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CURS 1 

PREZENTARE GENERALĂ CENTRALĂ TERMOELECTRICĂ 
 

 

Centralele termoenergetice aparţin unei arii energetice sau unui sistem energetic şi 

funcţionează în paralel fiind interconectate prin reţele de transport şi distribuţie la consumatorii de 

energie electrică. Energia electrică necesară în sistemul energetic trebuie distribuită pe fiecare centrală 

în parte în funcţie de puterea disponibilă şi de funcţionarea optimă şi sigură a acesteia. Energia electrică 

furnizată în sistem de fiecare centrală trebuie să îndeplinească anumite condiţii calitative concretizate 

prin valoarea frecvenţei şi tensiunii electrice.  

Procesele termoenergetice sunt procese tehnologice complexe, caracterizate de un număr mare 

de variabile cu interconectare multiplă, o dinamică cu întârzieri mari de timp, un puternic caracter 

neliniar şi în unele cazuri cu o modificare în timp a parametrilor dinamici. Funcţia pe care trebuie să o 

îndeplinească sistemul de conducere asociat unei instalaţii termoenergetice este asigurarea funcţionării 

sigure şi economice a grupurilor cazan-turbină-generator, adică producerea continuă şi fără defecţiuni, 

pe o perioadă de timp determinată, a energiei electrice cerute, folosind o cantitate minimă de 

combustibil primar şi asigurând condiţiile de calitate impuse. 

Funcţionarea sigură a unui grup termoenergetic cazan-turbină-generator este definită prin 

posibilitatea de funcţionare fără defecţiuni, într-un interval de timp considerat şi în condiţii date, 

asigurând îndeplinirea scopului pentru care au fost proiectate.  

Centrala termoelectrică este construită dintr-un ansamblul de instalaţii care transformă energia 

înmagazinată în combustibilii solizi, lichizi sau gazoşi în energie electrică în funcţie de tipul 

combustibilului utilizat. 

O centrală termoelectrică este compusă din următoarele părţi: 

a)Instalaţiile gospodăriei de combustibili - permit descărcarea, prepararea şi transportul 

cărbunelui până la depozite de capacitate mică, numite în mod curent bunkere. Cărbunele sosit 

de la locul de extracţie în vagoane speciale este descărcat cu ajutorul unor benzi transportoare în 

depozitul de combustibil. Din depozit, cărbunele este împins spre benzile de transport care-l duc 

la concasare, unde este sfărâmat până la o anumită granulaţie. De la staţia de concasare este 

transportat, tot prin intermediul unor benzi, spre bunkere. 
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b) Cazanele de abur -  agregate complexe care transformă energia înmagazinată în combustibil 

în energie potenţială a aburului sub presiune. 

c)Turbinele cu abur - constituie motorul primar care transformă energia aburului în energie 

mecanică pe care o transmit generatoarelor sincrone pe la axul lor prin cuplă. 

d) Generatoare sincrone - transformă energia mecanică primită pe la ax de la turbină în energie 

electrică pe care o livrează pe la bornele lor în aria energetică din care fac parte. 

e) Instalaţiile anexe - efectuează operaţii necesare funcţionării instalaţiilor de bază. Ele se 

împart în următoarele categorii: instalaţia de epurare chimică a apei de alimentare a cazanelor; 

instalaţia apei de răcirea a condensatoarelor turbinelor; instalaţia serviciilor interne; instalaţia de 

evacuare a cenuşii; instalaţia de filtrare a gazelor de ardere. 

 

FLUXUL TEHNOLOGIC PRINCIPAL AL UNEI CENTRALE TERMOELECTRICE 

Descrierea calitativă a desfăşurării fluxului tehnologic de la introducerea combustibilului şi a 

apei de alimentare în cazanul de abur şi până la livrarea energie electrice pe la bornele generatorului 

sincron o vom face referindu-ne la schema termomecanică de bază al unei centrale termoelectrice 

reprezentată în figura 1.1: 
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C – cazanul de abur; B – combustibilul produs; A – aerul introdus în focar pentru arderea combustibilului; G – gazele 
rezultate prin arderea combustibilului; ZC – zgura şi cenuşa rezultate prin arderea combustibilului; T – turbina de abur cu 
următoarele corpuri: ÎP – corpul de înaltă presiune, MP – corpul de medie presiune, JP – corpul de joasă presiune; GS – 
generatorul sincron; E – energia electrică livrată de generatorul sincron; Ca – condensator de abur; Ej (PV) – ejector sau 
pompă de vid; CA – conducta de aducţiune a apei de răcire dintr-un râu sau fluviu care se găseşte în apropierea centralei; 

Figura 1.1. Schema termomecanică a centralei termoelectrice 
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CD -  canal de deversare; TR – turn de răcire; PC – pompa de extracţie a condensatului din condensator; PJP – preîncălzitor 
de joasă presiune; D – degazor pentru eliminarea gazelor din apă; PA – pompă de alimentare; PÎP – preîncălzitoare de înaltă 
presiune; ME – motoare electrice de antrenare. 

 

În cazanul C se introduce apă cu ajutorul pompei de alimentare PA. În focarul cazanului se 

introduce combustibil şi aerul necesar arderii acestuia. Căldura dezvoltată prin arderea combustibilului 

este transmisă apei care se vaporizează. Vaporii sub presiune sunt introduşi în turbină, care transformă 

energia lor în energie mecanică pe care o transmite generatorului sincron. Acesta, la rândul său, 

transformă energia mecanică în energie electrică pe care o livrează pe la bornele sale în aria energetică 

din care face parte. Aburul din turbină trece în condensatorul Ca unde se condensează. Căldura pe care 

o cedează aburul prin condensare este preluată de apa de răcire, care circulă prin ţevile condensatorului, 

împinsă de pompa de răcire PR. 

Apa de răcire încălzită, după ce a trecut prin condensator, este trimisă fie la râu, prin canalul de 

deversare CD, fie la turnurile de răcire TR, unde fiind lăsată să cadă liber de la înălţime, ajunge la 

temperatura mediului înconjurător, după care reintră în ciclul de răcire. Din condensator, unde se 

creează vid cu ajutorul unui ejector sau a unei pompe de vid, condensatul este extras cu ajutorul unei 

pompe de extracţie şi este trimis prin preîncălzitorul de joasă presiune PJP, în degazor. Aici, prin 

încălzire cu abur prelevat de la turbină prin una din prizele sale, se elimină gazele pe care le conţine 

condensatul (în special oxigen) şi care ar putea produce oxidări ale ţevilor de fierbere ale cazanului. 

Din degazor apa de alimentare (condensatul degazat) este luată de pompa de alimentare PA, care prin 

preîncălzitorul de înaltă presiune PIP o introduce în cazan. În felul acesta se închide circulaţia apei în 

schema termomecanică sub cele trei forme: abur, condensat şi apa de alimentare. Preîncălzitoarele PJP 

şi PIP au fost introduse în scopul măririi randamentului întregii instalaţii. Acest lucru se poate explica 

într-o manieră simplistă prin aceea că se evită pierderea unei anumite cantităţi de căldură în 

condensator, datorită reintroducerii ei în circuit prin prelevarea unei anumite cantităţi de abur dintr-un 

punct oarecare al turbinei, deci după ce o mare parte din energia sa a fost transformată în energie 

mecanică.  

În structura fluxului tehnologic partea esenţială o constituie transformările energetice care se 

produc de la arderea combustibilului până la producerea energiei electrice. Lanţul acestor transformări 

este reprezentat schematic în  figura 1.2. 
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Elementele schemei transformărilor energetice sunt: 

1E  - energia înmagazinată în combustibil; 1T  - transformare fizico-chimică, arderea 

combustibilului cu degajare de căldură; 2E  - energia termică (căldură) obţinută prin arderea 

combustibilului; 2T  - transformare fizică – transmiterea energiei termice apei şi vaporizarea acesteia; 

3E  - energia potenţială a vaporilor de apă sub presiune; 3T  - transformare fizică; vaporii de apă sub 

presiune sunt suflaţi prin ajutaje; 1
4E  - energia cinetică a vaporilor de apă obţinută prin transformarea 

3T ; 2
4E  - energia potenţială a vaporilor de apă după transformarea 3T ; 4T  - transformare fizică; 

energia cinetică şi potenţială a vaporilor este transformată în energie cinetică a rotoarelor turbinei şi 

generatorului; 5E  - energia cinetică a rotoarelor turbinei şi generatorului; 5T  - transformare fizică; 

energia cinetică se transformă în energie electrică în generatorul sincron; 6E  - energia electrică. 

 

Indiferent de tipul centralei termoelectrice, aceasta funcţionează conectată la Sistemul Energetic 

Naţional (SEN) şi Sistemul de Termoficare urbană sau industrială, asigurând cerinţele de energie 

electrică şi termică a consumatorilor, chiar şi în condiţii restrictive de funcţionare. 

Centrala, în ansamblul său, interacţionează cu mediul înconjurător prin: 

• Fluxul informaţional, decizional şi de conducere; 

• Fluxul de energie primară intrată sub formă de combustibil convenţional; 

• Fluxul de apă de răcire şi apă de adaos necesară compensării pierderilor; 

• Fluxul de energie electrică furnizat sistemului electroenergetic; 

• Fluxul de energie termică furnizat sistemului de termoficare; 

• Fluxul de noxe solide, lichide sau gazoase evacuate; 

• Fluxul de deşeuri solide fosile ; 

2
4E  6E  5T  1E  5E  3E2E

1
4E  

1T  2T  3T  4T

 
Figura 1.2. Schema transformărilor energetice esenţiale ale fluxului tehnologic al unei 

centrale termoenergetice 
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• Fluxul de materiale consumabile, de oameni şi bani. 

Sistemele energetice se caracterizează prin: 

- dimensiuni mari atât în ceea ce priveşte numărul de componente surse şi consumatori) cât şi al 

ariei geografice ocupate; 

- reţele de transport de energie electrică şi termică de mare capacitate; 

- dezvoltarea interconexiunilor între sistemele electroenergetice naţionale; 

- funcţionarea neliniară a componentelor; 

- restricţii privind fluxurile de combustibili, noxe, resurse financiare; 

- componentele se manifestă dinamic prin viteze de variaţie şi durate de timp diferite. 

 

REGIMURI DE FUNCŢIONARE 

 

Sistemul energetic funcţionează cu două categorii de restricţii: 

• restricţii impuse de asigurarea necesarului cantitativ şi calitativ cerut; 

• restricţii de funcţionare impuse de limitele maxime sau minime ale variabilelor. 

După cum sunt satisfăcute sau nu restricţiile de funcţionare, sistemul se poate afla în următoarele stări 

caracteristice de funcţionare: 

1) stare normală sigură sau regim cvasistaţionar de funcţionare, când sunt satisfăcute toate 

restricţiile; 

2) stare normală nesigură sau de prealarmă, când sunt satisfăcute restricţiile de funcţionare, dar 

gradul de stabilitate al sistemului este redus, astfel încât orice perturbaţie conduce la pierderea 

stabilităţii; 

3) stare de avarie după o perturbaţie gravă, când restricţiile de funcţionare şi cele impuse de 

consumatori nu sunt satisfăcute, deci cu rezervă de stabilitate nulă; 

4) stare postavarie sau de restabilire, când cerinţele consumatorilor nu sunt îndeplinite, iar 

frecvenţa şi rezerva de stabilitate sunt sub limitele admise. 

Orice sistem sau echipament este proiectat să funcţioneze permanent şi în condiţii de siguranţă, cu 

eficienţă maximă continuă, la un regim proiectat, denumit regim nominal, parametrii corespunzători 

acestui regim numindu-se parametrii nominali. 

Regimul de funcţionare, în mod continuu şi în condiţii de siguranţă, la care unul sau mai mulţi 

parametri diferă de cei nominali constituie regimul nenominal. În acest caz eficienţa este mai redusă 

decât cea maximă continuă corespunzătoare regimului nominal. Un caz aparte de regim nenominal este 



EIT II – notiţe de curs 
 
 

 8

cel la care parametrii depăşesc valorile nominale şi în care puterea produsă poate fi mai mare decât cea 

maximă continuă, denumit regim de suprasarcină, durata de funcţionare fiind limitată. 

Se defineşte regimul dinamic sau tranzitoriu, modificarea valorii unui parametru într-un timp finit, 

astfel încât derivate acestui parametru în raport cu timpul să aibă o valoare finită, diferită de zero. Într-

un astfel de regim, de regulă, nu pot avea loc determinări experimentale. 

Cauzele care conduc la apariţia regimurilor tranzitorii în funcţionarea centralelor electrice sunt: 

1. cauze externe centralei, determinate de: 

a. modificarea sarcinii electrice cerută prin dispecerul sistemului electroenergetic; 

b. modificarea sarcinii termice cerută prin dispecerul sistemului de termoficare; 

c. scurtcircuite polifazate în reţea, pe barele unei secţii de bare sau toată secţia; 

d. scoaterea din funcţiune a unui grup de putere mare din sistem; 

e. scoaterea din funcţiune a unei linii de înaltă tensiune; 

f. o anumită putere nelivrată pe o linie de interconexiune; 

g. instabilitate statică aperiodică dau dinamică în reţea; 

2. cauze interne centralei, precum: 

h. defectarea cazanului (spargeri de ţevi de economizor, vaporizator, supraîncălzitor); 

i. defectarea sistemului de alimentare cu combustibil sau variaţia calităţii combustibilului; 

j. defectarea pompelor de răcire; 

k. defectarea condensatorului prin spargere de ţevi sau înfundarea acestora, pierderea 

vidului; 

l. vibraţii nepermise la turbogenerator; 

m. defectarea sistemului de ungere lagăre turbogenerator; 

n. defectarea ventilatoarelor de aer şi gaze; 

o. defectarea unui preîncălzitor; 

p. defectarea motorului pompei de alimentare, de condensat principal sau secundar; 

q. alte defecte care necesită reducerea sarcinii grupului. 

Factorii care determină capacitatea de modificare a sarcinii unei centrale sunt: 

 caracteristicile turbinei şi sistemului de reglare aferent; 

 caracteristicile cazanului şi a sistemului propriu de reglare; 

 caracteristicile celorlalte sisteme principale; 

 cunoştinţele practice şi de mentenanţă. 
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CURS 2 

RANDAMENTE. CONSUMURI SPECIFICE 

 

 

În procesele termice reale se urmăreşte valorificarea energiei termice a combustibililor pe baza 

fluxurilor de energie şi a bilanţului energetic. 

Randamentul energetic total se calculează în funcţie de randamentele parţiale astfel: 

a) Randamentul cazanului: 

( )65432
0

1 1 qqqqq
Q
Q

caz ++++−==η  

unde Q1 este căldura intrată în circuitul termic; 

 Q0 – căldura degajată prin arderea combustibilului. 

Pierderile de căldură ale cazanului sunt: 

- pierderi cu gazele de ardere evacuate la coş (q2%); 

- pierderi prin ardere chimică incompletă (q3%); 

- pierderi prin ardere mecanică incompletă (q4%); 

- pierderi prin pereţii cazanului – prin convecţie şi radiaţie (q5%); 

- pierderi prin evacuarea cenuşii şi zgurei (q6%). 

Cele mai mari pierderi ale cazanului sunt cele date de gazele de ardere şi care cresc dacă temperatura 

lor la baza coşului şi excesul de aer sunt mari. 

b) Randamentul ţevilor - ţine cont de pierderile de căldură prin izolaţia termică a conductelor 

99,0...985,0
1

1 ==η
Q
QT

t  

unde Q1
T este căldura folosită la intrarea în turbină. 

c) Randamentul electric relativ: 

( )
T
B

T
GM

T
er

Q
E

Q
QQQ

11

1 =
+−

=η  

unde QM reprezintă pierderile mecanice ale turbinei; 

 QG – pierderile generatorului electric; 

 EB – energia electrică la bornele generatorului. 

sau 
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 gmter ηηη=η  - produsul randamentelor termic, mecanic şi al generatorului. 

ηm=0,985 – 0,995; 

ηg=0,96 – 0,984 

d) Randamentul serviciilor interne este dat de relaţia: 

( )
B

SIB
E

EE −
=ε−1  

cu: 

 
B

SI
E
E

=ε  - consumul specific al serviciilor interne 

e) Randamentul total este dat de produsul randamentelor parţiale: 

( )ε−η⋅η⋅η⋅η⋅η⋅η=η 1ergmcttr  

 

Puterea electrică produsă de unitatea de debit masic de abur care se destinde în turbină este dată de 

relaţia: 

 
[ ]

c

gm
m

QQ
p

η⋅η⋅−
= 21  [kJ/kg abur] 

unde Q2 este căldura pierdută cu apa de răcire din condensator; 

 mc – debitul de abur care ajunge în condensator. 

 

Debitul specific de abur la condensator: 

 
p

dc
1

=  [kg abur/kJ] 

 

Debitul specific de abur la ieşirea din cazan (atunci când există o preîncălzire regenerativă a apei de 

alimentare): 

 
p

a

d

n

j
j

caz

∑
=

+

= 1
1

 [kg abur/kJ] 

unde a1=m1/mc; a2=m2/mc; aj=mj/mc 

reprezintă raporturile dintre debitele de abur prelevate la prizele turbinei şi debitul de abur care ajunge 

la condensator. 
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Consumul specific de căldură: 

a) fără supraîncălzire intermediară:  ( )
gmt

acaz iidq
η⋅η⋅η

=−=
1

11  

b) cu supraîncălzire intermediară:  ( ) ( )1111 iidiidq siacaz ′′−′+−=  

unde: i1 este entalpia specifică a aburului viu, kJ/kg; 

 ia1 - entalpia specifică a apei de alimentare, kJ/kg; 

 i’1 – entalpia specifică a aburului la intrarea în supraîncălzitorul intermediar, kJ/kg; 

 i”1 – entalpia specifică a aburului la ieşirea din supraîncălzitorul intermediar, kJ/kg; 

 dsi – debitul specific de abur la supraîncălzitorul intermediar, kg abur/kJ. 

 

INFLUENŢA PREÎNCĂLZIRII REGENERATIVE ASUPRA CONSUMULUI SPECIFIC DE 

CĂLDURĂ ŞI A RANDAMENTULUI 

 

Circuitul termic este format de ansamblul instalaţiilor parcurse de fluidul de lucru. Cantitatea de 

căldură corespunzătoare sursei calde este introdusă în circuitul termic în cazan cu ajutorul fluxului 

gazelor de ardere. Pentru circuitul termic această cantitate de căldură este compusă din căldura Q1’ dată 

aburului de înaltă presiune şi căldura Qsi dată în supraîncălzitorul intermediar.  

 Cantitatea de căldură Q2 evacuată de ciclu către sursa rece este transmisă în condensator 

fluxului de apă de răcire şi disipată în mediul ambiant, Q1=Q1’+Qsi. 

Diferenţa de căldură Q1-Q2 este împărţită între căldura transformată util în lucru mecanic şi apoi în 

energie electrică şi pierderile de căldură care apar în cazan, de-a lungul conductelor şi în instalaţiile 

transformatoare de energie. 

Expresia randamentului ciclului termic fiind: 

ηt=1-Q2/Q1 

metodele pentru îmbunătăţirea lui ηt urmărind, fie majorarea cantităţii de căldură Q1 intrată în circuit, 

fie reducerea cantităţii de căldură Q2 evacuată la condensator. 

Preîncălzirea apei de alimentare a cazanului cu abur prelevat de la turbină prin prizele acesteia este 

un procedeu care permite o creştere importantă a randamentului termic (10 – 12% faţă de ciclul simplu) 

deoarece: 

- se reduce căldura cedată sursei reci; 
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- scade consumul specific de căldură, ceea ce implică reducerea consumului de combustibil; 

- se măreşte debitul de abur la intrarea în turbină în CIP, ceea ce conduce la creşterea 

randamentului intern; 

- scade debitul de abur în CJP ceea ce permite realizarea unor viteze la ieşirea din turbină care să 

asigure pierderi energetice scăzute.  

 

Se consideră circuitul termic al unei centrale cu 2 preîncălzitoare ale apei de alimentare de suprafaţă. 

 

Randamentul termic al ciclului este: 

( )( ) ( )( ) ( )
( )( )1121

222121121

ac

pcppcpc
t iimmm

iimiimmiimmm
−++

−+−++−++
=η  

unde: m1, m2 sunt debitele de abur prelevate pe prima, respectiv a doua priză a turbinei, kg/s; 

 mc – debitul de abur care intră în condensator, kg/s; 

 ip1, ip2 – entalpiile specifice ale aburului la sfârşitul destinderii în turbină corespunzătoare 

presiunii la priza 1, respectiv 2. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 2.1. Schema simplificată a circuitului termic 

 

Admiţând notaţiile : 

 
cm

ma 1
1 =  şi 

cm
ma 2

2 =  

şi dând factor comun pe mc la numărător şi numitor se obţine: 

p1, t1, i1 

m1+m2+mc 

T

p1 

p2 m1,ip1,pp1 

m2,ip2,pp2 

ia1 

3 

2 

1 

mc 
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( )( ) ( )( ) ( )
( )( )

( )
( )( )1121

22211121

1121

222121121
1

1
1

11

a

pp

a

pppp
t iiaa

iiaiaiaa
iiaa

iiiiaiiaa
−++

−−−++
=

−++

−+−++−++
=η  

 

Adunând şi scăzând la numărător (1+a1+a2)ia1 rezultă: 

 

( )( ) ( )
( )( )

( )
( )( )1121

21212211

1121

222111211121

1
1

1
1

11

a

app

a

ppaa
t iiaa

iiaaiaia
iiaa

iiaiaiaaiiaa
−++

+++−+
−=

−++

−−−+++−++
=η  

 

Considerând cele două preîncălzitoare ca un sistem termodinamic deschis şi aplicând principiul 

conservării energiei acestui sistem: 

 ( ) ( ) 1213212211 accpp immmimmmimim ++=++++  

sau cu notaţiile admise: 

 ( ) ( ) 1213212211 11 app iaaiaaiaia ++=++++  

de unde: 

 ( ) ( ) 3211212211 11 iaaiaaiaia app ++−=++−+  

Înlocuind termenul stâng al ecuaţiei în expresia randamentului termic se obţine: 
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Pentru “n” prize ale turbinei vom avea: 
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 Debitele de abur prelevate prin prizele turbinei se determină pe baza ecuaţiilor de bilanţ termic 

scrise pentru fiecare dintre cele două preîncălzitoare. 

 Efectul optim al preîncălzirii se realizează în situaţia în care aceasta se face în trepte egale. 

Notând cu ∆ia1 creşterea entalpiei apei prin preîncălzire şi cu z numărul treptelor, încălzirea optimă 

corespunzătoare unei valori pe treaptă este: 

∆iz=∆ia1/z 

 Avantajul preîncălzirii se face simţit la presiuni ridicate, pentru care consumul specific de 

căldură este redus. Avantajul creşterii randamentului este din ce în ce mai mic pe măsură ce numărul de 

trepte de preîncălzire creşte. 
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 Alegerea numărului de trepte de preîncălzire trebuie făcută astfel încât avantajul creat prin 

reducerea consumului de combustibil să fie mai mare decât cheltuielile suplimentare anuale rezultate 

din folosirea prizei respective. 

 În cazul unui circuit termic cu supraîncălzire intermediară soluţia aplicată cel mai frecvent este 

alimentarea ultimului preîncălzitor de apă cu căldură rezultată din aburul ieşit din supraîncălzitorul 

intermediar. În acest caz corpul de înaltă presiune al turbinei poate fi construit fără prize, ceea ce 

facilitează pornirea rapidă a acesteia. 

 Consecinţele preîncălzirii regenerative sunt: 

- pentru un debit constant de abur puterea turbinei scade din cauză că o parte din abur nu se 

destinde până la presiunea din condensator. Pentru a realiza o creştere a puterii se măreşte 

debitul de abur la intrarea în CIP. Aceasta implică pe de-o parte mărirea lungimii paletelor CIP, 

pe de altă parte cazanul va trebui să funcţioneze cu un debit mai mare decât în instalaţia fără 

preîncălzire (m’1=1,2m). De asemenea, conductele între cazan şi turbină vor avea diametre mai 

mari. 

- Prin preîncălzirea regenerativă, apa de alimentare intră în cazan la o temperatură ridicată, dar 

sub valoarea temperaturii de saturaţie corespunzătoare presiunii din cazan. Ca urmare, gazele de 

ardere părăsesc focarul la un potenţial termic ridicat, ceea ce conduce la scăderea randamentului 

cazanului. Apare necesară deci recuperarea căldurii conţinută în gazele de ardere prin 

preîncălzirea aerului la o temperatură ridicată. 

- Deoarece debitul de abur în partea de joasă presiune a turbinei este mai mic decât în partea de 

înaltă presiune, lungimea paletelor se va reduce, condensatorul va fi mai mic, debitul de apă de 

răcire se va micşora. 

- Puterea consumată de pompa de alimentare trebuie să fie mai mare atât din cauza măririi 

debitului la cazan cât şi datorită necesităţii învingerii rezistenţelor hidraulice create prin 

amplasarea preîncălzitoarelor. 

 

SCHIMBĂTOARE FOLOSITE PENTRU PREÎNCĂLZIREA  

REGENERATIVĂ A APEI DE ALIMENTARE 

 

Preîncălzirea apei se realizează în schimbătoare de căldură de suprafaţă sau de amestec. 

 Preîncălzitoarele de amestec sunt mai avantajoase din punct de vedere termodinamic deoarece 

apa de alimentare poate fi încălzită până la temperatura de saturaţie corespunzătoare presiunii aburului 
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prelevat de la priza turbinei. Folosirea lor implică însă montarea unor pompe la fiecare treaptă, 

dimensionate pentru debitul maxim al cazanului, ceea ce scumpeşte instalaţia. 

 În cazul preîncălzitoarelor de suprafaţă, temperatura apei la ieşire din preîncălzitor, tn, este mai 

mică decât temperatura de saturaţie, tsat,p. Diferenţa δt=tn-tsat,p constituie unul din elementele de calcul 

ale suprafeţei de schimb de căldură. Valorile uzuale pentru aceasta sunt: 

δt=7÷15 0C, pentru preîncălzitoarele de înaltă presiune cu pereţi groşi; 

δt=7÷15 0C, pentru preîncălzitoarele de joasă presiune cu ţevi de alamă sau oţel cu pereţi subţiri. 

 Schema cea mai frecvent aplicată este cea din figura următoare 

 
Figura 2.2. Preîncălzirea apei de alimentare cu schimbătoare de căldură 

 

Preîncălzitorul de amestec este montat în zona de mijloc a preîncălzirii lucrând la presiuni de 

(4÷10) bar. După refularea pompei sunt prevăzute două până la trei preîncălzitoare de suprafaţă care 

lucrează în domeniul presiunilor mari. 

 În cazul prizelor cu nivel ridicat de temperatură, schema cu preîncălzire regenerativă include la 

prizele de înaltă presiune câte un schimbător de căldură de suprafaţă suplimentar numit 

desupraîncăzitor montat după preîncălzitorul propriu-zis. Scopul este de a utiliza cât mai complet 

căldura conţinută în aburul prelevat a cărui temperatură este cu mult mai mare decât temperatura de 

saturaţie corespunzătoare presiunii la priză. 
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Figura 2.3. Schema de preîncălzire a apei de alimentare cu desupraîncălzitor şi răcitor de condensat 

DS – desupraîncălzitor; Pr – preîncălzitor; RC – rezervor de căldură; OC – oală de condens 

 

 Pornind de la temperatura tn a apei de alimentare cunoscută, valoarea temperaturii tn’ la ieşirea 

din preîncălzitorul propriu-zis se determină prin calcul iterativ pe baza bilanţului de căldură scris pentru 

PR şi DS. 

 În mod obişnuit sunt folosite în practică următoarele valori: 

tp-tn’=(3÷5) oC pentru supraîncălzire moderată; 

tp-tn’=(1÷4) oC la prima priză după supraîncălzitor (dacă schema este prevăzută şi cu supraîncălzitor 

care realizează supraîncălzirea aburului la 430 – 480 oC). 

 Schema de preîncălzire mai poate cuprinde un schimbător de căldură de suprafaţă montat 

înaintea preîncălzitorului propriu-zis de înaltă presiune numit rezervor de căldură. Acesta permite 

recuperarea căldurii condensatului evacuat din preîncălzitorul propriu-zis în scopul apropierii 

temperaturii apei de alimentare de cea a agentului primar. 
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CURS 3 

SISTEME DE CONDUCTE. CONDIŢII TEHNICE GENERALE 

 

 

Conductele sunt utilizate la transportarea şi distribuirea agenţilor de lucru, fiind privite ca părţi 

distincte ale instalaţiilor din care fac parte. Conductele se definesc prin structura lor funcţională şi 

constructivă. Această structură este adoptată caracteristicilor fizico-chimice şi de transport ale 

agenţilor. Totodată structura este corelată cu condiţiile şi regimurile de exploatare specifice sistemelor 

în care conductele sunt integrate tehnologic. 

Conducta reprezintă totalitatea elementelor constructive asamblate sigur şi etanş, destinată 

transportării unui agent de lucru, în condiţii controlate şi dirijate, între două puncte de racord.  

Sistemul de conducte este format din două sau din mai multe conducte racordate între ele; 

conductele transportă şi distribuie acelaşi agent, fiind supuse unor condiţii tehnice de funcţionare 

identice. 

Circuitul reprezintă una sau mai multe conducte sau sisteme de conducte, cuplate în serie sau în 

paralel, în vederea transportului şi distribuţiei aceluiaşi agent. Pe parcursul circuitului starea de 

agregare a agentului nu se schimbă, parametrii de lucru ai acestuia evoluând într-o plajă caracteristică, 

prestabilită. 

Traseul constituie dezvoltarea în spaţiu a conductei, fiind stabilit în funcţie de posibilităţile de 

amplasare pe teren a acesteia. Conducta se identifică cu traseul ei. 

Agentul de lucru reprezintă materialul în stare fluidă sau fluidizată transportat printr-o 

conductă. 

Agenţii se prezintă, după caz, sub formă de lichide, vapori, gaze şi de substanţe solide – 

pulverizate sau granulate – în medii purtătoare lichide sau gazoase. Fluidele deţin ponderea majoritară. 

Vehicularea lor urmăreşte: 

 transferul de masă prin care fluidele sunt transferate de la surse la consumatori. Transferul are 

loc fie datorită unor diferenţe de potenţiale energetice, fie prin aport de energie din exteriorul 

conductelor, furnizat cu ajutorul pompelor, ventilatoarelor sau compresoarelor; 

 transferul de masă şi energie, fluidele transferate fiind purtătoare de energie termică, de energie 

chimică, fiind agenţi motori pentru producerea energiei mecanice.  

Indiferent de variantă, energia este utilizată de către consumator, direct sau prin transformări 

corespunzătoare realizate la nivelul acestora (transfer de căldură, ardere, destindere, etc.). Utilizarea 
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eficientă a energiei în fiecare sistem sau circuit impune minimizarea pierderilor pe traseele conductelor 

componente. 

 Caracteristicile fluidului sunt reprezentate de natura, proprietăţile şi parametrii acestuia, 

formând condiţiile şi restricţiile tehnice de bază, iniţiale, urmărite permanent şi prioritar în proiectarea, 

montarea şi exploatarea conductei. Structura constructivă a conductei este subordonată caracteristicilor 

fluidului transportat. Caracteristicile, atât cele fizico-chimice cât şi cele de transport, constituie grupe 

de proprietăţi şi mărimi care influenţează şi impun materialele şi dimensiunile conductei. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 
Figura 3.1. Influenţa caracteristicilor fluidului de lucru asupra conductelor 

 

Caracteristica fizico-chimică evidenţiază proprietăţile fluidului, indicând natura acestuia, starea 

lui de agregare, compoziţia şi agresivitatea chimică. Caracteristica precizează o serie de mărimi, cum ar 

fi concentraţia, densitatea, granulaţia, puritatea, vâscozitatea, precum şi efectele corozive, erozive sau 

abrazive ale fluidului respectiv.  

 Caracteristici speciale sunt asociate categoriilor de fluide ale căror proprietăţi acţionează 

restrictiv asupra condiţiilor tehnice de utilizare, stocare şi vehiculare; caracteristicile reflectă fie 

acţiunea acestor fluide asupra materialelor cu care ele intră în contact, fie influenţele şi efectele lor 

negative asupra personalului de exploatare, a securităţii procesului tehnologic pe ansamblul său şi a 

mediului ambiant. 
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 Caracteristica fizico-chimică a fiecărui fluid este analizată în scopul stabilirii compatibilităţii 

acestuia cu diversele materiale disponibile în vederea fabricării conductelor. Cunoaşterea sa în detaliu 

permite predeterminarea realistă a comportării fluidului în exploatare, ceea ce face posibilă: 

a. alegerea corectă a materialului conductei; 

b. asigurarea integrităţii şi etanşeităţii conductei pe întreaga sa durată de utilizare; 

c. realizarea calităţii suprafeţei interioare a conductei, fie printr-o curăţire şi tratare 

corespunzătoare în etapa de montaj, fie printr-o protejare suplimentară. 

Caracteristica de transport evidenţiază parametrii specifici circulaţiei fluidului: debitul, 

temperatura, presiunea. Aceste mărimi determină materialul, dimensiunile şi structura traseului 

conductei, intervenind direct în calculul acesteia. 

 Debitul este mărimea care stabileşte diametrul interior al conductei. Valoarea sa reprezintă 

cantitatea de fluid care străbate secţiunea de curgere în unitatea de timp, fiind proporţional cu viteza 

acestuia. Valorile acestuia sunt cuprinse între două limite extreme, stabilite prin regimurile de 

funcţionare ale instalaţiei care înglobează conducta analizată; valoarea instantanee corespunde 

solicitărilor de moment ale consumatorului, fiind stabilită cu ajutorul organelor de reglare amplasate pe 

conductă şi destinate acestui scop. Debitul pentru care se calculează conducta vizează acoperitor (100 – 

110%) cantitatea maximă transportabilă de fluid. 

 Temperatura reprezintă un parametru al fluidului care influenţează în egală măsură conducta şi 

materialul acesteia. Temperatura intervine în calculul conductei prin intermediul următoarelor trei 

valori determinante:  

- temperatura de funcţionare, este definită ca temperatură de lucru sau de regim 

reprezentând valoarea maximă a temperaturii fluidului în timpul exploatării normale a 

conductei. Condiţiile de exploatare normală implică funcţionarea sigură a conductei, 

între limitele parametrilor pentru care a fost proiectată, inclusiv fazele de pornire şi de 

scoatere din funcţiune; 

- temperatura de calcul, este temperatura maximă a peretelui conductei în timpul 

exploatării normale. Pentru toate conductele izolate sau neizolate termic, temperatura de 

calcul se consideră, acoperitor, egală cu temperatura de funcţionare; 

- temperatura maximă admisibilă, reprezintă valoarea cea mai ridicată a temperaturii 

peretelui conductei a cărei atingere este admisă în timpul exploatării normale, când 

conducta este supusă „presiunii maxime admisibile”.  
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Presiunea este un parametru care intervine direct în calculul mecanic al conductei, stabilind 

grosimea peretelui acesteia; grosimea afectează masa conductei, complexitatea sistemului de rezemare 

sau suspendare şi, implicit, costul. Presiunea, în mod similar temperaturii, are următoarele valori 

determinante: 

- Presiunea de funcţionare, pf, de lucru sau de regim este valoarea maximă a presiunii 

fluidului, în timpul exploatării normale a conductei; 

- Presiunea de calcul, pc, reprezintă presiunea de funcţionare, în cele mai severe condiţii 

de exploatare normală a conductei. Aceste condiţii decurg din prezenţa simultană a 

presiunii şi temperaturii de funcţionare, la care se adaugă sarcinile mecanice de 

proiectare. Presiunea de calcul într-un punct al conductei care transportă un lichid 

include presiunea hidrostatică produsă de coloana de lichid aflată deasupra punctului 

considerat, dacă valoarea acesteia depăşeşte 5% din presiunea de funcţionare. La 

stabilirea presiunii de calcul pe o parte a unui element al conductei nu se ţine seama de 

existenţa presiunii aplicate simultan pe partea opusă, cu excepţia cazului în care se 

contează pe o diferenţă de presiune garantată de o instalaţie automată. În schimb, dacă 

pe partea opusă apare vacuum, presiunea de calcul se majorează cu 1 bar. 

- Presiunea nominală, pn, se defineşte ca presiunea maximă la care poate fi supus un 

element al conductei, fără pericol de deteriorare a acestuia, dacă temperatura fluidului 

este de 20oC. Valoarea presiunii nominale este convenţională, standardizată, constituind 

unul din criteriile care stau la baza clasificării, proiectării şi alegerii conductelor şi a 

elementelor constitutive. 

- Presiunea maximă admisibilă, pmax, reprezintă valoarea cea mai ridicată a presiunii care 

se admite a fi atinsă în timpul exploatării normale, fără a periclita integritatea conductei, 

când aceasta este supusă „temperaturii maxime admisibilă”. Presiunea maximă 

admisibilă este caracteristică fiecărui material utilizat la fabricarea elementelor 

conductei respective. Valoarea sa se stabileşte în funcţie de presiunea nominală, fiind 

însă inferioară acesteia; diferenţa se datorează influenţei negative a creşterii temperaturii 

asupra caracteristicilor mecanice şi de rezistenţă ale materialelor.  

Presiunile definite mai sus sunt asociate fluidului, conductei şi elementelor care o constituie, după 

modelul prezentat în figura 3.2. 
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Figura 3.2. Valorile caracteristice ale presiunii fluidului transportat printr-o conductă 

 

În funcţie de fiecare valoare stabilită, se pot identifica patru plaje de variaţie: 

I. plaja de funcţionare limitată superior de valoarea presiunii de funcţionare (∆pf); 

II. marja de calcul considerată la proiectarea conductei (∆pc=pc-pf ≥0);  

III. reducerea valorii convenţionale a presiunii nominale datorită influenţei temperaturii asupra 

materialului utilizat (∆pmax=pn-pmax); 

IV. marja de siguranţă în funcţionarea conductei, în cele mai severe condiţii de funcţionare 

normală, în al cărei interval elementele constitutive îşi menţin integritatea şi caracteristicile lor 

tehnice garantate (∆ps=pmax-pf). 

Particularităţile diverselor tipuri de conducte impun numeroase alte categorii de aspecte şi 

mărimi. Toate acestea sunt luate în considerare în etapa de proiectare, prin analize şi determinări care 

conţin ponderea, efectele şi influenţele lor asupra structurii şi configuraţiei conductelor respective. Din 

aceste motive dimensionarea conductelor se face pe baza unor calcule tehnico-economice, care 

contribuie la stabilirea soluţiilor optime, mai ales pentru cazurile care impun folosirea fie a unor 

materiale scumpe, fie a unor conducte cu diametre şi lungimi mari, care necesită pentru realizare 

alocarea unor importante resurse materiale şi financiare. Dimensionarea conductelor se face prin 

calculul hidraulic, termic şi mecanic. Pentru a putea efectua aceste calcule, precum şi pentru a putea 
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realiza şi exploata în condiţii corespunzătoare diversele sisteme de conducte, este necesară cunoaşterea 

cerinţelor impuse de transportul fluidelor analizate. Neglijarea sau subaprecierea importanţei rezolvării 

corespunzătoare a oricărei din aceste cerinţe poate avea urmări defavorabile asupra conductelor şi a 

instalaţiilor din care acestea fac parte.  

 Condiţiile tehnice generale sunt specifice şi se aplică diferit şi diferenţiat în funcţie de 

particularităţile instalaţiilor care echipează centralele electrice, adică peste tot acolo unde conductele au 

un rol esenţial în procesul tehnologic. 

 

 Conducte pentru centrale termoelectrice 

Sistemele de conducte din cadrul centralelor termoelectrice transportă o diversitate mare de agenţi 

solicitaţi în procesul de producere a energiei electrice şi termice: praf de cărbune, gaze, păcură, zgură şi 

cenuşă, abur – supraîncălzit şi saturat, apă de răcire, apă tratată chimic – total demineralizată, 

dedurizată, filtrată, condensat, soluţii chimice, aer comprimat, ulei, hidrogen, bioxid de carbon. 

Diversitatea conductelor creşte şi mai mult dacă se au în vedere debitele, presiunile şi temperaturile 

fluidelor aparţinând diferitelor circuite. Principalele sisteme de conducte din circuitul termic al 

centralelor termoelectrice sunt:  

- abur supraîncălzit de înaltă presiune (130-200 bar; 510-550 oC); 

- abur supraîncălzit şi abur saturat de medie şi joasă presiune (0,2-40 bar; 60-350 oC); 

- condensat de medie şi joasă presiune (0,05-35 bar; 25-300 oC); 

- apă de alimentare (160-280 bar; 150-280 oC); 

- apă de răcire. 

Un caz deosebit îl reprezintă conductele de abur de înaltă presiune, care asigură legătura tehnologică 

între cazan şi turbină. Având diametre cuprinse în intervalul 100-500 mm, cu grosimi ale pereţilor ce 

depăşesc 20 mm, aceste conducte sunt executate din oţeluri aliate scumpe; apariţia fenomenului de 

fluaj, datorită temperaturii ridicate de funcţionare, limitează durata lor de utilizare la aproximativ 

150000-200000 ore de exploatare, fapt care necesită schimbarea conductelor de câteva ori pe durata de 

funcţionare a centralei, mărind astfel costurile, şi aşa importante ale acesteia. 

 

Clasificarea conductelor 

În cadrul numeroaselor moduri de clasificare a conductelor sunt uzuale criteriile de clasificare în 

funcţie de:  

- natura fluidelor transportate;  
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- sensul de circulaţie;  

- caracteristicile fizico-chimice ale fluidelor (agresivitate chimică, periculozitate, 

radioactivitate);  

- presiunile nominale ale conductelor; temperatura maximă admisibilă: scăzută sub 4 oC, 

joasă 4-200 oC, medie 200-460 oC şi înaltă peste 460 oC;  

- materialele utilizate la confecţionarea elementelor de conductă;  

- diametre nominale ale conductelor;  

- grosimea pereţilor conductelor, pusă în evidenţă prin raportul între diametrele exterioare 

(de) şi interioare (di): conducte cu pereţi groşi (de/di>1,1) şi subţiri (de/di ≤1,1);  

- lungimea traseelor (conducte din limita instalaţiilor, de legătură între instalaţii, conducte 

de incintă, conducte magistrale);  

- configuraţia spaţială a traseului; amplasarea faţă de clădire; 

- poziţiile faţă de nivelul solului (conducte aeriene, pe sol, subterane); 

- procedeul de asamblare a elementelor componente şi gradul de tronsonare;  

- soluţia de încălzire a fluidelor vâscoase;  

- necesitatea şi soluţia de izolare termică;  

- durata de utilizare. 

Conductele şi reţelele termice servesc transportului şi distribuţiei fluidelor purtătoare de 

căldură. În acest scop, ele trebuie astfel concepute încât să asigure în toate condiţiile de funcţionare 

continuitatea alimentării cu căldură la parametrii nominali, iar soluţia aleasă să fie optimă din punct de 

vedere economic. Domeniul de folosire a conductelor este variat şi se extinde continuu, datorită atât 

capacităţii acestora de a transporta economic medii fluide şi în anumite cazuri şi solide, cât şi 

dezvoltării permanente a industriei, a localităţilor, a vieţii economice şi sociale în general. 

În cadrul acţiunii generale de gospodărire mai bună a resurselor de energie primară şi de 

reducere a pierderilor de energie electrică şi termică, se înscrie şi proiectarea şi exploatarea 

corespunzătoare a conductelor şi reţelelor termice. În această direcţie, economii importante se pot 

obţine prin dimensionarea optimă a izolaţiei termice, prin micşorarea pierderilor de presiune  şi a 

energiei de pompare, prin adoptarea unor regimuri raţionale de funcţionare. 

Pentru reţelele de termoficare deja existente, schimbarea conductelor din oţel cu alte conducte 

din materiale izolatoare, este prea costisitoare din acest motiv, pentru economisirea energiei termice se 

redimensionează izolaţia termică. Reţeaua de termoficare asigură circulaţia apei calde de la centrala 
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termică la consumatori şi retur. În funcţie de necesităţi, conductele sunt de diferite diametre şi lungimi, 

amplasarea acestora realizându-se pe suporţi aerieni sau în canale subterane. 

Pentru funcţionarea corespunzătoare a reţelei de termoficare sunt prevăzute vane de secţionare, 

ventile de reglaj, supape de siguranţă, goliri, aerisiri, robinet de reţinere cu clapet, pompe de adaos 

pentru menţinerea constantă a presiunii, separatori de nămol pentru reţinerea impurităţilor. La 

momentul actual conductele sunt izolate cu saltele de vată minerală iar stratul de protecţie este din tablă 

zincată de 0,7mm. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



EIT II – notiţe de curs 
 
 

 25

CURS 4 

CALCULUL TERMIC AL REŢELELOR DE CONDUCTE 

 

1. ROLUL ŞI IMPORTANŢA IZOLAŢIEI TERMICE 

 

Calculul termic al reţelelor de conducte reprezintă un caz particular al transferului de căldură între două 

fluide, între care există un perete despărţitor format din unul sau mai multe straturi. 

 

 Domeniul de utilizare 

În funcţie de temperatura fluidului transportat se deosebesc trei categorii de conducte izolate 

termic: 

- conducte pentru fluide calde, la care izolaţia termică are drept scop reducerea pierderilor de căldură 

către mediul ambiant; 

- conducte pentru agenţi frigorifici, izolate termic în vederea micşorării absorbţiei de căldură din 

mediul ambiant; 

- conducte pentru lichide cu temperatura apropiată de temperatura ambiantă, izolate termic, în special 

la aşezarea lor în exterior, în scopul evitării congelării lichidelor transportate la temperaturi scăzute 

ale mediului înconjurător. 

 

 Tipuri de izolaţie moderne  

Pentru reducerea pierderilor de energie la conductele şi reţelele de termoficare un rol important 

îl are izolaţia termică. Din acest motiv se acordă o importanţă mare descoperirii de noi materiale 

izolatoare care să respecte noile cerinţe privind protecţia mediului şi care să aibă preţuri cât mai mici 

pentru a realiza economiile propuse. 

În acest scop există conducte preizolate cu spumă poliuretanică rigidă (PUR) protejată cu manta din 

polietilenă de înaltă densitate (PEHD) care asigură o economie de energie de aproximativ 93% faţă de 

o conductă neizolată. Faţă de un caz normal în care izolaţia se face cu saltele de vată minerală 

economia este de aproximativ 35%. Această soluţie prezintă avantajul că izolaţia îşi păstrează 

caracteristicile în timp, neexistând procesul de tasare şi măcinare a izolaţiei. 

O altă soluţie o reprezintă montare a mai multor straturi de izolaţie din materiale diferite. Un 

exemplu ar fi izolarea conductelor cu un strat format din saltele din vată minerală cusută pe plasă de 

rabitz, cu un strat din cochilii din vată minerală bazaltică caşerate cu folie de aluminiu, cu un strat de 
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spumă poliuretanică rigidă (PUR) şi o manta de protecţie din tablă zincată. Faţă de o conductă neizolată 

economia de energie este de 97% iar faţă de o conductă izolată normal economia este de 39%.  

Pentru izolare agregatelor care lucrează cu agent de lucru la temperaturi mari (turbine energetice) 

izolaţia se aplică prin pulverizarea unui amestec format din vată minerală, silicat de sodiu şi apă într-o 

anumită proporţie. Grosimea acestei izolaţii depinde de zona în care se aplică; pentru carcasa inferioară 

se prevede un strat suplimentar cu grosimea de minim 50 mm faţă de stratul izolant al carcasei 

superioare. 

Protecţia izolaţiei este formată din două straturi de tencuială de protecţie din ciment de finisare şi 

protecţie tip BD60 având grosimea de 5mm, peste care se aplică două straturi de pânză special tratată şi 

care se vopseşte în două-trei straturi cu soluţie de silicat de sodiu. 

 

2. NOŢIUNI DE BAZĂ ALE CALCULULUI TERMIC 

 

Calculul termic al sistemelor de conducte reprezintă un caz particular al transferului de căldură 

între două fluide, între care există un perete despărţitor format din unul sau mai multe straturi. 

Transferul de căldură prin peretele conductei se desfăşoară, în principal, prin următoarele 

procese: 

a) convecţie termică între fluidul transportat şi peretele interior al conductei; 

b) conducţie termică prin peretele conductei, izolaţia termică de bază şi stratul protector; 

c) radiaţie termică între suprafaţa exterioară şi mediul ambiant. 

 

Transferul de căldură între fluidul transportat şi peretele interior al conductei. Acest 

proces are loc prin convecţie termică, principalele relaţii de calcul fiind: 

)( pifiil ttdq −= απ  [W/m]  iili dR απ1=  [moC/W]    (4.1) 

unde: 

- lq  - fluxul termic unitar [W/m]; 

- liR  - rezistenţa termică la transferul căldurii între fluidul transportat şi peretele interior al 

conductei [moC/W]; 

- iα  - coeficient convecţie între fluidul transportat şi peretele interior al conductei [W/m2 oC]. 
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Transferul de căldură prin peretele conductei izolate termic are loc prin conducţie termică 

succesiv prin peretele metalic al conductei (indicele „p”) prin unul sau mai multe straturi de izolaţie 

termică (indicele „iz”) şi prin stratul protector exterior (indicele „sp”). 

Relaţia principală de calcul este: 

lsplizlp

epi
l RRR

tt
q

++

−
=

∑
 [W/m]        (4.2) 

unde: 

- ( ) ( )ieplp ddR ln21 πλ=  - rezistenţa termică a peretelui conductei [moC/W]; 

- pλ  - conductivitatea termică a peretelui metalic al conductei [W/m °C];  

- ( ) ( )eizizliz ddR ln21 πλ=  - rezistenţa termică a startului de izolaţie [moC/W]; 

- izλ  - conductivitatea termică a materialului stratului izolant de bază[W/m °C]; 

- miz bta +=λ  - a , b sunt constante ce depind de natura materialului, iar mt  este temperatura 

medie a stratului izolant. 

- ( ) ( )izcsplsp ddR ln21 πλ=  - rezistenţa termică a startului de protecţie [moC/W]; 

- spλ  - conductivitatea termică a stratului protector [W/m °C]. 

Având în vedere că lpR  reprezintă mai puţin de 1% din rezistenţa termică totală, de obicei se 

neglijează în calcule. 

 

Transferul de căldură între suprafaţa exterioară a izolaţiei termice şi mediul ambiant are 

loc prin convecţie şi radiaţie termică, fluxul liniar calculându-se cu relaţia: 

le

e
l R

ttq 0−
=  [W/m]         (4.3) 

unde: ecle dR απ1=  - rezistenţa termică la schimbul de căldură cu mediul ambiant [moC/W]; 

eα  - coeficient de schimb de căldură între suprafaţa exterioară a izolaţiei termice şi mediul 

ambiant [W/m2 oC]; 

rce ααα +=  [W/m2 oC]; 

cα  - coeficient de convecţie ce se calculează în funcţie de modul de amplasare al conductei; 

rα  - coeficient de radiaţie. 
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Cele mai importante condiţii tehnice pe baza cărora se efectuează calculul termic al conductelor 

sunt: 

a) respectarea pierderilor normate de căldură; 

b) menţinerea unor temperaturi date la suprafaţa exterioară a izolaţiei şi a unor temperaturi 

admisibile pentru materialele izolante; 

c) nedepăşirea unor scăderi maxime admisibile de temperatură a fluidului transportat; 

d) respectarea unor condiţii date de gabarit şi greutate a construcţiei termoizolante 

În practică pot apare cazuri în care izolaţia termică trebuie să îndeplinească simultan două sau 

mai multe condiţii restrictive impuse. 

 

3. CALCULUL CONDUCTELOR PENTRU FLUIDE CALDE 

Considerăm cazul general al unei conducte izolate termic cu două straturi (stratul de izolaţie de 

bază şi stratul protector), prin care circulă un fluid cu temperatura tf, în regim termic staţionar, caz 

prezentat în figura 3.1. Fluxul de căldură transmis de fluid mediului ambiant (aer cu temperatura t0) 

reprezintă pierderea de căldură a conductei. Astfel, fluxul termic unitar liniar (pierderea specifică de 

căldură raportată la 1 m lungime de conductă) este: 

 
 

Figura 4.1. Transferul căldurii prin conducta izolată termic 
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lelsplizlpli

f

l
l RRRRR
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tq
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−
=

∆
= 0         (4.4) 
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2
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2
11

0

++++

−
=  

unde: 

- lq  - pierderea specifică liniară de căldură [W/m]; 

- lR  - rezistenţa termică totală; 

- liR - rezistenţa termică la transferul căldurii de la fluid la peretele interior al conductei; 

- lpR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin peretele conductei; 

- lizR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin stratul de izolaţie de bază; 

- lspR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin stratul protector; 

- leR  - rezistenţa termică la transferul căldurii de la suprafaţa exterioară a izolaţiei la mediul ambiant. 

- α  - coeficient de schimb de căldură convectiv [W/m2 °C]; 

- λ  - conductivitate termică [W/m °C]. 

 

În cazul conductelor prevăzute cu mai multe straturi de izolaţie şi cu înveliş de protecţie, la 

numitorul expresiei (4) se adaugă în mod corespunzător rezistenţa termică a fiecărui strat.  

Cunoscând fluxul unitar lq , temperaturile intermediare it , pt , izt , et  se determină din relaţiile: 

( )lplizlsplellilfi RRRRqtRqtt ++++=−= 0        (4.5) 

( ) ( )lizlsplellplilfp RRRqtRRqtt +++=+−= 0       (4.6) 

( ) ( )lsplellizlplilfiz RRqtRRRqtt ++=++−= 0       (4.7) 

( ) lellsplizlplilfe RqtRRRRqtt +=+++−= 0        (4.8) 

 

Pierderea totală de căldură tQ  a unei conducte este: 

( )lKLqLqQ lclt +=⋅=  [W]   lKLLc +=  [m]   (4.9) 

unde: 

- K  - coeficient pentru pierderile suplimentare de căldură prin elementele de susţinere a conductei; 
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- L  - lungimea geometrică a conductei [m]; 

- l  - lungimea de conductă izolată care echivalează pierderile de căldură prin armăturile de închidere şi 

prin îmbinări [m]. 

În cazul în care mărimea l  nu este determinată, coeficientul K  se admite astfel: 

- pentru conducte în aer liber 25,1=K ; 

- pentru conducte în încăperi (hale) 2,1=K . 
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CURS 5 

CALCULUL RANDAMENTULUI IZOLAŢIEI TERMICE 

 

În calculul randamentului izolaţiei termice se consideră în analiză situaţia existentă, 

cunoscându-se pentru aceasta conductele care transportă apă fierbinte şi cele care transportă abur 

tehnologic, precum şi caracteristicile acestora – diametru conductă, lungime pe traseul subteran, aerian 

şi total. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 5.1. Secţiune ansamblu izolaţie 

Parametrii de lucru sunt pentru agenţii de lucru apă fierbinte, abur tehnologic, tur-retur sunt: 

- temperatură zonă aeriană, 

- temperatură zonă subterană; 

- temperatură fluid; 

- grosime izolaţie. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 5.2. Secţiune ansamblu izolaţie nouă 
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 Pierderea specifică de căldură se calculează cu relaţia: 

lelsplslchlizlpli

f

l
l RRRRRRR

tt
R

tq
++++++

−
=

∆
= 0 [W]      (5.1) 

unde: 

- lR  - rezistenţa termică totală; 

- liR - rezistenţa termică la transferul căldurii de la fluid la peretele interior al conductei; 

- lpR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin peretele conductei; 

- lizR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin saltea tip SPS 1-2; 

- lchR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin cochilia din vată minerală bazaltică; 

- lsR  - rezistenţa termică la transferul căldurii spuma poliuretanică; 

- lspR  - rezistenţa termică la transferul căldurii prin stratul protector; 

- leR  - rezistenţa termică la transferul căldurii de la suprafaţa exterioară a izolaţiei la mediul ambiant.  

ecs
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++++++

−
=  (5.2) 

unde: 

- α  - coeficient de schimb de căldură [W/m2 °C]; 

- λ  - conductivitate termică [W/m °C]. 

Pierderea totală de căldură tQ  a unei conducte este: 

clt LqQ ⋅= [W]          (5.3) 

Izolaţia termică nou montată duce la un randament faţă de cea veche:  

100×
−

=
izv

iznizv
iz q

qq
η  [%]         (5.4) 

unde: 

qizv - pierderea specifică pentru conducta existentă, [W/m]; 

qizn – pierderea specifică pentru conducta calculată, [W/m]. 
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CAPACITATEA RELATIVĂ DE TRANSPORT A CONDUCTELOR 

  

În calculul sistemelor de conducte, în cazul configuraţiilor complexe, apare necesitatea 

exprimării capacităţii de transport a conductelor cu diverse dimensiuni. Practic, acest lucru reprezintă 

determinarea numărului „n” de conducte de diametru mai mic d1 care vor transporta aceeaşi cantitate 

de fluid ca şi o conductă de diametru mai mare, d2. Calculul exact se efectuează prin aproximaţii 

succesive, luându-se în considerare efectele produse de variaţia criteriului Reynolds. Problema poate fi 

rezolvată şi în mod aproximativ, dacă se admite în ambele cazuri că regimul de curgere este complet 

turbulent şi se neglijează diferenţele între rugozităţile e; indicele 1 se referă la conducta cu diametru 

mai mic, iar indicele 2 la conducta de diametrul mai mare. Conform ipotezelor făcute se scrie egalitatea 

pierderilor de înălţime şi, respectiv a debitelor volumetrice: 

g
w

d
lfh

g
w

d
lfh

22

2
2

2

2
22

2
1

1

1
11 =∆==∆  

2

2
2

1

2
1

44
wdnwdQ ππ

==  

în care f1=f2; l1=l2. 

Rezultă numărul „n” de conducte echivalente: 

( ) 25
12 ddn =  

relaţie care dă rezultate precise pentru capacitatea de transport a conductelor de diametrul mic. Pentru 

conducte de diametru mai mare se recomandă folosirea relaţiei: 

( ) ( ) ( )9292 21
3

12 ++= ddddn  

 

Calculul diafragmelor de laminare 

 La conductele ramificate se poate face o repartiţie dorită a debitului cu ajutorul unor diafragme 

de laminare introduse în aceste conducte. Diametrul diafragmei d [mm] depinde de debitul derivate Q 

[m3/h], de căderea de înălţime �h [m. col. fluid] în diafragmă şi de un factor de laminare C determinat 

de raportul secţiunilor de trecere (d/D)2 ale diafragmei şi conductei în care se montează aceasta, şi 

anume: 

 hQCd ∆=  [mm] 

Factorul de laminare C se stabileşte din diagrame, calculul lui d făcându-se prin aproximaţii successive, 

deoarece la începutul calculului d este necunoscut. 
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 CALCULUL CONDUCTELOR ŞI REŢELELOR DE APĂ 

 

Calculul hidraulic se bazează pe relaţiile generale: 

ρρ
2

2w
d
lfhgp linlin =∆=∆  [Pa] 

g
w

d
lfhlin 2

2

=∆  [m] 

ρζρ
2

2whgp locloc =∆=∆  [Pa] 
g

whloc 2

2

ζ=∆   [m] 
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cu următoarele particularităţi: 

- apa poate fi considerată ca un fluid incompresibil; la presiuni reduse şi temperatură 0-15oC, 

ρ=1000 kg/m3. 

- la calculul conductelor de apă caldă (t>40 oC) este necesară luarea în consideraţie a variaţiei 

densităţii şi viscozităţii cu temperatura. 

 

 Alegerea vitezei apei. Diametrul economic 

 Stabilirea vitezei de curgere a apei printr-o conductă se face pe baza unui calcul tehnico-

economic care consideră următoarele elemente principale: 

- pierderile de presiune –care determină costul energiei de pompare; 

- diametrul şi grosimea peretelui conductei - care stabilesc investiţiile în conductă; 

- destinaţia conductei, natura fluidului transportat – care poate ridica probleme de coroziune sau 

eroziune;  

- alte efecte produse de variaţia vitezei asupra performanţelor funcţionale ale sistemului din care 

face parte conducta. 

 

 Diametrul economic al conductelor de transport al apei se poate determina cu formula: 

( )[ ]
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unde f*=f+(Σζ)(d/l) este coeficientul echivalent de frecare care include şi pierderile în rezistenţele 

locale; s – tensiunea unitară în peretele conductei, MPa; Qs – debitul nominal de apă, m3/s; hpm – 

produsul între randamentul pompei şi randamentul motorului de antrenare; kc – costul specific al 
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conductei montat, lei/kg; p=p+∆p – presiunea totală alcătuită din presiunea pompelor p şi lovitura de 

berbec ∆p, măsurată la mijlocul conductei, MPa; ap – cota de amortizare pentru electropompe şi 

echipamente mecanice; ac – cota de amortizare a investiţiilor în conductă şi anexe; T – termenul normat 

de recuperare, ani; ip –investiţia specifică în instalaţia de pompare, lei/kW; pc – costul energiei 

electrice, lei/kW; h – timpul de funcţionare a conductei la debit nominal, h/an. 

 

 Lovitura de berbec 

 Creşterea bruscă a presiunii fluidului transportat prin conductă, ca urmare a reducerii rapide a 

vitezei de curgere este denumită şoc hidraulic sau lovitură de berbec. Energia cinetică pierdută de fluid 

cu această ocazie se consumă prin comprimarea lichidului, deformarea pereţilor conductei şi 

propagarea cu frecare a undei de presiune în mediul vâscos. Lovitura de berbec se manifestă printr-o 

serie de şocuri de presiune, care pot să producă spargerea conductei sau deteriorarea echipamentelor 

conexe. Ea poate fi produsă la închiderea instantanee sau foarte rapidă a unui ventil sau vane de pe 

conductă sau de avarierea bruscă a motoarelor electrice de antrenare a pompelor, ceea ce echivalează 

cu oprirea curgerii lichidului. 

Unda de presiune datorită loviturii de berbec se deplasează de la locul de apariţie (organ de 

închidere, pompă) către capătul de intrare al conductei unde se reflectă, procesul repetându-se sub 

forma unor oscilaţii amortizate. Avarierea sistemului de conducte poate apare în orice punct cu 

rezistenţă  mecanică insuficientă. Viteza de propagare a undei de presiune corespunde undei acustice 

într-un mediu elastic, format de ansamblul lichid-conductă. Excesul de presiune datorat loviturii de 

berbec ∆p se adaugă presiunii hidrostatice normale din conductă, p, şi depinde de proprietăţile elastice 

ale lichidului şi conductei şi de mărimea şi gradientul vitezei. 

 Amplitudinea maximă a undei de presiune se obţine într-o conductă rigidă. În conducta elastică, 

datorită elasticităţii pereţilor conductei, o parte din energia cinetică a coloanei de lichid se consumă în 

deformarea conductei, rezultând o reducere a presiunii maxime atinse şi o amortizare mai rapidă a 

oscilaţiilor. 

 Pentru conducta rigidă, viteza de propagare a undei de presiune c0 şi suprapresiunea în conductă 

∆p0 ca urmare a loviturii de berbec (când timpul τi de închidere a ventilelor este τi<2l/c0) se calculează 

cu formulele: 

 ρlEc =0  ∆p0=ρc0∆w 

Pentru conducta elastică, mărimile corespunzătoare pentru c şi �p sunt: 
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ρEc =0  ∆p0=ρc∆w 1/E=(1/El)+(d/4sEc)(5-4µ) 

unde c0, c sunt viteza de propagare a undei de presiune în conducta rigidă, respectiv elastică, în m/s; 

∆p0, ∆p – suprapresiunea datorită loviturii de berbec în conducta rigidă, respectiv elastică, în Pa; ρ – 

densitatea lichidului, kg/m3; ∆w – reducerea de viteză a lichidului (înainte şi după acţionarea organelor 

de închidere), în m/s; El, Ec – modulul de elasticitate al lichidului, respectiv al materialului conductei, 

în Pa; E – modulul virtual de elasticitate al ansamblului lichid-conductă, în Pa; m – coeficientul lui 

Poisson; d – diametrul interior al conductei, m; s – grosimea peretelui conductei, n; l – lungimea 

conductei, m. 

 Modulul de elasticitate al apei sau altor lichide este El=2,07⋅109Pa±10%, existând o oarecare 

variaţie cu presiunea şi temperatura. 

 Creşterea de presiune produsă de lovitura de berbec poate fi micşorată prin folosirea ventilelor 

de descărcare (ventil sincron sau de siguranţă), compensatoarelor tampon sau camerelor cu aer. Pentru 

obţinerea eficienţei maxime, dispozitivele de amortizare trebuie montate cât mai aproape de sursa de 

perturbaţie. Ca regulă generală, aceste dispozitive nu elimină complet şocul de presiune, ci îl reduce 

până la 10 – 40%. 
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CURS 6 

CALCULUL HIDRODINAMIC AL CAZANELOR DE ABUR 

 

1. Importanta circulaţiei apei şi aburului 

 

Funcţionarea sigură a suprafeţelor  de încălzire ale cazanelor de abur este posibilă numai în cazul în 

care căldura cedată de fluidul cald (gaze de ardere) peretelui metalic este preluată în permanenţă de 

către fluidul mai rece – apă sau abur. 

Conductivitatea termică a apei, şi mai ales a aburului, are valori foarte mici şi dacă aceste fluide 

stagnează (nu circulă), fluxul de căldură transmis de fluidul cald peretelui metalic nu poate fi preluat, 

temperatura peretelui metalic creşte, rezistenţa sa mecanică scade şi, sub acţiunea presiunii interioare, 

materialul cedează, apar deformaţii, şi in final, spargeri de ţevi. 

Mărirea vitezei de circulaţie conduce, desigur, la creşterea coeficientului convectiv α2 de la peretele 

cald la fluidul mai rece, dar valoarea coeficientului global de schimb de căldură, k, creşte insensibil.  

 De exemplu, în cazul unui perete plan compus din mai multe straturi omogene, considerând 

α1=50W/m2K, S(d/l)=0,0001 m2K/W şi α2=2000 W/m2K, rezultă: 

5,48
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Dacă se intensifică circulaţia şi creşte α2 la valoarea α2’=12000[W/m2K], rezultă: 

5,49
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În schimb, pentru o temperatură interioară Ti=473 K şi o densitate a fluxului de căldură 

q=200000 W/m2, temperatura suprafeţei interioare curate a peretelui rezultă, în primul caz,  

KqTT ip 573
2000

200000473
2

=+=+=
α

 

iar în al doilea caz 

KqTT ip 483
12000
200000473

2

=+=+=′
α

 

Aşa cum deja se cunoaşte, circulaţia naturală a apei ia naştere ca urmare a diferenţei între 

densitatea fluidului din porţiunile descendentă şi ascendentă ale conturului de circulaţie considerat, 
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format, de regulă, în cazul cazanelor de abur cu circulaţie naturală, din tambur, ţevile descendente şi 

ţevile ascendente ale vaporizatorului. Circulaţia naturală este cu atât mai intensă cu cât înălţimea 

conturului de circulaţie şi diferenţa densităţilor fluidului din porţiunile descendentă şi ascendentă ale 

conturului sunt mai mari, respectiv cu cât rezistenţa hidraulică a traseului este mai mică. Prezenţa 

bulelor de abur care apar în porţiunea ascendentă a conturului datorită vaporizării apei, contribuie la 

activarea circulaţiei naturale. Fenomenele secundare care influenţează pozitiv procesul de circulaţie 

naturală a apei sunt întârzierea la vaporizare pe traseul descendent şi autovaporizarea pe traseul 

ascendent, ca urmare a modificării presiunii hidrostatice la care este supusă apa. O influenţă negativă 

asupra procesului de circulaţie a apei o are existenţa unei viteze relative a bulelor de abur faţă de masa 

apei, ceea ce conduce la micşorarea diferenţei dintre densitatea fluidului din porţiunile descendentă şi 

ascendentă a conturului de circulaţie. 

 

2. Determinarea căderilor de presiune la curgerea fluidelor prin ţevile conturului de 

circulaţie 

 

Căderea totală de presiune 

 Căderea totală de presiune la curgerea fluidului de lucru prin elementele tubulare se calculează 

ca suma algebrică a pierderilor de presiune datorate frecării, rezistenţelor locale, accelerării masei de 

fluid şi rezistenţelor hidrostatice: 

staccocf ppppp ∆+∆+∆+∆=∆ [Pa] 

În anumite cazuri, unele componente ale căderii de presiune totale pot lipsi sau pot fi 

neglijabile. Astfel, căderea de presiune datorată accelerării curentului este luată în considerare numai 

pentru calculul elementelor de radiaţie ale cazanelor cu străbatere forţată, iar în cazul conductelor 

orizontale nu intervine căderea de presiune hidrostatică. 

 

Căderea de presiune datorată frecării 

 Căderea de presiune datorată frecării în cazul unui fluid monofazic este: 

ρ
2

2w
d
Lfp f =∆ [Pa] 
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în care f – coeficientul de frecare în porţiunea existentă; d, L – diametrul interior si respectiv lungimea 

porţiunii considerare, m; ρ – masa volumică medie a fluidului, kg/m3; w – viteza medie a fluidului, 

m/s. 

Coeficientul de frecare, f, se calculează cu relaţia: 

2

7,3lg4

1

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

=

k
d

f  

unde k este rugozitatea absoluta a ţevilor. 

 

Căderea de presiune datorată rezistenţelor locale 

- în cazul unui curent monofazic se calculează cu relaţia 

ρζ
2

2wp locloc =∆ [Pa] 

iar pentru un curent bifazic se utilizează relaţia: 

⎥
⎦

⎤
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⎡
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⎞
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⎛
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+′=∆ 11
2

2

ρ
ρρζ xwp locloc [Pa] 

cu ζloc – coeficientul convenţional de rezistenţă locală. Căderea de presiune la ieşirea apei din ţevi se 

calculează pentru viteza stabilită în acestea şi pentru valorile coeficienţilor de rezistenţă locală  - intrare 

tambur, intrare colectoare de distribuţie, etc.  

Coeficientul de rezistenţă la intrarea amestecului în ţevi orizontale se ia egal cu coeficientul de 

rezistenţă pentru mediul monofazic, iar la ieşirea amestecului apa-abur din ţevi în colector, se adoptă 

ξ=1,2. 

 

Căderea de presiune datorată accelerării 

- pentru un curent monofazic se calculează cu relaţia: 

( ) ( )12
2 vvwpacc −=∆ ρ [Pa] 

v1, v2 – volumele masice la începutul şi sfârşitul porţiunii considerate, m3/kg, (wρ) – viteza masică a 

curentului: 

S
D

w w=ρ [kg/m2s] 

în care Dw – debit masic, kg/s, iar S – secţiunea de curgere, m2. 
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Căderea de presiune datorată accelerării curentului de fluid monofazic se ia în considerare numai 

pentru elemente cu densităţi ale fluxului de calcul peste 535 kW/m2 – dacă sunt încălzite numai pe o 

singură parte şi peste 267,5 kW/m2 – dacă sunt încălzite pe ambele părţi.  

Pentru presiuni subcritice, căderea de presiune datorată accelerării curentului monofazic nu se ia în 

considerare.  

 

Căderea de presiune hidrostatică 

- în cazul unui fluid monofazic se calculează cu relaţia: 

∑=∆ ghphst ρ [Pa] 

unde h este înălţimea porţiunii considerate, m; ρ – masa volumică medie, obţinută cu relaţia: 

12

1122

ii
ii

−
−

=
ρρ

ρ [kg/m3] 

cu ρ1, ρ2 – masele volumice ale fluidului la începutul şi sfârşitul porţiunii considerate, i1, i2 – entalpiile 

fluidului la începutul şi sfârşitul porţiunii considerate. 

 

3. Calculul hidrodinamic al cazanelor de abur 

cu circulaţie naturală 

 

In cazul cazanelor de abur cu circulaţie naturală, curgerea apei în economizor şi a aburului în 

supraîncălzitor are loc forţat, datorită căderii de presiune (de cca. 10% din presiunea nominală), între 

colectorul de intrare al apei în economizor şi tambur, respectiv între tambur şi colectorul de ieşire al 

aburului. De aceea calculul hidrodinamic vizează în special verificarea existenţei şi stabilităţii 

circulaţiei în vaporizator, atât la debitul nominal, cât şi la debitul minim.  

Calculul hidrodinamic al economizorului şi supraîncălzitorului convectiv se efectuează numai pentru 

debitul nominal al cazanului, când condiţiile de funcţionare sunt mai grele – din punct de vedere al 

răcirii peretelui ţevilor – şi urmăreşte să verifice corectitudinea aprecierii căderilor de presiune, admise 

anterior, la calculul termic. 

La scăderea sarcinii, condiţiile funcţionarii supraîncălzitorului de radiaţie se înrăutăţesc, datorită 

creşterii temperaturii aburului şi, ca urmare, se impune un calcul de verificare a siguranţei de 

funcţionare a acestui supraîncălzitor la sarcina minimă a cazanului. 
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Stabilirea conturului de circulaţie pentru cazanele de abur cu tambur se face în strânsă legătura cu 

schema de separare a aburului şi numai după ce s-a întocmit calculul termic al cazanului la sarcinile 

minimă şi nominală. Toate contururile de circulaţie trebuie să fie independente şi să cuprindă ţevi 

ascendente şi descendente.  

Pentru preîntâmpinarea cavitaţiei în porţiunea de intrare a ţevilor coborâtoare, grosimea minimă a 

stratului de apă în tambur deasupra marginii superioare a ţevilor trebuie să îndeplinească condiţia: 

Hmin>0,077wdes [m] 

în care wdes este viteza apei la intrarea în ţeavă, m/s. 

Construcţia ţevilor coborâtoare trebuie să asigure o curgere liberă a apei în jos, fără apariţia unor pungi 

de abur. Ţevile coborâtoare se repartizează uniform pe lungimea colectorului inferior al ecranului, în 

aşa fel încât să nu coincidă cu axele ţevilor de ecran.  

Ţevile de evacuare trebuie să prezinte cât mai puţine coturi şi să fie repartizate cât mai uniform în 

lungul tamburului. 

 

Calculul hidrodinamic al unui contur simplu 

 

 Se consideră un contur simplu, format din ţevi coborâtoare de ecran şi de legătură cu tamburul. 

Se precizează numărul, diametrul interior, lungimea, unghiul de înclinare faţă de orizontală, coturile şi 

alte rezistenţe locale ale ţevilor şi colectoarelor care compun conturul considerat. De asemenea, pe baza 

calculului termic se precizează fluxul de căldură primit de către ţevile de ecran. 

În regim staţionar, suma algebrică a tuturor căderilor de presiune trebuie să satisfacă totdeauna 

condiţia: 

( ) ( ) ( )[ ] 01 =′−+′′+∆+∆+∆+∆+′−∆+∆+∆∑ ∑ ghppppghppp sepascacclocfdesacclocf ρϕρϕρ  

care se poate pune sub forma 

( ) ( ) ( ) actsepascacclocfdesacclocf pghppppppp =′′−′=∆+∆+∆+∆+∆+∆+∆ ∑∑ ρρϕ  

Relaţia de mai sus arată că în regim staţionar, suma căderilor de presiune pe întregul contur de 

circulaţie – datorate frecării, rezistenţelor locale şi accelerării masei de fluid – este egală cu presiunea 

activă, pact.  

Diferenţa între presiunea activă şi suma tuturor rezistenţelor părţii ascendente a circuitului, ∆pasc, 

inclusiv rezistenţa dispozitivului de separare, ∆psep, se defineşte ca presiune utilă: 

put=pact-∆pasc-∆pdesc [Pa] 
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Presiunea activă se calculează cu relaţia: 

pact=φ0KpKαhab(ρ’-ρ”)g [Pa] 

în care φ – partea din secţiunea unei ţevi drepte, ocupată de abur, se determină în funcţie de viteza de 

circulaţie a apei, w0, viteza raportată a aburului, w0” şi diametrul interior al ţevilor, di; Kp, Kα – 

coeficienţi de corecţie, pentru presiune şi pentru unghiul de înclinare al ţevii faţă de verticală; hab – 

porţiunea din conturul de circulaţie în care se găseşte amestecul apă-abur. 

Viteza de circulaţie w0 este considerată viteza cu care apa intră din colectorul inferior în ţevile de ecran.  

Viteza raportată a aburului reprezintă viteza aburului daca acesta ar ocupa singur întreaga secţiune a 

ţevilor. Pentru calcul se foloseşte relaţia: 

r
Q

ff
D

w 1

00

1
0

1
ρρ ′′

=
′′

=′′ [m/s] 

care permite calculul vitezei raportate la sfârşitul porţiunii de ţeavă încălzită în care se găseşte abur (D1 

– debitul de abur, kg/s, Q1 – fluxul de căldură primit de ţevile de ecran pentru producerea aburului, kW, 

r – căldura latentă de vaporizare, kJ/kg). 

Valorile coeficienţilor de corecţie Kp şi K� se stabilesc din nomograme, funcţie de rapoartele w”0/w0 şi 

w2
0/d, de presiunea p şi de unghiul de înclinare al ţevilor faţă de verticală, α. 

Înălţimea porţiunii din conturul de circulaţie în care se găseşte amestec apă-abur se poate stabili dacă se 

determină înainte poziţia aşa-numitului „punct de economizor” unde începe fierberea-dacă din 

colectorul inferior în ţevile de ecran intră numai apă. 

Înălţimea punctului de economizor se calculează cu relaţia: 
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în care h1 – înălţimea porţiunii neîncălzite a ţevilor de ecran, m; hdes – înălţimea ţevilor coborâtoare, 

măsurată de la axa colectorului inferior până la nivelul mediu al apei în tambur, m; ∆i’/∆p – variaţia 

entalpiei apei la saturaţie, la variaţia presiunii de 1Mpa – faţă de presiunea din tamburul cazanului; 

∆pdes – căderea de presiune datorată rezistentelor hidrodinamice din partea de coborâre a circuitului. 

În lipsa dispozitivelor de separare (ex,. separatoare ciclon) ∆psep=0 iar relaţia de mai sus devine: 

put=pact-∆pasc [Pa] 
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în care: 

∆pasc=∆pec+∆pab,i+∆pab,ni+∆psup [Pa] 

cu 

ρλζζ ′⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++=∆ ∑ 2

2
0

cot
w

h
d

p eciec  - căderea de presiune pentru porţiunea de ţeavă ascendentă de 

lungime hec cuprinsă între colectorul inferior şi punctul de economizor; 

∆pab.in – căderea de presiune datorată frecării şi rezistenţelor locale pentru porţiunea de ţeavă încălzită, 

calculată pentru conţinutul mediu de abur; 

∆pab.ni – căderea de presiune datorată frecării şi rezistenţelor locale pentru porţiunea de ţeavă 

neîncălzită, în care titlul amestecului apă-abur rămâne constant, calculată pentru conţinutul mediu de 

abur; 

În conformitate cu relaţiile de mai sus, pentru a exista circulaţie naturală a apei în contur, este 

necesar ca presiunea utilă să acopere pierderile de presiune din sectorul descendent al conturului de 

circulaţie considerat. Atât put cât şi ∆pdes depind însă de multiplul de circulaţie, m. Astfel, cu creşterea 

multiplului de circulaţie, pierderile de presiune în sectorul descendent cresc, iar presiunea utilă scade. 

Intersecţia celor două curbe marchează egalitatea put=∆pdesc şi precizează valoarea multiplului de 

circulaţie care se stabileşte în conturul considerat la sarcina la care funcţionează cazanul de abur.  
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CURS 7 

 

SCHEME DE ALIMENTARE CU APĂ DE RĂCIRE 

 

1. Răcirea în circuit deschis 

 

Schema de alimentare cu apă de răcire în circuit deschis poate fi: prin cădere sau prin pompare. 

În schema de alimentare prin cădere, apa se preia din râu prin priza 1, poziţionată în amonte de baraj. 

Rolul barajului este de a ridica nivelul apei şi de a permite scurgerea ei spre centrală. 

 În denisipatorul 3, apa, curgând cu o viteză redusă, depune o parte din suspensii, în mod 

obişnuit până la cele cu diametrul de 0,1-0,15 mm. Apa curge spre centrală prin conducta sau canalul 

de aducţiune. Înainte de a trece prin condensator, apa traversează casa sitelor unde este curăţată de 

suspensii şi corpuri plutitoare, curgând apoi spre utilizare în sala maşinilor, de unde revine la râu prin 

canalul de evacuare. 

 Prin conducta de amestec, în timpul iernii, o parte din apa caldă se poate amesteca cu apa rece, 

aşa încât temperatura la intrare în condensator să nu scadă sub o valoare minimă, de obicei 5 oC, iar 

prin conducta 9 se poate trimite un debit de apă pentru încălzirea şi dezgheţarea prizei. 

 Dacă dispoziţia amplasamentului este foarte aproape de cheiul sau malul apei, fiecare grup de 

pompe aferent unui turboalternator poate avea o priză de mal separată şi numai apa caldă este restituită 

în aval printr-un canal comun. În cazul când apare o diferenţă de nivel pe partea de evacuare, se poate 

instala o CHE de recuperare a energiei. 

 La schema tehnologică cu pompare, staţia de pompe este amplasată la priza de apă. Dacă 

diferenţa de nivel între râu şi cota de nivel a clădirii principale este mare, se pot prevedea chiar două 

staţii de pompare ce vor lucra în serie. Conducta de apă caldă 5 are rolul de a transporta apă caldă la 

priză pentru amestec şi pentru a împiedica îngheţul. 

 Schema de răcire în serie se foloseşte mai ales în timpul iernii, pentru reducerea consumului de 

apă. Condensatoarele a două turbine putând fi legate în serie în aceste perioade, cantitatea de apă de 

răcire se poate reduce la jumătate. 

 La adoptarea acestei scheme trebuie să se ţină seama de faptul că pompele de apă de răcire 

trebuie să poată învinge rezistenta ambelor circuite de răcire sau trebuie să se instaleze pompe 

suplimentare. Soluţia este aplicabilă pentru centralele electrice de termoficare urbană la care cantitatea 
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de căldură evacuată iarna din condensator este mică şi încălzirea apei de răcire în condensator se face 

cu o valoare ∆t aflată mult sub limitele economice. 

 

2. Răcirea în circuit închis 

Răcirea în circuit închis se foloseşte în situaţia când nu se dispune de apă suficientă pentru răcirea în 

circuit deschis sau când aceasta ar conduce la soluţii tehnico-economice dezavantajoase. Temperatura 

apei de răcire în sistemele de răcire în circuit închis este mai ridicată decât temperatura apei din râu. 

Valoarea temperaturii depinde de tipul de răcitoare folosit. În timpul verii, temperatura apei poate 

atinge valori de până la 35 oC, fapt pentru care randamentul ciclului poate scade. 

 Diferenţa de randamente între o centrală electrică cu răcire în circuit deschis şi o centrală 

electrică cu răcire în circuit închis, cu turnuri de răcire cu tiraj natural, este de aproximativ 2%. 

 Pompele de apă de răcire au o înălţime de refulare mai mare la instalaţiile în circuit închis (16-

20 m) faţă de cele de la instalaţiile în circuit deschis a căror înălţime este de 6-10 m, atrăgând după sine 

o majorare de aproximativ 1% a cotei de consum a serviciilor interne ale centralei electrice. 

 Diferenţa de putere electrică ∆P ce este consumată suplimentar în cazul răcirii în circuit închis 

se calculează astfel: 

Se notează: 

Pp
d – puterea electrică a pompei din circuitul de răcire deschis, kW; 

Pp
i- puterea electrică a pompei din circuitul de răcire închis, kW; 

Dp – debitul nominal al pompei, kg/s; 

H – înălţimea de refulare a pompei, m H2O 

Hp – randamentul pompei 

Astfel: 
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 ( )di
p
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i
p HH

D
PPP −=−=∆

η102
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3. Răcirea în circuit mixt 

Răcirea în circuit mixt se realizează prin suprapunerea unei instalaţii de răcire în circuit închis peste o 

instalaţie de răcire în circuit deschis. 
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 Datorită creşterii puterii centralelor pe de-o parte şi limitele naturale ale surselor de răcire pe de 

altă parte, circuitul de răcire mixt cu turnuri de răcire s-a adoptat la toate centralele construite după anii 

/70. 

 Ca şi la răcirea în circuit deschis, apa este captată din râu, este decantată în denisipator şi este 

adusă pe amplasament printr-o aducţiune. În casa sitelor este curăţat tot debitul de răcire şi este adusă 

apa răcită în instalaţii. Conducta de apă rece, pompele şi conducta de apă caldă , sunt dimensionate 

identic cu instalaţiile circuitului deschis. În calea apei calde se găseşte un puţ deversor din care absorb 

pompele de răcire. Excesul de apă este evacuat la râu prin conducta de evacuare. Pompele de circulaţie 

realizează ridicarea apei în sistemul de răcire. La răcirea în circuit mixt se preferă ca acestea să formeze 

o treaptă separată care funcţionează numai pe durata impusă de debitul apei de răcire. 

 Temperatura apei la intrare în condensator este o medie ponderată a temperaturilor apei 

provenite de la râu şi de la turnurile de răcire. 

 
tr

ttrr

DD
DtDtt

+
+

=1  

iar temperatura apei la ieşirea din condensator: 

 ttt ∆+= 12  [oC] 

Pierderile de apă în circuitul de răcire 

În circuitul de răcire apar o serie de pierderi de apă care trebuie înlocuite: 

- prin evaporare; 

- prin antrenarea stropilor; 

- prin neetanşeităţi; 

- prin purjare. 

Debitul de apă care se pierde prin evaporare, De este dat de expresia: 

 
r

teDD r
e

∆
=  [kg/s] 

unde: 

e – cota de căldură cedată prin evaporare în sistemul de re; 

r – căldura de vaporizare a apei la presiunea parţială medie a vaporilor de apă din aerul umed care 

traversează răcitorul, kJ/kg; 

∆t – difetenţa de temperatură, oC; 

Dr – debitul de apă care trece prin răcitor, kg/s. 
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Pierderile prin antrenarea stropilor Ds, variază mult după tipul sistemului de răcire folosit, fiind practic 

nul la lacurile de răcire şi având o valoare maximă pentru bazinele de stropire. Valoarea procentuală 

medie a raportului Ds/Dr este de 0-3,5. 

Notând cu Dp debitul de purjare, debitul total de apă de adaos în circuit este: 

 Da=De+Ds+Dn+Dp 

Debitul de purjare este determinat de echilibrul cantităţii de săruri din circuit. 

 Dacă se notează cu da duritatea temporară a apei de adaos şi cu dm duritatea maximă admisă 

pentru apa din circuit, se poate scrie bilanţul sărurilor: 

 ( ) mnpsaa dDDDdD ++=  

Ecuaţie din care rezultă: 

 ( )ns
m

aa
p DD

d
dDD +−= [kg/s] 

Observaţie 

 În general Dp are valori între 5-10%, fără a ţine seama de consumul de apă pentru evacuarea 

cenuşii care poate depăşi debitul de purjare. 
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CURS 8 

INSTALAŢII DE USCARE 

   

În multe ramuri industriale, pentru îmbunătăţirea calităţii materialelor, în scopul măririi posibilităţii lor 

de utilizare, este necesară micşorarea umidităţii acestora. Îndepărtarea umidităţii din materiale se poate 

face pe cale mecanică, chimică sau termică.  

Definiţie  

 Uscarea este procesul termic prin care materialele îşi micşorează umiditatea prin evaporarea 

acesteia. Ea se face atât pe cale naturală cât şi pe cale artificială.  

 

 Uscarea naturală se realizează la aer în spaţii speciale, fără circulaţie artificială sau încălzirea 

agentului de uscare (aerului). Prezintă avantajul unui cost mai redus, însă necesită o durată mai lungă şi 

o suprafaţă însemnată de teren, fiind în acelaşi timp dependentă de starea aerului exterior. 

 Uscarea artificială are loc în uscătorii, din care agentul de uscare, care a absorbit vaporii de apa 

din material, este evacuat pe care artificială cu ajutorul ventilatoarelor sau altor instalaţii de tiraj. 

Agentul de uscare este de asemenea încălzit sau uscat înainte de a fi introdus în camera de lucru a 

uscătoriei. 

8.1. PARAMETRII PRINCIPALI AI AERULUI UMED  

ŞI GAZELOR DE ARDERE 

 

Cea mai mare răspândire între instalaţiile de uscare o au cele care folosesc ca agent de termic 

aerul sau amestecul acestuia cu gazele de ardere. 

 Aerul umed este un amestec de gaze: aer uscat şi vapori de apă. În studiul aerului umed se 

definesc următorii parametri: 

 Presiuni 

♦ Presiunea barometrică, pb, presiunea aerului atmosferic măsurată într-un anumit punct 

geografic şi în anumite condiţii meteo. Ea reprezintă presiunea totală a amestecului. În mod 

conventional s-a admis presiunea fizică normală egală cu 760 mm Hg sau 101325 N/m2  

măsurată la nivelul mării, căreia îi corespunde altitudinea zero; 

♦ Presiunea partială a vaporilor de apă, pv – presiunea pe care ar exercita-o vaporii de apa din 

amestec dacă ar ocupa singuri, la aceeaşi temperatură, volumul întregului amestec.  
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Observaţie: presiunea partială are valori cu atât mai mari cu cât conţinutul de umiditate  din aer 

este mai ridicat; 

♦ Presiunea de saturatie, ps – presiunea parţială maximă a vaporilor de apă pentru o anumită 

valoare a temperaturii dată a amestecului.  

 

 Temperaturi 

Pentru determinarea stării aerului umed se definesc următoarele temperaturi: 

♦ temperatura termometrului uscat, t – temperatura măsurată cu un termometru obisnuit, de o 

anumită clasa de precizie, cu rezervorul uscat şi protejat împotriva radiaţiei termice. 

♦ temperatura termometrului umed, tu – mai este cunoscută şi sub denumirea de temperatură de 

saturaţie adiabatică a aerului umed; ea se măsoară cu un termometru obişnuit cu rezervorul de 

lichid termometric înfăşurat în pânză de tifon îmbibată în apă.  

♦ temperatura punctului de rouă, tr – la răcirea aerului la presiune constantă la o anumită 

temperatură începe condensarea vaporilor de apă conţinuţi în aer, această valoare a temperaturii 

reprezentând tocmai temperatura punctului de rouă.  

 

 Umiditatea aerului 

Pentru determinare umiditatii aerului, se folosesc trei noţiuni: umiditatea specifică, umiditatea absolută, 

umiditatea relativă şi conţinutul de umiditate. 

♦ Umiditatea specifică a aerului umed, ξ, exprimă conţinutul de vapori de apă dintr-un kilogram 

de amestec: 

 
x

x
mm

m

va

v

+
=

+
=

1
ξ         (8.1) 

♦ Umiditatea absolută, a, reprezintă greutatea vaporilor de apă conţinuţi într-un metru cub de aer 

umed, deci se măsoară prin densitatea relativă ρv a vaporilor de apă din amestec: 

TR
p

a
v

v
v == ρ  [kg/m3]       (8.2) 

Observaţie: această noţiune este rar folosită în tehnica uscării. 

♦ Umiditatea relativă (φ) se defineşte ca fiind raportul dintre masa de vapori de apa conţinuţi într-

un metru cub de aer umed şi masa de  vapori de apă necesari pentru saturarea aceluiaşi volum 

de aer, la aceeaşi temperatură şi presiune: 
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sat

vap

ρ
ρ

ϕ =          (8.3) 

Observaţie: Pentru calculele tehnice ale uscătoriilor, aerul umed este considerat în mod 

convenţional, un gaz perfect, căruia i se pot aplica legile Boyle-Mariotte, Gay-Lussac şi legea 

presiunilor parţiale, conform căreia presiunea aerului umed se compune din presiunile parţiale 

ale aerului uscat şi ale vaporilor de apă continuţi în aer. 

♦ Conţinutul de umiditate, x, este masa vaporilor de apă, mv, conţinută în cantitatea ma de aer 

uscat, la o stare oarecare dată: 

 
a

v

m
m

x =  [kg vapori de apa/kg aer uscat]    (8.4) 

Observaţie: masa de vapori de apă este raportată la kilogramul de aer uscat şi nu la cel 

umed. Aceasta se face cu scopul de a uşura calculele, în timpul transformărilor la care este 

supus aerul umiditatea schimbându-se (masa amestecului se schimbă), masa aerului uscat 

rămânând constantă. 

Valoarea numerică a umidităţii poate fi calculată, folosind ecuaţia Clapeyron pentru aer şi 

vapori de apă: 

 
aer

vap

aer

vap

vap

aer

aer

vap

p
p

p
p

R
R

G
G

x 622,0===  [kg/kg aer uscat]   (8.5) 

 

 Capacitatea calorică masică specifică 

 Capacitatea calorică masică variază cu temperatura şi presiunea. Majoritatea proceselor în care 

ca agent termic este utilizat aerul sunt considerate izobare, variaţiile de presiune fiind neînsemnate.  

 Funcţie de temperatură, pentru calculul capacităţilor calorice medii pentru vapori şi aer, se pot 

folosi relaţiile: 

 
2

100
00373,0

100
0094,08584,1 ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+=

ttc pv  [kJ/(kgK)]   (8.6) 

 ( )28 301035,1005,1 +⋅+= − tc pa  [kJ/(kgK)]     (8.7) 

Pentru domeniul temperaturilor obişnuite (-20 0C şi 80 0C) se pot lua următoarele valori medii: 

 cpa =1,006 [kJ/kgK] 

 cpv =1,863 [kJ/kgK] 
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 Entalpia aerului umed 

Se va stabili entalpia amestecului, aer uscat şi vapori de apă: 

 pentru aer uscat:   pentru vapori de apă: 

 ha=cpat   [kJ/kg aer uscat]  hv=r+cpvt  [kJ/kg vapori]             (8.8) 

  

 Dacă aerul umed conţine apă în stare lichidă în exces faţă de saturaţie, expresia de calcul a 

entalpiei devine: 

 ( ) ( )( )tcrxxtcrxtch ggspvspa −−+++=  [kJ/kg aer uscat]  (8.9) 

 Dacă aerul umed are o umiditate mai mică de 0 oC conţine particule de gheaţă sau fulgi de 

zăpadă, entalpia aerului umed are expresia: 

 ( ) ( )( )tcrxxtcrxtch ggspvspa −−−++=  [kJ/kg aer uscat]  (8.10) 

în care: 

cl – capacitatea calorică masică a apei în stare lichidă; 

 cl=4165 [kJ/kgK] 

rg – căldura latentă de îngheţare a apei; 

  rg=333 [kJ/kg] 

cg – capacitatea calorică specifică a gheţii; 

  cg=2,05 [kJ/kgK] 

 

În cazul utilizării gazelor de ardere ca agent de uscare, pentru determinarea entalpiei şi conţinutului de 

umiditate al acestora, este necesar să se cunoască compoziţia combustibilului. Aceasta se poate raporta 

la masa sa de lucru, organică sau combustibilă. Pentru transformarea compoziţiei combustibilului dintr-

o masă în alta, se pot utiliza coeficienţi daţi de literatura de specialitate. 

 Cantitatea teoretică de aer uscat necesară pentru arderea unui kilogram de combustibil se poate 

determina cu relaţiile: 

- pentru combustibilul solid sau lichid 

( )llll OSHCL −−+= 043,0343,0115,00  [kg/kg]    (8.11) 

cu Cl, Hl, Sl, Ol – conţinutul de carbon, hidrogen, sulf si oxigen, în procente din masa de lucru a 

combustibilului; 

- pentru combustibilul gazos: 
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444,0248,00179,038,1 OHC
nm

nm
SHHCOL nm  [kg/kg]  (8.12) 

cu CO, H2, H2S, CmHn, O2 – conţinutul de oxid de carbon, hidrogen sulfurat, hidrocarburi şi oxigen, în 

% din masa totală. 

Conţinutul de umiditate al gazelor de ardere se calculează cu formula: 

 
..ug

vap

G
G

x =  [kg/kg gaze uscate]      (8.13) 

Entalpia amestecului de gaze de ardere şi aer care este utilizat în instalaţia de uscare este: 

 
gu

ccfs

G
ILtcQ

I 00λη ++
=  [kJ/kg. g.u.]      (8.14) 

unde: 

 Qs este puterea calorifică superioară a combustibilului, în kJ/kg; 

 ηf – randamentul arderii combustibilului în focar; 

 cc, tc – căldura specifică, respectiv temperatura combustibilului, în kJ/kg oC şi înoC; 

 λ – coeficientul de exxes de aer; 

 I0 – entalpia aerului, în kJ/kg. 

 

Calculul instalaţiilor de uscare convective cu aer 

În instalaţiile convective de uscare materialul umed intră în contact cu agentul de uscare – aerul cald 

sau gazele de ardere, de la care primeşte prin convecţie căldura necesară procesului de uscare. 

 

Bilanţuri masice 

Ecuaţia bilanţului masic al materialului supus uscării are forma generală: 

 aMMM += 21
&&  [kg/s]       (8.15) 

cu 

 M1 – debitul materialului intrat în uscător; 

 M2 – debitul materialului ieşit din uscător; 

 Ma – masa apei eliminate din material în procesul de uscare, raportată la unitatea de timp. 
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Ţinând seama de definiţia umidităţii absolute şi notând cu u1 şi u2 umiditatea absolută a materialului la 

intrarea, respectiv, la ieşirea din instalaţie, debitul materialului complet uscat care circulă prin instalaţie 

poate fi scris ca: 

 
2

2

1

1

11 u
M

u
M

M us +
=

+
=

&&
&         (8.16) 

Debitul aerului umed care circulă prin uscător este alcătuit din debitul aerului uscat, Maer şi debitul 

umidităţii Maerx, x fiind conţinutul de umiditate. Deoarece aerul preia umiditatea îndepărtată din 

material, conţinutul de umiditate al acestuia în uscător creşte.  

Notându-se cu x0 conţinutul de umiditate al aerului care intră în uscător şi cu x2 conţinutul de umiditate 

al aerului care iese din uscător, bilanţul masic pe uscător este: 

 ( ) ( )2201 11 xMMxMM aeraer ++=++ &&&&   [kg/s]    (8.17) 

relaţie scrisă în ipoteza absenţei pierderilor de aer prin neetanşeităţile instalaţiei (Maer=0). 

Bilanţul masic al umidităţii pe uscător este: 

 
02

1
xxM

M
m

a

aer
aer −

==
&

&
  [kg aer/kg apă] 

 

Bilanţul termic al instalaţiei de uscare teoretice 

Instalaţia de uscare teroretică se caracterizează prin: 

- pierderi de căldură nule în mediul ambiant; 

- temperaturile materialului la intrarea şi ieşirea din instalaţie egale cu 0oC; 

- lipsa bateriei de încălzire în camera de uscare. 

Ecuaţia bilanţului termic al camerei de uscare este: 

 20 hMQhM aeraer
&& =+  

unde Q este fluxul termic primit de aer în bateria de încălzire; 

 h0, h1, h2 – entalpia aerului la intrarea în instalaţie, la ieşirea din bateria de încălzire şi la ieşirea 

din instalaţie; 

 Maer – debitul aerului uscat care circulă prin instalaţie 

Deoarece ecuaţia bilanţului termic al camerei de uscare este: 

 21 hMhM aeraer
&& =  

rezultă că, în cazul instalaţiei teoretice, h1=h2. 

Concluzie: procesul de uscare se desfăşoară cu menţinerea constantă a entalpiei aerului. 
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Consumul specific de energie termică al instalaţiei, q, este definit ca energia termică consumată pentru 

eliminarea unui kilogram de umiditate din material. Ca urmare, în cazul instalaţiei teoretice, 

 ( ) ( )0102 hhmhhmq aeraer −=−=  

Observaţie: În instalaţia de uscare teoretică se consumă energie termică pentru încălzirea agentului de 

uscare şi pentru vaporizarea umidităţii din material. 

 

Bilanţul termic al instalaţiei de uscare reale 

Ecuaţia bilanţului termic pe instalaţia de uscare reală cu funcţionare continuă este: 

 ptrmaertrtrtrmapaammaerlb QtcMhMtcMtcMtcMhMQQ ++=+++++ 2,2,22

umed materialulcu  instalatie
în intrat   termicfluxul

1,1,1,1,1,20sup
&&

4444 34444 21
&&&&  

Observaţii  

1. Debitul aerului uscat s-a considerat constant – s-au neglijat pierderile de aer prin neetanşeităţile 

instalaţiei; 

2. Fluxul termic pierdut în mediul ambiant se calculează folosind ecuaţia de transfer termic între aerul 

din interiorul instalaţiei şi aerul din exteriorul acesteia. 

 

8.2. TIPURI CONSTRUCTIVE DE INSTALAŢII DE USCARE 

 

 Uscarea naturală 

 Uscarea naturală are loc sub influenţa unor factori naturali ca: presiunea parţială a vaporilor de 

apă sau încălzirea produselor datorită căldurii transmisă de razele solare. 

 Eficienţa uscării naturale depinde de temperatura şi umiditatea relativă a aerului, de viterza 

curentului de aer, de starea produsului 

 

 Uscarea artificială 

 Reprezintă cea mai utilizată metodă de uscare a produselor industriale, clasificarea instalaţiilor 

făcându-se în funcţie de modul în care se transmite căldura de la agentul de uscare la materialul supus 

uscării: 

Uscarea cu ajutorul căldurii (uscarea termică) – cea mai răspândită, bazându-se pe proprietatea aerului 

de a se încălca cu vapori de apă în procent din ce în ce mai mare odată cu creşterea temperaturii. 
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Uscarea termică se realizează în mod diferit în funcţie de modul de transmitere a căldurii la 

produsele supuse uscării: 

 transmiterea căldurii prin conductibilitate – realizată atunci când există contact între produse şi 

suprafaţa încălzită. Dezavantaje: nu asigură o încălzire uniformă; nu garantează menţinerea 

calităţii produselor; necesită un consum ridicat de combustibil. 

 transmiterea căldurii prin convecţie – realizată prin contactul direct între agentul de uscare şi 

produse, contact realizat prin trecerea agentului din stratul de produse, realizându-se 

concomitent încălzirea acestora şi absorbirea vaporilor de apă eliberaţi. 

 transmiterea căldurii prin radiaţie – realizată atunci când produsele absorb radiaţiile emise de 

sursa de căldură. Tipuri de surse de radiaţii: lămpi cu radiaţii infraroşii, tuburi ceramice cu 

rezistenţă electrică, radiaţii cu arzătoare de gaze fără flacără (cu ardere catalitică); 

 încălzirea prin curenţi de înaltă frecvenţă – realizată prin dispunerea produselor în jurul unui 

condensator format din două plăci metalice la care se leagă o sursă de curent alternativ de înaltă 

frecvenţă. Avantaj: încălzirea debutează în interiorul particulelor şi se transmite către straturile 

exterioare ceea ce, prin uniformizarea care se obţine, contribuie la scurtarea duratei uscării. 

 

Procesul de uscare cuprinde două etape distincte: 

- uscarea stratului superficial al corpului care se produce prin evaporarea particulelor de apă din 

imediata apropiere a suprafeţei de contact; 

- deplasarea umidităţii din interiorul corpului spre suprafaţa de contact cu aerul. Consecinţă: apar 

în straturile profunde ale produsului gradienţi ai presiunii parţiale a apei datorită fenomenelor 

din capilarele produsului poros. 

 

 Uscarea în circuit deschis 

 Agentul de uscare încărcat cu umiditatea preluată de la corpul supus uscării este eliminat în 

atmosferă, figura 6.1. 

În camera de uscare se introduce materialul umed cu masa (ma+wu), la temperatura tu1, cu ma – masa 

materialului uscat şi wu – conţinutul de umiditate 
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Figura 8.1. Uscarea în circuit deschis 

 

Debitul de aer introdus este m1 cu umiditatea x1 şi temperatura t1. 

Circulaţia corpului supus uscării şi aerului în camera de uscare poate fi în echicurent sau contracurent – 

variantă de preferat din punct de vedere al economicităţii. În timpul procesului de uscare creşte 

cantitatea de apă conţinută în aer cu umiditatea extrasă din corp: 

 M1(x2-x1)=Wu 

Pentru accelerarea procesului în camera de uscare se introduce o cantitate de căldură Q [W]: 

 ( ) ( )
321443442143421

evaporata umiditatea
 de continuta caldura

1

uscarii supus corpului incalzirea
pentru  folosita caldura

12

incalzeste se care aerului
 a entalpie de cresterea

121 uuuuuuu tcWttcmhhmQ −−+−=    (8.15) 

 

 Uscarea în trepte 

 

 În multe situaţii, pentru a se evita deformarea sau chiar deteriorarea corpului supus uscării, se 

impune uscarea în mai multe trepte. Aceasta situaţie se întâlneşte şi în cazurile când corpul sipus 

uscării are o formă mai complicată sau este îmbibat neuniform cu umiditate. 

Schema de principiu a uscării în trepte este prezentată în figura 8.2. 

 Aerul se preîncălzeşte în fiecare preîncălzitor până la o anumită temperatură tad, admisă de 

procesul de uscare (natura corpului, conţinutul de umiditate, viteza de uscare admisă). 
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Figura 8.2. Uscarea în trepte 

S1, S2, S3 – preîncălzitoare de aer; u1, u2, u3 – camerele de uscare. 

 

Procesul de uscare în trepte presupune furnizarea unor cantităţi de energie termică din ce în ce mai 

mici, aerului în preîncălzitoare, pe măsură ce sunt parcurse treptele de uscare. 

 

 Uscarea în circuit închis 

 

 Aerul utilizat ca agent de uscare, preluat direct din atmosferă, are parametrii t, x şi h – variabili 

în funcţie ded condiţiile meteorologice ale momentului. Variaţia parametrilor de stare ai aerului în 

timpul procesului de uscare are influenţe negative asupra stabilităţii acestuia. Acest lucru este însă 

evitat dacă o parte din aerul evacuat din camera de uscare este amestecat cu aer proaspăt şi reintrodus 

în circuit, figura 8.3. 

 
Figura 8.3. Uscarea în circuit închis 



EIT II – notiţe de curs 
 
 

 58

În schimbătorul de căldură S amestecul de aer recirculat primeşte căldură până atinge temperatura 

admisă de procesul de uscare. 

 

 Instalaţii de uscare cu recuperarea căldurii 

Consumul de energie termică în instalaţiile de uscare este relativ ridicat, ceea ce a condus la realizarea 

de instalaţii cu recuperarea căldurii din aerul evacuat în atmosferă, figura 8.4: 

 
Figura 8.4. Instalaţie de uscare cu recuperarea căldurii 

 

O parte din căldura conţinută în debitul DA de aer evacuat în atmosferă este recuperată în schimbătorul 

de căldură S1 în care procesele de transfer de căldură se realizează la titlul termodinamic constant, x=ct. 

 

Procesul de lucru realizat în instalaţia de uscare 

 În camera de ardere 1 se produce arderea combustibilului în prezenţa aerului. Gazele de ardere 

rezultate se amestecă în camera 2 cu aer, formând amestecul de aer şi gaze de ardere. 

Parametrii aerului atmosferic sunt: 

- umiditatea relativă, ϕ0, %; 

- temperatura t0, oC; 

- conţinutul de umiditate, x0, g/kg; 

- entalpia h0, kJ/kg. 

Parametrii amestecului aer-gaze de ardere: 

- umiditatea relativă ϕ1<ϕ 0; 

- temperatura t1>t0; 

- conţinutul de umiditate, x1>x0 (se adaugă vaporii de apă rezultaţi prin arderea combustibilului); 

- entalpia h1>h0. 
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Figura 8.5. Schema de funcţionare a unei instalaţii de uscare 

 

Amestecul aer – gaze de ardere este insuflat în camera de uscare 3 în care se află materialul supus 

uscării 

Parametrii materialului supus uscării sunt: 

- greutatea totală, G0; 

- temperatura, t’0; 

- umiditatea u0, %. 

Prin trecerea materialului prin camera de uscare acesta se încălzeşte datorită schimbului de 

căldură ca are loc între agentul de uscare şi acesta. Ca urmare, o parte din apa conţinută de el se 

evaporă fiind preluată de agentul de uscare.  

La ieşirea din camera de uscare parametrii materialului uscat vor fi: 

- greutatea G1<G0; 

- temperatura t’1>t’0; 

- umiditatea u1<u0. 

Parametrii agentului de uscare la ieşirea din camera de uscare vor fi: 

- umiditatea relativă ϕ2>ϕ1; 

- temperatura t2<t1; 

- conţinutul de umiditate x2>x1; 

- entalpia h2<h1. 

Din camera de uscare materialul trece în camera de răcire 4, unde este răcit sub acţiunea aerului 

atmosferic care se deplasează prin cameră. 

În general, se poate spune că între două puncte critice acceleraţia procesului de uscare este 

constantă, deci viteza de uscare variază liniar. 
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CURS 9 

INSTALAŢII DE VAPORIZARE 

Definiţie 

 Vaporizatoarele sunt instalaţii termice în care se realizează concentrarea soluţiilor prin fierbere. 

 

 În procesul de fierbere, o parte din dizolvant vaporizează, vaporii obţinuţi  evacuaţi din aparat, 

iar concentraţia soluţiei creşte; procesul poate fi continuat până la completa îndepărtare a dizolvantului 

din soluţie şi cristalizarea substanţei dizolvate. 

 Instalaţiile de vaporizare mai pot fi folosite în vederea tratării termice a apei şi pentru 

producerea de abur secundar utilizat în scopuri tehnologice – în acest din urmă caz instalaţia purtând 

denumirea de transformatoare de abur. 

 Încălzirea soluţiilor se poate face utilizând oricare agent termic. Cu toate acestea aburul este 

agentul termic care şi-a găsit cea mai largă utilizare în instalaţiile de vaporizare datorită proprietăţilor 

sale termodinamice favorabile – entalpie ridicată, coeficient de transmitere a căldurii prin convecţie 

mare, temperatură de condensare constantă, dând totodată posibilitatea realizării de instalaţii în mai 

multe trepte. Există însă cazuri când, datorită temperaturilor mari de fiebere a soluţiilor, utilizarea 

aburului de înaltă presiune poate deveni neeconomică, fiind mai indicată utilizarea ca agent termic 

primar a gazelor de ardere sau a agenţilor termici organici. 

 Instalaţiile de vaporizare, după principiul de funcţionare, au multe elemente comune cu 

instalaţiile în care are loc vaporizarea apei, procesul de vaporizare a soluţiilor apoase fiind diferit însă 

principial de vaporizarea apei pure. 

 

1. Proprietăţile soluţiilor binare 

 

Solvent (dizolvant) – lichidul care dizolvă solidul, în cazul a două lichide solventul fiind lichidul cu cea 

mai mare concentraţie. 

Solvat (dizolvat) – cealaltă parte componentă a soluţiei. 

Concentraţia unei soluţii: notând cu G1 masa solventului şi cu G2 masa substanţei dizolvate, 

concentraţia procentuală, b, se defineşte ca fiind: 

 
21

2

GG
Gb
+

=  [%]         (9.1) 
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Concentraţie de saturaţie – concentraţia limită pentru o temperatură dată a soluţiei peste care substanţa 

solidă nu se mai dizolvă. 

Observaţie: solubilitatea creşte, în majoritatea cazurilor, cu temperatura. 

Sistem omogen (soluţie) – este constituit dintr-o singură fază, de obicei lichidă. Soluţia are aceeaşi 

concentraţie, şi deci densitate, în întreaga masă şi nu poate fi separată în componente fără consum de 

lucru mecanic. 

Sistem eterogen – sistem constituit din mai multe faze, ce poate fi separat în componente pe cale pur 

mecanică. 

Substanţe miscibile – substanţe ce se amestecă omogen în orice proporţie; 

Substanţe parţial miscibile – substanţe care se amestecă omogen numai în anumite proporţii 

Zonă de miscibilitate incompletă - regiunea în care amestecul nu este omogen. 

Căldura specifică de dizolvare, cd – cantitatea de căldură ce trebuie dată sau este cedată în procesul 

dizolvării unui kilogram de substanţă solidă, astfel ca temperatura amestecului să rămână egală cu 

temperatura iniţială a componentelor. Căldura specifică de dizolvare depinde de natura substanţei 

solide dizolvate, a solventului şi de concentraţia soluţiei. 

Căldura specifică de cristalizare, rcr – cantitatea de cădură care se degajă la cristalizarea din soluţie a 1 

kilogram de substanţă solidă. 

Temperatura de fierbere a soluţiei – depinde de proprietăţile fizico-chimice ale substanţei dizolvate şi 

ale solventului, de concentraţie şi de presiune. Temperatura de fierbere a soluţiei este totdeauna mai 

mare decât temperatura de fierbere a solventului pur. 

 

2. Ecuaţia de transfer termic 

 

În vaporizatoarele încălzite indirect, prin intermediul unui perete care separă agentul de încălzire de 

soluţie, transferul termic se realizează în camera de încălzire prin convecţie la condensarea vaporilor, 

conducţie prin perete şi convecţie la vaporizarea soluţiei, procese la care se adaugă conducţia prin 

straturile de depuneri formate pe perete. Ecuaţia de transfer termic într-un vaporizator este: 

 Q=kS�tu [W]         (9.2) 

unde Q este sarcina termică a aparatului (flux termic transferat între fluide prin suprafaţa de transfer 

termic), [W]; 

 k – coeficientul global de transfer termic, [W/(m2K)]; 

 S – aria suprafeţei de transfer termic, [m2]; 
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 ∆tu – diferenţa utilă (sau activă) de temperatură, [oC]. 

Coeficientul global de transfer termic se calculează cu relaţia : 

 
sdabd

fc
RR

k
,,

11
1

++
α

+
λ
δ

+
α

=  [W/ (m2K)]     (9.3) 

în care αc este coeficientul de transfer termic la condensare – are valori de 5000 - 7000 W/(m2K), 

pentru obţinerea de valori ridicate ale acestuia urmărindu-se asigurarea evacuării condensatului şi a 

gazelor necondensabile din camera de încălzire; 

αf – coeficientul de transfer termic la fierbere, fiind dependent de proprietăţile termofizice ale soluţiei, 

modul de circulaţie a soluţiei, înălţimea la care începe fierberea soluţiei, motiv pentru care nu există un 

model analitic complet pentru calculul acestuia; 

δ- grosimea suprafeţei de transfer termic; 

λ – conductivitatea termică a materialului suprafeţei de transfer termic; 

Rd,ab – rezistenţa termică a depunerilor formate pe suprafaţa în contact cu aburul de încălzire; 

Rd,s – rezistenţa termică a depunerilor formate pe suprafaţa în contact cu soluţia. 

 Coeficientul global de transfer termic este influenţat în mare măsură de starea de curăţenie a 

suprafeţei atât pe partea aburului de încălzire cât şi pe partea soluţiei în fierbere. Depunerile formate pe 

suprafaţa în contact cu aburul de încălzire sunt mult mai reduse decât cele formate pe suprafaţa în 

contact cu soluţia. 

Diferenţa utilă de temperatură ∆tu într-un vaporizator este diferenţa dintre temperatura de saturaţie a 

aburului de încălzire tab şi temperatura de fierbere a soluţiei ts: 

 ∆tu=tab-ts [oC]         (9.4) 

De regulă calculul termic al unui vaporizator are ca date iniţiale temperatura de saturaţie a aburului de 

încălzire tab (sau presiunea) şi temperatura (sau presiunea) vaporilor secundari (saturaţi) la intrarea 

acestora în condensator (sau în treapta următoare de vaporizare, în cazul unei instalaţii cu mai multe 

corpuri, tc.) 

3. Bilanţul termic al instalaţiei de vaporizare cu un corp 

 

Bilanţul termic, stabilit conform principiului conservării energiei, are la bază bilanţul masic. El se 

utilizează pentru determinarea consumului de energie termică (abur de încălzire) pentru vaporizarea 

soluţiei. 
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Ecuaţia bilanţului termic al instalaţiei de vaporizare într-o treaptă în cazul absenţei cristalizării este: 

 pconccabvvsfsfababsisi QQhmhmhmhmhm ++++=+ &&&&&  [W]   (9.5) 

cu: mab - debitul aburului de încălzire, [kg/s]; 

 msi, msf - debitul soluţiei iniţiale, respectiv soluţiei finale, [kg/s]; 

 mv - debitul vaporilor secundari rezultaţi, [kg/s]; 

 hab – entalpia aburului de încălzire; 

 hsi – entalpia soluţiei iniţiale (la intrarea în aparat); 

 hsf – entalpia soluţiei finale (la ieşirea din aparat); 

 hc – entalpia condensatului rezultat din aburul de încălzire; 

Qconc – energia termică degajată-absorbită prin concentrarea soluţiei, raportată la unitatea de 

timp; 

 Qp – fluxul termic pierdut în mediul ambiant,  

O altă relaţie de calcul pentru debitul vaporilor secundari în funcţie de mab şi msi: 

 avsfsfsisi cmcmcm &&& +=         (9.6) 

cu ca căldura specifică medie a apei în intervalul de temperaturi 0oC şi tf, ca=4200 J/(kgK). 

Combinând relaţiile se obţine: 
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= &&&  [kg/s]     (9.7) 

 ⇓ 

 siabv mmm &&& β+α=  

cu notaţiile: 

 
fav

cab
tch
hh

−
−

=α  - coeficient de vaporizare, reprezentând cantitatea de apă vaporizată pe seama 

energiei termice cedate de un kilogram de abur de încălzire; 

 
fav

fi
si tch

tt
c

−

−
=β  - coeficient de autovaporizare, reprezentând cantitatea de vapori de apă 

formaţi prin autovaporizarea unui kilogram din soluţia care intră în aparat. 
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4. Criterii de clasificare a instalaţiilor de vaporizare 

 

Principalele criterii după care se pot clasifica instalaţiile vaporizatoare sunt: poziţia suprafeţei de 

schimb de căldură; configuraţia ei; presiunea de lucru; regimul de circulaţie; tipul circulaţiei; tipul 

agentului termic. 

 După principul de funcţionare: 

- aparate cu funcţionare continuă – alimentate neîntrerupt cu soluţie diluată, obţinându-se 

prin vaporizare o soluţie cu o concentraţie mai mare, soluţie evacuată continuu din aparat; 

- aparate cu funcţionare intermitentă – sunt încărcate şi golite de soluţie numai în perioadele 

de oprire a instalaţiei. 

 După numărul de corpuri: 

- instalaţii de vaporizare cu un corp; 

- instalaţii de vaporizare cu mai multe corpuri. 

 După modul de alimentare cu abur primar: 

- instalaţii de vaporizare obişnuite – întregul debit de abur primar intră în primul corp al 

instalaţiei; 

- instalaţii de vaporizare cu corp zero – la care se utilizează abur primar cu mai mulţi 

parametri. Aceasta schemă utilizează aburul primar cu parametri mai ridicaţi într-un prim 

corp numit “corp zero”, aburul secundar din acest corp împreună cu aburul primar cu 

parametri mai coborâţi pătrunzând în corpul următor (treapta întâi); 

- instalaţii de vaporizare cu corpuri suplimentare  - aburul primar este introdus în paralel în 

două corpuri. 

 După schema de deplasare relativă a vaporilor încălzitori şi a soluţiei de vaporizat: 

- instalaţii de vaporizare în echicurent – aburul primar, secundar şi soluţia circulă în aceeaşi 

direcţie, scurgerea soluţiei care se concentrează fiind asigurată de diferenţa de presiune din 

două corpuri successive. Dezavantaj: pe măsură ce soluţia se concentrează, temperatura ei 

scade, ambii factori contribuind la mărirea viscozităţii şi deci la reducerea vitezei de 

circulaţie a soluţie; 
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- instalaţii de vaporizare în contracurent – recomandate în cazul vaporizării soluţiilor 

vâscoase, la care pe măsura creşterii concentraţiei se măreşte şi temperatura soluţiei, 

intensificându-se astfel schimbul de căldură; 

 
- instalaţii de vaporizare cu alimentarea în paralel – utilizate în cazul soluţiilor care 

cristalizează, la care în cazul schemelor echicurent sau contracurent ar putea apare pericolul 

înfundării conductelor ; 

 
- instalaţii de vaporizare în curent mixt. 

 
 După natura agentului de încălzire: 

- instalaţii încălzite cu abur – cele mai frecvent întâlnite; 

- cu gaze de ardere sau ulei – pentru temperaturi ridicate; 

- cu apă sau electric 
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 După modul de circulaţie al soluţiei: 

- aparate cu circulaţie naturală; 

- aparate cu circulaţie forţată. 

Dintre tipurile de aparate vaporizatoare cea mai mare răspândire au căpătat-o cele încălzite cu abur. În 

funcţie de configuraţia suprafeţei de schimb de căldură şi de tipul circulaţiei ele pot fi: 

- aparate vaporizatoare cu cămaşă de abur – construite pentru funcţionarea intermitentă, 

în vederea concentrării unor soluţii agresive sau la care pot apare cristale în procesul 

vaporizării. Dezavantaj: funcţionează cu un coeficient de schimb de căldură redus. 

- aparate vaporizatoare cu serpentine – prezintă o suprafaţă de schimb de căldură mai mare 

şi deci un coeficient global de schim de căldură mai ridicat. Dezavantaj: curăţirea dificilă a 

suprafeţei serpentinei de eventualele depuneri. 

- aparate vaporizatoare cu ţevi orizontale – aburul de încălzit circulă prin interiorul ţevilor 

iar soluţia supusă concentrării în spaţiul dintre ţevi. Aplicabilitate: pentru vaporizarea 

soluţiilor care nu cristalizează. Dezavantaj: slaba circulaţie a soluţiei, ceea ce conduce la 

formarea de depuneri în spaţiul dintre ţevi. 

 
Aparat vaporizator cu ţevi orizontale 

1 – ţevi de încălzire; 2 – corpul aparatului; 3 – intrarea soluţiei diluate; 4 – evacuarea soluţiei concentrate; 5 – 
evacuarea condensatului; 6 – intrarea aburului primar 

 

- aparate vaporizatoare verticale cu circulaţie naturală – circulaţia soluţiei se datorează 

diferenţei între densitatea lichidului în ţevile de circulaţie şi a amestecului lichid-vapori din 

ţevile de vaporizare. Construcţiile moderne (figura 5.4. c, d) se realizează cu ţevi 

vaporizatoare de până la 5 m, ţevile de circulaţie fiind neîncălzite şi scoase în afara corpului 

principal, realizându-se astfel viteze de circulaţie mai mari (până la 2 – 3 m/s) intensificâdu-

se astfel şi schimbul de căldură. 
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Aparate vaporizatoare verticale cu circulaţie naturală 

a – cu ţeavă cu circulaţie centrală; b – cu cameră de vaporizare suspendată; c – cu ţeavă de circulaţie exterioară; d – 
cu separator şi ţeavă de circulaţie separată 

1 – cameră de încălzire; 2 – separator; 3 – ţeavă de circulaţie; 4 – separator de picături; 5- intrare abur; 6 – sită; 7 – 
alimentare cu soluţie binară; 8 – ieşirea soluţiei concentrate; 9 – ieşirea condensatului; 10 – alimentare apă pentru 

spălarea aparatului 
- aparate vaporizatoare cu circulaţie forţată – utilizate în special pentru vaporizarea 

soluţiilor vâscoase la care circulaţia naturală este dificilă. Circulaţia este asigurată de pompe 

centrifuge atingându-se viteze de 1,5 – 3,5 m/s, ceea ce conduce la intesificarea schimbului 

de căldură. Apar însă cheltuieli suplimentare pentru asigurarea pompării, proporţionale cu 

cubul vitezei de circulaţie. 

- aparate vaporizatoare peliculare – instalaţii cu circulaţie simplă a lichidului, folosite la 

concentrarea soluţiilor care nu cristalizează şi care sunt sensibile la temperaturi înalte. Pot fi 

construite cu peliculă ascendentă sau cu peliculă coborâtoare. Observaţie: pentru obţinerea 

efectului termic maxim, la vaporizarea peliculară lungimea ţevilor trebuie să fie de 6 – 8 m, 

prin aceasta mărindu-se viteza emulsiei prin ţevi şi micşorându-se grosimea peliculei. 

Dezavantaje: dificultatea montajului şi a reparaţiilor, capacitatea limitată de acumulare care 

face dificilă asigurarea unei productivităţi constante şi a unei concentrări uniforme a 

soluţiei. 
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CURS 10 

CUPTOARE INDUSTRIALE 

 

Definiţie: 

Cuptorul industrial este o instalaţie energotehnologică în care prin acţiunea căldurii se atribuie unui 

produs sau unui material anumite însuşiri fizice sau chimice necesare pentru prelucrarea ulterioara sau 

pentru elaborarea lui ca produs finit. 

Utilizare: 

• Industria constructoare de masini (marirea plasticitatii, turnarea, modificarea compozitiei chimice, 

tratament termic); 

• Industria metalurgica feroasa si neferoasa (fonta, otel, încalzirea lingourilor înainte de laminare); 

• Industria sticlei, portelanului, faiantei, caramizilor refractare, a cimentului, etc. 

 

Schema generală a unui cuptor 

 
Clasificarea cuptoarelor industriale: 

1) După destinaţia tehnologica 

• cuptoare metalurgice (producere fonta, otel, aluminiu); 

• cuptoare pentru industria constructoare de maşini (tratamente termice, forja); 

• cuptoare pentru obţinerea cimentului; 

• cuptoare pentru arderea materialelor ceramice. 

 

2) După procesele care au loc în cuptor 

• cuptoare de topire (furnale, cuptoare electrice, cuptoare cu creuzete, cuptoare de topit sticla); 

• cuptoare de încalzire (recoacere, calire, ardere); 

• cuptoare de uscare (uscatoare). 
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3) După regimul termic 

• cu regim de temperatura si flux termic constant în timp (cuptoare cu bazin pentru topirea sticlei, 

cuptoare tunel cu funcţionare continua); 

• cu regim de temperatura constant si cu flux termic variabil (cuptoare cu functionare continua si 

încărcare intermitenta); 

• cu regim de temperatura variabil si cu flux termic constant (cuptoare circulare de tip Hoffman); 

• cu regim de temperatura si flux termic variabil (cuptoarele cu funcţionare intermitentă). 

 

4) După sursa de căldura 

• cuptoare cu combustibil solid (în strat sau pulverizat); 

• cuptoare cu combustibil lichid; 

• cuptoare cu combustibil gazos; 

• cuptoare cu amestec de combustibil (lichid si gaz sau solid si gaz); 

• cuptoare electrice. 

 

5) După modul de transmisie a căldurii 

• cuptoare în care căldura se transmite materialului supus 

prelucrării datorita arderii combustibilului solid care se amesteca cu materialul; 

• cuptoare la care căldura se transmite materialului de la gazele de ardere (cuptoare cu flacără); 

• cuptoare în care căldura se transmite materialului prin pereţii camerelor sau ai vaselor în care se afla; 

• cuptoare în care căldura se degaja în materialul supus prelucrării, datorita reacţiilor exoterme; 

• cuptoare electrice în care căldura se transmite materialului prin radiaţie de la un arc electric sau de la 

o rezistenta, prin conducţie de la rezistenta, prin convecţie si radiaţie de la gazele încălzite la rezistenta, 

prin radiaţie si conducţie de la pereţii încălziţi de rezistenta si prin trecerea curentului electric direct 

prin material. 

 

6) După construcţia camerei de lucru 

• cuptoare verticale; 

• cuptoare cu camere; 

• cuptoare cu vatra (fixa sau mobila); 

• cuptoare cilindrice rotative orizontale sau uşor înclinate (5-10°); 

• cuptoare tunel; 
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• cuptoare cu creuzete; 

• cuptoare cu bazin. 

Principii care stau la baza construcţiei focarelor de cuptoare 

Procedeele de ardere a combustibilului sunt în funcţie de:  

• natura combustibilului; 

• destinaţia cuptorului; 

• procesul tehnologic; 

• construcţia cuptorului; 

• capacitatea cuptorului. 

Variantele utilizării combustibilului în cuptoarele industriale: 

I) Arderea combustibilului solid direct pe grătar 

II) Măcinarea prealabila a combustibilului si arderea lui sub 

forma de combustibil pulverizat 

III) Combustibilul solid este gazeificat în instalaţii speciale 

IV) Arderea combustibilului în cazanele unei microcentrale electrice, energia electrică obţinută după o 

transformare prealabila, utilizându-se pentru încălzirea electrica a cuptorului 

 

Bilanţul energetic 

Bilanţul energetic reprezintă metoda sistematică ce permite analiza utilizării energiei într-o 

activitate oarecare. Întocmirea unui bilanţ energetic la nivelul unui contur dat permite obţinerea unei 

reprezentări accesibile a modului în care fluxurile de purtători de energie intrate se distribuie, se 

transformă, sunt consumate şi ies din conturul analizat. 

 Bilanţul energetic are la bază legea conservării energiei, scopul său fiind identificarea şi 

evaluarea tuturor cantităţilor sau fluxurilor de energie care intră şi care ies din perimetrul analizat într-o 

anumită perioadă de timp. Întocmirea corectă a oricărui bilanţ energetic presupune în primul rând 

stabilirea precisă a limitelor conturului în interiorul căruia se desfăşoară activitatea analizată. Studiind 

cu atenţie fenomenele fizice şi chimice implicate în activitatea desfăşurată în interiorul conturului dat 

se definesc categoriile de fluxuri energetice care sunt urmărite la întocmirea bilanţului. 

Ecuaţia generală a bilanţului termic este de forma: 

Qi =Qu+Qp [kJ/h] sau [kJ/ciclu]        (10.1) 

unde: Qi este suma cantităţilor de căldură intrate pe conturul stabilit, [kJ/h]; 

 Qu – suma cantităţilor de căldură folosite în mod util, [kJ/h]; 



EIT II – notiţe de curs 
 
 

 71

 Qp – suma cantităţilor de căldură cedate în afara conturului stabilit, care se consideră pierdute, 

[kJ/h]. 

Căldura intrată Qi se determină cu relaţia: 

Qi=Qcc+Qfi [kJ/h]          (10.2) 

unde: Qcc este căldura chimică a combustibilului; 

 Qfi – suma tuturor căldurilor fizice ale materialelor şi tuturor purtătorilor de energie intrate în 

cuptor, inclusiv căldura fizică a combustibilului. 

Qfi=Qfc+Qfm+Qfa+Qaer         (10.3) 

 

cu: Qfc – căldura sensibilă a combustibilului; 

 Qfm – căldura fizică a materialelor intrate; 

 Qfa – căldura fizică a dispozitivelor auxiliare introduse în cuptor împreună cu şarja; 

 Qaer – căldura sensibilă a aerului introdus în cuptor pentru arderea combustibilului. 

În afara componentelor de mai sus, în unele cazuri mai pot apărea şi altele, de care trebuie ţinut seamă 

de la caz la caz. 

În general, se consideră căldură utilă mărimea: 

Qu=Qend+Qpp+Qapă          (10.4) 

în care: Qend – căldura absorbită de reacţii endoterme; 

 Qpp – căldura tuturor materialelor şi dispozitivelor auxiliare ce însoţesc materialele la ieşirea lor 

din cuptor; 

 Qapă – căldura necesară vaporizării apei conţinută de materialele intrate şi supraîncălzirii 

vaporilor rezultaţi. 

 

În general, pierderile de căldură se compun din pierderi prin căldura sensibilă a gazelor de ardere şi 

pierderi prin radiaţie şi convecţie prin pereţii cuptorului şi orificiile deschise ale acestuia. La cuptoarele 

cu funcţionare periodică, o pierdere însemnată o constituie căldura acumulată în masa de zidărie a 

cuptorului, Qac. 

Pierderi ce pot apare la orice cuptor, indiferent de combustibilul utilizat: 

- Qga – căldura sensibilă a gazelor de ardere evacuate; 

- Qchg – căldura chimică a gazelor evacuate; 

- Qgo – căldura pierdută prin gazele de ardere care ies prin neetanşeităţi, uşi deschise şi orificii; 

- Qro – căldura radiată prin neetanşeităţi, uşi şi orificii; 



EIT II – notiţe de curs 
 
 

 72

- Qcv – căldura pierdută prin radiaţie şi convecţie prin pereţii cuptorului; 

- Qac -  căldura acumulată în masa de zidărie a cuptorului 

 

DETERMINAREA CĂLDURII INTRATE ÎN SPAŢIUL DE LUCRU 

 

 Căldura chimică a combustibilului (dezvoltată prin ardere), Qcb se exprimă prin relaţia: 

cbcbcb BHQ =   [kJ/h]        (10.5)  

în care: Hci este puterea calorică a combustibilului, în kJ/Nm3; 

 Bcb – consumul orar de combustibil, Nm3/h. 

 Căldura fizică a combustibilului, Qf,cb, se exprimă prin relaţia: 

cbcbcbcbf tcBQ ⋅⋅=,  [kJ/h]        (10.6) 

în care tcb este temperatura combustibilului, în oC; 

 ccb – căldura specifică a combustibilului, la temperatura tcb, în kJ/Nm3. 

 Căldura fizică a aerului de combustie, Qf,a este exprimată prin relaţia: 

apacbraaf tcBVQ ⋅⋅⋅= )(,  [kJ/h]       (10.7) 

în care: Va(r) este volumul de aer real de combustie, în Nm3; 
0

)( ara VV λ=           (10.8) 

 cu Va
0 cantitatea teoretică (minimă de aer uscat necesar arderii complete a unităţii de cantitate 

de combustibil), calculată în cazul combustibililor gazoşi cu relaţia: 

( ) ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++++= ∑ ii

nm
iii

a OHCnmSHHCOV 222
0

4
5,15,0

21
1 Nm3/Nm3   (10.9) 

 ta – temperatura aerului, în oC; 

 cpa – căldura specifică a aerului, la ta, în kJ/Nm3·grd. 

 

 Căldura fizică a materialului care se prelucrează, Qf,m se exprimă cu relaţia: 

mmmf tcMQ ⋅⋅=,  [kJ/h]        (10.10) 

în care: M este masa de încărcătură prelucrată orar, în kg/h; 

 tm – temperatura încărcăturii, în oC; 

 cm – căldura specifică a încărcăturii, în kJ/kg.grd. 
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Dacă încărcătura este neomogenă (compusă din mai multe materii prime – cuptoarele de topire) se 

poate scrie relaţia: 

( )nnnfm tcMtcMtcMQ ⋅⋅++⋅⋅+⋅⋅= K222111  [kJ/h]    (10.11) 

în care: M1, ..., Mn sunt masele componentelor încărcăturii, în kg/h; 

 c1, ...cn – căldurile specifice ale componentelor, la temperaturile lor, t1, t2 ..tn, în kJ/kg.grd. 

 

 Căldura fizică a materialelor auxiliare, Qaux se exprimă prin relaţia: 

auxauxauxauxf tcMQ ⋅⋅=,  [kJ/h]       (10.12) 

în care: Maux este masa elementului auxiliar, în kg/h; 

 caux – căldura specifică a materialului auxiliar, la temperatura sa, taux, în kJ/kg.grd. 

 

Prin însumarea căldurilor prezentate (ΣQ1-5) se obţine căldura intrată în spaţiul de lucru al cuptorului 

dată de relaţia: 

zfauxfafcbfcbi QQQQQQ ,,,, ++++=  [kJ/h]      (10.13) 

 

DETERMINAREA CĂLDURII CONSUMATE ÎN PROCESUL TEHNOLOGIC DIN CUPTOR 

 

 Căldura sensibilă a produsului principal ce părăseşte cuptorul, Qpp se determină cu relaţia: 

( )tpppppp qtcMQ +=  [kJ/h]        (10.14) 

în care: tpp – temperatura produsului principal la ieşirea din cuptor, oC; 

 cpp – căldura specifică a produsului la temperatura tpp, kJ/(kg.oC); 

 qpp – căldura latentă de topire a materialului (luată în calcul atunci când valoarea temperaturii 

finale este superioară temperaturii de topire); 

 Căldura acumulată orar în elementele secundare şi auxiliare care se încarcă o dată cu 

încărcătura, Qaux se determină cu relaţii analoage cu (10), în care se consideră greutatea şi 

temperatura produselor respective: 

auxauxauxaux tcMQ ⋅⋅=  [kJ/h]        (10.15) 

în care: Maux este masa elementului auxiliar care se prelucrează, în kg/h; 

 taux – temperatura materialului auxiliar, oC; 

 caux – căldura specifică a materialului auxiliar, kJ/(kg.oC). 
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 Căldura antrenată cu gazele de ardere care se evacuează la coş, Qp,ga se calculează cu relaţia: 

cgacgagap iVQ ,,, ⋅=  [kJ/h]        (10.16) 

în care: iga,c este entalpia gazelor de ardere care merg la coş, corespunzător temperaturii de evacuare a 

acestora tga(ev) şi se determină din diagrame sau se calculează astfel: 

( ) ( )evgagapcga tci ⋅=,  [kJ/Nm3]       (10.17) 

 Vga,c – volumul real de gaze de ardere care merg la coş, determinat folosind relaţia: 

( )gogacbcga vVBV −=,          (10.18) 

unde: Bcb – consumul orar de combustibil; 

 Vga – volumul de gaze rezultat prin arderea 1 Nm3 de combustibil; 

 vgo – volumul de gaze de ardere pierdut prin orificii deschise (neetanşeităţi). 

 Vga=Vgu+VH2O 

cu Vgu – volumul de gaze de ardere uscate rezultate prin arderea 1Nm3 combustibil şi VH2O – 

volumul de vapori de apă rezultaţi prin arderea 1 Nm3 combustibil. 

Volumul de gaze de ardere uscate, pe baza analizei elementare a combustibilului şi a compoziţiei 

gazelor de ardere se poate determina, în cazul combustibililor gazoşi, folosind relaţia: 

42

22

CHCORO
SHHCmCOCO

V
ii

nm
ii

gu ++
+⋅++

= ∑  [Nm3/Nm3]   (10.19) 

iar volumul de vapori de apă din gazele de ardere se poate determina: 

( )( )
( ) a

iiiii

OH V
CHCOCO

CHHSCCHHCCOCOV 01228,0
100

2
42

4224422
2

+
++

+++++
=  [Nm3/Nm3]  

 Pierderile de căldură datorate arderii chimice incomplete, Qchg se calculează cu relaţia: 

( )42 55,8579,2518,30 CHHCOVBQ gacbchg ++=  [kJ/h]    (10.20) 

unde CO, H2, CH4 sunt participaţiile volumice de oxid de carbon, hidrogen şi metan în gazele de ardere 

 Căldura antrenată cu gazele de ardere exfiltrate, (gaze de ardere care ies prin neetanşeităţi, uşi 

deschise şi orificii) Qp,ga(exf) se determină cu relaţia: 

gogoigo iVnQ ⋅⋅= ∑  [kJ/h]        (10.21) 

în care: Vgo este volumul de gaze de ardere pierdut prin orificiul i, în Nm3/h;  

igo este entalpia gazelor de ardere exfiltrate în orificiul i, în kJ/Nm3; 

 ( ) gogopgo tci ⋅=  [kJ/Nm3]      (10.22) 

ni – numărul de orificii „i” identice. 
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 Căldura care se pierde în exteriorul spaţiului de lucru prin radiaţie la nivelul orificiilor 

deschise Qp,r (de regulă, orificii încărcare-descărcare) se calculează cu relaţia: 

i
ac

ii
i

rp
TT

SCQ τφ
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⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟
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⎜
⎝
⎛−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅= ∑

44

0, 100100
 [kJ/h]    (10.23) 

în care Si este secţiunea orificiului deschis, în m2; 

 Φ – coeficient de diafragmare; 

 Tc- temperatura absolută din spaţiul de lucru al cuptorului, în K; 

 Ta – temperatura absolută a mediului ambiant, în K; 

 τi – fracţiunea de timp cât radiază orificiul într-o oră; la cuptoarele continue tehnologic (cu 

orificii de încărcare-descărcare permanent deschise), τi=1. 

 Căldura pierdută prin pereţii cuptorului în mediul ambiant prin radiaţie şi convecţie, Qcv se 

determină cu relaţia: 

( )∑ −⋅= τα apiicv ttSQ
i

 [kJ/h]       (10.24) 

unde: Si este suprafaţa exterioară a cuptorului (suprafaţa pereţilor, vetrei şi bolţii), în m2; 

 tpi – temperatura pe suprafaţa i a cuptorului, în oC; 

 αi – coeficientul de transmitere a căldurii prin convecţie şi radiaţie de la suprafaţa peretelui la 

mediul ambiant, în W/(m2.oC); 

 ta - temperatura mediului ambiant, în oC. 

 Căldura acumulată de masa cuptorului, Qac, se calculează cu relaţia: 

( )
ac

i
imfmpi

ac

iii
ttcM

Q
τ

∑ −⋅
=         (10.25) 

în care: Mz(i) este masa stratului i din zidărie, în kg; 

 tz(i) – temperatura medie a stratului i, în oC; 

 cz – căldura specifică a materialului din stratul i, în kJ/m3.grd; 

 tfm, tim – temperaturile medii finale, respectiv iniţiale ale componentei respective, 0C; 

τc – durata procesului de acumulare (până la intrarea în regim de lucru staţionar), în h. 

 

În final, prin însumarea căldurilor scrise, rezultă: 

chrpgogapaccvauxppc QQQQQQQQQ +++++++= ,,  [kJ/h]   (26) 
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CURS 11 

CUPTOARE INDUSTRIALE – continuare 

 

INDICATORI DE EFICIENŢĂ ENERGETICĂ 

 

 Orice cuptor industrial este caracterizat de anumiţi indicatori de eficienţă energetică care rezultă 

în urma întocmirii bilanţului termic teoretic sau real. Aceştia se grupează în randamente şi consumuri 

specifice. 

Randamentele cuptoarelor 

Randamentul termic, ηt, este specific atât cuptoarelor cu combustibil, cât şi celor electrice şi este 

exprimat prin relaţia: 

 %100
c

u
t Q

Q
=η   şi  %100

P
Pu

t =η  

Randamentul total (general), η0, ţine seama de randamentul arderii, ηa la cuptoarele cu combustibil, 

de randamentul electric ηe la cuptoarele electrice şi se determină astfel: 

- la cuptoarele cu combustibil: 

taηηη =0 [%] 

în care 

( ) ( ) 10011
00

⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−

⋅
−−=

h
h

x
h

ch
x exfgga

aη [%] 

cu x. h0, hga, hg(exf) – pierderile de gaze de ardere prin exfiltraţii (la nivelul uşilor deschise sau 

prin neetanşeităţi), entalpia gazelor de ardere la temperatura de ardere, evacuate la coş, 

respectiv a gazelor de ardere exfiltrate. 

- la cuptoarele electrice: 

teηηη =0 [%] 

în care 

100
.. geptpu

u
e PPPP

P
+++

=η [%] 

cu Pu, Pp.t, Pp.e, Pg – puterea consumată in mod util, puterea pierdută pe cale termică, puterea pierdută 

pe cale electrică, respectiv pierderea de putere in sursa de alimentare şi reţeaua scurtă, W. 
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Randamentul de utilizare a combustibilului ηc este specific cuptoarelor cu combustibil şi se exprimă 

cu relaţia: 

%100
cb

u
t Q

Q
=η  

Consumuri energetice specifice 

 

Consumul specific de combustibil exprimă necesarul de combustibil pentru prelucrarea unităţii de 

produs Pp într-o oră sau pe un ciclu de producţie, după cum consumul orar de combustibil este calculat 

orar sau pe ciclu 

p

cb
cb P

Bb =  [kg(cărb)/kg] sau [m3N/kg] 

Consumul specific de energie electrică este propriu cuptoarelor electrice şi se exprimă prin relaţia: 

P
Pq c

spe
τ3

)(
10

= [kWh/kg] 

 

Gradul de încărcare al cuptorului, Ψ, este raportul dintre sarcina efectivă Pp şi sarcina normală Pn: 

n

p

P
P

=Ψ  

Gradul de încărcare a cuptorului se stabileşte pe perioada pentru care se face bilanţul motiv pentru care, 

pentru a avea o imagine mai completă a încărcării cuptorului la nivelul unui an se determină şi gradul 

de încărcare mediu anual: 

n

m
m P

P
=Ψ  

unde Pm este încărcarea media anuală, care se calculează cu formula: 

an

an
m N

PP =  

cu Pan este producţia anuală a cuptorului; Nan este numărul de ore de funcţionare anuală a cuptorului. 

Gradul de utilizare a capacităţii de producţie a cuptorului, ϕ, este raportul dintre producţia anuală Pan 

şi capacitatea teoretică de producţie Pt. 

t

an

P
P

=ϕ  

Capacitatea teoretică de producţie a cuptorului se consideră ca fiind Pt=8760Pn. 
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Legătura dintre Y şi f se obţine combinând ultimele relaţii 

8760
anNΨ

=ϕ  

Consumul specific de căldură al procesului tehnologic, qp.t reprezintă căldura necesară producerii 

unităţii de produs, deci: 

p

i
tp P

Qq =. [kJ/kg] 

Coeficientul de recuperare a căldurii, ρ este raportul dintre căldura recuperată (din pierderi sau din 

căldura considerată utilă) şi totalul căldurii intrate: 

i

recuperat

Q
Q

=ρ  

Se consideră atât căldura recuperată şi folosită în utilaj, cât şi cea recuperată şi folosită în afara 

utilajului considerat. 

Importanţa energo-tehnologică a bilanţurilor energetice 

 Bilanţul energetic este o formă practică de exprimare a principiului conservării energiei şi 

pune în evidenţă egalitatea între energiile intrate şi cele ieşite din conturul analizat pentru o anumită 

perioadă de timp. 

Energiile ieşite din conturul bilanţului se compun din energiile sub orice formă folosite în mod util şi 

pierderile de energie. 

În mod convenţional sunt considerate energie utilă următoarele: 

 pentru acţionările electrice: diferenţa dintre energia absorbită din reţea şi suma cantităţilor 

reprezentând pierderile electromagnetice şi mecanice în electromotorul şi mecanismul antrenat; 

 pentru acţionările mecanice: energia echivalentă lucrului mecanic la arborele maşinii de 

acţionare; 

 pentru acţionările mecanice ale generatoarelor electrice: energia la bornele generatorului 

minus energia consumată de serviciile proprii ale grupului; 

 pentru generatoarele de abur: energia conţinută de aburul debitat în conductă, mai puţin 

energia echivalentă absorbită de serviciile proprii ale generatorului de abur; 

 pentru procesele termice: căldura necesară pentru încălzirea, topirea, vaporizarea, uscarea 

materialelor după caz, până la atingerea parametrilor ceruţi prin reţeta procesului tehnologic, 

precum şi căldura absorbită de reacţiile endoterme precum şi căldura conţinută în resursele 

energetice refolosibile, pe care procesul examinat le pune la dispoziţia altor procese; 
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 pentru procesele de transport: energia conţinută de cantităţile de combustibil sau de ceilalţi 

purtători de energie rămase după transport; 

 pentru elementele de reţea electrică (transformatoare, linii, bobine de reactanţă etc.): energia 

la bornele aval ale elementului considerat; 

 pentru procesele de sudură electrică, de electroeroziune, de acoperiri metalice ş.a.: energia la 

bornele de alimentare a electrozilor; 

 pentru iluminatul electric: energia fluxului luminos util; 

 pentru procesele electrochimice (electroliză, galvanotehnică etc.): energia teoretic necesară 

reacţiilor chimice specifice, determinată prin calcul; 

 pentru procesele de transformare a energiei: energia obţinută după transformare 

Pierderile de energie aferente procesului tehnologic sunt considerate următoarele: 

 căldura sensibilă conţinută de gazele de ardere sau/şi de gazele tehnologice rezultate din proces, 

la temperatura cu care acestea părăsesc procesul sau, după caz, instalaţia de recuperare a 

resursei energetice refolosibile; 

 căldura nedezvoltată ca urmare a unei combustii incomplete aferentă procesului tehnologic; 

 căldura pierdută (radiaţie şi convecţie) de suprafeţele exterioare ale echipamentelor; 

 căldura conţinută în cantităţile de masă care se pierd prin evaporare, purjare, drenare, decantare, 

reglare, sau prin neetanşeităţile instalaţiei; 

 căldura sensibilă a vaporilor evacuaţi în atmosferă de către maşinile unelte, de către maşinile 

termice cu piston sau de către conductele de însoţire a traseelor şi rezervoarelor din industria 

chimică şi similare; 

 căldura evacuată din proces de către agenţii de răcire, socotită la ieşirea din proces, respectiv, 

din instalaţia de recuperare (dacă există); 

 căldura sensibilă conţinută în rebuturile de fabricaţie, în deşeuri, în materialele rezultate din 

proces ca asociate produsului propriu-zis (zgură, cenuşă, pulberi, balast, masă inactivă); 

 căldura conţinută de resursele energetice refolosibile la ieşirea din proces, respectiv din 

instalaţiile de recuperare (dacă există); 

 energia electrică pierdută prin efect Joule, efect Corona, ca şi pierderile electromagnetice şi 

mecanice ale motoarelor. 

Clasificarea bilanţurilor 

Bilanţurile energetice se clasifică după următoarele criterii: 
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 după conturul de cuprindere: bilanţ pe echipament; bilanţ pe instalaţie; bilanţ pe secţie; bilanţ pe 

uzină; bilanţ pe agent economic. 

 după felul de energie: bilanţ termoenergetic; bilanţ electroenergetic. 

 după natura purtătorilor de energie: bilanţul pe combustibil; bilanţul pe abur; bilanţul pe apă de 

răcire; bilanţul pe agenţi frigorifici; bilanţul pe aer comprimat; bilanţul pe azot şi oxigen; 

bilanţul pe alte materiale cu rol de purtător (de exemplu: piesele calde care rezultă dintr-un 

proces tehnologic). 

 după numărul formelor de energie: bilanţ simplu (termoenergetic sau electroenergetic); bilanţ 

complex (termoenergetic si electroenergetic). 

 după conţinut şi etapă de elaborare: bilanţ de proiect; bilanţ de omologare; bilanţ de recepţie; 

bilanţ real; bilanţ optim. 

 după felul fluxurilor  de energie considerate: bilanţ energetic calitativ (sau bilanţ exergetic); 

bilanţ energetic cantitativ. 

Bilanţul de proiect trebuie să reprezinte soluţia optimă, corespunzătoare condiţiilor tehnico-

economice cele mai avantajoase realizabile în stadiul actual al tehnicii. Bilanţul de proiect pentru 

echipament se elaborează pe baza calculelor analitice, a datelor furnizate de literatura de specialitate 

sau de situaţii analoage cunoscute, oferte, documentaţii, experienţă în exploatarea unor echipamente 

asemănătoare.  

Bilanţul de proiect pentru instalaţie se elaborează de către proiectantul instalaţiei, pe principiul 

conexiunii optime a echipamentelor care compun instalaţia, în sensul corelării caracteristicilor lor 

tehnologice şi energetice, astfel încât să rezulte o instalaţie care exploatează optim resursa energetică 

pusă la dispoziţie. 

Bilanţul de omologare validează concordanţa valorilor obţinute prin măsurători de omologare 

cu cele de proiect, performanţele echipamentelor (instalaţiilor) la variaţiile de regim de exploatare, cât 

şi parametrii nominali ai echipamentului (instalaţiei). 

Bilanţul de recepţie se elaborează la punerea în funcţiune a unui echipament (instalaţie) în 

condiţiile concrete de exploatare. Se vor utiliza curbele de corecţie date de fabricant pentru evaluarea 

abaterilor parametrilor reali de la valorile nominale (reţetă, temperatură, putere calorifică, presiune, 

frecvenţă). 

Bilanţul real se referă la situaţia în care se găseşte, la un moment dat, un echipament 

(instalaţie), punând în evidenţă abaterile valorilor parametrilor reali de la valorile de referinţă stabilite 

în bilanţul de recepţie, cauzele şi soluţionarea acestora. Abaterile rezultate reprezintă fie erori de 
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întreţinere şi exploatare, fie uzură. Bilanţul real se elaborează operând cu cantităţi de energie măsurate, 

completate cu valori calculate analitic. Bilanţul real constituie baza pentru evaluarea potenţialului de 

resurse energetice refolosibile. 

Bilanţul optimizat se elaborează de fiecare dată când se elaborează şi bilanţul real. El ia în 

considerare efectul implementării măsurilor de creştere a eficienţei identificate prin analiza bilanţului 

real. 

Bilanţ energetic reprezintă metoda sistematică de urmărire şi contabilizare a fluxurilor 

energetice. In sistemele industriale şi în instalaţii bilanţul energetic serveşte la verificarea conformităţii 

rezultatelor funcţionării cu datele de referinţă. 

Bilanţ electroenergetic reprezintă tipul de bilanţ energetic care urmăreşte contabilizarea 

fluxurilor de energie electrică. 

Bilanţ termoenergetic reprezintă tipul de bilanţ energetic care urmăreşte contabilizarea 

fluxurilor de energie termică (inclusiv cea eliberată prin arderea combustibililor). 

Bilanţ complex reprezintă tipul de bilanţ energetic care urmăreşte contabilizarea tuturor 

formelor de energie ale căror fluxuri sunt monitorizate în interiorul conturului de bilanţ. 

 

Bilanţul termoenergetic 

Căldura dezvoltată (eliberată) prin arderea combustibililor se calculează pe baza puterii 

calorifice a acestora, stabilită prin determinări făcute concomitent cu desfăşurarea măsurătorilor de 

bilanţ, respectând prevederile normativelor în vigoare referitoare la asigurarea probei reprezentative de 

combustibil. 

Căldura dezvoltată de reacţii chimice exoterme se consideră că intră în contur, iar căldura 

absorbită de reacţiile chimice endoterme se consideră că iese din contur.  

Conţinutul de căldură al fluidelor se calculează ca produs între cantitatea de masă care trece 

prin punctul considerat şi entalpia fluidului în acelaşi punct. Entalpia se găseşte în tabele sau se 

calculează cu ajutorul relaţiilor analitice specifice date în manualele de specialitate. Pierderile de 

căldură prin radiaţie şi convecţie în mediul exterior se vor stabili prin calcule. Echivalentul lucrului 

mecanic tehnic dezvoltat de maşinile de forţă se va calcula ca produs între debitul de fluid intrat, 

diferenţa dintre entalpia acestuia la intrarea şi la ieşirea din maşină, randamentul intern al acesteia şi 

randamentul său mecanic. Acest echivalent reprezintă o cantitate „ieşită" din contur.  
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CURS 12 

INSTALAŢII CU CICLU INVERS 

 

INSTALAŢII FRIGORIFICE 

 

Conform celui de-al doilea principiu al termodinamicii, orice corp se poate raci pe cale naturala până la 

temperatura mediului ce îl înconjoară. Răcirea lui în continuare se poate realiza numai pe cale 

artificiala. 

Instalaţiile frigorifice se utilizează pentru scăderea şi menţinerea temperaturii unui corp sau sistem de 

corpuri sub temperatura mediului înconjurător. În procesul de răcire participă întotdeauna cel puţin 

două corpuri: corpul răcit şi corpul care realizează răcirea, numit agent frigorific. 

 

Fluide frigorifice 

Un agent frigorific este o substanţă care evoluează în circuitul unei instalaţii frigorifice şi care, datorită 

unui proces endoterm, constând în schimbarea de fază a substanţei din starea lichidă în cea de vapori, 

într-un vaporizator, permite producerea frigului prin absorbţia de căldură. Această căldură este 

evacuată în exteriorul instalaţiei printr-un proces exoterm, constând în schimbarea de fază inversă, din 

vapori în lichid, într-un condensator. 

Agenţii frigorifici sunt substanţe omogene sau amestecuri de substanţe care preiau, în cursul ciclului 

frigorific, căldura de la mediul ce trebuie răcit şi o cedează la o temperatură mai ridicată unui altui 

mediu (în general mediul ambiant). 

Condiţii ce trebuie îndeplinite de agenţii frigorifici: 

- să vaporizeze la temperaturi coborâte, la presiuni apropiate de cea atmosferică; 

- căldura latenta de vaporizare (r) să fie mare, reducând astfel debitul de agent frigorific în 

instalaţie; 

- alura curbei de saturaţie să fie convenabila (psat << pcr); 

- densitatea şi vâscozitatea să fie cât mai coborâte; 

- coeficienţii de transfer de căldură să fie cât mai ridicaţi; 

- vaporii de agent frigorific să nu fie solubili faţă de uleiul de ungere al compresorului; 

- vaporii de agent frigorific să fie solubili faţă de apă (evitarea formarii dopurilor de gheaţă); 

- să fie inerţi faţă de metale şi materialele de etanşare; 

- să nu fie inflamabili; 
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- să fie stabili chimici în domeniul de utilizare; 

- să nu fie toxici; 

- să fie cât mai ieftini; 

- să aibă impact redus asupra efectului de seră şi asupra distrugerii stratului de ozon. 

Clasificarea instalaţiilor de producere a frigului artificial se face în general după următoarele criterii: 

- principiul de funcţionare - cu compresie mecanică de vapori, cu compresie de gaze, cu absorbţie 

(compresie termochimică), cu ejecţie sau termoelectrice; 

- tipul ciclului frigorific; 

- periodicitate. 

Instalaţiile frigorifice cu compresie mecanică utilizează proprietăţile elastice ale gazelor şi vaporilor ce 

se manifestă prin creşterea temperaturii lor în timpul comprimării şi scăderea temperaturii în procesul 

de destindere. 

Instalaţiile cu absorbţie sau compresie termochimică au principiul de lucru bazat pe realizarea 

succesivă a reacţiilor termochimice de absorbţie a agentului de lucru de către un absorbant, după care 

urmează desorbţia agentului din absorbant. 

Procesele de absorbţie şi desorbţie joacă în acest caz rolul proceselor de aspiraţie (destindere) şi 

refulare (comprimare) executate de compresorul mecanic. 

Compresia termochimică se realizează prin utilizarea unui amestec binar, consumându-se energie 

termică. 

Instalaţiile cu ejecţie utilizează energia cinetică a unui jet de vapori sau gaz. În funcţie de construcţia 

ajutajului şi de modul de desfăşurare a procesului, aceste instalaţii pot fi cu ejector sau turbionare. 

Instalaţiile termoelectrice, care au la bază efectul Péltiér, permit obţinerea frigului artificial prin 

utilizarea directă a energiei electrice. Este cunoscut faptul că la trecerea curentului electric printr-un 

ansamblu format din două materiale diferite, se constată apariţia unei diferenţe de temperatură la cele 

două lipituri ale sistemului. Aplicarea pe scară largă a acestui efect a devenit posibilă odată cu 

dezvoltarea tehnicii semiconductoarelor. 

După tipul ciclului frigorific instalaţiile frigorifice pot funcţiona în baza unui proces închis sau 

deschis. 

În cazul primului proces agentul de lucru parcurge diferitele elemente componente într-un contur 

închis, temperatura sa variind între limitele impuse de cele două surse de căldură. În această categorie 

se încadrează instalaţiile frigorifice cu compresie mecanică de vapori, cu absorbţie, cu ejector, precum 

şi unele instalaţii cu compresie mecanică de gaze. 
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Instalaţiile care funcţionează pe baza unui proces deschis sunt caracterizate prin aceea că în timpul 

funcţionării agentul de lucru este total sau parţial extras din instalaţie. În locul agentului evacuat este 

introdusă o noua cantitate de agent proaspăt. 

După periodicitate instalaţiile frigorifice pot fi cu funcţionare continuă, în regim staţionar sau cu 

funcţionare discontinuă, în regim nestaţionar. 

 

Instalaţii frigorifice cu compresie într-o singură treaptă 

 
K – compresor; C- condensator; D – detentor; V – vaporizator; M – motor electric. 

 

Ciclul procesului ideal  

Funcţionarea unei instalaţii frigorifice ideale cu compresie mecanică de vapori se bazează pe ciclul 

Carnot inversat, în care agentul de lucru parcurge o succesiune de transformări compuse din două 

izoterme şi două adiabate.  

Procesele care compun ciclul sunt următoarele: 

- comprimarea adiabatică reversibilă (izentropică) 1-2 în compresorul K, care determină creşterea 

parametrilor presiune şi temperatură de la pv, Tv la pc, Tc; 

- condensarea izobar-izotermă 2-3 în condensatorul C. În cazul ideal, transferul de căldură are loc 

la diferenţe infinit mici de temperatură, deci Tc=Ta (temperatura de condensare este egală cu 

temperatura mediului ambiant); 
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- destinderea adiabatică reversibilă (izentropică) 3-4 în detentorul D, care determină scăderea 

parametrilor presiune şi temperatură de la pc, Tc la pv, Tv; 

- vaporizarea Izobar-izotermă 4-1 în vaporizatorul V, care are loc la presiunea şi temperatura de 

vaporizare pv şi respectiv Tv. Transferul de căldură de la sursa rece la agentul frigorific 

are loc la diferenţe infinit mici de temperatură, deci Tv=Tf (temperatura de vaporizare 

este egală cu temperatura la care se obţine frigul 

Bilanţul termic 

dcc lqlq +=+0  [kJ/kg] 

( ) lqllqq dcc +=−+= 00  [kJ/kg] 

l=lc-ld - lucrul mecanic total al ciclului 

12 iilc −= ; 43 iild −= ; 410 iiq −= ; 32 iiqc −=  [kJ/kg] 

în care  

- q0 este căldura specifică absorbită în vaporizatorul instalaţiei cu temperatura coborâtă Tv, kJ/kg; 

- qc  - căldura specifică cedată în condensatorul instalaţiei la temperatura ridicată, Tc, kJ/kg; 

- lc – lucrul mecanic consumat în compresor; 

- ld – lucrul mecanic obţinut prin detenta vaporilor; 

 

Pentru caracterizarea perfecţiunii acestui ciclu se utilizează eficienţa frigorifică, definită prin raportul 

dintre producţia (sarcina) frigorifică specifică q0 a instalaţiei şi lucrul mecanic consumat l, rezultând în 

acest caz eficienţa frigorifică a ciclului ideal sau Carnot. 

 

 
Aceasta relaţie arată că eficienţa ciclului frigorific ideal depinde numai de temperatura de 

condensare Tc şi temperatura de vaporizare Tv, fiind cu atât mai mare cu cât acestea sunt mai apropiate. 

Eficienţa frigorifică nu este un randament, având valori mai mari sau mai mici ca unitatea. 
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Calculul termic al instalaţiilor frigorifice cu compresie mecanică de vapori 

 

Calculul termic al instalaţiei frigorifice cu compresie mecanică de vapori într-o singură treaptă 

presupune determinarea următoarelor mărimi: 

- debitul volumetric de vapori, în m3/s şi cilindreea C, în cm3, necesare pentru alegerea 

compresorului; 

- puterea termică a condensatorului Qc, în kW, necesară pentru dimensionarea acestuia; 

- puterea efectivă Pe, consumată de compresor, în kW; 

- debitul apei de răcire, în kg/s. 

Datele necesare pentru efectuarea calcului termic sunt: 

- puterea frigorifică, în kW; 

- temperatura purtătorului de frig la ieşirea din vaporizator, în ºC; 

- temperatura agentului de răcire la intrarea în condensator, în ºC; 

- - gradul de subrăcire, ∆TSR sau temperatură de subrăcire TSR, în ºC (TSR =Tc-∆TSR); 

- gradul de supraîncălzire, ∆TSI, sau temperatura de aspiraţie în compresor (de supraîncălzire) TSI, 

în ºC (TSI=T v-∆TSI dacă în vaporizator sunt aspiraţi vapori supraîncălziţi); 

Cu ajutorul datelor de intrare, al diagramelor şi tabelelor de vapori, se stabilesc parametrii de stare ai 

agentului frigorific în punctele caracteristice ale ciclului frigorific. 

Determinarea temperaturilor de vaporizare Tv şi respectiv condensare Tc se face în funcţie de 

diferenţele minime de temperatură din vaporizator ∆Tv, condensator ∆Tc 

şi respectiv de variaţia temperaturii agentului de răcire în condensator ∆Ta. 

 

 
Diagramele T-s pentru condensator (a) subrăcitor (b) vaporizator (c) 
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Alegerea diferenţelor minime de temperatură din vaporizator şi condensator se face  

în general pe baza unor calcule de optimizare. 

Debitul masic de agent frigorific se calculează cu relaţia: 

0

0

q
Q

m =& [kg/s] 

Debitul volumetric de agent frigorific în aspiraţia compresorului se determină cu formula: 

aa vmV ⋅= &&  [m3/s] 

 

Datorită existenţei unor factori funcţionali (existenţa spaţiului mort sau vătămător, a pierderilor de 

presiune a vaporilor la trecerea prin supapele de aspiraţie şi refulare ale compresorului, a 

ireversibilităţii procesului de comprimare, a pierderilor de căldură în mediul ambiant şi a 

neetanşeităţilor), se defineşte factorul (coeficientul) de debit al compresorului λ (sau randamentul 

volumetric global ηv) ca raportul dintre debitul volumetric în aspiraţia compresorului Va şi debitul 

volumetric transvazat (baleiat) de compresor V. 

V
Va

v &

&
== ηλ  

Debitul baleiat şi cilindreea se pot calcula cu relaţiile: 

310
60

−⋅⋅=
nCV&  [m3/s] 

şi 

3
2

10
4

−⋅⋅⋅
⋅

= NsdC π  [cm3] 

unde: 

C este cilindreea compresorului cu piston (volumul descris în unitatea de timp de piston la cursa de 

aspiraţie), în cm3; 

n – viteza de rotaţie a compresorului, în rot/min; 

d – diametrul cilindrului compresorului, în mm; 

s – cursa pistonului, în mm; 

N – numărul de cilindri ai compresorului. 

 

În general, se recomandă ca factorul de debit λ să nu scadă sub 0,6. 
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În funcţie de cilindreea calculată, se poate alege compresorul necesar instalaţiei frigorifice din gama 

oferită de firmele constructoare. 

Sarcina (puterea) termică a condensatorului instalaţiei frigorifice cu compresie se determină cu relaţia: 

 

cc qmQ ⋅= &  [kW] 

Analog, sarcina termică a subrăcitorului este: 

SRSR qmQ ⋅= &  [kW] 

Puterea efectivă a compresorului, necesară pentru alegerea motorului electric de antrenare, se 

calculează cu formula: 

m

c

mi

sc
e

lmlm
P

ηηη
⋅

=
⋅

=
&& ,  [kW] 

unde:  

lc,s este lucrul mecanic teoretic (izentropic) de compresie, în kJ/kg; 

lc – lucrul mecanic real de compresie, în kJ/kg; 

ηi – randamentul indicat al compresorului; 

ηm – randamentul mecanic al compresorului. 

Debitul apei de răcire la condensator şi subrăcitor se determină cu relaţiile: 

capa

c
ca Tc

Q
m

,
, ∆⋅

=&  [kg/s] 

SRapa

SR
SRa Tc

Q
m

,
, ∆⋅

=&  [kg/s] 

unde:  

cpa este căldura specifică a apei la temperatura medie, în kJ/(kg.K); 

∆Ta,c, ∆Ta,SR – variaţia temperaturii apei de răcire în condensator, respectiv subrăcitor, în K. 
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CURS 13 

INSTALAŢII CU CICLU INVERS - continuare 

 

POMPE DE CĂLDURĂ 

 

Pompa de căldură (PC) reprezintă o instalaţie termodinamică a cărei funcţionare de principiu urmăreşte 

ridicarea nivelului energetic al unei surse de potenţial coborât prin consumarea unei cantităţi de energie 

suplimentară din exterior. 

Ca principiu de funcţionare de bază, este ciclul Carnot inversat, acelaşi aplicat şi instalaţiilor frigorifice 

(IF). În practică însă, s-a dezvoltat o varietate de tipuri de pompe de căldură clasificate după principiul 

de funcţionare: 

- cu compresie mecanică de vapori sau gaze: Carnot inversat, Joule, Brayton, Stirling, etc.; 

- cu compresie termochimică, de tipul celor cu fluide binare, cu absorbţie; 

- cu compresie prin ejecţie; 

- cu separatoare termice de tipul tubului lui Ranque; 

- bazate pe efectul Peltier, etc. 

Cele mai dese utilizări ale pompei de căldură sunt cele pentru climatizare, preparare apă caldă de 

consum sau industrială, încălzirea spaţiilor de locuit, sau diferite aplicaţii industriale ca: uscarea 

materialelor poroase, vaporizarea produselor volatile, sterilizarea, concentrarea soluţiilor, etc. 

Se constată deci, că nivelul termic la utilizator nu are valori foarte ridicate ca şi cele impuse de ciclurile 

producătoare de lucru mecanic, ele situându-se în jurul valorilor de 50ºC...90ºC sau maxim 

120ºC...130ºC pentru ciclurile pompelor de căldură de înaltă temperatură. De asemenea, ca surse de 

căldură de potenţial coborât se pot valorifica imensele cantităţi de căldură ce pot fi preluate din mediul 

ambiant (energia termică a apelor de suprafaţă, de adâncime, geotermală, solară sau a solului) precum 

şi cele deşeu rezultate din diferitele procese industriale sau domestice (ape de răcire, condensat 

impurificat, apele menajere după tratarea lor în instalaţiile de epurare, etc.). 

Dintre pompele de căldură enumerate mai sus s-au dezvoltat în mod special cele cu absorbţie şi cele cu 

compresie mecanică de vapori. 

Pompa de căldură cu compresie mecanică utilizând un fluid activ real (de tipul celor frigorifice) are 

aceeaşi schemă de principiu ca ce a instalaţiei frigorifice cu compresie mecanică de vapori. 
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În cazul pompelor de căldură efectul util este la sursa caldă (condensator), iar în acest caz se defineşte 

eficienţa sau coeficientul de performanţă (COP) al ciclului raportul dintre căldura cedată la condensator 

(qc) şi lucrul mecanic de compresie consumat în cursul ciclului (lc): 

c

c

l
q

COP =  

Pompele de căldură prezintă o sensibilitate mai redusă faţă de pierderile cauzate de ireversibilităţi, în 

raport cu instalaţiile frigorifice, deoarece pierderile de exergie sunt transferate parţial sau total sursei de 

căldură de potenţial ridicat. Diferitele realizări de cicluri termodinamice ale pompelor de căldură sunt 

similare cu cele ale instalaţiile frigorifice. 

 

COMPRESOARE, POMPE, VENTILATOARE – TIPURI 

CONSTRUCTIVE, ELEMENTE ŞI MĂRIMI CARACTERITICE 

 

Denumirea de pompă este utilizată pentru generatoarele hidraulice care vehiculează lichidele. (măresc 

energia fluidelor practic incompresibile şi relativ grele); 

Compresoarele cresc energia fluidelor gazoase, deci a fluidelor compresibile şi relativ uşoare; 

Ventilatoarele sunt instalaţii pentru vehicularea şi transportul gazelor care realizează rapoarte relativ 

mici de comprimare (�<1.1). 

După principiul de funcţionare, pompele pot fi grupate în: 

a) turbopompe (pompe cu rotor paletat) şi care pot fi la rândul lor: entrifuge(radiale şi radial axiale), şi 

axiale cu canal lateral (periferial); Acestea modifică momentul cantităţii de mişcare al lichidului prin 

intermediul unui paletaj rotoric, realizând astfel transferul de energie de la sistemul de antrenare; 

b) pompe volumetrice, care sunt: cu mişcare alternativă a organului de lucru (cu piston sau cu 

membrană) sau cu mişcare de rotaţie (cu angrenaje, rotor excentric). Aceste pompe realizează 

tranzvazarea unor volume de lichid din spaţiul de aspiraţie în cel de refulare realizând comprimarea 

între organele de lucru şi celelate părţi statorice; 

c) pompe cu jet, (cu fluid motor) care sunt antrenate cu ajutorul energiei hidraulice sau pneumatice ale 

unui fluid cu presiune mai ridicată (ejectoare, pompe cu amestec de gaz, cu condensare de abur,etc.); 

d) pompe electromagnetice, care pot antrena numai lichidele conductoare sau magnetice şi care 

utilizează energia electromagnetică; 
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e) elevatoare hidraulice, care sunt instalaţii gravimetrice, ce utilizează roţi cu cupe, şnec (şurub) 

hidraulic, pistoane pe lanţ, etc. şi care sunt capabile să ridice lichidul la o diferenţă geodezică constantă. 

Înălţimea de pompare, randamentul şi puterea sunt principalele elemete care guvernează 

funcţionare pompelor, Înălţinea utilă de pompare H0 se determină pe baza conservării energiei (sau 

legea lui Bernoulli): 

( )12
1212

120 2
zzg

wwpp
WWH −+

−
+

−
=−=

ρ
 [J/kg] 

unde: termenul cinetic este de obicei neglijabil. 

În practică înălţimea reală de pompare trebuie să fie mai mare, astfel încât să acopere şi pierderile de  

sarcină din conducte, armături schimbări de direcţie sau de secţiune, asfel: 

 

exterioref HHH ∆−= 0  

p

ef

p

ef
e
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η
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⋅

⋅
=

10001000

&&
 [kW] 

 

Randamentul pompelor cu rotor paletat atinge valori de 0,6….0,93, iar pompele cu piston de 

0,75….0,9. 

Înălţimea de aspiraţie sau presiunea de aspiraţie reprezintă diferenţa dintre suprafaţa lichidului şi cel 

mai înalt punct din rotorul pompei, care trebuie să fie obligatoriu mai mare decât presiunea de saturaţie 

ps corespunzătoare temperaturii lichidului. Scădera sub această valoare conduce la vaporizarea 

lichidului cu două consecinţe: 

- ruperea coloanei de lichid şi deci dezamorsarea pompei; 

- producerea de cavitaţii cu efecte distructive asupra componentelor mecanice. 

O situaţie specială apare la pompele care aspiră lichide aflate la saturaţie (pompe de condensat 

sau de alimentare a cazanelor) care impune realizarea unei înălţimi de aspiraţie negative, adică aşezarea 

pompei sub nivelul apei din condensator sau degazor. Pompa de alimentare având turaţie ridicată acestă 

înălţime negativă de aspiraţie trebuie să fie foarte mare impunând amplasarea degazorului la 

cca.18…25m înălţime. Deorece din motive constructive şi de rezistenţă mecanică a amplasamentului 

rezervorului degazorului nu se poate respecta această distanţă, se procedează cel mai adesea la 

intercalarea unei pompe înaintaşe (numită booster) ce are rolul de a asigura presiunea necesară la 
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aspiraţia pompei de alimentare. Aceasta are turaţie coborâtă şi permite de multe ori amplasarea 

degazorului chiar în sala maşinilor. 

Compresoarele sunt de asemenea maşini de lucru consumatoare de energie, care realizează creşterea 

presiunii gazelor sau vaporilor precum şi transportul lor. După gradul de comprimare b se clasifică 

astfel: 

- ventilatoare, cu β < 1,1 ; 

- suflante, 1,1 < β <2 ,5; 

- compresoare, β >2,5. 

Instalaţiile destinate să producă depresiune sunt denumite şi pompe de vid, iar ventilatoarele sau 

suflantele care sunt utilizate la evacuarea gazelor de ardere, prin depresiune la ieşirea din cazan se 

numesc exhaustoare. 

După principiul de funcţionare compresoarele se clasifică în: 

- compresoare volumetrice sunt cele care asigură comprimarea prin scăderea volumului de gaz, 

respectiv prin creşterea presiunii statice. Acest tip de compresoare realizează presiuni foarte 

ridicate, de până la 1000 bar, dar cu debite volumice sub 450 m3/min. 

- compresoare rotative funcţionează pe principiul turbomaşinilor, comprimarea realizându-se 

prin mărirea energiei cinetice a curentului de gaz sub acţiunea mecanică a unui rotor şi 

transformarea acesteia în energie potenţială. În aceste instalaţii procesul de comprimare este 

însoţit de curgerea continuă a gazului. Din această grupă fac parte turbocompresoarele, 

suflantele şi ventilatoarele. Aceste maşini pot comprima debite mari de gaz la presiuni relativ 

ridicate dar, mult mai reduse decât compresoarele volumetrice: 

- 20….25 bar, compresoarele centrifuge şi debite de până la 2500 m3/min; 

- 3…6 bar, compresoarele axiale la debite ce depăşesc 10000 m3/min. 

 

Compresorul cu piston cuprinde un cilindru a cărei chiluasă este prevăzută cu supapele de aspiraţie şi 

refulare şi un piston care evoluează între punctul mort inferior şi punctul mort superior, realizând asfel 

reducerea de volum. Fazele de funcţionare şi reprezentarea ciclului în diagrama p-V sunt exemplificate 

în figura de mai jos: 
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Fazele de funcţionare şi reprezentarea procesului teoretic de compresie în diagrama p-V 

 

Lucrul mecanic total Lt consumat de compresorul teoretic pentru realizarea unui ciclu se compune din 

suma tuturor lucrurilor mecanice schimbate de gaz cu exteriorul în decursul fiecărei faze. Cosiderând 

faza de compresie adiabată rezultă: 

( ) ( ) 1222112222111134231241 11
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Această relaţie arată că lucrul mecanic.tehnic teoretic absorbit de compresor este de k ori mai mare 

decât cel al fazei de comprimare şi este reprezentat prin aria închisă a conturului ciclului. Dacă se 

notează cu β=p2/p1 raportul de compresie, atunci lucrul mecanic total devine: 
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La compresorul volumetric tehnic se ţine seama de existenţa spaţiului vătămător dintre faţa pistonului 

şi chiulasă, la sfârşitul fazei de compresie, caracterizat prin raportul dintre acest volum (Vv) şi volumul 

total al cilindrului (V) 

V
Vv=ε  

În practică acest coeficient are valori uzuale între 0,05 şi 0,1, şi arată o scădere a volumului activ al 

cilindrului. O altă influienţă negativă asupra funcţionării compresorului a volumului vătămător o 

constituie şi reducerea volumului de gaz aspirat Va ceea ce face că la aceleaşi dimensiuni constructive 

debitul de gaz comprimat să fie mai mic decât în cazul compresorului teoretic. Această influienţă este 
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caracterizată de coeficientul sau gradul de umplere, şi care este de fapt caracteristica funcţională a 

compresorului real: 

V
Va=µ  

Având în vedere aceste considerente lucrul mecanic real necesar pentru realizarea unui ciclu este: 
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unde: n este exponentul politropic al gazului. 

Deci, se constată că prin creşterea raportului de compresie, ciclul de funcţionare al compresorului 

tehnic se modifică, şi astfel prin reducerea debitului aspirat se micşorează şi debitul compresorului. 

O problemă mai complicată se pune la realizarea de rapoarte de compresie ridicate, deoarece la 

compresia într-o singură treaptă temperatura gazului ar putea creşte mult, chiar peste valoarea de 

autoaprindere a uleiului de ungere. În aceste condiţii se foloseşte compresia în mai multe trepte cu 

răcirea intermediară a fluidului comprimat. 

 

Principalii indicatori ai compresoarelor sunt: 

- debitul de gaz refulat de un sistem cu i cilindrii în paralel, de diametru 

interior d, la o cursă a pistonului s şi funcţionând cu nr rotaţii pe minut: 

inV
T
TV rr ⋅⋅⋅

′
⋅=

1

1µ&  

unde: T1 şi T’1 sunt temperaturile gazului la începutul şi sfârşitul cursei de aspiraţie. La compresoarele 

bine răcite acest raport se poate neglija; 

randamentul izotermic, definit ca raport dintre lucrul mecanic teoretic minim Liz şi lucrul mecanic 

indicat Li: 

i

iz
iz L

L
=η  

- puterea teoretică Piz necesară pentru asigurarea lucrului mecanic izotermic: 

60
riz

iz
nL

P
⋅

=  [kW] 

- puterea indicată Pi necesară antrenării compresorului: 

60
ri

i
nL

P
⋅

=  [kW] 
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- randamentul mecanic, reprezintă raportul dintre puterea indicată şi puterea efectivă reclamată de 

antrenarea la cuplă a arborelui compresorului: 

e

i
m P

P
=η  

- randamentul economic (total) al compresorului: 

e

iz
mizt P

P
=⋅= ηηη  

Compresoarele rotative prezintă construcţii mai simple, gabarite mai reduse la aceleaşi debite, sisteme 

de reglare facile şi datorită mişcării de rotaţie vibraţii şi şocuri mecanice mult diminuate. Aceste maşini 

au şi unele dezavantaje, în ceea ce priveşte uzura pronunţată a pieselor în mişcare, o etanşare greu de 

realizat la presiuni ridicate precum şi o construcţie mai riguroasă. Compresoarele rotative se utilizează 

pentru debite de până la 300 m3/min şi la presiuni de refulare de până la 4..5 bar pentru o treaptă de 

comprimare şi de 8..10 bar la cele cu două trepte. 

 

Ventilatoarele centrifuge sunt asemănătoare compresoarelor rotative centrifuge, iar la unele 

ventilatoare poate lipsi spaţiul statoric inelar care înconjoară rotorul. 

 

 
Schema de principiu a ventilatorului axial 

1-racord la conducta de aspiraţie ; 2-arbore rotor; 3,4-disucurile principal şi acoperitor ale 

rotorului; 5-canale rotorice; 6-palete rotorice; 7-rotor; 8-colector spiral; 9-racord conductă ruefulare 

 

Puterea utilă Pu a ventilatorului centrifug, reprezintă puterea necesară antrenării ventilatorului pentru a 

asigura vehicularea unui debit volumic V, m3/s,  cu o creştere de presiune totală �p, N/m2: 
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pVPu ∆⋅= &  [W] 

Puterea totală P, necesară antrenării ventilatorului, ia în considerare consumul suplimentar de energie 

pentru acoperirea pierderilor de presiune la trecerea gazului prin ventilator, frecarea rotorului în mediul 

gazos,debitul de gaz reîntors prin spaţiul dintre rotor şi carcasa spirală, turbioanele formate în secţiunile 

de ieşire din rotor, precum şi piederile mecanice din lagăre: 

ηη
pVP

P u ∆⋅
==
&

 

unde prin η s-a notat randamentul total al ventilatorului. 

Curbele caracteristice ale ventilatorului pentru o turaţie dată, reprezintă variaţia presiunii totale ∆p, a 

presiunii statice ∆pst şi a randamentului static ηst în funcţie de debitul de gaz refulat. 
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CURS 14 

DEGAZOARE0747230018/0764530283 
 

Degazarea = procesul de îndepărtare a unui gaz (sau a mai multor gaze) dintr-un lichid, dintr-un spaţiu 

închis sau de pe o suprafaţă solidă. 

Degazoarele = instalaţii termotehnice sau termochimice cu ajutorul cărora se elimina unul sau mai 

multe gaze dizolvate, fie în scopul purificării lichidului, fie pentru a capta gazele respective şi a le 

utiliza în alte instalaţii. 

Degazarea apei presupune eliminarea gazelor din apa de alimentare folosita în toate instalaţiile 

industriale (reţele termice, centrale termo si nuclearo-electrice, instalaţii din industria chimică). 

Gazele cele mai periculoase: O2 (coroziv) si CO2 (pH ↓) 

Prescripţiile de tratare a apei de alimentare a generatoarelor de abur (O2): 0,02 mg/l pentru 

generatoarele de abur de înalta presiune şi 0,1 mg/l pentru generatoarele de medie si joasa presiune. 

Degazarea lichidelor se poate realiza: pe cale termica; pe cale chimica. 

 Solubilitatea gazelor în apa =f(p, T) 

 Apa: fierbere la presiunea respectiva prin încălzire sau expandare prin doua procedee: 

degazarea prin fierbere si degazarea prin expandare. 

Degazoarele termice funcţionează pe baza proprietăţii gazelor de a părăsi lichidul în care sunt 

dizolvate, în momentul când presiunea lor parţială din soluţie la temperatura acesteia este mai mare 

decât presiunea parţială a gazului respectiv, aflat în amestecul de deasupra oglinzii lichidului. 

 

INSTALATII DE DEGAZARE TERMICA 

Degazoarele termice = schimbătoare de căldură prin amestec, în care apa este încălzită până la 

temperatura de saturaţie cu ajutorul aburului prelevat de la prizele unei turbine sau dintr-un proces 

termic. 

Procesul de transfer termic între abur şi apa este însoţit de un proces de schimb de masă, datorat 

diferenţei de concentraţie a O2 si CO2 dintre apă şi abur. În timpul degazării se produce o desorbţie a 

gazelor din masa lichidului si îndepărtarea lor, pentru a împiedica o noua absorbţie. 

Clasificare 

1) după presiunea de lucru: 

- degazoare sub vid; 

- degazoare atmosferice; 
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- degazoare cu suprapresiune. 

2) după regimul de lucru: 

- degazoare cu presiune constanta; 

- degazoare cu presiune variabila alunecătoare. 

3) după modul de repartizare si de curgere a apei: 

- degazoare cu jet de apa curgând în suvite; 

- degazoare cu pelicula; 

- degazoare cu pulverizare 

- degazoare combinate din tipurile de mai sus. 

4) după modul de realizare a degazării: 

- degazoare cu o treapta de degazare; 

- degazoare cu doua trepte de degazare (cu barbotare). 

 

Tipuri constructive 

• Degazorul cu jet de apa stropita, curgând în şuviţe (Degazorul cu şuviţe şi site); 

• Degazorul cu pelicula; 

• Degazor cu pulverizare 

Degazorul cu şuviţe 

 
1 – racord intrare apa; 2 – racord intrare abur; 3 – racord evacuare gaze + abur; 

4 – manta; 5 – talere (site); 6 – sistem de distribuţie abur; 7 – sistem de distribuţie apa; 8 – rezervorul de apa degazata 
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Pentru degazoarele cu talere şi şuviţe, calculul se face pe fiecare compartiment, determinându-se 

temperatura şi concentraţia oxigenului apei la ieşirea din compartiment. Calculul continuă pentru 

compartimentul inferior până când apa ajunge la saturaţie, iar concentraţia oxigenului atinge valoarea 

dorită. 

 În cazul în  care curgerea şuviţelor de apă şi a curentului de abur se consideră încrucişate, 

pentru încălzirea apei într-un compartiment se utilizează relaţia 
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Pentru curgerea în echicurent se recomandă relaţia:  
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 unde: A este un coeficient care depinde de presiunea din degazor; d – diametrul găurilor din 

taler, în m; l – lungimea şuviţelor, în m; w0 - viteza medie de scurgere a apei din găurile talerului, în 

m/s;  wn - viteza medie a aburului prin fasciculul de şuviţe, în m/s. Se recomanda w0 = 0,4 ... 1,2 m/s. 

Viteza medie de scurgere a apei se determina cu formula: 

 ghw 20 µ=  [m/s] 

în care µ este coeficientul de îngustare a şuviţei (se recomanda µ=0,65); h – nivelul apei pe taler, în m. 

Suprafaţa unei şuviţe se determină cu formula: 

 ( )[ ]1/12,4 4/3 −+⋅= hlhs  [m2] 

 

Suprafaţa de contact dintre apa si abur, la nivelul unui taler, St este: 

St=n·s [m2] 

unde n este numărul de găuri în taler. 

Suprafaţa totală de contact, S, devine: 

S=z·St [m2] 

În care z este numărul de talere (site) din coloană. 

Numărul găurilor din sită trebuie să asigure curgerea prin ele a debitului de apă ma, el calculându-se cu 

una din relaţiile: 
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Debitul de apă care trece printr-o gaură a talerului, mag se determină astfel: 
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 hdmag ⋅⋅= 227900&  sau hdm aag ⋅⋅⋅⋅= µρ 24775,3&  [kg/s] 

unde: va este volumul specific al apei, în [m3/kg]; ρa - densitatea apei, în kg/m3. 

 

Se recomandă o valoare a diametrului găurilor din taler de d= 5..8 mm; 

Pentru găuri de 5...8 mm si grosimea talerului de 4–6 mm, se recomandă un coeficient de îngustare µ = 

0,65; 

Totodată se recomandă nivelul apei pe taler, h = 0,06...0,08 m, cu condiţia sa nu depăşească valoarea 

de 0,1 m la sarcina maxima si să nu scadă sub 0,01 m la sarcina minimă; Pentru lungimea şuviţelor, l = 

0,4...0,6 m (max. 0,8...0,9 m); 

Viteza aburului nu trebuie să depăşească 15 m/s. 

 

Degazorul cu peliculă 

 
1 – racord intrare apa; 2 – ajutaj convergent; 3 – rozeta împrăştiere; 

4 – racord intrare abur; 5 – cilindri aşezaţi concentric; 6 – racord evacuare gaze +abur necondensat; 7 – tabla deflectoare; 8 

– rezervorul de apa degazata; 9 – dispozitiv de susţinere 

 

Pentru degazoarele cu peliculă, suprafaţa de contact dintre apă şi abur este egală cu dublul suprafeţei 

corpurilor pe care se formează pelicula. 

Aceste corpuri pot fi table cilindrice sau ţevi. Distanţa dintre table sau ţevi se ia de 20-30 mm, iar 

înălţimea lor de 500-1000 mm. 
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Suprafaţa apei care curge în peliculă pe ţevile concentrice şi pe mantaua interioară se determină cu 

relaţia: 

 ( ) ( )[ ]sndnhSC
215,02 −+−= π  [m2] 

unde: d este diametrul ţevii interioare, în m; h – înălţimea ţevilor, în m; s – distanţa dintre ţevi, în m; n 

– numărul ţevilor. 

Diametrul interior al mantalei degazorului se determina cu formula: 

 ( )12 −⋅⋅+= nsdDi  

Se recomanda ca viteza aburului sa nu depăşească 25 m/s. 

Repartizarea apei în degazorul cu peliculă se face cu ajutorul sitelor sau al ajutajelor prevăzute cu 

rozete. 

Diametrul ajutajului se calculează cu relaţia: 

 4
210016,0

P
md a

a
&

=  [m] 

în care p [Pa] este presiunea disponibila la ajutaj (p=20000...60000 Pa). 

 

Calculul hidrodinamic al degazoarelor termice 

 

 Calculul hidrodinamic al coloanei de degazare se efectuează pentru controlul stabilităţii 

hidrodinamice. 

 Pentru degazorul cu şuviţe, nivelul hidrostatic al apei pe taler, la sarcina nominală se stabileşte, 

plecând de la condiţia că la sarcina minimă nivelul să nu coboare sub 5-10 mm: 
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unde m2min este debitul minim de apă, în kg/s. 

Din punct de vedere hidrodinamic se numeşte regim stabil un regim de lucru la care nu apare 

recirculare locală a apei sub influenţa jetului de abur; de aceea, trebuie respectate vitezele admisibile 

ale aburului. Antrenarea apei poate duce la umplerea şi revărsarea în talerul de mai sus. 

 Căderea de presiune pe traseul aburului, corespunzător unui compartiment este: 

 ∑
=

∆+∆=∆
n

i
ippp

1
21  

unde ∆p1 este căderea de presiune la trecerea aburului prin fasciculul de şuviţe; 
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 Σ∆p2i – pierderile locale de presiune în compartimentul considerat. 

Pierderile locale de presiune se pot calcula cu relaţia: 

ρς∑ ∑
= =

=∆
n

i

n

i

ni
ii
wp

1 1

2

2 2
 [Pa] 

 

Exploatarea degazoarelor termice 

Exploatarea sigură a degazoarelor termice este realizabila numai printr-o reglare automata a 

debitului de abur care intra în degazor, pentru menţinerea constanta a presiunii sau temperaturii din 

degazor si a nivelului apei în rezervorul de acumulare. În cazul unei reglări manuale este practic 

imposibil sa se evite oscilaţiile temperaturii apei, ale presiunii si ale nivelului. Reglarea manuala 

favorizează si pătrunderea periodica de oxigen în apa de alimentare. 

Regulatorul de presiune menţine constanta presiunea în degazor, independent de sarcina lui 

termica si hidraulica. Prin aceasta se asigura un regim constant pentru degazare. Regulatorul trebuie sa 

aibă o mare sensibilitate la variaţiile de presiune (± 0,01 – 0,02 bar). Regulatorul automat de presiune 

devine absolut necesar în cazul când alimentarea cu abur a degazorului se face de la o priza de abur 

nereglabila a turbinei, unde presiunea depinde de sarcina turbinei. Daca priza turbinei este reglabila, 

acţiunea principala de reglare va fi dirijata în acest loc. 

Regulatorul de temperatura se utilizează relativ rar în cazul degazoarelor. În cazul când exista, 

acţiunea lui se exercita tot asupra supapei care comanda intrarea aburului în degazor. Regulatorul de 

temperatura are însa o inerţie mai mare, aşa ca se prefera regulatorul de presiune, care este mult mai 

sensibil. 

Regulatoarele de nivel se construiesc de obicei, cu flotor, care comanda supapa de pe conducta 

de intrare a apei de degazat. Daca se măreşte debitul de apa care trece prin degazor peste cel nominal, 

apa va depăşi marginea cutiilor cu site si se va revărsa sub forma de vâne groase, care oferă suprafaţa 

prea mica de contact cu aburul. Din timp în timp este necesar sa se scoată degazorul din funcţiune, 

pentru a se verifica starea dispozitivului de distribuţie a apei, a sitelor si a dispozitivului de intrare a 

aburului. Găurile sitelor se pot astupa cu nămol sau cu piatra. 

Dacă este vorba de gaze agresive, cum este totdeauna oxigenul în amestec cu vaporii de apa, se 

pot produce coroziuni în interiorul degazorului. Pentru a proteja de coroziuni dispozitivele din 

interiorul degazorului si mantaua sa, acestea se confecţionează din otel inoxidabil. 
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Controlul conţinutului de oxigen din apa degazată se face cu aparate chimice sau electrice 

deosebit de sensibile, având în vedere conţinutul foarte mic de oxigen existent în mod normal în apa 

degazată. 

 

Degazarea apei 

Gazele pot fi eliminate din apă prin scăderea presiunilor parţiale de deasupra suprafeţei apei până la 

zero. Acest proces se realizează termic, prin încălzirea apei cu abur până la temperatura de saturaţie, 

când presiunea parţială a gazelor faţă de presiunea vaporilor de apă devine practic nulă. 

Degazarea termică a apei 

În acest caz este necesar ca apa să ajungă în stare de fierbere. Degazoarele termice funcţionează pe 

baza proprietăţii gazelor de a părăsi lichidul în care sunt dizolvate, la momentul în care presiunea 

parţială din soluţie, la temperatura acesteia, este mai mare decât presiunea parţială a gazului respectiv. 

Eliminarea gazelor din apă se face prin difuzie. 

Cantitatea de gaz desorbit din apă, mg, se calculează cu relaţia: 

pSkm dg ∆=  [kg/s] 

În care kd este coeficientul de desorbţie, kg/m2·bar·s; 

 S – suprafaţa de contact dintre lichid şi gazul de deasupra oglinzii sale, m2;  

∆p – diferenţa dintre presiunea parţială a gazului din lichid şi presiunea parţială a aceluiaşi gaz 

aflat în amestecul de deasupra oglinzii sale, în bar. 

Dacă temperatura soluţiei rămâne constantă, presiunea parţială a gazului în soluţie, conform 

legii lui Henry, este proporţională cu fracţia molară în lichid, deci: 

P=Hx [bar] 

unde: p este presiunea parţială a gazului, bar; 

H – constanta lui Henry, a gazului (ea depinde de presiune, de temperatura, crescând odată cu 

aceasta); 

x – fracţia molară a gazului în lichid. 

 Fracţia molară reprezintă raportul dintre numărul de kilomoli ai substanţei considerate aflate în 

amestec sau dizolvat şi numărul total de kilomoli ai amestecului (soluţiei). Astfel: 

x1=n1/n 

cu n1 numărul de kilomoli din soluţie ai substanţei 1, iar n este numărul total de kilomoli ai soluţiei. 

 Pentru un amestec gazos, conform legii lui Dalton, se poate scrie relaţia: 
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y1=p1/p 

unde y1 este fracţia molară a componentei 1 în faza gazoasă, p – presiunea totală, bar. 

Degazare chimică a apei 

Prin degazarea chimică se elimina O2 si eventual CO2. Ea se aplica pentru eliminarea restului 

de O2 din apa degazata termic, în instalaţiile cu presiuni mari ale aburului sau în cele cu presiuni mici, 

acolo unde nu este posibila degazarea termica. 

Pentru degazarea chimică a apei se pot folosi două procedee: 

 - introducerea în apa de alimentare a generatoarelor de abur sau a reţelelor termice a unui reactiv 

chimic, care combina oxigenul în compuşi stabili, fără acţiune corozivă; 

 - trecerea apei peste un filtru, care prin acţiune chimica retine oxigenul si dioxidul de carbon (cum ar fi 

aşchiile de otel). 

Reactivi chimici: 

_ sulfitul (Na2SO3) sau bisulfitul de sodiu (NaHSO3); 

_ acidul sulfuros (H2SO3); 

_ hidroxidul feros (Fe (OH)2); 

_ hidratul de hidrazina (N2H5OH); 

_ sulfatul de hidrazina ((N2H5)2SO4); 

_ fosfatul de hidrazina ((N2H5)2HPO4); 

_ schimbători de ioni. 

Reactivii se introduc în apa în mod continuu si automat în conducta de alimentare a pompelor 

(după degazor), proporţional cu debitul de apa si cu conţinutul de oxigen. 

Hidratul de hidrazina – se dozează ca soluţie diluata 1 – 2 %, din vase închise, legate cu 

atmosfera printr-un capilar. 

 OHNOHN 22242 2+→+  

Hidrazina protejează împotriva coroziunii provocate de oxigen, generatoarele de joasa presiune, 

alimentate cu apa nedegazată, la o concentraţie de 20 ... 30 mg/l oxigen în apa de alimentare. 

În centralele electrice se foloseşte hidratul de hidrazina în scopul completării degazării termice, 

fiind introdusa în mod continuu în aspiraţia pompelor de alimentare cu ajutorul unor dozatoare. 
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