunt:

1. determinarea din ecuatia bilantului termic a debitului sau temperaturii necunoscute;

2. determinarea diferentei medii de temperaturd pentru curgerea in contracurent;

3. determinarea factorului de corectie F, in functie de criteriile P si R si de tipul curgerii ales

pentru aparat;
4. determinarea diferentei medii de temperaturd, Atpeg;
5. determinarea coeficientului global de transfer de caldura;

6. determinarea suprafetei necesare de transfer de caldura, S.

Dezavantaj

Principala dificultate a calculului o constituie determinarea coeficientului global de transfer de
caldura, coeficientii de convectie depinzand de temperatura peretelui si de o dimensiune geometrica
a suprafetei de transfer. Aceste valori nu sunt cunoscute, impunandu-se alegerea lor si verificarea

ulterioara a corectitudinii acestor valori.

4.2. METODA &-NTC
Metoda e-NTC se foloseste, in special, In calculele de alegere a schimbatoarelor de cadldurd sau de
verificare a regimului de functionare a acestora, calcule in care metoda DMT este laborioasa. Ea
este totodata deosebit de utild in studiul comparativ al schimbatoarelor de caldurd. Metoda e-NTC a
fost stabilita in ipoteza absentei pierderilor de caldurd in mediul ambiant (coeficientul de retinere a
caldurii In aparat n,=1), ipoteza suficient de corecta la aparatele cu o buna izolatie termica.

Metoda foloseste trei parametrii adimensionali:
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1. Numairul de unitati de transfer de caldura maxim, NTCax

Observatii

Numirul de unititi de transfer de caldura

transfer de caldura ale aparatului, semnificatia

lui fizica fiind de ,,Jungime termica”, prin

Numairul de unititi de transfer maxim

NTCmax

NTCax=max(NTC,,
NTC,)

NTCmax:ksS/Cmin

NTC asociatie cu lungimea canalului parcurs de fluid

in aparat.
e Performantele unui aparat sunt mai bune cu cat

valorile NTC sunt mai mari
kS |t'=t" [t -t | reprezinta variatia temperaturii fluidului in aparat
NTC=—"—="——
C At ., C - capacitatea termica a fluidului
Fluid primar Fluid secundar
kS t’—t’ kS t”—t’
NTC, =—==—1 i NTC, =—== | ,
Cl Atmeal CZ Atmeal Cmm:mln(cl’ Cz)

2. Eficienta termica a schimbatorului de caldura, &

Relatii matematice

Eficienta termica a schimbatorului de caldura, €
raportul dintre sarcina termica reald a aparatului
considerat, Q, si sarcina termicd maxima Qmax=Cmin(t1’-t2’),
corespunzatoare aparatului cu schema de curgere
contracurent i aria suprafetei de schimb de caldura

infinita

0
Cmin (tl’ - t; )

Q _
Qmax

E =

e=f(NTCnax, Cinin/Cinax, Schema de curgere)

schema de curgere echicurent

&= 1- exp[— NTCmax (l + C1min /Cmax )]

1 + C1min / C’max

1- exp{— NTCmax(l - (C;“““

max

schema de curgere in contracurent
E =
C

1—@exp - NTC,, | 1——mn
C C

max max
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Observatii

expresie dedus in ipoteza Cy=Cinin. e ccuatie valabild numai in cazul in care C; #C,
o dacd Cpy/Crax=1 (C1=C5):

Ati=At,=At;  NTC;=NTC=NTC=At/Atycq;

e=At/(t; -t,)

3. Raportul capacititilor termice Cpin/Cmax=C%*, In care Cpin $1 Cmax reprezinta valoarea
minimad, respectiv maxima, dintre C; si C,.
Relatii de calcul pentru eficientd in functie de numarul maxim de unitdti de transfer, notat N,

raportul capacititilor termice, C” si tipul curgerii sunt prezentate in tabelul urmitor — nu trebuie

retinute!
Tabelul 4.1. Relatii de calcul pentru eficienta in functie de N=NTC,,,, C"= Coin/Conaces tipul curgerii
Nr.crt | Tipul curgerii e=f(N,C") N=f(g, C")
1 Contracurent 1—exp|- N(l - C*) 1 c—1
8 = * - ; N = * ln *
1-C expl- N(1-C")| C -1 \C'e-1
2 Echicurent 1—expl- N(1+C") —In[l-(1+C" )
E = = = = "
1+C" 1+C
3 Curent {exp(— NC* n)— 1}
. . e=1-exp -
Incrucisat, Cn -
ambele fluide unde, n=N02
neamestecate
4 Curent Cmax — amestecat; C,,;, — neamestecat 1 .
o 1 N=—lnl+C*ln(1—C £)
ncrucisat, un "
; &E=— {1 - exp[— C (1 —e N )]}
fluid C
amestecat s1 Cmax — neamestecat; C,,;, — amestecat 1 .
’ N=- *ln[l+C ln(l—g)]
altul 1
£ =1-exp{——[l—exp(- NC)]
neamestecat C
5 Curent 1 c 1 -1
incrucisat, I-exp(-N) 1-exp(-NC") N -
ambele fluide
amestecate
6 Schimbator cu * G
R P (1-2,c)i-¢,)f -1
tevi si manta - 1 " -
. [(1_817C )/(1_‘("17)], -C
cu n treceri
. . | unde g, — eficienta pentru o trecere prin manta
prin manta §1
2n, 4n, 6n
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Nr.crt | Tipul curgerii e=f(N,C") N=f(g, C")

treceri prin tevi

7 Schimbdtorcu | g =1—¢ " N=-In(1-¢)
un fluid ce-si
schimba starea

(C'=0)

Utilizarea metodei &NTC pentru calculul de proiectare, presupune parcurgerea urmdtoarelor
etape:

1. determinarea tuturor temperaturilor si debitelor (ecuatia bilantului termic);
2. calculul capacitatilor termice C; si C; si stabilirea marimilor Cpin, Ciax, C*;
3. calculul lui NTCpax;
4. determinarea grafica sau analitica a eficientei aparatului, in functie de NTC pax, ol si tipul
ales de curgere;

5. determinarea coeficientului global de schimb de caldura, k;

6. determinarea suprafatei de schimb de caldura necesara: S=CninNTCpnax/Ks.

Dezavantaj

Determinarea in mod continuu a lui Cin, atat pentru calculul lui NTC,x cat si a lui o

Observatie
& Pentru schimbatoarele de caldura cu tevi si manta relatiile de calcul ale eficientei, in functie

de NTCpax 1 C* difera dupa cum fluidul cu Cyiy circuld 1n tevi sau manta.

Observatii

%" Marirea eficientei aparatului este insotitd, de obicei, de o reducere a diferentei medii de
temperaturd, ATyeq, $1 deci de o marire a suprafetei aparatului, cu un efect economic negativ
asupra costului acestuia.

%~ La schimbatoarele de caldurd cu mai multe treceri poate aparea cazul in care, la un moment
dat, temperatura fluidului primar sa fie inferioard temperaturii fluidului secundar, aparand
astfel o ,,inversiune a temperaturilor”. Acest fenomen este nedorit si trebuie evitat, In zona
inversiunii de temperaturi avand loc un transfer de cédldurd de la fluidul secundar la cel
primar. Detectarea acestui fenomen este dificild, realizdndu-se prin modelarea campului de

temperaturi prin aparat utilizind metoda elementelor finite. Aceastd modelare permite atat
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studierea campului de temperaturi in cazul regimurilor nenominale, dar si recomandarea de

regimuri (in special debite de fluid) care trebuie evitate.

4.3. METODA P-NTC;
Pentru a se inldtura dezavantajul major prezentat de metoda e-NTC s-a propus metoda de calcul P-

NTC,, unde NTC; se refera la fluidul secundar.

Observatie

%" Performantele aparatului, caracterizate de criteriul P, sunt direct proportionale cu NTC si

invers proportionale cu R.

4.4. METODA 6-P-R-NTC
Metoda 6-P-R-NTC se foloseste atat in calculele de dimensionare, cat si in cele de alegere sau
verificare a regimului de functionare a schimbatoarelor de caldurd. Aceastd metoda introduce
marimea adimensionald ,,0” definita ca raportul dintre diferenta medie de temperatura din aparat si
diferenta temperaturilor de intrare ale agentilor termici (diferenta maxima intre temperaturile

agentilor termici):

:% ;:72 o= AAtl:zd ' t{A—Zzt; B NIII‘)C2 (4-2)
Daca C,;n=C,, din cele prezentate la metoda e-NTC, rezulta:
NTC nax=ksS/C,=NTCj; Cmin/Cimax=C2/C1=R;  €=8t2/(t; -t )=P
Ca urmare, se poate scrie:
P=f(R, NTC,, schema de curgere) sau  NTC,=f(P, R, schema de curgere)
iar sarcina termica a schimbatorului de caldura:
Q=k:S0(t; -t:) [W] (4.3)

Concluzie
& In calculele de verificare sau de alegere a schimbitoarelor de cildura in care nu se cunosc
temperaturile de iesire ale celor douad fluide, sarcina termica a aparatului se poate calcula cu
relatia prezentatd mai sus folosind marimea 0 stabilitd din diagrame functie de NTC,=

kSS/Cz $i R:C2/C1.
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CURS 5
SCHIMBATOARE DE CALDURA CU TEVI SI MANTA

Schimbatoarele de caldurd cu tevi si manta reprezinta tipul cel mai raspandit in industrie

datoritd simplitatii sale constructive, fiabilitdtii ridicate si costului relativ coborat.

5.1. ELEMENTE CONSTRUCTIVE. CLASIFICARE CONSTRUCTIVA

Clasificarea constructivd a schimbatoarelor de cédldura cu tevi si manta, care si-a gasit cea
mai larga raspandire, este cea propusd de Asociatia Constructorilor de Schimbatoare de Caldura —
TEMA (Tubular Exchanger Manufactures Asociation). Ea clasificd cu litere aceste aparate 1n
functie de trei criterii: constructia capacului de distributie fix al aparatului, modul de circulatie al

agentului termic 1n spatiul dintre tevi si manta si tipul capacului de capat.

Tabelul 5.1. Clasificarea TEMA pentru schimbdatoare cu tevi si manta

TIPUL CAPACULUI DE TIPUL MANTALEI TIPUL CAPACULUI DE
DISTRIBUTIE CAPAT
A | Tubular demontabil E | Cu o trecere L | Identic cu capacul de
distributie ,,A”
B | Elipsoidal sudat F | Cu doud treceri cu sicand | M | Identic cu capacul de
longitudinala distributie ,,B”
C | Tubular demontabil cu | G | Cu curgere separata N | Identic cu capacul de
fascicul de tevi distributie ,,C”
I | Tubular fix cu capac | H | Cu curgere dubla P | Ca cap mobil si presetupa
demontabil exterioara
D | Special pentru presiune | J | Cu curgere divizata S [Cu cap mobil si inel
ridicata demontabil
K | Tip boiler T | Cu cap mobil
X | Curgere mixta U | Cutevi,U”

W | Cu cap mobil Iinchis

exterior
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Schimbatoarele de caldura multitubulare sunt construite, In principiu, dintr-un fascicul de tevi,
montate in doua placi tubulare si inchise intr-o manta prevazuta cu capace, asa cum se observa in

figura 5.1.

Flaca tubulara

Fascicul de tevi
Capac

Figura 5.1. Schema functionald a unui schimbator de caldurd multitubular

In general, tevile sunt laminate si destinate special constructiei schimbatoarelor de caldura. Cele
mai  utilizate  materiale  sunt:  oteluri  pentru  temperaturi medii sau  joase;
cupru; aliaje cupru-nichel in diferite compozitii (de exemplu 70/30%, sau 90/10%); aliaje cupru-
aluminiu in diferite compozitii (de exemplu 93/7%, sau 91/9%); diferite tipuri de aliaje cu zinc intre
22 si 40%; oteluri inoxidabile.

Existd o mare varietate de diametre pentru care sunt produse aceste tevi dar, in general, pentru
schimbatoarele de cdldura se prefera tevi cu diametre cat mai mici, care asigurd un transfer termic

mai intens §i constructii mai compacte.
> Tevi speciale pentru intensificarea transferului termic

In figura 5.2 sunt prezentate fevi cu nervuri spiralate, care se utilizeaza in special la constructia

vaporizatoarelor:

Figura 5.2. Tevi cu nervuri spiralate

In figura 5.3. este prezentatd o teava cu mervuri exterioare joase, realizate prin extrudare, din

materialul de baza al tevii. Dupa extrudare, diametrul exterior al partilor lise ale tevilor, este egal cu
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diametrul exterior al nervurilor, ceea ce permite o0 montare usoara in placile tubulare. Pasul dintre
nervuri este Tn mod uzual de (0,8...1,5) mm, iar Indltimea nervurilor este de aproximativ (1...1,5)
mm. Aceste tevi pot sd asigure un raport intre suprafata exterioara a tevilor nervurate si suprafata

interioard a acestora de 3...5, ceea ce reprezintd o crestere semnificativa a suprafetei exterioare de

transfer termic.

Figura 5.3. Teava cu nervuri joase, obtinute prin extrudare

In figura 5.4. sunt prezentate cateva tipuri de fevi cu aripioare ondulate. Aceste tevi se utilizeaza in
special la constructia vaporizatoarelor. Pe teava de bazd se monteaza prin sudare elicoidald, o banda
ondulatd. Asemenea constructii se pot realiza pentru tevi avand diametre intre (8...39) mm.
inél‘gimea nervurilor este de 9 mm, iar grosimea acestora variaza intre 0,2...0,3 mm. Raportul dintre

suprafata exterioara si cea interioara este de 9...16.

Figura 5.4. Tevi cu nervuri ondulate

In figura 5.5. este prezentatd o teava cu nervuri in forma de ace. Acestea se utilizeaza in special la
constructia condensatoarelor. Exteriorul tevilor se aseamana cu o perie metalicd, ceea ce asigurd o
suprafata si o intensitate a transferului termic, foarte ridicate. Aceste tipuri de tevi sunt eficiente in

primul rand pentru transferul caldurii in medii gazoase si in particular in aer.
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Figura 5.5. Teava cu nervuri aciforme

In figura 5.6. sunt prezentate fevi cu miez in formd de stea, care se utilizeazi la constructia
vaporizatoarelor cu fierbere in interiorul tevilor. Suprafata interioard este marita prin introducerea
in tevi a miezurilor realizate din aluminiu si avand uzual cinci sau zece raze. Problema tehnica a
realizarii acestor tevi o reprezintd asigurarea contactului termic dintre teava de baza si miez, realizat
prin introducerea fortata a miezului. Intensitatea transferului termic este marita daca se realizeaza si
rasucirea miezului de 2...3 ori pe fiecare metru de teava.

Tevile cu miez in forma de stea pot avea diametre de 16...19 mm si grosimea de 1 mm. Raportul
dintre suprafata interioara si cea exterioard este de 2 in cazul miezurilor cu 5 raze si 2,7 in cazul

miezurilor cu 10 raze.

Figura 5.6. Tevi cu miez in forma de stea

In figura 5.7. sunt prezentate citeva modele de fevi cu nervuri interioare. Aceste tevi se pot utiliza
atat la vaporizatoare cat si la condensatoare. Nervurile sunt realizate din teava de baza, ceea ce
asigurd un transfer termic foarte bun. Existd numeroase forme ale nervurilor si grade de rasucire.
Fata de tevile lisé, coeficientul global de transfer termic creste mult datoritd urmatoarelor efecte:

- cresterea suprafetei de transfer termic;

- drenajul prin capilaritate a fazei lichide, care formeaza un film subtire pe suprafata

interioara nervurata;

- rotirea filmului de lichid, datorita rasucirii (inclinarii) nervurilor.
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Figura 5.7. Tevi cu nervuri interioare

In figura 5.8. sunt prezentate doud fevi cu suprafatd neregulatd, montate una in alta. Suprafetele
tevilor prezintd diferite tipuri de cavitati, proeminente piramidale sau asperitdti, realizate prin
diverse procedee tehnologice noi. Suprafetele neregulate ale acestor tevi pot intensifica transferul
termic 1n cazul schimbarii starii de agregare, favorizand amorsarea fierberii, respectiv a condensarii.

Din acest motiv aceste tevi mai sunt numite $i ,,fevi de nucleatie”.

Figura 5.8. Tevi cu suprafete neregulate

In figura 4.9. este prezentatd o feavd din materiale compozite. Asemenea tevi se pot utiliza si in
condensatoare si In vaporizatoare, atunci cand conditiile de transfer termic sunt mediocre atat in
interior, cat si in exteriorul tevilor. Aceste tevi combind avantajele nervurilor exterioare cu cele ale
generatoarelor interioare de turbulenta. Existd mai multe variante de asemenea tevi: tevi cu nervuri
elicoidale la interior si structurd piramidala la exterior, sau tevi cu nervuri elicoidale atat la interior
cat si la exterior. Diametrele pentru care se produc asemenea tevi sunt de 10...19 mm, iar raportul

dintre suprafata exterioard si cea interioara este de 1,5...2.
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Figura 5.9. Teava realizata din materiale compozite

» Uzura si deteriorarea tevilor in exploatare
Calitatea materialelor din care se realizeaza tevile, ca si materialele din care se realizeaza
acestea trebuie sd fie dintre cele mai bune, deoarece, in timpul functionarii, acestea sunt supuse
coroziunii si unor solicitari care le pot distruge, sau le pot diminua capacitatea de transfer termic.

In figura 5.10 este prezentata o teava nervurata corodata in interior pe durata functionarii.

Figura 5.10. Teava nervuratd corodata la interior

In figura 5.11 este prezentatd uzura apiruti pe o teavi in zona de montare pe suport.

Figura 5.11. Teava uzata datorita suportului

In figurile 5.12 si 5.13 sunt prezentate tevi distruse datoritd solicitirilor la care au fost supuse in

timpul functionarii.
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Figura 5.13. Teava sparta datorita presiunii ghetii formate in Figura 5.14. Teava fisurata longitudinal

interior

Din ultimele doud imagini se observa ca tevile nu se fisureaza transversal, ci longitudinal, sau altfel
spus, se sparg (crapa).
Placile tubulare se utilizeaza pentru fixarea tevilor in fascicul si se monteaza la extremitatile
mantalei, asa cum se observa in figura 5.1. Daca este necesar, pentru sustinerea fasciculului de tevi
se utilizeaza si suporti. Pentru realizarea placilor tubulare si a suportilor se pot utiliza urmatoarele
materiale in functie de natura agentilor si agresivitatea acestora fata de aceste materiale:

- oteluri — pentru agenti frigorifici, apa dulce sau agenti intermediari de racire fara saruri,

- cupru - pentru freoni, dar nu §i pentru amoniac;

- bronz — pentru apa de mare sau agenti intermediari pe baza de saruri;

- otel placat cu otel inoxidabil — pentru agenti agresivi;

- otel inoxidabil — pentru lichide alimentare.
Orificiile sunt practicate n placile tubulare si in placile suport, astfel incat sa formeze, de regula,
hexagoane (sau triunghiuri elicoidale). Uneori gaurile, respectiv tevile, se dispun in formd de
coridor (sau patrate), iar uneori in forma de cercuri concentrice, ca in figura 5.15, in care ,,a” este
numarul de tevi pe latura hexagonului, respectiv patratului exterior, iar ,,b” este numarul de tevi pe
diagonala hexagonului exterior. in vederea unei montiri usoare a tevilor in fascicul prin plicile

tubulare si suporti, gaurile din acestea se realizeaza simultan, (toate odata).

Figura 5.15. Moduri de dispunere a tevilor in placile tubulare

a — dupa hexagoane; b — dupd patrate; ¢ — dupa cercuri concentrice
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In cazul cel mai des intalnit, al hexagoanelor, de regula pasul dintre tevi este de aproximativ 1,25

diametrul exterior al tevilor.

Mantaua schimbatoarelor de cdldura multitubulare se calculeaza astfel Incat sd aibd un diametru
interior care sa permitd montarea fasciculului de tevi. Grosimea mantalei se determina din calculul
de rezistentd, astfel incat sa reziste la presiunea de lucru a agentului dintre tevi si manta (minim 4
bar). Materialul din care se realizeazd mantalele este otelul. Dupa montare, schimbatoarele de
caldura multitubulare sunt supuse unor probe hidraulice de etanseitate la presiuni superioare celor

nominale.

Capacele au rolul de a realiza circulatia agentului din interiorul tevilor. Sicanele montate pe capace
asigurd numarul de drumuri prin interiorul tevilor, astfel incat sa se realizeze vitezele de curgere
dorite. Tot pe capace sunt montate racordurile de intrare/iesire pentru agentul care curge prin tevi.
De obicei, numarul de treceri este par, pentru ca racordurile sa fie montate pe un singur capac. La
aparatele de dimensiuni mari, capacele sunt demontabile pentru a permite curatarea interioard a
tevilor, iar fixarea capacelor se realizeaza prin suruburi pe flansele prevazute in acest scop la
exteriorul placilor tubulare. Capacele se realizeaza prin turnare, cel mai adesea din fontd. Cateva
tipuri de capace sunt prezentate in figura 5.16.

10 bar / 0°C 10 bar / 200°C 32 bar / 2007
[ Tonta | | otel 1 | otel 1

Figura 5.16. Tipuri de capace
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CURS 6
SCHIMBATOARE DE CALDURA CU TEVI SI MANTA - continuare

6.1. ALEGEREA PRINCIPALELOR ELEMENTE CONSTRUCTIVE

Alegerea principalelor elemente constructive ale aparatului se face in functie de diverse criterii $i

restrictii, tehnologice sau constructive:

& Alegerea tipului de manta
Cel mai utilizat tip de circulatie este cel cu o trecere (TEMA E), care asigura cea mai ridicata
diferentd de temperaturd intre agentii termici — factorul de corectie F este maxim.
Daca pierderea de presiune pe partea mantalei trebuie redusa se poate utiliza o manta cu curgere
dirijjata (TEMA J), la care pierderile de presiune sunt de circa 8 ori mai mici decat la o manta tip
TEMA E, reducandu-se insa eficienta termica a aparatului. in cazul curgerii incrucisate fara sicane
interioare (TEMA X) se pot obtine cele mai mici pierderi de presiune. Acest tip de manta se poate

utiliza pentru condensarea vaporilor cu presiune coborata.

% Alegerea capacului de distributie
Principalul criteriu de alegere a capacului de distributie 1l constituie usurinta accesului la
placa tubulara, in vederea curdtirii ei. Din acest punct de vedere solutia cu cap tubular demontabil
(TEMA A) permite cel mai simplu acces, fiind recomandatd in cazul fluidelor cu depuneri. Solutia
cu capac elipsoidal (TEMA B) necesitd o demontare ceva mai complicatd, In schimb asigura

pierderi de presiune locale mai mici, in special la un numar mai mare de treceri prin tevi.

& Alegerea capacului de capit
De obicei, trebuie fie sa se utilizeze tevi in forma de ,,U” — solutia cea mai simpla insa cu
mari dificultati de inlocuire §i curdtire interioara a tevilor, fie sa se utilizeze solutii cu cap
mobil, variantele P, S, T sau W — prezinta o complicare a solutiei constructive insa cu o

rezolvare a preluarii dilatatiilor diferite ale tevilor si mantalei.

L Alegerea sicanelor
Sicanele transversale au rolul de sustinere a tevilor, prevenirii vibratiilor acestora si mai ales

al maririi vitezei de curgere a fluidului peste tevi, insotitd de intensificarea transferului de caldura
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convectiv. Daca pierderile de presiune sunt prea mari sau sunt necesare mai multe suporturi pentru
tevi, se pot utiliza sicane dublu sau triplu segment, cu madrirea corespunzatoare a diametrului

mantalei.

% Alegerea tevilor
In schimbitoarele tubulare pot fi utilizate tevi lisé sau cu aripioare. In general, pentru a
obtine un transfer de caldura ridicat, se indica utilizarea unor tevi cu diametre mici, Insa in multe
cazuri diametrul minim al tevilor este impus, pentru a putea realiza curdtirea mecanicd a acestora, la

circa 20 mm, din aceleasi considerente lungimea tevilor limitandu-se la 5 m.

% Intrarea fluidului in manta
Intrarea fluidului In manta se face prin stuturi speciale, sudate pe aceasta. Daca viteza este
mare la impactul cu tevile se poate produce o eroziune a acestora sau vibratia lor. Pentru a preveni
acest efect se utilizeaza: placi de protectie (figura 6.1a, c), tevi de protectie (figura 6.1b), sau un

distribuitor inelar cu fereastra (figura 6.1d).

Figura 6.1. Protectia fasciculului de tevi la intrarea fluidului

& Alegerea numarului de treceri ale agentilor prin tevi
Numarul de treceri (Ny) este impus de debitul care circuld prin tevi si viteza acestuia, astfel
incat sa se obtind un raport intre lungimea si diametrul aparatului in limite acceptabile (L/D<15).
Consecinte - prin marirea numarului de treceri pentru un debit si o vitezd data prin tevi:
v’ se mareste numarul de tevi si astfel diametrul fasciculului si al mantalei;
v" cresc in acelasi timp pierderile de presiune;

v' scade eficienta termica a aparatului.

% Alegerea fluidului care va curge prin tevi
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La alegerea fluidului care va curge prin tevi se va tine seama de cateva proprietati si marimi
fizice ale agentilor termici:

Gradul de murdarire — fluidul mai murdar i mai greu de curdtat se va introduce prin interiorul

tevilor care pot fi usor si eficient curdtate mecanic. Spatiul dintre tevi si manta este greu de curatat
mecanic, utilizindu-se de obicei, daca este necesara, curdtirea mecanica.

Coroziunea — fluidul coroziv va circula prin interiorul tevilor, pentru ca numai acestea sa fie
necesar sa se execute dintr-un material anticoroziv.

Presiunea — fluidul cu presiune mai ridicata este indicat sa circule prin tevi, care, avand diametrul
mic, rezista la presiuni ridicate fira a fi necesare grosimi mari ale peretelui. In cazul cand fluidul cu
presiunea ridicata ar circula prin manta, grosimea acesteia, deci si costul ei, ar creste considerabil.
Temperatura — fluidul fierbinte este indicat sa circule prin tevi pentru a reduce tensiunile termice
din material si a micgora grosimea izolatiei mantalei.

Toxicitatea — fluidele toxice, inflamabile, explozive sau scumpe se vor introduce in partea cea mai
etanse a aparatului, de obicei in interiorul tevilor, ludndu-se masuri speciale de etansare.

Debitul— fluidul cu cel mai mic debit este indicat s se introduca Tn manta, pentru a obtine un numar
mai mic de treceri prin tevi si deoarece la curgerea peste tevi regimul turbulent apare la valori mai
mici ale numarului Reynolds.

Vascozitatea — fluidul mai vascos se va introduce In manta, in aceastd zond obtinandu-se un regim
turbulent de curgere la valori mult mai mici ale criteriului Reynolds.

Pierderile de presiune — daca pentru un fluid pierderile de presiune sunt strict limitate, acesta va fi

introdus in tevi, unde calculul pierderilor este mai exact si se pot lua masuri pentru limitarea

pierderilor de presiune, in special prin limitarea vitezelor.
6.2. STABILIREA CARACTERISTICILOR SUPRAFETEI DE SCHIMB DE CALDURA

Calculul constructiv se face in stransa corelatie cu calculul termic si are drept scop:
v' determinarea sectiunilor de trecere a agentilor termici;
v’ stabilirea dispozitiei suprafetei de schimb de caldura;
v' stabilirea dimensiunilor principale ale aparatului.
In cazul in care agentul termic este in miscare, sectiunea liberd (Sj) se calculeazd cu ajutorul

ecuatiei continuitatii:
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i) = T P i) = RULTERI) [m’] (6.1)
PioyWi) Wiy P2
unde: m;2), VNi() reprezinta debitul masic, respectiv debitul volumic al agentului termic primar - 1
respectiv secundar - 2, [kg/s] sau [Nm?/s];
pi) — densitatea la temperatura medie a agentului termic primar, respectiv secundar,
[kg/m’];
wi(2) — viteza medie a agentului termic respectiv, [m/s];

Ti2) — temperatura medie absolutd, [K];

P12y — presiunea medie a agentului termic primar, respectiv secundar, [N/m?].

Cand suprafata de schimb de cdldura este formata din tevi, pot apare doua situatii distincte:

1. circulatia agentului termic are loc prin interiorul tevilor. Sectiunea unei treceri se

2
calculeaza cu formula: S, = T’n [m]

cu n — numadrul de tevi dintr-o sectiune de trecere si d; — diametrul interior al tevilor, [m].
Atunci cand aparatul este prevazut cu mai multe treceri, numdrul total de tevi va fi:
Ni@=nz cu z numarul de treceri. Calculul termic permitdnd determinarea suprafetei

de schimb de caldura Sy, Iungimea tevilor se determind cu relatia:

Observatie: pentru schimbatoarele de caldura obignuite, grosimea peretilor tevilor variaza intre 0,5

— 2,5 mm iar diametrul acestora intre 12 — 50 mm — din considerente de compactitate si usurintad in
exploatare.
2. agentul termic circula prin exteriorul tevilor. $1 in acest caz pot exista doud situatii: fevile

sunt spalate longitudinal de catre agentul termic, caz 1n care sectiunea libera exterioara este

. . md? i
datd de relatiile: Sy, = n[xlx2 sin - —ej sau  Sjy) = nw(l —t,) in care d. este
7

diametrul exterior al tevilor iar y un coeficient de acoperire a suprafetei interioare care in
cazul schimbatoarelor cu o singurd trecere ¢y =0,8 — 0,9 iar pentru schimbatoare cu mai

multe treceri ¢y =0,6 — 0,8. Cand ¢=n/2 fasciculul de tevi este agezat in coridor, iar cand

2
0<¢<mn/2 fasciculul este asezat in esichier. Numarul de treceri va fi: z, :4S—’0(1_t1);
1(2)

tevile sunt spalate transversal de catre agentul termic; sectiunea liberd de trecere va fi

calculata cu relatiile S|,y =D,L—n'd,L sau S|, = D,L(1-1,) in care Dy este
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diametrul intern al corpului schimbatorului de caldura, [m]; L — lungimea tevilor, [m]; n’ —
numarul de tevi pe sectiunea maxima longitudinald; t; — gradul de umplere transversalad cu
tevi (t=0,75 - 0,8).
In practica, tevile schimbatoarelor de caldura se prind fie direct in colectoare, fie in plici tubulare —
in poligoane regulate sau pe circumferinte concentrice.
La asezarea in poligoane regulate:
¢ in hexagoane regulate — numarul total de tevi in fascicul va fi: n= 3a(— 1)+1 cu a —
numarul de tevi asezate pe latura hexagonului celui mai mare.

e in retea patraticd- numarul de tevi ale fasciculului va fi: n=a’cu a — numarul
de tevi asezate pe latura celui mai mare patrat.
La asezarea tevilor in circumferinte concentrice — numarul de tevi cuprinse in circumferinta cu

numadrul de ordine X, considerat de la teava centrald va fi: m_=2nx.

Determinarea lungimii schimbatorului de caldura
In general, lungimea schimbitoarelor de cildura este in functie de tipul aparatului si de diametrul
lui. Cunoscand suprafata de schimb de céldura din calculul termic al aparatului, lungimea se poate
determina cu relatia:
LS
4zS8 1)

d, (6.2)

In cazurile practice lungimea schimbatorului de caldura este limitati la 4 — 5 m.

6.3. CALCULUL HIDRODINAMIC

Asa cum s-a specificat, in schimbatoarele de caldura la care fenomenul convectiv este
preponderent, valoarea coeficientului global de transfer termic fiind sensibil influentata de viteza de
deplasare a agentilor termici. Cu cat vitezele de deplasare sunt mai mari, cu atat transferul de
caldura este mai intens, avand insd dezavantajul unui consum de energie ridicat in vederea
vehicularii acestora. De aceea, intotdeauna, calculul termic al unui schimbator de caldura este
insotit si de calculul hidrodinamic care are drept scop determinarea pierderilor de presiune a
agentilor termici In aparat pentru un regim de curgere cunoscut.

Relatia generald de calcul a pierderilor de presiune intr-un schimbator de caldurd poate fi
pusa sub forma:

Ap =XAp, +EAp, +EAp, + ZAp, (6.3)

in care:XApy; — reprezintd suma pierderilor hidrodinamice datorate frecarii, [N/m?];
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YAp; — suma pierderilor hidrodinamice datorate rezistentelor locale (coturi, variatii de
sectiuni, intrare, iesire), [N/m’];

2Ap, — suma pierderilor hidrodinamice datorate accelerarii fluidului, [N/m?];

YApn — suma pierderilor hidrodinamice datorate rezistentelor fortelor ascensionale,

determinate de cAmpuri de temperaturi, [N/m’].

Pierderi hidrodinamice de presiune datorate frecarii, Aps — depind de caracterul miscarii
fluidului si de starea suprafetei de frecare.
In ipoteza unei curgerii izoterme, relatia de calcul este:

lci wzzy
dei 2g

Ap, =1 (6.4)

in care: f; este coeficientul de pierdere de presiune datorita frecarii; l; — lungimea portiunii de
conductd, pentru care se determind rezistenta, [m]; d. — diametrul echivalent al conductei, [m]; w;
— viteza de curgere a fluidului, [m%/s]; y; — greutatea specifica a fluidului, [N/m’];
g —acceleratia gravitationald, [m/s”].

Valorile coeficientilor de rezistenta la frecare sunt date in tabele sau determinate cu relatii empirice
de forma - in cazul curgerii izoterme:

fi=f(Re) — suprafete netede hidraulic (cu Re — numarul Reynolds);

fi=f(Re, €) — suprafete semirugoase hidraulic (¢ — rugozitatea relativa a suprafetei);

fi=f(€) — suprafete rugoase hidraulic.
In curgere laminari prin conducte circulare coeficientul de frecare depinde numai de criteriul Re,
calculat la temperatura peretelui conductei:

_ 64
S = Re (6.5)

In curgere turbulenti (4-10°<Re<100-10%), coeficientul de frecare depinde de rezistenta peretilor

conductei si de criteriul Reynolds:
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f= % (in calcule aproximative f=0,025) — pentru conducte metalice netede
KO
0,129 1
f= O (f=0,04) — pentru conducte metalice rugoase
Ko
1
f= 125 07155 (f=0,05) — pentru canale din caramida
KO

Pierderi de presiune datorate rezistentelor locale (coturi, variatii de sectiuni, intrare,

iesire), Ap; — calculate cu relatia:

2
w
Ap, =¢ 2 (6.6)
2g

unde ¢ — coeficientul rezistentelor locale
Pierderile hidrodinamice datorate accelerarii fluidului, Ap, — pentru o sectiune constanta a
canalului de curgere, se calculeaza cu relatia:
Ap, = paw; = pw} (6.7)
cu: Wi, p1 — viteza, respectiv densitatea gazului in sectiunea de intrare;
W2, P2 — Viteza, respectiv densitatea gazului in sectiunea de iesire.
Pierderea de presiune hidrostatica, Ap, — apare din cauza diferentei dintre greutatea specifica a

gazului care se deplaseaza intr-un canal oarecare si greutatea specifica a aerului ambiant, putandu-
se calcula cu relatia:
ap, =belp, ~p,) (638)

unde: b — diferenta intre nivelul planului de referinta si nivelul portiunii in care se determind App,
[m];

p. — densitatea aerului ambiant, [N/m’];

pg — densitatea gazului cald la temperatura medie a portiunii situate intre cele nivele, [N/m’].

In calcule mai putin exacte, pierderile de presiune datorate acceleririi fluidului precum si

cele rezultate din campul de temperaturi, considerandu-se partial incluse in celelalte pierderi, pot fi

neglijate.

6.4. CRITERII DE DETERMINARE A EFICIENTEI, DE COMPARARE SI DE ALEGERE
A SCHIMBATOARELOR DE CALDURA

Alegerea celui mai indicat tip de schimbator de caldura, pentru anumite conditii impuse de procesul

tehnologic, se face pe baza unor criterii cum ar fi: satisfacerea parametrilor tehnico-functionali —
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presiune, temperaturd, mediu de lucru, eficientd termica, randament energetic, randament exergetic
si parametrii tehnico-economici.

Y Eficienta schimbatorului de caldurd
Prezentatd in cadrul metodelor de calcul termic, eficienta termica a schimbatorului de caldura este
exprimata prin relatia:

__9 6.9
O (©2)

Y Randamentul energetic — se deduce din ecuatia de bilant scrisd pe baza Primului Principiu

al Termodinamicii:

0,]=0,+0, [W] (6.10)
caz in care randamentul energetic este dat de relatia:
nenzézl—& (6.11)
@l ol

reprezentand practic masura calitatii izolatiei termice a schimbatorului de caldura.
Y Randamenul exergetic — se defineste ca raportul dintre cresterea exergiei fluidului rece si
scaderea exergiei fluidului cald:
AE, T

_AE (6.12)
AE| AR

77(’){
unde: AE,; reprezintd variatia de exergie a agentului primar, [W];
AE, — variatia de exergie a agentului secundar, [W];

m; — pierderile de exergie care Insotesc transferul de caldurd in schimbatorul de caldura

analizat, [W].

46



Echipamente gi instalatii termice I — notite de curs

CURS 7
SCHIMBATOARE DE CALDURA CU PLACI

7.1. EVOLUTIE, CLASIFICARE, DOMENII DE UTILIZARE

Conceptul de schimbator de caldura cu placi dateaza de la inceputul acestui secol, nefiind
insa suficient exploatat pana la Richard Seligman, fondatorul lui AVP International Ltd, prima
firma ce a introdus, Tn 1923, comercializarea schimbatoarelor de caldurda cu placi si garnituri,
primele aparate de acest tip fiind limitate din punct de vedere a conditiilor de functionare la o
presiune de 2 bar si o temperaturda de aproximativ 60 °C. De atunci, schimbdtoarele de caldura cu
placi si garnituri au rdmas practic neschimbate din punct de vedere constructiv si a tehnologiei de
fabricatie, dar dezvoltarile din ultimele decenii au condus la ridicarea parametrilor operationali —
presiune §i temperaturd la 30 bar, respectiv 180 °C, prin marea varietate existentd la nivelul
materialelor din care pot fi realizate placile si garniturile de etansare.

Se pot distinge doud categorii de aparate: schimbatoare cu suprafatd primara si schimbatoare
cu suprafatd secundard — intre placi este inseratd o umpluturd metalicd ce reprezintad o suprafata

suplimentara, secundara, de transfer de caldura.

SCHIMBATOARE DE CALDURA CU PLACI

/\

SCHIMBA[OARE CU_ SCHIMBATOARE CU
SUPRAFATA PRIMARA SUPRAFATA SECUNDARA
Plgci si Placi sudate Asaablaje Placi presate Placi lipite
garnituri sau lipite speciale

Figura 7.1. Clasificarea schimbatoarelor cu placi

Aceste aparate sunt realizate prin imbinarea de placi care realizeaza intre ele spatii prin care
circuld agentii care schimbad cdldura. Acesti agenti ocupa alternativ spatiile dintre placile
schimbatorului de calduri, astfel incat si nu se amestece intre ei. In consecint, spatiile dintre placi
trebuie sa fie etansate fatd de exterior si fata de spatiile in care se gasesc alti agenti.

Exista patru variante tehnologice de realizare a schimbatoarelor de caldura cu placi:

47



Echipamente gi instalatii termice I — notite de curs

Schimbatoarele cu placi si garnituri demontabile sunt de tipul prezentat in figura 7.2. Placile intre
care se introduc garniturile, se monteaza impreuna intre o placa de baza si una mobila. Placile pot
sa fie demontate in vederea curatarii. Fixarea placilor se realizeaza cu ajutorul unor tiranti. Din

punct de vedere al schemei de curgere, se pot realiza curgeri in contracurent sau in echicurent.

Figura 7.2. Schimbator de caldura cu placi si garnituri demontabile

Materialele din care se realizeaza placile depind de natura agentilor de lucru, iar cele mai utilizate
sunt: oteluri inoxidabile; aliaje de aluminiu; aliaje de titan; aliaje cupru-nichel.

Grosimea placilor poate sa varieze intre 0,6...1,1 mm, sau chiar mai mult.

Pentru garnituri se pot utiliza, de asemenea, mai multe materiale in functie de temperaturile de
lucru:

- nitril (tmax= 110 ° C);

- butil (tmax = 135 °C);

- etilen-propilen (tmax = 155 ° C);

- viton (tmax = 190 ° C);

Domeniul temperaturilor de lucru pentru aceste aparate poate sd varieze intre —50...+190°C.
Presiunile nominale maxime de lucru pot sd ajunga pana la 16...20 bar, iar diferenta maxima dintre
presiunile circuitelor poate sa ajunga pana la 9...12 bar si in mod exceptional la 20 bar.

Garniturile sunt elemente care limiteaza nivelul presiunilor si temperaturilor in schimbatoarele de

caldura cu placi.
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Constructia monotrecere este varianta utilizatd in mod curent. Fluidele circuld in contracurent,
racordurile fiind fixate pe un batiu fix. Curdtirea este asiguratd prin simpla deschidere a batiului
mobil fard demontarea racordurilor hidraulice.

Conceptia multitreceri permite o mai bund eficacitate termica in cazul unui regim de temperaturi
ridicate. Numarul egal de treceri pentru cele doud fluide permite realizarea unui schimb de caldura

in contracurent. Racordurile sunt pozitionate pe batiul fix dar si pe batiul mobil.

Figura 7.3. Constructia unui schimbator

de caldura cu placi

1. batiu fix;

2. pachet de placi;
3. batiu mobil;

4. ghidaj superior;
5. ghidaj inferior;
6. suport;

7. tiranti

Schimbatoarele cu placi sudate au placile asamblate nedemontabil prin sudare.

Presiunile nominale maxime pot sd ajungd pana la 30...40 bar, iar domeniul de temperaturi intre
care pot sa lucreze este de —200...+200 °C.

Schimbatoarele cu placi brazate sunt realizate cu placi din otel inoxidabil asamblate prin brazare
(lipire) cu ajutorul unui aliaj pe baza de cupru, in cuptoare sub vid. Se pot utiliza ca vaporizatoare
sau ca schimbatoare interne de cadldura, dar numai pentru agenti curati, deoarece nu se pot curata
decat prin spalare chimica. Compactitatea acestor aparate este foarte mare.

Schimbatoarele de caldura cu pldaci aviand circuite imprimate sunt realizate din placi metalice
plane, avand gravate pe suprafatd circuite fine (cca. 1 mm), prin metode chimice. Placile sunt
asamblate in blocuri prin Incalzire §i presare, procedeu denumit si sudare sub presiune. Canalele
sunt legate la doud perechi de colectoare, pentru a forma doud circuite separate. Din aceste placi se
pot realiza condensatoare si vaporizatoare foarte compacte.

Pentru a caracteriza performantele si a alege tipul de pldci pentru un schimbator de cédldurad se

utilizeaza 1n general urmatorii parametri:
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» debitele primare si secundare care determind dimensiunile tubulaturii de racordare a
schimbatorului si permit stabilirea dimensiunilor placilor;
» numarul de unitati de transfer termic (NTC), care caracterizeaza temperatura pentru un
fluid, raportat la diferenta de temperatura medie intre cele doua fluide;

» pierderile de presiune, impuse, in general, de utilizator.

7.2. DIMENSIUNI SI PARAMETRI GEOMETRICI. PERFORMANTE
TERMOHIDRAULICE

Principalii parametri geometrici ai schimbatoarelor de caldura cu placi sunt:

B — unghiul de ondulare format intre directia principald de curgere si de directia de ondulare (f=90°
pentru placi cu caneluri drepte, f<90° pentru placi cu caneluri inclinate);

p — pasul de ondulare, in m;

Hp — ndltimea canalului sau inaltimea de ondulare, in m;

L — lungimea placii, in m;

e — Indltimea onduldrii, Tn m;

1 — latimea placii, in m;

Sp — suprafata de schimb de caldura a unei placi, in m’.

Diametrul hidraulic pentru canalul dintre placi este in general definit prin relatia:

4S. Al-H
d, =22C = 0 _—2H 7.1
"Tp  20+H,) o [m] 7.

. A 2
cu Sc — sectiunea de curgere a canalului, in m”;

P — perimetrul udat perpendicular pe directia principala de curgere, in m.

% Regimuri si configuratii de curgere

Configuratia curgerii intr-un canal ondulat este influentatd in principal de criteriul Reynolds,

unghiul de ondulare si pasul adimenional p =p/H,.

In tabelul 7.1. este prezentati o sintezi a regimurilor de curgere ce pot apare intr-un canal ondulat
cu =90 °C.

Tabelul 7.1. Sinteza potentialelor regimuri de curgere

Re Caracteristicile curgerii

<100 Curgere laminara uniforma

100 — 200 Curgere scindatd in doua zone:
- curgere predominant laminara in centru;

- recirculare dinamica si stabila 1n cavitati

200 - 350 Curgere scindata in doud zone:
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- curgere predominant laminara in centru;

- curgere secundara nestationara in cavitati

350 — 2000 | Curgere turbulenta in configuratie foarte stabila

>2000 Curgere turbulenta scindata in doud zone:

- curgere predominant turbulenta in centru;

- zone cu viteze relative reduse la periferie

Observatii
% Numadrul Reynolds de tranzitie (Rey,) spre curgerea turbulentd depinde de unghiul de
ondulare si de pasul adimensional;
&~ Pentru curgeri caracterizate de numere Reynolds superioare celor de tranzitie, se pot obtine
amestecuri mai bune ale fluidului, ceea ce conduce la recomandarea uwtilizarii

schimbatoarelor de caldura cu placi in tratarea fluidelor sensibile.

& Pierderi de presiune
Principalele pierderi de presiune care apar la curgerea unui fluid printr-un schimbator de
caldura cu placi sunt pierderile de presiune din canale $i pierderile de presiune din sectiunile de
intrare respectiv iesire din aparat. In general, se considera ca dimensiunile sectiunilor de admisie si
evacuare sunt importante pentru ca pierderile de presiune sa devina neglijabile aici 1n raport cu cele
dintre placi. Cunoasterea vitezei fluidului ce circula printr-un canal al schimbatorului de céldura cu
placi si considerarea diametrului hidraulic d, ca dimensiune caracteristica a curgerii, conduce la

exprimarea pierderilor de presiune functie de coeficientul de frecare, f, prin urmatoarea relatie:

2
L
Ap=4f"”2” - (7.2)
h

cu p - densitatea fluidului, in kg/m’ si w — viteza fluidului, in m/s.
Coeficientul de frecare f este functie de valoarea numarului Reynolds cat si de unghiul de ondulare

al placii si pasul adimensional p*, exprimandu-se printr-o relatie de forma:

f=aRe™ (7.3)
in care coeficientii a, b au valorile date in literatura de specialitate in functie de valoarea pasului
adimensional.

Precizare

% Pentru Re=1000, curgerea printr-un canal ondulat este turbulentd in timp ce pentru o teava

neteda regimul este laminar.

% transferul de cilduri
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Coeficientul de schimb de cdldura a, la curgerea printr-un canal ondulat, pentru un fluid aflat in
curgere monofazica, se exprima analitic prin legatura dintre numarul Nusselt, Reynolds si Prandtl,
plus un termen de corectie ce tine seama de variatia proprietatilor fizice ale fluidului cu temperatura

in stratul limita:

Ty

0,25
Nu =aRe’ Prc{;—r] _dy (7.4)

unde

A — conductivitatea termica a fluidului, in W/m-K;

Pr, — numarul Prandtl al fluidului la temperatura peretelui.

a, b, c — constante date de literatura de specialitate, in functie de unghiul de ondulare al placii 3 si

pasul adimensional p*.

% Depunerile in schimbitoarele de cilduri cu placi
Schimbatoarele de caldura cu placi se comportd mai bine decat cele tubulare din punct de
vedere al functiondrii reale in timpul céreia se pot forma depuneri pe suprafetele placilor.
Curatarea schimbatorului se poate face foarte simplu, fie prin procedee chimice eficace, fie prin

demontarea placilor atunci cand o curdtire mecanica este necesara.

% Particularititile calculului termic pentru schimbatoarele de cilduri cu plici
Particularitétile calculului sunt legate de geometria canalului si de faptul cd o datd cu
madrirea numarului de placi pentru marirea suprafetei de schimb de caldurd, viteza agentilor termici
scade. Si in acest caz, calculul termic va fi insotit de calculul hidraulic. in eventualitatea obtinerii
unor pierderi de presiune mai mari ca cele impuse de functionarea aparatului, se impune fie marirea

numarului de canale (placi), fie alegerea altui tip de placa.

7.3. COMPARATIE INTRE SCHIMBATOARELE DE CALDURA CU PLACI SI CELE CU
TEVI SI MANTA

Domeniile de aplicabilitate a tehnologiilor intalnite astdzi pe piata schimbdatoarelor de
caldura poate fi caracterizata de patru variabile principale:
v temperatura agentului cald;
v' presiunea de functionare;
v" numarul de functiuni pe care le poate indeplinii: vaporizator, condensator, schimbator

gaz/gaz, gaz/lichid, lichid/lichid;
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v" numarul de unitati de transfer de caldurd (NTC) care poate fi considerat ca un indicator a

performantelor schimbatorului.

Figura 7.4 prezinta fiecare tip de schimbator de cdldurd printr-un dreptunghi care este definit de

limitele de aplicabilitate si de performantele termice maximale ale schimbatoarelor de caldura

existente astdzi pe piata.

temperatural 9]
1000
placi sudate koo graft
= 500 tewi si marta
s
NTC T presiunea bar)
4 5 2 1 | [s0 | 100 .
Figura 7.4.
1 .. L .
Domenii de aplicabilitate a diverselor
T tipuri de schimbatoare de caldura
a1
placi si garnitri n
T
Nurarul de funciiuni

II.

I1I.

IV.

Schimbatoarele cu tevi si manta pot fi utilizate pana la temperaturi si presiuni ridicate (900
°C, 100 bar) si indeplinesc toate functiunile (gaz/gaz, gaz/lichid, lichid/lichid, vaporizator,
condensator), prezentdnd in schimb dezavantajul unor performante scidzute de transfer,
numarul NTC fiind limitat de valoarea 1.

Schimbatoarele de cdldura cu placi si elemente de etansare nu pot fi utilizate nici in conditii
de temperaturi si presiuni superioare valorilor 200 — 250 °C si respectiv 20 bar, nici ca
schimbatoare gaz/gaz, in schimb performantele de transfer de cdldurd sunt ridicate
(NTC=S).

Schimbatoarele cu placi sudate constituie un progres remarcabil, permitand atingerea unor
temperaturi de pana la 450 °C si presiuni de 40 — 50 bar.

Schimbatoarele cu placi prezintd, in plus, alte avantaje, cum ar fi: compactitate, fiabilitate,

usurinta curatarii, pret de cost redus.
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CURS 8
GENERATOARE DE ABUR.
STRUCTURA. PRINCIPII DE FUNCTIONARE. COMBUSTIBILI ENERGETICI

% Structura si functionarea generatorului de abur

Generatoarele de abur sunt instalatii de vaporizare a apei care utilizeaza caldura provenitd din
arderea unui combustibil sau dintr-un proces industrial (cazane recuperatoare de caldurd). In
cazanele utilizate in instalatiile energetice aburul rezultat din procesul de vaporizare este
supraincalzit la o temperaturd mai mare decat temperatura de saturatie a aburului saturat in vederea
ridicarii entalpiei sale. Procesul de supraincalzire are loc in supraincazitorul cazanului de abur — o
suprafata de transfer termic din interiorul cazanului. Pentru a utiliza o cantitate cat mai mare din
caldura gazelor de ardere, cazanele sunt prevazute cu suprafete de transfer termic pentru
preincélzirea apei de alimentare (economizor) si suprafete de transfer termic pentru preincalzirea
aerului necesar arderii (preincalzitor de aer).

Generatorul de abur are in componentd canale de dimensiuni relative mari in care sunt
imersate sisteme de tevi. Gazele de ardere provenite de la arderea combustibililor circuld prin
canale, pe la exteriorul tevilor, cedand caldura catre agentul termic (apa si abur) care este vehiculat
prin interiorul acestora. Arderea combustibililor se realizeaza intr-o zona situata la baza canalelor —
focar. Peretii canalelor pot fi realizati fie din materiale ceramice rezistente la temperaturi inalte, fie

din membrane metalice racite la interior cu apa si/sau abur.

% Combustibili utilizati in generatoarele de abur. Clasificare, proprietiti, caracteristici
Numim combustibil orice substantd care reactioneaza cu oxigenul din aer si dezvoltd caldurd in
conditii tehnico-economice avantajoase. O substantd pentru a fi consideratd combustibil trebuie sa
indeplineascd urmatoarele conditii:

- sd se gaseascd 1n cantitati suficiente si sd poata fi exploatatd in conditii economice cel putin

30 de ani;
- sd se poata transporta si depozita in conditii de siguranta;
- sd nu aiba un alt mod de folosintd superior din punct de vedere economic;
Clasificarea combustibililor se face In functie de trei criterii:
1. In functie de valoarea puterii calorifice. Astfel, daca:
Qi O H ©)<12560 kJ/kg — combustibilii sunt denumiti combustibili inferiori;
12560 kJ/kg<Q™ O H;" ©)<21000 kJ/kg — combustibilii sunt denumii combustibili medii;
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Qi O H ©)>21000 kJ/kg — combustibilii sunt denumiti combustibili superiori;

1. In functie de starea de agregare, clasificare combustibililor este prezentati in tabelul 8.1:

Tabelul 8.1. Tipuri de combustibili

Solizi Lichizi Gazosi

Carbune (carbune brun, huila, antracit) Pacura Gaz natural;

Sisturi bituminoase Gaze reziduale combustibile
Deseuri solide combustibile

Combustibilii solizi si lichizi se caracterizeaza printr-o stare initiald, care defineste compozitia
masicd exprimata In procente, in conditii reale de utilizare. In cadrul compozitiei se disting cinci
elemente: C — carbon, H — hidrogen, O — oxigen, N — azot, S; — sulf combustibil, si doud substante:

A — masa minerald necombustibila (cenusa) si W, — umiditatea.

C+H+O+N+S/+A+W=100 [%] (8.1)
Similar, combustibilii gazosi se caracterizeaza printr-o compozitie volumetricd exprimatd in
procente.

CO, +CO+H,+N,+0,+H,S+» C,H,+H,0=100  [%)] (8.2)

2. In functie de modul de obtinere, avem:
- combustibili naturali;

- combustibili artificiali.

% Proprietiti fizico-chimice ale combustibililor
Puterea calorificd reprezinta cantitatea de caldura degajata prin arderea completa a unitatii de masa
sau de volum a combustibilului. In mod uzual, in cazul combustibililor folositi in generatoarele de
abur, se utilizeaza puterea calorificad inferioara, care nu tine seama de cdldura latentd de vaporizare
a vaporilor de apa din gazele de ardere.
In cazul combustibililor solizi si lichizi, daci se cunoaste compozitia la starea initiald, puterea
calorifica inferioarad se determind cu relatia:
0] =339C" +1029,11" —109(0" — 57 )- 25,1, [kl/kg] (8.3)

cu componentele combustibilului exprimate in procente.

Pentru un combustibil gazos anhidru (fard continut de vapori de apd) puterea calorifica

inferioara este datd de expresia:

an 1 i
0" =210, [kJ/m’N] (8.4)

cu: 1 — participatia volumetrica a componentei j, %o;
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Qi,ji - puterea calorifica inferioard a componentei j, kJ/m’N.
Umiditatea, W- poate fi:

- umiditate de imbibatie, provenitd din apa amestecatd mecanic cu combustibilul, putand fi
eliminatd prin uscare 1n aer liber, timp indelungat pana cand greutatea combustibilului
ramane neschimbata;

- umiditate higroscopica, reprezentand umiditatea ce rdmane dupa eliminarea umiditatii de
imbibatie. Prin eliminarea acestei umiditati se obtine combustibilul la stare anhidra.

Materii volatile, reprezentand acea parte din greutatea combustibilului care in procesul de ardere se
degaja prin incalzirea combustibilului fard a include si vaporii de apa rezultati In urma acestei
incalziri. Influenta lor asupra procesului de ardere este cu atdt mai mare cu cat combustibilul se
aprinde la o temperaturd mai micd, arderea decurge mai repede iar flacara obtinuta este mai mare.
Cocsul, reprezinta partea din combustibil care rdmane in procesul de ardere dupa degajarea
materiilor volatile i a vaporilor de apa, fiind format din doud parti: o parte care contine substanta
combustibild numitd cocs fix sau cocs net, cs, $i 0 parte ce rezultd din arderea compusilor minerali
necombustibili numita cenusa.

Caldura specifica — valoarea ei este necesara in calculul arderii in vederea determinarii caldurii cu
care combustibilul intrd in focar dar si a determinarii caldurii cu care cenusa paraseste focarul (in

vederea determinarii pierderilor de caldurd ale cazanului cu nearsele zgura si cenusa).

% Caracteristici tehnologice
Granulatia — se exprima prin compozitia granulometrica a combustibilului care indica dimensiunea
particulelor acestuia. Determinarea compozitiei granulometrice constd In impartirea in clase
granulometrice a unei mase de combustibil trecuta prin site de diferite dimensiuni.
Unghiul taluzului natural — cuprins intre 32-45 grade, reprezintd unghiul format de linia cu cea
mai mare panta a gramezii de carbune formata prin aruncarea acestuia pe un plan orizontal. Unghiul
taluzului natural determina gradul de alunecare a combustibilului solid.
Exfolierea — se manifestd prin farAmitarea particulelor de carbune ca urmare a contractarii
straturilor exterioare datorate uscarii combustibililor.
Cele doua mari circuite ale unui generator de abur sunt circuitul apa-abur si circuitul aer-gaze de

ardere.

& Circuitul api — abur
Circuitul apa — abur al generatorului este format din sisteme de tevi imersate in canalele de gaze de
ardere. Din punct de vedere functional se disting urmatoarele suprafete de transfer de cdldura ale

acestui circuit: economizor, vaporizator, supraincalzitor primar si supraincalzitor intermediar.
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Economizorul (ECO) realizeaza cresterea de temperatura a apei de alimentare pana la o valoare
apropiatd de cea de saturatie. Transferul de caldura intre apa si gazele de ardere este de tip
convectiv.

Vaporizatorul (VAP) asigurd trecerea apei din faza lichidd in cea de abur saturat, transferul de
caldura realizandu-se preponderent prin radiatie.

Supraincalzitorul primar (SI) realizeaza supraincalzirea aburului saturat pand la nivelul de
temperatura dorit; transfer de caldura: convectiv — radiativ.

Supraincalzitorul intermediar (S11) apare in cazul centralelor conventionale cu abur si asigurd o
crestere a temperaturii aburului deja destins 1n corpul de inaltd presiune al turbinei.

Modul in care se realizeaza transferul de caldura, pe de-o parte, si nivelul de temperatura necesar a
fi atins de catre agentul apa-abur, pe de alta parte, impun modul in care aceste suprafete de schimb

de caldura sunt amplasate in interiorul canalelor de gaze de ardere.

T Cos

ECO
Figura 8.1. Amplasarea
SL. SII suprafetelor de schimb de céldura
in generatoarele de abur
VAP
Combustibil+aer
FOCAR

La interiorul tevilor vaporizatorului are loc schimbarea de faza, coeficientii de transfer de caldura
avand valori ridicate. In aceste conditii se impune plasarea acestei suprafete de schimb de calduri in
focar unde, la exteriorul tevilor, coeficientii de transfer de caldura sunt, deasemenea, mari —
transferul termic realizdndu-se preponderent prin radiatie.

In cazul SI, SII, ECO, coeficientii de transfer de caldura posibili a fi obtinuti la interiorul tevilor
sunt sensibili mai mici decat pentru VAP, cele trei suprafete fiind amplasate in zona convectiva a

generatorului.

Y Sistemul de aer si gaze de ardere
Gazele care evolueaza in cazanul de abur sunt aerul necesar arderii §i gazele rezultate in urma

arderii, cu debitele D si Dg. In urma calculului arderii rezulta cantitatea teoretica de aer necesara,
D" Pentru a avea o ardere corectd trebuie ca debitul de aer introdus si fie mai mare decat cel

teoretic, In raportul
D A

A=—= 8.1
D' (8.1)
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Acesta este definit drept coeficient de exces de aer. Excesul de aer este determinat de felul
combustibilului si de modul siu de ardere. In cazul unui combustibil ars in stare granulati,
suprafata de contact dintre combustibil si aer fiind redusa, pentru a obtine o ardere completa este
nevoie de un exces de aer mai mare (A= 1,3 - 1,5). in cazul combustibililor lichizi, gazosi sau solizi
macinati, contactul cu aerul este mult mai intim si excesul de aer este mult mai mic, $i anume:

v’ pentru gaze si pacurda A = (1,01 - 1,03), depinzand de calitatea arzatoarelor,

v’ pentru carbune macinat valoarea uzuala este A = (1,1 - 1,2).
Dy si D¢ sunt direct proportionale cu cantitatea de combustibil ars, iar pentru un kilogram de
combustibil debitele specifice variaza cu cantitatea combustibilului.
Circuitul aer-gaze de ardere al unui generator de abur Indeplineste urmatoarele functiuni:

- vehicularea si preincalzirea aerului necesar arderii;

- filtrarea gazelor de ardere;

- evacuarea 1n atmosfera a gazelor de ardere.
Circulatia aerului de ardere si a gazelor se face sub actiunea ventilatoarelor de aer si de gaze de
ardere antrenate cu motoare electrice. In figura 10.6 este prezentat desfisurat traseul de aer - gaze al
unui cazan de abur in cazul arderii de cdrbune, indicand in diagrame variatia presiunii i
temperaturii de-a lungul acestui traseu. In aceastd schemai se poate urmiri alcituirea cazanului din
urmatoarele elemente parcurse de fluxul aer - gaze: PE - preincilzitorul de aer folosind abur;
aceasta preincalzire externd are loc iarna, in cazul intrebuintdrii combustibililor bogati in sulf, cu
scopul de a evita coroziunea; VA - ventilatorul de aer; PA - preincalzitorul de aer, fata strabatuta de
aer; A - arzatorul; F - focarul si suprafetele de vaporizare constituite de ecranele de tevi supuse
radiatiei in focar; SI; si SI, - supraincalzitoarele; EC - economizorul (preincalzitor de apd); PA -
preincalzitorul de aer, fata strabdtutd de gaze; FC - filtrul pentru retinerea cenusii din gaze; VG -
ventilatorul de gaze (exhaustor);
Din evolutia temperaturii de-a lungul traseului de aer — gaze, figura 8.2, se observa ca temperatura
maxima de ardere se stabileste 1n focar, t;, ea scazand apoi treptat, pana la temperatura de evacuare
la cos.
In zona temperaturilor inalte apare pericolul de coroziune al tevilor datoritd actiunii pentaoxidului
de vanadiu V,0s asupra otelului la temperaturi ale metalului peste 600° C. Din aceastd cauza, la
folosirea combustibililor lichizi (pacurd), care contin vanadiu, temperatura aburului trebuie limitata
la (540 - 550) °C, astfel incat in teava de supraincdlzitor cu cea mai ridicata temperaturd a metalului
sd nu apara conditii de coroziune.
In zona temperaturii joase a gazelor, la iesirea din cazan si din preincilzitorul de aer, apare

pericolul de coroziune datoritd sulfului continut in combustibil. Trioxidul de sulf format prin
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ardere, da nastere 1n contact cu vaporii de apa din gaze la acid sulfuric, care, condensat pe suprafete
metalice reci, este puternic coroziv.

Temperatura de condensare a picaturilor de acid, denumitd “temperatura de rouda acida” care are o

valoare dependenta de continutul de umiditate al gazelor trebuie evitatd neaparat.

Aer din exterior
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Figura 8.2. Schema desfasurata a traseului aer - gaze Intr-un cazan:
I - diagramele temperaturii gazelor: 1 - fara recirculatie; 2 - cu recirculatia gazelor;

1I - diagramele presiunii aerului si gazelor: 3 - cazan cu depresiune in focar, 4 - cazan cu suprapresiune in focar

Din punct de vedere al traseului de gaze cazanele sunt caracterizate prin presiunea din focar.
La cazanele cu depresiune in focar, ventilatorul de aer, VA, creeaza o inaltime de refulare H, (mm
col. mmH,0). Presiunea aerului scade treptat in canalele de aer si apoi in arzatoare, sau la trecerea
prin stratul de combustibil care arde, astfel incat la partea superioara a focarului sa se instaleze o

usoard depresiune.
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CURS 9
GENERATOARE DE ABUR - continuare

9.1. MARIMI CARACTERISTICE ALE CAZANELOR DE ABUR

Parametrii de baza ai generatoarelor de abur sunt cupringi in STAS 2605 — 73 si se refera la valorile

nominale ale presiunii, temperaturii si debitelor, conform cu definitiile de mai jos:

o debitul orar de abur al cazanului, D - cantitatea orard de abur, produsa de cazan. Acesta

depinde de tipul cazanului, marimea suprafetei de incalzire, solicitarea termica a suprafetei
de Incalzire, situatia in care se giseste cazanul si instalatiile auxiliare;

o debitul nominal de abur (maxim continuu), D, - debitul maxim de abur pe care trebuie sa-1

asigure cazanul Tn mod continuu, la parametrii nominali ai aburului si ai apei de alimentare;

O presiunea nominald, p, - presiunea de lucru maxima la iesirea din cazan, la debit nominal si

la temperatura nominala de supraincélzire;

O presiunea maxima, pmax - presiunea maxima admisd la elementele cazanului, care se ia in
consideratie la calculele de rezistenta ale elementelor sub presiune ale cazanului;

o temperatura de supraincdlzire, t; - temperatura aburului supraincalzit la iesirea din

supraincalzitor, la debitul nominal si presiunea nominala;

o temperatura apei de alimentare, t,, — temperatura la intrarea apei de alimentare in cazan

(tambur, economizor)
Pe langa aceste marimi caracteristice, pentru a compara intre ele cazane de diferite tipuri,

incélzite cu diferiti combustibili, se mai foloseste incdrcarea specificad a suprafetei de incalzire

(numita si debit specific orar de abur), care reprezinta raportul intre debitul nominal de abur D, si

suprafata de incalzire S:

d_=1000 ’?9 v [kg/(m’h)] ©.1)

Observatie
%~ Acest parametru reprezintd unul dintre criteriile de apreciere a gradului de eficienta a
tipului de cazan — cu cét ds este mai mare, cu atat suprafata de incalzire totala a
cazanului este mai micd pentru un debit dat.
Totusi, trebuie precizat ca prezintd un dezavantaj ce deriva din faptul cd suprafata de incélzire
variaza (In aceleasi conditii de transfer termic) in raport direct cu cédldura de vaporizare a apei,
astfel incat cazane de acelasi tip, lucrand la Tnalta si foarte inaltd presiune, au incarcari specifice

mai mari decat acelasi cazan cand functioneaza la o presiune mai joasd. In plus, acest criteriu nu
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poate fi aplicat la cazanele cu strabatere fortata la care nu se poate delimita precis suprafata de

incalzire a sistemului fierbator.

9.2. CLASIFICAREA CAZANELOR DUPA SISTEMUL DE CIRCULATIE A APEI

Datorita presiunii si debitului mare de abur, totalitatea cazanelor din centralele electrice sunt cu
tevi de apa.

Circulatia apei in cazan poate fi:

- naturala (are la baza diferenta de densitate dintre fluidele cuprinse intre doud ramuri ale
circuitului);

- fortatd (circulatia apei este realizati cu ajutorul unei pompe). In cazul in care circulatia apei
in cazan este asiguratd de pompa de alimentare a cazanului, atunci cazanul este cu
strabatere fortata.

Debitul de apa D,, care circula prin elementele suprafetei de vaporizare se compune din debitul de
apa introdus 1n cazan si un debit de apa recirculat. Raportul dintre debitul de apa D, si debitul de
abur D produs de cazan se numeste multiplu de circulatie, n:

D
Sl 9.2
=" 9:2)

Multiplul de circulatie este n=10 + 40 la cazanele cu circulatie naturald, n= 4 + 12 la cazanele cu
circulatie fortatd si n=1 pentru cazanele cu stribatere fortata.

In tabelul 9.1 se prezintd o clasificare a cazanelor de abur dupa sistemul de circulatie a apei, cu
indicarea presiunii maxime a aburului.

Tabelul 9.1. Tipuri de cazane cu abur in functie de circulatia apei

Nr. | Felul circulatiei Presiunea maxima a aburului

crt. la iesirea din supraincilzitor, [bar]
1. | Naturala 140 — 165

2. | Fortatda multipla (La Mont) 180

3. | Fortata unica (Benson, Ramzine) | 250

4. | Fortatd unica cu recirculare 350

Cazane cu circulatie naturala
La aceste cazane circulatia apei in sistemul de vaporizare se face datoritd diferentei de densitate
intre faza lichida si emulsia apd - abur. Aceastd diferentd de densitdti creeaza la randul ei o

diferenta de presiune care asigura circulatia agentului termic:

Ap = (pdesc - pasc )gh (93)
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Diferenta de densitate se reduce odata cu cresterea presiunii, din aceastd cauza presiunea
maxima pana la care se pot folosi cazanele cu circulatie naturala fiind de 165 bar, insa in
majoritatea constructiilor se limiteaza folosirea lor la 140 bar.
In acest caz, dupi ce stribate economizorul, apa este introdusi in tambur — punctul de separatie
dintre faza lichida, respectiv gazoasa. Din tambur, apa saturata este dirijatd catre vaporizator prin
intermediul unor tevi descendente amplasate 1n exteriorul canalelor gazelor de ardere.
Vaporizatorul consta din tevi ascendente situate, spre deosebire de cele descendente, in calea
gazelor de ardere, pe peretii focarului. In aceste tevi are loc procesul de fierbere, la tambur fiind
returnatd o emulsie apa-abur. Vaporii saturati astfel formati sunt colectati pe la partea superioara a
tamburului, fiind directionati catre supraincalzitor.
Prezenta tamburului §i a colectoarelor ecranelor sistemului de vaporizare permite efectuarea

purjarii in punctele de concentrare maxima a salinitatii apei si deci corectarea bilantului sarurilor

din apa.
9
8
7 \
6 \‘;gli\! i
g
--HHEI “LL Figura 9.1. Generator de abur cu circulatie
5 <
T~ ‘ ‘ ‘ naturala
4 ;
'\‘5
2 1 — arzatoare; 2, 3 — colectoare de aer; 4 —
pereti membrand anterior §i posterior; 5 —
fascicul convectiv; 6 — pereti membrand
7
laterali; 7 — feston; 8 — colector; 9 -

supraincalzitor; 10 — tambur superior; 11 —

instalatie interioarda de separare; 12, 13 —

conducte de abur saturat; 14 — schimbator de

(\

caldura; 15 — preincalzitor de aer cald; 16 —
economizor, 17 — ventilator de aer; 18 —

conducta aer cald; 19 — tambur inferior

Viteza de circulatie a apei in tevile suprafetelor de vaporizare este redusd si aceasta
conduce la diametre de tevi care depasesc in general 30 mm in interior.

Consecintd: coeficientii de schimb de cdldurd au valori limitate i greutatea sistemului

H

fierbator al cazanului este mai mare decat la alte tipuri.
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Cazanele cu circulatie naturald au un volum mare de apa si deci au inertie termicd importanta. Din
aceasta cauza:
v consumul de caldura la pornire este mare iar incilzirea se face mai incet, fiind limitatd de
diferentele de temperaturd admise intre diferitele puncte in materialul tamburului;
v’ constantele de timp ale fenomenelor tranzitorii sunt mari si deci este posibild o reglare
usoara;
v’ cazanele permit salturi mari de productie, fara sa apara caderi mari de presiune.
La sarcini partiale temperatura focarului scade, procentul de abur in tevile de vaporizare se reduce
si circulatia apei se ingreuneaza, cu pericol de stagnare. Din aceastd cauza debitul minim de
functionare al cazanului este limitat la (0,4 + 0,5) din cel maxim.
Cazanele cu circulatie naturala au o raspandire largd in centralele electrice actuale, cu presiuni de

140 bar. Ele sunt preferate in special pentru unitatile de termoficare.

Cazane cu circulatie fortata multipla (La Mont)

Cazanele cu circulatie fortatd multipld, pastreazd caracteristicile tehnice ale cazanelor cu
circulatie naturald in privinta volumului mare de apa, a sistemului de circulatie si a posibilitatii de
purjare, dar intensifica schimbul de cdldurda din tevi datoritd activarii circulatiei apei in sistemul

fierbator cu ajutorul unor pompe.

= ! Figura 9.2. Schema de principiu a generatorului de abur

| La Mont

ARLR TR

I i i)

l i '

] L h | a — economizor; b — vaporizator, ¢ — supraincalzitor, d
9 H

! B | — pompa de circulatie; e — conducta de alimentare; f —
! d ['ﬁ: - conducta de refulare a pompei; g — conducta de

recirculare; h — conducta de umplere cu apa a

supraincalzitorului la pornire; I — clapeta de retinere

Pompele asigurd un debit de circulatie de aproximativ cinci ori mai mare decat debitul apei de
alimentare. Pompele functioneaza la temperatura de saturatie din tambur, au o indltime redusa de

refulare, din care cauzd sunt monoetajate realizandu-se, de regula, complet integrate in sistemul de
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tevi de circulatie. Cazanele dispun de mai multe asemenea pompe, lucrand in paralel (in mod
obisnuit 4 + 8 pompe).

Tevile fierbdtoare au diametre mai reduse §i grosimi de pereti mai mici decdt la cazanele cu
circulatie naturala, motiv pentru care greutatea totala a cazanului este mai micd, dar se accentueaza
pericolul spargerii tevilor datoritd coroziunii.

Cazanele cu circulatie fortatd multipla se realizeazd pana la presiuni de 180 bar din motive

constructive ale tamburului si pentru capacitati de peste 480 kg/s (1700 t/h).

Cazane cu circulatie fortata unica (Benson, Ramzin)

Cazanele cu circulatie fortata unica formeaza din punct de vedere functional o categorie aparte de
generatoare de abur. In aceste cazane apa impinsa de pompa de alimentare parcurge fascicolul de
tevi o singura datd. Vaporizarea apei, uscarea aburului s§i supraincalzirea se face de-a lungul
tevilor pe care apa le strabate. Spre deosebire de cazurile anterioare, generatorul cu circulatie fortata
unicd nu dispune de un singur punct fix de schimbare de faza. Acesta se deplaseaza in lungul
suprafetei de transfer de caldurd a generatorului, functie de sarcind. Cazanele poartd denumirea de

Benson (Germania), respectiv Ramzin (Rusia).

Figura 9.3. Schema de principiu a circuitului de apa-

abur a generatorului de abur Benson-MAN

1 — economizor,; 2 — tevi sustinere; 3 — supraincalzitor
convectiv; 4— supraincalzitor intermediar;
supraincadlzitor de plafon; 6 — tevi colectoare; 7 —
supraincadlzitor intermediar; 8 — supraincalzitor final
convectiv, 9 — supraincalzitor de radiatie; 10 —
supraincalzitor semiradiant; 11 — schimbator de
caldura biflux; 12 — conducta; 13 — supraincalzitor de
radiatie; 14 — canal prelevare gaze arse; 15 — injector;
16 — vaporizator de radiatie; 17 — fante arzatori praf;
18, 19 — vaporizator de radiatie; 20 — separator de

picaturi; 21 — injectie apa.

Ecranele de tevi alcatuiesc meandre pe peretii focarului la cazanul Benson, si se desfasoara sub

forma unor spirale paralele la cazanul Ramzin. Pentru a avea o bund stabilitate de curgere si in
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acelagi timp coeficienti maximi de schimb de caldurd, sectiunea de curgere a tevilor este
dimensionata pentru viteze mari de apa ( 2,5 ~ 4 m/s).

Volumul de apa din aceste cazane este mic iar greutatea sistemului de tevi este redusa in raport
cu cea de la cazanele cu circulatie multipla. Din aceastd cauza, la variatii rapide de sarcind au loc
variatii importante de presiune.

Cazanele Benson si Ramzin se construiesc pentru presiuni ridicate ale aburului, si reprezinta

solutia tehnica pentru instalatiile supracritice cu debite foarte mari (p; > per).

Observatie:

%~ Siguranta in functionare a acestor cazane depinde in mod esential de perfectionarea

tratarii apei.
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CURS 10
GENERATOARE DE ABUR - continuare

10.1. CALCULUL ARDERII SI PRODUSELOR ARDERII

Asa cum s-a precizat, in focarele generatoarelor de abur arde un amestec de combustibili,
combustibilul primar reprezentat in marea majoritate a cazurilor de combustibilul solid (carbunele)
si combustibilul de suport, pentru stabilizarea arderii — pacura sau gazele naturale. Toti acesti
combustibili sunt caracterizati de compozitia initiald a lor. Pentru scrierea ecuatiei stoichiometrice
este nevoie sd se cunoascd masele molare ale tuturor componentilor. Reactiile de ardere ale

elementelor unui combustibil sunt;

- reactia de ardere completa a carbonului:
C+0, - Co,
lkmolC + 1kmolO, — 1kmolCO,
- reactia de ardere incompleta a carbonului:
C+1/20, > CO
- reactia de ardere completd a hidrogenului:
H+1/20, > H,0
- reactia de ardere completa a sulfului:
S+0, - SO,
Avand la bazd compozitia elementara a carbunelui se determind compozitia fizico-chimica a

acestuia, respectiv compozitia la stare initiala, si anume:

- se determina cenusa la stare initiala:

100-w,
A =4 , - ——% 10.1
i anh 100 ( )
- se calculeaza coeficientul de transformare:
100—-W,. — A,
k = L (10.2)
100

cu ajutorul caruia se determinarea compozitiei initiale a combustibilului solid
Relatiile sunt de forma:
Xi=kXme (10.3)
C=kCme =  C=[%]
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H=kH,. = H=[%]

N=kNp. =  N=[%]

0=kOpe =  O=[%]

S'=kSme =  S=[%]

Wi=W, =  Wi=[%]
unde:

X'= participarea procentuald a elementului respectiv in compozitia carbunelui raportat la
starea initiala;
k= coeficient de transformare;

Xme= participarea procentuald a elementului respectiv in compozitia elementara carbunelui;

Calculul arderii se continud cu stabilirea compozitiei amestecului de combustibil care arde in focar.
Cunoscandu-se participarea combustibilului de suport, fie pacura, q, [%], se determind imediat

participarea carbunelui in procesul de ardere.

Se calculeaza participatiile masice ale carbunelui, respectiv pacurii (mc, my):

1

P Hl'p

1
I+g. 7

Amestecul celor doi combustibili, carbune - pacurd, va avea compozitia formata din:
X=m:X+m, X" (10.6)
C=m.C'+m,C"
H=mH"+m,H"
N=mN"+m,N"
O=mc0i+mp0p
S=m,S"+m,S"
A=m.A'+m,AP
We=m W +m, W’
unde:
Xi=participarea procentuald a elementului in compozitia carbunelui raportat la starea initiala

XP=participarea procentuald a elementului in compozitia pacurii

Dupa determinarea compozitiei amestecului urmeaza calculul arderii i produselor arderii.
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Se presupune ca se arde 1kg de combustibil, a carui compozitie este data de:

C+H+S+O+N+W+A=1 (10.7)
Cantitatea de O minim necesar arderii este data de relatia:
0, = 2241 Vo3[ g 925 [Nm’/kg] (10.8)
12 8
Cantitatea de aer minim necesar arderi este data de relatia:
O _.
L =—mn 10.9
min 0’21 ( )

Volumul teoretic de aer uscat necesar pentru arderea completd a unitdtii de combustibil solid sau

lichid, (Nm®/kg comb)

yo =

= 1,867 ——+5,6—— +0,7—<—0,7
0,21

1 ( C H S 0) (10.10)
100 100 100 100

Volumul teoretic de aer umed necesar pentru arderea completd a unitdtii de combustibil solid sau

lichid, (Nm®/kg comb)

vo  =1,01617 (10.11)

aum
Volumul de dioxid de carbon rezultat in urma arderii

22,41

22,41
Veo, = C+—=

12 32

0 (10.12)

Volumul de dioxid de sulf rezultat in urma arderii

Vo, = 2?’2410+0,7S (10.13)

Volumul teoretic al gazelor triatomice (CO,+ SO, ), (Nm’/kg comb)
Veo, =Veo, Vs, (10.14)
Volumul teoretic al gazelor biatomice —azot (N,), (Nm’/kg comb)

N
Y =0,797° + 08— 10.15
N2 “ 100 (10-15)

Volumul teoretic al vaporilor de apa (H,O), (Nm3/kg comb)

V3,0 =0112H +0,01244W, +0,00161-x -V (10.16)
Volumul teoretic al gazelor de ardere uscate, (Nm3/kg comb)

Ve =Vio, +Va, (10.17)
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Volumul teoretic al gazelor de ardere, (Nm’/kg comb)

Ve =V +Vig20 (10.18)
Volumul real al gazelor de ardere, (Nm’/kg comb)

Vea =Vey +(A=1)V 100, (10.19)
Debitul real al gazelor de ardere, (Nm’/s)

Doy =Dy Ve (10.20)

Se calculeaza produsele arderii pentru un coeficient al excesului de aer maxim 1,7 cu un pas de 0,1.
Calculul entalpiei aerului si gazelor de ardere
Entalpia volumului minim al gazelor de ardere se calculeaza cu relatia:
(Ive)=Vro2(Iro2)t Vno(In2) - Vizo(I20) i+ XaA (Leen): [kI/kg] (10.21)
unde : X,= partea de cenusa antrenata de gazele de ardere
Xa=0,95 sau X,=95 [%]
Relatia este valabila daca se arde carbune pentru care :
4181,6X,A/H;>6 (10.22)
Daca nu se indeplineste aceasta conditie, termenul X,A(Icen): nu se mai ia in calcul.
Entalpia volumului real al gazelor de ardere se calculeaza cu relatia:
(Ve =(Ivgdt + (A-1)Limin(Laer)t (10.23)
Rezultatele sunt trecute in tabelul 10.1:

Tabelul 10.1. Valorile entalpiei gazelor de ardere
t\A 1 1,1 1,2 1,3 14 1,5 1,6 1,7
200
400
600
800
1000
1200
1400
1600
1800
2000
2200
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10.2. ANALIZA ENERGETICA A GENERATORULUI DE ABUR

% Bilantul termic
In vederea efectuirii unui bilant termic trebuie fixatd o suprafati de referinta in raport cu care sunt
definite fluxurile termice componente ale acestui bilant. Pentru generatoarele de abur, drept
suprafata de referintd poate fi aleasa suprafata exterioara a canalelor de gaze de ardere in care sunt
dispuse circuitul apd-abur si preincélzitorul de aer.
Relatia generala prin care se exprima bilantul termic al unui generator de abur este:
Qi=QaburtQp (kW] (10.24)
cu Q; - puterea termicad intrata in suprafata de referinta, kW;
Qabur — puterea termica corespunzatoare aburului produs de generator, kW;
Q, — puterea termica pierdutd sub diferite forme in mediul ambiant, kW.
Puterea termica intrata in generator se calculeaza cu relatia:
Q=0+ Qapa + Qinj + Oger (kW] (10.25)
cu: Q. — puterea termica introdusa odata cu combustibilul;
Qaps — puterea termicd a apei de alimentare la intrarea in generatorul de abur;
Qinj — puterea termicd corespunzatoare aburului injectat In generator In diverse scopuri
tehnologice;
Qaer — puterea termica corespunzatoare aerului de ardere
Puterea termica corespunzatoare combustibilului este:
Q. =BQ; +BI, [kW] (10.26)
cu B debitul de combustibil introdus 1n focar, kg/s;

I, — entalpia sensibild a combustibilului, kJ/kg.

- Z—»—@ P Figura 10.1. Schema de bilant termic pentru un

Acr de ardere generator de abur

'
'

Combustibil
T

—p T — tambur; Eco — economizor; VAP — vaporizator;

\—/— i Gaze de ardere
H
'
H
)
1

SI — supraincalzitor; PA — preincalzitor de aer

Cenusd, zgurd Suprafata de referintd

& Randamentul generatorului de abur
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Randamentul pe cale directd (n4) se defineste ca raportul dintre puterea termica utila, respectiv

puterea termica consumata de generatorul de abur:

n, = Qaa _(thi+Qaer)_100 [%] (1027)

BQ;

unde Q,, este puterea termica preluatd in generator de cétre agentul apa-abur.

Determinarea randamentului pe cale directd se aplicd pentru cazanele aflate in faza de
operare si este conditionatd de masurarea cu mare precizie a unor elemente cum ar fi debitele de
apa, abur si combustibil. De multe ori masurarea debitului de combustibil are un grad ridicat de
imprecizie, in acest caz preferandu-se metoda indirectda de determinare a randamentului.

Randamentul pe cale indirecta (n;) are la baza relatia de bilant termic scrisa sub forma:

771.=Q"[WQ—;QW-100=100—(q2+q3+q4+q5+q6) (10.28)
evidentiindu-se pierderile specifice de caldura.

Spre deosebire de cazul anterior, expresia randamentului pe cale indirecta poate fi aplicatad atit in
faza de operare cat si In cea de proiectare a unui generator de abur.

In relatia 10.28:

gz — pierderea procentuald de caldura cu gazele de ardere evacuate

(]Vgt )tc,lc - (Ia )tc,ﬂc

q, = I (100-g,) (10.29)

i

unde:

I, - entalpia aerului rece, klJ/kg;
Se alege:

t-=150 grd C

(Ta)erc=(Ta)aAeLimin;  (Ta)u=(la)10°c=11,718 [kI/kg]

Qs - pierderea procentuald de caldura prin ardere chimic incompletd, %; ea depinde de
combustibil si modul lui de ardere. Pentru arderea combustibilului sarac se considera q;=0;

Qs - pierderea procentuald de cdldurd prin ardere mecanic incompletd, %; ea depinde de
combustibil si modul lui de ardere; se adopta q4=0,5 %;

Qs - pierderea procentuala de caldura prin radiatie si convectie n mediul exterior prin peretii
cazanului; ea depinde de debitul generatorului de abur si pentru valoarea nominald a acestuia
qs=1,3 %; la sarcini partiale aceste pierderi cresc si se calculeaza cu expresia:

D
qsp =qs—D" [%6] (10.30)

Pierderile in exterior ale sistemului de pregitire a prafului sunt neinsemnate si se pot

considera egale cu cdldura dezvoltata in procesul de macinare a combustibilului solid.
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s - pierderea procentuala de caldura cu reziduurile solide sau lichide indepartate din palnia
focarului se calculeaza cu expresia proprie arderii combustibililor solizi:.
ds =%IOO [%] (10.31)
unde:
xa — fractia de cenusa antrenata, data de literatura de specialitate, xo=0,95;
c, — caldura specificd a cenusii, kl/kg K;

t, — temperatura cenusii la iesirea din sistem, 0C;

Y Caracteristica energetica a generatorului de abur
Reprezintd relatia de dependentd dintre consumul de combustibil, respectiv productia de abur. Se
observa existenta unui consum de combustibil de mers in gol (By) pentru care productia de abur
este nuld. Acest consum este necesar pentru acoperirea pierderilor de putere termica care nu depind

de productia de abur a generatorului.

By

[ke/s]

By
Dabur
[ke/s]

Figura 10.2. Caracteristica energetica a generatorului de abur

Analitic, caracteristica energetica este data de expresia:
B=B,+bD,, [kg/s] (10.32)

unde: B — consumul de combustibil al generatorului;

By — consumul de mers in gol;

b — coeficient a carei valoare depinde de sarcina generatorului;

Dabur — productia de abur a cazanului.
Reprezentarea grafica din figura de mai sus caracterizeazd un anumit generator de abur pentru o
serie de conditii date: calitate combustibil, parametrii aer de ardere, parametrii apa de alimentare. In
momentul in care aceste conditii initiale se schimba, va rezulta implicit o modificare a formei

curbei ce descrie caracteristica energetica a generatorului de abur.
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CURS 11
TURBINE CU ABUR

11.1. DESCRIEREA SI FUNCTIONAREA TURBINELOR CU ABUR

Turbina cu abur este o masina de fortd, care transforma energia acumulata in aburul produs
de un generator de abur in energie mecanica.

Generatorul de abur poate fi un cazan, un reactor nuclear, un schimbator de caldura sau un simplu
vaporizator si nu face parte din instalatia turbinei cu abur.

Pentru a obtine energie mecanicd, in cazul turbinelor cu abur se transforma intai energia acumulata
in abur in energie cinetica prin destinderea aburului intr-un numar oarecare de ajutaje sau palete, iar
apoi aceastd energie cineticad se transforma in energie stereomecanica cu ajutorul unor palete ce
executa o miscare de rotatie 1n jurul unui ax.

Ansamblul ajutajelor sau al retelelor de palete, care servesc la transformarea energiei
potentiale a aburului in energie cineticd, impreund cu toate organele de fixare, sustinere si
asamblare formeaza statorul turbinei, in timp ce ansamblul paletelor solidare cu arborele, impreuna
cu toate piesele care executd miscarea de rotatie in jurul axului turbinei, formeaza rotorul turbinei.
In figura 1 se prezinti schematic o sectiune longitudinala printr-o turbina cu abur.

7 g h
\

b ¢ d -

Figura 11.1. Turbina multietajatd cu actiune

Aburul intra in turbina prin racordul ,,a” repartizandu-se prin canalul inelar ,,b” la unul sau

mai multe ajutaje, situate pe periferia unui sector circular ,,c”.
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Interiorul carcasei este Tmpartit in mai multe compartimente de presiuni diferite prin niste pereti ,,h”
perpendiculari pe ax, care poartd numele de diafragme.

In aceste diafragme sunt fixate pe un cerc de diametru D concentric cu axa de rotatie, ajutajele ,,g”.
In timpul trecerii prin aceste ajutaje aburul se destinde marindu-si considerabil viteza, fiind dirijat
apoi intre paletele ,,d”, fixate pe periferia cate unui disc al rotorului ,,e”.

Trecand printre paletele rotorului, aburul exercitd asupra lor o fortd care pune rotorul in miscare.
Lucrul mecanic cedat de abur paletelor se face consumand din energia cinetica si eventual si din
energia potentiala a aburului.

Ansamblul format dintr-o diafragma si discul paletat al rotorului care ii urmeaza in sensul
curgerii aburului, formeaza o treapta a turbinei. Pentru identificare, fiecare treapta poartd cate un
numdr, numerotarea facandu-se In ordinea numerelor crescdtoare in sensul curgerii aburului.
Diafragma primei trepte de cele mai multe ori lipseste, ajutajele corespunzatoare fiind fixate in
carcasd, ca in figura 11.1.

Aburul care a parasit ultima treapta a turbinei este evacuat din turbina prin racordul ,,i”.

Etansarea dintre diafragmd si rotor in dreptul orificiului de trecere a arborelui prin
diafragma se realizeaza cu ajutorul unei etansari cu labirinti, care consta din niste sicane puse in
calea aburului, cunoscute si sub numele de etansari intermediare.

Etansarea locurilor de trecere a arborelui prin carcasa turbinei se realizeaza cu ajutorul unor
etansari ,,k”, numite etansari exterioare. Aceste etansari se executd, de asemenea, cel mai adesea,
sub forma de labirint. Etangarea exterioara cu labirint de 1anga prima treapta a turbinei se numeste
labirint de inalta presiune, iar cea de langa ultima treapta a turbinei se numeste labirint de joasa
presiune.

Rotorul turbinei este sustinut, de obicei, de doua lagare radiale ,,f” numite dupa pozitia lor
fata de partea de inalta presiune, respectiv de joasd presiune, lagdr radial Inaltd Presiune, respectiv
lagar radial Joasa Presiune. Pozitia axiala a rotorului este mentinuta cu ajutorul unui lagar axial.

Pe langa elementele componente amintite, turbinele cu abur sunt prevazute de obicei si cu
un sistem de reglaj, al cdrui scop este acela de a adapta regimul de functionare al turbinei (puterea,
turatia, debitul) la conditiile impuse masinii antrenate, sau turbinei insasi.

De asemenea, turbinele cu abur se prevad cu aparate si instrumente de masurare si semnalizare $i cu
unele instalatii auxiliare, care servesc pentru ungerea si racirea lagarelor, pentru condensarea

aburului evacuat, pentru preincalzirea apei de alimentare a cazanului, sau altele.

11.2. CLASIFICAREA TURBINELOR CU ABUR

Clasificarea turbinelor cu abur poate fi facutd din mai multe puncte de vedere si anume:
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1) Dupa principiul termodinamic de functionare se deosebesc: turbine cu actiune, turbine cu
reactiune si turbine combinate.

Prin turbina cu actiune se intelege acea turbind, la care toata caderea de entalpie a aburului,
disponibild pe turbina este transformata in energie cineticd numai intre ajutajele statorice, paletele
rotorului avand numai rolul de a transforma energia cinetica in energie stereomecanica.

Forta tangentiala, care da nastere cuplului motor, se obtine prin devierea debitului de abur de cétre
paletele rotorului.

La turbinele cu reactiune caderea de entalpie a aburului are loc numai partial intre paletele
statorului numite si palete directoare, restul caderii de entalpie avand loc intre paletele rotorului.
Paletele rotorului au deci nu numai rolul de a devia curentul de abur care iese din reteaua de palete
fixe, ci si acela de a-l accelera, prin destinderea ce are loc intre aceste palete.

Forta tangentiala care da nastere cuplului motor la aceste turbine este rezultanta dintre forta activa
produsa prin devierea curentului de abur si forta reactiva datoritd accelerarii curentului de abur.

Turbinele combinate sunt turbine multietajate ale caror trepte de Tnalta presiune sunt formate
din trepte cu actiune, iar treptele de joasa presiune constau din trepte cu reactiune.

Un caz particular al turbinelor combinate 1l formeaza turbinele cu reactiune, care au numai
prima treaptd a turbinei, numita treapta de reglare, formata dintr-o treapta cu actiune denumita roata
Curtis care prelucreaza pana la 30% din puterea turbinei.

2) Dupa modul in care se realizeazd transformadarile energetice in turbind, se deosebesc: turbine
unietajate, cvasietajate si multietajate.

In turbinele unietajate ciderea de entalpie este utilizatd intr-un singur etaj. Se executd
aproape intotdeauna ca turbina axiala cu actiune, caz in care este denumita si turbina Laval.

Turbinele cvasietajate numite si turbine Curtis, sau turbine cu trepte de viteza, sunt turbine
cu actiune, in care caderea de entalpie disponibild este transformatd in energie cineticd intr-o
singurd coroand de ajutaje (ca la turbina unietajatd), dar energia cineticd este transformata in
energie stereomacanica in mod treptat, in doud sau trei coroane de palete fixate pe rotor.

In turbinele multietajate numite si turbine cu trepte de presiune, ciderea de entalpie a
aburului este utilizatd in mai multe trepte dispuse in serie. Se executa fie ca turbine cu actiune, fie
ca turbine cu reactiune.

In comparatie cu turbinele unietajate si cu cele cvasietajate, turbinele multietajate
prelucreaza caderi de entalpie mai mari si cu pierderi mai mici de energie, respectiv cu randamente
mai bune.

3) Dupa directia debitului de abur se deosebesc: turbine axiale, turbine radiale si turbine radial-

axial.
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Prin turbinele axiale se inteleg acele turbine la care liniile de curgere a aburului sunt situate
pe o suprafata de revolutie avind axa geometrica situata in axa de rotatie a turbinei.

Turbinele axiale pot fi de tipul cu actiune sau reactiune, unietajate, cvasietajate sau multietajate.
Turbinele axiale multietajate cu actiune sunt denumite uneori si turbine Rateau, iar turbinele axiale
multietajate cu reactiune sunt denumite uneori turbine Parsons.

Prin turbine radiale se inteleg acele turbine la care liniile de curgere a aburului se gasesc in
plane perpendiculare pe axa de rotatie a turbinei. Curgerea poate fi centripetd sau centrifuga.
Turbinele radiale pot fi cu actiune sau reactiune, uni- sau multietajate.

Prin turbine radial-axiale se inteleg acele turbine a ciror parte de Inalta Presiune se executa
cu trepte radiale, iar partea de Joasa Presiune cu trepte axiale, ceea ce permite marirea puterii
maxime a turbinelor.

4) Dupda mdrimea presiunii finale a turbinei, se deosebesc: turbine cu condensatie, turbine cu
emisiune 1n atmosfera si turbine cu contrapresiune.

Turbinele cu condensatie sunt denumite acele turbine la care destinderea aburului se face
pand la o presiunea inferioara presiunii atmosferice, evacuarea aburului facandu-se intr-un asa
numit condensator, in care vidul se formeaza prin condensarea aburului.

Turbinele cu emisiune in atmosfera sunt acele turbine 1n care aburul se destinde numai pana
la o presiune cu putin mai mare decat cea atmosfericd, aburul fiind evacuat direct in atmosfera.

Prin turbine cu contrapresiune se inteleg acele turbine, la care aburul este evacuat din
turbina la o presiune superioard presiunii atmosferice, in vederea utilizarii lui in alte scopuri.

S) Dupa existenta prizelor de prelevare a aburului ce strabate turbina, se deosebesc: turbine fard
prelevare si turbine cu prelevare de abur.

Prin turbine fara prelevare se inteleg acele turbine cu abur, la care Intreaga cantitate de abur
ce intrd in turbina strabate toate treptele turbinei. Turbinele fara prelevare pot fi cu condensatie sau
cu contrapresiune.

Turbinele cu prelevare sunt acele turbine la care o parte din debitul de abur ce intrd 1n
turbind este extras printr-una sau mai multe prize situate intre cate doud etaje intermediare ale
turbinei.

Aburul prelevat de la prizele turbinei este utilizat fie pentru preincalzirea apei de alimentare a
cazanelor, fie pentru termoficare.

Aceste turbine pot fi cu una, doud sau mai multe prize de prelevare a aburului. Prizele fixe se
folosesc pentru carnotizarea ciclului Rankine, deci pentru aburul necesar preincalzitoarelor de inalta
si joasd presiune.

6) Dupd natura surselor de alimentare cu abur se deosebesc: turbine cu abur viu (proaspat), cu

abur acumulat, cu abur de emisiune si turbine cu dubla alimentare.
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Turbinele cu abur viu primesc aburul direct de la generatorul principal cu abur al instalatiei.

Turbinele cu abur acumulat sunt actionate de aburul dat de un acumulator de abur.

Turbinele cu abur de emisiune functioneaza cu aburul evacuat de la o masind cu piston,
presa sau ciocan cu abur. Turbina cu abur de emisiune, cuplatd cu o masina cu piston, se utilizeaza
uneori ca turbind navala.

Turbinele cu dubla alimentare sunt alimentate atat cu abur viu provenit de la generatorul
principal de abur al instalatiei, cat si cu abur de emisiune, sau abur acumulat.
7) Dupd felul aburului utilizat, se deosebesc: turbine cu abur supraincalzit si turbine cu abur
saturat.

Turbinele cu abur supraincalzit se folosesc In marea majoritate a CTE, in unele CNE si in
centralele de forta.

Turbinele cu abur saturat se folosesc de obicei iIn CNE.

11.3. MARIMI NORMALIZATE iN DOMENIUL TURBINELOR CU ABUR. NOTAREA
SIMBOLICA A TURBINELOR

Normele Comisiei Electrotehnice Internationale (CEI) recomanda urmatoarele valori pentru
parametrii turbinelor cu abur:

a) Parametrii aburului la intrarea in turbind (po si to) :

v' la instalatii fara supraincalzire intermediara: po-33,3 bar, tp-435 °C; po-41 bar, t-455 °C;
Po=63 bar, t)-485 °C; po-86 bar, t)-535 °C;

v la instalatii cu supraincilzire intermediara: presiunea 103; 123; 137 sau 162 bar, cu
temperatura 535 sau 565 °C; presiunea la supraincalzirea intermediara se alege 20-30% din
presiunea aburului viu; pierderea de presiune la supraincalzirea intermediara se admite intre
8-12,5%.

b) Presiunea la evacuare, p.: 0,035 bar sau 0,065 bar.

c) Puterea turboagregatului masurata la bornele generatorului - se recomanda o scara principala
de puteri constituitd aproximativ dintr-o progresie geometrica cu baza 10 MW si ratia 1,6 si o
scard secundard cu baza 50 MW. Scara completd a puterilor (valorile provenite din scara
secundara fiind in parantezad) este urmatoarea: 10; (12); 16; (20); 25; (32); 40; (50); 64; (80);
100; (125); 160; (200); 250; (320); 400; (500); 640; (800); 1000; (1250); 1600 MW.

Pentru usoara caracterizare a turbinelor se adopta o notare simbolicd, ce diferd dupa tara si firma.

Se alege spre exemplificare notarea romaneasca. Se foloseste o notare literara, cuprinzand:

& Parametrii aburului la intrare, indicati printr-o litera: A - 34 bar, 435 °C; B - 63 bar, 485 °C;

C - 88 bar, 535 °C; D - 127 bar, 535 sau 565 °C; E - 162 bar, 535 °C; F - 182 bar, 535 °C.
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& Numarul de supraincalziri intermediare, notate cu cifre arabe: 1 sau 2.

< Tipul turbinei, indicat prin litere: C - condensatie; K - contrapresiune. Pentru turbine cu
prize si condensatie nu se trece nici o litera.

& Parametrii aburului trimis la termoficare, indicat ca valori nominale prin litere (presiunile
cresc in ordine alfabeticd): L - 1,2...2,5 bar; P - 3...5 bar; R - 6...8 bar; S - 11...13 bar; T -
15...17 bar; U - 18...21 bar. In cazul mai multor presiuni de livrare se trec literele in ordinea
descrescatoare a presiunii.

& Puterea turbinei, In MW.

< Numarul seriei de fabricatie, in cazul unor serii modificate.

Exemple:

AC 3: turbind cu abur de 34 bar, 435 °C, cu condensatie, putere 3 MW.

F1C 330: turbind cu abur de 182 bar, 535 °C, cu o supraincalzire intermediara, cu condensatie,

putere 330 MW.

AKRP 3: turbina cu abur de 34 bar, 435 °C, cu contrapresiune la 3 bar, putere 3 MW.
DSL 50: turbind cu abur de 127 bar, 565 °C, cu doua prize reglabile, la 11...13 bar si 1,2...2,5
bar, putere 50 MW.

AKSR 6: turbind cu abur de 34 bar, 435 °C, cu contrapresiune la 6 bar (litera K asociatd cu

litera R) si priza reglabila la 11 bar (litera S).
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CURS 12
TURBINE CU ABUR - continuare

12.1. PROCESUL TERMIC TEORETIC SI REAL DIN TURBINA

Procesul turbinei cuprinde o singurd faza a ciclului Rankine — destinderea. Din cauza
curgerii rapide a aburului, procesul este practic adiabatic. Lucrul mecanic produs in turbina este

egal cu caderea de entalpie:

dl =—di sau l:—jdi =i, —i.=H sauh  [J/kg] (12.1)
0
Pentru intregul proces al turbinei, cdderea de entalpie va fi notatd cu H, iar pentru o treapta
sau regiune din turbina cu 4.
% Procesul teoretic
Procesul teoretic este izentropa AB; (figura 12.1). Lucrul teoretic este dat de relatia
l=i,—i,=H [J/kg] (12.2)

t t

unde H; este caderea teoretica (impropriu denumita si cadere adiabaticd).

o

i 4
[ETkg]

’ 7

3 AH
ot : / ‘f’f’—

By

™
»

Mz 5[kl kgK]

Figura 12.1. Reprezentarea grafica a procesului teoretic si real intr-o turbina cu abur

% Procesul real
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In turbind apar diferite pierderi interne care duc la micsorarea lucrului mecanic produs si la
incalzirea aburului. Procesul real este o adiabata ireversibild, reprezentatd aproximativ prin oblica
AB. Caderea de entalpie 1n procesul real se numeste cadere interna H; = 1p-i..

Lucrul mecanic transmis rotorului in procesul real se numeste /ucru intern L;. Raportul

dintre lucrul intern si lucrul teoretic se numeste randament intern sau termodinamic:

==t (12.3)

7, =t (12.4)

: A : . g . H,
La turbinele cu prize, in mod conventional se utilizeaza relatia: 7, = T
t
Pierderile interne sunt date de diferenta dintre lucrul teoretic si lucrul intern, avand:

AH=H,-H, =i —i, (12.5)
12.2. RANDAMENTELE TURBINEI

Lucrul mecanic efectiv L., adica lucrul mecanic dat la cupla turbinei, este mai mic decat lucrul
mecanic intern din cauza pierderilor externe, de natura mecanica: frecari in lagare, consumul
instalatiilor auxiliare (pompa de ulei, sistem de reglare). Raportul dintre lucrul mecanic efectiv si
lucrul mecanic intern se numeste randament mecanic:

L

= 12.6
=7 (12.6)

1

In studiul turbinelor se folosesc si randamente mai complexe.
Randamentul efectiv absolut sau randamentul total al turbinei este raportul dintre lucrul

efectiv si caldura primita de abur:

L L L L
Moo =—"=—5——- (12.7)
Ql Li Lt Ql
sau
N =M, =17, (12.8)

In cazul agregatelor turbina-generator electric, de obicei se masoard puterea la bornele
generatorului electric. In acest caz trebuie considerat si randamentul generatorului electric .

Randamentul general al turboagregatului este:

nagregat = 77g77a = 77g77m77i77z (129)
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12.3. SISTEMUL DE VID

Patrunderile de aer, in partile componente ale instalatiei de turbind aflate sub vid, au loc in
special prin neetanseitdti ale imbindrilor legdturilor cu flanse, armaturilor si presetupelor. Cu fluxul
de abur patrunde in condensator numai o cantitate foarte mica de aer.

Cantitatea de aer care patrunde in condensator nu depinde de sarcina turbinei. Presiunea de saturatie

a aburului variazd aproximativ liniar cu sarcina turbinei. Din ecuatia transferului termic

At
0 =kS— =" =mc, AL, (12.10)
In—~
t, -t

rezulta temperatura de saturatie a aburului:

kSAt,,
r, 0
/= t.e
s T kSAr,
¢ -

(12.11)

e
Cele mai frecvent utilizate aparate pentru aspiratia gazelor sunt: ejectoarele cu abur, ejectoarele cu
apa, pompele rotative sau cu piston.

Ejectoarele cu abur se folosesc in mod frecvent prezentand avantajul unei fiabilitéti ridicate,
nu prezintd piese in migcare $i se intretin mai usor. Presiunea aburului utilizat este cuprinsa intre 10
si 16 bar, consumul specific de abur variind intre 5 — 10 [kg abur/kg aer aspirat]. Ejectoarele de
abur se construiesc in general cu doud etaje. Aburul folosit ca mediu de antrenare este condensat
dupa iesirea sa din ejector intr-un mic condensator.

Aburul utilizat de ejectoare se ia de la una din prizele turbinei sau de la conducta de abur
proaspat.
Condensatorul turbinei, racit cu apd, dispune de doud pompe principale: pompa de condensat si
pompa de apa de racire.
Precizare: ambele pompe fac parte din serviciile interne ale centralei.
Pompele de condensat
Pompa de condensat extrage condensul din condensator si il refuleaza in circuitul de preincalzire

pana la degazor. Schema de incadrare a pompei de condensat este redatd in figura 12.2:
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[
%

@'

N

Figura 12.2. Schema de incadrare a pompei de condensat principal

1 — pompa de condensat; 2 — ventil de reglaj; 3 — ventil de recirculatie

Inaltimea totala de refulare a pompei de condensat H, se determina cu relatia:

H=H,+Hy+H; [m] (12.12)
unde H,, este inaltimea de refulare a pompei, m;

_10°
" pg

H (p g pc) cu p — densitatea apei, kg/m’; pq, p. — presiunile in degazor si

in condensator, bar;
H, — indltimea geodezica datd de diferenta nivelelor intre degazor si oglinda apei in
condensator; este conditionatd de functionarea pompei de alimentare cu valori de 20 — 28 m;
H,=hg-h, [m]
H; — inaltimea corespunzitoare rezistentei de curgere a apei intre condensator si degazor
(H/=20 — 30 m).
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Debitul pompat de pompele de condensat principal va fi:
J
m=m, +Zaij +bm,+m, [kg/s] (12.13)
1

unde m, reprezinta debitul masic de abur ce intra in condensator, kg/s;
Ya; — debitul relativ de condensat de la prizele de joasd presiune care revine in condensator
bm, — debitul relativ de apa de adaos, daca aceasta se introduce in condensator;
m.; — debitul de condensat de la ejectorul de vid, kg/s.

Puterea pompei de condensat este:

m.H

P,

P=

(12.14)

cu My randamentul pompei.
Pompele de apa de racire

Pompele de apa de racire asigurd circulatia apei de racire prin condensator, racitorii de ulei

si cei ai generatorului. Incadrarea pompelor de racire in schema termica este data in figura 12.3.

EE

|- &

g vyt

- 1in circuit deschis, cand apa rece este preluatd de pompele de racire 1 din caminul de apa
rece 5, trecuta prin condensatorul 2 si racitorul de ulei 3, respectiv racitorul generatorului 4,
dupd care este evacuatd in caminul de apa calda 6. Diferenta de nivel intre oglinda apei in
canalul de apa calda si rece Hgg=(h3¢-h;) =0,5 ... 1 [m].

- 1in circuit inchis, cand apa rece este preluata de pompele de racire 1 din caminul de apa rece

5, trecuta prin condensatorul 2 si racitorii 3 si 4, dupa care este adusa in turnurile de racire la
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nivelul de distributie al apei calde 7. Iniltimea de ridicare a apei in turn, deasupra nivelului
apei in canalul de apa rece Hyi=ho;-h;=8 ... 10 [m)].
Indltimea totald de pompare este foarte redusid iar pompele de ricire sunt in constructie
monoetajate, puterea lor fiind insd mai mare decat cea a pompelor de condensat. De obicei se
folosesc doud pompe, ambele in functiune cu un debit jumatate din debitul total de apa de racire. O

a treia pompa de rezerva se intadlneste numai la grupurile din centralele nuclearo-electrice.
Sistemul de ungere al turbinelor de abur

Ungerea turbinelor se face cu ulei sub presiune, in cea mai mare parte din cazuri uleiul fiind folosit
si pentru reglarea turbinei.

Pentru ungerea turbinelor se folosesc exclusiv uleiuri minerale, speciale, cunoscute sub
numele de ,,uleiuri de turbind”. Ungerea si racirea lagdrelor, a angrenajelor cu roti dintate si a
cuplajelor cu dinti impune o circulatie abundenta si continua a uleiului. Lipsa uleiului pe durata
rotirii turbinei ar avea efecte grave, conducand la topirea lagarelor, schimbarea pozitiei rotorului
fata de stator si drept consecinta distrugerea elementelor de etangare (labirinti) si chiar distrugerea

intregului paletaj.
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CURS 13

CONDENSATOARE DE ABUR

In categoria condensatoarelor se Inscriu schimbatoarele de caldura cu tevi si manta destinate

condensarii aburului rezultat in turbinele centralelor termoelectrice.

Rolul instalatiei de condensare consta in:

>
>

>

condenseaza aburul rezultat la iesirea din turbina, sub un vid cat mai avansat;

constituie o rezervd de condensat in circuitul regenerativ, prin cantitatea de apd acumulata in
rezervorul de condensat al condensatorului;

condenseaza aburul care ocoleste turbina, la pornirea instalatiei, pand la atingerea
parametrilor admisi pentru introducerea acestuia in turbina;

aeriseste o parte sau intreaga instalatie de preincalzire regenerativa.

In condensator, schimbitor de cildura tubular, pe partea de abur are loc o condensare peliculari sub

vid, agentul de racire fiind in marea majoritate a cazurilor apa care circuld prin interiorul

fasciculului tubular al aparatului. In functie de modul de dimensionare al circuitului termic, in

condensator trebuie sd se condenseze in conditii nominale de functionare 60-75% din debitul de

abur viu produs in generatorul de abur. In cazul in care cantitatea de abur evacuata din turbina in

condensator creste peste limitele indicate, uzuale de fapt pentru majoritatea centralelor

termoelectrice, randamentul ciclului termic folosit este mai scdzut decat in mod normal datorita

limitarii ciclului regenerativ, ceea ce mareste consumul specific de abur al grupului.

Conditii tehnice minimale pentru instalatia de condensare

>
>

mentinerea unui grad corespunzator de puritate a aburului care se condenseaza;

separarea completa si eficace a partii de abur de partea de apa de racire;

etansarea constructiei condensatorului pe partea de abur pentru mentinerea corespunzatoare
a vidului;

evitarea scaderii temperaturii condensatului sub temperatura de saturatie pentru micsorarea
pierderilor suplimentare de caldurd. Valoarea recomandatd a subricirii este 4-5 °C,
utilizdndu-se pentru aceasta circa 10 % din suprafata de racire a condensatorului;
condensatul trebuie sa contind cat mai putin oxigen pentru a reduce sarcina degazorului si

coroziunea preincalzitoarelor de joasa presiune;
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» racirea amestecului aer-abur trebuie facutd intens In zona de extragere a aerului din
condensator in scopul obtinerii unui cost minim al operatiei de degazare la rece; cu cat
racirea aburului din amestecul aer-abur este mai avansata, cu atat debitul de abur antrenat de
ejectoare in afara condensatorului este mai mic, consumul de energie la acesta fiind mai

redus.

Procesul de condensare, fiind un proces de schimbare de faza, se desfasoara aproximativ
izobar-izoterm. Presiunea finald obtinutd in condensator este dependentd de temperatura apei de
racire, de cantitatea de apa de racire si de diferentele de temperaturd care determind transferul
caldurii. In functie de procedeul de ricire se realizeazi in termocentrale un vid in condensator de
0,04+0,1 bar. Influenta puternica a acestei marimi asupra randamentului centralei este prezentatd in
tabelul 13.1.

Odata cu aburul iesit din turbina, ajunge in condensator si aer necondensabil care din cauza
densitatii lui mai mari ajunge in partea de jos a condensatorului. Instalatia de condensare va fi

prevazuta din acest motiv cu o pompa de vid care asigura evacuarea permanenta a aerului.

Tabelul 13.1. Randamentul in functie de presiunea din condensator

Peond (bar) 0,04 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6

n(%) 40 38,5 34 32,5 30,5 29,5 28,5

Condensatul se extrage cu ajutorul pompelor de condens, iar dupa preincalzire se reintroduce in
circuit in rezervorul de apa de alimentare. Pompa de aspirare a aerului si pompa de condens
actioneazi in sens de stabilizare a procesului global. In general, condensatorul actioneazi ca o
pompa de aspiratie ce lucreaza continuu. Prin el se fixeaza starea scazutd de presiuni si temperaturi
din intregul circuit apa-abur.

Condensarea aburului are loc in tevile orizontale. Pentru ca aburul sd poatd ajunge la tevile
interioare exista dirijari sub forma de pana intre pachetele de tevi.
Coeficientul de transfer de caldura rezulta din relatia:

11 4[4, 1[4 (13.1)
k. a, 272 \d ) a4,

a 1 1

iar diferenta logaritmicd de temperatura este.

tz_tl
In L4
tk _tz

t, = temperatura apei de racire la iesire din condensator, (°C);

At = (13.2)
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t; = temperatura apei de racire la intrarea In condensator, (°C);

ty = temperatura de condensare, (°C);

Alegerea temperaturilor trebuie sa fie facutd Intr-un cadru optim, deoarece odatd cu
cresterea diferentei de temperaturd pentru transferul de cédldura scade suprafata condensatorului.
Acest fapt conduce la scaderea costurilor de investitie ale instalatiei, scaderea randamentului

instalatiei, dar si la cresterea costurilor de exploatare.

13.2. ELEMENTE CONSTRUCTIVE DE BAZA ALE CONDENSATOARELOR DE
SUPRAFATA RACITE CU APA

Condensatoarele de suprafata racite cu apa sunt alcdtuite dintr-o manta din tabla, inchisa la capete
prin pldci tubulare intre care sunt fixate tevile condensatorului. Mantaua se prinde de difuzorul
turbinei printr-un racord special profilat. Sectiunea mantalei este circulara sau ovald la

condensatoarele mici si dreptunghiulara la cele mari.

e

Figura 13.1. Partile constructive ale

condensatorului

a —manta; b— placa tubulara;

¢ — racord intrare abur; d — tevi de rdcire; e

— camera de apd, f, g — stuturi de intrare,

iesire apd de racire; h — placa de sustinere a

L placilor; i — gura de vizitare; k — capac de

condensator; [ — stut de iesire condensat;, m
— stut iegire aer; n — colector condensat,; o —

perete de separare

Pe placile tubulare se monteaza la ambele extremitati camere de apa cu capace demontabile, care
servesc la legarea racordurilor apei de racire si la dirijarea apei in tevi. Daca racordurile apei de
racire se gasesc pe aceeasi parte, este necesar ca placa opusa sa fie inchisa numai printr-un capac
prevazut cu camere de dirijare.

Partea cea mai de jos a condensatorului este rezervorul de colectare a condensatului. Spatiul
dintre tevi al condensatorului este umplut cu abur de la turbind, In timp ce apa circuld prin tevi si
traverseaza condensatorul o datd sau de mai multe ori in functie de sistemul constructiv. Numarul
de drumuri indica de cate ori strabate apa longitudinal condensatorul.

Elementele principale care deosebesc diferitele tipuri de condensatoare sunt date de:
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v' dispozitia tevilor in interiorul condensatorului;
v forma mantalei;
v' detalii constructive legate de:
o fixarea tevilor in placa tubulara;
o sprijinirea condensatorului;
o racordul dintre acesta si turbina.
Dispozitia tevilor In condensator se realizeaza astfel incat aburul evacuat din turbind sd intre in
contact direct cu cat mai multe randuri de tevi, iar rezistenta la curgere pe partea de abur sa fie cat
mai mica posibil, condensatul rezultat urmand sa se scurga peste cat mai putine tevi.

Toate partile constructive ale condensatorului — tuburi, manta si camerele de apa sunt
construite din materiale compatibile cu apa de racire.

Condensatorul de abur pentru turbine se dimensioneaza, de obicei, pentru debitul de abur optim al
turbinei. In ipoteza unor pierderi nule de cildurd spre mediul ambiant, calculul termic al
condensatorului se face pe baza urmatoarei ecuatii de bilant termic:

0=D,(i, ~i.)=D,clt, -1,) (kW] (13.3)
unde: D, — debitul masic de vapori, in kg/s;

1y, 1 — entalpia vaporilor, respectiv entalpia condensatului in kJ/kg;

t; — temperatura de intrare a agentului de racire in condensator, in °C;

t, - temperatura de iegire a agentului de ricire in condensator, in °C;

D, — debitul masic al agentului de racire, in kg/s;

¢ — caldura specifica a agentului de racire, in kJ/kg °C.

Diferenta intre temperatura de saturatie a aburului si temperatura de intrare a apei de racire
se alege cu atdt mai mica cu cat numarul de ore de utilizare a condensatorului este mai mare si cu
cat combustibilul folosit de centrald este mai scump. In general, aceasta diferenta este de 2,5+3,5
°C.

Transferul de caldura este dependent de viteza apei de racire. Cu cat viteza apei de racire
este mai mare, cu atat suprafata de racire este mai mica. Daca viteza apei de racire se mareste, cresc
rezistentele hidraulice pe traseul apei si deci dimensiunile si costul grupurilor de pompare. Pentru
alegerea vitezei optime economic, trebuie sa se tind seama de natura combustibilului, numarul de

ore de functionare, randamentul pompelor si de dimensiunile aparatului.

In practica europeana condensatoarele se dimensioneaza pentru viteze intre 1,5 si 2 m/s.

Un element important al calculului condensatorului este dat de multiplul de racire, m, ce reprezinta
cantitatea de apa exprimata in kg, necesara condensarii unui kg de vapori. Daca multiplul de apa de
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racire creste Intr-un condensator, intervalul de incélzire al apei scade, in acelasi timp fiind posibild
si o imbunatatire a vidului sau o reducere a necesarului de suprafatd de racire, daca vidul se
pastreaza constant. Multiplul de racire se alege cu atat mai mare cu cat: combustibilul este mai
scump, numadrul de ore de functionare este mai mare, durata de amortizare a investitiilor este mai
mare si investitiile sunt mai mici.

Pentru conditiile europene sunt valabile, in general, urmatoarele valori pentru multiplul de apa de
racire:

m=40+60 pentru ricire in circuit deschis — inaltimi de pompare mici;

m=30-50 pentru racire in circuit inchis — Tndltimi de pompare mari.
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CURS 14
TURNURI DE RACIRE

14.1. CLASIFICAREA TURNURILOR DE RACIRE

Récirea prin evaporare a apei de circulatie a capatat o mare raspandire acolo unde se impune
eliminarea unei mari cantitati de caldura la temperaturi scazute.
In centralele termoelectrice folosirea apei de ricire este legati de realizarea procesului de
condensare a aburului dupa destinderea lui in turbinele de abur.
Intensificarea considerabild a schimbului de cdldurd dintre apa de circulatie si aer, precum si
reducerea cantitatii de aer necesard, se realizeaza la folosirea sistemelor de racire prin contact, care
folosesc principiul racirii prin evaporare. Instalatiile care folosesc acest procedeu se numesc
turnuri de racire.
Clasificarea turnurilor de racire:
a) dupa principiul de functionare:
- schimbatoare de caldura de suprafata;
- schimbatoare de caldura cu amestec cu evaporare:
o dupa modul de realizare a tirajului:
= turnuri de racire deschise;
= turnuri de rcire cu tiraj natural (5...8 (10) m*/m*h);
= turnuri de racire cu tiraj fortat (artificial) (10...16 (20) m’/m’h);
b) dupa modul de formare a suprafetei de schimb de caldura si masa:
- turnuri cu picurare (4...5 m’/m’h);
- turnuri peliculare (6...7 m*/m’h);
- turnuri mixte (peliculare cu picurare);
c) dupa directia de curgere a aerului fatd de apa:
- cucirculatia in contracurent;
- cucirculatia in curent incrucisat;
- cucirculatia compusa (incrucisat i contracurent).
Impristierea apei peste zona activa a turnurilor de ricire se poate realiza:
- prin pulverizarea apei in ajutaje;
- cu ajutorul instalatiilor de stropire.
Evaporarea apei depinde in mare masurad de starea de umiditate a aerului la intrarea in turn, deci a

aerului ambiant.
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14.2. RACIREA PRIN EVAPORARE

Prin racire sub evaporare a unui lichid se intelege racirea acestuia in urma schimbului de caldura si
de masa ce are loc la contactul direct Intre suprafata lichidului si aerul atmosferic. Astfel, coborarea
temperaturii lichidului se produce prin cedarea de caldura prin contact si prin evaporarea lichidului.

Rolul predominant in racirea apei il are evaporarea cu ajutorul careia se elimind din apa

pana la 80-90% din caldura totald pe care o cedeaza.
Mecanismul de evaporare a lichidului la temperaturi inferioare punctului de roua: datoritd miscarii
termice dezordonate a moleculelor lichidului, vitezele acestora se modifica mult fatd de valoarea
medie. O parte din moleculele de la suprafatd care posedda energie cinetica suficientd pentru a
invinge forta de coeziune ajung in mediul gazos situat deasupra lichidului. In urma ciocnirii
reciproce a acestor molecule dar §i cu molecule de gaz, o parte din ele sunt respinse Tnapoi catre
suprafata lichidului unde sunt fie respinse din nou, fie absorbite de lichid. La evaporarea lichidului,
moleculele cu cea mai mare vitezd de miscare se pierd si de aceea energia cineticd medie a
moleculelor ramase se reduce, adica temperatura lichidului scade. Energia remanentd a moleculelor
desprinse, consumatd pentru Invingerea fortei de coeziune si lucrul mecanic pentru marirea
volumului la evaporare, se numeste caldura de evaporare.

Evaporarea lichidului se produce atunci cand presiunea aburului saturat la temperatura
suprafetei lichidului este mai mare decat presiunea partiald a aburului in mediul ambiant,
independent de faptul cd temperatura lichidului este mai mare sau mai mica decat cea a aerului care
spald suprafata acestuia.

Transmiterea caldurii prin contact — conductie si convectie — poate sd se producd atat in
sensul lichid-gaz cat si in sensul gaz-lichid, in functie de mediul care are temperatura mai inalta.

Cand temperatura lichidului este mai mare decat cea a gazelor, racirea se produce in urma

actiunii simultane a evaporarii si a cedarii de caldura prin contact.
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Figura 14.1. Schema de principiu a unui turn de racire

14.3. TURNURI DE RACIRE UMEDE

La acest sistem de racire se face racirea apei calde de la condensator in turnuri, in
contracurent cu aerul, pe suprafete mari. Aerul se Incdlzeste, se umezeste si iese din turnul de
racire. O micd parte din apa de racire se vaporizeaza si trebuie completatd permanent. Miscarea
aerului prin turnul de racire se face fie prin tiraj natural, fie prin ventilatoare montate in partea de

sus sau de jos a turnului. Pentru Intreg sistemul de racire avem bilantul termic:

O, + Ariyct, + i by = i, h (14.1)

0, =rinyc(t,—1,) (14.2)
Pentru bilantul apei din turn avem:

(14.3)

Am,, = mL(Xz - Xl)
cu x continutul de apd in aerul umed. Din practica se stie cd aerul incalzit si umezit iese din turnul

de racire practic saturat, deci x,=1. Prin combinarea relatiilor de mai sus rezultd ca debitul de aer

necesar m, ce trebuie trecut prin turn este:

8 (14.4)

hy =y = ctyp (X, = x))

m, =
si cd pentru pierderea de apa raportatd Am  /m  , denumit si raport de vaporizare,
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Af/nw — C(tz _tl) (145)
m hz — hl
v Ty
X =X
Necesarul de apa de adaos specific este:
A.mw — h(l _hf)xDrD (146)
Mgp 2ty
Xy =X

In comparatie cu racirea in circuit deschis, necesarul de apa la utilizarea turnurilor de racire
umede are nevoie doar de 1,5% adaos. Acest ordin de marime poate fi simplificat neglijand

preluarea de caldurd de catre aer, facind un bilant energetic numai pe parte de apa.

Am, Cedare caldura prin racire c(T2 -T, )

= . . = (14.7)
m,,  Cedare caldura prin vaporizare r

In realitate, la aceste cantititi de apa mai apar si alte pierderi suplimentare prin rupere de
picaturi de apa si pierderi de apa prin purjari, asa ca trebuie sd se ia in calcul pierderile de

aproximativ 2,5%.
14.4. TURNURI DE RACIRE USCATE

La trecerea la turnurile de racire uscate nu mai este necesara apa de adaos. La folosirea unui
condensator obisnuit de suprafatd, apa de racire calda este condusa de la condensator la elementele
de racire din turnul de racire. Aici cdldura este preluatd de aerul ascendent. Circuitul de racire este
complet inchis.

Aburul de la turbina poate fi condus si direct la elementele de racire si sa se condenseze
acolo, caldura fiind preluatd de aerul care spald aceste elemente. De cele mai multe ori acest
procedeu se foloseste la instalatii mici, ventilatoarele fiind utile pentru debitul de aer necesar. In caz
ca turnul de racire are tiraj natural, debitul de aer depinde de suprafata in sectiune a turnului, de

inaltimea turnului i de temperaturi prin relatii de forma:
: 2
iy, ~D”y(pa-p; JpiH (14.8)

R T (14.9)

a

Pi =Py

N

pi, t; se refera la aerul din turnul de racire, valorile p,, t, se refera la aerul exterior iar ty, po sunt

valori de referinta. Bilantul energetic al unui turn de racire uscat rezultd prin simplificare:
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QkO =myxpt = mwc(tz - tl): mc, (tzz - tll) (14.10)

Datorita unui schimb dublu de caldura temperatura de condensare, si astfel, si presiunea din
condensator creste fata de alte procedee de racire. La o incalzire a aerului de la 12 °C la 30,5 °C in
circuitul de apad se obtine o temperaturd de la 26,5 °C la 38,5 °C. Temperatura de condensare
corespunzatoare va fi la aceste instalatii speciale de 40 °C. Turnurile de racire uscate creeaza
independenta termocentralelor de disponibilitatea apei.

La turnurile hibride se imbina proprietatile tehnico-fizice ale turnurilor de racire uscate si
umede. Indeosebi se combini avantajele capacititii ridicate de ricire ale turnurilor umede cu
avantajele de lipsd a pierderilor de apd de la turnurile uscate. Necesarul de apa de adaos este mai
mic decat la turnurile umede, iar cerintele privind marimea constructiei si reducerea de randament
sunt mai mici decat la turnurile de racire uscate.

Procedeele de racire descrise se deosebesc 1n principal in ceea ce priveste randamentul
global al termocentralei, necesarul de apa de racire, diferente constructive si influentele lor asupra
mediului ambiant. Procedeul cel mai avantajos din punct de vedere ecologic, racirea uscata, are insa

costuri ridicate de producere a energiei.

14.5. COMPARATIE iINTRE TURNURILE DE RACIRE CU TIRAJ FORTAT
SI CELE CU TIRAJ NATURAL

1. Limita teoretica de racire

- turnuri cu tiraj natural: To=T,+12 ... 15 o°c

- turnuri cu tiraj fortat: T,=Tynt5 ... 8 °C
= exista o diferenta de consum specific de combustibil.
2. Consumul de energie electrica

e Puterea consumatd de turnurile cu tiraj fortat este de 0,6 — 1 % din puterea produsa de
grupul electrogen care foloseste debitul de apa respectiv (datoritd ventilatoarelor);

e Turnurile cu tiraj fortat permit o reducere a inaltimii de pompare a apei de la 8,5 — 9 m, cat
se Intalneste la constructia marilor turnuri cu tiraj natural, la cca. 7,5 m. Aceastd economie
de putere de pompare reduce diferenta de consum al serviciilor interne datorita
ventilatoarelor.

3. Functional
e Turnurile cu tiraj natural sunt superioare celor cu tiraj fortat, daca temperatura aerului este

mai micd de 14 °C si dacd nu se foloseste reglajul debitului de aer la tirajul fortat. Peste
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14°C superioritatea functionala a tirajului artificial devine din ce in ce mai evidentd pe
masura ce temperatura aerului creste.
4. Constructiv
e turnuri cu tiraj natural: beton monolit;
e turnuri cu tiraj fortat: material prefabricat, ceea ce permit realizarea lor intr-un timp mult

mai scurt.

5. Viteza vantului
e turnuri cu tiraj natural: sensibil la vanturile exterioare (tirajul cos < 0,5 mbar, la o viteza a
aerului prin turn de 1,2 — 2,0 m/s);
e turnuri cu tiraj fortat: este putin influentat de vant.
6. Investitia
e Cheltuielile de investitii sunt direct proportionale cu suprafata de baza a turnului, cu

inaltimea sa §i cu constructiile interioare necesare curgerii apei.
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